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Introduction générale

Les arbres ou les rotors sont définis comme étant tout élément tournant autour d’un
axe fixe. lls constituent les piéces maitresses des machines tournantes leurs domaines
d’applications industrielles sont trés vastes (machines-outils, turbines, véhicules,
turbocompresseurs, nucléaire, I’industrie pétroliere, etc.). Parmi leurs fonctions on peut citer
la transmission de puissance ou la transformation de I’énergie mécanique en énergie
électrique. L’augmentation des vitesses de rotation des machines tournantes exige des
conceptions de rotors qui doivent fonctionner aux delda d’une ou plusieurs de leurs vitesses
critiques. Pour cela des types variés de vibrations apparaissent
dans ce systéme mécanique et souvent limitent les performances et mettent en danger

la sécurité de tout le systeme.

L’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, de répondre aux exigences
séveres d’utilisation, pour améliorer les performances de rotors sans affecter la sécurité de
I’état des machines tournantes. Le contrdle semi - actif des vibrations de rotors a I’aide de
paliers ferro fluides intelligents s’avere tres recommandé, afin de tenir compte des effets de
forte charge dynamique ou bien le cas ou le rotor travaille hors de sa zone de stabilité.

Le présent travail est organisé en trois chapitres :

Dans le premier, nous commencgons par une étude bibliographique concernant les
paliers hydrostatiques, leur lubrification hydrostatique et les études faites pour le calcul de
leurs caractéristiques avec des généralités sur les Ferro fluides, caractéristique et ses domaines

d’application et les différentes méthodes de contrdles
Dans le deuxiéme chapitre, nous donnons la formulation mathématique du probleme.

Dans le dernier chapitre, nous présentons les résultats obtenus ainsi que leurs
interprétations et enfin la stratégie de contrdle choisie a vitesse de rotation sur la réponse

vibratoire (I’amplitude des forces transmises).

Enfin, une conclusion générale sur I'étude réalisé avec les principaux resultats.
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Chapitre | Etude bibliographique

1.1 Introduction

L'objet de ce chapitre est de faire un apercu bibliographique concernant les paliers et
les rotors et le contrdle active des vibrations.
La premiére partie est consacrée a définir les rotors et les paliers, le principe de lubrification
hydrostatique. La deuxieme partie concerne une bréve étude sur le contrble active des
vibrations.
1.1.1. Revue historique

La constante augmentation de la productivité et de I’efficacité des machines tournantes
est le fruit de I’évolution des nouvelles technologies en conception et en fabrication. Ces
améliorations engendrent des problémes vibratoires et/ou d’instabilité qui sont susceptibles de
se manifester lors du fonctionnement de ces machines. Un rotor est une structure souple qui
peut étre soumise a plusieurs types de perturbations : I’effet des balourds lors d’une montée et
descente en vitesse, les sollicitations extérieures..., Le contrdle vibratoire nécessite un modele
adéquat de la structure. Les modélisations ont evolué au cours du temps. Le rotor a tout
d'abord été supposé rigide. Puis ULBRICH [1] développe une méthode de modélisation de
I’ensemble rotor/actionneurs appelée "systeme hybride multi corps”. Puis des modélisations
de type Elements Finis (E.F.) ont été proposées. En 1989 BONNEAU [2] et KASSAI [3]
modélisent un rotor avec plusieurs dizaines de degrés de liberté prenant en compte les efforts
gyroscopiques. lls utilisent la méthode de réduction dite “pseudo-modale” développée par
LALANNE et FERRARIS en dynamique des rotors [4]. CHU et al. en 1993 [5] utilisent une
méthode numeérique rapide qui permet de prévoir les réponses asynchrones. Dans les modéles
E.F., les actionneurs et les capteurs peuvent étre facilement intégres [6]. La maitrise du
comportement dynamique du rotor a tout d’abord concerné I’équilibrage, le contréle passif

par les paliers et I’optimisation des formes et des matériaux des la conception.
1.2 Rotor

Un corps en rotation équipé de tourillons (ou portées) supporté par des paliers par
définition un rotor. Un rotor est composé d'un arbre sur lequel sont montées les parties actives
(roues, bobinages, engrenages, etc.). 1l est maintenu dans le stator par des liaisons tournantes
(des paliers radiaux et une butee axiale) ; les tourillons sont les parties de I'arbre en regard des

paliers.
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Palier

Figure 1.1 : Schéma de rotor entre palier [7]

Le rotor est soumis, entre autres, a un ensemble d'efforts stationnaires radiaux de
fonctionnement, comme le poids, une réaction de denture pour un engrenage, des forces

hydrodynamiques ou aérodynamiques pour des turbos machines, la résultante des paliers et de
la butée, etc [7].

1.2.1. Eléments de rotor :
Les éléments de base d’un rotor sont : (voir Figure 1. 2)

Le disque, I’arbre, les paliers et le balourd

Figure 1.2 : EIéments de base d’un rotor
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1.2.2. Rotors flexibles :

Les sources de vibrations des machines sont multiples, parmi elle, la plus communes est
certainement I'effort tournant engendré par un déséquilibre massique lorsque le centre de

gravité de rotor n'est pas sur I'axe de rotation (voir figure 1.3).

Figure 1.3 : Ecarts d'usinage (excentricité, parallélisme) [7]

Les rotors étant en principe symétrique, leur centre de gravité devrait étre confondu avec leur
centre de rotation. Contrairement au rotor rigide, un rotor flexible se déforme. Le rotor a arbre
élastique représente le rotor flexible le plus répondu dans la conception des machines
tournantes. Ce faisant, il déplace le centre de gravité des différentes tranches du rotor et les

efforts.
1.3. Différentes types des paliers
1.3.1. Palier a roulements

Entre I’arbre et I’alésage, il est interposé des roulements a billes ou a rouleaux
généralement de fabrication standard. Ce mode de guidage en rotation est extrémement
répandu et tres faible s’il est correctement étudié, réalisé et exploité ; il autorise également de
grandes vitesses de rotation et peut supporter de fortes charges. Son emploi en milieu
aquatique est délicat et doit étre réservé a des applications exceptionnelles nécessitant des

rendements éleves et pour lesquelles la maintenance devra étre aisée [8].

Pour une question de fiabilité et de securité, le guidage du rotor est généralement assuré par
des roulements a billes ou a rouleaux lesquels ne fournissent qu'un amortissement tres faible.

Il en résulte des pics de vibration d'amplitude dangereusement importante lorsque des vitesses
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critiques sont traversées. La vitesse maximale d'un palier a roulement croit lorsque le diameétre
du rotor et la charge diminuent. A titre d'exemple, la vitesse maximale d'un palier a roulement
ordinaire supporté par un arbre de diamétre de 100 mm ayant une charge maximale de 400 kN

peut atteindre 30 krpm [9].

Figure 1.4 : Roulements

Avantages

Le roulement constitue un tout qui peut étre facilement changé en cas d’usure.
La valeur du jeu fonctionnel est garantie par le fabricant.

Installation simple et facile & remplacer.

Durée de vie plus grande.

Possibilité de graissage a vie.

Possibilité de supporter des charges combinées.

YV V.V V V V V

Faible colt.
Inconvénients

> Nécessitent encore un peu d'entretien périodique.
» Faible capacité d’amortissement.
» Problemes de fatigue plus importants et de bruits.

» Fréquence de rotation limitée.
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1.3.2. Paliers lisses

Ils sont caractérisés par un déplacement relatif des surfaces dans une phase appelé parfois
mixte ou le contacte est métallique en présence de lubrifiant. Les paliers lisses sont utilisés
pour supporter des arbres en rotation et chargés de forces radiales. Lorsque la bague couvre le
tourillon sur 360°. Un film fluide sépare I’arbre de I’alésage palier, en alimentant le par

un fluide sous pression(voir figure 1.5).

Figure 1.5 : Palier lisse [10]

Avantages
» Solution économique et simple a maitre en ceuvre.
Inconveénients

» Frottement plus élevés que les autres paliers.

