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Resumen

Los cojinetes hidrodindmicos son elementos de miquina que permiten el movimiento de un
rotor dentro de una carcasa mediante una pelicula de lubricante que evita el contacto metal-metal.
No obstante, pueden generarse zonas de baja presion que dan lugar a la formacion de burbujas
(fenémeno denominado cavitacién), cuyo modelado requiere enfoques especificos segin el me-
canismo dominante. Este fendmeno resulta particularmente relevante en cojinetes con superficies
texturadas, en los que se requieren modelos conservativos en masa para caracterizar adecuadamen-
te la region cavitada. Asimismo, estos sistemas pueden presentar inestabilidades dindmicas, como
el Oil Whirl, caracterizado por vibraciones subsincronicas asociadas a la pérdida de capacidad
portante, y el Oil Whip, que se manifiesta cuando la frecuencia de vibracion se desacopla de la
velocidad de giro y se aproxima a la frecuencia natural del sistema, comprometiendo la integridad
del rotor.

En este contexto, la presente tesis desarrolla un modelo conservativo bifasico que describe el
comportamiento de la pelicula lubricante considerando el fendmeno de cavitaciéon. Asimismo, se
presentan los métodos numéricos empleados para el tratamiento acoplado de la mecanica de fluidos
y la dindmica de rotores, junto con el desarrollo de un codigos propios de simulacion de cojinetes
cavitados que incorpora superficies texturadas, efectos térmicos y su interaccion con inestabilida-
des vinculadas a la elasticidad del rotor. Las herramientas utilizadas incluyen la suite de Mecénica
Computacional del Continuo OpenFOAM vy el software SAMCEF Field, complementando a los
desarrollos propios mencionados. Los resultados obtenidos se validan mediante comparacion con
mediciones experimentales realizadas en el banco de cojinetes de la UNPSJB y con datos reporta-
dos en la literatura de referencia.






Abstract

Hydrodynamic journal bearings are machine elements that enable the rotation of a rotor within
a housing by means of a lubricant film that prevents metal-to-metal contact. However, low-pressure
regions can develop, leading to the formation of bubbles (a phenomenon known as cavitation),
the modeling of which requires specific approaches depending on the dominant mechanism. This
phenomenon is particularly relevant in bearings with textured surfaces, where mass-conservative
models are required to properly characterize the cavitated region. Additionally, these systems can
exhibit dynamic instabilities such as oil whirl, characterized by subsynchronous vibrations asso-
ciated with the loss of load-carrying capacity, and oil whip, which occurs when the vibration fre-
quency decouples from the rotational speed and approaches the natural frequency of the system,
thereby compromising rotor integrity.

In this context, this thesis develops a two-phase mass-conservative model that describes the
behavior of the lubricant film while considering the cavitation phenomenon. Furthermore, it pre-
sents the numerical methods used for the coupled treatment of fluid mechanics and rotor dynamics,
along with the development of in-house simulation codes for cavitated bearings that incorporate
textured surfaces, thermal effects, and their interaction with instabilities linked to rotor flexibility.
The tools utilized include the OpenFOAM Computational Continuum Mechanics suite and SAM-
CEF Field software, complementing the aforementioned in-house developments. The results obtai-
ned are validated through comparison with experimental measurements conducted on the UNPSJB
journal bearing test rig and with data reported in the reference literature.
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: Huelgo radial o espacio libre entre el mufién y la carcasa.

: Excentricidad (desplazamiento del centro del eje respecto al centro de la carcasa).

g

: Excentricidad relativa, definida como la relacion entre la excentricidad y el espacio libre (e/c).

[

M.

: Variacion temporal de la excentricidad relativa.

h : Espesor de la pelicula lubricante o huelgo local.
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w1 Viscosidad dindmica de la fase liquida.

Ly : Viscosidad dindmica de la fase de vapor.

wo : Viscosidad de referencia a temperatura 7p (modelo de Vogel).



vi INDICE GENERAL

p : Densidad del fluido lubricante.
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Capitulo 1

Introduccion

El avance tecnoldgico y la constante biisqueda de una mayor eficiencia energética han impul-
sado la optimizacion de la maquinaria rotante en sectores que van desde la generacién de energia
hasta la industria automotriz [1-4]. En este contexto, los cojinetes hidrodindmicos desempefian un
papel critico al garantizar el soporte de cargas elevadas y permitir un deslizamiento con minima
friccién entre los componentes moviles, asegurando asi la integridad estructural y la durabili-
dad del sistema [5, 6]. No obstante, el comportamiento de estos elementos estd condicionado por
fenémenos fisicos complejos, tales como la cavitacién del lubricante, los efectos térmicos y la
interaccién dindmica con la elasticidad del eje rotante [7—10].

Si bien el estudio de la lubricacién ha evolucionado desde las soluciones analiticas clésicas de
finales del siglo XIX, las exigencias operativas actuales demandan modelos de mayor fidelidad que
permitan predecir el comportamiento del sistema bajo condiciones mds complejas. La introduccién
de texturas superficiales surge como una estrategia innovadora para mejorar el rendimiento, sin
embargo, su implementacion requiere un andlisis riguroso que considere tanto la conservacién de
masa en el flujo bifdsico como la influencia de estas cavidades en la estabilidad de la dindmica del
rotor [11, 12]. A continuacion, se presentan los fundamentos que motivan esta investigacion, los

objetivos planteados y el estado del arte que sustenta los desarrollos de esta tesis.

1.1. Motivacion

El estudio de los cojinetes hidrodindmicos constituye un pilar fundamental en la ingenieria
mecanica, dado que estos componentes son criticos a la hora de garantizar el funcionamiento apro-
piado de una maquina rotante. Estos elementos mecénicos tienen la doble funcién de permitir un
deslizamiento con baja friccion entre sus componentes (eje y carcasa) y, al mismo tiempo, soportar

las exigencias de su funcionamiento. Los cojinetes utilizados en cigiiefiales y bielas de un motor,
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por ejemplo, deben funcionar durante miles de kilémetros a altas temperaturas y en condiciones de
carga variable [5]. Los beneficios econémicos de la investigacion sobre cojinetes se justifican por
la reduccidn del tamaio de las maquinas y las pérdidas mecdnicas, gracias al uso de piezas cada
vez mds pequeiias [13]. La denominacién de cojinete hidrodindmico se utiliza generalmente para
distinguir el caso donde una 1dmina fina de lubricante mantiene separado el eje rotante de la carca-
sa fija del cojinete (Fig. 1.1). La capacidad de soportar una carga externa W de estos componentes
no depende de un contacto mecénico directo, sino de la presién p generada en el fluido debido al
movimiento relativo de las superficies y a la formacién de una cufia convergente-divergente origi-
nada por la excentricidad del eje [14]. La separacién entre ambas superficies, denominada huelgo

radial h, es variable a lo largo de la posicion circunferencial 6.

p(0)

Figura 1.1: Geometria bésica de un cojinete hidrodindmico.

A medida que la velocidad de rotacion del eje w;, aumenta, el lubricante es impulsado hacia la
regién de huelgo minimo entre el rotor y la carcasa, generando un incremento de la presién y por
consecuencia, una fuerza de sustentacién que equilibra la carga aplicada. El valor de este huelgo
minimo disminuye con la carga aplicada en el eje y, a su vez, cuando el huelgo es mas pequefio,
mayor es la presion de sustentacion lograndose asi el equilibrio [1, 15].

Simultdneamente en la regidn divergente, es decir donde las superficies del eje y la carcasa se
separan luego de haber alcanzado una distancia minima, se produce una zona de depresién. Cuando
la depresion es tal que la presion cae por debajo del umbral dado por la presion de vapor del
lubricante se generan burbujas de vapor, dando lugar al fendmeno de cavitacién por vaporizacion.
Debido a esto, las burbujas de vapor colapsan al alcanzar zonas de mayor presién produciendo
tensiones, temperaturas y velocidades altas y repentinas que afectan las superficies internas del
cojinete [16]. Existen otros mecanismos de cavitacién como la presencia de moléculas de gas
disuelto en el fluido o de microburbujas de gas (principalmente aire) que se encuentran presentes

en el lubricante que dan lugar a la cavitacion gaseosa y a la pseudo-cavitacion respectivamente.
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Respecto a lo indicado, todos los estudios numéricos y experimentales confirman la presencia de

cavitacién en la zona divergente de los cojinetes hidrodindmicos [16].

La cavitacién impone un problema tinico para muchas aplicaciones donde las partes mecanicas
s6lidas interactian dindmicamente con liquidos. Respecto a los cojinetes utilizados en la industria
automotriz, por ejemplo, la formacién e implosién de cavidades de vapor, en el caso de ocurrir cer-
ca de la superficies sélidas, puede resultar en el dafio de dichas superficies [5, 17]. En operacidn,
las caracteristicas de las superficies internas de un cojinete son criticas para el efectivo funcio-
namiento del sistema y por lo tanto los dafios producidos por eventos de cavitacion repetidos en
el tiempo pueden afectar o detener la operaciéon del sistema. Por otro lado, la cavitacién otorga
un particular y fundamental beneficio en la estabilidad de la posicién de equilibrio del eje rotante

dentro de la carcasa [18].

En la actualidad no se dispone de metodologias para detectar y cuantificar el grado de severi-
dad de la cavitacién en un cojinete hidrodindmico de maquinaria en operacion, lo que resulta en
la incapacidad para generar datos en tiempo real que permitan obtener informacién de utilidad in-
dicando cuando (en términos de condiciones de operacion: temperatura, velocidades, cargas, etc)
se presenta la cavitacion. En su lugar, los métodos actuales se limitan a examinar los cojinetes en
estudios de fin de ciclo experimental o de fin de vida ttil con el objetivo de determinar los dafios
asociados a la cavitacioén. Estos estudios solamente se pueden llevar a cabo recurriendo al desen-
samblado de los cojinetes. La duracién de los ciclos de testeo presentados implica un desafio en los
esfuerzos de la industria en el desarrollo de nuevos lubricantes que mitiguen la potencialidad de un
aceite para producir cavitacidn, asi como de nuevas geometrias que permitan un funcionamiento

mas estable [16].

El estudio de la cavitacion se ha abordado tradicionalmente mediante el uso de aproximaciones
de las ecuaciones de Navier-Stokes [19], desde donde se puede arribar a la ecuacién de Reynolds
muy comunmente utilizada para los flujos de lubricacién [20]. En el caso de cojinetes hidro-
dindmicos, es conocido que pueden obtenerse dos soluciones analiticas extremas de la ecuacién
de Reynolds, una considerando el cojinete de largo infinito, llamada comtinmente “solucién de
Sommerfeld” [21], y otra considerando el cojinete de largo infinitamente corto, llamada ““solucién
de Ocvirk” [22]. Ambas expresiones predicen zonas de presiones negativas, con lo cual, una vez
realizado el célculo es necesario utilizar hip6tesis posteriores para el uso practico. Comitinmente,
se utilizan las soluciones analiticas considerando las zonas de presién negativa, zonas cavitadas,
como de presion nula mediante la llamada “condicién de Giimbel” [15, 23]. Los citados enfo-
ques corresponden ya a la teoria cldsica [1, 3]. Hoy en dia se cuenta con metodologias basadas

en el modelo numérico de Elrod-Adams [12, 24] y en la solucion directa de las ecuaciones de
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Navier-Stokes con la capacidad de computar presiones, velocidades, transferencia de masa y dis-
tribucién de fases en el caso de cojinetes de longitud real [15, 25, 26]. Dentro de las hipétesis
utilizadas en la teoria de lubricacidon de Reynolds se encuentra la existencia de superficies suaves
en el mufidén y en la carcasa, y la hipétesis de Stokes respecto del término de aceleracion convecti-
va de Navier-Stokes que lleva a no tener en cuenta efectos inerciales. Estas limitaciones implican
que la ecuacién de Reynolds es de aplicacion parcial en el caso del uso de texturas o cavidades en

las superficies internas del cojinete [27].

Uno de los temas de investigacion en el campo de la lubricacién hidrodindmica es el andlisis
de la reduccidn de la friccién y la mejora de la capacidad de carga a velocidades de rotacién cada
vez mds bajas y en geometrias mas pequefias que las de los cojinetes utilizados en la actualidad
[27-30]. En este contexto, es aceptado generalmente que el uso de texturas superficiales mejora el
rendimiento de la pelicula lubricante [31]. El uso de texturas superficiales consiste en introducir
cavidades bien definidas e intencionadas en las superficies del cojinete, ya sea en la carcasa o en el
eje giratorio [32, 33]. Esto marca una diferencia notable respecto a la rugosidad superficial que se
considera normalmente aleatoria y dificil de caracterizar con precision. Las texturas corresponden
a la alteracion de las superficies por medio de oquedades milimétricas o micrométricas de forma
esférica o cilindrica o prismas de distintas bases tales como cuadrados o tridngulos. En cuanto
a las cavidades, éstas se materializan mediante escalones o canales en alguna de las superficies
del cojinete [27, 34]. El mecanismo por el cual las texturas y cavidades mejoran la estabilidad en
el funcionamiento dindmico de cojinetes esta todavia en discusion. Al dia de hoy existen varias
interpretaciones al respecto como la cavitacion en las oquedades, el efecto colectivo de estas fun-
cionando como pequefios cojinetes, la succion al ingreso de la zona deprimida y efectos inerciales
y de cuiia. Por otra parte el disefio de estas modificaciones depende fuertemente de las condiciones

de funcionamiento y de la geometria del cojinete [31].

Por su parte, la caracterizacion de la region cavitada para variaciones de superficie no suaves
puede ser inexacta si no se emplean los modelos adecuados. Ausas et al. [11] analizaron el impacto
del modelo de cavitacion en el andlisis de cojinetes hidrodindmicos texturizados. El objetivo de su
estudio era comparar los resultados obtenidos utilizando la condicidn de cavitaciéon de Reynolds
(sin conservacion de masa) con los del modelo p — 6 propuesto por Elrod y Adams [24] (con con-
servacion de masa). Su trabajo demostré que, si bien ambos métodos predicen campos de presién
similares para cojinetes lisos, la condicién de Reynolds tiende a sobreestimar los valores de pre-
sién cuando hay texturas. Esto se debe a una caracterizacion inexacta de la region de cavitacion por
parte de este modelo dentro del 4rea texturizada. En consecuencia, Ausas et al. [11] concluyeron

que el uso de un modelo conservativo en masa es crucial cuando se analizan cojinetes texturizados.
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Sin embargo, los efectos térmicos generalmente no son tenidos en cuenta a la hora de evaluar el
comportamiento de la pelicula lubricante en presencia de texturas superficiales. A su vez, el uso de
superficies microtexturizadas (< 100 um de tamano) requiere de discretizaciones numéricas con
refinamientos capaces de captar estas geometrias. El alto costo computacional de estos casos en
dominios de pelicula delgada justifica el desarrollo de modelos simplificados y la implementacién
de métodos especificos, como el Método de Areas Finitas (FAM) [35], que permitan capturar la

fisica bifésica (liquido-vapor).

En cuanto a la simulaciéon dindmica, es decir la evaluacion de la evolucion del eje desde su
condicién de reposo hasta la de equilibrio o bien su respuesta a cargas variables en el tiempo,
ésta se basa generalmente en el uso de sistemas linealizados caracterizados por coeficientes hidro-
dindmicos, que ya son conocidos para los casos analiticos mencionados. Estos conceptos son parte
de la teoria clésica y se encuentran en los libros de texto [1, 3]. Ultimamente se han desarrollado
soluciones tedricas para cojinetes de largo finito. Particularmente, las soluciones obtenidas por
Merelli et al. [36, 37] son validas y precisas en practicamente todo el rango de uso en ingenieria
y permiten ya una transferencia directa del conocimiento para uso en el dimensionamiento. El
andlisis dindmico de cojinetes en condiciones reales requiere también contemplar la presencia de

ejes no alineados para la carcasa y el muifion [34, 38].

Por otro lado, en el andlisis dindmico la contribucién del cojinete trasciende la de un sim-
ple apoyo. La pelicula lubricante introduce coeficientes dindmicos de rigidez y amortiguamiento
que se acoplan directamente con la dindmica del eje, influyendo de manera critica en su compor-
tamiento estable e inestable [39]. El andlisis de vibraciones en sistemas rotatorios es un factor
determinante en el disefio de componentes de maquinas, especialmente en ejes soportados por
cojinetes hidrodindmicos [1, 3, 5]. De hecho, se ha demostrado que la interaccion rotor-cojinete
puede generar vibraciones de una magnitud muy superior a la esperada para el eje por si solo [40].
Este acoplamiento es especialmente problemético bajo condiciones de alta velocidad de rotacién y
baja carga externa, donde pueden surgir inestabilidades que comprometen la integridad del sistema

[41].

Al analizar el comportamiento dindmico del rotor, la respuesta vibratoria sincrénica (1x), aso-
ciada a la elasticidad del rotor y maxima en cercanias de la frecuencia natural (w,), coexiste
con fendmenos de inestabilidad subsincrénica originados en la pelicula lubricante. El primero de
ellos, el oil whirl, se manifiesta como una precesion inestable del centro del eje (=~ 0.5x) debido
a la pérdida de capacidad portante en condiciones de baja solicitacién; sin embargo, cuando esta
velocidad de precesion alcanza la frecuencia de resonancia (0.5 wy = wy,), €l sistema entra en una

fase de oil whip. En este régimen, la frecuencia de vibracion se bloquea cerca del valor de w,, inde-
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pendientemente del aumento de la velocidad de rotacidn, resultando en niveles vibratorios severos
que comprometen la vida util del rotor [9, 42]. En este contexto, el uso de texturas superficiales
en la carcasa o el rotor surge como una estrategia de mitigacién y estudio actual; no obstante, el
empleo de ejes texturados introduce perturbaciones ciclicas en la fuerza hidrodindmica al transitar
las cavidades por el huelgo minimo, produciendo un fenémeno de excitacion, cuyo estudio ain no

ha sido explorado en profundidad en la literatura técnica.

1.2. Objetivos

La presente propuesta de tesis tiene como objetivo general el modelado y el desarrollo de
técnicas que permitan realizar de forma rdpida, eficiente y confiable el estudio de cojinetes hidro-
dindmicos texturados teniendo en cuenta la evolucidn del eje rotante bajo sustentacion del fluido
lubricante y la presencia de dos fases fluidas en el huelgo entre la carcasa y el mufién contemplan-
do el fenémeno de cavitacion. Las dos fases presentes corresponden al aceite lubricante, tanto en
forma liquida como vaporosa, debido a la cavitacién inducida en las regiones de baja presién en

la seccién divergente del huelgo entre el eje y la carcasa.

Como objetivos especificos se tienen el desarrollo de métodos numéricos para el tratamiento
de la mecdnica de los fluidos y la dindmica de mecanismos, la generacién de un codigo de simula-
cidén para cojinetes cavitados y su aplicacidn en cojinetes con superficies texturadas, asi como un
codigo capaz de incorporar la dindmica del rotor eldstico. En paralelo, se busca modelar otras ca-
racteristicas inherentes a los cojinetes hidrodindmicos como es el cdlculo de la friccidn, los efectos

térmicos o el contacto entre superficies.

Para lograr estos objetivos, en primer lugar se hace uso de la técnica de Volumen de Fluido
incorporando la transferencia de masa entre fases y resolviendo en forma directa las ecuaciones de
Navier-Stokes y la dindmica de los sélidos involucrados. Las herramientas utilizadas correspon-
den a la suite de Mecdnica Computacional del Continuo OpenFOAM®[43] y el software SAM-
CEF Field ®[44] para problemas de dindmica de cuerpos elasticos. Posteriormente, se propone
una formulacién simplificada basada en una adaptacion de la ecuacidon de Reynolds para peliculas
delgadas, acoplada a un modelo de cavitacién, con el fin de obtener una herramienta de disefio
de alta fidelidad y bajo costo computacional. Mediante el uso del Método de Areas Finitas [35],
esta herramienta es finalmente implementada en la plataforma OpenFOAM®. Los resultados son
validados mediante referencias de la literatura asi como con resultados obtenidos de la experimen-

tacién en un banco de cojinetes.
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1.3. Antecedentes y estado del arte

La tribologia es la rama de la ciencia que desarrolla teorias y tecnologias para mejorar la
funcionalidad, eficiencia y durabilidad de las superficies en contacto y con movimiento relativo.
Etimol6gicamente, proviene del griego tribos (“frotar” o “rozar”) y logia (“estudio” o “ciencia”).
Por lo tanto, en otras palabras, es la ciencia que estudia la friccion entre dos superficies [45]. En
1978, se estimé que mas de cuatro millones de Tera-Joules se perdieron en los Estados Unidos
debido a la friccién y al desgaste. Esta cantidad es equivalente a lo que gasta la ciudad de New
York en un afo entero [46]. Segtin datos presentados por Holmberg y Erdemir en 2017 [47], cerca
del 23 % del consumo total de energia en el mundo se origina en contactos tribolégicos. De este
porcentaje, el 20 % se utiliza exclusivamente para vencer la friccion y el 3 % restante se destina
a la reparacion de las piezas desgastadas. Estos problemas no estidn confinados tnicamente a las
maquinas, también influyen profundamente en otros aspectos de la vida. El funcionamiento de las
articulaciones de los animales es claramente una situacion tribolégica [45].

La zona donde se produce el movimiento relativo se denomina interfaz tribolégica. Este sis-
tema comprende generalmente dos cuerpos s6lidos cuya interaccion puede estar mediada, o no,
por un lubricante en fase liquida, sélida, gaseosa o una combinacién de estas [48]. Las dreas de
contacto en un sistema tribolégico se clasifican segtin su grado de conformidad geométrica. Las
superficies no-conformes presentan un contacto localizado en dreas extremadamente pequefias, lo
que deriva en altas presiones; este comportamiento es caracteristico en engranajes, rodamientos
y levas. Por el contrario, en las superficies conformes, los cuerpos encajan entre si distribuyendo
la carga en un drea significativamente mayor, como ocurre en cojinetes de deslizamiento (eje-
casquillo) y en el par pistén-camisa [3].

Algunos investigadores sugieren que los primeros sistemas tribolégicos comenzaron en la edad
de piedra, con algunos elementos rodantes fabricados en hueso. El uso de lubricantes fue reportado
alrededor del 2500 - 3000 AC cuando las piramides fueron construidas. Durante las primeras
civilizaciones el conocimiento empirico sobre la friccién y los mecanismos que involucra fueron
gradualmente acumuldndose y contribuyendo en las actividades diarias de los humanos. Durante
la edad media, la presencia de cada vez mas mecanismos médviles (como molinos de viento y de
agua, armas de asedio, carretillas, entre otros), requirié de mejorar las tecnologias existentes y
disminuir los esfuerzos necesarios para producir las tareas. Algunos de los pioneros en el estudio
de la friccion fueron: Leonardo da Vinci (1452-1519), Francis Bacon (1561-1626), Galileo Galilei
(1564-1642), Isaac Newton (1642-1727), entre otros [48].

El entendimiento de la lubricacién hidrodindmica comienza en los 1883 con el experimento

de Petroff [49] donde realiz6 la medicidn de friccién en dos superficies rotantes concéntricas. Por
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otro lado, el experimento de Tower [50] realizado en 1885 muestré la existencia de una pelicula
lubricante mediante la medicidn de las presiones generadas. Posteriormente, Reynolds [20] fue
capaz de describir de forma matematica el comportamiento de la pelicula de lubricante mediante
la denominada “Ecuacién de Reynolds”. Estas investigaciones tienen en comun el hecho de haber
analizado el comportamiento del fluido presente entre ambas superficies mds all4 de la interaccion
mecdnica entre ellas [51]. Por su parte, la interaccién entre las superficies puede ser categorizada
en funcién de la geometria, del tipo de movimiento relativo, del medio lubricante utilizado o, como

se describe a continuacion, en funcion del estado de la pelicula lubricante [48].

1.3.1. Regimenes de lubricacion

La lubricacién tiene como objetivo primordial la mitigacién del desgaste y la reduccién de las
pérdidas energéticas por friccién mediante la interposicién de un medio fluido. El comportamiento
de la interfaz triboldgica se ve profundamente alterado por las condiciones operativas y es repre-
sentado clasicamente mediante la Curva de Stribeck (Fig. 1.2). En esta grafica, se esquematiza
la variacion del coeficiente de friccion (f,) en funcién del parametro de Hersey (uN/P.) [48],

permitiendo distinguir tres regimenes de funcionamiento claramente diferenciados:

= Lubricacion hidrodinamica (HL): También denominada “lubricacién de pelicula comple-
ta”, se caracteriza por la existencia de una capa de fluido con un espesor suficiente para
prevenir cualquier contacto entre las asperezas de las superficies sélidas. La presion nece-
saria para soportar la carga se genera de forma pasiva mediante el arrastre del fluido hacia
una zona convergente o cuneiforme a una velocidad tal que se produce una sustentacion
hidrodindmica. En este régimen, la friccién depende exclusivamente de la viscosidad del

lubricante y del cizallamiento interno del fluido.

= Lubricaciéon Mixta (ML): En este estado, el espesor de la pelicula lubricante es compa-
rable a la rugosidad superficial de los sélidos. Como consecuencia, la carga aplicada es
soportada parcialmente por la presién del fluido y parcialmente por el contacto directo entre
las asperezas. Este régimen representa una zona de transicion critica donde el coeficiente de

friccién comienza a aumentar a medida que disminuye la velocidad o aumenta la carga.

= Lubricacion limite (BL) y contacto seco: Cuando la pelicula de fluido se reduce a escalas
nanométricas, su capacidad para separar las superficies se vuelve nula, resultando en un
contacto sélido-sdlido predominante. Este comportamiento puede derivar de velocidades
de giro extremadamente bajas, cargas excesivas o una degradacion térmica que reduzca

dristicamente la viscosidad. En este punto, la integridad de las superficies depende mds de
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Figura 1.2: Coeficiente de friccion en funcién del régimen de lubricacién.

las propiedades fisico-quimicas de los materiales y de los aditivos del lubricante que de la

hidrodinamica del sistema.

A estos tres comportamientos basicos de la lubricacién pueden afiadirse diversas variantes y
especializaciones que dependen de la naturaleza del fluido, la severidad de las condiciones ope-
rativas y la complejidad geométrica del sistema. La Fig. 1.3 [48] ilustra como el coeficiente de

friccidén se comporta frente a estas condiciones particulares:

Lubricacién termo-hidrodinamica (THD): Se presenta cuando los gradientes térmicos

en la pelicula de fluido afectan significativamente las propiedades locales del lubricante

(especialmente la viscosidad), requiriendo la resolucién simultdnea del balance de energia.

= Lubricacion hidrostatica: En este régimen, la presion necesaria para separar las superficies
no se genera por el movimiento relativo (efecto cuiia), sino mediante una fuente de bombeo

externa que inyecta el fluido a alta presion.

= Lubricacion elasto-hidrodinamica (EHL/EHD): Caracteristica de contactos no-conformes
(como engranajes o rodamientos), donde las presiones son tan elevadas que producen una

deformacioén eléstica apreciable de las superficies sélidas.

= Lubricacion termo-elasto-hidrodinamica (TEHD): Representa el nivel mas completo de
modelado clésico, integrando simultineamente las deformaciones elésticas de los solidos y

los efectos térmicos en el fluido.

= Lubricacion sélida: Empleada en condiciones donde los liquidos no pueden subsistir (altas
temperaturas o vacio). Se basa en materiales con estructuras cristalinas laminares, como el
grafito o el disulfuro de molibdeno (MoS2), que presentan bajas tensiones de corte entre sus

planos atémicos.
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Figura 1.3: Coeficiente de friccion en funcion de los tipos de lubricacion.

= Lubricacion gaseosa: Utiliza gases como medio separador. Si bien para nimeros de Mach
bajos el comportamiento es andlogo al de los liquidos, su baja viscosidad exige tolerancias
de fabricacion extremadamente estrictas (huelgos menores a 0.025 pm) y una alineacién

casi perfecta, ofreciendo a cambio una estabilidad térmica excepcional.

= Lubricacién magnética: Se basa en la levitacion o suspensién mediante campos electro-
magnéticos, eliminando el contacto fisico y la necesidad de un fluido viscoso. Su aplicacion
en sistemas de transporte de alta velocidad, como los trenes MAGLEY, demuestra el poten-

cial de esta tecnologia para minimizar pérdidas por friccion.

1.3.2. Lubricantes

La seleccién del lubricante es una etapa critica que debe responder a las demandas operativas
del mecanismo. En condiciones de alta velocidad, el calor generado por el cizallamiento viscoso
puede provocar la degradacién térmica del fluido y una caida dréstica de la viscosidad, compro-
metiendo el espesor de la pelicula y favoreciendo el contacto sélido-sélido. Por tanto, el lubricante
debe poseer una alta capacidad de transferencia de calor para evacuar la energia térmica hacia
el exterior del sistema [23]. Por el contrario, en aplicaciones con cargas elevadas, el fluido debe
presentar una consistencia tal que garantice su permanencia en la interfase sin ser expulsado por
la presién de contacto [5].

La Fig. 1.4 resume los tipos de lubricantes empleados habitualmente en funcién de estas va-
riables operativas [48]. En el extremo de bajas velocidades y altas cargas predominan las grasas y
lubricantes sélidos, mientras que para altas velocidades y bajas cargas se opta por lubricantes ga-
seosos debido a su baja friccién interna. Los aceites liquidos ocupan el espectro intermedio, siendo
los mds versétiles para aplicaciones industriales y automotrices [3, 48]. La capa lubricante puede

presentarse en estado liquido, sélido o gaseoso, siendo la viscosidad el pardmetro més relevante en
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Lubricante Sélido A

>

Grasa
Aceite de alta viscosidad

Aceite de baja viscosidad

:
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Aumenta la velocidad
Aumenta la carga

Figura 1.4: Efecto de la velocidad y de la carga en la seleccion del lubricante.

Fluido Viscosidad [mPa-s] o [cP]
Aire 0.018

Agua 1.002

Aceite SAE 10 50 - 100

Aceite SAE 30 150 - 200

Aceite SAE 50 400 - 500
Glicerina 1490

Miel 2000 - 10000

Tabla 1.1: Viscosidad dindmica tipica de diversos fluidos a 20°C.

los lubricantes liquidos. Esta propiedad se define cualitativamente como la resistencia interna que
presenta un fluido a fluir o a ser deformado por esfuerzos de corte. Como se observa en la Tabla
1.1, los lubricantes liquidos utilizados en cojinetes (generalmente aceites con grados SAE) poseen
viscosidades entre dos y tres 6rdenes de magnitud superiores a la del agua. Esta mayor viscosidad
es precisamente la que permite generar las presiones de sustentacién necesarias en el huelgo del
cojinete sin que el fluido sea expulsado facilmente de la interfaz. Por otro lado, la comparacién con
el aire resalta el desafio mencionado en la seccion de lubricacion gaseosa: al ser la viscosidad del
aire tan baja, la capacidad de carga es minima a menos que las velocidades sean extremadamente
altas o los huelgos extremadamente reducidos [4].

Para formalizar este concepto, considérese el fluido contenido entre dos placas planas para-
lelas separadas una distancia h (Fig. 1.5), donde la placa superior se desplaza con una velocidad
constante U mientras la inferior permanece estdtica. Debido a la interaccién molecular en las in-
terfases, el fluido adopta un perfil de velocidades lineal donde la capa en contacto con la superficie
mévil adquiere su misma velocidad, mientras que la capa adyacente a la superficie fija perma-
nece en reposo. Esta hipdtesis fundamental se denomina condicién de no deslizamiento (no-slip
condition) [19].

Bajo este esquema de flujo, conocido como flujo de Couette, el esfuerzo de corte T es propor-
cional al gradiente de velocidad ~. En fluidos denominados newtonianos, la constante de propor-

cionalidad es precisamente la viscosidad dindmica p:

ou ,
T = pgs = (1.1)
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Figura 1.5: Esquema del comportamiento de un fluido newtoniano.

En el Sistema Internacional de Unidades, la viscosidad se mide en Pascal-segundo (Pa-s), cuya

equivalencia con el centipoise (cP) es la siguiente:
1Pa-s=1000cP

Por otro lado, esta viscosidad exhibe una dependencia significativa con la temperatura, de-
creciendo de forma exponencial ante incrementos térmicos. Esta sensibilidad es tal que cualquier
reporte de viscosidad carece de validez técnica si no se indica la temperatura de medicion [3].
Dado que esta variacién no es lineal, se han desarrollado diversos modelos empiricos para carac-
terizarla. La ecuacién de Ubbelohde-Walther [52] es ampliamente aceptada y constituye la base

de cdlculo en normativas internacionales como ISO, ASME y DIN:
loglog(p +¢) = a — blog(T) (1.2)

donde y representa la viscosidad dindmica, mientras que a, b y ¢ son constantes intrinsecas del lu-
bricante y 7" es la temperatura absoluta en Kelvin [48]. Alternativamente, en simulaciones numéri-
cas donde se requiere una evaluacion rdpida de la viscosidad dindmica p a una temperatura 7, se

utiliza con frecuencia la Ecuacién de Vogel [53]:
T —-1Th

p=poe B (1.3)

donde pg es la viscosidad a la temperatura de referencia Ty y 3 es el coeficiente de sensibilidad
térmica del lubricante. Este modelo es particularmente ttil en el marco de esta tesis para acoplar

los efectos térmicos con la resolucién de las presiones en el cojinete.

1.3.3. Cojinetes hidrodinamicos

Los cojinetes son elementos de maquina disefiados para permitir el movimiento relativo entre

dos superficies solidas, minimizando la friccion y el desgaste [3, 5]. Estos componentes pueden
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clasificarse bajo diversos criterios:

= Segiin la direccion de la carga: Se distinguen los cojinetes radiales, que soportan cargas
perpendiculares al eje de rotacidn, y los axiales (o de empuje), disefiados para cargas apli-

cadas en la direccién del eje.

= Segiin su geometria: Pueden ser de geometria fija, como los cojinetes de casquillos cilindri-
cos, de 16bulos o de geometria variable, como los cojinetes de zapatas pivotantes (tilting-

pad).

= Segitin su principio de funcionamiento: Se dividen en cojinetes de elementos rodantes
(que utilizan rodillos, agujas o bolillas), de deslizamiento seco (bujes donde predomina el
contacto directo) e hidrodindmicos de pelicula completa, donde la sustentacion se basa en

un lubricante capaz de separar integramente las superficies.

Los cojinetes de elementos rodantes son comtinmente utilizados en aplicaciones de baja velo-
cidad con elevadas cargas y en sistemas que requieren una alta precision en la posicion radial del
eje [5, 6]. En un sistema correctamente disefiado, el desgaste es minimo durante su ciclo de vida,
siendo la fatiga superficial de los elementos rodantes el principal mecanismo de falla. Por otro
lado, los cojinetes hidrodindmicos de pelicula gruesa ofrecen la ventaja de no presentar desgaste
apreciable durante su régimen de operacién nominal, ya que se evita casi por completo el contacto
metal-metal.

No obstante, esta condicion ideal presenta excepciones criticas durante los periodos transito-
rios de arranque (start-up) y parada (shut-down) [5, 54]. En estas instancias, la baja velocidad de
rotacion es insuficiente para generar la cufia hidrodindmica necesaria, provocando una caida de la
presion en la pelicula y conduciendo al contacto de las superficies bajo regimenes de lubricacion
mixta o limite, como se observa en la Fig. 1.2. Es en estas fases donde el uso de materiales con
bajo coeficiente de friccién o el estudio de texturas superficiales cobra especial relevancia para
garantizar la integridad de las superficies internas [27, 54].

La capacidad de carga y la estabilidad de un cojinete hidrodindmico dependen de su disefio
geométrico, siendo la relacion entre su longitud axial y su didmetro (L /D) uno de los pardmetros
mas influyentes. En el disefio de mdquinas moderno, existe una marcada tendencia hacia el uso de
cojinetes cortos, con relaciones L/ D inferiores a 0.5, debido a que facilitan la evacuacién de calor
y presentan una mayor tolerancia a las desalineaciones del eje. Por el contrario, los cojinetes largos,
con relaciones superiores a 2, permiten alcanzar capacidades de carga elevadas al minimizar el
flujo lateral de lubricante, aunque su uso ha disminuido debido al costo que conlleva incrementar

mayor cantidad de material en la superficie de apoyo. La Tabla 1.2 [37] resume algunas de las
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relaciones utilizadas a nivel industrial, donde la mayoria se sitdan en un rango intermedio con un
flujo circunferencial como axial significativos, lo que exige modelos numéricos que superen las

simplificaciones de las soluciones analiticas clasicas.

Aplicacion L/D
Turbogeneradores 0.8-1.5
Motores a gasolina y diesel 0.3-0.8
Generadores y motores eléctricos 1.2 -2.0
Maigquinas herramienta 2.0-4.0
Ferrocarriles 1.2-1.8

Tabla 1.2: Valores de la relacién L/D para diferentes aplicaciones [37].

1.3.4. Evolucion del modelado numérico de cojinetes hidrodinamicos

A pesar de que el principio de funcionamiento de los cojinetes hidrodindmicos se basa en leyes
fisicas bien establecidas desde finales del siglo XIX, la complejidad de los casos de estudio que se
busca abordar actualmente ha generado la necesidad de técnicas més sofisticadas para su andlisis.
La transicién desde las soluciones analiticas simplificadas hacia los métodos computacionales
modernos no solo ha buscado una mayor precisién en la predicciéon de la capacidad portante,
sino también una comprension profunda de fenémenos transitorios, tales como las inestabilidades
dindmicas y los cambios de fase del lubricante.

Existe una vasta literatura dedicada a identificar las condiciones bajo las cuales se manifiesta la
cavitacion y las regiones en las que se produce. Desde una perspectiva matemaética, la bisqueda de
soluciones ha dado lugar a diversos algoritmos predictivos. Giimbel [55] propuso la primera apro-
ximacidn, conocida como solucion de Half-Sommerfeld, que simplemente establece un umbral de
presiéon minima igual a la presién de saturacion. Posteriormente, Swift [56] y Stieber [57] formula-
ron condiciones de contorno que intentaban subsanar la falta de conservacién de masa del modelo
de Giimbel. Sin embargo, se ha demostrado que estas condiciones (Swift-Stieber, o también lla-
madas “condiciones de Reynolds™) son insuficientes para predecir la regeneracion de la pelicula
de fluido y no ofrecen resultados satisfactorios bajo cargas dindmicas [17]. Como respuesta a estas
limitaciones, el modelo de Elrod-Adams [58], o formulacién p — 6, introdujo el cumplimiento
estricto de la conservacion de masa, aunque suele presentar inestabilidades numéricas en casos
dindmicos [11]. Otras evoluciones de este algoritmo, como las propuestas por Vijayaraghavan
et al. [59], permiten predecir automaticamente la ruptura y regeneracion de la pelicula. Zuber y
Dougherty [60] propusieron un modelo bifasico de la ecuacién de Reynolds mediante la integra-
cidn a través del espesor de la pelicula de fluido, incorporando un término fuente para considerar
la transferencia de masa entre los estados liquido y vapor. Sin embargo, este modelo asume que

el fluido primario es un gas ideal con gotas de liquido suspendidas, omitiendo las variaciones de
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viscosidad y el impacto de la velocidad relativa entre fases.

Para abordar casos donde el lubricante coexiste con pequefias burbujas, Natsumeda y Someya
[61] propusieron el uso de la ecuacién de Rayleigh-Plesset. Esta linea de investigacién sobre el
fenémeno de cambio de fase ha sido profundizada por diversos autores mediante modelos como
los de Kunz [62], Merkle [63] o Schnerr-Sauer [64]. No obstante, la implementacién de estos
esquemas depende fuertemente de pardmetros empiricos que requieren una configuracién indi-
vidual para cada caso de estudio [25, 65, 66]. Riedel [25, 67] analiz6 la sensibilidad de estos
modelos en cojinetes con un orificio de alimentacion, concluyendo que la densidad inicial de mi-
cronicleos de cavitacién y su tamafio original son pardmetros determinantes en la distribucién de
presiones. Por su parte, Concli [15] utiliz6 el modelo de Schnerr-Sauer disponible en la biblioteca
de OpenFOAM® para comparar resultados con los datos experimentales histéricos de Jakobsson
[68]. Sus hallazgos revelaron dificultades para capturar correctamente el punto de salida de la
regidn de cavitacion, una discrepancia atribuida a una dindmica de cavitacion insuficientemente
desarrollada que no logra estabilizarse. Snyder et al. [7] propusieron el acoplamiento entre la ecua-
cién de Reynolds y la de Rayleigh-Plesset vinculando la presion con el radio de la burbuja (modelo
p — R). Jaramillo et al. [69] compararon este acoplamiento con el modelo de Elrod-Adams, re-
portando una severa inestabilidad numérica originada en el término de la derivada temporal de la
densidad (0p/0t). Este trabajo analiz6 por primera vez el orden de convergencia, sefialando la falta
de conservacion de masa en el modelo p — R debido a la discretizacion empleada. Diversos auto-
res, incluidos Ausas [11], Riedel [25] y Snyder [7], han coincidido en sefialar que estos problemas
de estabilidad estan intrinsecamente ligados a la formulacion de las ecuaciones de gobierno y su

tratamiento temporal.

Los estudios relacionados con el andlisis de superficies texturadas se remontan a 1966, cuando
Hamilton [70] concluy6 que la presencia de cavidades en la superficie influia significativamente
en el comportamiento de la pelicula lubricante entre superficies paralelas y, en consecuencia, en la
capacidad de carga del sistema. Sin embargo, la presencia de texturas introduce cambios abruptos
en la geometria que pueden no estar debidamente tenidos en cuenta en la ecuacién de Reynolds, lo
que podria dar lugar a una representacion incorrecta del comportamiento del fluido. Para analizar
la validez de la aplicacion, Sahlin et al. [71] comparé las diferencias entre utilizar un enfoque
simplificado, como el que propone la ecuacién de Reynolds, y un método de dindmica de flui-
dos computacional que no utilice simplificaciones. De este estudio, se reporté que para elevados
nimeros de Reynolds, los efectos inerciales se vuelven dominantes cuando se generan vortices
dentro de la textura, lo que aumenta la capacidad de carga. Estos vortices no se producen en flujos

con nimeros de Reynolds bajos (Re < 140), como los tipicos de los cojinetes hidrodindmicos.
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El impacto del modelo de cavitacién en el andlisis de cojinetes hidrodindmicos texturados
fue analizado exhaustivamente por Ausas et al. [11]. El propésito de su estudio fue comparar los
resultados obtenidos mediante la condicién de cavitacién de Reynolds (no conservativa en masa)
frente al modelo p — 6 propuesto por Elrod y Adams [24] (conservativo en masa). Su trabajo
demostré que, si bien ambos métodos predicen campos de presion similares para cojinetes lisos,
la condicién de Reynolds tiende a sobreestimar los valores de presion cuando existen texturas.
Esta discrepancia se debe a una caracterizacion inexacta de la regién de cavitacion dentro de
las oquedades por parte del modelo no conservativo. En consecuencia, Ausas concluyé que el
empleo de un modelo con conservacion estricta de la masa es crucial para el anélisis de superficies

texturadas.

En particular, los cojinetes hidrodindmicos presentan una geometria de lubricante convergente-
divergente que complejizan el escenario analitico y plantea desafios adicionales en la caracteriza-
cién de las texturas. Tala-Ighil et al. [72] emple6 el Método de Elementos Finitos para analizar los
efectos de superficies texturadas en estado estacionario, utilizando la ecuacién de Reynolds con su
condicién de cavitacion asociada. En dicha investigacion, se evalué numéricamente la influencia
del tamafio, distribucién y cantidad de cavidades sobre la presion médxima, el espesor de pelicula
minimo, el caudal de fuga y la friccién. Posteriormente, este andlisis se extendidé para contemplar
los efectos de la temperatura sobre estos pardmetros [8], estimando una temperatura efectiva del
lubricante a partir de un balance de flujos en el dominio. A partir de estos estudios, se concluyé
que la aplicacién de texturas en la totalidad del dominio no siempre resulta en la estrategia mas
eficaz para mejorar el desempeiio del cojinete. Dependiendo de la velocidad de operacién, pue-
de ser mds apropiado localizar las texturas exclusivamente en las regiones cercanas al espesor de
pelicula minimo para optimizar la sustentacién y reducir las pérdidas. Estos estudios no utilizan un
modelo conservativo en masa ain cuando la bibliografia disponible indican la necesidad de ellos

en el andlisis de texturados superficiales [11].

Profito et al. [73] llevé a cabo una investigacién combinada, numérica y experimental, para
analizar los mecanismos de reduccion de friccidn en cojinetes texturados. Validé un modelo de lu-
bricacién hidrodindmica con efectos térmicos globales mediante datos experimentales de carcasas
grabadas con laser. El estudio revel6 que la disminucién de la friccién es impulsada principalmente
por dos mecanismos microscopicos simultdneos: una reduccién del esfuerzo cortante del lubrican-
te sobre las texturas y una caida de la viscosidad de la mezcla inducida por la cavitacién dentro
de estas. Sus hallazgos sugieren que un disefio eficaz para cojinetes texturados debe equilibrar
dos funciones: aumentar la presion del fluido para soportar la carga y, simultineamente, aprove-

char la reduccién de la friccion derivada de menores esfuerzos de corte y viscosidad. Manser et
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al. [31, 74] presentaron un estudio numérico del campo de presiones para diferentes configura-
ciones de texturas en la superficie de la carcasa, utilizando el modelo de cavitacidén conservativo
Jakobsson-Floberg-Olsson (JFO). El modelo JFO garantiza la conservacion de la masa en todo el
dominio de lubricacién, incluidos la frontera de cavitacién, suponiendo una presién uniforme de
las burbujas y la ausencia de transferencia de masa. En este trabajo, se analiz6 el comportamiento
del perfil de presiones empleando texturas cuadradas, cilindricas y triangulares bajo condiciones
de desalineacion del eje. El perfil de presiones reportado es suave, lo que contrasta notablemente
con los perfiles reportados por otros autores, donde cada cavidad genera una perturbacion local

del campo de presiones [11, 75-77].

Filgueira Filho et al. [78] analizaron la posicién de equilibrio de cojinetes con texturas ubi-
cadas en la superficie del rotor. Evaluaron cuatro tipos de patrones (chevron, diente de sierra,
hoyuelos oblongos y alineados) y compararon la excentricidad relativa obtenida bajo diferentes
condiciones de operacion a través del nimero de Sommerfeld [5]. Este trabajo destaca particu-
larmente la diferencia observada al utilizar texturas tipo chevron segtin su orientacion respecto al
movimiento del eje, asi como el notable incremento en el torque de friccién para el caso textura-
do en comparacién con el liso. En una linea similar, Dos Anjos et al. [33] realizaron un estudio
numérico de texturas tipo chevron en el rotor, analizando la influencia del tamafio y ndmero de ca-
vidades a diferentes velocidades mediante la resolucién de la ecuacidon de Reynolds con un modelo

de cavitacién p — 6, aunque sin considerar el incremento de temperatura del lubricante.

Por su parte, a pesar de que se ha reportado la relevancia de la temperatura en el comporta-
miento de estos componentes, este factor suele ser pasado por alto. Dal et al. [79] reevaluaron
la influencia de pardmetros macro-geométricos en el desempeno termohidrodindmico (THD), de-
mostrando que incluso en cojinetes lisos, los efectos térmicos pueden alterar significativamente
las predicciones de presion. Avances recientes en ingenieria de superficies han renovado el interés
en el control de la rugosidad y texturizado; por ejemplo, Tauviqirrahman et al. [80] investigaron
cémo las irregularidades superficiales pueden disefiarse para reducir niveles de ruido mediante
modelos de dindmica de fluidos computacional (CFD), aunque estos requieren un elevado nimero

de celdas y largos tiempos de célculo.

Mehjardi et al. [81] estudiaron el efecto de la profundidad en texturas cubicas, cilindricas y
semielipsoidales en cojinetes lobulados, concluyendo que las texturas cibicas en la zona de alta
presion son las mas efectivas para aumentar la capacidad de carga y estabilidad, aunque bajo un en-
foque isotérmico y no conservativo. Del mismo modo, Kong et al. [82] analizaron la optimizacién
de la topologia de texturas con un modelo conservativo, hallando que el disefio 6ptimo depende

fuertemente de las condiciones de operacion y que se requieren arreglos de texturas mds densos
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a altas excentricidades. Las texturas disefiadas para aumentar la capacidad de carga a menudo lo
hacen a expensas de un incremento en la friccion [33]. Esta friccion genera calor, lo que reduce la
viscosidad del lubricante y, en consecuencia, puede disminuir o incluso revertir las mejoras de des-
empefio previstas. Por lo tanto, un estudio validado tanto frente a modelos CFD completos como
frente a datos experimentales recientes resulta necesario, representando actualmente una brecha

en la literatura especializada.

Finalmente, el estudio de la dindmica de ejes eldsticos soportados por cojinetes hidrodindmi-
cos se centra en la capacidad de predecir las condiciones de operacién bajo las cuales el sistema se
vuelve inestable, lo que podria derivar en fallas catastréficas y roturas prematuras. Las inestabilida-
des asociadas a la interaccion entre las velocidades criticas del cojinete y las frecuencias naturales
del eje elastico fueron descritas detalladamente por Muszynska [9]. En su trabajo, propuso un
modelo matemético para un rotor simétrico apoyado en un cojinete rigido y otro hidrodindmico,
utilizando pardmetros modales para representar el primer modo de flexiéon. Este modelo permite
identificar tanto las vibraciones sincrénicas por desbalanceo como las vibraciones auto-excitadas
conocidas como oil whirl y oil whip, definiendo ademas los umbrales de velocidad para la estabi-

lidad del sistema.

Con el objetivo de mejorar la fidelidad de estas simulaciones, diversos investigadores han de-
sarrollado modelos no lineales para el cdlculo de la dindmica de los cojinetes. Birembaut [83]
presenté programas generales para el andlisis de sistemas rotor-cojinete que utilizan el Método
de Elementos Finitos para el célculo de la dindmica del para el eje y resuelven la ecuacién de
Reynolds para los cojinetes. Mediante métodos de perturbacidn, este enfoque permitié estudiar la
influencia de las caracteristicas del cojinete sobre el umbral de estabilidad y la respuesta al des-
balanceo. El tratamiento del rotor como un elemento de viga flexible es la base sobre la que se
sustentan la mayoria de los cédigos para cdlculo de la dindmica de ejes soportados por cojinetes
[10, 84, 85]. Ma [42] estudi6 las conductas dindmicas no lineales causadas por la inestabilidad
de primer y segundo modo en rotores de alta velocidad con discos acoplados a partir de un mo-
delo de masas concentradas (Lumped Mass Model, LMM) que considera el efecto giroscépico,
acopldndolo a un modelo de fuerzas de pelicula de aceite basado en la hipétesis de cojinete cor-
to. Estos resultados fueron validados mediante el Método de Elementos Finitos, confirmando la

precisién del modelo de masas para predecir regimenes criticos.

La suficiencia de los modelos lineales para describir la respuesta sincrénica de rotores es cues-
tionada cuando aparecen fenémenos de inestabilidad precesional. En este sentido, de Castro [86]
destaca que, si bien los coeficientes de rigidez y amortiguamiento son adecuados para un amplio

espectro de situaciones, no bastan para caracterizar comportamientos complejos como el oil whirl
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y el oil whip. Su investigacién valida una solucién no lineal completa para simular estas ines-
tabilidades inducidas por el fluido durante los transitorios de aceleracion y frenado. Mediante el
modelado de un rotor flexible con un disco central, el autor demuestra cémo la disposicién del ro-
tor y el desbalanceo afectan los umbrales de estabilidad, validando sus resultados tanto en bancos
de ensayo horizontales como en plantas de energia verticales.

Complementariamente, Srivastava [87] analiza como la distribucién de texturas superficiales
altera no solo el comportamiento estatico, sino también la estabilidad dinamica del sistema. A
través de una investigaciéon numérica que compara cojinetes lisos frente a diversas configuracio-
nes de texturizado parcial y total, el autor emplea el método de perturbaciones finitas para evaluar
los coeficientes dindmicos. Sus hallazgos subrayan que el posicionamiento estratégico de las tex-
turas, particularmente en la regién cercana a la presién maxima, incrementa significativamente
la velocidad umbral de inestabilidad. Este estudio refuerza la idea de que la optimizacién de un
cojinete requiere un andlisis integral que considere la ubicacién de las texturas como una variable
critica para mejorar la estabilidad del conjunto rotor-cojinete.

Tal como se menciond, investigaciones mas recientes han comenzado a desplazar el interés
desde el texturizado de la carcasa fija hacia el texturizado de la superficie rotante del muiién. En
estos casos, a diferencia de los casos donde la superficie texturada es la carcasa, la posicion de las
texturas varia continuamente respecto al huelgo minimo con la velocidad de giro del rotor. Esta
variacidn ciclica de la geometria provoca que el campo de presiones presente oscilaciones que se
repiten periddicamente con la frecuencia de giro multiplicada por la cantidad de texturas que hayan
en la periferia. Dichas perturbaciones tienen el potencial de modificar los umbrales de velocidad
en los que se manifiesta el oil whirl, invalidando en muchos casos las predicciones obtenidas bajo
la suposicion de un eje rigido o una carcasa texturada estdtica. Hasta la fecha, el comportamiento
dindmico de ejes texturados y su interaccién con la flexibilidad del rotor no han sido estudiados
en profundidad, lo que representa una brecha en el conocimiento que esta tesis pretende abordar

mediante el desarrollo de herramientas numéricas de alta eficiencia.

1.4. Estructura de la tesis

La presente tesis se organiza en capitulos que progresan desde los fundamentos tedricos y
la revisidn del estado del arte hasta la implementacion numérica y el andlisis de resultados. La

estructura se detalla a continuacion:

= Capitulo 1: Introduccion. Presenta la motivacion del trabajo y el estado del arte del estudio

de cojinetes hidrodindmicos texturados. Se definen los objetivos generales y especificos, asi
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como las contribuciones originales de esta investigacion.

Capitulo 2: Fundamentos de la lubricacion hidrodinamica. En este capitulo se desa-
rrollan las ecuaciones de gobierno del flujo de lubricacidn, partiendo de las ecuaciones de
Navier-Stokes hasta arribar a la ecuaciéon de Reynolds. Se presenta la formulacidn propuesta
para el calculo de la pelicula lubricante considerando los efectos de un cambio de fase. Se
establecen las bases de los modelos de cavitacion y las hipdtesis necesarias para el trata-
miento de peliculas delgadas. Se describen las ecuaciones necesarias para el célculo de los

efectos térmicos, el contacto y la dindmica del eje rigido.

Capitulo 3: Métodos numéricos e implementacion. Fundamenta la metodologia seguida
para el desarrollo de la tesis. Se describe el Método de Volimenes Finitos, los esquemas
de discretizacion convencionales y los esquemas de alta resolucién utilizados para elevar
el grado de convergencia. Se describe el Método de Areas Finitas (FAM) como alternativa
eficiente a los Volumenes Finitos (FVM) tradicionales. Se describe la implementacion en la

plataforma OpenFOAM® del modelo fisico propuesto.

Capitulo 4: Dinamica de ejes flexibles. Se aborda la teoria necesaria para integrar la res-
puesta estructural del rotor con las fuerzas hidrodindmicas. Se describen las matrices utili-
zadas y los métodos de acoplamiento para simular la interaccion fluido-estructura en condi-

ciones transitorias.

Capitulo 5: Resultados y discusion. Se exponen las simulaciones realizadas y las valida-
ciones del cédigo desarrollado frente a casos de referencia de la literatura. Se presenta un
andlisis exhaustivo que abarca desde configuraciones cldsicas de cojinetes lisos hasta esce-
narios complejos con carcasas y ejes texturados. Se presentan validaciones experimentales
realizadas en el banco de pruebas de cojinetes del Lab. de Mecanica de los Fluidos de la
UNPSIJB. Se discute en detalle el impacto de las superficies texturadas en la distribucién
de presiones, la generacién de cavitacién y la respuesta dindmica, evaluando cémo estas

modificaciones geométricas pueden optimizar el desempeio del sistema.

Capitulo 6: Conclusiones y trabajos futuros. Se sintetizan los hallazgos principales, eva-
luando el cumplimiento de los objetivos planteados y proponiendo nuevas lineas de investi-

gacion.
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1.5. Contribuciones

Esta tesis proporciona un conjunto de herramientas computacionales que permiten resolver
de forma eficiente cojinetes hidrodindmicos texturados considerando los efectos de la cavitacion,
la temperatura y la elasticidad del eje rotante. Todas las herramientas que se proponen cuentan
con su correspondiente validacion contra resultados numéricos y/o experimentales disponibles en
la bibliografia. Los hallazgos derivados de esta tesis no solo mejoran la capacidad predictiva de
los modelos actuales, sino que también aportan un andlisis sobre la estabilidad dindmica inducida
por el fluido bajo condiciones de operacién complejas. A continuacion, se describen de manera

detallada las principales contribuciones originales que constituyen el niicleo de este trabajo:

= Se presenta una formulacién novedosa basada en la dindmica de la burbuja que garantiza la
conservacion estricta de la masa y la estabilidad numérica mediante un tratamiento especial
de la derivada temporal de la densidad de la mezcla. Este modelo supera las limitaciones
de propuestas clésicas al considerar variaciones de viscosidad y densidad en la mezcla de

forma independiente.

= FEl trabajo aporta un modelo original para la cavitacion gaseosa basado en la difusién de gas
del liquido al exterior. A diferencia de los modelos tradicionales, este enfoque permite cap-
turar los tiempos caracteristicos del fendmeno, factor decisivo para predecir correctamente

la estabilidad dinamica del sistema.

= La formulacion es lo suficientemente robusta como para ser aplicada a fluidos newtonianos

y no-newtonianos, acoplando efectos térmicos globales y la dindmica no lineal del rotor.

= Se demuestra una convergencia de segundo orden tanto en el espacio como en el tiempo
para el campo de presiones, la fraccion de liquido y la trayectoria. Esto se logra mediante
la implementacién de esquemas de alta resolucién (HRS) y una técnica de particion tipo

Strang para el acoplamiento de las ecuaciones.

= Se desarroll un solver original en la plataforma OpenFOAM® utilizando el Método de
Areas Finitas (FAM). Este enfoque permite tratar el dominio de fluido tridimensional en una
superficie a través de un campo escalar, capturando la fisica completa de la pelicula delgada

con un costo computacional drasticamente menor al de los modelos 3D tradicionales.

= Se desarroll6 una herramienta de optimizacién automatica que acopla el algoritmo evolutivo
CMA-ES con el solver termohidrodindmico. Esta permite optimizar de forma individual la
profundidad de cada textura para maximizar la capacidad de carga, revelando configuracio-

nes Optimas que no son evidentes en anélisis isotérmicos.
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= Se han creado y validado los cédigos dynCav y rotorDynCav. Este tltimo permite simular

la dindmica no lineal de rotores eldsticos mediante elementos de viga, integrando las fuerzas

hidrodindmicas calculadas en tiempo real.

Se realiz6 una contribucién técnica al banco de pruebas del Laboratorio de Mecénica de
Fluidos (UNPSJB) mediante la incorporacion de sensores de vacio. Esto permitié generar
una base de datos experimentales de alta fidelidad para validar las presiones en las regiones

cavitadas, contrastando exitosamente con los modelos numéricos desarrollados.

Se analiz6 el comportamiento de la dindmica de ejes ante la presencia de cojinetes texturados

y sus diferencias respecto a la consideracién de cojinete liso.

Publicaciones en revistas indexadas

= Jorge A. Palavecino, Federico J. Cavalieri, Santiago Marquez Damién, A second-order in

time and space model to solve the coupled Reynolds—Rayleigh—Plesset equations for the
dynamics of cavitated hydrodynamic journal bearings, Tribology International, Volume

192, 2024, 109206, ISSN 0301-679X, https://doi.org/10.1016/j.triboint.2023.109206

= Jorge A. Palavecino, Francisco J. Profito, Federico J. Cavalieri, Santiago Médrquez Damidn,

Coupled effects of surface texture and temperature-induced viscosity changes on jour-
nal bearing performance, Surface Topography: Metrology and Properties, Volume 14,

2026, 015013, ISSN 2051-672X, https://doi.org/10.1088/2051-672X/ae41d5
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= Presentacién: Jorge Palavecino, Federico Cavalieri, Santiago Méarquez Damidn, Uso del

Método de Areas Finitas para la resolucién de cojinetes hidrodindmicos texturados

en OpenFOAM, MECOM 2025, Lugar: CABA, Afo: 2025.

Poster: Santiago Zamateo, Franco Cragnolino , Jorge Palavecino, Federico Cavalieri, Santia-
go Marquez Damidn, Optimizacion de texturas en cojinetes hidrodinamicos utilizando

estrategias evolutivas, MECOM 2025, Lugar: CABA, Afio: 2025.

Presentacion: Jorge Palavecino, Santiago Manuel Osinaga, Santiago Marquez Damian, Gus-
tavo Gabriel Vignolo, Modelado numérico de cojinetes hidrodinamicos con lubricacién
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de herramientas numéricas para el estudio de la cavitacion en cojinetes hidrodinami-

cos texturados, MECOM 2021, Lugar: Resistencia - Chaco; Afio: 2021.



Capitulo 2

Fundamentos de la lubricacion

hidrodinamica

El estudio de la lubricacién hidrodindmica es, desde un punto de vista matemaético, un caso
particular que deriva de las ecuaciones de Navier-Stokes [88]. La ecuacion diferencial que permite
este analisis fue formulada por Osborne Reynolds en 1886 [20] motivado por los experimentos
realizados por Beauchamp Tower. La llamada Ecuacién de Reynolds contiene a la viscosidad,
la velocidad de giro y el espesor de pelicula como pardmetros principales y puede adecuarse al
sistema tribolégico que se requiera. Aunque, tal como se coment6 previamente, en ciertas circuns-
tancias es necesario considerar un modelo térmico o eldstico en simultdneo para poder representar
adecuadamente el comportamiento de la pelicula lubricante.

En este capitulo se realiza en un primer lugar la derivacion de las ecuaciones de Navier-Stokes
y, consecuentemente a partir de las simplificaciones necesarias se reducirdn hasta obtener la ecua-
cién de Reynolds generalizada. En las siguientes secciones, se desarrolla el modelo propuesto para
la resolucién de un fluido a dos fases asi como los modelos de cavitacion, térmicos y de contac-
to que se tienen en cuenta. Por dltimo, se desarrolla la formulacién de la ecuacién de Reynolds

adaptada para fluidos no-newtonianos.

2.1. Ecuaciones de Navier-Stokes

Si se considera una porcion ctibica infinitesimal de fluido, en cada una de sus caras se manifies-
tan tres tensiones dando un total de nueve pares de componentes (Fig. 2.1). El primer subindice
de cada tension indica sobre que superficie estd actuando esta tension, mientras que el segundo
subindice indica su direccién. Para mantener el equilibrio, las tensiones deben cumplir con una

determinada simetria (7;y = Tyz, Tez = Tzz, Ty> = Tzy), POr tanto, siendo T el tensor de tensiones

25
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sz

z

Figura 2.1: Tensiones de corte actuantes en la cara z del cubo elemental.

aplicado en el cubo diferencial:

Las tensiones 7, T;. Y Ty. actian de forma tangencial a las superficies del cubo elemental.
Por otro lado, el promedio de las tensiones pertenecientes a la diagonal del tensor, es considerada

la presion hidrostética p del fluido:

Tex + Tyy + T2z = —3p

donde el signo negativo estd determinado por el sentido de la accién de la presiéon en compresion.
La magnitud de las tensiones depende de la tasa de deformacion a la que estd sometido el fluido.
Para la mayoria de los fluidos [2], esta dependencia es:

T = H Ox;  Ox; iiP

en donde V es el vector velocidad con componentes u, v 'y w para las direcciones z, y, z respec-
tivamente. Tal como se coment6 anteriormente, esta relacion indica que las tensiones son propor-
cionales a la distorsién del fluido a través de la constante ; denominada viscosidad del fluido. Para
las tensiones normales, la introduccion del delta de Kronecker d;; indica que esta magnitud solo
se aplica en los casos donde los subindices son iguales [2, 3]. Para las tres tensiones cortantes,

resulta:

Toy = K oy Oz Toz =H\ 5. T o Tv: = H\ 52 oy ’
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Por su parte, las tensiones normales quedan expresadas como:

ou ov ow
Tgx = —P + 2“% Tyy = —D+ 2#@ Tz = —P+ 2”% 2.2)

Si se suman estas tres componentes, se obtiene:

ou Ov Ow
0 0 0z

Ta:a:+7yy+Tzz:_3p+2:U’<++

El término entre paréntesis refiere a la divergencia del vector velocidad conocido como dila-
tacion del fluido. Este término mide la tasa de cambio con la que el fluido se expande desde un
punto determinado. Considerando al fluido como incompresible este término es despreciable dado

que, a partir de la ecuacién de conservacién de masa se obtiene:

ou Ov Ow

ge ov v 2.
83:+8y+8z 0 (2.3)

Considerando la derivada total de las tres componentes de la velocidad como variables depen-
dientes de las direcciones x, y, z asi como del tiempo ¢, con z, y y z también dependientes de ¢ se

obtiene la aceleracion. Para la velocidad u, esta expresion resulta:

Du 3u8:13+6u6y+8u82+6u 8u+ 8u+ 8u+8u 2.4)
= — = U — — + = .
Dt 9z dt  oyot  9zot ot ox oy 0z Ot
De forma andloga para v y w se obtienen las expresiones para las aceleraciones de cada com-
ponente de la velocidad. La masa de un elemento diferencial de fluido estd determinada por su

densidad, p y sus dimensiones dz, dy, dz. Por lo tanto, la fuerza requerida para acelerar el ele-

mento es:

D
F, dx dy dz F, =

D Y dx dy dz F, =

Dw

= = dz dy dz 2.5
,0 i Py 4T Ay 2.5)
Las fuerzas que actdan sobre el elemento diferencial pueden ser producidas por accién de la
gravedad, la presion o los gradientes de tensiones dentro del fluido. La influencia de la presién
puede considerarse a partir de su accién sobre las caras del cubo elemental. En la Fig. 2.2a se
muestran las presiones actuantes en las caras en direccion x consideradas a partir del valor del

centro de la celda, p y aproximadas mediante la expansién de Taylor de primer orden. Realizando

la sumatoria de fuerzas resulta:

8pdm Op dx B @
ZF _{_< o 2>+<p_8a:2>} dy dz = axclavdydz (2.6)
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07y Oy
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Tur — —
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(a) Balance de las tensiones producidas por la presién. (b) Balance de las tensiones de corte actuantes en direccion x.

Figura 2.2: Balance de tensiones actuantes en el cubo elemental de fluido.

Mientras que en las otras direcciones se obtiene:

_Op _ Op
ZFy——ay dx dy dz , ¥ ZF =3, dx dy dz 2.7

Realizando la sumatoria de fuerzas de las tensiones tangenciales expandidas a primer orden

tal como se muestran en la Fig. 2.2b, se obtiene:

OTgz OT OTzz \ O
OTyz Oy OTyz \ Oy
+ |:Tym—|- a2 <Tyx " oy > 5 dz dz
4 4 OTze % _ _ % % dx d
Tr 0z 2 Te 0z 2 vy
= T2 g dy dz + T de dy dz + 22 de dy dz 2.8)
ox ox oz

Igualando las expresiones obtenidas en la Ec. (2.5),

OTpz  OTyz  OTuy

ox ox ox

Du dp
pﬁ de dy dz = %

dx dy dz + ( ) dx dy dz 2.9
dividiendo por el volumen del elemento de fluido y expandiendo la expresion de la derivada to-
tal, se obtienen las expresiones conocidas como ecuaciones de Navier-Stokes para coordenadas
cartesianas:

Du, dp (@Jrlx sz) (2.10)

"ot = ox T \or Tor T ox

Utilizando las Ecs. (2.1) y (2.2), la expresion se expande a:

Du _ _0p 0 (y0u) 0 (Ou Ov\] 0OF (Ou ow
Por = " or Tax \Mor ) Tax M\ By T bx ar "'\ 92 " Bz
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Reordenando esta expresidn, y recordando que por la hipétesis de fluido incompresible:

Du _ op 0%u +52 Pu\_ 0 (0w Ov_ 0w
Dr T ox 02 "o T 02) TFar\ox Ty T a2
__@ 82 +82 +a2
oz a2 T oy T 9.2

Reescribiendo el lado izquierdo, considerando la densidad constante, el sistema de ecuaciones

obtenido para las tres direcciones resulta:

%+ 8u+ 8u+ ou _@+ 827u+82u 0%u .11
ot " "ox "oy T Yoz ox " HM\o22 T 92 T 922 ‘
ov ov (% v op v 9%v %
p<8t+ Yor Ty T az> _6y+”<8$2+8y?+822> 212
ow Ow 8w ow Op Pw  Pw  Ow
<8t o 8y T 8z> 0z T <8x2 dy? " 822> @19

Este conjunto de ecuaciones en particular se puede aplicar a fluidos Newtonianos, incompre-
sibles e isotérmicos. Sin embargo, aun con las simplificaciones realizadas, resultan imposibles de
resolver de forma analitica y se requieren métodos aproximados o de hipétesis adicionales que

permitan adecuar el sistema de ecuaciones al caso de estudio que se desea analizar.

2.2. Ecuacion de Reynolds

En 1886, el profesor Osborne Reynolds [20] publica su andlisis tedrico sobre lubricacién ba-
sado en los experimentos previamente realizados por Beauchamp Tower (1883, 1885) en cojinetes
hidrodindmicos. En un principio, Reynolds plante6 el acoplamiento entre las ecuaciones de mo-
vimiento y de conservacién de masa para un fluido viscoso. Por otra parte, desprecid los efectos
inerciales y gravitacionales dado que su influencia no era significativa respecto a la contribucién
de los efectos viscosos y restringid su andlisis a un flujo incompresible.

En esta seccidn se describe la derivacién de la ecuacién general de Reynolds basada en las

siguientes suposiciones claves:

El fluido es Newtoniano

El radio de curvatura de las superficies que contienen al fluido es mucho més grande que el

espesor de la pelicula lubricante, por lo que los efectos de curvatura pueden ser despreciados.

Las fuerzas inerciales y de cuerpo son despreciables.

El espesor de pelicula es muy pequeiio por lo que el flujo puede considerarse unidireccional.
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(a) Vista frontal. (b) Vista en perspectiva.

Figura 2.3: Geometria de un cojinete hidrodindmico.

= La presion del lubricante a través del espesor de pelicula puede considerarse constante.
» El flujo es laminar y no hay deslizamiento entre las superficies y el lubricante.

EnlaFig. 2.3ay 2.3b se muestra un cojinete hidrodindmico tipico con sus parametros geométri-
cos. El eje rotante tiene un radio 73, y gira con una velocidad angular wy. La carcasa es fija y tiene
un radio r,. El huelgo medio c es determinado por la diferencia entre los radios de la carcasa y el
mufioén, ¢ = r, — 1. El desplazamiento del centro del eje Oy, con respecto a la posicién concéntrica
O, se denomina excentricidad e. La superficie sdlida del eje y la carcasa del cojinete forman un
volumen convergente-divergente de espesor h(f) y longitud L, lo que genera un aumento de la
presién debido a la resistencia del fluido a fluir por una seccién transversal cada vez mds reducida.

Generalmente, la relacién entre el huelgo medio y el radio en este tipo de cojinetes es del
orden de 0.001 y, por lo tanto, tal como se mencioné anteriormente, el efecto de la curvatura
es despreciable y puede considerarse un sistema de coordenadas cartesianas (O, , y, z) para la
solucién de las ecuaciones (Fig. 2.3) [1-3]. Por otro lado, el sistema de coordenadas (O,, X, Y, Z)
se utiliza para describir la posicion del centro de masa del mufién con respecto a un sistema inercial
situado en el centro de la carcasa.

Para evaluar los términos de las ecuaciones de Navier-Stokes que pueden despreciarse en el ca-
so de cojinetes hidrodindmicos, se requiere de un andlisis dimensional del conjunto de ecuaciones
utilizando las suposiciones planteadas al comienzo de esta Seccién. Recordando que el balance de

masa para un flujo incompresible (Ec.(2.3)) se expresa como:

or  dy 0z

Las coordenadas espaciales pueden ser adimensionalizadas por medio de las siguientes igual-
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(a) Vista lateral.

0 o °
O °0 0% 7 o

(b) Vista de planta.

Figura 2.4: Esquema del cojinete hidrodindmico desenrrollado.

dades:
=2 =Y z=Z (2.14)
C

La velocidad circunferencial v y axial v también pueden ser adimensionalizadas en términos

de la velocidad superficial, wyry, del rotor:

u (Y

i = 7 U= (2.15)
WhT'y WhT'p
Sustituyendo estas definiciones en la ecuacién de continuidad, se obtiene:
ou Ov T 1 ow
i i LY - 27— 2.16
8§U+8gj+(c>wbrb82 (2.16)

La adimensionalizacién se completa para la velocidad radial w, la presién p, el tiempo ¢ y con
la introduccién del denominado Nimero de Reynolds Re que define la relacién entre los efectos

inerciales y los viscosos:

@ = (@) Y 5=Re <C> — P i—wt,  Re=22DC (a9
c/ wyry s ) p(wprsp) L

Sustituyendo las variables adimensionalizadas en las Ecs. (2.11)-(2.13) resulta:
Re (€ 8ﬂ+78ﬂ+78ﬂ+ _du 8ﬁ+82ﬂ+ c\? 82ﬂ+82ﬂ
el— )| l=m=t+uo—+t—4+v—=)|=—+——=+— ) | ==+ ==
Ty ot or oy 0z or 072 Ty o2 0y

Re £ @4_@@4_7—}@_’_@@ __@_i_&_i_ £ ? @4_@
) \Ot 0z 0y 0z) 0y 072 T 072 0y2

- o2 | 0y2

072

Auwypp Ow c<aw _Ow 81[}) O%w (c>2<82w 6217))]
— +tRe—|U—+V =+ | — 5= — + == = 45z

op
0z
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Los términos inerciales toman relevancia cuando Re es mayor a 1000. En general, el estudio
de cojinetes hidrodindmicos permite simplificar estos términos siempre y cuando se asegure que el
valor del Re es suficientemente bajo. A su vez, los términos multiplicados por el cociente (c/r)?

pueden ser claramente despreciados. De esta forma, las ecuaciones planteadas se reducen a:

I/
0="% "o
op  0%v
0="% "oz
ap
0="%:

A partir de estas expresiones se observa que cuando la relacién entre el huelgo medio c y el
radio del mufién 7, resulta muy chica, el gradiente de presiones en el espesor de la pelicula lubri-
cante se puede considerar despreciable, tal como se planted en las hipdtesis iniciales. Integrando
las expresiones obtenidas en su forma dimensional a lo largo del eje z, se obtienen las ecuaciones

que describen el perfil de velocidades:

2

w2 a7 p (2.18)
20 Ox 7
2

v 20 62 p (2.19)
2p 0y w

donde A, B, C y D corresponden a constantes de integracion que se determinan segtn el problema
planteado. Para esta situacién, segtin lo mostrado por la Fig. 2.4, las condiciones de borde a ser

utilizadas son las que se muestran a continuacion:

u=20 U = WpTp
enz=0,¢ v=0 y enz=~h, v=0 (2.20)
w =10 w = wy

Se asume también que las superficies no experimentan un movimiento deslizante en la direc-

cién y (axial). Evaluando las constantes de integracién, surge la siguiente distribucién de veloci-

dad:
1 0p,, z
_ _ z 221
u 21 00 (2° — zh) + Wb (2.21)
1 Op o
— — 2.22
v 5 Dy (z zh) ( )

En la Ec. (2.21) el perfil de velocidad en la direccién del movimiento contiene un término de
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Poiseuille, que se debe al gradiente de presion en la direccién circunferencial x, y un término de
Couette, que se debe enteramente al movimiento de las superficies, con un gradiente de presion
nulo [3]. Por otro lado, la Ec. (2.22) representa la velocidad de flujo en la direccién axial ¥, o en
otras palabras, representa el perfil de velocidad del liquido que se escapa por los laterales pro-
ducto de una diferencia de presiones entre el interior y el exterior del cojinete. En ausencia de
movimiento deslizante en esa direccidn, este perfil de velocidad contiene solo un término tipo Poi-
seuille y ningiin término dependiente de las velocidades. Sustituyendo en la Ec. (2.3), los perfiles

de velocidad expresados en las Ecs. (2.21) y (2.22), resulta:

— zh) + wbrb

; + 99 | 2109 (2% — zh)] +w, =0 (2.23)

g 1 8p(
ox 2,u8:v

| o [zioy

Integrando la Ec. (2.23) a lo largo del espesor de la pelicula, se obtienen los caudales vo-

lumétricos en la direccién del deslizamiento y los caudales de fuga:

*d +/ = dz=0 (2.24)
0
"o 11 dp z ho 11 op h
/0 O [2u8x( z )+hwbrb] dz+/0 3y [2u8y( z )] Z/o wydz =0 (2.25)

Aplicando la regla de integracion de Leibnitz [3] para la derivacion de integrales:

h
[ 2 ez =—swome + 2 [ 1. (2.26)
a las integrales de la Ec. (2.25), se tiene:

_[1310

h 0 1 dp 0
- 2 _ 32 n v | 2 9P 2 o _
2 B (R = h®) + —wprp + &U%] [ (h* — h?) + mﬂqy} +w, =0 (2.27)

h 24 0y

donde ¢, y gy, corresponden a los caudales volumétricos que circulan en direccion circunferencial

y axial respectivamente y se calculan de la siguiente forma:

h1 op h3 dp h
.= —2h dz = ——— + — 2.2
¢ /0 2% Oz (2 = zh) + hwbr” T T al (2.28)
h1 op h3 Op
_ R dy = —— P 2.29
& /0 2u8y(z ~ #h) dz 1241 9y (2.29)

De esta manera resulta:

LI UK. R P
bre Wl T 9 | T 12n 0y

= 2.
or " or | 12000 ] +wp =0 (2.30)
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Reordenando los términos se obtiene la expresién correspondiente a la Ecuacién de Reynolds:

0 <h3 8p> 0 <h3 8p> wypry Oh

— [ —=—= — === 2.31
Oxr \ 12u Ox +8y 12 Oy 2 8x+wb @.31)

Esta expresion describe el campo de presiones p en la pelicula lubricante para un cojinete hi-
drodindmico. El primer término del lado derecho de esta ecuacién se denomina “physical wedge”
y describe cémo se verd afectada la presion debido al efecto de arrastre del fluido en un volumen
cuyo espesor de pelicula es variable. El segundo término se refiere al efecto de “squeeze” produ-
cido por el acercamiento entre ambas superficies solidas. Cuando estas superficies se encuentran
acercandose, la presiéon aumenta debido al efecto de querer desplazar el fluido que estd ocupando
dicho espacio.

Las hipétesis planteadas para la obtencion de esta expresion pueden ser expandidas para abar-
car otras aplicaciones en particular, por ejemplo, considerar un fluido no-Newtoniano, efectos
inerciales o rugosidad superficial. Puede observarse que la ecuacidon de Reynolds gobierna la pre-
sion generada en un fluido en un dominio confinado con una geometria determinada. Una vez que
la presion es correctamente caracterizada, los otros pardmetros: capacidad de carga, pérdidas por

friccion y caudales, pueden ser predichos como consecuencia.

2.3. Soluciones analiticas

Para aplicar la Ecuacién de Reynolds a la geometria de un cojinete hidrodindmico en un primer
lugar es necesario describir el espesor de la pelicula lubricante a través de alguna expresion que
relacione este valor con la posicion circunferencial. La Fig. 2.5, muestra esqueméticamente las re-

laciones geométricas que pueden plantearse si se analiza una vista en direccion axial considerando

Figura 2.5: Detalle de la geometria del huelgo en cojinetes.
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los radios de la carcasa y del rotor.