» Lubrification pas toujours bien maitrisée dans le temps (penser a recharger en
graisse...si c’est possible !).

» Performances limitées (vitesses et efforts).

» lls nécessitent un grand couple au démarrage a des basses températures.

1.3.3. Paliers hydrodynamiques
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Leur conception permet la formation d’un film de lubrifiant qui sépare complétement les
surfaces solide de I’arbre et son alésage. Les paliers hydrodynamiques doivent atteindre une
certaine vitesse de rotation pour que s’établisse un régime stable de lubrification qui est
fonction du nombre de SOMMERFELD (voir ci-contre) [8].

Figure 1.6 : Palier hydrodynamique
Avantages

» Assez économique a mettre en ceuvre (pas forcément besoin d’une pompe, sinon pour
faire circuler le lubrifiant a travers plusieurs paliers, mais a faible pression)

» Frottement assez faible une fois le régime hydrodynamique atteint.

» S’il y acirculation de lubrifiant. celui-ci sert en méme temps a refroidir le palier.

Inconvénients

» Les surfaces sont mal lubrifiées au démarrage, surtout aprés une longue période

d’arrét.

1.3.4. Paliers magnétiques
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L’axe est constitué par un rotor ferromagnétique qui flotte dans le champ magnétique crée
par des électro-aimants, la position du rotor par rapport au stator est asservie
électroniquement. Ce type de palier autorise de grande vitesses de rotation convient pour les
charges faibles a tres fortes (plusieurs tonnes).son fonctionnement est particuliérement
silencieux et sans usure. Les paliers magnétiques sont utilisés lorsque les autres paliers ont
atteint leur limite. lls permettent a un rotor de tourner sans frottement ni contact. Leur
domaine de prédilection concerne les applications a tres haute vitesse de rotation, celles pour
lesquelles il faut minimiser les pertes, éviter I’usure, ne pas polluer un environnement sensible
par des poussiére ou un lubrifiant, supprimer les vibrations, fonctionner a tres base ou trés

haute tempeérature ou limiter la maintenance [12].

Figure 1.7 : Palier magnétique

1.3.5. Les paliers hydrostatiques :
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Les paliers hydrostatiques fonctionnent également sur le principe de la séparation des
surface solide par un film de lubrifiant dont la pression et la circulation sont assurées des le
démarrage a I’aide d’une pompe. Peuvent étre utilisés quel que soit la charge et la vitesse.
Ils sont utilisés avec succés dans un grand nombre de machines fonctionnant a faibles

vitesses et supportant de fortes charges [8].

Cependant, l'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 I'avenement du contrdle des vibrations des rotors, le

palier hydrostatique est nettement plus étudié en tant que structure contrélable.

Figure 1.8 : Palier hydrostatique [8]
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a)Support cylindrique b) Support plat

Figure 1.9 : Configurations de paliers hydrostatiques a 4 butées hydrostatiques

Avantages

YV V VYV V

Excellente efficacité, y compris au démarrage

Frottements tres faible

La circulation de lubrifiant permet de maitriser le refroidissement du palier

une tres grande raideur, permettant de conserver un positionnement précis malgré des
fluctuations de charge importantes

les défauts de forme des surfaces en présence ayant moins d’importance qu’en régime
hydrodynamique, car la pression dans I’alvéole est fonction du débit global,
C’est-a-dire de la distribution d’épaisseur de film et non pas de I’épaisseur en un point
I’inexistence de concentrations de contraintes car, la pression étant sensiblement
constante dans I’alvéole, la charge est supportée par une grande surface

des problémes thermiques au sein du film lubrifiant trés souvent secondaires, car on
est en présence d’un écoulement forcé a débit important ; ainsi, I’hypothese d’un
régime d’ecoulement isotherme est justifiee

Inconveénients

» Mise en ceuvre difficile et colteuse.

» Necessite d’une pompe externe, qui exige de la puissance (il faut a la fois un débit

et une pression suffisants) et des filtres, des régulateurs de pression.

10
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1.4. Principe de la lubrification hydrostatique

Dans un dispositif hydrostatique, une des deux surfaces en regard est lisse tandis que I’autre
comporte une ou plusieurs cavités (ou alvéoles) reliées a un générateur de pression
(figure 1.10).

Figure 1.10 : Schématisation d'une butée hydrostatique [13]

On a deux régions :
e Une zone représentée par les portées (AB) et (CD) de largeur (a) ou I'épaisseur (h) du
film lubrifiant est mince : h/a<l1.
e Une zone (BC) constituée par la cavité ou I’épaisseur du film lubrifiant (e) est grande :
e/h>20 ; dans cette région, la pression est supposée étre constante: p = p, ; cette

hypothése est tres souvent vérifiee expérimentalement [13].
Il'y a deux méthodes principales utilisées pour introduit le liquide a I'intérieur de la butée :

e Alimentation a débit constant : on place une pompe a débit constant entre le réservoir
et I’alvéole. Ce systeme est peu employé car, lorsque le mécanisme comporte
plusieurs alvéoles (ce qui est pratiquement toujours le cas), il faut soit alimenter
chacun d’entre eux par une pompe individuelle, soit utiliser des régulateurs a débit

constant. Cette solution, qui assure une grande raideur, est complexe et colteuse.

11
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Figure 1.11 : L'alimentation & debit constant [13]

e Alimentation a pression constante: on place une résistance hydraulique
immédiatement en amont de I’alvéole. Le role de cette résistance est de créer une perte
de charge, c’est-a-dire d’asservir le débit a la chute de pression. Ce systéeme, simple a
mettre en ceuvre, permet d’alimenter plusieurs alvéoles avec une seule pompe a

condition, bien évidemment, que le débit de celle-ci soit suffisant.

Figure 1.12 : L'alimentation & pression constante [13]

Dans la pratique, le systéeme hydraulique est plus complexe, donne le schéma du
circuit pour lI'alimentation a pression constante d'un palier hydrostatique a quatre
alvéoles. Une pompe alimente le palier a un debit supérieur d'environ 30 % a celui

nécessaire. Le surplus de liquide retourne au réservoir par l'intermédiaire d'un

12
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Régulateur de pression. Un capteur de pression permet d'arréter I'entrainement
du rotor si la pression atteint une valeur trop faible. Le clapet anti-retour et
I’accumulateur hydraulique assurent I'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 RH doit étre
placée au plus pres de I'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 thermocouple permet de contrdler la température du
liquide a la sortie du palier et déclencher 1' arrét si celle-ci devient trop importante.
Enfin, un systéeme de refroidissement assure une tempeérature constante au niveau de
I’alimentation [9].Dans la pratique, le systeme hydraulique est plus complexe. La
figure 1.13 donne le schéma du circuit pour I’alimentation & pression constante d’un

palier a quatre alvéoles

Figure 1.13 : Schéma d'alimentation & pression constante cas réel principe de fonctionnement

d'un palier hydrostatique a 4 butées hydrostatiques [13]
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1.5. Controle des vibrations de rotors

1.5.1. Contrdle passif

Durant les derniéres années, le contrdle des vibrations des rotors rigide ou flexible, a été
utilisé dans un nombre croissant d'applications, surtout dans les pompes turbo moléculaires,
les compresseurs, les broches tournantes des machines a moleter et les turbines a vapeur. Le
réglage passif des parametres du systeme n'aboutit généralement pas au comportement
dynamique desiré a cause des effets des fortes charges dynamiques. C'est une des raisons pour

lesquelles on doit s'intéresser au contréle des vibrations des rotors [9].
1.5.2. Contrdle actif

Les paliers intelligents deviennent ainsi un moyen pour contréler 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 I'une des solutions techniques les plus intéressantes pour
contréler les vibrations lors des passages des vitesses critiques. Une étude sur le controle des
vibrations de rotors a l'aide des paliers hydrostatiques alimentés par un fluide

électrorhéologique (Paliers intelligents) fait I'objet de cette étude [9].
1.5.3. Controle des pressions et amortissement

La tendance a des vitesses élevées de la rotation des machines tournantes et notamment
plus élevées que les résonances fait que le comportement des rotors devient flexible.
L'emploi de SFD (Squeeze film dampers) pour contrdler les vibrations des rotors a fait I'objet
de nombreuses études. Burrows et autres (1983) ont étudié la possibilité de controler la
pression dans un SFD pour diminuer la vibration des rotors. Adams et Zahloul, (1987) ont
étudié le contrdle de vibrations des rotors & l'aide du contréle 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 I'analogie électrique. Mu et al
(1991) 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 deuxieme et
troisieme mode. Le réglage des parameétres du systéme par optimisation passive n'aboutit

géneralement pas au comportement dynamique désiré [9].
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1.6.Les fluides intelligents :
1.6.1.Fluides ER (electro rhéologique) :

Un fluide électro rhéologique (fluide ER) est une suspension de particules
conductrices dispersées dans un fluide isolant. La taille des particules peut varier de quelques
nanomeétres a plusieurs micrometres, avec une fraction volumique (rapport entre le volume
des particules et le volume total) géneralement de I’ordre de 20 % a 30 %. Découvert la
premiére fois par W. M. Winslow en 1947, ce fluide présente des propriétés tres intéressantes
d'un point de vue tant scientifique que technologique. En fonction du champ électrique
appliqué, les propriétés rhéologiques (viscosité, contrainte seuil...) d’un fluide ER sont
considérablement modifiées. Cela permet d’obtenir méme une « solidification » du fluide. Ce
phénomeéne peut s’expliquer d’une fagon macroscopique par la formation des fibres paralléles
au champ par les particules. Ces fibres générent une liaison entre électrodes et augmentent

donc la viscosité de fluide [15].

Figure 1.14.Solidification du fluide dans I’axe du champ [5].

Le champ d’application de ce fluide est tres prometteur car il existe plusieurs
avantages. La réponse est rapide (quelques ms) et le phénomeéne est totalement réversible. Les
fluides ER sont également considérés comme matériaux « intelligents » et consomment peu
d’énergie. Plusieurs applications ont été proposées (embrayage automobile, amortisseur,
contréle actif de vibration, actionneur...). Pourtant, la contrainte seuil habituelle de quelques
kPa du fluide ER n’est pas suffisante pour de vraies applications industrielles. Une autre

difficulté est sa stabilité (sédimentation, stabilité thermique, agrégation des particules...).
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La caractéristique rhéologique d’un fluide ER est présentée par un rhéogramme
donnant la variation de la contrainte de cisaillement en fonction de la vitesse de cisaillement.

Le modeéle de Bingham est souvent utilise pour décrire un fluide ER idéal.

Récemment, I’équipe de Weijia Weng (Institut Nanoscience de Hongkong) a réussi a
développer une nouvelle génération de fluide ER avec une contrainte seuil depassant 100 kPa
(20 fois plus élevée que la contrainte seuil habituellement observée). Le phénoméne découvert
par les chercheurs chinois est appelé ainsi « Effet ER géant » [16].

La caracteérisation principale d’un fluide ER est donnée par la variation de la contrainte

mécanique en fonction du gradient de vitesse et du champ électrique applique [17].

Figure 1.15.Fluide avec liaison de particules a dipdle électrique [18].

En I'absence de champ, les particules sont dispersées de facon aléatoire dans le fluide.
Lorsqu'un champ est appliqué, les particules se disposent selon des chaines de direction
colinéaire au champ (comme le montre la figure). Sur le dessin, on suppose que le
déplacement du fluide s'effectue paralléelement aux plaques extérieures et que ces dernieres

sont fixes.

Le fluide electro-rhéologique ER pourrait étre utilisé dans I'industrie automobile pour
I'embrayage, frein, systemes d'amortissement, actionneurs, injection du carburant, soupapes. Il

pourrait également étre utilisé dans les articulations des bras robotisés et des mains.
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Parmi ces dispositifs, les appareils ER d'amortissement ont recu une attention intensive,
parce qu'ils ne nécessitent pas le fluide ER d'avoir une limite d'élasticité trés élevée ou tres
large plage de température [19].
Les appareils ER n'ont pas encore été commercialisés. Les principaux problemes sont :
e la limite d'élasticité n'est pas assez élevé ;
e la plage de température de travail n'est pas assez large, parce que l'effet ER diminue
fortement lorsque la température est plus grande a 100 ;
e la stabilité de la suspension ER contre la sédimentation est trés pauvre.
Une fois que la ségrégation se produit, aucun effet ER n'est disponible ;
e le fluide ER parfois mal fonctionne une fois il est contaminé.

1.6.2.Fluide MR (magnéto rhéologique) :

La premiére découverte et le développement des fluides MR peuvent étre accrédités a
Jacob Rabinow a la fin des années 1940. Mais ils restent considérablement moins connus que
leurs prédécesseurs les fluides électro-rhéologiques (ER). Les deux fluides MR sont formés de
particules polarisables ayant une dimension de I'ordre de quelques microns. Les fluides MR
sont des matériaux dont le comportement rheologique est réversible et change quand on leur
applique un champ magnétique. lls sont composés de particules polarisables suspendues dans
un fluide diélectrique. Typiquement, les FMR contiennent 20-40 % en volume de particules.
Ces fines particules, dont le diamétre est de 0,1 & 10 microns, peuvent étre de fer, de nickel,
cobalt dispersées dans un liquide aqueux ou minéral [19].

La réponse des fluides MR résulte de la magnétisation induite dans les particules en
suspension par l'application d'un champ électrique extérieur. L'interaction entre les dipdles
résultants fait que les particules forment une structure en colonnes paralléles au champ
applique. Cette structure en chaine restreint le mouvement du fluide, ce qui a pour
conséquence d'augmenter la viscosité du fluide. L'énergie mécanique nécessaire pour produire
cette microstructure, résultant de la contrainte produite par le champ, augmente quand le
champ appliqué augmente. En 1' absence de champ appliqué, les fluides MR montrent un
comportement de type Newtonien.

Récemment les fluides MR ont eu un regain d'intérét grace a leur faible voltage
comparé aux fluides ER. En effet, soumises a un champ magnétique de l'ordre de 24 V, il y a
formation d'agrégats de particules magnétisées qui s'organisent sous forme de colonnes

orientées dans le sens du champ magnétique. 1l en résulte une augmentation de la
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viscosité et de la contrainte de cisaillement. La figure ci-dessous illustre le comportement de

ces fluides.

Figure 1.16.Fluide avec des particules a dipble magnétique [18].

1.7.Les Ferro fluides :

Les Ferro fluides sont des solutions colloidales de nanoparticules ferromagnétiques ou
ferrimagnétiques d'une taille de I'ordre de 10 nanometres dans un solvant ou de I'eau. Ces
liquides deviennent magnétiques lors de I'application d'un champ magnétique extérieur tout en
conservant leur stabilité colloidale. Une conséquence spectaculaire de cette propriéte est que
ces liquides sont attirés par les aimants ou les électroaimants, exactement comme un morceau
de fer. Dans certains cas, et si le champ magnétique est suffisant, ils se hérissent de pointes
dont la topologie varie selon les parametres du champ. Ces pointes sont peu rigides
puisqu'elles se déforment si on les touche : la force exercée par le doigt I'emporte sur la

cohésion du fluide. Ils ont des applications dans des domaines extrémement variés.

Les Ferro fluides sont le plus fréquemment composés de nanoparticules de magnétite
(Fe304) ou de maghémite (y-Fe,O3), qui sont tous deux des oxydes de fer.

Figure 1.17 : Les Ferro fluides [20].
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Les Ferro fluides sont apparus dans la deuxiéme moitié du XX° siécle. Ils n'existent
pas a I'état naturel, il a donc fallu les synthétiser.