Considerando la regla de los senos en el tridangulo O’ BO se obtiene:

OB e R R

sinf  sina sin(m —6)  sinf

Por lo tanto:

. e . . e .
sina = —sinf — o =sin~! <—sm€)
R R

y, observando que 8 = 6 — a, se puede despejar:

Dado que el cociente e/r;, resulta muy pequeiio, este término puede ser despreciado.

mente se obtiene:

h=ry+c—r,+ecosf =c—+ecosb

h=c(1+ecosb)

35

(2.32)

(2.33)

(2.34)

(2.35)

(2.36)

(2.37)

(2.38)

(2.39)

Final-

(2.40)

(2.41)

donde ¢ corresponde con la excentricidad relativa y se define como la relacién entre la excen-

tricidad e y el hueglo radial medio c. Cuanto mas cerca se encuentre el muiién de la posicién

concéntrica, mas cercano a 0 serd el valor de €, mientras que cuanto mas cercano al contacto

con la carcasa esté, mds tenderd a 1. Este pardmetro resultard fundamental para caracterizar el

comportamiento del cojinete hidrodindmico.
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2.3.1. Cojinete de longitud infinitamente larga

Analiticamente, la ecuacidon de Reynolds (Ec. (2.31)) presenta dos tinicas soluciones aplica-
bles a cojinetes ideales. La primera de ellas fue desarrollada por Sommerfeld en 1904 [21] para
cojinetes de longitud infinitamente larga (Infinite Long Journal Bearing - ILIB). En este andlisis se
desprecia el efecto de la longitud real del cojinete de forma que se omiten los caudales de fuga la-
terales. En la prictica, esta condicién tedrica de funcionamiento puede describir aproximadamente
bien en aquellos cojinetes cuya relacién L/D sea mayor a 2. Considerando el estado estacionario

(wp = 0) y un cambio de coordenadas de forma que x = r0, se obtiene:

10 [ h®op wp Oh
SO (9Pt 2.42
r2 00 (12,u 80) 2 00 (2.42)
Integrando con respecto a 6 y reorganizando:
0 Op oh
O (3P _ 2 01 2.43
ae( ae> O s 5g (243)
dp 2 h — hn
2 = —6pwyry ce 5 (2.44)

donde h,, es una constante de integracion por determinar que cumple con la siguiente condicion:
h = h,, donde Op/00 = 0. Sustituyendo el valor de & en el resultado anterior, y luego integrando

nuevamente con respecto a , se obtiene:

b

; 1 P 1
- LY N S N — 2.4
p = Gpe c? /{(1—1—60080)2 c (1—1—80056)3} 0+ Ch (245)

donde C es también una constante de integracion que debe ser determinada. Para la resolucién de
estas integrales, Sommerfeld [21] introdujo las siguientes relaciones mediante lo que es conocido

como “variable de Sommerfeld” ~:

cosf = (2.46)
1 —ecosy
V1 —e2si
sinf = e sny (2.47)
1—ecosy
1— 2
[ (2.48)
1 —¢ecosy
1 —g2
a9 = Y- —°" gy (2.49)
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Por lo tanto, las integrales pueden ser calculadas de la siguiente manera:

1 (v — esinvy)
- 2.
/ (14 ecosf)? 40 (1—¢e2)i5 (2.50)
1 1 527 £2
0= —2esiny + —= + —-sin2 2.51
/ (1 + £ cos 9)3 (1 _ 52)2,5 (’Y gsmy + 5 + 1 sin 7) ( )

De esta forma se obtiene una distribucién de presiones p(7) que resulta:

_ 6pwpry [y —esiny ha ‘ 2y &2
p(v) = 2 (1-e2)15 (1 e2)25 v — 2esiny + > + Zst*y + Cq

Las constantes de integracién h, y C; se determinan aplicando las condiciones de borde
p(0) = po y p(m) = po con py como presion de referencia. También, puede considerarse las
siguientes condiciones de borde p(0) = pg y p(27) = po obteniéndose indistintos resultados. Por

lo tanto,

C1=rpo (2.52)

2¢(1 — £2)
hp = ———— 2.53
91 22 (2.53)

Finalmente, la distribucion de presiones como funcién de 6 es:

12uwpry  esin@(2 + e cos 6)
9 =
p) =po+ 2 (242)(1+ecosb)?

(2.54)

Esta expresion se conocida como “Solucion Full-Sommerfeld”. Cuando el valor de pg es dife-
rente de 0, esta ecuacion describe el comportamiento correspondiente a un lubricante presurizado
de forma externa. Por otra parte, esta expresion describe un perfil de presiones antisimétrico res-
pecto al punto de huelgo minimo (Fig. 2.6) describiendo una regién con presiones negativas, atin
por debajo de la presién de vapor del lubricante, lo que resulta en una solucion fisicamente impo-

sible.

Si se integran el campo de presiones sobre el drea de contacto con el muiién (Fig. 2.7), se
obtienen los valores de fuerza hidrodindmica en direcciones radial F,. y tangencial F;, segin la

recta que une ambos centros del mufidn y la carcasa (Ec. (2.55) y (2.56)).
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Figura 2.6: Solucién Full-Sommerfeld incluyendo la regién negativa del campo de presiones. (1 = 0.021 Pa.s, wy =
314.15 1/s; 7, = 25 mm; ¢ = 50 um, e = 0.4/0.6/0.8)

0
F, = rbL/ p(0) cos O db (2.55)
0

0
F, = rbL/ p(6)sin 0 d (2.56)
0

Mis alld de que la distribucion de presiones utiliza condiciones de borde Sommerfeld, la
integracion de la presion puede volver a considerar dos situaciones diferentes. Integrando entre
0 < 6 < 27 se obtienen las expresiones de las fuerzas radial y tangencial para la condicién

Full-Sommerfeld (FS):

B 12,uwa7“g’ ET

F,
! 2 (2 +¢2)(1 — £2)1/2

(2.57)

F,=0 (2.58)

Puede observarse que en bajo esta condicidn, el cojinete responderd ante una carga externa
con una fuerza hidrodindmica en direccidon perpendicular a la de interés. Esto no es verdad en la
realidad, dado que la presién de vapor del lubricante evita la formacién del perfil de presiones

antisimétrico que produce este comportamiento incorrecto.

Planteando de manera analoga, pero esta vez considerando unicamente la region positiva del
campo de presiones entre 0 < 6 < 7 se obtienen las fuerzas para la denominada condicién Half-
Sommerfeld (HS). Este modelo es una primera aproximacién al clculo de un cojinete bajo efectos

de cavitacién de fluido. Integrando el perfil de presiones obtenido segiin las expresiones (2.55) y
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Figura 2.7: Fuerzas hidrodindmicas que acttian en un cojinete hidrodinamico.

(2.56) se obtiene:

12,uv“g’wa em
F = 2.59
! 2 [(2+s2)(1 —52)1/2} (29
12ur£’wa 2e2
F, = 2.60
2 [(1 )2t (260

2.3.2. Solucion de Sommerfeld transitoria

Si a diferencia del caso anterior se considera el movimiento del muién dentro de la carcasa,
deben considerarse los términos dindmicos en la deduccién de las expresiones de la presioén p y
de la fuerza hidrodindmica resultante. La Fig. 2.8 esquematiza las velocidades que intervienen en
el movimiento del mufién dentro de la carcasa con € como la variacién de la excentricidad en el
tiempo. La posicién angular del mufién con respecto al eje X se representa mediante el angulo 3
y A es la velocidad de precesion alrededor del centro de la carcasa. A partir de estas relaciones,

pueden obtenerse las siguientes expresiones para la velocidad del centro de masa del rotor O':

Up = Tpwp cOS . + €sin O — egf cos (2.61)
. . aB .
wp, = —Tpwp Sina + écos O + ea sin (2.62)

A partir de analizar la geometria:

. 0
oo — sina - esin 2.63)
cosa g+ cosf

dado que ry &= 1rp y 1 > ecos6:

sina = —sin @ (2.64)

Ta
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Figura 2.8: Descomposicion de los vectores velocidad del cojinete hidrodinamico.

por lo tanto,

up = rpwp + €sinf — e% cos (2.65)

0
wp = —rbwb—e sinf + écosf + 6—6 sin 6
T

. 5 (2.66)

Reemplazando en la Ec. (2.31) y realizando el cambio de coordenadas x = 1,0 y dz = rpdf:
1 8(h3 ﬁp) 0 <h3 8p> up Oh
Sl Tl a | =555 T W
ry 00 \ 121 00 Oy \ 12 0y

2y 06 (267
9 (3P, 20 (,30p
06 (h 80) gy <h Dy

= + ...

; h
—6ury (rbwb + ésinf — e¢ cos 9) g@

(2.68)
121} (—wbe sin @ + é cos 0 + egsin 0)
Analizando los términos del lado derecho, Unicamente el primer, quinto y sexto término son

de orden h, mientras que los demas son de orden h? y pueden ser despreciados. Por lo tanto, la
expresion resultante es:

O (1392 20 (130P) _ o o Oh 2 004 i
90 <h 89>+Tb8y h dy ——6w"bwb89+12m“b (—wbesm0+ecosﬁ+e<bsm€>

(2.69)
Reemplazando la derivada de h y reorganizando la expresion, se obtiene la Ecuacién de Rey-
nolds para cojinetes con efectos dindmicos:

9 (,30p 2 0 (,30P _ 2|z p_ Wb
70 <h 89>+Tb8y (h By —12urbc[50080+6(¢ 2>sm9} (2.70)
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A partir de integrar esta expresion al igual que en la seccion anterior, el campo de presiones

para la condicion Full-Sommerfeld resulta:

p(0) = 6ur? | esin (2 + & cos 0) (29 — wy) z < 1 1 >] 271)

c? (24 ¢2)(1 +ecosb)? 1+ecos (1+¢)?

y las consecuentes fuerzas radiales y tangenciales:

12uLr3 ET
F=- =2 [(1 — 52)3/2] (2.72)
_ 12uLr?

F, - 2.73)
C

577(& — wp)
(2+62)(1 —e2)1/2

Puede observarse que para la componente radial de la fuerza es dependiente de la variacién
temporal de la excentricidad €, mientras que la componente tangencial estd relacionada con la
velocidad de precesion ¢ Para el caso de carga estatica en condiciones de equilibrio (¢ = 0y

F,. = 0) y la expresion se reduce a la mostrada en la Ec. (2.58).

Las expresiones calculadas anteriormente, resultan de integrar el perfil de presiones conside-
rando unicamente la regién donde este es positivo y nulo en las regiones donde es igual a la presién
de referencia con limites de integracion entre 6 = 0y § = 27. Sin embargo, cuando se consideran
los efectos transitorios, la expresién que se obtiene de la integracién del campo de presiones de-
pende de los limites de integracidn. Las fuerzas calculadas a través del criterio Half-Sommerfeld
(Ecs. (2.60) y (2.59)) puede no resultar ser el indicado para situaciones donde ¢ — 1 [89]. Si se
utilizan las condiciones de borde de Giimbel, p(0) = p(7),p > 0, y se integra en todo el dominio
(0 < 6 < 2m) aparece un término adicional del lado derecho de la expresion, tal como mostrd

Trumpler [89].

Realizando las sustituciones e integrales correspondientes en la Ec. (2.54) para estas nuevas

definiciones se obtiene:

672 {5(2@—%) sinf(2 +ecosf) . [2 ( e(4+ 3ecosf) — &2)sinf

P="a 2(2 +¢2) (1+€6)2 T\ (2+e2)(1—e2)3/2(1 +ecosf)?

(1—e2)2 14 ecosf 2¢e \(1+ecosh)? (1+¢)?

Realizando la integracién del campo de presiones presente en la pelicula fluida segtin las Ecs.

(2.55) y (2.56), se obtienen las llamadas fuerzas hidrodindmicas para la condicién de borde de
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Giimbel:
_ 6ur’L 2e2(wp, — 29) 26 T ]
fr=—"2 (2+¢e2)(1 —e2)1/2 + (1 22)3/2 <2 B 7T(2+62)> (2.74)
_ 6ur’L me(wy — 2¢) 48
F = c2 (2 + £2)(1 — e2)1/2 + 21— 62)] (2.75)

Cabe destacar que, bajo estas condiciones de borde planteadas por Trumpler, la principal dife-
rencia se obtiene con un término adicional que aparece en el la respuesta dindmica de la Ec. (2.74).
Esto conduce a que en condiciones de equilibrio, el campo de presiones resultantes es idéntico,

pero difieren cuando hay presencia del movimiento del centro de masa del eje.

2.3.3. Cojinetes de longitud infinitamente corta

La teoria de cojinetes cortos (Infinite Short Journal Bearing, ISIB) fue desarrollada en 1952
por Ocvirk [22] principalmente para cojinetes con una relacién L/ D < 0.25. Esta solucién entrega
resultados mas que satisfactorios desde un punto de vista ingenieril y es ampliamente utilizada para
el disefio de estos componentes de maquina.

Basicamente, cuando la relaciéon L/D es muy pequena, el cojinete puede aproximarse a una
geometria infinitamente corta en la cudl el flujo lateral debido al gradiente de presiones axial
se vuelve predominante, frente a un flujo circunferencial que pierde relevancia. Por lo tanto, la
ecuacion de Reynolds dindmica (2.70) se reduce a:

gy <h3(§§> = 12p¢ [¢cos0+ ¢ (§— 57 sin ] (2.76)

Integrando con respecto a y, se obtiene:

h?’g]; — 12uc [é cos B + (qB — %) sin 9} i+ A 2.77)

Integrando nuevamente,

Cy
h3

12 ; 2
p = hé,w {écos@+e(¢— %) sin9} % +

y + Cs 2.78)

Aplicando como condiciones de borde p = pg en y = =+b/2, las constantes adoptan los

siguientes valores C| = b2 /4y Co = po.

4

61 [ b2 (%—(jﬁ)f—:sin9+écose
p=po+ 5|57 ’ (2.79)
c (1 +ecosh)
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Para el caso estatico, donde ¢ = 0 y € = 0 la expresion se reduce a:

3wy ((L? 9 esind
— i s 2.
P=mt-5 ( T (1 +ecosb)? (2:80)

Realizando la integracion del campo de presiones sobre la superficie del mufién tal como se

mostrd en las Ecs. (2.55) y (2.56), se obtienen las fuerzas en direccién radial y tangencial:

_ pryL? | (wp — 20)e2 (1 + 2e2)é

F,=— 2 (1 _ 62)2 2(1 — 82)2'5 (2.81)
_ prpL? | (wp — 2)7e 2eé

Iy ="=—3 [4(1 — )5 + = 52)2] (2.82)

2.4. Caracteristicas estaticas

El punto de equilibrio de un cojinete hidrodindmico se alcanza cuando las fuerzas hidrodindmi-
cas logran equiparar a las cargas externas y la velocidad de movimiento del rotor dentro de la
carcasa puede considerarse despreciable. Para definir el punto de equilibrio, se puede asumir que
existe una carga externa aplicada en direccién vertical a lo largo del eje —Y (Recordar el sistema
de referencia O, XY Z, de la Fig. 2.3). Por lo tanto, la resultante de la reaccién estd directamen-
te colocada en +Y y la posicion de equilibrio viene definida por una excentricidad relativa € y
un dngulo de elevacién ¢, que es coincidente con la posicidn del espesor minimo de pelicula. La
excentricidad relativa de equilibrio serd aquella donde la resultante de la sumatoria de las fuerzas

radial y tangencial sea igual a la carga externa aplicada W.

F=\/F}+F2=W (2.83)

Por su parte, el angulo de elevacion vendra definido por la siguiente expresion:

Fi
tangp = —— (2.84)

F,
De estas relaciones y las expresiones obtenidas en las secciones anteriores para calcular el
valor de las fuerzas, puede demostrarse que a cada valor de ¢, le corresponderd un tnico angulo

de elevacion tal como se muestra en la Fig. 2.9. Para cojinetes infinitamente largos, el angulo de

elevacion se calcula tal como se muestra en la Ec. (2.85), mientras que para cojinetes infinitamente
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Figura 2.9: Conjunto de posiciones de equilibrio tedricas para cojinetes de longitud infinitamente larga (ILJB) y corta
(ISJB).

cortos se calcula como se muestra en la Ec. (2.86) [1, 3].

¢rLyp = arctan [ —— (2.85)
2 €
A /1 _ =2
¢rssB = arctan %75 (2.86)
€

La linea que une todos los posibles puntos de equilibrio de un cojinete se denomina “Journal
Locus” y muestra que en operacién con elevadas cargas, bajas velocidades de rotacién o lubrican-
tes de baja viscosidad, el dngulo de elevacion tiende a 0. Para cargas pequefias, elevadas veloci-
dades de giro o fluidos de alta viscosidad, el mufién se desplaza hacia el centro del cojinete y su
posicion es ortogonal a la carga aplicada (¢ = 90°) [90]. Este comportamiento peculiar es la causa

de la inestabilidad rotodindmica, como se discutird en secciones posteriores.

Por otro lado, puede definirse un niimero adimensional caracteristico para un cojinete hidro-
dindmico en un determinado régimen de funcionamiento. Este pardmetro es denominado “ndmero
de Sommerfeld” S y es muy importante en el andlisis de la lubricacion, porque permite simpli-
ficar multiples condiciones de funcionamiento en un tinico valor comparable entre cojinetes. El
pardmetro S (Ec. (2.89)) mide la importancia de la presién caracteristica del cojinete P. (Ec.
(2.87)), respecto de la presién promedio F,,, que se obtiene al considerar la carga externa actuan-

do sobre el 4rea proyectada del cojinete (Ec. (2.88)). Un menor valor de .S sefiala, por lo tanto, no
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solo mayor carga externa W para una dada P, si no también una mayor excentricidad [23].

2 2
re=Nu () =50 () 287
w
P, = oL (2.88)
__Hwe (@)2 _ hwprp L (@)2 5 89
5 2P, \ ¢ W c (2.89)

En cojinetes cortos, la utilizacién de un nimero de Sommerfeld modificado S es fisicamente

mas apropiado dado que considera la influencia de la longitud L [91]. Este pardmetro corregido es

L\? pwpry L (L 2
5o (L) csant (1) o

definido como:

Por otra parte, a partir de conocer los valores de las componentes de la fuerza en funcién de
la excentricidad relativa para los cojinetes de longitud infinitamente larga (ILJB) y corta (ISJB)

también pueden obtenerse las siguientes relaciones [1, 4]:
_ (24 €2)(1 —€?)
6me/4e2 + m2(1 — €2)

(1—e?)?
mey/m2(1 — €2) + 16¢2

2.91)

Ss = (2.92)

2.5. Comportamiento dinamico de cojinetes

La respuesta dindmica de un cojinete hidrodindmico puede evaluarse mediante dos enfoques:
lineal y no lineal. En el andlisis lineal, las fuerzas hidrodindmicas se expresan mediante coeficien-
tes de rigidez y amortiguamiento obtenidos alrededor de una posicién de equilibrio, lo que permite
describir el comportamiento del sistema mediante ecuaciones linealizadas validas inicamente para
pequeiias perturbaciones [92]. En contraste, el anélisis no lineal considera la dependencia completa
de las fuerzas hidrodindmicas con la posicién y velocidad del rotor, resolviendo en cada instante la
ecuacién de Reynolds y las ecuaciones del movimiento. Este enfoque captura efectos transitorios,
grandes desplazamientos y fendmenos inestables que no pueden representarse adecuadamente con

una formulacion linealizada.

Para calcular el movimiento del eje, se emplea la dindmica del centro de masa. En este enfoque,

la aceleracion del centro de masa del rotor queda determinada por la suma de las fuerzas que actiian
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sobre €l:

Fy =mX (2.93)

Fy +W =mY (2.94)

donde m es la masa del rotor, W es la carga externa aplicada 'y F'x, Fy, X y Y se corresponden
con la fuerza hidrodindmica y la aceleracion respectivamente teniendo como referencia un sistema

inercial fijo (O, X, Y, Z) tal como se mencioné en la Fig. 2.3.

2.5.1. Linealizacion de la dinamica del cojinete

El comportamiento dindmico de los cojinetes hidrodindmicos puede abordarse desde una mi-
rada simplificada considerando su efecto a través de constantes eldsticas K y de amortiguamiento
C (Fig. 2.10). El valor de estas constantes dependera de los parametros de funcionamiento del
rotor y de las propiedades fisicas del lubricante [1]. Para realizar la linealizacién es necesario con-
siderar pequefios desplazamientos del eje rotante respecto de un punto de equilibrio definido por
€0, Po, las fuerzas producidas por la pelicula de fluido pueden ser expandidas en series de Taylor

[1] obteniéndose las relaciones que se muestran en las Ecs. (2.95) y (2.96).

ny KUZ/

Y

Figura 2.10: Esquema de un cojinete hidrodindmico como un sistema masa-resorte-amortiguador.

_ OFx OFx OFx OFx OFx OFx

YT ox oY 0X oy 0X oy (299)
OFy OFy oFy . .. OFy .. OFy .. OFy -
YT ax oY 0X oy 0X oV (250)

donde se desprecian los diferenciales de orden superior y se definen a los coeficientes eldsticos K
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y de amortiguamiento C' como:

_ OFy _ OFy _ OFy _ OFy
Kee==%%  Bw="%y Fw="%% FKw="%
F F F F

Cop=0Ex g Ok o Oy OFY
ax oy

0X oY

De esta forma, el sistema linealizado para las fuerzas hidrodindmicas queda de la siguiente
manera:

F K K C c . .
X | XX BXY o xx OUxy X = KX - CpX

Fy Kyx Kyy Cyx Cyy

donde Ky, y Cy, representan las matrices de rigidez y amortiguamiento del cojinete, respectiva-
mente, mientras que X y X se corresponden con el vector de posicién y de velocidad del centro
de masa del mufién. Los coeficientes K x x, Kyy son conocidos como coeficientes de rigidez di-
rectos, mientras que los coeficientes K yy y Ky x son referenciados como coeficientes de rigidez
cruzados. Debe sefialarse que los coeficientes de fuerza definidos permiten expresar las fuerzas
dindmicas del cojinete de pelicula fluida en términos de los pardmetros mecanicos fundamentales:
K, C. Sin embargo, esto no implica que dichos coeficientes deban ajustarse al comportamiento
habitualmente esperado. Por ejemplo, los coeficientes de amortiguamiento “viscoso” pueden ser
negativos, es decir, no disipativos, y los coeficientes de rigidez pueden ser no restaurativos o no
conservativos [90].

Para determinar analiticamente los valores de estos coeficientes es necesario realizar un andli-
sis de la variacién de las fuerzas en las direcciones radial y tangencial a través de una perturbacién
infinitesimal. En la Fig. 2.11 se observa el cojinete en su posicion de equilibrio O’ con su corres-
pondiente excentricidad €, y dngulo de elevacion ¢,. Las componentes de la fuerza hidrodindmica
en direccion radial y tangencial para la posicién de equilibrio se representan como Fi., v Fi,
respectivamente.

Al introducirse una perturbacién, la nueva posicién de equilibrio se corresponde con ¢ = ¢, +
A¢y e = e, + Ac. Esta nueva posicion implica la aparicion de una velocidad del centro de masa
en direccién radial € y tangencial E(ZB. Las componentes instantaneas de la fuerza hidrodindmica
respecto al nuevo sistema de referencia perturbado se referencian como F™*. Por lo tanto, se obtiene

la siguiente relacion:

Er cos Ay —sinA¢ F,
= (2.97)
Ey sinA¢ cos A F;

Para pequefios desplazamientos se obtiene que: cos A¢p = 1y sin A¢p = A¢. Por ende, la
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7

gt

Figura 2.11: Descomposicion de las fuerzas en cojinetes hidrodindmicos.

relacién mostrada en (2.97) se reduce a:

F*=F, — F,A¢ (2.98)

F} = F,+ F,A¢ (2.99)

Dado que se busca analizar la variacién de la fuerza respecto del punto de equilibrio, es nece-
sario realizar la siguiente consideracion:

AF, =F* — F,=F, — F,A¢ — F,, (2.100)

T

AF, = Ff — Fyp = F, + F.A¢ — Fy, (2.101)

Para determinar el valor de la fuerza instantdnea en la posicion perturbada, de la misma forma
que para el andlisis en coordenadas cartesianas, se realiza una expansion en series de Taylor. En

consecuencia, se obtienen las siguientes expresiones:

oF, oF, 8F

FT - Ffro + % agb (9 A(}S (2102)
8Ft 8Ft 8Ft aFt

Ff=F,+ Ae+ ——cA +—A +—=cA 2.103

0 = Fiot 5= =00 ¢ =00 ¢ (2.103)

Reemplazando (2.102) en (2.100) y (2.103) en (2.100), se obtienen las expresiones de la fuer-

za hidrodindmica para un punto en cercanias del punto de equilibrio en coordenadas radiales y
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tangenciales, tal como se muestra a continuacion:

OF, OF,

OF, oF,. F; . .
F, = A - — A A e A 2.104
Oe <58q§ €> APt 0¢ 6+5a¢6 ¢ (2.104)
=Ky Ae+ Kpp e Ap+ Crp A+ Cry e A
OF; OF; F, or;, . OF; .
FL=—A — A — Aé+——¢cA 2.1
t= s 6+<58¢+5>6 o+ pE €+€6¢8 10) (2.105)

= Ky Ae+ Ky e Ap+ Cp Aé + Cyy e A

Finalmente, la relacién entre las expresiones en el sistemas de coordenadas fijo (O, XY, Z)
y el relativo a la posicion del centro del cojinete con orientacion radial y tangencial (O, r,t, Z) se

obtiene a través de la siguiente matriz de rotacién:

Kxx Kxy _ | cos o —sing, K. Ky cos o Sin g, (2.106)
Kyx Kyy sing,  cos @, Ky Ky —sing, cos g,
=Q K(r, t) Q/
C'XX C(XY _ COS ¢O — sin ¢o Crr Crt COS ¢o sin (z)o (2 1 07)
Cyx Cyy sing,  cos @, Cuy Cu —sing, cos g,
=Q C(r, t) Q/

Considerando las soluciones del campo de presiones presentadas previamente para cojinetes
infinitamente largos, y teniendo en cuenta las condiciones de borde de Full-Sommerfeld (Ecs.
(2.57) y (2.58)), Half-Sommerfeld (Ecs. (2.59) y (2.60)) y Giimbel (Ecs.(2.74) y (2.75)), se proce-
de al cédlculo de los coeficientes dindmicos. Aplicando las derivadas indicadas en las definiciones
de dichos coeficientes, se obtienen expresiones analiticas cuyos resultados se resumen en la Tabla
2.1.

En la literatura de referencia en el tema, es comtn expresar los coeficientes en su forma adi-

mensional. Para ello, se consideran las siguientes relaciones:

ki = =7 (2.108)
cij = C"J‘V;‘*’b (2.109)

donde 7, j se corresponden con los indices referidos a las direcciones r, t. A partir de lo plantea-

do en la Ec. (2.89), puede obtenerse una expresion unicamente dependiente de la excentricidad
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Coeficientes Full-Sommerfeld Half-Sommerfeld Giimbel
OF, —24e(et + 2) —24e(et + 2)
kpp = — 0
Oe (2+e2)(1—e2)2  (2+e?2)(1—e2)?
b _8FT +§ —127 —6m —6m
rt edp e  (2+4e?)(1—€2)05 (24e2)(1—e2)05 (2+4£2)(1 —£2)05
o _OF —127(2 — 2 +2e%) 6m(2—e?+2eh)  6m(2 — &2 +2e%)
tr = Oe (2 + 52)2(1 _ 82)1'5 (2 + 52)2(1 _ 52)1.5 (2 + 52)2(1 _ 52)1.5
i Ok F, 0 —12¢ —12¢
T ehg e 2+e)(1—e2) (2+e2)(1—¢2)

B _aFT —127 —67 —-12 T 8
T T e (1—e2)i5 (1—e2)Ls 1-2)15 |2 7(2+¢e2)
. _aFr 0 24¢e 24¢e

L €0 (24 ¢e2)(1 —€?) (24 ¢e2)(1 —€2)

o _OF 0 8 24¢e

T e e—1D1—e2)2 (2+e2)(1—¢2)
oF; —247 —127 —127

Cit — ————~

& 06 (24e2)(1—e2)05 (24e2)(1—2)05 (2+4¢e2)(1—e2)0b

Tabla 2.1: Coeficientes dindmicos para cojinetes de longitud infinitamente larga (ILJB).

relativa a través de utilizar el Numero de Sommerfeld correspondiente a cada tipo de cojinete.

Se observa que los coeficientes de rigidez dependen tanto de la viscosidad del lubricante como
de la velocidad de rotacién, mientras que los coeficientes de amortiguamiento no presentan de-
pendencia con la velocidad de rotacién. En consecuencia, en ausencia de rotacidn, el cojinete no
desarrolla rigidez. Por otro lado, los coeficientes obtenidos bajo la condicién de borde Giimbel tni-
camente difieren de los obtenidos mediante la condicion de borde Half-Sommerfeld en el término
crr. LOs coeficientes mostrados en la Tabla 2.1 fueron calculados para el desarrollo de esta tesis,

debido a que en la bibliografia de referencia utilizada se encontraban con errores.

De la misma forma se pueden obtener los coeficientes dindmicos para cojinetes de longitud
infinitamente corta los cuales se detallan en la Tabla 2.2. La Fig. 2.12 muestra la dependencia de

estos coeficientes con la excentricidad.

La Fig. 2.12 muestra la variacion de los coeficientes de rigidez y amortiguamiento para coor-
denadas cartesianas fijas OXY Z considerando un cojinete de longitud infinitamente corta. A su
vez, se indican con rombos los valores de coeficientes obtenidos a través de simulacion numérica.

Por otro lado, la Fig. 2.13 muestra los coeficientes K y C' para diferentes relaciones L /D obteni-
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Coeficientes Ocvirk-Giimbel Coeficientes Ocvirk-Giimbel
N OF, 2¢(1+¢2) (L\? OF,  m(1+2e?) [L\?
ryr — — | = Crp = — - —
Oe (1-¢2)3 \ D 0¢ 2(1—¢2)25\ D
" OF, F, T L\? OF, — 9% L\?
T = - — Fa) CT = J D
¢ edp e 41 -5\ D ¢ £d (1—-¢e2)2\ D
" OF, w1422 (L)’ . __0R —2¢ (L)’
o e 4(1—¢2)25 \ D A (1—¢2)2\D
__OR B e (LY . _ O T (LY
T 00 e (1—-e22\D ¥ 2(1—-e2)5 \ D

Tabla 2.2: Coeficientes dindmicos para cojinetes de longitud infinitamente corta (ISJB).
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Figura 2.12: Coeficientes en funcién de la excentricidad relativa para ISJB.

dos de forma numérica y como tienden a los valores predichos por las expresiones analiticas de la

teoria ILJB cuando L /D — ooy aISJB cuando L/D — 0.

2.6. Ecuacion de Reynolds para un flujo bifasico - dynCav

Tal como se ha comentado previamente, la conservacion de la masa en los resolvedores numéri-

cos es un tema que ha sido discutido en la literatura, y que tiene una importancia fundamental para

la estabilidad numérica de las herramientas tipicas de flujo bifasico. Especialmente en flujos cavi-

tados y andlisis de cojinetes hidrodindmicos bajo cargas dindmicas o con superficies texturizadas

como es el caso de andlisis de esta tesis [8, 27, 33, 93]. Ademds, los modelos numéricos dispo-

nibles se basan predominantemente en métodos numéricos de primer orden y hay una falta de
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Figura 2.13: Coeficientes en funcién de la excentricidad para diferentes relaciones L/D obtenidas de forma numérica.

andlisis sobre la convergencia de los métodos empleados. Es por ello que se consider6 la nece-
sidad de desarrollar un modelo fisico capaz de asegurar la conservacion de la masa a partir de
los principios basicos de la lubricacién hidrodindmica incluyendo un término de cambio de fase

derivado a partir de la ecuacién de Rayleigh-Plesset.

El modelo propuesto considera la pelicula lubricante como un medio continuo, utilizando las
hipétesis clasicas del flujo de lubricacién. Dada la presencia de vapor y/o burbujas de aire dentro
del lubricante, como resultado de la cavitacién o de gases preexistentes, es necesario formular
ecuaciones para el flujo que tengan en cuenta ambas fases y el intercambio de masa entre ellas.
La cavitacion se considera como el crecimiento y la desintegracién de un nimero constante 7y
de microburbujas de gas o vapor ya existentes en el lubricante [64]. Estas burbujas, idealmente
esféricas, también se consideran un medio continuo y se dispersan de manera homogénea por todo

el dominio de interés, dando lugar asi a un modelo interpenetrado de dos fases.

En la Fig. 2.14 se observa que el crecimiento de las burbujas se aproxima como un cambio en
la fraccidn volumétrica de liquido «; en la celda. De esta manera, las propiedades del fluido en la
celda se ven afectadas a través del pardmetro « sin necesidad de considerar un limite fisico entre
las fases, como es habitual en los modelos de mezcla [94]. La cantidad de liquido, vapor y/o gas

se considera a través de las fracciones volumétricas oy y o, 4 respectivamente, y su distribucion
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Figura 2.14: Efecto de las burbujas en las propiedades de la mezcla

se calcula utilizando una ecuacién de transporte para «; asi como una ley de cierre, oy + o, g = 1.
Dado que se conoce el volumen total de cada fase y el nimero de burbujas existentes, se puede
determinar el radio de cada una de ellas. De esta manera, un radio de burbuja tnico I corresponde
a un determinado valor de «;. El modelo se propone como isotérmico e incompresible, por lo
que las propiedades de cada fluido son constantes. Las ecuaciones necesarias para el modelo de
mezcla propuesto se escriben siguiendo la nomenclatura presentada en la Fig. 2.3a y la Fig. 2.3b,

que muestran un cojinete hidrodindmico tipico con sus referencias geométricas.

De igual manera que la ecuacion de Reynolds previamente desarrollada es necesario considerar

inicialmente el balance de masa:

(2.110)

Al plantear esta ecuacién para la fase liquida (indicada con el subindice ) y para la fase de
vapor o gas (indicada con el subindice v 0 g) y teniendo en cuenta el intercambio de masa, se
obtienen expresiones que incluyen un término fuente que corresponde a las tasas de evaporacion

Sa, y condensacion S, . Se considera a su vez que la velocidad relativa entre fases es nula [60].

83;” +V (V) = Sa, @.111)
Oty py = =
P2 4V - (@poV) = Sa, = =5 2.112)

Dividiendo ambas expresiones por la correspondiente densidad y sumando resulta:
_ <5a _ 5’a>
Pl Pv
v,

_ (5041 _ Saz>
" pi Pu

con Vm como la velocidad de la mezcla (o velocidad del centro del volumen). Integrando la ecua-

O(ag + ay)

o + V- (qV + a,V)

AV
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cion anterior en la direccidn z, es decir, a lo largo del espacio h, se obtiene la siguiente expresion:

/V dz-/ <SC”—SO">dz
0 Pl Pv

Nuevamente, considerando la regla de integracién de Leibnitz (Ec. (2.26)) y considerando

—

V = [u, v, w], con h como variable independiente en la direccién z, se obtiene:

—u’ @—Fﬁ udz—v’ %—1—2 vdz +w —/Sal I dz
0 dx Oz Jy o Jo pL o

Aplicando ahora las condiciones de contorno V (0) = [0,0, 0] para la superficie de la carcasa
(z = 0)y V() = [us, vs, ws] para la superficie del eje rotante (z = h), la expresion se reduce a:

h h 1 1
_%%+3/u@, %+5/v@+%=&(—yz (2.113)
0 ) 3y Pl Po

Para resolver las integrales de la ecuacién (2.113), es necesario conocer e integrar los perfiles
de velocidad para u y v a lo largo del espesor de pelicula tal como se realizé previamente. Cabe
recordar que no se considera movimiento relativo entre las superficies en la direccion axial, por lo

tanto, vs = 0. Sustituyendo las ecuaciones (2.28) y (2.29) en (2.113) se obtiene:

dy

3 3 1 1
oh 9 [ B ap h] 8[_h 8p]+ws:8al<—

—Us— + — — h (2114
s B + oz 12um oz 120, Oy ! pv> ( )

donde la viscosidad de la mezcla p,,, se define como:
pm = cqpy + (1 — gty 2.115)

La eleccidn de la ecuacion constitutiva para la viscosidad de la mezcla depende del tipo de
fluidos involucrados. En el caso del presente estudio, que se centra en los lubricantes liquidos y su
fase de vapor o aire preexistente, la regla presentada es la que mejor se ajusta a los resultados ex-
perimentales. Es necesario definir esta regla especificamente en el caso de los cojinetes lubricados
por gas en equilibrio con su fase liquida [60] o en el caso de las mezclas liquidas. Si el andlisis an-
terior se lleva a cabo por fases, es posible demostrar que la expresion de la viscosidad de la mezcla
es equivalente a la media armodnica de las viscosidades de cada fase. Sin embargo, los resultados
obtenidos pueden no corresponder a los experimentos, lo que demuestra que la viscosidad de la
mezcla no se deriva de los equilibrios de masa y momento, sino de efectos reoldgicos que deben

definirse empiricamente.

Reorganizando la Ecuacién (2.114) se obtiene la ecuacién de Reynolds para dos fases con un
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término fuente dependiente de la transferencia de masa:

0 h3 Op us] 0 [ h3 ap}

0z | 12um oz 2 +87y 1241, Oy

1 1
S, < L PR
PL Po
La ecuacién obtenida en términos de derivadas parciales con respecto a la direccién circunfe-
rencial (x) y la direccién axial (y), tras integrar en la direccién radial (2), conduce a un modelo
bidimensional que considera la tercera dimensién a través del espesor del muiién, h(z), y pue-

de describirse como un modelo 2.5D. El término ws debe ser considerado al igual que el caso

dindmico presentado en la Ec. (2.66). Es posible expresar estas ecuaciones utilizando operadores

vectoriales,
Vay - —h—gﬁxyp - ﬁsh} = Sa, <1 - 1> h — w, (2.116)
120, 2 pL Pu
Definiendo, ,
Vo =~y Veup = 0

La expresion a resolver finalmente queda:

- ~ 1 1

Vay - Vay = Sy ( — ) h — ws (2.117)
Pl Pv

donde V, corresponde al operador de divergencia bidimensional y ny es el flujo conservativo

que se utiliza posteriormente para la adveccién de la fraccién volumétrica «, garantizando la con-

servacion de la masa. De manera similar, al integrar la ecuacion de transporte para la variable o

(Ec. (2.111)) a lo largo del espacio,

‘%”d+/v alde_/ald

0

se obtiene,

aal — Socl
—_— - s = — 2.11
ot h+ V (yV, y) + oqw o h ( 8)

A partir de las Ecs. (2.111) y (2.112) se puede derivar el balance de masa de la mezcla:

Ipm _
W+V (pmV) =0 (2.119)

donde la densidad de la mezcla p,, es definida como:

pm = aupr + (1 — a)p, (2.120)
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Realizando las operaciones algebraicas correspondientes,

Opm ,
%H/ V(pm) + pmV -V =0
Dpp, - _
Bt oV -V =0
. . 1D —p)D
V= pm _ _(po=p1) Do 2.121)

_an Dt Pm Dt

La definicién utilizada para la densidad sigue el mismo anélisis realizado para la viscosidad
en lo que respecta a las relaciones empiricas. Utilizando el resultado de la ecuacién (2.121) y
reorganizando las ecuaciones (2.111) y (2.112), se obtiene la siguiente relacién para el término

fuente S,;:

_ p1pv Day

S,
" p, Dt

(2.122)

Debe tenerse en cuenta que (i, Pm, Sqr dependen de la variable «; a través de las Ecuaciones
(2.117) y (2.118). Ambas ecuaciones estdn acopladas y no pueden resolverse independientemente
una de otra [69]. En el caso de utilizar métodos segregados, como se presentard mas adelante, es

necesario lograr un acoplamiento suficiente para garantizar el orden de convergencia deseado.

El modelo obtenido en la ecuacién (2.117) y la ecuacion (2.118) presenta similitudes con el
presentado por Zuber y Dougherty (ZD) [60], ya que se trata de un modelo mixto. Ambos con-
sideran la suma ponderada de las fases para obtener una Unica expresion similar a la ecuacién de
Reynolds para el conjunto, incluyendo un término fuente/sumidero que tiene en cuenta el cambio
de fase del fluido lubricante. A pesar de las similitudes, hay que aclarar que en el modelo ZD el
lubricante corresponde a un gas con una fracciéon minima de condensado, que no se tiene en cuenta
en el célculo de la viscosidad y la densidad. Ademads, la distribucion de esta fase liquida no se des-
cribe mediante ecuaciones de transporte. En el caso del modelo presentado, la fase primaria es un
lubricante liquido con presencia de gases en su interior. Durante la cavitacidn, el cambio de fase
produce vapores que se incorporan a la fase gaseosa en concentraciones de hasta mas del 50 %,
por lo que el efecto sobre las propiedades del lubricante no es insignificante. Del mismo modo, el
transporte de la fase cavitada influye considerablemente en el perfil de presién [95], por lo que es
necesario conocer la distribucién de las burbujas dentro del cojinete, que se rige por la ecuacién
(2.118) y que no se trata en el modelo ZD. Otra diferencia fundamental entre los dos enfoques es
que el modelo ZD considera un flujo compresible, por lo que la formulacién en densidad o pre-
siones es equivalente utilizando una ecuacion de estado. Sobre la base en lo anterior es que este

modelo presentado es original y cubre dreas aun sin resolver en la literatura [96].
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Figura 2.15: Burbuja esférica en el seno de un liquido.