La premiére approche des fluides magnétiques (ou Ferro fluides) a été réalisée par
Wilson [20] en 1779 qui a préparé un fluide constitué de fines particules de fer dans de I'eau.
Cependant, on ne peut parler d'une réelle synthese de Ferro fluide qu'a partir de 1963. C'est
Stephen Papell [21] qui a effectué cette synthése en mélangeant de la poudre de magnétite a
du kerosene (essence) en presence d'acide oléique (tensioactif). Il a ensuite, dans le but
d'obtenir des nanoparticules, broyé pendant 10 mois le liquide. L'objectif était de fabriquer un
liquide de propulsion pour fusées en absence de gravité. Pour la premiére fois, un Ferro fluide
stable etait créé.

Les travaux de Rosenzweig amenérent a une amélioration du procédé, permettant
I'obtention d'un Ferro fluide plus concentré et magnétique. Il en découla une production
industrielle et une commercialisation des Ferro fluides, dans un premier temps essentiellement
par I'entreprise Ferro fluidics. Depuis, la recherche scientifique apporte quotidiennement des

avanceées dans la syntheése des Ferro fluides [21].

Figure 1.18.Un Ferro fluide sur une pointe aimantée [22].

1.7.1.Composition :
Deux constituants entrent dans la composition d’un Ferro fluide: des particules

magnétiques solides et un liquide porteur dans lequel elles baignent.

19



Chapitre | Etude bibliographique

1.7.1.1.Les particules solides :

Les oxydes magnétiques, principalement des particules de magnétite (Fez0,), ferrite

(MFe,04 oU M est un cation divalent : M=Ni", Co", zn", Ba"...) ou de maghémite (y-Fe,03)
constituent une grande proportion des particules utilisées dans les Ferro fluides. Pour les
obtenir, on procéde soit a un broyage, soit a une alcalinisation d’un mélange aqueux.
Les particules peuvent étre aussi de type métallique (c'est-a-dire constituées par un métal au
degré d'oxydation 0), par exemple le nickel, le cobalt, le fer, etc. L'avantage de ces particules
est leur forte aimantation. Toutefois, leur rapide oxydation entraine la diminution ou la perte
de cette aimantation.

1.7.1.2.Le liquide porteur :

On en distingue deux types :

e Les solvants organiques : essentiellement utilisés dans les applications commerciales,
ils doivent avoir une grande stabilité a la température. Comme exemple, on peut citer :
hydrocarbure aliphatique, diester carboxylique, huile de silicone, polyphéniléther... .

e Les solvants polaires: principalement employés dans les applications médicales.
L’eau et les alcools sont les exemples essentiels.

Un autre exemple de liquide porteur est le mercure, qui est un fluide métallique présentant des
conductivités thermiques et electriques elevees. Cependant le mercure est visqueux [23].

| .7.2.Propriétés physiques :

Les Ferro fluides possédent de trés fortes propriétés magnétiques :

o lorsque le fluide magnétique n'est soumis & aucun champ magnétique, les moments
magnétiques portés par les nanoparticules sont orientés aléatoirement. L'aimantation
totale du fluide est donc nulle.

o lorsque le Ferro fluide est soumis a un champ magnétique, on observe une
aimantation. Les moments des particules ont tendance a s‘aligner avec le champ
auquel elles sont soumises.

Les nanoparticules sont constituées d'un matériau qui peut étre ferromagnétique ou
ferrimagnétique mais elles ont un comportement global qui est habituellement super
paramagnétique. La stabilité du Ferro fluide est facilitée par le super paramagnétisme, puisque
I'aimantation des nanoparticules change spontanément de sens avec l'agitation thermique,
réduisant ainsi les interactions magnétiques entre nanoparticules. L'aimantation d'un Ferro
fluide a saturation est égale, a la dilution pres, a celle des matériaux qui le compose. [21],
[23].
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Chapitre 11 Modélisation du systéme

I1.1.Introduction : 2

L’objet de ce chapitre est de présenter la méthode du calcul, permettant d’obtenir a
partir du champ de pression dans le film lubrifiant, les caractéristiques de la butée
hydrostatique a double effet telles que les forces engendrées par le film et les débits du
lubrifiant.

Une résolution analytique sera présentée dans le cas d’hypothese particuliére d’une
butée hydrostatique infiniment longue a double effets.

Nous supposons ici que I’ecoulement de fluide a travers la butée hydrostatique est

incompressible et le régime est laminaire, isotherme et permanent.

11.2.Etude statique :
11.2.1.Schematisation d’une butée a double effet a deux patins :
Sur la (Fig.I1.1) nous avons schématisé une butée hydrostatique a double effet ayant chacun a
un alvéole central, pour le cas général, ou la position du centre du grain mobile est excentrée.
Les indices 1 et 2 indiquent les caractéristiques des butée a simple effet, qui par assemblage
constituent la butée hydrostatique a double effet. La butée hydrostatique a double effet est
alimentée en fluide par les alvéoles, eux-mémes alimentés par une pression extérieure a
travers des résistances hydrauliques.
La butée hydrostatique a double effets est constituée de deux parties :
e Une partie fixe : représentée par deux patins identiques, ou chaque patin a un alvéole
central, qui est controlé et alimenté par une résistance hydraulique de type capillaire.
e Une partie mobile : représentée par le grain mobile.
L’ epaisseur et la vitesse du film relatives a chaque butée hydrostatique a simple effet sont
données respectivement dans le repere.

= Butée hydrostatique a simple effet n°1 :

h1:ho+X1 1.1
ah1
Vpl = > = 1.2
= Butée hydrostatique a simple effet n°2 :
hzzho-Xl
V2 = oh2 v
Pe="g¢ = 77¢

Notons que :
B+ hl + h2 = Cte — la quantité 2h0 = h1 + h2 = Cte 1.3
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avec :

ho : représente I’épaisseur du film en position centrée

B’ : représente I’épaisseur du grain du mobile

X1, Va : représentent respectivement le déplacement linéaire et la vitesse d’écrasement du

grain mobile suivant I’axe X.

Pay

m
o

Va

Figure 11.1 : Schématisation d’une butée hydrostatique a deux patins identiques.

Figure 11.2 : Butée hydrostatique a simple effet n°1.

11.2.2.Calcul d’une butée hydrostatique a double effet :

Le calcul des caractéristiques d’une butée hydrostatique a double effet peut étre effectué

de deux manieéres différentes :
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= Soit en considérant la butée hydrostatique a double effet comme un ensemble
indissociable.
= Soit en considérant la butée hydrostatique a double effet comme la juxtaposition de

deux butées hydrostatiques 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 du calcul, mais impose
la connaissance de la pression dans I’alvéeole et les pressions aux extrémites libres au niveau
de chaque butée a simple effet. Le calcul des caractéristiques d’une butée hydrostatique a
double effet revient donc, au calcul des caractéristiques de deux butées hydrostatiques

partielles dont I’étude est analogue a celle d’une butée hydrostatique a simple effet.

Le calcul de la butée hydrostatique a double effet sera effectué en utilisant la méthode du
calcul analytique qui sera présenté dans le cas hypothése particuliere d’une butée

hydrostatique infiniment longue.

11.2.3.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

représente dans le cas d’hypothéese particuliére d'une butée infiniment longue.

Dans une butée hydrostatique, si I’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
(Fig.11.3) :

Journal

V; Wi

yA ll

— '

Hydrostatic pad Wy A Wi
—

o>‘( - Ui

X

Figure I1. 3. Systeme d’axe.

Surlepatin(y=0):Uli=0;V1i=0;WIi=0
Sur le grain mobile (Ly = hi) : U2i=0;V2i=V pi#0; W2i=0
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U li ; V1i et WIi sont respectivement les vitesses de surface du patin relatives a la butée a
simple effet dans les directions X, Y et Z.

U 2i ; V2i et W2i sont respectivement les vitesses de surface du palier relatives a la butée a
simple effet dans les directions X, Y et Z.

Avec ces conditions et pour un fluide incompressible et iso visqueux en régime permanent,

I'équation de Reynolds relative a la butée a simple effet s’écrit :

3 3
0 hi(aF’iJ 2 hi[apij - 12v, 1.4
ox | ulox )| oz| uloz

Pour notre cas un Ferro fluide et butée infiniment longue en utilisant le model de

Jenkins, notre equation devient comme suit :
3 3
o hi (R o h (aP)|_ v,
oX |1-A 00X 0Z|1-A2\0Z

—
lz%H 1.5
n

Avec :

Ou:

P : Pression en point quelconque relative a la butée a simple effet n°i.

Vpi : vitesse d’écrasement du grain mobile relative a la butée a simple effet n°i.

11.2.4. Méthode analytique :

La méthode analytique est appliquée, pour le calcul d’une butée hydrostatique a double effet
sauf, dans le cas d’hypothése particuliére comme la butée hydrostatique infiniment longue.

C’est ce cas que nous allons appliquer.
11.2.4.1. Butée hydrostatique infiniment longue a simple effet :

Soit une butee hydrostatique plane infiniment longue a simple effet n°i, qui est constitue

par une partie fixe appelé patin a un alvéole central et une partie mobile appelé grain mobile

animé d’une vitesse linéaire (vitesse d’écrasement)Vpi.
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a) Perspective b) Notation

Figure 11.4 : Butée hydrostatique infiniment longue n°i.

a) Calcul du champ de pression :

Lorsque le rapport A/B de la longueur A (A =L) a la largeur B de la butée a simple effet n°1
est grand, on peut négliger le débit sortant suivant la longueur A devant le débit sortant

suivant la largeur B, I’écoulement se fait purement suivant la largeur B.

Figure 11.5 : Débit sortant de I’alvéole d’une butée hydrostatique infiniment longue n°1.

Ou bien :
oR . o
Qxi K Qzi = == 0 (Pas de variation de pression suivant I’axe X)
Qxi = Qxi* + Qxi~
Avec .
e {in = Qzit + Qzi~
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ou:
Qyi : débit volumique sortant suivant I’axe X relatif a la butée a simple effet

Qi : débit volumique sortant suivant I’axe Z relatif a la butée a simple effet

Ainsi, I’équation de Reynolds relative a la butée a simple effet n°1 devient :

P
[ 3| :

AvVec :

. ohi

ht = Vpi = E

L’intégration de cette équation et I’application des conditions aux limites sur la pression :
P =pai pour Z=0
P =0 pour Z=bl

(La pression ambiante est prise comme pression de référence), donne :

6uhL Pai 6uh
P =2z (=42 bl|z4Pa 0<Z<b1
h N
R =6;]‘—?ZZ+ oy 6:“(b1+2b) Z+ @+6L’” (b1 +b) e
1 1
—(b+b1) <

Cas particulier :
Pour ht = 0 (cas statique)

La pression dans le film est déduite de la relation :

P =Pai(1—£) 0<Z<hl
b1l
1.8
Pai
P =<H)(Z+b1+b) —(b+b1)<Z<-b
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b) Calcul des caractéristiques :
% Lacharge portante :

La charge portante pour une longueur L relative a la butée a simple effet s’écrit :

Wpi = | P ds = Jo, Paids + [, P ds 1.9

Ou S1 représente la surface de I’alvéole et S2 la surface des portées de largeur bl. Apres
intégration, on obtient :

2uhL
3

Wpi = Pai L (b1 +b) — 2=hb13L 11.10
On peut écrire cette relation sous une forme plus générale :

h’

Wpi = Pai SKw — 222 p13], .11

Ou : S : représente la surface totale du patin de la butée a simple effet, Kw : un coefficient de

la charge compris entre 0 et 1 : tel que Kw=1-b1/B

La relation peut également s’écrire :

2uht
3

Wpi = Bi Ps S Kw b13L 11.12

Ou Bi =Pai / Ps représente le rapport de la pression dans I’alvéole a la pression fournie par la

pompe relative a la butée a simple effet n°1.

Cas particulier :

Pour : k1 = 0(cas statique)

La charge portante relative a la butée a simple effet n°1 est déduite de la relation :

Wpi = i Ps SKw 11.13

«» Débit du lubrifiant :
e Débit du lubrifiant sortant de I’alvéole suivant I’axe Z :

La vitesse du fluide est donnée par la relation

1dPi

uzi =2—u?y(y—hi) .14
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Le débit volumique Qsi du fluide qui sort de la butée n°lest obtenu par intégration de la

vitesse :
3 . 6uht
L[ pai-Stitys2 |
h?
. hi . hi . i
Q si = Lfo uzi(Z = b1) — Lfo uzi(Z = —b1 — b)dy = Son 11.15
Soit en introduisant le coefficient du débit KQ = #
I
hi Pai hi3 b1l /
Qsi = " KQ | 1.16
D’ou on peut déduire que le débit donné par :
h®| pi ps—fi,qz |
h?
1
Qsi = KQ .17

T

Cas particulier :
Pour :h1 = 0 (cas statique)

Le débit volumique Qsi du fluide relatif a la butée n°1 est déduit de la relation :

Bi Ps hi3

Qsi = KQ 11.18
Débit 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 :
_ i
Quoti == 11.19
avec .
Vi = Sl X e;
e = hi + €eq
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ou:
v;: Volume de I’alvéole relatif & la butée a simple effet n°i
S;: Surface de I’alvéole
e;: Epaisseur de film de I’alvéole relative a la butée a simple effet n°i
e,. Profondeur de I’alvéole
h;: Epaisseur de film dans la zone de surface de la portée relative & la butée a simple effet n°i
Ainsi:
Quoti = 5157 11.20
Débit des résistances hydrauliques de type capillaire :
Parmi les types de résistances hydrauliques les plus frequemment utilisés, on cite les types
capillaires.

Un capillaire 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 a 1000) le débit [5] est donné par la loi de Hagen-Poiseuille:

0, = ndg
"L 128 pupg Le

(Ps — Pay) .21
Avec:

P,;: Pression dans I’alvéole relative a la butée a simple effet n° i.

P;: La pression d’alimentation.

d. L.: Caractéristiques géométriques du capillaire.

Upgr: Viscosité dynamique.

Figure 11.6 : Résistance hydraulique de type capillaire [21]
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c) Calcul de la pression dans I’alvéole :

Le calcul de la pression dans I’alvéole relative a 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 du grain mobile.

L’equation de conservation du débit volumique s’écrit :
Qri = Qsi + Quori 11.22

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,01; : Débit du a la variation du volume de I’alvéole relatif a la butée a simple effet n°i.
L'équation (2.22) peut s'écrit comme suit :

Qri (Ps - Pai) = Qsi + Quori 11.23

_ mdg
128 ugr L¢

Lorsque I’écoulement est laminaire, le débit pour une résistance hydraulique de type capillaire

est donné par la loi de Hagen-Poiseuille :

_ md¢ _Kep _p.
Qri - 128 ugg Le (Ps _Pai) - LER (Ps Pal) 11.24
4
o: K, = J;CL 11.25

L’égalité du débit du capillaire a celui de débit sortant de la butée a simple effet n°i permet

d’exprimer la pression dans I’alvéole Py;:

Soit :
K (Pai—wf—gmbf)h? .
C
< (P~ Py) = L Ko + Sih, 11.26
Donc:
Ps+(6 blzKQ—Sl)—#Ekhl
= Ke 11.27

Kq, 3
1+K_Chi
Cas particulier
Pour: h, =0
La pression dans l'alvéole relative a la butée a simple effet n°i s'écrit :

P, =PS/(1 +’f{—fh§) 11.28

Pgi 1
Donc: g; = —= =

= e 11.29
K¢
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Soit B; = By et h; = hy, larelation de I'épaisseur du film de lubrifiant h, est déduite de la
relation (2.29)

1

Ke (1 3
hy = [K—Q (BO 1)] 11.30
ou: B, : représente le rapport de pression de fonctionnement.