2.7. Modelos de cavitacion

Como se menciond anteriormente, la fase dispersa estd compuesta por burbujas de gas y/o
vapor lubricante preexistentes, para lo cual es necesario definir un modelo para su dindmica. Este
modelo debe permitir la caracterizacion del cambio de fase y su término fuente/sumidero asociado.
A continuacién, se propone el uso de la Ec. (2.123), denominada ecuacién de Rayleigh-Plesset
donde se considera que las burbujas son esferas perfectas de radio R(t) en funcién del tiempo, tal
como se muestra en la Fig. 2.15. En esta expresion, los términos del lado izquierdo corresponden
a los términos inerciales [97]. En el lado derecho, el primero modela el comportamiento viscoso
de la burbuja, siendo p; la densidad del liquido, y; la viscosidad del liquido y kg la viscosidad
superficial dilatacional [7]. El segundo considera el efecto de la tension superficial de la burbuja
0s, y finalmente el dltimo término corresponde a la diferencia entre la presién dentro de la burbuja

pp y la presion, p, del liquido circundante. Por simplificacion, se considera R(t) = R.

RR+;’R2=—M4R (m+%)R—

20, +pb_p

(2.123)
R Pl

Considerando un nimero constante ny de micronticleos de burbujas de vapor por unidad de

volumen en un liquido incompresible [69], «,, se puede expresar como:

%TFanRS

= 2.124
1+ %WnblR3 ( )

Qy

A partir de esta expresion, también se puede obtener el valor del tamafio de la burbuja, R,

como:

3 «
R3 = v 2.125
47Tnbl <1—av> ( )
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La aproximacién de que las burbujas son esféricas cuando el orden de magnitud de su tamafio
es similar al espesor de la pelicula de fluido es una suposicién idealizada que no representa la
fisica real del problema, especialmente en los casos en que la relacién de aspecto de la celda
computacional es grande. Sin embargo, esta aproximacion se utiliza de todos modos dado que
resulta préctica y concuerda bien con los resultados experimentales [7]. Al derivar la Ec. (2.124),
se determina el modelo de transferencia de masa entre las fases liquida y gaseosa Sy,

_ pipw Doy

P1Pv R
_ - R 2.12
Sey om Dt 3 P o ( Oél)R (2.126)

El valor de R depende del modelo de crecimiento de burbujas adoptado para el fenémeno en

estudio [64, 69]. Los modelos para caracterizar Rse presentan en las siguientes subsecciones.

2.7.1. Modelo de cavitacion vaporosa

Para modelar la cavitacion vaporosa, se utiliza el modelo de Schnerr-Sauer [64], en el que
se considera el crecimiento y la desintegracion de las burbujas de vapor a partir de nicleos de
cavitacion ya formados. Este modelo ha demostrado ser fiable en una amplia gama de aplicaciones
pricticas y puede aplicarse en diversas condiciones de funcionamiento en las que hay una gran
presencia de burbujas [98]. Para este modelo, se considera que la presion dentro de la burbuja
es constante e igual a la presién de vapor del lubricante (p, = p,) y se desprecia la presencia
de gases no condensables. El término de segundo orden de la Ec. (2.123) puede evitarse porque
solo es relevante en los momentos iniciales del crecimiento de la burbuja. Ademas, a partir de un
andlisis de orden de magnitud, se puede determinar que cuando la burbuja es mucho més grande

que el nicleo original, los términos de tension superficial y viscosidad son insignificantes [99],

. 2p, —
Ra 2P0 TP (2.127)
3 p

3 2 —
Sey = Ewaz(l - o) 3\mplp

por lo tanto:

donde S,,; corresponde a la tasa de condensacion S. cuando p > p, y a la tasa de vaporizacion
Sy cuando p < p,. Si la presion aplicada p es igual a la presion de vapor p,, la burbuja estara
en equilibrio. Sin embargo, si p < p,, la burbuja crecera segtn la Ec. (2.127). Esta ecuacién es
valida siempre que la burbuja sea al menos tres veces mas grande que el nicleo inicial. El error en
la estimacion de la velocidad de crecimiento del limite utilizando esta aproximacioén es inferior al

2 % [99].
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2.7.2. Modelo de pseudo-cavitacion

Si se considera la presencia de gases no condensables a partir de burbujas preexistentes con
radio R,, se puede suponer que el comportamiento de la presioén dentro de la burbuja pj sigue un
proceso adiabdtico en virtud de la ley de presiones parciales de Dalton a través del coeficiente de
expansion k. Esta hipétesis se considera debido a que debido a la rapidez del proceso de cambio
de volumen de la burbuja pueden despreciarse los efectos térmicos y a que no hay gas adicional
difundiendo hacia el interior de la burbuja [17, 97]. Del mismo modo que en el modelo de cavita-
cién vaporosa, se desprecian los términos inerciales de la ecuacion (2.123). Aunque el analisis del
orden de magnitud indica que los efectos viscosos son insignificantes, el término se mantiene para

mejorar la estabilidad numérica en la implementacién [7], por lo tanto:

& 3k - 20_8 -
Do R R p

R%%(Ml—i—%)_l

(2.128)

En este caso concreto, dado que la masa contenida en la burbuja es constante mientras que
su volumen varia desde su radio inicial R, a la presién inicial p,, la densidad del interior debe

recalcularse como:

2.7.3. Modelo de cavitacion gaseosa

La cavitacién gaseosa se caracteriza por el modelo propuesto por Zhou [100], que considera la
dindmica del gas cuando es liberado y absorbido por el liquido a través de un proceso de difusion.
Este modelo presenta una buena prediccion de los cambios en la densidad y elasticidad del fluido
al considerar la presencia de una fraccién de masa de gas libre f, que es el producto de un cambio
en la solubilidad del gas en el liquido. El modelo permite resolver las limitaciones que surgen al
utilizar la ley de Henry en estados transitorios, ya que dicha modelacion considera la liberacién y
absorcion de gas como procesos instantaneos. Para la aplicacion del modelo, también se considera
que las burbujas formadas cumplen con la ecuacién de Rayleigh-Plesset y que la cantidad de masa
de gas que puede disolverse en un liquido fy, a una presién dada tiende al valor predicho por la
ley de Henry en estado estacionario. La presion de saturacion ps por debajo de la cual se genera
la liberacién de gas disuelto en el liquido se considera la presidon atmosférica. La fraccién de gas
dentro del liquido es mdxima (e igual a la fraccién de masa inicial f,0) para presiones superiores

a la presion de referencia (p > ps) y es cero cuando la presion disminuye por debajo de la presién
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de vapor (p < p,). Para presiones intermedias, se propone una interpolacién lineal,

0 P <Py
_ p—Dp
fgh— fg0<1_ v> Py <P <DPs
DPs — Dv
ng P > Ds

Dado que el modelo de Zhou se basa en fracciones de masa, es necesario formular las relacio-
nes con fracciones de volumen. La Ec. (2.129) expresa la equivalencia entre la fraccién de masa
fg 'y la fraccion volumétrica oy para el gas. A partir de la ley de Dalton (Ec. (2.130)), la variacién
local en la densidad del gas se expresa en términos de la densidad de equilibrio pg4o, la presion de
equilibrio pg, el campo de presion p y el coeficiente politrépico del gas k. La Ec. (2.131) formula
la variacién en la densidad del fluido considerando el médulo eléstico del liquido E, que a su vez

depende de la fraccion de gas libre presente f, el coeficiente politrépico k y el médulo eldstico

del liquido puro Ej.
Qg = fgﬁ (2.129)
Pg
» 1/k
Pg = Py0 <> (2.130)
Po
pi= poexp((p — po)/Eo) (2.131)

Teniendo en cuenta todo lo anterior, la expresion simplificada para la tasa de formacién de

burbujas debido a un proceso difusivo propuesta por Zhou se calcula como:

Ce
To‘g(agh_ag)\/ Ip — ps| fg > fon
Se; = C (2.132)

Tvag(agh_ag)\/ Ip — ps| fo < fon

En esta expresion, el término impulsor es la diferencia entre la presion del liquido y la presién
de equilibrio, pero el factor determinante de si se produce o no la difusion es la concentracién
masica del gas. La fraccion masica del gas se compara con la fraccién masica maxima que puede
disolverse en el liquido segun la ley de Henry para esa condicion de presién. Los parametros C,. y
C, son coeficientes que representan parametros fisicos del fluido que deben identificarse para cada
caso particular y que no pueden caracterizarse analiticamente. Estos coeficientes dependen de las
propiedades del fluido, asi como del comportamiento macroscépico de la burbuja. En este caso,
se considera C'; = 2000 para la absorcién y C,, = 0.01 para la liberacion de gas. Para el analisis

de los cojinetes hidrodindmicos, se toma como tiempo caracteristico 7. el tiempo que tarda una
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burbuja en recorrer todo el dominio [99]. El modelado de la dindmica de la cavitacion gaseosa es

un aspecto que generalmente no se encuentra en la literatura.

2.8. Texturas superficiales

Uno de los temas de investigacion actuales en el campo de la lubricacion hidrodindmica es
el andlisis de la reduccién de la friccion y el aumento de la capacidad de carga a velocidades
de rotacién cada vez menores y en geometrias mds pequeiias que las de los cojinetes utilizados
habitualmente [27, 29, 30, 101]. En este contexto, existe un consenso general respecto a que el
texturizado superficial puede mejorar el desempeiio de la pelicula lubricante [31]. El texturizado
implica la introduccién intencional de cavidades bien definidas en una de las superficies del coji-
nete [32], a diferencia de la rugosidad superficial, que generalmente se considera aleatoria y dificil
de caracterizar con precision. La literatura sugiere que estas texturas pueden cumplir diversas fun-
ciones: aumentar la capacidad de carga, reducir la friccién, retener particulas de desgaste, mejorar
la rigidez de la pelicula o actuar como concentradores de cavitacién [27].

En los cojinetes hidrodindmicos sin texturizado superficial, el campo de presiones es suave
(Fig. 2.16a) y no presenta cambios abruptos en sus valores. Sin embargo, la presencia de texturas
da lugar a un perfil de presiéon que depende de la posicion de las cavidades y del huelgo minimo.
Las texturas pueden ubicarse en la superficie de la carcasa en posiciones fijas, independientemente
del tiempo o de la velocidad angular del eje (Fig. 2.16b). En cambio, si las texturas se sitiian
sobre el eje, las cavidades se desplazan con la rotacién de este (Fig. 2.16¢). En este tltimo caso,
la posicién de las texturas cambia con el tiempo y rota con la velocidad angular wy; por lo tanto,
la influencia de estas sobre el campo de presiones rota con wy, generando un efecto dependiente
del tiempo y lleva a que el rotor nunca encuentre un estado estacionario, oscilando continuamente
alrededor de su posicién de equilibrio.

La presencia de texturas superficiales en el plano xy (Fig. 2.4b) se incorpora sumando la
profundidad local de la textura h;(x,y) a la ecuacién del espesor nominal de la pelicula, de la
siguiente manera [33]:

h(z,y) =c (1 —ecosx) + he(z,y) (2.133)

El ndmero de texturas en las direcciones circunferencial y axial se define mediante Ny y N,,
respectivamente. La Fig. 2.17 ilustra las formas geométricas consideradas en este estudio. En
general, el tamafio de la textura puede caracterizarse por un Unico pardmetro 7, mientras que
el perfil de profundidad depende de la geometria especifica. Para texturas de fondo plano, como

las de forma cuadrada (SQ), cilindrica (CY), triangular (TR) o Chevron (CH), la profundidad h;
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(a) Cojinete liso (b) Carcasa texturada (c) Eje texturado

Figura 2.16: Posibles configuraciones de un cojinete hidrodindmico texturado.
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(a) Cuadradas (SQ) (b) Cilindricas (CY) (c) Triangulares (TR) (d) Semiesferas (SP) (e) Chevron (CH)

Figura 2.17: Referencias geométricas de las texturas.

permanece constante e igual a la profundidad caracteristica Ah dentro del dominio texturado I';.
Por el contrario, para texturas con forma de cavidad esférica (SP), h; varia localmente sobre el

drea de esta. La funcién de profundidad para cada caso se define de la siguiente manera:

(

Ah para SQ, CY, TR y CH
_)Ah ~ .
hi(z,y) = § =5 V/r? — ((x —20)% + (y — ye)?) para SP si(z,y) €Ty
T
0 cualquier otro
\

(2.134)

donde z. e y. denotan las coordenadas del centro de la textura.

2.9. Contacto entre superficies

Los desarrollos convencionales sobre la teoria de lubricacion consideran las superficies del
cojinete como idealmente lisas. En la realidad, sin embargo, la rugosidad superficial en elementos
de méquina es del mismo orden de magnitud que el espesor de pelicula lubricante. Incluso puede

ser mayor en los casos donde comienza a haber contacto entre ambas superficies [48].
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Figura 2.18: Esquema de la separacién entre dos superficies rugosas.

Resumidamente, el contacto entre superficies puede resolverse a partir de formas: un modelo
estocastico o un modelo deterministico. Los primeros estudios se enfocaron en el modelo estocasti-
co usando pardmetros estadisticos para representar la rugosidad de la superficie y su lubricacidn.
Dentro de estos estudios se encuentra el realizado por Patir y Cheng [102] donde presentan coefi-
cientes que afectan al flujo calculado por la ecuaciéon de Reynolds y que son ampliamente acep-
tados por la comunidad. Estos modelos simulan globalmente el efecto de la rugosidad y predicen
tendencias generales y valores promedio de la presién en la pelicula hidrodindmica.

Los andlisis deterministicos son generalmente complicados y requieren de un excesivo tiempo
de célculo. Al dia de hoy, los modelos estocdsticos son ampliamente utilizados debido a su re-
lativa simpleza y eficiencia. En esta seccion, se desarrolla la denominada ecuacién de Reynolds
promediada propuesta por Patir y Cheng la cudl resulta una herramienta fundamental para los
andlisis estocdsticos de lubricacion. Luego, se comentan las implicancias del modelo estocéstico

de contacto propuesto por Greenwood-Williamson.

2.9.1. Factores de flujo

La ecuacién promediada de Reynolds permite calcular la generacion de presion hidrodindmica
en una pelicula lubricante contenida entre dos superficies rugosas. El huelgo local o espesor local

de la pelicula lubricante A, es definido de la siguiente forma:

donde h es el huelgo definido por la distancia entre el nivel medio de las dos superficies rugo-
sas, tal como se muestra en la Fig. 2.18, y §; y 2 son las alturas aleatorias de las rugosidades
superficiales medidas desde el nivel medio de la superficie correspondiente. Este tipo de rugosida-
des se consideran muy pequefias y con una pendiente suave de forma de poder calcularse con las
hipétesis planteadas en la ecuacién de Reynolds.

En el punto de contacto hy = 0, la separacién promedio h7 es definida como:

hr = /o:(h +8)f(8) ds (2.136)
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en donde = d; + 02 es la rugosidad combinada y f(9) es la funcién densidad de probabilidad de

0. Recordando la ecuacién de Reynolds para un flujo a dos fases isotérmico e incompresible, pero

1 1
Q <_) hT_ws
pi Po

Se pueden redefinir los caudales volumétricos en direccién x e y calculados en (2.28) y (2.29),

considerando el huelgo local h7, se obtiene:

0 h3. dp ush] 0 [_ h3. 8p}_

oz 12unléE§_'?? +’5§' 124, Oy

como:

h:% Op n wWpTp

= op h 2.137

e 120m 0z 2 T (2.137)
h3. Op

_ op 2.138

Qy 120, 9y ( )

Introduciendo los factores de flujo debido a la presion ¢, y ¢y, y el factor de flujo debido al

corte ¢, podemos obtener flujos promediados expresados como:

W3 op

o = —pg—L 2L “’”’”bhw R¢s°""” (2.139)
120, ax
h3 op

2.140

= b5, (2.140)

donde p es la presion media, ¢, y ¢, son definidos como la relacién entre los flujos impulsados por
la presion con respecto a dos superficies lisas en las direcciones x e y respectivamente (por lo tanto,
en superficies lisas ¢, = ¢, = 1). Por otra parte, o corresponde con la raiz media cuadrética
de la rugosidad, el término adicional que aparece en la Ec. (2.139) representa el flujo arrastrado
y que, junto con ¢, determinan el flujo por corte adicional debido al movimiento relativo entre
ambas superficies.

Finalmente, sustituyendo nuevamente en la ecuacién de Reynolds a dos fases se obtiene:

0 h%’w op  wpry-

o | “12p0: 2

0 h3 0
hr + oRros brb] + = |: p:|

y (by 124 Oy

1 1
o (= o) e =
Pl Pv

Para determinar el valor de los factores de flujo ¢, ¢, y ¢, es necesario realizar un andlisis

(2.141)

comparativo del comportamiento de la pelicula lubricante cuando estd contenida entre dos super-
ficies lisas frente a cuando se encuentra entre superficies rugosas. Para algunas superficies con
irregularidades simples, es posible encontrar expresiones analiticas, pero en la mayoria de los ca-

sos, con rugosidades aleatorias esto no es posible. Patir y Cheng [103] realizaron simulaciones
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{Sin flujo
Q o &
p| E s b
Q"o
Yy ’x 1Sin flujo
L,

Figura 2.19: Modelo utilizado por Patir y Cheng para la estimacién por simulacién de los factores de flujo.

para un elemento rectangular de dimensiones L, X L, como el que se muestra en la Fig. 2.19.
Este elemento es muy pequefio comparado con el tamafio del cojinete completo, pero es sufi-
cientemente grande para ser estadisticamente representativo del comportamiento de las asperezas
superficiales.

Para ambas superficies rugosas, cada una con su topografia y un determinado huelgo nominal

constante, la ecuacién de Reynolds puede resolverse para las siguientes condiciones de borde:

p=pa para z = 0;
p=pp para T = Ly; (2.142)
Op

a—y:() para y=0,y,y= 1L,

Dado que ambas superficies se encuentran fijas (us = ws = 0), la Ec. (2.139) se reduce a:

=0 (2.143)

0 h3 Op 0 h3 Op
12p 0x

oz "oy | 120y

Esta expresion puede resolverse numéricamente para las superficies rugosas y, posteriormente,
conociendo el valor de la distribucién de presiones, puede calcularse el flujo promedio por unidad

de 4rea , q,. Luego, el factor de flujo debido a los efectos de la presién se calcula como:

T 1 (L= h3 op 1
= — = | — —_—— — 2.144
¢ Qe [Ly /0 <12,u oz dy Qz ( )

en la cudl, ¢, puede ser facilmente calculado dado que:

h? pp —pa
= ——— 2.145
Qa 2. L. ( )
Resulta evidente que ¢, dependerd de la distribucion de las rugosidades y del espesor de la

pelicula lubricante. Para describir las principales caracteristicas de la topografia Patir y Cheng

[103] definieron dos pardmetros fundamentales: la raiz cuadritica media de la distribucion (or)
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TR <1

Figura 2.20: Orientaciones tipicas de la rugosidad y patrones de flujo longitudinales (yr > 1), isotrépicos (Yr = 1) y
transversales (yr < 1).

y el pardmetro de orientacién ygr. El subindice I se utiliza en ambos casos para diferenciar las
variables utilizadas en el contexto de la estimacion de los efectos de la rugosidad respecto de otras

variables similares en las demas secciones de esta tesis.

La Fig. 2.20 muestra las tipicas orientaciones de la rugosidad con diferentes valores de g,
asi como también, sus correspondientes patrones de flujo. La simulacion computacional empleada
por Patir y Cheng [104] generaba superficies rugosas aleatorias para dos de estos pardmetros bien
definidos bajo la suposicién de una distribucién Gaussiana de las alturas de la rugosidad. Usando
las superficies generadas, se puede resolver numéricamente el flujo que circula y determinar el

valor del coeficiente ¢,,.

Para minimizar el efecto de los valores aleatorios, el cdlculo fue repetido unas diez veces por
cada caso estadisticamente idéntico y luego promediado entre todos los resultados. Basados en
estos datos, Patir y Cheng [103] derivaron expresiones que ajustan con los resultados obtenidos y
permiten evaluar el factor de flujo ¢,. El mismo procedimiento puede aplicarse para analizar el
valor de ¢,. Las expresiones obtenidas son:

¢ =1 — Cre "™#Hr parayp < 1

(2.146)
¢r =1+ CrHR" parayrp > 1

bz(vr) = ¢(1/7R) (2.147)

donde Hr = h/oR y los coeficientes de ajuste de la correlacion C'r y g se encuentran descriptos

en la Tabla 2.3.

Por su parte, el factor de flujo por corte ¢5 se puede determinar a través de simulaciones bajo
un gradiente de presiones nulo sobre el elemento rugosos simulado (p4 = pp). Sin embargo, se
prescribe un movimiento relativo entre las superficies sin que se produzca arrastre (por ejemplo,
imponiendo velocidades de igual magnitud pero sentido contrario a cada superficie). Bajo estas
circunstancias, se puede resolver la ecuacion (2.143) en busca de obtener el campo de presiones.

Si ambas superficies fuesen lisas, la Ecuacién (2.143) darfa un valor constante P4 y no habria
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“r Cgr TR Rango
1/9 148 042 hjop>1
1/6 138 042 hjop>1
1/3 118 042 h/or>0.75
1 090 056 h/or>0.5
3 0225 150 h/og>0.5
6 052 150 h/or>05
9 087 150 h/or>05

Tabla 2.3: Coeficientes C'r y rr para las ecuaciones (2.146).

flujo neto. En cambio, los efectos combinados de la rugosidad y del movimiento deslizante pueden
producir variaciones locales de la presién y un flujo neto puede ser calculado de acuerdo con la

Ec. (2.137), como:

1 Ly L, 1 Ly Ly h3 ap h3 ap
r = . drdy = T 2P dedy = E» [ ——L 22
e L.L, /O /O o 1Y L.Ly /O /0 ( 124 81') e f < 124 81’)

(2.148)

donde el operador E'r representa el valor esperado de la variable aleatoria y es una media ponde-
rada de todos los resultados posibles dentro del elemento L, x L. Dado que el gradiente medio de
presiones es nulo, al igual que la velocidad de arrastre, a partir de la Ec. (2.139) puede obtenerse:

_ Uy — u2
dx = 9

O Rbs (2.149)

Por lo tanto, el factor de flujo por corte puede ser evaluado como:

2 h3. Op
gy =———FEp|-——L = 2.1
¢ or(up — ug) r ( 124 8x> (2.150)

Basados en un gran nimero de simulaciones numéricas, la curva de ajuste propuesta por Patir
y Cheng [96] para el factor ¢ resulta:

«aq

O, = A (a%) e—02(h/or)+as(h/or)®  para hjop < 5

O, = Aye0-25(h/oR) parah/op > 5

(2.151)

donde ®; es el factor de flujo por corte asociado a una unica superficie y los coeficientes Aq, As,
a1, a2 y oz puede encontrarse en la Tabla 2.4.

De forma similar a los factores de flujo por presion, el factor por corte es una funcién tnica-
mente dependiente del espesor de la pelicula lubricante y de los pardmetros de la rugosidad o

y vr- Sin embargo, a diferencia de los factores ¢, que dependian de la estadistica de la combi-
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—r=1/9

3 4 5 6 7 2 3 4
h/or h/or

(a) Factor de flujo por presion, ¢z (b) Factor de flujo por corte, ¢

1 2

nacion de las rugosidades (0 = 1 + d2), los factores de flujo por corte se relacionan de forma
independiente con cada superficie. Por lo tanto, el factor de flujo por corte ¢, serd funcién de h,
OR1, OR2, YR1 Y YR2- A través de experimentos numéricos, se encuentra que ¢, puede tomar la

siguiente forma:

2 2
b, = (‘”ﬂ) B, — (‘71%2> o, (2.152)
OR R

Puede observarse que cuando ambas superficies tienen el mismo valor valor de o, y el mismo
patrén v, el factor de flujo ¢ se vuelve nulo, y no hay flujo neto como resultado del movimiento
deslizante. Si la Superficie 2 es lisa, y la Superficie 1 es rugosa, ¢, tendrd un valor positivo,
mientras que si se presenta la situacion inversa, el factor ¢ sera negativo.

Las Figs. 2.21a'y 2.21b muestran la variacion de los factores de flujo de presion y de corte con
respecto al pardmetro h/o g para diferentes valores de yg. Se observa que para relaciones de h /o g
mayores a 7, independientemente del valor de g, el factor de flujo ¢, tiende a 1, siendo entonces
un flyjo indistinguible del caso liso. Respecto al factor de flujo por corte ¢, la influencia de la
relacion h/oR se mantiene atin siendo relevante para valores mayores a 7, y es muy dependiente

del valor de vg.

YR A1 a1 az a3 A
1/9 2.046 1.12 0.78 0.03 1.856
1/6 1962 1.08 0.77 0.03 1.754
1/3 1.858 1.01 0.76 0.03 1.561
1 1.899 098 0.92 0.05 1.126
3 1560 0.85 1.13 0.08 0.556
6 1290 0.62 1.09 0.08 0.388
9 1.011 054 1.07 0.08 0.295

Tabla 2.4: Coeficientes para las ecuaciones (2.151)
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Superficie lisa Superficie rugosa

Contacto\ Plano de
B -; referencia
ar | \ dn}
Plano de Plano de
. referencia : Contacto referencia
Superficie rugosa Superficie rugosa
(a) Entre una superficie lisa y una rugosa. (b) Entre dos superficies rugosas.

Figura 2.22: Esquema del contacto normal entre dos superficies planas.

2.9.2. Calculo de la carga aplicada sobre las asperezas superficiales

Las dificultades que se presentan a la hora de resolver el contacto entre las asperezas de la
superficie requiere de que se utilicen simplificaciones y aproximaciones atin cuando estos picos
sean modelados de forma suave. El contacto entre dos superficies rugosas puede ser visto de for-
ma simplificada como el contacto entre las cumbres de las asperezas superficiales. Greenwood y
Williamson [105] fueron pioneros en el estudio del contacto entre superficies. El modelo repre-

sentativo propuesto asume las siguiente simplificaciones:

La superficie rugosa es representada por un gran nimero de asperezas que tienen idéntica

forma esférica pero que difieren en su altura respecto del plano de referencia.

= Cada par de asperezas en contacto no se encuentran alineadas por lo que el contacto ocurre

en las laderas de estas cumbres.

» Estadisticamente la altura h de las asperezas tiene una funcién de probabilidad, ¢(hr) que

cumple con una distribucién Gaussiana.

= Cada par de asperezas en contacto actia independientemente y la interaccién entre diferen-

tes pares de asperezas no es considerada.

Basandose en estas suposiciones, cada contacto entre asperezas puede ser analizada indivi-
dualmente usando las formulas de contacto Hertzianas que describen la deformacion y las tensio-
nes en el contacto de cuerpos eldsticos [48, 105]. Previo al anélisis, es necesario realizar algunas
definiciones sobre los pardmetros geométricos que caracterizan a las asperezas superficiales y al
contacto. La Fig. 2.22a muestra el contacto entre una superficie lisa y una rugosa, donde la sepa-
racién dg estd definida por la separacidn con respecto al plano de referencia de las rugosidades.
Por lo tanto, el contacto quedara definido por aquellas asperezas con alturas mayores a dp. La
verdadera area de contacto se corresponde con la suma de todos los contactos individuales y la
carga total soportada por el contacto serd la suma de la carga asumida por cada aspereza.

Definiendo a la densidad de asperezas como 7 y al drea nominal de contacto como A, el

ndmero de asperezas es ng = nrA.. Considerando, que las asperezas poseen radio 5p y, estable-
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ciendo el médulo elastico equivalente E* como,

1—2 1—-w2\ "
E*:( Elyl n E2”2> (2.153)

donde v y E, se corresponden con el coeficiente de Poisson y el mddulo elastico de la superficie
1y 2. Cuando se produce el contacto, puede considerarse una deformacién local d a partir de un
modelo de penalidad que asimile a una interpenetacién, donde el 4rea de contacto de una aspereza

A, y la carga aplicada sobre ella W, se determinen mediante:

Aq = BROR (2.154)
W, = %E*&?{ 28}/ (2.155)

El nimero esperado de asperezas en contacto en el drea nominal puede determinarse como:

NT = NRr /OO ¢(hR) th (2.156)
d

Considerando g = hr — d, el drea total de asperezas en contacto sera:

AT—WTLRBR/C; (hR—d) ¢(hR) th (2.157)

Finalmente, la carga total del contacto puede ser escrita como:

4 o
We = gnak” }1{2/ (hr — d) ¢(hr) dhg (2.158)
d

Posteriormente, Greenwood y Tripp [106] derivaron expresiones similares para el caso donde
ambas superficies presenten rugosidades (Fig. 2.22b) con desalineaciones entre las dos asperezas

en contacto, introduciendo un parametro adicional Ar definido como:

AR = — (2.159)

Considerando a N como el nimero de asperezas en contacto por unidad de drea de contacto

nominal, a A como el cociente entre el area de contacto de las asperezas y el drea nominal de
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contacto y a p, como la presién media de contacto, se obtienen las siguientes expresiones:

S

N = 1 = Amr(RBROR)F1(AR) (2.160)
A= Ar _ .2 20
=L =7 (NrRBROR) F2(AR) (2.161)
W .
p= - 2KRrE F5/2(/\R) (2.162)
8v/2 o
Kr=—""n(nrfror)’\| 2 (2.163)
15 Br
con, F},:
1 > 2
Fm:/ s—Ap)" e’ /2 4s para m=1, 2, 2/5 (2.164)
S /

Es claro que todas las relaciones para N, A y p son dominadas por las funciones F,,, que
rapidamente decaen cuando A (o hy) se incrementa. Para conveniencia en el cdlculo, Patir y Cheng

[102] obtuvieron de forma empirica la siguiente relacion para Fj o:

4.4086 x 107°(4.0 — X\)68%% para 0.5 < A < 4.0
Fyp = (2.165)
0 para A >4.0

2.10. Efectos térmicos

El comportamiento térmico de la pelicula lubricante cumple un rol més que relevante en un
sistema tribolégico. La disipacién térmica del sistema serd fundamental para el control de la tem-
peratura del lubricante y por lo tanto su viscosidad. Es sabido que un incremento leve de la tem-
peratura puede producir una disminucién significativa de la viscosidad y, por lo tanto, disminuir
la capacidad portante del cojinete produciendo un incremento ain mayor de la temperatura en un
proceso que se retroalimenta llevando a la rotura de la pelicula lubricante y dafiando los elementos

de maquina por desgaste.

Las leyes de conservacion de energia representan el pilar central de cualquier andlisis que
luego puede centrarse desde un punto de vista global del sistema de lubricacién (andlisis integral)
o puede analizarse de forma continua a lo largo de la pelicula lubricante y los sélidos que la

contienen mediante un andlisis termoelastohidrodindmico completo.
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2.10.1. Analisis integral

Para estimar el aumento de temperatura de la pelicula lubricante, puede utilizarse un modelo
global que tenga en cuenta la energia disipada por la friccién en las paredes [5, 8]. El par de
friccién 7'y en el mufién se obtiene integrando las tensiones de corte sobre la superficie del eje A.

La expresion del par de friccion en la pelicula lubricante es:

Ty :rb/ Ter dA
A

donde la tensién cortante 7., se obtiene considerando el perfil de velocidad a lo largo del espacio

libre como la suma de un flujo de Couette y Poiseuille [3, 107]:

h Op up

Tez = = 7= —
== %0z Fh
La potencia disipada generada por la friccién del fluido entre las superficies se expresa me-
diante la siguiente ecuacion:

Wy, = wab

Suponiendo que el lubricante transporta un porcentaje A de la potencia total disipada W}, en la

pelicula fluida, el aumento de temperatura se puede expresar como [5]:

Wy,

AT = A————
Pl Cleeak

(2.166)

donde p; es la densidad del fluido, C), es el calor especifico del lubricante y (;cqx €s el caudal axial
de fuga. Generalmente, para el contexto de cojinetes hidrodinamicos puede considerarse A = 0.9

[8, 73]. Entonces, la temperatura efectiva de la pelicula lubricante es:
T=T,+ AT (2.167)

donde T es la temperatura del suministro de aceite. Este enfoque térmico resulta apropiado en
funcion de los datos experimentales disponibles en la bibliografia para su validacién. Por ejem-
plo, en el caso de cojinetes texturados, existe una notable escasez de mediciones de temperatura
con resolucidn espacial punto por punto dentro de la pelicula. Como resultado, la mayoria de las
investigaciones experimentales tienden a informar de una temperatura global representativa. Por
lo tanto, el uso de un modelo global proporciona una temperatura efectiva que puede comparar-
se de forma directa y significativa con estas mediciones experimentales disponibles. Si bien un

andlisis termohidrodindmico completo (TEHD) ofreceria un campo de temperatura mds detallado,
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validar un modelo tan complejo seria dificil sin los correspondientes datos experimentales de alta

resolucion.

2.10.2. Analisis termohidrodinamico

Si partiendo de la ecuacion de balance de energia, se desprecia la fuente de calor externa y los
efectos de radiacién térmica, la ecuacidn correspondiente a la pelicula lubricante puede expresarse
como:

DT T 0p Dp

pC :V~(KfVT)—;——+<I> (2.168)

"Dt
donde T es la temperatura absoluta del lubricante, p es la presion hidrodindmica, p es la densidad
como funcién de T, C), es el calor especifico a presion constante del lubricante y Ky es su con-
ductividad térmica. Finalmente, los cuatro términos, de izquierda a derecha, se corresponden con
el calor de conveccion, el calor de conduccidn, el trabajo de la compresion adiabética y la energia
de disipacién viscosa. Para un fluido Newtoniano, la disipacién viscosa ¢ puede ser expresada en

coordenadas cartesianas como [19, 51]:
ou\? ov\? ow 2 ou  Ov\?
d=p|2|— 21 — 21 — — + —
) w2 (5) G+ (i)
ou ow\’ (0v 0w\’ 2 (ou ov  ow
0z Ox 0z Oy 3 \0x Oy Oz

A partir de las suposiciones aplicadas en la teoria de lubricacién de Reynolds (Seccién 2.2), la

(2.169)

expresion (2.169) queda reducida a:

ou\ 2 ov\ 2
o= 4 [<8z) . <az> ] (2.170)

De acuerdo a las hipdtesis presentadas anteriormente, en la Ec. (2.168) la variacién de la
presion en la direccion z es despreciable. A su vez, el efecto convectivo en la direccién = es
significativamente mads relevante que el efecto conductivo por lo que este ultimo se considera
insignificante. Por otro lado, debido al minimo espesor de la pelicula lubricante, la variacién de la
temperatura a lo ancho del huelgo se considera nulo. Por dltimo, dado que el fluido es considerado
incompresible, el trabajo de la dilatacion también es despreciable [1, 48, 88]. Por lo tanto, la Ec.

(2.168) resulta:

or 9T  OT 02T 92T ou\ 2 v\ 2
(G ) (G ) e[+ ()] e

Integrando esta expresion en a lo largo del huelgo, el lado izquierdo de la ecuacidn se expresa
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Ccomo:

8T oT oT aT oT oT oT
ul il = " —_— 2.172
pC/ ( x+U6y+w8z> dz pCp<h6t —|—q8 +qy8y> (2.172)

donde ¢, y g, se corresponden con los caudales en direccion circunferencial y axial respectiva-
mente y se calculan tal como se comento previamente en las Ecs. (2.28) y (2.29). Por su parte, el
término conductivo se expresar como:

T 9T 82T
Ky <ay2 + 822> Ky + KT —Ty) (2.173)

donde T, es la temperatura de las superficies. Si 7' = T, se considera que las paredes se com-
portan de forma adiabatica. El primer término derivado de la disipacion viscosa se integra de la

siguiente manera:

h 2 2
,u/o (gZ) dz:,u/O (;?(Qz—h)—i-[}{) dz (2.174)

i1 [op U?
= ,u/o [4M2 (8:1:) (2z — h) 7z dz (2.175)
RN
h3 ([ Op 2 uU?
= 1o (ax> += - (2.177)

De igual manera para el segundo término correspondiente a la disipacion viscosa:

h (91})2 / (1 Op )2
— | dz = ——(2z2—h dz (2.178)
M/o (831 : 0o \2u0y ( )
h3 [ 0p 2
= 2.17
12 <6y> @17

Por lo tanto, la ecuacién de energia para la pelicula hidrodindmica resulta:

oT oT oT 02T 3 | fop\? [0 U2
p0p<h +q:fcax+any> Kyh—— KZ(T—Tw)+[<p) +<p> +

ot Oy? 12u |\ Oz oy h
(2.180)
Si se desprecia el calor de conduccién en el lubricante [2], la ecuacidn se reduce a:
oT oT oT h3 dp 2 dp 2 pulU?
Cy, | h— — | =— || = — —_— 2.181
P p( ot +qx8 +qy5y> 12p [(81:) +<8y> * h ( )
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2.11. Lubricacion No-Newtoniana

Considerando las hipétesis del flujo de lubricacion planteadas previamente y partiendo de la
relacion entre las tensiones actuantes sobre un elemento de fluido 7, y el gradiente de velocidad

de deformacidn +, se puede obtiene:

ou .
Tey = H3) 5, = PO (2.182)

donde i no es una constante del fluido, si no que serd dependiente la deformacién que esté
imponiéndose. A partir de esta expresion, para obtener el perfil de velocidades de un flujo no-
Newtoniano se debe utilizar el método de perturbacién regular realizando una expansién en serie
en términos de una perturbacién o [108]. Perturbando el valor de la viscosidad p y de la velocidad

en direccion circunferencial u, se obtiene:

= o + op1 (2.183)

U = ug + oup (2.184)

Por lo tanto, reemplazando en la Ec. (2.182)

dug du
r$y:(ﬂo+am)<d to d;) (2.185)
duyg dug duy 5 dug
= o1 2.186
Tey = oo~ +0u1d topo = o= ( )

Despreciando el término de segundo orden se obtiene:

dug du, du
Ty = Ho- O+ oo (2.187)

dug
Tey = HO— dz +O’<M E—FMOE (2188)
Realizando las simplificaciones del flujo de lubricacién a las ecuaciones de Navier-Stokes se
obtiene la expresion del gradiente de presiones en el espesor al cual, si también se le aplica la

perturbacidn se obtiene:

Op _Omwy _Opo  Op1 _ Op1
or 0z  Ox to or 6‘3: (2.189)

donde el primer término es nulo debido a que representa al flujo Couette donde no se considera una

diferencia de presiones a lo largo de la distancia x, siendo Unicamente dependiente de la diferencia
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de velocidades entre superficies. Reemplazando (2.188) en la expresion anterior, se obtiene:

@ 0Ty

= 2.1
ox 0z (2.150)
op1 0 dug dug duy
"o [“Odz Fol\mg theg (2191

Igualando a cero los términos sucesivos de la serie perturbada segtin el pardmetro o de la Ec.

(2.191):

0 duo _
8])1 N 2 duO du1 N
% 22 (Mldz + o~ ) =0 (2.193)

Utilizando las condiciones de borde u((0) = 0y ug(h) = U, se obtiene:

U
U()(y) =Ciy+Cy=

- 2.194
»Y (2.194)

Realizando el mismo procedimiento para la tasa de deformacion 7. para la velocidad en
direccidn axial v,

v =1y + ovy (2.195)

y utilizando como condiciones de borde vy(0) = 0y vo(h) = 0, resulta:

0 dvg
s <“Odz> —0 (2.196)
8}?1 o 0 dUo dUl .
dr 0z <,u1 i THhg > =0 2.197)
vo(y) =0 (2.198)

Teniendo en cuenta que el comportamiento viscoso que se busca modelar es el de un fluido
no-Newtoniano que cumple con una ley de potencia, la viscosidad p en funcién del tensor de tasa
de deformacién D queda descrita como:

n—1
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0, expresado de otra forma:

n—1

pw=m(2Ip) 2 (2.200)

donde m es la viscosidad dindmica a una temperatura 7' determinada, n es el coeficiente que
determina el comportamiento reolégico del fluido. Por otro lado, Ip es el segundo invariante del

tensor tasa de deformacién que se expresa como:

o 1 811,0 2 8110 2 8u0 8U1 81}0 87)1
Ip=3 [(a) +<a) 1% 92 Vo 0 (2200

Esta ley permite describir tres tipos de fluidos: pseudoplasticos (n < 1), dilatantes (n > 1)
y Newtonianos (n = 1). Aplicando el método de perturbacién a la viscosidad, y dado que esta

depende del invariante I se obtiene:

0
w=po+our =p(ly)+ I (8/;) (2.202)
I,
n—1 1
U n
wo=m(2Ip) 2 =m <h) (2.203)
8u1 U n-2

Sustituyendo las expresiones de wug, wy, o y (41 en las expresiones (2.192) y (2.196) e inte-

grando a lo largo de z, se calcula:

1 h n-l 8}91
1 h n-l 8p1

Finalmente, sustituyendo los valores de ug, u1, vg y v1 en las expresiones (2.184) y (2.195) se

obtiene el perfil de velocidad para un flujo de lubricacién considerando un fluido no-newtoniano:

U 1 R\t ap
u(z) ~ W7 + p——" <U) %z(z —h) (2.207)
1 /r\" top
o)~ <U> Pz~ h) (2.208)

Reemplazando los perfiles de velocidades obtenidos en la Ec. (2.113) se obtiene la ecuacion
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gobernante del perfil de presiones para un fluido no-Newtoniano a dos fases:
O (R\"MOp _Uh\ 0| B (h\"op|
Oxr | 12uen \U ox 2 Oy | 12u0 \U oyl

1 1
S <_> h—w,
Pl P




Capitulo 3

Métodos numéricos e implementacion.

En la dindmica de fluidos computacional (Computational Fluid Dynamics - CFD), existe una
vasta diversidad de esquemas numéricos disefiados para resolver las ecuaciones diferenciales par-
ciales que rigen el movimiento de los fluidos. No es posible determinar un tinico método que sea
superior de forma absoluta, ya que la idoneidad de cada técnica depende estrechamente de factores
especificos como la escala del dominio, el grado de exactitud requerido y la complejidad intrinseca
de las ecuaciones a tratar. Para que cualquier propuesta numérica sea funcional, debe integrarse en
un entorno de software en el cudl un disefio conceptual sélido sea tan critico como la precision de
sus algoritmos, puesto que los principios tedricos que sustentan el método definen la arquitectura
y fiabilidad de la herramienta final [43].

El Método de Volimenes Finitos (Finite Volume Method - FVM) constituye una técnica de dis-
cretizacion que transforma las leyes de conservacion, expresadas originalmente como ecuaciones
diferenciales sobre volimenes infinitesimales, en un conjunto de ecuaciones algebraicas aplica-
das a volimenes de control de tamaiio finito. Al igual que sucede en los métodos de diferencias
finitas o elementos finitos, la fase inicial de la solucién consiste en la fragmentacién del dominio
geométrico en una red de elementos o celdas que no se solapan. La particularidad del FVM radica
en que las ecuaciones diferenciales se integran formalmente sobre cada volumen discreto, con-
virtiendo los términos de transporte en flujos evaluados en las superficies de contacto de dichas
celdas.

Dentro de este esquema, el flujo que atraviesa la cara de un volumen hacia el exterior es
idéntico al que entra en la celda adyacente, lo que otorga al FVM una naturaleza estrictamente
conservativa. Esta propiedad de conservacion inherente es la razén primordial por la cual el FVM
es el estandar predominante en el area de CFD. Ademas, este método destaca por su capacidad de
operar en el espacio fisico sobre mallas poligonales no estructuradas, lo que facilita el modelado

de geometrias complejas. Asimismo, permite una gestion simplificada de las condiciones de con-

79
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torno, dado que las variables desconocidas se suelen localizar en los centroides de los volimenes

y no directamente en las fronteras del dominio [109].

En la préctica, el método aplica balances de masa, momento y energia mediante el equilibrio
entre los flujos entrantes y salientes a través de las superficies limite y los términos fuente genera-
dos dentro de cada elemento. En lugar de abordar un sistema fisico completo, como podria ser un
intercambiador de calor, mediante un tinico volumen global, el FVM divide dicho sistema en una
multitud de volimenes finitos interconectados. Al imponer las ecuaciones de conservacion en ca-
da una de estas subdivisiones, se garantiza que la transferencia de calor y materia sea fisicamente

consistente y equilibrada a lo largo de todas las interfases que unen el dominio total.

Este capitulo se centra en una primera instancia en los aspectos generales de la discretizacién
de las ecuaciones de conservacion escalares y vectoriales en mallas arbitrarias. Posteriormente,
se hard énfasis en la discretizacién del modelo fisico comentado en el Capitulo 2, donde se hara
una breve descripcion de los esquemas de alta resolucién y de la discretizacién temporal utilizada
para alcanzar la convergencia de segundo orden. Finalmente, se comenta la implementacion del

modelo en la plataforma OpenFOAM®.

3.1. Meétodo de Volumenes Finitos (FVM)

Tal como se menciond previamente, al igual que otros esquemas numéricos, el Método de
Volumenes Finitos opera mediante la transformacién de las ecuaciones diferenciales parciales go-
bernantes en un sistema de ecuaciones algebraicas lineales con la diferencia de que el proceso de
discretizacién posee una naturaleza distintiva que se articula en dos etapas fundamentales. Duran-
te la primera etapa, las ecuaciones diferenciales se integran formalmente sobre cada volumen de
control para derivar ecuaciones de equilibrio por elemento; este procedimiento conlleva la conver-
sion de las integrales de volumen y superficie en relaciones algebraicas discretas aplicadas a las
celdas y sus respectivas caras, empleando para ello cuadraturas de integracién con un orden de
precision determinado. El producto de esta etapa es un conjunto de ecuaciones semidiscretizadas
que representan el balance de flujos. En la segunda etapa, se seleccionan perfiles de interpolacién
especificos con el fin de aproximar la distribucién espacial de las variables dentro del elemento.
Estos perfiles permiten vincular los valores de las variables en las superficies con los valores alma-
cenados en los centroides de las celdas, completando asi la transicion de las relaciones integrales

hacia un sistema de ecuaciones algebraicas plenamente definido [43].

A partir de la consideracion de una ecuacidn de conservacidn para una variable escalar genéri-
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Figura 3.1: Dominio computacional discretizado.

ca v, se define la siguiente expresion diferencial:
o = - -
N + V- () + Cyptp =V - (VY) + Qy (3.1)

En esta formulacidn, ¥ representa el campo de velocidades, v denota la difusividad, C', es la cons-
tante de reaccion y (), constituye el término fuente. El primer término de la ecuacién cuantifica la
variacion temporal de la magnitud v, mientras que el segundo describe el transporte por adveccién
bajo la influencia del campo de flujo. El tercer componente representa la produccién o destruccién
de la variable debido a una reaccion quimica o fisica, el cuarto determina la redistribucion espacial
impulsada por mecanismos difusivos y, finalmente, el dltimo término contabiliza la generacién o

consumo mediante fuentes y sumideros.

Al integrar esta expresién sobre un dominio arbitrario €2 fijo en R?, delimitado por fronteras I'
como el que se muestra en la Figura 3.1, y tras aplicar el teorema de la divergencia de Gauss para
transformar las integrales de volumen de los términos de flujo en integrales de superficie [110], se

obtiene la forma integral de la ecuacién:

WdQ+/(6¢)~dﬁ+/c¢¢d9:/yw-df+/q2¢d9 (3.2)
o Ot r Q r Q

Estos componentes pueden reorganizarse para agrupar los efectos volumétricos y superficiales

de la siguiente manera:

/Q <aaf + Cyp — Q¢> 40 = /F (uw} - w) .dT (3.3)

Para proceder con la discretizacion, el dominio {2 se fragmenta en un conjunto de ny volime-
nes finitos de geometria arbitraria con la condicién de que no existan solapamientos entre ellos.

Esta particién permite expresar el balance global como la suma de las contribuciones de cada
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elemento:
ny 8 oy . )
; /ﬂ <f;f e Qw) = Zl /r (VW — ) - (3.4)

En esta estructura, las integrales volumétricas representan la acumulacién y reaccién dentro de
cada volumen 7. Por su parte, en las integrales de superficie, es necesario identificar que aquellas
caras que no pertenecen al contorno exterior del dominio son compartidas por los volimenes
adyacentes. Dado que el flujo que abandona un volumen es, por definicién, idéntico al que ingresa
en el contorno vecino, estos flujos internos se cancelan mutuamente al realizar la sumatoria global.
Esto asegura que la formulacién sea estrictamente conservativa, permitiendo que la suma de los
balances locales, mostrado en la Ec. (3.4), converja exactamente en la ley de conservacion original
aplicada al dominio completo de la Ec. (3.3).

Al considerar volimenes poliédricos definidos por un nimero finito de caras ny, y bajo la
premisa de que la variable 1) se mantiene constante tanto en el interior de la celda como en cada

una de sus caras, es posible simplificar las integrales mediante las siguientes aproximaciones:
[ wdni=uv; (5)
Q;

/F W dlj = ¢7; Sy (3.6)

donde V; representa el volumen de la celda 4, mientras que Sy; denota el vector superficie de
la cara j, cuya direccién es normal a la interfase y cuya magnitud es equivalente al drea Sy. A
partir de estas definiciones, la ecuacién de conservacion se reformula en su version discretizada

espacialmente, utilizando un tnico punto de integracion por celda y por cara [43]:

ny nf
> (%f + Cypp — Q¢> Vi=|> (VWJ - w) .St (3.7)
i=1 j=1

i
Esta representacion constituye la base para determinar el valor de v en cada volumen del
dominio. No obstante, para cerrar el sistema de ecuaciones, se requiere definir aproximaciones

discretas para las derivadas espaciales y temporales, asi como establecer mecanismos para inter-

polar los valores de las caras a partir de los datos almacenados en los centroides.

3.1.1. Discretizacion de los operadores diferenciales

Dado que la solucién numérica solo esta disponible en puntos discretos, se asume una va-
riacion lineal de la magnitud escalar tanto en el espacio como en el tiempo, lo que garantiza un

método con segundo orden de convergencia [43, 110, 111]. Bajo este esquema, el valor de 1/ en
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una posicién o instante arbitrario se calcula mediante las siguientes relaciones:

W(T) = pp + (& —Tp) - (V)p (3.8)
t
Yt + At) = ' + At (?;f) (3.9)

donde Z representa una posicién genérica en el dominio §2, p es la posicion del centroide del
volumen finito Vp, 9p = (2p) y ¥' = 1)(t). Por otro lado, a partir de la definicién del centroide
de un volumen dado Vp (Ec. (3.10)) [110], es posible obtener la relacién que se muestra en la Ec.
(3.11). Esta expresion es util para obtener la relacion entre la integral de superficie y el centroide

de una cara de la celda.

fop—/ QfdQ (3.10)

/l’dQ—l‘P/ dQ) = / )dQ=0 (3.11)

Por lo tanto, la integral de la variable ¢)(Z) en el dominio 2 puede ser simplificada de la forma:

/ »(@ / [wp+(f Zp) - (Vi)p ] ds) (3.12)
—@ZJP/ dQ+/ Q]-(ﬁw)p:v,z)p/ﬂ_dmro (3.13)
=YpVp (3.14)

En el caso de las integrales de superficie, considerando un vector genérico a en la j-esima cara,
ay como el valor de @ en el centroide de dicha cara y S + como el vector drea de la cara, se obtiene
[43]:

/ adl'=d;-S; (3.15)
ry;

Con estas relaciones, es posible obtener la expresion discretizada para algunos operadores
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diferenciales. En el caso del operador divergencia:

/m (V-a) dQ:/Fia-df (3.16)
(V-a) vpzzj:/rja-dr:%:(af-z;ﬁj 3.17)
V.d= ‘igj(a}.@)j (3.18)

y, en el caso del operador gradiente:

/ Vi dS :/ Y dl (3.19)
Q; T

. 1 .

Vo= ZJ: (¢psf)j (3.20)

3.1.2. Discretizacion del término advectivo

Recordando la ecuacion de conservacion mostrada en la Ec. (3.1), y empleando los operadores
previamente definidos, el término advectivo se resuelve mediante la integracién de los flujos sobre

la superficie del volumen de control:

nyf nyg nf
/F(W) A0 = (0)p - Sp=> s Sp) = Fyioy (3.21)
f f f

donde la notacién de la sumatoria fue simplificada a unicamente el indice f que representa cada

una de las caras de la celda. Ademas, el flujo que atraviesa cada cara puede definirse como:

Fy = (- Sy) (3.22)

La determinacion del valor de la variable en la cara, 1) ¢, exige la seleccién de un esquema de
conveccién adecuado. Entre las opciones fundamentales se encuentran el esquema de diferencia
central (Central Differencing, CD) y el esquema de diferencia aguas arriba (Upwind Differencing,
UD). La Figura 3.2 muestra cémo se puede determinar el valor de la cara que se ubica entre los
puntos Py N si se considera una variacién lineal de . La Ec. (3.23) muestra el cdlculo de la

variable incégnita aproximada de forma lineal para la cara f respecto a los valores en los centros
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de los volimenes vecinos. Este célculo corresponde con un esquema de CD.

¢P + (1 - ﬁ]]\\[f> wN = fx¢P + (1 - fx) wN (3.23)

_ /N

VI PN

Figura 3.2: Variacioén lineal de i entre los puntos Py N.

Si bien el esquema CD ofrece segundo orden de aproximacion, carece de la propiedad de aco-
tacion (boundedness), lo que puede derivar en oscilaciones numéricas y soluciones fisicamente
incoherentes bajo ciertas condiciones de flujo. Por el contrario, el esquema UD establece que vf
adopta el valor del centroide situado aguas arriba respecto a la direccion del flujo. Esto equivale
a fijar f, = 1 cuando el flujo es positivo, asegurando que la informacién se propague siguiendo
la fisica del transporte advectivo. Aunque el esquema UD es inherentemente estable y acotado,
su precision se limita a primer orden, introduciendo difusién numérica en la solucién [43]. Para
equilibrar la exactitud y la estabilidad, es comin emplear esquemas de alta resoluciéon que com-
binan las virtudes de ambos métodos, técnica que se analiza con mayor profundidad en secciones

posteriores.

3.1.3. Discretizacion del término difusivo

Para la discretizacion del término difusivo, el procedimiento se fundamenta en la transforma-
cién de la integral de volumen en una sumatoria de flujos de gradiente a través de las caras del

volumen de control:

nf

nf
/Qﬁ WV dQ =Y (V) Sy =Y vp(Ve)s - Sy (3.24)
i

J

En mallas donde el vector dpy (Fig. 3.2) que une los centroides adyacentes es paralelo al
vector drea S + (condicion de ortogonalidad), el flujo difusivo se simplifica a una aproximacion
de diferencia central directa. En este escenario, el producto escalar del gradiente por el vector

superficie se calcula de forma compacta como:

Sy (3.25)
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La metodologia para determinar esta componente consiste en evaluar primero el gradiente en
los centroides de las celdas P y N mediante el teorema de Green-Gauss, para posteriormente
interpolar dichos valores hacia la cara compartida. Bajo este enfoque, el gradiente promediado en
la celda se obtiene a partir de la suma de los valores de la variable en las caras ponderados por su

vector superficie:

/ Vi dSY; = / Y dl; (3.26)
Q; T
. 1<
Vi =) (¥rSy); (3.27)
p

J

Dado que los casos de estudio desarrollados en este trabajo se basan en mallas ortogonales
(caracterizadas por dngulos rectos entre sus caras y alineacion entre los vectores de posicién y
superficie), las aproximaciones presentadas permiten capturar el comportamiento del flujo difu-

sivo con una precision adecuada y sin necesidad de términos de correccidon adicionales por no-

ortogonalidad.

3.1.4. Discretizacion del término temporal

Partiendo de la Ec. (3.4) derivada de la discretizacion espacial, e integrando respecto al tiempo

en el intervalo [t, ¢ + At], se obtiene la siguiente formulacion:

t+At | 2V, b " . R
/t 3 (at +Cytp— w) Vi |3 (W —aw) -S| pdt=0 (328
i=1 j=1

7

Recordando la Ec. (3.9) es posible definir tanto la tasa de cambio local como su integral tem-

poral en funcién de los valores conocidos y las incégnitas:

o\ Y-y
(&)P =T Ar (3.29)
t+At 1
/ Y(t) dt = §<w° + ") At (3.30)
t

donde 1" representa el valor de v en el presente paso de tiempo y 1)° es el valor en el paso de
tiempo previo. La Ec. (3.30) puede expresarse de forma general a partir del Método 6! que permite

indicar el grado de implicitud con el que se desea tratar le integracién temporal, entonces:

t+At
/ Y(t) dt = (1 —0)° + 0y™) At (3.31)
t
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De esta forma, la Ec. (3.28) integrada para el volumen P queda expresada como:

nf

n _ 0 )
<%Atwp + (1 - 01+ 00p) At - Qw) Y WO} + .
e

(1= 0)(V)§) = (1 = 0§ + 0u) At] - S5 =0

La seleccion del parametro 0 define la estabilidad y precision del algoritmo. Si se opta por
0 = 0, se obtiene el método de Euler hacia adelante (Forward Euler - FE), un esquema explicito
cuya estabilidad estd estrictamente supeditada al cumplimiento de la condicién de Friedrichs-Lewy
(CFL) [112]. Esta condicién se cuantifica mediante el nimero de Courant (Co), que representa la
relacién entre la distancia que recorre la informacién por adveccién en un intervalo de tiempo y
el tamafio de la celda, como se muestra en la Ec. (3.32). Para esquemas explicitos, se requiere

generalmente que C'o < 1 para evitar que la solucién diverja [43, 113].

RGN

Co A

(3.32)

Por el contrario, valores de 0 < 6 < 1 resultan en métodos implicitos; especificamente,
0 = 0.5 corresponde al esquema de Crank-Nicolson (CN), el cual es incondicionalmente estable
y posee segundo orden de precision, aunque puede introducir oscilaciones numéricas en presencia
de gradientes fuertes. Finalmente, el caso # = 1 define el método de Euler hacia atras (Backward
Euler, BE), el cual, a pesar de estar limitado a una precisién de primer orden, es incondicional-
mente estable y garantiza soluciones acotadas, siendo ampliamente utilizado por su robustez en

simulaciones de ingenieria.

3.1.5. Condiciones de borde

Para completar la formulacion del problema, es indispensable definir las condiciones de borde
que cierran el sistema de ecuaciones algebraicas. Estas condiciones especifican el comportamiento
de la variable 1) en las fronteras del dominio I' y se dividen fundamentalmente en dos tipos: las
de Dirichlet y las de Neumann. En lenguaje matematico, corresponden, respectivamente, a una
condicién de contorno de valor prescrito (o de primer tipo) y a una condicién de contorno de flujo
prescrito (o de segundo tipo) [43].

La condicién de borde de Dirichlet se aplica cuando el valor de la variable escalar se conoce de

forma explicita en la frontera. En la discretizacién por volimenes finitos, dado que la variable se

almacena en el centroide P, el valor en la cara de contorno f se fija directamente al valor prescrito
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Sb S b
n
o
(a) Dirichlet. (b) Neumann.
Figura 3.3: Condiciones de borde.
Yy [43]:
Y=y (3.33)

Desde el punto de vista numérico, esta condicién se implementa en el sistema lineal modifi-
cando los coeficientes de la matriz para que el flujo a través de la frontera refleje esta magnitud
impuesta. Es comiin utilizarla para modelar valores determinados de una variable en las entradas
de un flujo o en las paredes.

Para el tratamiento del término advectivo se tiene que, recordando la Ec. (3.21) y teniendo en

cuenta lo definido en la Ec. (3.33):

nyf nyf
> Fppp =Y Fyy (3.34)
f f

Pese a que esta aproximacion es siempre valida, cabe recordar que cuando se utiliza un esque-
ma Upwind si el flujo es positivo (saliente del volumen de control) el valor de la variable estard
definido por el valor en el centro de celda aguas arriba y no por el impuesto sobre las caras. Por otro
lado, el tratamiento del término difusivo queda definido por la Ec. (3.24), de forma que teniendo

en cuenta la expresion (3.33):

vi(V)y - Sy = vp(Vp)y - Sy = vb‘wsb (3.35)
Pb

donde, v, es el valor de la difusividad en la cara que integra el contorno y que tiene una superficie
de magnitud S, mientras que el gradiente se resuelve con una aproximacién de primer orden a
través de conocer el valor en el centro de celda ¥ p, en el borde v, y la distancia que los separa
d Pb-

La condicién de borde de Neumann especifica el valor de la derivada normal de la variable

en la frontera, lo que equivale a imponer un flujo determinado a través de la superficie [113].
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Matematicamente, se expresa como:
(6@&) . Sr =g, (3.36)

donde g representa el gradiente o flujo prescrito para la cara b perteneciente a la frontera I'. Si
g» = 0, se obtiene una condicion adiabética, indicando que no hay intercambio de la variable a
través de la frontera.

Para el tratamiento del término advectivo, dado que ¢, no estd definido este puede que ser

calculado a partir del valor en el centro de celda y de un gradiente conocido:
Yo = vp +dpy - (V) = p + |dpy|ge (3.37)

Para el tratamiento del término difusivo, el reemplazo en la Ec. (3.24) es directo:

—

vi(V) ;- S =vig (3.38)

Por dltimo, la condicién de Neumann puede considerarse como una condicién de contorno
natural para el Método de Volimenes Finitos, ya que, en el caso de que el flujo prescripto sea cero,
no es necesario realizar ninguna discretizacién de la cara, mientras que un valor especificado de

cero (condicién de Dirichlet) seguird requiriendo la discretizacion [43].

3.1.6. Esquemas de Alta Resolucion

La resolucion de la ecuacidn de transporte requiere de una estimacion precisa de los valores de
la magnitud transportada en las caras de los volimenes de control. Una evaluacién deficiente de
estos términos puede inducir problemas de difusién numérica o la pérdida del acotamiento [94]. En
la prictica de la discretizacion advectiva, los esquemas fundamentales presentan una relacién de
compromiso entre la convergencia y la estabilidad del método. Como ya se menciond, el esquema
de Upwind es inherentemente acotado, lo que garantiza la ausencia de oscilaciones fisicas irreales,
pero su precision se limita a primer orden. Por el contrario, el esquema de diferencia central
alcanza segundo orden de aproximacion, pero tiende a generar valores fuera de los limites fisicos
cuando se opera con nimeros de Courant (C'o) superiores a la unidad [113].

La cualidad de un esquema de adveccion para evitar la generacion de inestabilidades numéri-
cas se denomina monotonicidad. Esta propiedad se define como la capacidad del algoritmo para
respetar, en todo instante, los limites maximos y minimos establecidos por las condiciones ini-

ciales y de contorno del sistema. En la década de 1950, el profesor Godunov [114] formul6 un
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teorema fundamental que impone una restriccién matemética severa a la simulacién numérica: los
esquemas lineales disefiados para resolver ecuaciones diferenciales parciales que poseen la pro-
piedad de no generar nuevos extremos (esquemas mondtonos) estan limitados, como maximo, a

una precision de primer orden [113, 115].

Este teorema implica que cualquier esquema lineal de segundo orden o superior para la ecua-
cién de transporte advectivo producird, de manera inevitable, oscilaciones en regiones con discon-

tinuidades o gradientes extremadamente elevados.

Para superar esta barrera tedrica sin sacrificar la exactitud, se recurre a los esquemas de alta
resolucion (High Resolution Schemes, HRS). Estos esquemas logran precisiones superiores al pri-
mer orden preservando el acotamiento de la variable mediante la introduccién de no-linealidad en
el proceso de discretizacién. La arquitectura de un HRS se fundamenta en la combinacién de un

perfil de alto orden y un criterio de limitacién de adveccién [43].

Partiendo de la base de los esquemas lineales, se recuerda la formulacidn para el valor de ¢ en

la cara f utilizando el esquema de diferencia central (CD):

¢f,CD = f:v,C'D wP + (1 - fx) wN (339)

La expresion puede ser reordenada de la forma:

Yycop = feop (Yp —YN) + YN (3.40)

Por otro lado, para el esquema Upwind la misma ecuacién puede ser utilizada pero teniendo
en cuenta que el factor f, yp = 1 si el flujo es positivo, y f, yp = 0 para todo los demds casos.
Realizando una combinacién lineal de ambos esquemas se obtiene la expresion para un esquema

de Diferencia Combinada (Blended Differencing, BD):

Yr=(1—=%)Yrup +Ww¥rcp (3.41)

donde ~; es el factor de combinacion. Reemplazando (3.41) en (3.40), se obtiene:

Yy =[(1 =) feup + W fe,cp)(¥p —UN) + N (3.42)

Y = XN(Vp —YN) + N (3.43)

donde )\ es el factor de peso limitador. El factor de combinacion puede ser constante a lo largo

del dominio entonces:
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L*. [ ) [ ) [ )
U P |f N

Figura 3.4: Arreglo de celdas en el dominio computacional.

= v, =0, fo = fe,up, ¥y = ¥p (siel flujo es positivo)
» 1 =0, fo = faup, ¥y = 0 (si el flujo es negativo)
» =1, fo = frop, VY =UN

Sin embargo, el factor de combinacién puede ser evaluado localmente usando una funcién
limitadora. Existen dos marcos conceptuales predominantes para el desarrollo de las funciones
limitadoras: la Formulacién de Variable Normalizada (NVF) y el enfoque de Disminucién de la
Variacién Total (TVD). Aunque sus fundamentos matematicos difieren, ambos enfoques conver-
gen en resultados casi idénticos en la prictica. Para su visualizacién y anélisis, se utilizan herra-
mientas graficas especificas: el Diagrama de Variable Normalizada (NVD) para el marco NVF y
el Diagrama de Sweby para la formulaciéon TVD [43].

A continuacién se describe el enfoque TVD, ya que es la metodologia utilizada posterior-
mente en la discretizacién del término advectivo de la ecuacion de transporte de la fraccion o
(Ec. (2.118)). Para ello, es necesario definir una funcién de Sweby 7, (r¢) para un determinado

limitador TVD que depende de la relacion de gradientes consecutivos definido como:

_¥r—u

= 3.44
" YN —Pp 49

donde ¢ p es el valor en la celda Py, ¥ y ¥y se corresponden con valor en la celda aguas abajo
y aguas arriba respectivamente, tal como se muestra en la Fig. 3.4. Esta definicién de la relacién
de gradientes r ¢ es unicamente vélida para mallas estructuradas.

Definiendo que el valor en la cara puede ser calculado [43] a partir de:

Yy =Yy + %’Yb(rf)(l/}P —N) (3.45)

Comparando la Ec. (3.45) con la Ec. (3.43), se obtiene una relacion entre el factor de combi-

nacién y la funcién de Sweby:

1
Ap = §’Yb(7“f) (3.46)

Sweby [116] defini6 las condiciones que deben cumplir las funciones ¥(ry) para que la ad-
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o Vo = 21y Yo =Tf

2_

1_

0 I I [
0 1 2 3

Figura 3.5: Region admisible para esquemas TVD de segundo orden.

veccidn converja con segundo orden:

,

rr < w(ry) <2r si0<rp<1
L <w(ry) < sil<rp<2
(3.47)
1 < yw(ry) <2 siryp > 2
Ww(l) =1

Gréficamente, estas condiciones se muestran en la Fig. 3.5. Vale recordar que -y, = 0 corres-
ponde al esquema UD y v, = 1 al esquema CD. Como se ve estos son simplemente puntos en el
diagrama de Sweby y por lo tanto corresponden a valores tnicos de 7. En la Figura 3.5 estén in-
dicados los limites superior e inferior del diagrama. El primero de ellos es equivalente al limitador

Superbee, cuya expresion analitica es:

W(ry) = max[0, min(2ry, 1), min(r,2)] (3.48)

El limite inferior del diagrama, coincide con el limitador MinMod,

W(r¢) = max[0, min(1, )] (3.49)

3.1.7. Esquemas de Alta Resolucion temporales

Dentro del marco de los esquemas transitorios, la precisién y la estabilidad dependen de cémo

se integren simultdneamente los términos de transporte y de reaccidon. Considerando una ecuacion
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de adveccidn-reaccion unidimensional simplificada:

%lf +V -V = —Cyt) (3.50)

¥(x,0) = tho(x)

La solucién analitica [117] de este sistema revela que la magnitud inicial no solo se despla-
za espacialmente a una velocidad V/, sino que también experimenta un decaimiento exponencial

debido al término de reaccion:
U(x,t) = et pg(z — Vi) (3.51)

Para la resolucién numérica, se puede emplear un enfoque de tipo unificado (unsplit), donde
todos los operadores se discretizan en un tnico paso de tiempo. Al aplicar un esquema de Up-
wind para el término advectivo y un avance temporal explicito, se obtiene la siguiente expresion
discretizada: .

VAL

@ZJ”H =" Tx(%n - ?—1) — At CW/)? (3.52)

Como ya se menciond, esta formulacion es computacionalmente eficiente y garantiza la es-
tabilidad del célculo siempre que se respete la condicién de Courant. No obstante, al igual que
sucede en el dominio espacial puro, este esquema presenta una convergencia limitada de primer
orden, lo que introduce una difusién numérica artificial que puede amortiguar excesivamente los
gradientes de la solucién [43, 113, 117]. Para mitigar este efecto y capturar con mayor fidelidad
el decaimiento y el transporte, es necesario evolucionar hacia esquemas de alta resolucién tem-
porales que empleen aproximaciones de 6rdenes superiores sin comprometer la estabilidad ante

términos de reaccion fuente intensos.

La Ec. (3.50) de adveccion-reaccion discretizada puede compactarse en una forma matricial

que facilita el andlisis de su evolucién temporal [118]:

o
5 = (A+B (3.53)

donde los operadores lineales A y B se corresponden con los coeficientes de la matriz de ad-
veccién y reaccion respectivamente. Si se considera un estado inicial ¥™, la solucién exacta del
sistema de ecuaciones diferenciales ordinarias resultante para el siguiente paso de tiempo )" +!

viene dada por la aplicacién de la exponencial de la matriz de operadores:

1/}n+1 _ At(A+B) i (3.54)
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r]

Figura 3.6: Proceso de avance temporal en pasos para una ecuacién de reaccion (R) y adveccién (A).

Esta formulacién tedrica es el punto de partida para los métodos de separacion de operadores
(Operator Splitting). Dado que calcular la exponencial de una suma de matrices no conmutati-
vas (AB # BA) es computacionalmente costoso y matemdticamente complejo, se recurre a
aproximaciones como el fraccionamiento de Strang que permite desacoplar los efectos fisicos,

resolviendo secuencialmente el transporte y la reaccion [117].

Con el propésito de incrementar el orden de convergencia mediante la segregacion de los
efectos fisicos de adveccion y reaccion, se emplea el método de separacién de Godunov [115].
Este enfoque se fundamenta en la aproximacién del operador exponencial global a través del

producto de los operadores individuales:

CAHA+B)  JAtA AB (3.55)

Operativamente, esta técnica implica que la ecuacion de transporte-reaccion se descompone en
dos sub-problemas independientes que se resuelven de manera secuencial en cada paso de tiempo:

un primer paso de adveccién pura y un segundo paso de reaccion pura.

o B
S HV Ve =0 (3.56)
oy

En la Figura 3.6 se esquematiza el camino que se puede optar para el fraccionamiento. En
términos de su implementacién numérica, este procedimiento se traduce en una discretizacién en
dos etapas. Primero, se obtiene un estado intermedio ¢)* mediante el esquema advectivo (A) y,
posteriormente, se alcanza el estado final 1/"*! aplicando el efecto reactivo (R):

VAt
U= = S W = ) (3.58)

Pt = f — Cy At (3.59)
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Este esquema de avance temporal conocido como de paso fraccionado (fractional stepping),
permite utilizar algoritmos especificos y optimizados para cada fendmeno. Por ejemplo, es posible
aplicar esquemas de alta resolucién para capturar el frente advectivo en la primera etapa y métodos
implicitos o analiticos para tratar la cinética quimica en la segunda. Aunque la separacién de Go-
dunov [115] es de primer orden en el tiempo debido al error de conmutacién entre los operadores
A y B, sienta las bases para métodos de mayor orden.

Es importante precisar que, si bien en el esquema de Godunov el orden de los operadores
no afecta el orden de convergencia (que permanece en primer orden), el resultado numérico final
puede presentar ligeras variaciones dependiendo de cudl efecto se compute primero [117]. Sin
embargo, desde una perspectiva de disefio de algoritmos, el método es conceptualmente simétrico
en cuanto a su estructura de fraccionamiento.

Para alcanzar una precision de segundo orden en el tiempo, se debe recurrir al método de
separacion de Strang [119] (Strang Splitting), el cual mitiga el error de truncamiento del fraccio-
namiento de Godunov [115] mediante una secuencia simétrica de pasos. Este esquema se basa en

la aproximacién:

At At
eAt(A+B) ~ eTAeAtBeTA (360)

Bajo esta formulacién, el avance temporal se divide en tres etapas diferenciadas. En primer
lugar, se resuelve la adveccion durante un medio paso de tiempo (At/2); a continuacidn, se inte-
gra la reaccién sobre el paso de tiempo completo (At); y, finalmente, se aplica otro medio paso de
adveccion. Esta estructura simétrica permite cancelar los términos de error de primer orden deri-
vados de la no-conmutatividad de los operadores A y B, siempre que cada sub-paso se resuelva
con un esquema de al menos segundo orden [119].

La implementacion discreta del método de Strang se puede resumir en la siguiente secuencia:

Adveccién (medio paso) Y* = e%Al/}”
Reaccion (paso completo) " = 2By (3.61)
Adveccion (medio paso) L = ¢ 3 Ay

En otros términos, la secuencia operativa para avanzar de ¥"™ a 1" *! se define mediante el

siguiente sistema de ecuaciones consecutivas:

Adveccién (medio paso) % +4@-Viy=0, cont"<t< t"+1/2, yyr =y"
Reaccién (paso completo) % =—Cytp, cont" <t< UL y ¥y = ?+1/2

Adveccion (medio paso) %3 4+ @V =0, cont™tH2 <t <t yr =gt
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donde finalmente )"+ = ¢§+1. Esta estructura permite que el error cometido en la primera etapa
de adveccién sea compensado por la tercera, cancelando los términos de error de primer orden
inducidos por la separacion. Matemadticamente, esto equivale a la conmutacion aproximada de los
operadores, lo cual es vdlido siempre que los sub-pasos se resuelvan con métodos que sean, al

menos, de segundo orden tanto en el espacio como en el tiempo [117].

3.2. Codigo dynCav

Como se ha descrito en el capitulo anterior, el campo de presiones en la pelicula lubricante
dentro de un cojinete hidrodindmico se caracteriza por la ecuacién de Reynolds bifdsica que con-
sidera el acoplamiento de una ecuacién difusiva para la presion,(Ec. (2.116)), y una ecuacién de
transporte para la fraccién liquida «; mediante el uso de un término fuente (Ec. (2.118)). Estas
expresiones estan estrechamente relacionadas a través de la fraccién liquida, que evoluciona con
el tiempo y afecta tanto al término fuente para la transferencia de masa como a las propiedades

fisicas de la mezcla lubricante liquido-gas.

La calidad de la resolucién numérica del problema presentado se evalda a través de la con-
vergencia del error. En lo que respecta a la ecuacién de presion, el anédlisis de convergencia de la
malla deberia ser suficiente, pero el acoplamiento con la ecuacién de transporte para la fase liqui-
da que implica adveccién con fuente también requiere la evaluacién de la convergencia temporal
del error. Lo que conlleva a que haya una evolucién temporal del campo de presiones debido al

acoplamiento entre ambas ecuaciones.

Como se menciond anteriormente, el uso del Método de Volumenes Finitos con variacion
lineal en la celda converge al segundo orden en el espacio y, a su vez, con el uso de un esquema de
Crank-Nicolson para la discretizacién temporal, generalmente se deberia obtener una convergencia
temporal de segundo orden. La presencia de un término de adveccion requiere la implementacién
de métodos de alta resolucion para preservar el orden de convergencia y mantener la estabilidad.
Las siguientes subsecciones se centran principalmente en detallar el tratamiento que recibe en este

caso el término de adveccidn del balance de masa para las fases liquida o gaseosa.
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3.2.1. Discretizacion espacial

La discretizacion del dominio del fluido se lleva a cabo utilizando el Método de Volimenes
Finitos centrados en celdas [94, 111] con elementos cuadrangulares. Segin lo comentado en las

secciones anteriores, la discretizacién de la ecuacion de Reynolds bifasica se expresa como:

> (Vey-S) = st ( - > hV; — w,V; (3.62)
7 f Pl P
con:
q - Vi
Viey = _mvxyp - 7]1

y donde Vj es el volumen de la celda 1, S es el vector del 4rea de la cara f delacelday ﬁzy es
el gradiente numérico. La evolucion temporal se indica con los supraindices n y n + 1. Para la
discretizacion del término advectivo en el balance de masa, se utiliza un método de alta resolucion
basado en formulacién TVD (Ec. (3.45)), y se utiliza como la funcién limitadora y(r¢), el esquema
minmod (Ec. (3.49)). La discretizacién de la ecuacion de transporte de la fraccién liquida (2.118)

se lleva a cabo de la siguiente manera:

h-MV—FZ(a"HV §> + o™ :%h'V- (3.63)
oA vy o, '

f
En el caso de un dominio unidimensional, el flujo advectivo en las caras viene dado por [43]:

—

(2172 - 8) = [t o+ 222 02+ )| (T, 5.0

1

(3.64)

[ P a7, - 5.0

Dado que las ecuaciones anteriores ya se han integrado a lo largo del eje 2, los volimenes
de las celdas consideradas son de altura unitaria (V; = Az Ay Az, con Az = 1). Del mismo
modo, las superficies Sy son de altura unitaria y base Az o Ay, respectivamente. La resolucién
en el dominio bidimensional del cojinete, se lleva a cabo a partir de considerar la expresién para

un flujo unidimensional (Ec. (3.64)) en cada una de las direcciones (circunferencial y axial).

3.2.2. Discretizacion temporal

Para obtener una convergencia de segundo orden en la discretizaciéon temporal, se utiliza la
divisién de Strang [119]. Por lo tanto, tal como se comenté previamente para un tiempo t" al

resolver la ecuacién de equilibrio de fase ", la solucién para el siguiente paso temporal t"+! se
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obtiene considerando los fendmenos fisicos en diferentes subpasos. En la prictica, se requieren

tres instancias [117]:

O - 1

a—tl =-V. (any)E < t<tta o =a”
80[2 =9 n n+1 n __ n—l—%
8t_ al — OQWg th<t<t oy = o

80&3 —

1 1 +l
T =Vl ethcrcet afth—aph

La velocidad de vaporizacién y condensacién se determina a partir del modelo de cavitacién
utilizado. Para anadir estabilidad a la solucién en la ecuacién del subproblema intermedio «o, el
término fuente puede reescribirse para expresar parte de este de forma implicita. Esto permite,
segin la experiencia adquirida durante la realizacion de esta tesis, utilizar pasos de tiempo dos
6rdenes de magnitud mayores que los de un esquema completamente explicito. De esta manera,
el término de cambio de fase S,, puede descomponerse en dos términos S (término de conden-

sacion) y S, (término de vaporizacién o desgasificacion) y expresarse como:
_ ol g — gntl
Say =TSy + (1 =) )Se = o T (ST = S) + Se

con:

3pups o R 3p1ps w R
= Q R y Sy = (1—a7)

Sc (7] ﬁ

Dado que cada uno de los subproblemas requiere una actualizacién de la distribucién de «;, el
campo de presion y el término fuente también se modifican, por lo que se propone recalcular la
ecuacioén de difusion acoplada para cada subproblema de la particién de Strang.