11.2.5.Butée hydrostatique infiniment longue a double effet :
11.2.5.1.Calcul des caractéristiques :
a. Lacharge totale :

La charge totale de la butee hydrostatique infiniment longue a double effet est obtenue en
faisant la somme des charges portantes correspondantes aux deux butées a simple effet. La
charge totale de la butée hydrostatique infiniment longue & double effet est donnée dans le
repére par :
W =Wp = (B2 - B1)Ps S kw — 2pb1°L (12 — 1) 1131

b. du lubrifiant Débit total :
Le débit du lubrifiant total de la butée hydrostatique infiniment longue a double effet est

obtenu en faisant la somme des débits correspondants aux butées a simple effet.

6uhL

. b12|KQ/n+ S1h 11.32

Q=3 | W [giPs -

11.3.Etude dynamique :
11.3.1.Modéelisation linéaire :
Dans I’analyse dynamique du grain mobile (ligne d’arbre) supporté par des butées

hydrostatiques, le comportement de la butée est gouverné par les forces hydrostatiques

engendrées par le film lubrifiant et qui s’opposent au mouvement du grain mobile.

Dans le cas général, celles-ci sont obtenues par intégration du champ de pression calculé a

partir de I’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 systeme grain mobile - butées est donc trées complexe puisqu’elle
nécessite la résolution simultanée des équations relatives au mouvement du grain mobile et de

I’équation relative au comportement hydrostatique de chaque butée.
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Cette étude peut neanmoins étre largement simplifiée si I’on suppose le grain mobile
parfaitement rigide et I’on se limite aux petits déplacements au voisinage d’une position

d’équilibre statique.

Une étude simplifiée peut étre réalisée en linéarisant les équations, elle comporte deux

étapes :

e Une analyse statique permettant de déterminer la position d’équilibre du grain mobile
(I’arbre) a I’intérieur de la butée sous une charge extérieur Wy ;
e Une analyse dynamique linéarité pour le mouvement du grain mobile (la ligne d’arbre)

au voisinage de la position d’équilibre statique Og.

Cette analyse linéaire du comportement d’une butée fluide autour de la position d’équilibre
statique permet de modéliser le film lubrifiant par deux coefficients dynamiques a savoir le

coefficient de raideurs et le coefficient d’amortissements (Figure 11.7).

F ()

Figure 11.7 : Représentation dynamique du film lubrifiant d’une butée hydrostatique a
simple effet [21]

La determination de ces coefficients permet :

e de connaitre la stabilité d’un point de fonctionnement (masse critique),
e d’introduire I’effet du film fluide sur la réponse d’une structure (ligne d’arbre soumis a
des sollicitations dynamiques de faible amplitude ; le balourd par exemple),

e de rechercher les vitesses critiques du grain mobile (d’une ligne d’arbre).
11.3.2.Calcul des caracteéristiques 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°l, pour cela, on a la démarche suivante :
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Si on impose un petit déplacement LIli1 et une petite vitesse de déplacement Mil au voisinage
de la position d'équilibre statique h x, h'y, colinéaire a 1' axe (o, Y), on peut écrire :
Wp1(hx, hy + Ah1,hx = 0,hy = Ah1) =

Wp1(hx, hy,0,0) + Ah1 (Z20) + an1 (2722 + -

En se limitant au premier ordre, la relation précédente peut se mettre sous la forme :

Wp1(hx, hy + Ah1, hx = 0,Ah1) — Wp1(hx, hy,0,0) = —Kp1 Ahl — Cp1 Ah1
Les coefficients Kpl et Cpl correspondent respectivement a la raideur et a I'amortissement

dus a I'existence du film lubrifiant de la butée hydrostatique a simple effet n°l, au voisinage

du point d'équilibre statique.
IIs sont donc obtenus par identification des équations :

6Wp1> Col = <6Wp1)
ont ) PP T T\ an

Le calcul des coefficients dynamiques est effectué en utilisant la méthode de différentiation

Kp1=—<

numérique. C'est la méthode la plus simple a 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 :

» Recherche de la position d'équilibre statique ; celle-ci étant caractérisée par (hx, hy)

e (OWDLY. | s . "
e Calcul de la derivee (a—h’;): L'équation est résolue pour une position du centre du

grain mobile défini par : (hx, hy + Ahl,hx = 0,hy = 0

L'intégration du champ de pression permet de calculer la composante Wpl de la force

hydrostatique correspondante a cette position. On en déduit donc :

oWpl Wpl(hx, hy + Ah1,0,0) — Wp1(hx, hy,0,0)
ohl Ah1

e Calcul de la derivee (%) : L'équation de Reynolds est résolue dans le cas ou
(hx, hy, hx = 0,hy = Ah1

On déduit ;
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oWpl Wpl(hx, hy,0,Ah1) — Wp1(hx, hy,0,0)
ohl AR1

Ainsi, les coefficients dynamiques de la butée :

oWpl Wpl(hx, hy + Ah1,0,0) — Wp1(hx, hy,0,0)
ohl Ah1

owpl Wpl(hx, hy,0,An1) — Wpl(hx, hy,0,0)
onl A1

11.3.3.Butee hydrostatique infiniment longue :

11.3.3.1.Calcul des caractéristiques dynamique :

Nous allons utiliser la méthode analytique pour le calcul des caractéristiques dynamiques
de la butée hydrostatique qu'elle n'est utilisable que dans le cas d'hypothese particuliére
comme la butée infiniment longue.

11.3.3.1.1.Coefficient de raideur :
Le coefficient de raideur de la butée hydrostatique infiniment longue est défini par le taux

de variation de la capacité de la charge sur I’épaisseur du film et il est donné par la relation :

dWpi dWpi dPai

Kpt = dhi  dPai dhi 11.33
avec :
dWpi = Pai S Kw 11.34
Pai Ps
ai = ————
KQ .3
donc :
Kpi = 2222 Bi(1 — Bi) 11.35
Ou:
o Pai
pi= Ps

11.3.3.1.2.Coefficient d’amortissement :
L amortissement de la butée hydrostatique plane infiniment longue est défini par le taux de
variation de la capacité de la charge sur la vitesse du grain mobile et il est donné par la

relation :
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. dWpi dWpi dPai
Cpi=——F =22 11.36
dhil dPai dhl
D’aprés la relation, on a:
Wpi = i Ps S Kw — [1— 2 |22 b13L
hi
Et apreés la relation, on a :
Ps+ (6 b1°KQ — S[1 — 2 13
Pai = £
14+ 8Qp
Kc '
Alors :
(6p12-s1)|1- A £
Cpi = —L(b + b1) [ KyoLb[1— A 11.37
KQ h3 3

11.3.3.1.3. Taux d’amortissement :

Le taux d’amortissement est par la variation de la charge sur le double de la racine carrée

de la raideur par la masse et il donnée par la relation :

&= &
2 /K, M
Avec M =M
9.81

11.4. Equation Rotor Dynamique :

La vibration forcée dans un systeme de rotor rigide est tres souvent excitée par des
forces centrifuges en raison de déséquilibre de masse résiduel. Afin de réduire I'amplitude
excessive des vibrations forcées ou pour réduire la force transmise a la base, une étude
d'application sur le comportement dynamique d'un le rotor soutenu par le nouveau roulement
de tourillon hydrostatique est présenté. Le roulement consiste en quatre tampons plats
hydrostatiques alimentés par des capillaires de restriction et sont alimentés avec un liquide
négatif NER.
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11.4.1. Réponse fréquentielles :
a) Déséquilibre en rotation

On prend (0, X, y) étre un systeme de coordonnées inertiels avec l'origine au centre du

boitier.
C'est Supposé que :

v'les bottiers pour le rotor, I'arbre et les paliers sont rigides ;
v le déplacement dans la direction x et y du rotor est découplé ;

v Rotor équilibré, ou le centre d'inertie G est a la distance e, (e, € par) a
Le centre geométrique Oa (figure 2.3)

Les équations du mouvement du rotor dans les coordonnees cartésiennes peuvent étre ecrites

comme suit :

{MX + CeqxX + KeqxX = Mepy w?Coswt 1138

MY + CeqyY + KeqyY = Mepy 0?Sinwt

use

Figure 11.8 : Modéle de roulement de journal soumis & un déséquilibre [9]

ou: M est la masse du rotor,w la fréquence d'excitation; ey, = eph,y etep, e,hyy ; & €St
I'excentricité du déséquilibre ; h,, et h,, sont I'epaisseur du film, dans la direction x ety a

Point d'opération, respectif m : Y; et W, est une charge statique.