Integrando numéricamente el campo de presion sobre la superficie del eje, se obtienen las
fuerzas actuantes. Para los casos donde se requiera calcular el movimiento del mufidn, el despla-
zamiento, la velocidad y la aceleracion del piston se calculan para cada paso de tiempo a partir
de un esquema de integraciéon de Newmark con 8 = 0.25 y v = 0.5 de forma de mantener los

esquemas de convergencia de segundo orden, de la siguiente forma:

—

Mini1 = Foi (3.65)
Tnat = Zn + (1 — ) AtE, + yAtT 01 (3.66)

— — i Atz o o
Tni1 = T + AT, + 7((1 —2B)Zp + 2B%p+1) (3.67)

donde %, £ y ¥ son los vectores de desplazamiento, velocidad y aceleracién del eje, respectiva-

mente, y m es la masa del rotor. El algoritmo utilizado, denominado dynCav, se presenta en
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el Algoritmo 1. El cédigo utilizado fue implementado en una primera instancia en la plataforma
Octave ®, lograndose convergencia de segundo orden, tal como se mostrard en la Seccion de re-
sultados. La principal ventaja que presenta esta programacion es la facilidad en la manipulacién
de los datos y las ecuaciones, mientras que la principal desventaja se da debido a que al ser un len-
guaje interpretado, los tiempos de computo son significativamente superiores a los de un codigo
compilado. Por ello, se recurre a una plataforma como OpenFOAM® basado en el lenguaje C++

para la implementacion del modelo bifasico propuesto.

Algoritmo 1 Algoritmo de divisién de tiempo con ecuaciones acopladas de presion y fraccion
liquida.

1: Condiciones iniciales
2: fort, <t <tydo

3: Resolver p™ y calcular el flujo V.,

. . 1/2
Calcular el primer paso advectivo a?+ /

Integrar p sobre la superficie del eje y resolver las ecuaciones dindmicas del eje para At/2
Resolver para p’fH/ % y actualizar Vay
Calcular el paso de reaccién completo o
Resolver para pj ™! y actualizar V,
Calcular el segundo paso de adveccion agﬂ

10: Integrar p sobre la superficie del eje y resolver las ecuaciones dindmicas del eje para At/2
11: Calcular p"*!

n+1
2

R A A

3.3. Implementacion en OpenFOAM®

OpenFOAM® (Open source Field Operation And Manipulation) constituye un entorno de
desarrollo orientado a objetos, programado en C++, disefiado para la creacion de diversos solu-
cionadores aplicados a la mecéanica de medios continuos, con un énfasis primordial en la discreti-
zacion mediante el Método de Volimenes Finitos [43]. Mas que una aplicacion cerrada, se define
como una biblioteca de Mecédnica Computacional que permite a los usuarios a programar tanto
solvers como otras herramientas de pre y posprocesamiento mediante un lenguaje de alto nivel.
Esta caracteristica permite que la sintaxis de programacion sea excepcionalmente cercana a la des-
cripcién matemadtica de las ecuaciones diferenciales, lo que abstrae al usuario de la complejidad
de la gestién de memoria y los detalles internos del cédigo, permitiéndole centrarse en la fisica del
problema [94].

Por ejemplo, el Algoritmo 3.1 muestra la implementacién de una ecuacién de transporte
genérica en OpenFOAM® que se asemeja directamente a su forma diferencial mediante el uso

de una sintaxis intuitiva:

Algoritmo 3.1 Cédigo para la resolucién de una ecuacion de adveccion-difusion en OpenFOAM.

solve
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fvm: :ddt (psi)
+ fvm::div (phi, psi)
- fvm::laplacian(nu, psi)

Q

En el cédigo presentado, el operador fvm: :ddt (psi) corresponde a la derivada temporal
de la variable 1), mientras que fvm: :div (phi, psi) representa el término advectivo V - (7)),
utilizando el campo de flujos superficiales phi para garantizar la conservacion. El término fvm: :
laplacian (nu, psi) discretizaladifusion V-(vV1)). Eluso del prefijo fvm: : indica que estos
términos se discretizan de forma implicita, integrdndose en la matriz de coeficientes del sistema
lineal Ax = b partir de utilizar el Método de Voldmenes Finitos. Esta capacidad de abstraer
la complejidad numérica permite que OpenFOAM® sea una herramienta versétil no solo para
dominios volumétricos tradicionales, sino también para formulaciones en geometrias de menores

dimensiones, como las requeridas en el estudio de peliculas delgadas.

3.3.1. Maétodo de Areas Finitas (FAM)

Bajo esta premisa de flexibilidad, la resolucion de cojinetes hidrodindmicos presenta un esce-
nario donde el dominio fisico puede simplificarse. En lugar de un anélisis tridimensional exhausti-
vo, el sistema puede representarse de forma bidimensional como una superficie delgada o “césca-
ra”, donde la magnitud h(6), que define la holgura o separacion entre las superficies, se trata como
un campo escalar proyectado. Esta reduccién dimensional permite una simplificacién computacio-
nal significativa, facilitando la implementacién del modelo bif4sico propuesto a través de una dis-
cretizacion basada en el Método de Areas Finitas (Finite Area Method, FAM).

Al igual que el Método de Voliimenes Finitos, el FAM opera sobre una geometria discretizada,
pero en este caso el dominio 2 se compone de una red de caras bidimensionales (dreas) orientadas
en un espacio tridimensional. Las leyes de conservacion se integran sobre estas areas superficiales,
transformando las ecuaciones diferenciales parciales en balances sobre los bordes o aristas de cada
elemento. En el contexto de lubricacion, esto resulta ideal para resolver la ecuacién de Reynolds
o modelos de transporte de pelicula delgada, ya que las variables se evaliian directamente sobre la
superficie curva del cojinete.

En OpenFOAM®), este enfoque se gestiona mediante la biblioteca finiteArea, la cual per-
mite definir campos en la superficie (como areaScalarField)y aplicar operadores diferenciales
especificos para variedades curvadas. La sintaxis es andloga a la de volimenes finitos, utilizando
prefijos como fam: :ddt o fam: :div, lo que permite una transicién natural desde el modelado

3D convencional hacia simulaciones de pelicula delgada de alta eficiencia.
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Figura 3.7: Referencia de la geometria de las celdas para FAM.

La Figura 3.7 ilustra este concepto mediante un esquema de dos celdas adyacentes dentro de
una discretizacion no estructurada. Cada elemento posee un volumen tedrico €2, pero el analisis se
concentra en la superficie basal de interés I'. Los puntos P y N representan los centroides de estas
superficies I' y actdan como los nodos donde se evalian las variables escalares. A diferencia del
FVM tradicional, donde los flujos atraviesan las caras de un volumen poliédrico, en el FAM los
flujos se calculan a través del perimetro L que delimita la superficie. Este contorno se compone de
la sumatoria de diversos segmentos de longitud L.. Cada segmento lateral posee un vector unitario
perpendicular 17, orientado hacia el exterior del elemento y contenido en el plano tangente de la
superficie, lo que permite transformar las integrales de 4rea de la divergencia en integrales de linea
sobre el perimetro mediante el teorema de Gauss en superficies. Por lo tanto, la integracion de un

campo arbitrario 1 sobre la superficie I'p queda expresada como:

hp
@bdQZ/ Ydzdl' =¢Yp hp'p
Qp I'p JO

De igual manera que se realizé para el FVM, para completar la descripcion del Método de
Areas Finitas es fundamental formalizar cémo los operadores diferenciales se adaptan a la topo-
logia de la superficie. En esta metodologia, los operadores gradiente y divergencia son reescritos
para la frontera de la superficie I' utilizando el Teorema de Gauss y discretizados de la siguiente

forma [120]:
/ Vo dl &Y it - PeLe (3.68)
Ip

Vo dl =~ > e Ve Le (3.69)

donde v, es el valor del campo ) en el centro de la arista (o borde) e. Para obtener este valor a

partir de los datos almacenados en los centroides de las dreas, la interpolacion espacial se realiza
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de forma lineal evaluando los valores en P y N y la distancia relativa al punto e:

¢e = Oopfnp +ON(1 — fNp) (3.70)

fnp es un factor de ponderacion definido como el cociente entre la distancia del segmento a la
celda vecina eN y la distancia total entre centroides PN.
Sobre la base de lo comentado, las Ecs. (2.117) y (2.118) que describen el comportamiento de

la pelicula lubricante se expresan en su forma integrada de la siguiente manera:

- h3 -
/ V- (Pvp — “b”’hp> dr = | S,hpdl 3.71)
I'p 124 2 I'p
oJe" L -
Zhpdl + | .- (Va)dL= | Sghpdl (3.72)
rp Ot Le I'p

Utilizando la aproximacion lineal para los gradientes en la cara, la ecuacién discretizada para

la celda P resulta:

£[(8) (272 1] -Sleparn) ) ware o

|dpn|

donde: |cf pn| es la distancia entre los centroides de las 4reas, t, es el vector unitario tangencial al
movimiento del eje en la arista, h, es el valor de la holgura interpolado en la arista e.
Para el transporte de la fase, se aplica la integracion temporal y la discretizacién de flujo

advectivo. Utilizando un esquema de avance temporal, la ecuacién para o se expresa como:

an+1 R n+6

p_ —ap - _
Ll + Z [iie - (Vo) Le| " = (Sa)p he Tp (3.74)

La principal limitacién de esta implementacién radica en que la versién de OpenFOAM®
utilizada carece de esquemas de alta resolucion, condiciones de contorno y técnicas de postpro-
cesado compatibles con el Método de las Areas Finitas. Es por ello, que se opt6 por utilizar los
esquemas Backward-Euler para la integracion temporal, Upwind para la adveccién de la fraccién
liquida con convergencia de primer orden y se implementaron las herramientas de postprocesado

fundamentales para la interpretacion correcta de los resultados.

3.3.2. dynCavFlow

El desarrollo del solver se fundamenta en la estructura del cédigo surfactantFoam, inte-
grado en la distribucion OpenFOAM v2112 bajo la autoria de Z. Tukovic y H. Jasak [35]. Esta

base proporciona la arquitectura necesaria para el manejo de tensores y campos en variedades
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Celdas de la malla 3D

Superficie de calculo

Figura 3.8: Esquema del dominio numérico utilizado.

bidimensionales, permitiendo una adaptacién directa al problema de cojinetes. El proceso de eje-
cucién se inicia con la configuracion de los campos y parametros fisicos mediante el cédigo fuente

createFaFields.H.

En esta etapa, el codigo carga desde el disco los archivos de condiciones iniciales para la pre-
sién dindmica p_rgh, la fraccién de lubricante alpha y el espesor de la pelicula h. Adn, cuando
el resolvedor numérico estd pensado para ser una herramienta bidimensional, las mallas deben
ser generadas en tres dimensiones con un parametro de espesor que luego no serd relevante en
el célculo tal como se muestra en la Fig. 3.8. Posteriormente, el sistema accede al diccionario
transportProperties para extraer las constantes fisicas de ambas fases, tales como las den-
sidades y viscosidades cinematicas del liquido y el vapor, ademds de los pardmetros criticos del
modelo de cavitacién, incluyendo la densidad de nicleos de burbujas nb, su didmetro inicial dNuc

y la presién de saturacion pSat.

Dado que las superficies en contacto poseen velocidades constantes, los vectores Ul y U2
correspondientes al eje rotante y la carcasa exterior también se inicializan en esta instancia. Una
vez consolidada la lectura de los datos, el solver define el comportamiento del fluido mezcla como
un medio continuo cuyas propiedades locales dependen de la fase predominante. Esta transicién
se gestiona a través de la actualizacion de los campos de densidad rho y viscosidad dindmica mu,
los cuales se recalculan en cada paso de tiempo mediante una ponderacién basada en la fraccion de
volumen alpha. La actualizacién de las propiedades del fluido se realiza mediante las relaciones

ya presentadas anteriormente:

p=pa+(l—a)p

p= o+ (1 —a)u,
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La creacién de estos campos se realiza bajo la premisa de que serdn procesados mediante el
Método de Areas Finitas, lo que exige el uso de las clases especializadas areaScalarField
0 areaVectorField. A diferencia de los campos volumétricos estdndar, estos se vinculan a la
base de datos de la malla superficial aMesh para gestionar correctamente la topologia del cojinete.
Como se observa en la implementacion del objeto p_rgh (Algoritmo 3.2), el constructor requiere
una referencia explicita a la base de datos de la malla de dreas mediante el comando aMesh.
thisDb (), asegurando que la lectura y escritura de los datos se realice en el tiempo de simulacién
correspondiente y sobre la geometria bidimensional. Los algoritmos mostrados a lo largo de esté

seccion se encuentran resumidos a modo de enfocar la explicacién en los aspectos mas relevantes.

Algoritmo 3.2 Definicién de un campo escalar en FAM.

areaScalarField p_rgh
(
IOobject
(
n p_rgh" ,
runTime.timeName (),
aMesh.thisDb (),
IOobject::MUST_READ,
IOobject::AUTO_WRITE
),
aMesh
)i

En paralelo a la definicién de las magnitudes superficiales, el cddigo incorpora el fichero
createVolFields.H. Este archivo cumple una funcién integradora fundamental, ya que per-
mite establecer una interaccién constante entre los elementos bidimensionales utilizados en la
resolucién de las ecuaciones y la malla tridimensional de bloques de altura unitaria empleada para
representar el dominio global. Esta estructura hibrida facilita el mapeo de propiedades y resultados,
permitiendo que la informacién calculada sobre la “cdscara” del cojinete pueda ser interpretada o
visualizada en un contexto volumétrico, manteniendo la coherencia fisica entre la simplificacién

dimensional del modelo y la realidad geométrica del sistema.

El algoritmo principal se implementa en el cédigo fuente dynCavFlow.C, donde se resuel-
ven de manera acoplada las ecuaciones para el campo de presién pEgn y la fraccién de vapor
alphaEgn . Debido a que la ecuacion de transporte para la fraccién de volumen posee una depen-
dencia temporal explicita, el proceso se enmarca dentro de un bucle de avance en el tiempo. Al
inicio de cada iteracion, se ejecuta el codigo fuente surfaceCourantNo.H, una utilidad hereda-
da del solver original que permite monitorear el nimero de Courant (Co) especificamente sobre
la malla de areas. Este paso es critico para asegurar que el paso de tiempo deltat sea coherente
con la velocidad del fluido y el tamafio de las aristas del cojinete, garantizando asi la estabilidad

de los esquemas advectivos.



3.3. IMPLEMENTACION EN OPENFOAM® 105

Posteriormente, se carga el médulo cavModel . H, (Algoritmo 3.3)el cual contiene la logica
para determinar la tasa de cambio de fase S, en el instante actual. Para mejorar la estabilidad
numérica y permitir un tratamiento parcialmente implicito de los términos fuente, la tasa neta se
descompone en una contribucién de condensacion (S¢) y otra de cavitacion (Sy/), tal como se
comento en la Seccién 3.2.2.

Estos términos son utilizados para la resolucién de la ecuacién de presioén, pEan, donde se
emplean como los coeficientes vDotvP y vDotcP, que representan las tasas volumétricas de va-
porizacién y condensacion, respectivamente. En contraste, dentro de la formulacion de alphaEgn,
estos efectos se introducen a través de vDotcAlphal y vDotvAlphal. La interaccidon neta en-
tre ambos procesos se consolida en el término vDotvmcAlphal, el cual cuantifica la diferencia
entre las tasas de vaporizacién y condensacion para determinar la evolucién de la fraccion de fa-
se liquida. Para la primera iteracion, todos los campos relacionados con el cambio de fase son

inicializados en 0.

Algoritmo 3.3 Parametros de cavitacion calculados en cavModel. H.

limitedAlpha = min (max (alpha, scalar(0.0)), scalar(1.0));
Vnuc = nbxconstant::mathematical: :pi*pow3 (dNuc)/6.0;
alphaNuc = Vnuc/ (1.0 + Vnuc);

alphaV = 1.0 - limitedAlpha + alphaNuc;

rRb = pow((1.0/(4.0/3.0*constant: :mathematical: :pixnb))*
alphav/ (1.0 - alphaVv),-1.0/3.0
)i

pCoeff = (3.0*xrhol*rho2)*sqrt (2.0/(3.0+rhol))
*rRb/ (rhoxsqrt (mag (p_rgh — pSat) + 0.0lxpSat));

mDotcAlphal limitedAlphax (1.0 - limitedAlpha) *xpCoeff
*max (p_rgh - pSat, 0.0xp0);
mDotvAlphal = limitedAlphax (1.0 - limitedAlpha + alphaNuc)

*pCoeffxmin(p_rgh - pSat, 0.0%p0);

pCoeff2 = 1.0/rhol - 1.0/rho2;

vDotcP = pCoeff2x (1.0 - limitedAlpha) *xposO (p_rgh - pSat) *pCoeff;

vDotvP = -pCoeff2x (1.0 - limitedAlpha + alphaNuc) *neg(p_rgh - pSat)*
pCoeff;

alphalCoeff = 1.0/rhol ;

vDotcAlphal = alphalCoeffxmDotcAlphal;
vDotvAlphal = alphalCoeffsmDotvAlphal;
vDotvmcAlphal = vDotvAlphal - vDotcAlphal;

Ya dentro del cédigo principal (Algoritmo 3.4), en primer lugar se resuelve la ecuacién de

presion, utilizando una estructura matricial de dreas finitas:

Algoritmo 3.4 Actualizacién de propiedades del fluido y definicién de la matriz para el cdlculo de la presion.

mu = alphamul + (1.0 - alpha)x*mu2;
edgeScalarField muEdge = pow (hEdge, 3.0)/(12.0+fac::interpolate (mu)) ;

faScalarMatrix pEqn
(
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- fam::laplacian (muEdge, p_rgh)

- (fac::grad(h) & (omegab”aMesh.areaCentres()))/2.0
— hxfam::Sp (vDotvP - vDotcP, p_rgh)
+ h* (vDotvP — vDotcP) x (pSat)
- dhdt
)i

faOptions.constrain (pEqgn) ;
pEgn.solve () ;

donde la clase faScalarMatrix ensambla la matriz para resolver la ecuacion escalar e inclu-
ye los métodos de la formulacidn de areas finitas para resolver los términos de difusién fam: :
laplacian() y fuente fam::Sp (). Para la resolucién es necesario conocer el gradiente del
huelgo h el cual se calcula de manera explicita a partir del método fac: :grad (h) asi como
también la variacion del huelgo con el tiempo dhdt que puede calcularse de forma analitica cono-
ciendo la velocidad de desplazamiento del centro de masa del muifién. Por dltimo, para establecer
ciertas restricciones en los valores a la variable p es necesario hacer uso de la funcién faOptions
.constrain (pEgn) . Estas restricciones son, por ejemplo, la presién del suministro de aceite en
caso de haber uno. Finalmente, el sistema de ecuaciones se resuelve mediante el método solve ()
de la clase faMatrix.

Por su parte, para resolver el transporte de la variable escalar, es necesario definir primero el
flujo en las aristas de las areas finitas, denominado phis. Elmétodo f1ux () delaclase faMatrix
retorna el flujo en las caras producido por el campo de presiones presente. Este campo vectorial
en las caras permite cuantificar el transporte advectivo de « a través del dominio del cojinete.
Con estos componentes definidos, la ecuacidon que describe la dindmica de la fraccién de vapor se
implementa en OpenFOAM® utilizando una estructura de éreas finitas, tal como se muestra en el

Algoritmo 3.5:

Algoritmo 3.5 Definicién de la matriz para la fraccién de liquido .

#include "cavModel.H"
phis = pEgn.flux() + (Ub & aMesh.Le())/2.0xhEdge;

faScalarMatrix alphaEgn
(

h+xfam: :ddt (alpha)

+ fam::div (phis, alpha)

— hx (vDotcAlpha + vDotvAlpha)
hxfam: :Sp (vDotcAlpha + vDotvAlpha, alpha)
fam: :Sp (dhdt, alpha)

+ +

)i

faOptions.constrain (alphaEqgn) ;
alphakEgn.solve () ;

donde la clase faScalarMatrix ensambla la matriz para resolver la ecuacion escalar e incluye

los métodos resolver los términos: temporal fam: : ddt (), advectivo fam: : div () y fuente fam
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::5p (). Eltérmino fam: :Sp(fac::div (phis), alpha) es una correccién numérica comun
en OpenFOAM para asegurar que el esquema sea conservativo. Para este caso, la restriccién que
puede aplicarse mediante el uso de la funcién faOptions.constrain (alphaEqgn) serelaciona
con aquellas celdas donde se ubique un suministro de lubricante que determine o = 1. Finalmente,
la ecuacion se resuelve mediante el método solve ().

Una vez calculado el nuevo campo de la fraccién de lubricante, es necesario actualizar los
valores de la viscosidad dindmica mu y de la densidad rho de la mezcla en todo el dominio
computacional. Esta actualizacion garantiza que las propiedades reoldgicas del fluido reflejen co-
rrectamente la presencia de vapor antes de avanzar con el calculo de las presiones del siguiente

paso de tiempo.
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Capitulo 4

Dinamica de ejes rotantes flexibles

En este capitulo se desarrollan los conceptos fundamentales que rigen la dindmica de sistemas
rotantes, disciplina técnicamente denominada rotodindmica. Si bien el andlisis de rotores eldsticos
comparte principios bdsicos con la dindmica estructural y la teoria de vibraciones convencionales
[10], la naturaleza rotativa del sistema introduce efectos especificos (como las fuerzas giroscopi-

cas) que requieren un tratamiento analitico diferente.

En primer lugar, se realiza el anélisis de la respuesta ante condiciones de resonancia induci-
das por desbalance (respuesta sincrdénica), siguiendo los lineamientos clédsicos de Childs [10] y
San Andrés [90]. Posteriormente, se aborda el fendmeno de las inestabilidades auto-excitadas de
carécter subsincrénico, especificamente el Oil Whirl y el Oil Whip. El objetivo es establecer las
bases necesarias para interpretar la interaccién compleja entre la flexibilidad del eje y las fuerzas

hidrodindmicas generadas en la pelicula de lubricante de los cojinetes.

4.1. Estabilidad de rotores rigidos soportados por cojinetes lisos

El movimiento de un rotor sobre cojinetes hidrodindmicos constituye un problema no lineal,
dado que las fuerzas de reaccién de la pelicula de fluido dependen de la posicién y velocidad
instantdnea del centro del muifién respecto a la carcasa [10]. No obstante, el uso de coeficientes de
rigidez y amortiguamiento linealizados, discutidos en Seccion 2.5, permite predecir con precision

la respuesta sincrénica y determinar los limites de estabilidad del sistema.

La Figura 4.1 ilustra un rotor vertical rigido con masa 2m, con una carga actuante lateral 2F,
y soportado por dos cojinetes hidrodindmicos idénticos. Si la velocidad de rotacién es considerada

constante, las ecuaciones diferenciales que describen el movimiento en cada cojinete obtenidas a

109
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Figura 4.1: Rotor vertical rigido soportado por cojinetes hidrodinamicos.

partir de la sumatoria de fuerzas en los ejes X e Y, son:

mX = Fx +m &, wg cos wpt 4.1)

mY = Fy +m &, wg sinwpt — F, 4.2)

donde, m y 4, se corresponden con la masa del rotor y la magnitud del vector desbalance. Debe
considerarse que la accion del desbalance dependerd de la posicién de la masa, la cudl se descom-
pone en direccién X e Y segtn la velocidad de rotacién wy y el tiempo ¢ que ha transcurrido.
Ademds, X (t) y Y (¢) son las coordenadas del centro de masa del rotor, asi como F'x y Fy son
las componentes de las reacciones en los cojinetes. Dado que el rotor es rigido, el desplazamiento
del centro de masa es idéntico en todo el largo del rotor. De la misma forma que se realizé en la
Seccién 2.5, se realiza una expansion en series de Taylor de las Ecs. (4.1) y (4.2) y se consideran

pequeiios desplazamientos alrededor del punto de equilibrio (X,, Y,):
X =X,+AX, y Y =Y,+AY (4.3)

Realizando sustituyendo estas relaciones en las Ecs. (4.1) y (4.2), resulta:

AX AX AX o | coswpt
m +C + K =m 0, wj, 4.4)

AY AY AY sin wpt
donde K y C son las matrices de coeficientes eldsticos y de amortiguacién obtenidos en la Seccion
2.5. Introduciendo las siguientes variables adimensionales: X = AX/c, Y = AY/cy 7, = wp t,
se obtiene:
P TR O I IV I T 4.5)
Y” Y’ Y € | sint,
donde, la notacién prima indica la derivacién con respecto a 7, y las matrices k y c utilizan los

coeficientes correspondientes en su forma adimensional. La masa adimensionalizada m se calcula
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como:

me = (4.6)

Para el estudio de la estabilidad del rotor bajo la hipétesis de pequefios movimientos respecto
de su punto de equilibrio, es necesario considerar que ¢,, = 0, por lo tanto:

L] x X X 0
m B +c| +k| | = “@.7

Y” Y’ Y 0
Para estudiar la estabilidad bajo la hipétesis de pequefias perturbaciones, se analiza la res-
puesta libre del sistema estableciendo el desbalance 6, = 0. Si el sistema alcanza el umbral de
inestabilidad a una velocidad de rotacién wyg, el rotor iniciard un movimiento de precesion auto-
excitado a una frecuencia {2 [121]. Este comportamiento se modela mediante soluciones de la

forma:

(4.8)

donde Ay B, se corresponden con la amplitud de la vibracion y @ = Q,/ws es conocida como
la relacién de la frecuencia de precesion (whirl frecuency ratio - WFR) e indica la relacién entre
la frecuencia de la precesion del rotor alrededor de un punto de equilibrio €2, y la velocidad de
entrada en inestabilidad del rotor ws. Sustituyendo las expresiones de (4.8) en (4.7), se obtiene:

—mQ(D?—i—k‘X)(-I-j@CXX kxy +jwexy A B 0 4.9)

kxy +jwcyx —m2a}2+kyy+j(1)0yy B 0

El determinante del sistema de ecuaciones debe ser cero para que la solucién sea no trivial,

por lo que:
(—m?@? + kxx +j @ exx)(—m?@? + kyy +j @ cyy) — (kxy +J @ exy)(kxy +J @ cyx)

Luego de un extenso trabajo algebraico, las componentes real e imaginaria resultan:

k k — k — k
(1 @)2 = keg = CXXRYyy + CyyRXX — CyXKXY — CXYRYX (4.10)
cxx +cyy

Y,
2 (keq — kxx)(keq — kyy) — kxvkyx @.11)
CXXCYY — CXYCYX

Estas expresiones, obtenidas por Lund [122], determinan que para una dada excentricidad ¢,
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debe evaluarse la Ec. (4.10) para obtener el valor del coeficiente de elasticidad equivalente k.,
y luego reemplazar en la Ec. (4.11) para obtener . Esta sustitucién luego deriva en que la masa
critica del sistema (aquella que genera la aparicion de inestabilidades) pueda definirse como:
k
m? == (4.12)
w
La Figura 4.2 muestra la variacion de la velocidad de giro umbral de inestabilidad @ con
la excentricidad, para las condiciones de longitud infinitamente larga (ILJB) y corta (ISJB). Se
observa que para muy bajas excentricidades, la regioén de inestabilidad (regién superior a la linea
umbral) es mucho més amplia que para excentricidades mayores a 0.7 donde la estabilidad puede

ser asegurada para toda condicién de funcionamiento.
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Figura 4.2: Velocidad adimensional umbral de inestabilidad @ en funcién de la excentricidad relativa.

Por su parte, nétese que la & inicamente depende de las caracteristicas de la pelicula lubricante
y de la excentricidad relativa, siendo independiente de las caracteristicas del rotor (masa y elasti-
cidad) [10]. A partir de sustituir en la Ec. (4.12) las magnitudes dimensionales correspondientes,

se obtiene:

2
cmws _heq o fReato _ [Ke
= s s =

4.13
F, Q. (4.13)

m c m

Esta expresion permite concluir que, para un rotor rigido, la frecuencia de precesion en el
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umbral coincide con la frecuencia natural del sistema en ese punto. Cuando los valores de excen-

tricidad son muy bajos (¢ — 0) los coeficientes elasticos y de amortiguacion son:

kxx = kyy =0, CXX = Cyy, kxy = kyx, cxy =cyx =0 (4.14)
y
Q k
s XY 0.5, cuandoe — 0 (4.15)
Ws CXX

En el limite tedrico de excentricidad nula (¢ — 0), la relacién de frecuencias tiende a & =~ 0.5.
Este valor es una caracteristica de los cojinetes hidrodindmicos lisos e indica que el rotor comienza
a precesionar a la mitad de la velocidad de giro del eje [10, 123]. Ademads, en ausencia de cargas
externas (como puede ser el caso de turbomaquinaria vertical), el cojinete no posee coeficientes
elasticos (K4 = 0), la frecuencia natural es 0, y el rotor precesiona en todas las velocidades.
También, puede observarse que si K xy = 0, el fluido no tiene efectos cruzados y entonces {25 =
0, lo que implica que el sistema siempre sea estable. En la prictica, esto ocurre generalmente para
valores de ¢ > 0.7. Si se define a partir de este resultado un valor limite como la velocidad de

rotacién maxima del eje, se obtiene:
Wpmax = 0.5 Qs =2Q, (4.16)

donde se deduce que la velocidad maxima de operacidn del eje es dos veces la frecuencia natural
del sistema. Estos pardmetros limites de funcionamiento resultan fundamentales para el estudio

que se realiza las siguientes secciones.

4.2. Rotor de Jeffcott

Para el andlisis del comportamiento de ejes flexibles se utiliza el modelo de rotor propues-
to por Jeffcott [124] que se muestra en la Fig. 4.3a, y consiste en un disco delgado acoplado a
un eje flexible uniforme y de masa despreciable, el cual a su vez estd soportado por cojinetes
rigidos y sin friccion. El sistema de coordenadas (O, X, Y, Z), es inercial con la direcciéon Z en
la direccién axial, mientras que el sistema (o', 2,1/, 2’) estd fijo al disco y sus coordenadas son
(X(0),Y (), Z(0)), con Ry como el vector desplazamiento que describe esta posicion respecto
del sistema inercial. El centro de masa del disco no es coincidente con el eje del rotor, sino que
se encuentra a una distancia &, relativo al origen del sistema (', y’, ') tal como muestra la Fig.
4.3b. Esta magnitud se denominard como vector desbalance y puede descomponerse en el sistema

inercial como dx y dy. La rotacion del sistema relativo respecto del sistema inercial, esta deter-
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(a) Esquema del rotor. (b) Vectores y dngulos que intervienen.

Figura 4.3: Rotor de Jeffcott.

minado por el dngulo ¢. Por lo tanto, las ecuaciones de movimiento para el sistema pueden ser

planteadas como:

mX+ceX—+keX=Fx+mdxd>+mdyo (4.17)
mY +c.Y+kY=Fy+mdyd>+mdxd (4.18)
J; =My +mdyX —méxY (4.19)
donde,
dx = 07 COS P — 0y Sin @ (4.20)
dy = 0, 8in ¢ + dy cos ¢ 4.21)

Ademads, m es la masa del rotor, k. y ce son las constantes eldstica y de amortiguacion respec-
tivamente y Jz es el momento de inercia en la direccién Z. Las componentes de la fuerza externa

se denotan por F'y y Fy, y la componente del momento externo en direccion Z es M.

Se observa que el movimiento transversal del rotor es afectado por las componentes del vec-
tor de fuerzas externas. Sin embargo, el término fuente dominante viene dado por el vector de
desbalance §,,. Para analizar la respuesta del desplazamiento ante estas cargas a una velocidad
constante (& = wy) e ignorando el efecto de amortiguacion (c, = 0), puede introducirse el uso de

las siguientes variables complejas:
R=X+jY D, =06x+jdy du:5$/+j5y/ 4.22)
para obtener:

R+ ) R=u2d, & = WD, 22 =k/m. (4.23)
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La solucién de estado estacionario para w # A, es:

_ Y gemi— 1 p (4.24)
A2 —wg u € (A jwp)2 -1 ’

Para w = A\, la solucién particular resulta:

_
2

R d, e?rt=m/2) — t%” D, e77™/? (4.25)

Esta ecuacion indica que el desplazamiento Ry y el desbalance § son vectores que estdn en
fase para una velocidad de funcionamiento que sea mucho mas baja que la frecuencia natural no
amortiguada del sistema A, (Fig. 4.4a), mientras que cuando wy es mucho mas grande que A,
ambos vectores se encuentran desfasados 180 grados (Fig. 4.4c). Para w, = A, la amplitud de
fid crece linealmente con el tiempo, y se encuentra 90 grados desfasado del vector 5u (Fig. 4.4b).
Esta interpretacion fisica indica que el movimiento del rotor es arménico simple cuando se ob-
serva desde un plano lateral, describiendo una 6rbita circular en el plano transversal. Dado que la
frecuencia de este movimiento coincide con la velocidad de rotacidon wy, se denomina respuesta
“sincrénica”. Al incrementar wy, desde el reposo, se alcanza un valor donde la amplitud del des-
plazamiento diverge siendo esta la velocidad critica. Para el rotor de Jeffcott ideal, esta velocidad
es idéntica a la frecuencia natural del sistema, una coincidencia que desaparece en modelos mas

complejos donde intervienen la anisotropia de los soportes o efectos giroscépicos [10].

Y Y
x’ 5
u / /
y — z /
Ry O Ry
X X
(b) wp = An. (©) wp > An.

Figura 4.4: Respuesta sincrénica del rotor de Jeffcott.

Si ahora se considera el efecto de amortiguacién (¢, # 0), la expresion en términos de variable

compleja se resume en:

R+ 20 MR+ N R =wld, ¢ = w2D, (4.26)

donde:

2 Ay = (4.27)
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La solucién de estado estacionario para esta configuracion resulta:

2
Wy

d, eIt (4.28)
VO — ) + 42202

R =

y, el dngulo de desfase se obtiene como:

_QCeAnwb

4.29
A2 — wg (4.29)

tan de =

Dividiendo ambas ecuaciones por A, y reordenando, se obtienen las expresiones de la amplitud
de desplazamiento adimensional y del dngulo de desfase, en funcidn de la relacion de frecuencias

wp/ A, tal como se muestran a continuacion:

(Wb/>\n)2
R/d, = 4.30
[ = = ) + 1) (*30
- —2(ewy
tan iy = 4.31)

La Figura 4.5 muestra de forma grafica como la vibracion se ve afectada por la cercania de la
velocidad de rotacién a la frecuencia de resonancia. En términos fisicos, el rotor estd en fase con el
desbalance para bajas velocidades (wy, /A, < 1), estd desfasado 180 grados para altas velocidades

(wp/An, > 1),y a90 grados detrds cuando el rotor estd en la frecuencia de resonancia.
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Figura 4.5: Respuesta de estado estacionario del rotor de Jeffcott.
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La solucién homogénea para esta configuracion se muestra en la Ec. (4.32), y consiste en dos
orbitas amortiguadas de precesion con un determinado periodo 1" (Ec. (4.33)). El primer término
de la Ecuacioén (4.32) es la solucién en la misma direccién de rotacion del rotor (forward preces-
sion - FP), mientras que el segundo término se corresponde con la solucién en el sentido contrario

(backward precession - BP).

Ry, = A (CHiVI=Ct | g, An(—Ce—i/1-C2)t (4.32)

P
A (4.33)

/12

En términos matematicos, el modelo de Jeffcott presenta raices complejas conjugadas en
—CeAn £ 0 \/@ cuya parte imaginaria define las frecuencias naturales del sistema aso-
ciadas a los modos de precesién en avance (Forward Precession - FP) y retroceso (Backward
Precession - BP). Si bien en este modelo idealizado ambas frecuencias coinciden, la inclusion
de efectos giroscdpicos o anisotropia en los soportes (fendmenos que se analizardn mediante el
diagrama de Campbell en secciones posteriores) provocard la bifurcacién de estas raices, eviden-
ciando la separacién de los componentes FP y BP. No obstante, se observa en la Ec. (4.28) que
s6lo el modo en avance es excitado por el desbalance del rotor.

Si bien el modelo de Jeffcott sobre soportes rigidos permite identificar la naturaleza de la res-
puesta sincronica, la prediccidn de la estabilidad en sistemas reales requiere considerar la interac-
cién entre la flexibilidad del eje y las fuerzas dindmicas del lubricante. En ejes flexibles soportados
por cojinetes hidrodindmicos, tal como se comentara en la seccién posterior, da lugar a fendmenos

donde las fuerzas del fluido se acoplan con los modos de flexién del rotor.

4.3. Fenomenos inestables: Oil Whirl y Oil Whip

Como se analiza en las secciones previas, el rotor alcanza un punto de equilibrio estético
definido por su excentricidad €, y su dngulo de actitud ¢,. Sin embargo, la naturaleza del fluido
en los cojinetes introduce fuerzas de acoplamiento cruzado que pueden desestabilizar el sistema
cuando la velocidad de funcionamiento wy, supera un umbral critico, generalmente cercano al doble
de la primera frecuencia natural del sistema (wp ~ 2wy,).

Muszynska [40] reporté este tipo de respuesta a través de un gréafico de cascada (waterfall
plots) donde se muestran las frecuencias de precesion para diferentes velocidades de funciona-
miento. La Fig. 4.6 muestra que cuando el eje comienza a rotar con una velocidad de rotacién
que aumenta lentamente, se observan vibraciones laterales sincrénicas (1x, es decir, a la misma

frecuencia que la velocidad de rotacién) de baja amplitud a lo largo de todo el eje del rotor. Estas
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Figura 4.6: Cascada de amplitud de frecuencias segtn la velocidad de rotacién. En linea de trazos se diferencian las

frecuencias sincrénicas (1 x) y subsincrénicas (0.5 %)

vibraciones son causadas por las fuerzas de inercia del desbalance del rotor. En este régimen, el
sistema es estable y cualquier perturbacion transitoria es rapidamente amortiguada.

A velocidades de rotacién més altas (generalmente por debajo de la primera frecuencia de
resonancia), la vibracién sincrénica forzada no es el tinico régimen de movimiento. Junto con las
vibraciones 1x, aparece el denominado “Oil Whirl”. Este fendmeno es una vibracion subsincréni-
ca de precesion lateral alrededor del punto de equilibrio del cojinete, a una frecuencia cercana a
la mitad de la velocidad de rotacién. En este rango de velocidad de rotacion, el rotor se comporta
como un cuerpo rigido. Las amplitudes del Oil Whirl suelen ser mucho mas elevadas que las de las

vibraciones sincrénicas. Sin embargo, estan limitadas por el huelgo del cojinete y las fuerzas no
lineales del fluido. Con el aumento de la velocidad de rotacidn, el patrén de vibracién permanece
estable. La frecuencia del Oil Whirl sigue el incremento de la velocidad de rotacién, mantenien-
do la relacién de ~ 0.5x con esta. Las amplitudes de vibracién permanecen casi constantes y
generalmente elevadas. En el rango de velocidad de rotacién considerado, los efectos dindmicos
del fluido del cojinete predominan claramente. La vibracion sincrénica forzada representa una pe-
quefia fraccién de la respuesta vibratoria, tal como indica el grafico de cascada de la Figura 4.6
[9, 10, 40].
Cuando el incremento de la velocidad de rotacion se aproxima a la primera frecuencia de re-
sonancia wy,, el Oil Whirl se vuelve repentinamente inestable y desaparece, siendo suprimido y

reemplazado por vibraciones sincrénicas crecientes. Las vibraciones forzadas predominan, alcan-
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zando sus amplitudes mdximas en la frecuencia de resonancia correspondiente a las propiedades
de masa y rigidez del rotor. En este punto, los efectos dindmicos del fluido del cojinete ceden la
prioridad a los efectos mecénicos eldsticos del rotor [9, 10, 40]. Para velocidades superiores a la
primera velocidad de resonancia, las vibraciones sincrénicas forzadas decaen. Nuevamente, las
fuerzas del fluido del cojinete entran en accion. Poco después de la primera frecuencia natural, y
con el aumento de la velocidad de rotacidn, el Oil Whirl ocurre nuevamente. El patrén descrito
anteriormente se repite. El ancho de la regién de velocidad de rotacién en la cual predominan
las vibraciones sincrénicas depende directamente de la magnitud del desbalance del rotor: cuanto

mayor sea el desbalance, mas amplia sera esta region.

Cuando la velocidad de rotacién se aproxima al doble del valor de la primera frecuencia de
resonancia, la frecuencia del Oil Whirl (que, como se menciond, es aproximadamente igual la
mitad de la velocidad de giro) alcanza el valor de dicha resonancia (23 = 0.5 wp, = wy). El
patrén del Oil Whirl es reemplazado por el denominado “Oil Whip”, una vibracion subsincrénica
de precesion lateral del rotor. EI Oil Whip tiene una frecuencia constante: independientemente
del incremento de la velocidad de rotacidn, la frecuencia del Oil Whip se mantiene cercana a
la primera frecuencia natural del rotor. Este fendmeno es denominado, bloqueo de frecuencia
[10, 40]. En este rango de alta velocidad, el eje no puede considerarse rigido. Su flexibilidad, es
decir, sus grados de libertad adicionales, provoca que el sistema rotor-cojinete esté estrechamente
acoplado. Los pardmetros del rotor (su masa y rigidez, en particular) se convierten en los factores
dindmicos dominantes. La amplitud de la vibracién del mufién durante el Oil Whip esté limitada
por el huelgo del cojinete, pero la vibracién del eje puede volverse muy elevada, ya que este vibra

en condiciones de resonancia.

Entre los fendmenos dindmicos descritos, existe una clara distincién relacionada con su natu-
raleza. Por un lado, la vibracién lateral sincrénica del rotor (1x) debida al desbalance y, por otro
lado, la vibracion del rotor relacionada con el fluido. El movimiento resultante tiene la forma de
la clasica vibracién forzada sincrénica (1x). Por el contrario, el segundo tipo de vibraciones se
define como “auto-excitadas”, originadas por un mecanismo de retroalimentacién interna que con-
vierte la energia cinética de rotacién en movimiento vibratorio lateral. A diferencia de los sistemas
pasivos, donde el amortiguamiento siempre actia como un agente estabilizador, en estos sistemas
la dindmica del lubricante puede actuar como una fuente de energia, alimentando la precesion del

rotor incluso en ausencia de excitaciones externas.

A menudo, el Oil Whirl y el Oil Whip se describen como un movimiento “inestable” del rotor
en un sentido cercano a los términos vibraciones “indeseables” o “inaceptables’ *. Obviamente,

estas vibraciones son altamente indeseables, ya que perturban la operacion normal de la mdquina.
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u; = Rx1 us = Rxo

X /‘\lu = By1 /‘\M = Py

—

Figura 4.7: Grados de libertad del elemento de viga en un plano X — Z.

La operacién normal se relaciona con el movimiento puramente rotacional del rotor alrededor de
su eje adecuado y a una velocidad angular conveniente. Por otro lado, como ya se mencioné pre-
viamente, estos fendmenos son evitables si se alcanzan elevadas excentricidades en los cojinetes
[10, 40].

Para predecir con precisiéon estos umbrales en geometrias complejas, es necesario recurrir
al Método de Elementos Finitos, el cual permite capturar la flexibilidad distribuida del eje y su

interaccién tanto con cojinetes, como con otros elementos acoplados al rotor.

4.4. Método de elementos finitos aplicado a rotores elasticos

El Método de Elementos Finitos (Finite Element Method - FEM) es un método para el andlisis
de tensiones, vibraciones, flujos térmicos y muchos otros fendmenos. La implementacion de esta
técnica en rotodindmica fue realizada en primer lugar por Ruhl y Booker [125] con posteriores
contribuciones de Nelson [126]. En esta seccion se comentara brevemente el desarrollo necesario
para realizar el estudio de ejes flexibles soportados por cojinetes hidrodindmicos. Una descripcion
detallada del FEM puede encontrarse en los textos de Johnson [127], Ofiate [128], Zienkiewicz
[129], entre otros.

La Figura 4.7 ilustra un segmento de viga uniforme con sus respectivos grados de libertad en el
plano X — Z: Desplazamiento (R;, R2) y rotacion en cada uno de sus extremos (31, 32). La masa
de la viga estd uniformemente distribuida a lo largo de su longitud. La ecuacién de movimiento
gobernante para esta situacién resulta:

0?r or

+ EIl— = f(s,t) (4.34)

Ange H B G

donde )\, es la masa por unidad de longitud, £ es el médulo elastico del material, I es el momento
de inercia de la seccion transversal y f (s, t) es la carga externa distribuida. A partir de la propiedad

de separacién de variables, se puede proponer una solucién de la forma:

r(s,t) = Z Yi(s)ui(t) (4.35)
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donde 1);(s) se corresponde con las funciones de forma que son requeridas para satisfacer la ecua-

cién homogénea estatica. Las funciones u;(¢) son identificadas como:

u; = Rxi u2 = fy1 uz3 = Rxs W= By (4.36)

Estos valores son ordenados en el vector desplazamientos u, siendo 11 su correspondiente
derivada en el tiempo. A partir de estas relaciones, las funciones de forma 1;(s) requieren cumplir

las siguientes condiciones de borde:

P1(0) =1 2(0)=0  3(0)=0  4(0)=0
Pi(0)=0  P5(0)=1  3(0)=0  ¢4(0)=0
Pi(L) =0  2(L)=0  3(L)=1 u(L)=0
PI(L)=0  Pp(L)=0 3(L)=0 ¢(L)=1

4.37)

donde la notacién prima indica derivacidn con respecto a s. La ecuacion estatica homogénea aso-

ciada al problema resulta:

d*r
— =0 4.38
T (4.38)
y tiene solucidn:
r= C;s?’ + %82 + O35+ Cy (4.39)

Por lo tanto, las funciones de forma, quedan definidas como:

Y1(s) =1 —3s%/L + 253/ L3 (4.40)
Vo(s) = s — 25? /L + 53 /L2 (4.41)
V3(s) = 352 /L% — 253/ L3 (4.42)
Yu(s) = —s*/L + s>/ L? (4.43)

y la solucién aproximada resulta:

r(s,t) = ui(t) (1 —3s/L* +25°/L%) + wa(t) (s — 2s*/L + s*/L?) ...
(4.44)

+us(t) (3s*/L% — 28°/L3) + wa(t) (—s*/L + s*/L?)
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Definiendo la energia cinética como:

1 L or\?2
Ep =~ w2 4.4
T 2/0 A <8t> ds (4.45)

Reemplazando por la solucién aproximada obtenida en la Ec. 4.44:

1
Ep = iaT M u (4.46)

con:

156 22L 54 —13L |
22  4L? 13L —3L2

M = AmL (4.47)

420 54  13L 156 —22L

—13L —-3L —22I 42

De forma similar, sustituyendo la solucién de la Ec. 4.44, en la funcién energia potencial:

1/t 02\ 1
Ev==] EI{Z=) ds=-uTK 4.48
v 2/0 <352> i " (449)

donde:
6 3L —6 3L

3L 212 -—-3L L2
K:@ (4.49)

L3 | ¢ _3L 6 -3L
3L L[? 3L 2I2

Luego, el Lagrangiano L del sistema queda definido por:
1 . T . 1 T
L:ET—Evziu Mu—iu Ku (4.50)

y las ecuaciones del movimiento, con F' como el vector de cargas externas, quedan expresadas

como:

Mii + Ku=F 4.51)

4.4.1. Matrices elementales para rotores

Las ecuaciones y matrices anteriormente desarrolladas fueron planteadas para una viga en
la cudl se despreciaron los efectos de la inercia rotacional y giroscépicos. Siguiendo el mismo
procedimiento que el planteado, pero considerando un elemento de viga en el cudl el movimiento

puede ser en los planos X — Z e Y — Z (Fig. 4.8) las nuevas incdgnitas del problema a resolver
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1w = Ry, us = Rxo
X /‘\u4 = By1 /‘\Us = By
L—| ——2-
U = Ry, us = Ry»
Yy /‘\us = Bx1 /‘\W = Bx2
2.

Figura 4.8: Grados de libertad del elemento de viga en los planos X — Ze Y — Z.

son:

u; = Rx1 u2 = Ry uz = Bx1 u = By1
4.52)

us = Rx2 us = Ry» u7 = Bx2 ug = fBy2

Las funciones que describen el desplazamiento en los planos X — Zy Y — Z son r(s,t) y

p(s, t) respectivamente, y quedan formuladas en términos de las funciones de forma:
7(s,t) = wih1 + ugthe + usths + ugthy (4.53)

p(s,t) = ugthy — ugthy + uptPs — urty (4.54)

La orientacién del elemento de viga esta definido por los dngulos «, y 5 de la Figura 4.8, los

cuales estan en términos de (s, t) y p(s, t) por:

or(s,t

(s, = 2700 i s+ st (4.55)
Op(s,t

on(st) = =20 g — g + e 4.56)

El signo negativo es necesario para cumplir con la regla de la mano derecha en cuanto al
sentido de rotacion positivo sobre el eje X. Expresando esto mismo pero de forma matricial se

obtiene:

rst) | _ W(s)u(t) (4.57)
p(s,t)
@S0 ) (4.58)
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donde:

0 0 0 0
o (1 Py Y3 Py 4.59)

0 Y1 =2 0 0 43— O

0 _ oy / 0 O ol / 0
r— wl w2 % w4 (460)

Y1 0 0 ¢ ¥5 0 0 4y

La energia cinética para el elemento es obtenida a partir de considerar la energia de un dife-

rencial de viga ds e integrando a lo largo de la longitud. Por lo tanto:

o Ir . In . ..
dET = )\7(7‘2 +p?) + Ep(ab + Bp) + EP(QQ — 2¢af3) (4.61)

donde \,,, I y Ip son la masa, y los momentos de inercia diametral y polar, respectivamente.

Sustituyendo
dE —Lm'TszT\I:' £_'TPTP'— pIpu T, TT ¢ Ir 6
T=-u u+2u u—o¢lpu' T, 5u+2¢5 (4.62)

El primer término corresponde al movimiento de traslacion rectilinea, el segundo corresponde
con la inercia de rotacion, el tercero con el acoplamiento giroscépico y, el dltimo con la rotacién

del eje del rotor. Integrando a lo largo del elemento finito, la definicion de la energia cinética

resulta: _
1 . o
Ep = 51‘1T Mt + Mg] @ — du'Nu1 + ¢ ; (4.63)
donde:
L
Mt = / A\ T W (s (4.64)
0
L —
Mg = / IT rds (4.65)
0
L i
N = / Ip TlTsds (4.66)
0

La funcién de energia potencial desarrollada anteriormente debe ser modificada para poder
considerar la energia de la flexién en el plano Y — Z. Por lo que la energia potencial por unidad

de longitud queda expresada como:

2.\ 2 2.\ 2
S S

dEy = 5
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y la funcidén energia potencial integrada en el elemento es:

con:

1

By = iuTKeu

L
Kezi/ EIvTW ds
0

125

(4.68)

(4.69)

Definiendo al Lagrangiano del sistema L. = F'7 — Ey, se obtiene la ecuacién del movimiento

para velocidad constante (gz5 = wp):

[Mr + Mg ii — w,Gt + Keu=F

donde la matriz de efectos giroscépicos acoplados G es antisimétrica y definida por:

G=N-N"

(4.70)

4.71)

Con todo el desarrollo realizado, finalmente, las matrices elementales de inercia traslacional

(M), inercia rotacional (M), efectos giroscépicos (G) y de rigidez (K¢) se muestran a conti-

nuacion:

156

22L
420 | 5y

—13L

0
156

—22L

0
0
54
13L
0

0

—22L

412
0
0

—13L

—3L2
0

22L
0
0
4L72
13L
0
0
—3L2

54
0
0

13L
156

—22L

0
54
—13L
0
0
156
22L
0

0
13L
—3L2
0
0
22L
4172

—13L

—3L2
—22L

412

4.72)
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36 0 0 3L -36 0 0 3L
0 36 —-3L 0 0 -36 —-3L 0
0 —3L 4I? 0 0 3L —-L?* 0

My — T | 3L 0 0 4L 3L 0 0 IL? “473)
0L 36 0 0 -3L 36 0 0 -3L
0 -36 3L 0 0 3 3L 0
0 3L —-L*> 0 0 3L 4L*> 0
3L 0 0 L* 3L 0 0 4L?
0 36 3L 0 0 36 3L 0 |
36 0 0 3L -36 0 0 -3L
-3L 0 0 —4L?> 3L 0 0 L?
_Ip | 0 3L 47 0 0 3L —-IL* 0 474
0L o 36 3L 0 0 -36L —3L 0
-36 0 0 3L 36L 0 0 3L
-3L 0 0 L? 3L 0 0 —4L?
0 3L —-L*> 0O 0 3L 4L 0
6 0 0 3L -6 0 0 3L |
0 6 —3L 0 0 -6 —3L 0
0 —3L 2> 0 0 3L L* 0
K. _ 28I | 3L 0 0 2L? -3L 0 0 L2 475)

L1 6 0o o0 -3, 6 0 0 3L
0 -6 3L 0 0 6 3L 0
0 —-3L L? 0 0 3L 2L 0

3L 0 0 L*> -3L 0 0 2I?

4.4.2. Ensamblaje de la matriz global del rotor: discos y cojinetes

El ensamblaje de la matriz global se realiza considerando que cada elemento finito estd conec-
tado a su vecino mediante la interaccion de un nodo mediante la discretizacién 1D que se muestra
en la Fig. 4.9. Tal como se mostr6 anteriormente, los elementos de viga utilizados para la discreti-
zacion se modelan con matrices 8 X 8 capaces de representar los 8 grados de libertad. En el caso

de los elementos adicionales que se pueden adicionar a un nodo (como por ejemplo un disco o un
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Nodol Nodo2 Nodo3 Nodo4 Nodob Nodo6 Nodo7

7%, H 72
[e] ® ® ° ® ® fe]

N\ U \y
Cojinete Cojinete

Disco

Figura 4.9: Discretizacién del eje rotante.
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cojinete linealizado), su influencia puede describirse mediante matrices 4 x 4. Para el caso de un

disco su matriz de masa Mg se determina como:

g 0 0 0]
0 my 0 0
My =
0 0 I, 0
0 0 0 I |

(4.76)

donde my se corresponde con la masa del disco e I, es el momento de inercia transversal. Por su

parte, la matriz giroscopica Gq resulta:

(00 0 0 |

000 0
Gy =

00 0 —I

00 1 0 |

@4.77)

donde I; es el momento de inercia polar. Si el disco no es el lo suficientemente delgado, debe

tenerse en cuenta los momentos de inercia de una barra dado que esto puede conducir a una mala

representacion de la geometria real.

El caso de la utilizacién de cojinetes linealizados, tal como se ha comentado anteriormente, la

matrices de masa My, rigidez Ky de amortiguacion Cy, se conforman por la masa de rotor m, y

los coeficientes eldsticos y de amortiguacidn resultando:

m 0 0 0
0 m 0 O
My, =
0 0 0 O
| 00 0 0|

(4.78)
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Nodo 1l Nodo 2 Nodo3 Nodo4 Nodob5 Nodo6 Nodo 7

Cojinete
Linealizado

\Nodo 1

Disco —

Nodo 7 Nodo 6 Nodo 5 Nodo 4 Nodo 3 Nodo 2

Cojinete

Linealizado

L

Figura 4.10: Acoplamientos de matrices elementales en la matriz global.

Cyp

0

0

o o o O

o o o o

o o o O

0
0
0
O_

4.79)

(4.80)

La Fig. 4.10 esquematiza el acoplamiento entre las matrices elementales. En este agrupamien-

to, los términos de las matrices de un grado de libertad se suman a los términos del mismo grado

de libertad de otra matriz elemental. Las coeficientes que resultan de la linealizacién del cojinete

hidrodindmico actiian en los grados de libertad correspondientes al nodo donde se encuentra el

cojinete [130]. En el caso de que los cojinetes no se expresen a través de sus coeficientes lineali-

zados, la fuerza hidrodindmica en sus componentes (Fx e Fy) se consideran directamente como

aportes en el vector de cargas externas F' de la Ec. (4.51) para los nodos donde se encuentren los

cojinetes.

La ecuacion de movimiento para el sistema completamente linealizado, resulta:

[MT + MR + My, + Md] u-— (Cb + wpG + wad)fl + (Ke + Kb)u =F

(4.81)
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4.4.3. Mapeo de frecuencias resonantes

El andlisis de los autovalores del sistema global permite identificar las frecuencias naturales
amortiguadas y sus respectivos modos de precesion. A diferencia de las estructuras estaticas, en
rotodindmica estas frecuencias son funciones dependientes de la velocidad de rotacion wy, debido
principalmente a dos factores: la accién de los momentos giroscdpicos y la variabilidad de los
coeficientes dinamicos de los cojinetes hidrodinamicos.

Para visualizar esta evolucion, se recurre al Diagrama de Campbell (Fig. 4.11). En este gréfico,
el eje de las abscisas representa la velocidad de rotacién, mientras que el eje de las ordenadas
muestra las frecuencias naturales (parte imaginaria de los autovalores). La importancia de este
diagrama radica en la identificacion de las velocidades criticas, definidas por la interseccién de las
curvas de precesion en avance (Forward Whirl - FW) con la recta de excitacién sincrénica (1x).
El desdoblamiento de las curvas conforme aumenta la velocidad evidencia el efecto giroscpico,
el cual tiende a “endurecer” los modos en avance y “ablandar” los modos en retroceso (Backward

Whirl - BW).

50 1%

>
lan}

BW

[\
jen)

Fw

Frecuencia [Hz|
w
S

—
o

)
0 500 1000 1500 2000 2500 3000 3500

Velocidad de rotacién [RPM]

Figura 4.11: Representacién de un Diagrama de Campbell.

4.5. Coédigo rotorDynCav

Para el estudio del comportamiento dindmico del sistema eje-cojinete, se ha desarrollado una
herramienta de simulacién en el entorno Octave®. El c6digo permite modelar la respuesta transi-
toria y estacionaria de un rotor flexible considerando efectos giroscOpicos, desbalance de masa y
fuerzas hidrodindmicas no lineales en los apoyos.

El eje se discretiza mediante elementos de viga Euler-Bernoulli de cuatro grados de libertad
por nodo (como los descritos anteriormente). La formulacién se centraliza en el médulo mat rixR
.m, el cual ensambla las matrices globales de masa (M), rigidez (K) y amortiguamiento giroscopi-

co (C). El cédigo permite ademas la incorporacién de discos rigidos en nodos especificos, suman-
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do sus propiedades de inercia polar (I;) e inercia transversal (/) directamente a las matrices
globales.

El c6digo numérico contempla tres niveles de complejidad para los apoyos:

= Modelo Lineal: Utiliza coeficientes constantes de rigidez (Ky,) y amortiguamiento (Cy,),

validos para pequeiias perturbaciones alrededor de una posicion de equilibrio.

= Modelo de Cojinete Corto (Ocvirk / ISJB): Implementado mediante una solucién analitica
de la ecuacion de Reynolds. Este modelo permite calcular las fuerzas de reaccién de forma
instantdnea en funcién de la excentricidad (¢) y el dngulo de actitud (¢), capturando la no

linealidad del film de aceite.

= Resolucion de la ecuacién Reynolds bifasica: Este mdédulo devuelve los valores de fuerzas
calculados para cada paso de tiempo por el cdédigo dynCav propuesto. Retiene en memoria
la distribucién de la fraccién de lubricante liquido de forma de poder evaluar la evolucién de
la region de cavitacion en el tiempo. A su vez, permite el estudio de la dindmica de cojinetes

con superficies texturadas, tanto en la carcasa como en el eje rotante.

El sistema de ecuaciones diferenciales del movimiento se resuelve en el dominio del tiempo
mediante el algoritmo de Newmark (contenido en intNewmark_NL.m). Este esquema de integra-
cién implicita calcula paso a paso el vector de desplazamientos (U), velocidades (V') y acelera-
ciones (A). En cada incremento de tiempo (At), el cddigo actualiza la fuerza de desbalance y las
reacciones no lineales de los cojinetes, garantizando la convergencia del sistema. El algoritmo in-
cluye la opcion de realizar una rampa de velocidad lo que permite simular el arranque o la parada
de la maquina y observar el paso por las velocidades criticas de manera continua.

Por su parte, el médulo campbell_mod.m realiza un anélisis de autovalores para determinar
las frecuencias naturales del sistema en funcién de la velocidad de giro. Al iterar sobre el rango
operativo, se construye el Diagrama de Campbell, que permite identificar las intersecciones entre
las frecuencias excitadoras (armonicos de la velocidad de rotacion) y los modos naturales del rotor,
definiendo asi las zonas de operacidn segura y los margenes de estabilidad frente al fendmeno de

0Oil Whip.
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Resultados

En los capitulos anteriores se han abordado desde los fundamentos de la lubricacién hasta la
dindmica de ejes flexibles soportados por cojinetes hidrodindmicos. A través de estos desarrollos,
se establecieron modelos analiticos para determinar el campo de presiones y la capacidad portante
en condiciones tedricas ILJB e ISJB, analizando ademas las caracteristicas dinamicas de sistemas
linealizados, la influencia del texturado superficial y los efectos térmicos. A partir de las ecua-
ciones de Navier-Stokes, se desarrollé una formulacién de Reynolds para flujo bifdsico capaz de
integrar modelos de cavitacién vaporosa, gaseosa y de pseudo-cavitacion. Este desarrollo se ma-
terializo en el codigo dynCav, implementado tanto en Octave® como en el entorno OpenFOAM®
mediante el Método de Areas Finitas y del uso de esquemas de discretizacién que aseguran una
convergencia de segundo orden tanto en el espacio como en el tiempo. Por dltimo, se integré el
estudio de la dindmica de ejes rigidos y flexibles en interaccién con los fendmenos de inestabilidad
de la pelicula lubricante.

Las secciones que conforman este capitulo presentan y discuten los resultados derivados de
estos desarrollos. Para todos los casos desarrollados, el signo de la excentricidad relativa corres-
ponde con el signo de los ejes de coordenadas X e Y (Fig. 2.3a). El nimero de Reynolds para
cada caso es calculado segtin la ecuacién (5.1) considerando las propiedades de la pelicula com-

plemente liquida.
_ PLWp Ty C
Hi

Re 3.1

5.1. Validacion del campo de presiones y de las regiones de cavitacion

Con el fin de validar el campo de presiones y la extension de las regiones de cavitacion, se
contrastan los resultados de los modelos numéricos propuestos con los datos experimentales clasi-

cos de Jakobsson y Floberg [68]. Dichas mediciones corresponden a un cojinete sumergido cuyos

131
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pardmetros fisicos y geométricos se detallan en la Tabla 5.1. La validacién se centra en los perfiles
de presion obtenidos a distancias axiales de d; = 0.1L y d; = 0.3L respecto al plano medio
del cojinete, tal como se ilustra en la Figura 2.3b. Las soluciones numéricas mediante el modelo
bifdsico dynCav se obtuvieron empleando una malla estructurada de 256 elementos en direccién
circunferencial y 64 en direccidn axial. En esta configuracion, el régimen de flujo es laminar, con

un ndmero de Reynolds de Re = 23.

Pardmetro  Valor Unidad Pardmetro  Valor Unidad
o1 840 kg/m> Dref 100 kPa

) 12.7 x10™2  Pa.s Qg 1.0 -

Pg 1 kg/m? L 133 mm

Lhg 1.81 x10™®  Pa.s T 50 mm
R, 1 pm & 0.146 mm

€ 0.6 - Do 20 kPa

wp 48.1 rad/s Dsat 90 kPa

Tabla 5.1: Condiciones de funcionamiento utilizadas por Jakobsson [67].

EnlaFigura 5.1 se presenta el perfil de presiones bajo condiciones de cavitacién vaporosa. Este
caso es ampliamente reconocido en la literatura [15, 67] y se utiliza como referencia fundamental
para validar el modelo de cavitacidon vaporosa. El algoritmo propuesto, basado en el modelo de
Schnerr-Sauer, captura con precision los puntos de entrada y salida de la regién cavitada. El caso
de estudio simula un cojinete sumergido en un depdsito de aceite sin linea de suministro externa,
donde una bomba de vacio mantiene un entorno de muy baja presion (20 kPa). Es importante
destacar que las referencias citadas no proporcionan resultados experimentales ni numéricos sobre

el perfil de fraccién de liquido para este caso especifico.
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Figura 5.1: Perfil de presiones considerando cavitacién vaporosa (pr.y = 100 kPa).
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En contraste, la Figura 5.2 muestra el perfil de presiones obtenido mediante el modelo de cavi-
tacidn gaseosa de Zhou [100]. En este caso, la presiéon minima corresponde al valor de equilibrio
alcanzado cuando el aire disuelto se difunde desde el lubricante para formar burbujas. Este resul-
tado numérico concuerda con la “presién de expulsion de aire” (90 kPa) reportada por Jakobsson
[68]. Se observa que una presion de saturacion significativamente superior a la presién de vapor
ejerce un impacto notable en el perfil de presiones resultante. Este comportamiento es fisicamente
consistente con la dindmica de los flujos de entrada y salida del dominio: al no existir una linea de
suministro externa, la recuperacion de la pelicula lubricante depende del flujo que ingresa desde el
deposito en las zonas donde la presion interna es inferior a la de referencia. En consecuencia, cuan-
do la diferencia entre la presion externa e interna es menor, como ocurre en la cavitacién gaseosa,
se requiere una mayor distancia circunferencial para la recuperacion de la pelicula liquida [131].
Por lo tanto, en los casos que no existe un suministro directo y la alimentacién es por los latera-
les, la extension de la zona de cavitacion estd gobernada por el balance de masa, expandiéndose
a medida que aumenta el caudal expulsado por el campo de presiones con valores superiores a la

presion externa.
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Figura 5.2: Perfil de presiones considerando cavitacién gaseosa (pr.y = 100 kPa).

En cuanto al andlisis de la pseudo-cavitacion, este fendmeno se modela mediante la Ec. (2.128),
empleando los pardmetros fisicos y geométricos detallados en la Tabla 5.2. Se asume una presen-
cia inicial de gas en forma de burbujas del 5 % (ay o = 0, 95). Tanto el perfil de presiones como la
fraccion de liquido se evalian en el plano medio del cojinete (d; = 0). Los resultados derivados del
modelo dynCav se obtuvieron utilizando una malla de 256 elementos en direccion circunferencial
y 64 en direccion axial. Dentro del huelgo del cojinete, el flujo se mantiene en régimen laminar

con un nimero de Reynolds de Re = 40. Los resultados obtenidos para los diferentes valores de
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ks presentan una buena concordancia con los reportados por Jaramillo et al. [69]. Cabe destacar
que, tal como indica dicho autor, para lograr esta correspondencia es necesario aplicar una dife-
rencia de tres 6rdenes de magnitud respecto al pardmetro k, utilizado originalmente por Snyder

[7]. El estudio paramétrico se llevé a cabo empleando valores de k4 de 7,85 x 1074, 7,85 X 107°

y 7,85 x 1076,
Parametro  Valor Unidad Parametro  Valor Unidad
ol 854 kg/m? Dy 1 kPa
L 7.1 x1073 Pas R, 0.385 pm
Py 1 kg/m3 a0 0.95
Lg 1.81 x107° Pas L 25.4 mm
Ks ~1074-107% Ns/m T 25.4 mm
o 0.035 N/m c 254 pm
k 1 € 04 m
DPref 100 kPa W 523.60 rad/s

Tabla 5.2: Condiciones de funcionamiento utilizadas por Snyder y Jaramillo [7, 69].

En las Figuras 5.3 y 5.4 se muestra el impacto de este parametro sobre el perfil de presiones y
la morfologia de la regién de cavitacién. En concordancia con lo observado en los casos previos,
una presion de saturacion elevada restringe la capacidad de recuperacion de la pelicula liquida, lo

que altera significativamente la distribucion de presiones en la zona convergente del dominio.
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Figura 5.3: Perfil de presiones obtenido a partir del modelo de pseudo-cavitacion.

Mientras que Snyder vincula este comportamiento con la adveccién de la zona cavitada hacia
la seccién convergente debido al incremento en la velocidad de operacion, el andlisis realizado en
este trabajo sugiere una causa fisica adicional: para una configuracién dada y una excentricidad
constante, una mayor velocidad de rotacién intensifica el flujo hacia el exterior del dominio pro-

ducto de un campo de presiones mds intenso. Este fendmeno demanda, en consecuencia, una zona
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Figura 5.4: Distribucién de «; obtenido a partir del modelo de pseudo-cavitacidn.

de cavitacién més extensa para permitir la adecuada recuperacién de la pelicula lubricante.

Por otra parte, tal como analizan Snyder y Jaramillo, una mayor viscosidad dilatacional su-
perficial otorga a las burbujas de aire una mayor resistencia frente a las tensiones de traccién
provocadas por las presiones inferiores a la de referencia. De este modo, para el valor mas elevado
de ks, el perfil obtenido se asemeja a una condiciéon Full-Sommerfeld o Full-Ocvirk, en la cual
las presiones en la region divergente alcanzan magnitudes similares a las de la zona de presiones
positivas. Como es sabido, un perfil de presiones antisimétrico de este tipo induce inestabilidad en
la dindmica del mufién. Por lo tanto, se puede inferir que un fluido con una mayor k; tiende a ge-
nerar un comportamiento inestable en el sistema, al dificultar la ruptura de la pelicula y aproximar

la respuesta del cojinete a la solucién analitica clasica sin cavitacion.

Si bien el analisis de sensibilidad respecto al parametro k, exhibe la tendencia fisica esperada,
los resultados obtenidos con el modelo p — « implementado presentan ciertas divergencias en
relacion con la ubicacién de los puntos de inicio y fin de la regién de cavitacidn, asi como en los
valores de presion minima alcanzados. Estas diferencias en el perfil de presiones pueden atribuirse
a las distintas formulaciones empleadas: el modelo p — R utilizado por Snyder y Jaramillo frente al
modelo p — a propuesto en este desarrollo. En el primer caso, se parte de la ecuacién de Reynolds
y se desarrolla algebraicamente el término de variacion temporal de la densidad para obtener una
expresion que contemple el cambio en el tamafio de las burbujas. En contrapartida, en el modelo
p — a, este fendmeno se integra de manera directa al considerar el término de cambio de fase

dentro de la ecuacion de transporte de cada una de las especies presentes.
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5.1.1. Caracterizacion de la region cavitada

La validacién de las regiones de cavitacion se realiza mediante el uso de los datos experimen-
tales publicados por Etsion [132]. En dicho trabajo, el cojinete ensayado posee un radio r;, de
25.4 mm, una longitud L de 38.1 mm y un huelgo ¢ de 114 pm. La velocidad de rotacién es de
1840 RPM, se utiliza un lubricante con viscosidad p; = 0,026 Pa s y la excentricidad relativa €
es de 0.4, por lo que resulta un nimero de Reynolds Re = 18. Para este andlisis, se consideran
dos valores de presion ambiente: 113.6 kPa y 140.8 kPa. Debido a que el trabajo original reporta
exclusivamente la presencia de aire en la zona de cavitacidn y presiones superiores a la de va-
porizacion, se opté por emplear un modelo de cavitacién gaseosa con pardmetros de cavitacion
idénticos a los experimentales. Las regiones de cavitacion obtenidas numéricamente se presentan
en la Figura 5.5a, mientras que la Figura 5.5b muestra los registros fotograficos correspondientes

a los ensayos a 1840 RPM.

0.46

(a) Region de cavitacion obtenida de forma numérica. (b) Region de cavitacion experimental [132].

Figura 5.5: Comparacion de las regiones de cavitaciéon numérica y experimental.

La Tabla 5.3 resume las posiciones angulares de inicio (6;) y fin (6) de la zona cavitada repor-
tadas por Etsion [132], contrastdndolas con los valores obtenidos mediante el modelo propuesto en
este trabajo, identificados con el superindice 6*. Es relevante observar que, aunque en la fotografia
del cojinete con presién de referencia de 140.8 kPa la regién de cavitacién no parece superar la
linea de referencia, los valores tabulados por Etsion indican un dngulo final de 5°, una discrepancia

sutil que el modelo numérico permite analizar con mayor detalle.

Pref [kKPa]  Etsion (6; [°]) Etsion (67 [°]) 07 [°] 9} [°]
113.6 200 75 201 81
140.8 210 15 207 10

Tabla 5.3: Angulos de entrada y salida de la regién de cavitacién comparados con los resultados publicados por Etsion
et al. [132]

Se puede observar que las regiones de cavitacion se encuentran adecuadamente representadas
por el modelo de cavitacién gaseosa. Tal como se indicé previamente, la extensién de estas zonas

depende fundamentalmente de la presion de saturacion. Esta dependencia fue verificada mediante
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el modelo de cavitacién vaporosa (Schnerr-Sauer), ajustando una presién de vapor proxima a la
atmosférica (90 kPa), lo que permiti6 obtener resultados andlogos a los del modelo difusivo. No
obstante, si bien los resultados respecto a la geometria de la regién de cavitacién son similares, los
tiempos caracteristicos de ambos fendmenos fisicos difieren significativamente. En consecuencia,
emplear un modelo de cavitacién vaporosa con una presiéon de saturacion correspondiente a la
cavitacién gaseosa no describe de manera fiel la evolucion temporal del problema. Este factor

resulta critico y decisivo en el andlisis dindmico de un cojinete hidrodindmico.

5.1.2. Convergencia del método propuesto

El andlisis de convergencia del algoritmo desarrollado se llevé a cabo utilizando un cojinete
con pardmetros operativos constantes (velocidad angular, geometria y propiedades del lubricante),
detallados en la Tabla 5.2. Para este estudio, se empled el modelo de pseudo-cavitacién con una
fraccion de liquido inicial oy o = 0.95 y una viscosidad dilatacional superficial ks = 7.85 x
1075. Con el fin de evaluar la dependencia de la solucién respecto a la discretizacién espacio-
temporal, se aplicé un esquema de refinamiento bajo una condicién CFL constante (Ec. (5.2)),
determinando el error de los refinamientos sucesivos mediante una solucién de referencia f,.y, tal
como se indica en la Ec. (5.3). El tamaifio de los elementos de la malla se calculé6 como Ax =
2mry /M, en direccién circunferencial y Ay = b/M,, en direccién axial, mientras que el paso de
tiempo se definié como At = 1 x 107°/N;. La solucién de referencia se obtuvo empleando una
configuracién de malla fina con M, = 320, M, = 160 y N; = 16. Por otro lado, la secuencia
de mallas utilizada para determinar la convergencia se definié con valores de M, = {20, 40,80}
y M, = {10,20,40} [69]. En cada uno de estos casos, se ajust6 el nimero de pasos de tiempo a
Ny = {1,2,4}, respectivamente, para preservar el valor del pardmetro CFL durante el proceso de

refinamiento. El tiempo final de simulacién para todos los casos fue de ty = 1 x 1072

. wabAt
CFL = =2 (5.2)
Hft - fref”
Er(f)er = = —7— (5-3)
M, M,

En la Figura 5.6 se ilustra la convergencia del error obtenida para las soluciones numéricas
utilizando las mallas y pasos de tiempo previamente discutidos, junto con las pendientes de re-
ferencia para convergencia lineal y cuadrdtica representadas en lineas de trazos. Se verifica una
convergencia de segundo orden, tanto en el espacio como en el tiempo, para el campo de presion,

la fraccion de liquido presente y la excentricidad. Resulta relevante destacar que este constituye
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el primer caso de estudio reportado en el andlisis de cojinetes hidrodindmicos en el que se de-
muestra una convergencia de segundo orden. Como se detall6 con anterioridad, para alcanzar esta
convergencia cuadratica, fue imperativo actualizar el campo de presiones antes de cada etapa del
esquema de particion (splitting).

Pasos de tiempo

2 100 1000
1)(10 T T T — T
*-x Lineal
™~ . ++ Cuadrético
N T Excentricidad [-]
: "% 60— Fraccién liquida [-]
1x10” v Presién [MPa
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100
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Figura 5.6: Convergencia del error en condiciones de CFL constante.

Para completar el andlisis, se realizo una simulacién dindmica del caso estudiado aplicando
una carga externa de W = 500 N, iniciando el movimiento desde el centro del cojinete hasta
alcanzar la posicion final en ¢ ;. La convergencia de la trayectoria se evalud mediante la evolucion
temporal de la excentricidad del eje. Tal como se observa en la Figura 5.6, se logra también una

convergencia de segundo orden bajo la misma configuraciéon numérica empleada en el caso base.

5.1.3. Mediciones propias en el banco de pruebas

Para contar con informacién propia con la que contrastar los valores obtenidos por simulacién,
se realizaron mediciones experimentales en el banco de pruebas de cojinetes hidrodindmicos que
dispone el Laboratorio de Mecanica de Fluidos de la Universidad Nacional de la Patagonia San
Juan Bosco. Este dispositivo fue disefiado y construido en el marco de la tesis doctoral del Dr. Ing.
Gustavo Vignolo [23]. El banco cuenta con un motor eléctrico que impulsa un rotor, un sistema
de almacenamiento y suministro de lubricante, un rodamiento para aplicar la carga en la mitad del
rotor y un cojinete instrumentado, como puede apreciarse en el esquema de Figura 5.7a.

Las variables que pueden medirse simultineamente en cada ensayo son: presion en varias posi-
ciones de la pelicula fluida, temperatura de suministro de lubricante, temperatura en varios puntos

de la superficie del cojinete, velocidad de rotacion del eje y capacidad portante. Las variables de
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Rodamiento de
aplicacion de la carga

Rodamiento oscilante

Porta cojinete

(b) Muiiones de 60 mm de didmetro y relaciones
(a) Esquema del banco de pruebas. L/D=1/4,1/2y1.

Figura 5.7: Componentes del banco de pruebas.

control del sistema son la velocidad de rotacidn, las dimensiones del cojinete, el tipo de lubricante
y la carga aplicada. La presion se determina en nueve puntos de la pelicula fluida distribuidas en
la circunferencia en el plano medio del cojinete. La capacidad portante se determina mediante tres
celdas de carga: dos verticales y una horizontal. Durante la realizacion de la presente tesis docto-
ral, se realiz6 la colocacién de nuevos sensores de vacio capaces de determinar la presion en las

regiones de cavitacion.

El eje, de 60 mm de didmetro y 464 mm de distancia entre apoyos, cuenta con un extremo
montado sobre un rodamiento oscilante de bolas y el otro sobre el cojinete instrumentado (Fig.
5.7a). El motor que imprime el movimiento al eje es asincrénico de 5 HP, alimentado a través de
un variador de frecuencia (rango de velocidades: 500 a 5000 rpm). La unién entre motor y eje se
realiza mediante un acoplamiento elastico. Los cojinetes que pueden ensayarse son de 50, 55 y 60
mm de didmetro, cada uno con relaciones L/D: 1/4,1/2,y 1 (Fig. 5.7b). Los cojinetes se montan
en una carcasa adecuada la cual los sujeta y, a su vez permite el anclaje de los diversos instrumentos
de medicion. La Fig. 5.8a esquematiza la posicion de los sensores de presion P1 a P7, siendo P8
y P9 los tnicos sensores de vacio. La medicién de temperatura se realiza mediante el uso de
termocuplas ubicadas en las posiciones 71 a T'4. La separacion entre sensores es de 22.5°. La Fig.
5.8b muestra la vista de frente del banco con los sensores de presion y de temperatura colocados
en las posiciones mencionadas.

La Fig. 5.9 muestra los resultados experimentales obtenidos en el banco de pruebas en com-
paracion con el perfil de presiones predicho por el cédigo dynCav utilizando la condicién de cavi-
tacion gaseosa (70 kPa). El cojinete estudiado tiene 60 mm de didmetro, una relacion L/D = 1y
la velocidad de operacién es de 600 RPM. La viscosidad del fluido se considera 0.0827 Pa-s y la
carga externa que actda sobre el cojinete es de 500 N. En la Fig. 5.9 también se muestra la ubica-
cién de los sensores de presion. Para obtener puntos intermedios del perfil, se modificé el 4ngulo

de aplicacidn de la carga ¢y en fracciones de 2.5°. Dado que el perfil de presiones mantiene su
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(a) Esquema de la ubicacion de los sensores. (b) Foto de frente del banco de pruebas.

Figura 5.8: Ubicacion de los sensores del banco de pruebas.
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Figura 5.9: Perfil de presiones obtenido en el plano medio del cojinete.

forma respecto a la posicidon del huelgo minimo (y por lo tanto, al dngulo de la carga aplicada),
esta técnica permite mejorar los resultados obtenidos.

Otras configuraciones geometrias fueron ensayadas lograndose grados de acuerdo similares
entre los valores experimentales y los numéricos. Para el cojinetes de L/D = 0.25 se verificé que
los valores experimentales ajusten correctamente con los valores esperados por la ecuacién de

Ocvirk (Eq. (2.80)).