En négligeant les vibrations transitoires et compte tenu uniquement de I'état d'équilibre, la
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réponse des déplacements X et y en raison d'une force balourd est donnée par:

{X(t) = XCos(wt — @y) 1139
Y(t) = XSin(wt — @y) '
et
RoxT2 w C
X = EpNoxTx }Tx=_ifx= eqx
{ Ja=r2y ey Wnx 2 MReqx
{ Y = EphoyTy =2 &y Ceqy 1140
U Jomprany ” ow' " 2R
Ou w,,, et wyy,sont les fréquences naturelles dans les directions x et y, et les phases sont
oy = tan~ (2)
—Tx
11.41
_ —1 (28yTy
@, = tan (1_r§)
b) Force transmise en raison du déséquilibre de rotation
Les forces transmises ( F,etF:,) a la base par le déséquilibre rotatif sont données par :
{th = KogxX + CoguX = KoguXCos(wt — @) — CogrwXSin(wt — ¢y) .
Fiy = KegyY + CogrY = KogyXSin(wt — @) — CoqywY Cos(wt — @)

L'amplitude de la force transmise en raison d'un déséquilibre de rotation selon les axes x ety

a été défini comme suit ;

.

— 2 1+(28x72)? . _ w _ Cegx
|th| - Mgbhoxrx 22 Zzzxrx - ’ gx ~ 2 /MK
(1-12)%+((28x72)? @nx VM Reqx

11.43

1+(28my)* _ w

_ 2 L oe o Ceay
\ |Fty| = Mephoyty \/(1‘r§)2+((2s‘yry)2 'y wny v 2y MKeqy
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Chapitre 111 Résultats et interprétations

111.1 Introduction

L’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, de répondre
aux exigences séveres de fiabilité et la commandabilité, pour améliorer les performances
de rotors sans affecter la sécurité de I’états des machines tournantes. Dans le cadre de le
contréle vibratoire des machines tournantes , les paliers ont fait et font encore I'objet
de nombreuses études. Ce sont des éléements tres sollicités et susceptibles de

présenter des défauts qui évoluent rapidement vers la détérioration.

L’objet de ce chapitre, est de présenter les résultats et les interprétations dans
atténuer les vibrations de rotors et les forces transmissibles lors du passage des vitesses

critiques, a I’aide des paliers intelligents a amortisseur adaptatif a patins hydrostatiques.
111.2 Caractéristiques dynamique du modéle :
L’étude vibratoire du de la ligne d’arbre a été effectuée sur un modele dont les

caractéristiques sont indiquées dans le tableau suivant :

Tableau I11.1 : Caractéristiques du systéme modélisé. [9]

=0 7=0.2 7=0.4 7=0.6 7=0.8
Kx (N/m) | 1.315192E+07 | 1.315192E+07 | 1.315192E+07 | 1.315192E+07 | 1.315192E+07
Ky (N/m) | 4.444099E+07 | 4.444009E+07 | 4.444000E+07 | 4.444099E+07 | 4.444099E+07
Cx 5829.662000 | 4503.211000 | 3224.403000 | 2052.605000 | 983.186800
(N.s/m)

Cy 8664.478000 | 6688.141000 | 4771.180000 | 2990.866000 | 1515.370000
(N.s/m)

D’aprés le graphe de la figure 111.1 on constate que la charge ne change pas par la variation

de coefficient de Junkies A.

La charge Ws=301.135 pour une excentricité de €=0.2

avec : une masse du rotor de M=301.135/9.81=30.7 Kg
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On rappelle que :

400 —,

300 —

100 —

La charge (N)
|

_ Ws
" 981

Lam=0

Lam=0.2
Lam=0.4
Lam=0.6
Lam=0.8

v

0.04

0.08 0.12
Exentricité

0.16 0.2

Figure I11.1 : Variation de la charge en fonction de I’excentricité.

111.3 Méthode de résolution :

Détermination des
caractéristiques
dynamiques

Calcul des amplitudes
adimensionnelles de
vibration

Calcul des amplitudes
forces transmises

Déterminer la stratégie de

contréble
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I11.4 Organigramme de résolution :

Début

Lecture des données :
M ; Nf;ex;ey;
{Kx} {CxH{Ky} {Cy}
v

Entrée Kx, Ky, Cx, Cy

v

N=0

v
Calcul des amplitudes de
vibrations X et Y

N=N+A

Refaire le calcul
pour chaque valeur
de {K} et{C}.

A

A
Calcule des forces
transmises

Non

\ 4

Affichage des
résultats.

v
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I11.5 Résultats et interpreétations :

111.5.1 Amplitudes de vibrations :

Figure IIL.3 :

Figure I11.4 :

Adimensionnelle Amplitude axe (X)

45 T T T T
lam=0
4 —— om=0.2 |
lam=0.4
351 lam=0.6 | -
§ —am=0.8
3 3 1
€
<
k) 25 T
©
c
5 2f 1
D
c
g 15F .
=
<
s i
05 .
0 1 1 1 1 1
0 0.5 1 1.5 2 25 3

Vitesse de Rotation RPM x 10%

Influence du coefficient de Junkies A sur ’amplitude adimensionnelle de vibration en

fonction de vitesse de rotation suivant I’axe X.

Adimensionnelle Amplitude axe (Y)

5 T T T T
lam=0
4sr lam=0.2| |
lam=0.4
ar lam=0.6 | |
3 lam=0.8
235 iy
g
< 37 1
@
© 25F -
c
o
@ 2f -
C
£
'_5 15 r 7
<
1k i
05t -
0 1 1 1 1
0 0.5 1 15 2 25 3

Vitesse de Rotatio@ % 10%

Influence du coefficient de Junkies A sur I’amplitude adimensionnelle de vibration en
fonction de vitesse de rotation suivant I’axe Y.
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Les figures 111.3 et I11.4 représentent respectivement I’influence de la vitesse de
rotation sur I‘amplitude adimensionnelle de vibration suivant le systéme d’axe X et Y pour
des différentes valeurs du coefficient de Junkies A pour des excentricités ex=0.2 ; ey=0.2.

On constate que pour des vitesses de rotation inférieure a 5000 RPM suivant I’axe
X et 10000 RPM suivant I’axe Y I’amplitude ne représente aucune variation pour les
différentes valeurs du coefficient de Junkies A. Un seuil critique du niveau de vibration est
atteint pour les vitesses de rotation de 6000 RPM et 12000 RPM respectivement suivant les
axes X et Y. Ce seuil critigue augmente considérablement avec I’augmentation de
coefficient de viscosité. Au-dela de ces seuls on remarque une baisse de I’amplitude

et devient similaire.

111.5.2 Forces transmises :

Amplitude de forces transmise axe (X)

7000 T T T T T
_|am=0
m—— |am=0.2
6000 lam=0.4
lam=0.6
5000 F —am=0.8 | |

Amplitude de forces transmise (N)
B
o
o

|

1000

o 1 1 1 1 1 1 1
0 1 2 3 4 5 6 7 8

Vitesse de Rotation RPM %104

Figure IILS : Influence du coefficient de Junkies A sur ’amplitude des forces transmises en fonction de
vitesse de rotation suivant I’axe X.
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« 104 Amplitude de forces transmise axe (Y)

— | am=0

— lam=0.2
lam=0.4 | -
lam=0.6

— am=0.8

N
[6)]
T

N
T

Amplitude de forces transmise (N)
N 3]

o
(&)
T

0 1 2 3 4 5 6 7 8
Vitesse de Rotation RPM %104

Figure II1.6 : Influence du coefficient de Junkies A sur I’amplitude des forces transmises en
fonction de vitesse de rotation suivant ’axe Y.

Des résultats obtenus pour predire les amplitudes des forces transmises représentés

respectivement par les figures 111.5 et 111.6 on peut déduire que :

Une augmentation de I’amplitude des forces transmises est constatée pour les différentes
valeurs de A avec I’apparition d’un seuil critique de cette amplitude pour les mémes valeurs
des vitesses de rotation, aux mémes seuils constatés pour I’amplitude adimensionnelle de
vibration c’est-a-dire 6000 RPM et 12000 RPM suivant les axes X et Y.

Ces amplitudes diminuent ensuite et augmentent avec I’augmentation de la vitesse
de rotation mais on constate aussi la baisse de I’amplitude avec I’augmentation des valeurs
de A.

Une stratégie de contrdle de ces amplitudes peut étre mise en place en fonction des
valeurs de A ou on remarque les amplitudes des forces transmises ont les mémes valeurs

pour une vitesse de 10000RPM et 17000RPM respectivement suivant les axes X et Y.
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111.6 Réponses temporelles :
Les différentes amplitudes de déplacements aux niveaux des seuils critiques pour les

valeurs de A = 0 et A = 0.8 sont illustrés par les figures II1.7 et II1.8 respectivement suivant

les axes X et Y, les vitesses de rotation étant de I’ordre de 6000 RPM et 12000 RPM.

D’autre part les figures 111.9 et 111.10 montrent les réponses temporelles des
amplitudes des forces transmises pour la vitesse de 50000RPM respectivement suivant les

axes Xet.
Ces résultats montrent :

% Les amplitudes de vibrations au niveau des seuils critiques ont considérablement
diminuées, ou de diminution atteint 80% suivant X et 84% suivant Y.

%+ Pour les forces transmises ont été réduites de 25% et 30% suivant X et suivant Y
pour la vitesse de rotation choisie.

% On remarque que I’augmentation de la viscosité engendre une diminution des

amplitudes des vibrations ainsi que les forces transmises.

<104 Réponse temporelle axe (X) zone de résonance
T T T T T T T T

lam=0
— am=0.8

/

N
T

N
T
1

1
N
T

1

Amplitude de déplacement (m)
o

1
NN
T

1

'6 1 1 1 1 1 1 1 1 1
0 0.1 0.2 0.3 0.4 0.5 0.6 0.7 0.8 0.9 1

Temps (s)

Figure 111.7 : Comparaison des amplitudes de vibration aux des seuils critiques suivant I’axe X
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g X 104 Réponse temporelle axe (Y) zone de résonance

Amplitude de déplacement (m)
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lam=0
lam=0.8 | -

L L L L

TN A A |

0.1 0.2 0.3 04 0.5 0.6 0.7 0.8 0.9 1
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Figure 111.8 : Comparaison des amplitudes de vibration aux des seuils critiques suivant I’axe Y.

Forces transmise pour(W=50 KRPM) axe (X)
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Figure 111.9 : Comparaison des forces transmises pour la vitesse de 50000 RPM suivant I’axe X
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1500

1000 f-

500

-500

Forces transmise (N)

-1000

-1500

-2000

Forces transmise pour(W=50 KRPM) axe (Y)

lam=0

01 02 03 04 05
Temps (S)

0.6 0.7 0.8 0.9 1

Figure 111.10 : Comparaison des forces transmises pour la vitesse de 50000 RPM suivant I’axe Y.

111.7 Stratégie de contrdle :

Figure 111.11 : Contro6le de I’amplitude des forces transmises suivant I’axe X.

46



Chapitre 111 Résultats et interprétations

Les figures 111.11, 111.12, 111.13 et I11.14 représentent respectivement les contrbles des
amplitudes des forces transmises suivant les axes X et Y pour une excentricité de 0.2.

Controle suivant I'axe(x)

0,9
0,8
0,7
0,6
é),S
0,4
0,3
0,2
0,1

0 10000 20000 30000 40000 50000 60000 70000 80000 90000

vitesse de rotation (rpm)

Figure 111.12 : Controble de vibrations du systéme par lambda suivant I’axe X.

.10% Controle amplitude des forces transmises axe (Y)
3 T T L} L L T L}
[ . .

Figure 111.13 : Controle de I’amplitude des forces transmises suivant I’axe Y.
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Controle suivant I'axe(y)

0,9
0,8
0,7
0,6
0,5
0,4
0,3
0,2
0,1

lam
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Figure 111.14 : Contro6le de vibrations du systéme par lambda suivant I’axe Y.

La stratégie de contrble est basée sur I’idée de I’utilisation d’un palier ferro fluide, on une fois
qu’on atteint la valeur de 10000 RPM suivant I’axe X et 17000 RPM suivant I’axe Y on fait
augmenter la viscosité du par action d’un champ magnétique ramenant le coefficient de Jenkins a

0.8 entrainant une baisse importante de I’amplitude des forces transmises
111.8 Conclusion :

Les résultats que nous avons obtenus montrent que :
La stratégie du contréle consiste a controler la viscosité du ferro fluide par action
d’un champ magnétique et par conséquent controler la rigidité des paliers pour réduire les

vibrations lors du passage par les vitesses critiques.

Cette stratégie, nous a permis d'éviter complétement I'effet de la résonance et de
garder les amplitudes de mouvement au minimum autour des vitesses critiques. Ce type de
modélisation met en évidence le rdle des paliers ferro fluides sur le comportement d’une

ligne d’arbre rigide.
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Conclusion générale

Conclusion générale

L'objet principal de ce travail est d'étudier le comportement vibratoire d’une ligne
d’arbre rigide par des paliers ferro fluides lubrifiés. Une analyse analytique a été réalisée afin
d'étudier I'effet du paramétre de matériau d’un Ferro fluide selon le modele Jenkins, les
caractéristiques statiques et dynamiques d’une butée hydrostatique a double effets lubrifiée
par un film Ferro fluide en régime laminaire, isotherme et permanent sous I’effet d’un champ

magnétique uniforme de type Jenkins.

La modélisation d’un arbre rigide monté sur un nouveau palier hydrostatique a été
effectuée selon la formulation linéaire. L’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, de répondre aux exigences séveres d’utilisation, pour améliorer les performances
de rotors sans affecter la sécurité de I’état des machines tournantes.

Les programmes de résolution sont écrits sur MATLAB.

L'étude de I’effet de la viscosité du film d’huile et de la vitesse de rotation sur la
réponse vibratoire (amplitudes de vibration) et les forces transmissibles a été effectuée sur une

ligne d’arbre rigide supportée par deux paliers hydrostatiques a quatre patins hydrostatiques.

Les résultats que nous avons obtenus montrent que :

L amplitude ne représente aucune variation pour les différentes valeurs du coefficient
de Junkies A mais un seuil critique du niveau de vibration est atteint pour des vitesses de
rotation bien déterminées suivant chaque axe.

Une augmentation de I’amplitude des forces transmises est constatée pour les
différentes valeurs de A avec I’apparition d’un seuil critique de cette amplitude pour les
mémes valeurs des vitesses de rotation.

La stratégie du contrble consiste a controler le coefficient de Jenkins, autrement dit
contréler la rigidité des paliers pour réduire les vibrations lors du passage par les vitesses

critiques.

Cette stratégie, nous a minimise l'effet de la résonance et de garder les amplitudes de

mouvement au des minimum autour vitesses critiques.
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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 a des vibrations
importantes. Lorsque les méthodes passives ne suffisent pas pour amortir les vibrations
générées, on doit alors avoir recours a des techniques de controle des vibrations des rotors a
I'aide de paliers intelligents.Un nouveau palier hydrostatique intelligent a quatre butées
hydrostatiques et alimentées par un Ferro fluide, a été congu pour contréler les vibrations de

rotors, excités par un balourd, et les forces transmises au palier.
Dans cette étude, un nouveau palier hydrostatique intelligent alimenté par un

Ferro fluide pour controler les vibrations des rotors rigides et les forces transmissibles en

jouant sur le contrdle de I'amortissement est présenté.
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