5.1.4. Simulacion con fluidos no-newtonianos

El modelo no-Newtoniano propuesto en la Ec. (2.209) se realiza utilizando los resultados
numéricos publicados por Jang et al. [133] para un cojinete que utiliza fluidos que cumplen con
la ley de potencia de viscosidades y poseen diferentes valores de n. El algoritmo modificado para

la consideracién del pardmetro n es denominado, dynCavNN. La geometria utilizada se describe
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en la Tabla 5.4. En esta instancia, el analisis se realiza de forma isotérmica, utilizando una malla

de 256 elementos en la direccién circunferencial y 64 en la axial. En el trabajo de referencia, el

fenémeno de cavitacidn es considerado a través de la condicién de Reynolds (Swift-Stieber).

Parametro  Valor Unidad Parametro  Valor Unidad
Tp 50 mm Dref 100 kPa
c 100 pm Psat 70 kPa
L 100 mm € 0.6 -
W 104.71 s—1 n 0.9-1.1 -
1o 0.0416 Pa-s ol 881.6 kg/m?

Tabla 5.4: Condiciones de funcionamiento y pardmetros fisicos utilizados por Jang et al. [133].

En la Figura 5.10a se observan los resultados de utilizar un recorte del campo de presiones
bajo la condicién de Giimbel. Puede apreciarse una notable diferencia entre ambos perfiles de
presiones obtenidos, siendo la principal diferencia el punto de entrada en cavitacion. Caracteri-
zar de forma apropiada la cavitacién resulta fundamental para poder determinar correctamente la
capacidad portante del cojinete, principalmente en situaciones donde existen variaciones bruscas
en la geometria del cojinete. Por otro lado, la Figura 5.10b muestra un excelente acuerdo entre

los resultados de referencia y los determinados a través del método numérico propuesto en este
trabajo.
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Figura 5.10: Perfil de presiones en el plano medio del cojinete.

De esta forma, se valida el modelo planteado en la Ecuacién (2.209) para su implementacién

en el cdlculo de cojinetes hidrodindmicos con fluidos no-newtonianos que sean compatibles con
la ley de potencia en su viscosidad. Esto resulta importante para el grupo de trabajo, dado que una
de las lineas de investigacién que actualmente se viene desarrollando involucra la utilizacién del
polimero poliacrilamida parcialmente hidrolizada (PHPA) en aplicaciones industriales. Mediante

el uso de este polimero en el banco de pruebas (Fig. 5.7) se espera en un futuro contrastar los
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valores numéricos con datos experimentales propios y analizar comportamientos mds complejos

para este tipo de polimero en particular.

5.2. Cojinetes con superficies texturadas

En primera instancia, se valida el campo de presiones para cojinetes texturados mediante la
comparacién con soluciones de las ecuaciones completas de Navier-Stokes isotérmicas, emplean-
do la geometria propuesta por Manser et al. [74]. Posteriormente, se procede a la validacion del
modelo de friccién y temperatura contrastando los resultados obtenidos en cojinetes lisos y textu-
rados con los datos experimentales reportados por Profito et al. [73]. Finalmente, se presenta un
estudio de caso de un cojinete con texturizado en el alojamiento para evaluar la influencia de las
consideraciones térmicas e isotérmicas sobre la capacidad portante (LCC), el torque de friccion y

el caudal de fuga.

5.2.1. Validacion del campo de presiones ante la presencia de texturas.

Con el objetivo de resaltar las variaciones en los campos de presién ante la presencia de tex-
turas superficiales, se contrastan los resultados numéricos del modelo propuesto con simulaciones
completas de Navier-Stokes, empleando para ello la geometria definida por Manser et al. [74]. Se
analiza la influencia de dos tipologias de texturas dispuestas sobre la superficie del alojamiento:
cuadradas (SQ - Fig. 2.17a) y cilindricas (CY - Fig. 2.17b). Los parametros geométricos y ope-
rativos correspondientes se detallan en la Tabla 5.5. Dado que en el estudio numérico de Manser
no se consideran los efectos térmicos, el presente andlisis se realiza de manera isotérmica. Para

este caso de estudio, se emple6 una malla de 256 elementos en direccidn circunferencial y 64 en

la axial.
Parametro  Valor Unidad Parametro  Valor Unidad
Ty 20 mm Cp 2000 J/kg/K
c 50 pm Dref 100 kPa
L 40 mm Cec 1 -
W 314.15 rad/s Cv 1 -
€ 0.6 - Tt 6 mm
) 0.05 Pas Ny 5 -
hy 25 pm Ny 16 -
ng 1x108 - DPsat 100 kPa

Tabla 5.5: Condiciones de funcionamiento utilizadas por Manser et al. [74].

Posteriormente, se realiza una comparacion entre el perfil obtenido mediante el modelo pro-
puesto y los resultados generados con el software de cédigo abierto OpenFOAM®, el cual resuel-

ve las ecuaciones completas de Navier-Stokes. Las simulaciones en OpenFOAM® se ejecutaron
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empleando el solver interPhaseChangeFoam, disefiado especificamente para sistemas bifdsicos
en los que el cambio de fase es impulsado por gradientes de presion locales. Este solver cap-
tura fendmenos de cavitacion mediante el modelado de las tasas de evaporacién y condensacion,
consoliddndose como una herramienta robusta para aplicaciones hidrodindmicas complejas al con-
siderar dominios tridimensionales y régimen de flujo laminar con un fluido newtoniano [25, 67].
Los dominios de fluido correspondientes a los casos texturados se observan en las Figs. 5.11a'y

5.11b.

(a) Texturas cilindricas (CY). (b) Texturas cuadradas (SQ).

Figura 5.11: Dominio fluido utilizado en OpenFOAM® con el solver interPhaseChangeFoam.

Los resultados expuestos en las Figuras 5.12 y 5.13 exhiben marcadas oscilaciones de presion
derivadas de las variaciones abruptas de profundidad introducidas por las texturas, comportamien-
to que ha sido reportado por diversos autores [11, 75-77]. El perfil de presiones derivado del
modelo tridimensional (Full CFD) presenta una excelente concordancia con el modelo basado en
Reynolds (dynCav/dynCavFlow), validando asi la aplicabilidad de las hipétesis de la teoria de

lubricacion en cojinetes texturados.

80

— Liso - dynCav
-— Liso - Manser
. &8 SQ - dynCav
&8 SQ - Manser

Presién [atm]

Posicién circunferencial [r rad]

Figura 5.12: Comparacién entre el perfil obtenido mediante dynCav / dynCavFlow y el reportado en la literatura
para cojinetes lisos y con texturas SQ.

Complementariamente, se llevé a cabo un estudio de independencia de malla para garantizar



144 CAPITULO 5. RESULTADOS

60
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% ——x SQ - Full CFD
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Figura 5.13: Perfil de presiones obtenido utilizando los modelos Full CFDy dynCav/dynCavF1low para cojinetes
con texturas SQ y CY.

que el valor de presién méaxima no se viera condicionado por el tamafio de los elementos. A partir
de la Fig. 5.13, se observa que la textura cuadrada (SQ) induce un efecto menor sobre los valores
de presion en comparacion con la textura cilindrica (CY). Esta diferencia podria atribuirse a un
ligero efecto de bombeo generado por la geometria cilindrica, fendmeno que no se manifiesta en

la configuracién cuadrada.

5.2.2. Validacion del calculo de la friccion y del modelo térmico

Para la validacién de los resultados numéricos del coeficiente de friccidn, se emplean los datos
experimentales obtenidos en cojinetes lisos y texturados presentados por Profito et al. [73]. Los
pardmetros geométricos y las propiedades del lubricante utilizados se detallan en la Tabla 5.6. En
este caso, las texturas analizadas consisten en cavidades de tipo casquetes (SP) con un tamaifio r;
de 70 pm y una profundidad h; de 20 pm (Fig. 2.17d), dispuestas a lo largo de todo el ancho L del
cojinete en los intervalos angulares de 90° < ¢ < 135°y 225° < ¢ < 270°, tal como se ilustra en
la Fig. 5.14a. Esta configuracién resulta en un total de 26500 texturas, lo que plantea un desafio
numérico considerable debido al elevado nivel de refinamiento de malla requerido para cubrir un
dominio de estas proporciones de manera precisa.

Para abordar este requerimiento, se utilizé el cédigo dynCavFlow dentro del entorno Open-
FOAM®. La malla fue refinada localmente en las regiones texturadas, alcanzando un total de
aproximadamente 6 millones de celdas para garantizar que la geometria de cada cavidad fuera
capturada con alta fidelidad. En la Fig. 5.14b se observan las texturas sobre la superficie del cas-
quillo del cojinete experimental [73, 134], mientras que la Fig. 5.14c ilustra las texturas dentro

del dominio numérico junto con el detalle de la malla empleada. Se considerd un orificio de su-
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texturada

(a) Referencia geométrica. (b) Texturas experimentales [134]. (c) Superficie texturada numérica

Figura 5.14: Representacion experimental y numérica del cojinete hidrodindmico texturado.

ministro circular ubicado en ¢ = 0 con un didmetro de 5 mm. El andlisis térmico global se llevé
a cabo para un rango de velocidades de 750 a 3500 RPM, bajo una carga externa de 3 kN. En la
Figura 5.15, se contrastan los valores experimentales del coeficiente de fricciéon (COF) publicados

por Profito et al. [73] con los resultados obtenidos mediante el c6digo dynCavFlow.

0.005
& dynCavFlow - Liso
=8 dynCavFlow - Texturado
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=
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Figura 5.15: Coeficiente de Friccién experimental y numérico para una carga externa de 3 kN [73] para cojinetes lisos
y texturas SP.

Los resultados obtenidos para los cojinetes lisos presentan una buena concordancia en todo el
rango de velocidades angulares analizado, desde 1500 hasta 2500 RPM. En el caso de las super-
ficies texturadas, los valores numéricos y experimentales resultan comparables para velocidades
iguales o superiores a 2000 RPM. Las discrepancias observadas a regimenes de giro mds elevados
pueden atribuirse a las limitaciones del modelo térmico implementado, el cual inicamente con-
templa la disipacion media global debida a la renovacion del lubricante. Bajo condiciones de alta
temperatura, la distribucion térmica local en la pelicula fluida y la transferencia de calor hacia el
alojamiento y el entorno (mediante mecanismos de radiacion y conveccién) adquieren mayor rele-
vancia, lo que conduce a valores de temperatura reales inferiores a los obtenidos numéricamente.

Por otro lado, los casos texturados muestran una excelente correspondencia para velocidades



146 CAPITULO 5. RESULTADOS
A Exp. 1 (Profito)
110 v Exp. 2 (Profito) é
% % dynCav & -7 X
o < %
O L7 A
2. 100 v
@ P
5 A
= X .7
2 -
= 90 A—
& ’Q’/
v
80 §

1000 2000 3000
Velocidad angular de rotacién [RPM]

4000

Figura 5.16: Comparacién de la temperatura obtenida mediante los modelos numéricos (dynCav / dynCavFlow)y
las mediciones experimentales reportadas por Profito et al. [73] para un cojinete liso (15 = 60°C).

superiores a los 1500 RPM. Por debajo de este umbral, la tendencia del coeficiente de friccién
(COF) obtenido experimentalmente varfa, llegando a superar los valores del caso liso. Esta di-
vergencia en el comportamiento podria originarse en contactos parciales entre las superficies que
ocurren ante condiciones de baja velocidad y altas cargas. Cabe destacar que estos efectos de
contacto no han sido incorporados en el modelo numérico actual, el cual asume una separacién
completa de las superficies por la pelicula fluida.

La validacién del modelo térmico global se lleva a cabo empleando los resultados experi-
mentales de Profito et al. [73] para la configuracion geométrica detallada en la Tabla 5.6. Con el
fin de replicar con exactitud las condiciones de la literatura de referencia, el andlisis se realizé

considerando superficies lisas y una temperatura de suministro (75) de 60 °C.

Parametro  Valor Unidad Parametro  Valor Unidad
7 29.496 mm Cp 2040 J/kg/K
c 20 pm T 100 °C

L 17.8 mm ai 21.11

Pref 100 kPa a 3.42

Psat 70 kPa as 0.7

h: 20 pm T 70 pm

Tabla 5.6: Condiciones de operacion utilizadas por Profito et al. [73].

La Figura 5.16 presenta los resultados obtenidos con el modelo numérico en contraste con
los datos experimentales. Cabe destacar que los registros de temperatura se tomaron para ambos
sentidos de giro (horario y antihorario) en dos ubicaciones distintas, con el propdsito de evaluar la
repetibilidad de los ensayos. Durante todo el procedimiento, tanto la temperatura del lubricante en
el ingreso como la carga externa aplicada se mantuvieron constantes en 60 °C y 3 kN, respectiva-

mente.
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Parametro  Valor Unidad Parametro  Valor Unidad
T 20 mm Cp 2000 J/kg/K
c 50 pm Dref 100 kPa

L 20 mm Bo 0.13 K—!
wp Variable s71 Tret 40 K

€ 03-0.6 T 10 mm
Hiref 0.05 Pas Ny 1

hy 50 pm Ny 6

Tabla 5.7: Condiciones operativas utilizadas para las Figs. 5.18 y 5.19.

5.2.3. Influencia de la temperatura en el analisis de cojinetes texturados

En esta seccion, se evalda la variacién de la capacidad portante, la temperatura y el torque
de friccién en funcion de la velocidad para un cojinete cuyos pardmetros se detallan en la Tabla
5.7. Para este andlisis, se considera un alojamiento configurado con seis texturas triangulares (Fig.
2.17¢) distribuidas en sentido circunferencial y una en sentido axial (ver Fig. 5.17). El modelo
numérico, desarrollado mediante el cédigo dynCav, incorpora el orificio de suministro de lubri-
cante y emplea una discretizacién de 256 elementos circunferenciales por 64 axiales. La eleccion
de estas texturas se fundamenta en que la geometria triangular induce un efecto de bombeo del lu-
bricante hacia el centro del dominio; este fendmeno incrementa la presién local y, en consecuencia,

potencia la capacidad portante del cojinete [33, 78].

IR A -

0 mm
a4 >
04 T

10 mm

Figura 5.17: Representacion de la geometria utilizada para los resultados presentados en las Figs. 5.18 y 5.19.

Los resultados correspondientes a una excentricidad relativa de 0.3 se presentan en la Fig.
5.18. Las temperaturas alcanzadas en el rango evaluado resultan ligeramente inferiores para el caso
texturado en comparacion con el cojinete liso, con una diferencia menor a 1 °C. En lo que respecta
a la capacidad portante generada por la pelicula hidrodindmica, se observa una mejora sustancial
al emplear superficies texturadas. Cuando se considera el modelo isotérmico, la superficie con
texturas logra un incremento maximo del 22 % en la capacidad de carga a lo largo de todo el rango
analizado.

Por otro lado, al incluir el efecto de la temperatura, si bien ambas superficies muestran una
disminucién significativa en su capacidad portante, las texturas continiian proporcionando benefi-
cios de entre el 26 % y el 29 % en el rango evaluado. Este incremento puede vincularse al efecto

de bombeo reportado en la literatura para geometrias que dirigen el flujo hacia el centro del do-
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Figura 5.18: Temperatura, carga portante y torque de friccién para una excentricidad relativa ¢ = 0.3. La regién
delimitada por lineas de trazos corresponde a los puntos analizados en las Figuras 5.20 y 5.21 para este mismo valor de
excentricidad.

minio, generando un pico de presion que eleva la capacidad de carga [33]. Cabe destacar que, atin
cuando se presentan pequeilas diferencias en la temperatura de la pelicula fluida, el impacto sobre
la capacidad portante es notable, lo que subraya la relevancia de los efectos térmicos en el andlisis
de cojinetes. Finalmente, el torque de friccién es superior en ambos casos donde se consideran

superficies texturadas, exhibiendo la misma tendencia observada en la capacidad portante.

En la Fig. 5.19, donde se considera una excentricidad relativa de 0.6, se observa una contri-
bucidén menor de las texturas en el caso isotérmico, alcanzando solo un incremento del 2 % en la
capacidad portante a lo largo de todo el rango evaluado. Al igual que en el caso con € = 0.3, el
torque de friccién es ligeramente superior en ambos casos cuando se emplean superficies textura-
das. Sin embargo, al considerar los efectos térmicos, la temperatura alcanzada en el caso texturado
es mayor que en el cojinete liso. Esto deriva en una disminucién de la capacidad portante (de
entre el -2 % y el -3 % en el rango evaluado). Esta discrepancia, en comparacién con el caso de
€ = 0.3, se relaciona con la dindmica del flujo de suministro y el caudal de fuga lateral, los cuales
actiian como mecanismos de refrigeracion del cojinete. Dicho flujo de fuga es més significativo a
excentricidades bajas y en los casos de superficies lisas. Por otro lado, el efecto de bombeo de las
texturas se vuelve mds pronunciado a excentricidades menores, ya que en esas condiciones su in-
fluencia sobre el campo de presiones es mas determinante que los cambios geométricos inherentes
al huelgo del cojinete.

Con el fin de evidenciar la dependencia de los resultados obtenidos en funcién de la excen-
tricidad relativa, se realizé un barrido entre 0.3 y 0.8 con incrementos de 0.1 a una velocidad de
rotacion constante de 2000 RPM, tal como se ilustra en la Fig. 5.20. Se observa que la configura-

cién geométrica seleccionada ofrece un mejor desempefio a excentricidades bajas (¢ < 0.4). En
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Figura 5.19: Temperatura, carga portante y torque de friccién para una excentricidad relativa ¢ = 0.6. La regién

delimitada por lineas de trazos corresponde a los puntos analizados en las Figuras 5.20 y 5.21 para este mismo valor de
excentricidad.

cambio, para condiciones de operacién mds exigentes, se genera un mayor incremento de tempe-
ratura en comparacion con el caso liso, lo que deriva en una pérdida de capacidad portante. Incluso
bajo la hipétesis isotérmica, el caso texturado presenta una menor LCC para valores de € > 0.6.
De manera andloga al andlisis de velocidades, en todo el rango evaluado, el torque de friccidn para
los casos texturados bajo el modelo térmico resulta superior al de las superficies lisas.

La Figura 5.21 exhibe las variaciones en el caudal de fuga lateral, la capacidad portante (CP) y
el torque de friccion Ty del caso texturado respecto al liso, analizando tanto el escenario isotérmico
como aquel donde se aplica el modelo térmico. Los cambios porcentuales para dichos pardmetros

se calculan mediante las siguientes expresiones:

%quga _ C>2texturad0 - Qliso % 100
Qliso

CPtexturado - C’f)liso
CP = 100
% CPliso 8

%Tf _ Tf,texturado - Tf,liso % 100
Tf,liso

En primer lugar, resulta evidente que el caudal de lubricante, del cudl depende la refrigera-
cion del cojinete, no se ve alterado por la consideracion de los efectos térmicos en el modelo. No
obstante, la presencia de texturas induce una reduccién en dicho caudal a partir de excentricida-
des superiores a 0.48, lo cual guarda una estrecha consistencia con el incremento de temperatura
observado en la Fig. 5.20. En segundo lugar, se aprecia un incremento en la capacidad portante
(LCC) para los casos texturados hasta una excentricidad aproximada de 0.6. Dado que la estabili-

dad operativa de los cojinetes hidrodindmicos suele requerir excentricidades superiores a 0.7 para
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Figura 5.20: Temperatura, carga portante y torque de friccion a 2000 RPM. Se emplearon texturas triangulares (TR)
en la configuracidn del cojinete hidrodindmico texturado.
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Figura 5.21: Caudal de fuga, carga portante y torque de friccién a 2000 RPM expresados como variacion porcentual
de las superficies texturadas respecto a las lisas; comparativa entre los modelos térmico e isotérmico.

evitar fendmenos de inestabilidad, la mejora proporcionada por estas texturas en el rango inferior
podria no representar una ventaja practica significativa en condiciones de alta carga. En tercer lu-
gar, si bien se observa una disminucién en el torque de friccién para excentricidades mayores a
0.6, este beneficio se ve contrarrestado por una pérdida sustancial en la capacidad portante. Esta
degradacion del desempeiio es consecuencia directa de la caida en la viscosidad del lubricante pro-
vocada por el aumento de la temperatura. Tal como se ilustra en la figura, los modelos isotérmico
y térmico arrojan resultados similares en cuanto a las relaciones de caudal de fuga entre casos
texturados y lisos, mientras que para el torque de friccién y la LCC las discrepancias entre ambos

modelos son determinantes

Adicionalmente, se observan discrepancias notables en los valores absolutos de estos pardme-
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tros al contrastar los casos lisos y texturados bajo los modelos isotérmico y térmico. Un ejemplo
elocuente se presenta en la Fig. 5.20 dentro del régimen operativo habitual (0.6 < ¢ < 0.8), donde
el texturado ejerce un impacto negativo tanto en la capacidad portante (LCC) como en la tempe-
ratura. Los resultados obtenidos al incorporar los efectos térmicos son aproximadamente un 50 %
inferiores a los derivados de un modelo isotérmico, lo que invalida el empleo de este dltimo tipo
de resolvedores para fines de diseilo mecanico.

Esta discusién subraya la trascendencia del andlisis desarrollado, especialmente en lo que res-
pecta al papel critico de los fendmenos termohidrodindmicos en el comportamiento de los co-
jinetes. La inclusion de los efectos de temperatura en la pelicula fluida revela una interaccion
intrincada entre la friccidn, la viscosidad y la capacidad de carga, la cual no puede ser descrita

fielmente mediante modelos isotérmicos simplificados.

5.2.4. Optimizacion de texturas

En esta seccién se presenta una optimizacién de texturas en cojinetes hidrodindmicos realizada
en forma automadtica, donde la variable de estudio considerada corresponde con la profundidad de
las cavidades, buscando maximizar la capacidad de carga. Existen estudios preliminares [2] que
reportan incrementos en la capacidad portante del cojinete, pero, generalmente, al ser analizados
con modelos isotérmicos no conservativos los resultados obtenidos no son concluyentes.

En este caso de estudio, el campo de presién y por lo tanto, la capacidad portante del cojinete,
se calcula utilizando la herramienta dynCavFoam implementada en OpenFOAM®. Se consi-
deraron los efectos térmicos a través del modelo global que relaciona los caudales de fuga que
refrigeran el dominio y la potencia disipada por la friccién (Ec. (2.166)). La influencia del incre-
mento de temperatura en la viscosidad es considerado mediante el uso de la Ley de Vogel (Ec.
(1.3)).

Para la inclusién de texturas se incorpord un médulo para la lectura de archivos STL y se mo-
dificé la generacién del campo de escalar de altura de la pelicula lubricante & mediante un sistema
parametrizado que individualiza las alturas de cada textura. El proceso utiliza como pardmetros la
cantidad de texturas presentes en direcciones axial y circunferencial para determinar la dimensién
de la matriz de alturas (Vg x N,), y permite dividir la cantidad total de texturas en grupos menores
a los cuales asignarles el mismo valor de alturas, permitiendo asi configuraciones que van desde
la totalidad de las texturas hasta texturas completamente individualizadas, tal como se muestra en
la Fig. 5.22.

La optimizacién se desarroll6 mediante un sistema integrado, implementado en Python, que

acopla el algoritmo estocdstico CMA-ES con el resolvedor dynCavF 1ow para encontrar la com-
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Figura 5.22: Implementacion geométrica en el solver con individualizacién de texturas.

binacién de alturas individuales de textura que maximice la capacidad portante. El algoritmo gene-
ra multiples casos en paralelo a partir de un caso base preconfigurado, proponiendo un conjunto de
matrices de altura como poblacién de soluciones candidatas, le asigna una de estas alturas a cada
instancia y las ejecuta independientemente mediante el resolvedor. Los resultados obtenidos son
recuperados e indexados por el programa para evaluar la aptitud de cada solucién propuesta. Con
esta informacidn, propone la siguiente generacion de soluciones candidatas basdndose en aquellas
que obtuvieron mejores resultados de la iteracién anterior. El algoritmo actualiza automaticamente
la matriz de covarianza, la media y el paso de bisqueda tras cada iteracion, por lo que se encuentra
activamente determinando la mejor direccion de exploracion. De esta forma la bisqueda se orienta

estratégicamente para reducir el nimero de evaluaciones requeridas y el tiempo de cémputo.

En una primera instancia de prueba se observé que las texturas en la region cavitada tendian
a crecer indefinidamente sin respetar la fisica del problema. Esto se debe a una limitacion en la
Ecuacién de Reynolds al calcular la variacién del campo de presion producida por la disconti-
nuidad de la cavidad. Las elevadas presiones focalizadas erréneamente mitigaban los efectos de
cavitacion. Es por esto, que se decidié imponer una condicién de suministro para limitar la re-
gién de cavitacidn, tal como ocurre en cojinetes de uso industrial, y realizar el estudio de texturas

unicamente sobre la regién de presiones positivas.

Se comenz6 con una profundidad uniforme para las texturas y se fue aumentando el ntimero
de pardmetros a optimizar para mejorar los resultados, primero liberando la direccién axial y luego
progresivamente la circunferencial. Para verificar los resultados obtenidos se realizaron mudltiples
corridas con distintas semillas, pudiendo verse una de ellas en la Fig. 5.23 donde se observa la evo-
lucién de la altura adoptada por cada parametro. Se evidencia la gran variedad de cada pardmetro

en las poblaciones propuestas en el estado inicial y su convergencia al transcurrir las iteraciones.

El caso de 30 parametros corresponde a la individualizacién de cada cavidad utilizando con-
diciones de simetria en la direccién axial. La evolucion de la capacidad de carga se muestra en
Tabla 5.8, observando como el aumento de pardmetros permite visualizar ganancias que en una

optimizacion generalizada no seria visible. La configuracién optima de texturas se muestra en la
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Figura 5.23: Convergencia de la poblacién propuesta para cada pardmetro.

N° de parametros 1 2 4 8 12 30
Capacidad de carga [N] | 1715 | 1729 1749 1791 1816 1848
Ganancia respecto al liso | 0% | 0.80% | 2.01% | 443 % | 5.58% | 7.75%

Tabla 5.8: Incremento de la capacidad portante al refinar la cantidad de pardmetros

Fig. 5.24 donde se observa que las texturas en el huelgo minimo resultan nulas y aquellas en el
huelgo médximo son las que tienden a tener mayor profundidad. Por otra parte, en direccién axial
es conveniente que las texturas tengan mayor profundidad en la zona central y se reduzcan hacia el
exterior. Se desarroll6 con éxito una herramienta capaz de optimizar profundidades individuales,
aplicable a cualquier geometria y distribucién. Esta metodologia permite reducir significativamen-

te los tiempos de computo, agilizando el anélisis de multiples configuraciones geométricas.

5.3. Dinamica de rotores soportados por cojinetes lisos

5.3.1. Puntos de equilibrio utilizando un modelo de pseudo-cavitacion

Los parametros operativos empleados son idénticos a los utilizados en las secciones referidos
al caso propuesto por Snyder et al. [7] y se detallan en la Tabla 5.2. En la Figura 5.25, se con-

trastan los puntos de equilibrio del cojinete obtenidos mediante el modelo de pseudo-cavitacién

(B} Loisaig

s
i g
2 8

a

&
y &
&0 ;

3

Figura 5.24: Campo de presién y profundidad de texturas para la configuracion éptima.
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propuesto con los resultados reportados en la literatura [7]. Se evaldan diversos valores de x4 con
el fin de analizar la influencia de este pardmetro en la estabilidad del eje. Los puntos de equilibrio
reportados por Snyder (representados mediante lineas de trazos) y los obtenidos con el modelo de-
sarrollado en este trabajo (dynCav) se comparan para excentricidades relativas € de 0.2, 0.4, 0.6,
0.8 y 0.9. Es posible notar la influencia del pardmetro s, sobre la posicién final del eje, tomando
como referencia las posiciones de equilibrio de un cojinete de longitud infinita bajo la condicion de
contorno de Giimbel. Tal como se discutié anteriormente, las discrepancias observadas en la dis-
tribucidén de presiones respecto al trabajo de referencia tienen una incidencia directa en la posicién
final. Debido a que la presencia de presiones negativas suele conducir a una posicién de equilibrio
final mds inestable, el modelo empleado en este estudio predice un comportamiento mas estable

para la posicidn de equilibrio del eje.

e
o

<
~

Snyder (Giimbel)

-1 % dynCav (Glimbel)

-+ dynCav - Trayectoria

+ dynCav - kg = 7.48 x 10 5
--- Snyder - Kk, = 7.48 x 107°
x dynCav - K, = 7.48 x 1076

-~ Snyder - x, = 7.48 x 107%

Excentricidad relativa Y
(=]
o

I
S

0 0.2 0.4 0.6 0.8 1
Excentricidad relativa X

Figura 5.25: Puntos de equilibrio obtenidos para las diferentes condiciones de operacién [7].

Para determinar el punto de equilibrio en un caso real, se emplea la metodologia propuesta
por Snyder [7]. Mediante la resolucion de un caso estético, y a partir de los valores de las fuerzas
radiales y tangenciales, se obtiene el dngulo de equilibrio al igualar la direccién de la fuerza neta
con la de la carga aplicada. Este procedimiento permite definir el punto hacia el cual converge el
cojinete en funcidn de una carga externa constante; sin embargo, no describe la trayectoria que el
eje recorre hasta alcanzar dicho estado estable ni las condiciones de amortiguamiento en las que
se produce la transicién. En la Figura 5.25, se ilustra mediante una linea de trazos la trayectoria
obtenida numéricamente al liberar el eje desde la posicién concéntrica con el alojamiento (0, 0),
verificando asi la convergencia efectiva hacia el punto de equilibrio determinado.

A medida que se incrementa la fuerza tangencial generada por la pelicula fluida, el 4ngulo
de actitud ¢ resultante es mayor, lo cual compromete la estabilidad del eje frente a la accién de

cargas dindmicas. Se constata que una mayor estabilidad estd asociada a aquellos casos donde la
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extension de la zona con presiones inferiores a la de saturacién es menor. En consecuencia, tal
como se indicé previamente, un incremento en el valor de k5 deriva en una disminucién de la

estabilidad en el comportamiento dindmico del cojinete.

5.3.2. Respuesta dinamica a cargas variables en el tiempo

Para analizar el comportamiento del cojinete hidrodindmico bajo la aplicacién de una carga
dindmica W (t), se toma como referencia el caso publicado por Ausas et al. [12]. La carga de
ensayo dindmica consiste en dos impulsos separados por un intervalo de tiempo equivalente a un
cuarto del periodo tipico de operacién de un motor de combustién interna. En este estudio, se
simula un cojinete con un radio 7 de 12.5 mm, un huelgo medio ¢ de 20 ym y una longitud L de
7.85 mm, empleando un lubricante con una viscosidad y; = 0.0075 Pa s. Bajo una velocidad de
rotacion wy de 209.43 rad/s, el nimero de Reynolds resultante es Re = 6. La carga aplicada se

expresa en funcion del tiempo de la siguiente manera:

Wx = 2.854 [exp(—400(t — 0.25)?) + 0.95534 exp(—400(t — 0.5)?)]
(5.4)

Wy = 0.8433 exp(—400(t — 0.5)?)

donde la carga esta en Newtons y el tiempo en niimero de ciclos. El dominio se discretiza em-
pleando 200 elementos en direccién circunferencial y 20 en direccién axial. El tiempo total de
simulacion corresponde a 3 revoluciones del eje (f = 0.045 s). Se utiliza un paso de tiempo de
1 x 10~* s, condicionado por la restriccién temporal que impone el caricter semi-implicito del
término reactivo en la ecuacidn de transporte. La Figura 5.26 muestra la variaciéon temporal de
la carga externa aplicada Wx y Wy (Ec. (5.4)), asi como los pardmetros ex, €y, F'x y Fy, que
corresponden a los valores de posicion y fuerzas hidrodindmicas obtenidos mediante el modelo de
cavitacién vaporosa de Schnerr-Sauer. De manera andloga, los pardmetros € x4, €ya, Fxa ¥V Fya
corresponden a los resultados publicados por Ausas [12] empleando el modelo de Elrod-Adams
(p-6). Esta aplicacién demuestra el excelente desempefio del modelo de cavitacion vaporosa para
adaptarse a variaciones significativas en las condiciones de operacion, validando su capacidad para

capturar la respuesta transitoria del cojinete frente a cargas dindmicas complejas.

5.3.3. Contacto rotor-carcasa

La dindmica del contacto entre el rotor y la carcasa durante el transitorio de arranque se valido
a partir de las trayectorias publicadas por Cui et al [135]. La dindmica del cojinete se calcula desde
el contacto en la parte inferior utilizando las expresiones analiticas de los factores de presion,

corte y contacto reportados por Patir y Cheng [103, 104] en la ecuacién de Reynolds bifésica (Ec.
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Figura 5.26: Respuesta dindmica a cargas variables.
Parametro  Valor Unidad Parametro  Valor Unidad
7 50 mm w 4000 N
c 50-150 pm OR 1 pm
L 50 mm
7 27 mPa s
Wh 104.07 s71

Tabla 5.9: Parametros utilizados para el estudio del contacto rotor-carcasa.

(2.141)). Las caracteristicas del cojinete se describen en la Tabla 5.9. Se presentan tres valores de
huelgo medio y se compara su influencia en la trayectoria obtenida.

La Fig. 5.27a muestra la trayectoria obtenida desde la posicion de reposo en la parte inferior de
la carcasa (¢ — 1) en comparacién con los datos reportados por Cui [135]. El modelo propuesto se
adapta correctamente mediante la implementacion de los factores de flujo de Patir y Cheng [102,
103] y el modelo a contacto a los resultados disponibles en la bibliografia [135]. Se observa como
un huelgo mayor conlleva también a que para la misma carga externa se logre una excentricidad
mayor. Esto es debido a que la capacidad portante el cojinete disminuye proporcionalmente con el
valor del huelgo medio, tal como muestran las expresiones analiticas (2.74) y (2.75), por ejemplo.

Por otro lado, la Fig. 5.27b muestra como disminuye la influencia de la fuerza de contacto
F. alo largo del tiempo, mientras que se incrementa la fuerza hidrodinamica F}. Durante los
primeros instantes del arranque, dado que la velocidad de giro es nula, la totalidad de la carga es
asumida por el contacto. Luego, a medida que se incrementa la velocidad, la fuerza hidrodindmica
comienza a sustentar el eje y a separar las superficies. De esta forma, conforme avanza el tiempo
cada vez hay menor fuerza de contacto, hasta que finalmente se produce la separacién de ambas
superficies. La suma de ambas siempre debe resultar en la magnitud de la carga externa aplicada.

Se observa que en las situaciones donde el huelgo es menor, el contacto se prolonga unos instantes
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Figura 5.27: Comparacién de resultados obtenidos con los reportados por Cui et al. [135].

mads en el tiempo en comparacién con las situaciones donde el huelgo es mayor. Esto es debido a
que, si bien, la posicion de equilibrio va a una excentricidad mucho mayor, la escala tan pequefia
del huelgo, conlleva a que durante el transitorio sea mucho més probable que ambas superficies se

encuentren separadas por una distancia menor al de la suma de sus rugosidades medias { .

5.3.4. Dinamica de rotores elasticos

Sobre la base de los trabajos encontrados en la literatura, se realiza la validacién del cédigo
rotorDynCav a partir de utilizar el rotor propuesto por Birembaut y Peigney [83] y los resul-
tados reportados en la bibliografia de referencia. El objetivo de este anélisis es, a su vez, evaluar
el comportamiento de la viga flexible, presentada en el capitulo anterior, en funcién del modelo
utilizado para caracterizar los cojinetes hidrodindmicos: Linealizado, No-lineal utilizando la teoria
ISJB y No-lineal mediante el uso del modelo dynCav. La Fig. 5.28 muestra un esquema del eje
y al que se le adicionan a su vez, tres discos ubicados a lo largo de su longitud. El eje tiene un
momento de desbalance m.,p, que genera una excitacion sincréonica. La viga se considera como
un elemento flexible a través del Método de Elementos Finitos. Los pardmetros geométricos y de
funcionamiento se muestran en la Tabla 5.10.

L,
Azg | ANy AZ; |

Eje rotante b .

Cojinete Cojincte

Inicial Discos Final

Figura 5.28: Esquema de la geometria del sistema rotor-cojinetes.
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Parametro  Valor Unidad Parametro  Valor Unidad
T 20.056 mm Feut 518 N

c 59 pm Ly 0.8 m

L 24 mm E 210 GPa

W 29 mPa s R 20 mm
mp 2.29 kg Wp 314.15 s~!
Lig 0.0511 m* Id 0.102 m?
AZy 0.2 m Munba 0.00012 kg m

Tabla 5.10: Pardmetros del conjunto eje-cojinetes utilizado [83].
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Figura 5.29: Diagrama de Campbell para el rotor analizado por Birembaut y Peigney [83].

A partir del cédlculo numérico del conjunto rotor-cojinete se obtienen los desplazamientos que
realiza el centro de masa del eje en cada uno de los casos propuestos. Esta comparacién de los
recorridos realizados permite conocer cémo es el comportamiento dindmico bajo cada una de las

suposiciones realizadas.

En la Fig. 5.29 se muestra el diagrama de Campbell correspondiente al rotor en estudio. Este
diagrama representa el espectro de respuestas del sistema como una funcién de la velocidad de
rotacion. Este estudio se realiza a partir de linealizar el sistema para velocidades comprendidas
entre las 300 y 5700 RPM. La primera velocidad critica obtenida es aproximadamente 2630 RPM
(280 rad/s).

La dinamica del eje se calculé con cada uno de los métodos propuestos para un tiempo de 1
segundo utilizando 40 elementos lineales y un paso de tiempo At = 1 x 1077 s. En la Fig. 5.30a
se muestra la variacién de posicién en las coordenadas X e Y (Fig. 2.3a) del centro de masa del
eje rotante para Z = 0 (posicién coincidente con el cojinete inicial). Se observa que debido a
que ambas formulaciones surgen a partir de la misma teoria, los dos modelos oscilan alrededor
de la misma posicién de equilibrio siendo el caso no lineal el que presenta una 6rbita de mayor

amplitud. La Fig. 5.30b muestra la diferencia en la amplitud del desplazamiento y en la posicién
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Figura 5.30: Comparacién del desplazamiento en X e Y de la trayectoria entre: a modelo Lineal y No lineal (ISJB), b
codigo dynCav y solucién ISJB.
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Figura 5.31: Trayectorias obtenidas segin las RPM de funcionamiento: a 0.5w,, (1315 RPM), w,, (2630 RPM) y 2w,
(5260 RPM)

de equilibrio utilizando la expresion analitica para determinar la capacidad de carga en cojinetes

cortos y el cédigo dynCav.

Se observa que el uso del modelo numérico para estimar la capacidad portante de cojine-
tes reales alcanza magnitudes de desplazamiento mayores lo cudl es consistente con lo esperado
debido a que el la teoria ISJB tiende a sobreestimar el campo de presiones cuando es usada en
cojinetes reales. Esto conduce a que se alcance hasta un 15 % de diferencia entre los valores de

desplazamientos calculados con la expresion analitica y mediante el calculo del cojinete real.

Como ultimo caso, se obtienen las trayectorias para tres velocidades de rotacién a modo de
reportar la influencia de la frecuencia de resonancia y del whirl/whip en la trayectoria. Como se
observa en Fig. 5.31, la trayectoria que corresponde con la frecuencia de resonancia (2630 RPM)

permanece orbitando alrededor de una posicion de equilibrio. A velocidades menores (0.5 wy,) se
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Figura 5.32: Desplazamientos del centro de masa del disco central.

observa que el eje tiende a converger a un punto de equilibrio, tal como ocurre en los casos donde
se utilizan los modelos basados en un eje rigido. Por tltimo, el caso a 5260 RPM corresponde al
doble de la velocidad de resonancia, velocidad en la cudl el sistema se inestabiliza completamen-
te y comienza a precesionar con una Orbita mucho mayor. La velocidad de precesion qS obtenida
en este caso es de = 280 rad/s (2635 RPM). Esta velocidad es coincidente con la velocidad re-
portada en la bibliografia para la ocurrencia del whip [83] lo cudl valida el c6digo desarrollado
para la caracterizacion del comportamiento dindmico en vigas eldsticas y la determinacion de este

fenOmeno resonante.

5.3.5. Velocidad de entrada en Oil Whip

Para analizar el comportamiento del rotor en condiciones de arranque o parada, se aplica una
aceleracion angular constante de forma de alcanzar 5000 RPM al cabo de 10.0 segundos y luego
mantener dicha velocidad constante durante 5 segundos. La Tabla 5.10 resume la geometria del
rotor y pardmetros del cojinete utilizados. La Fig. 5.32 muestra el desplazamiento del rotor en la
mitad de su longitud en direccién X e Y. Se observa el transitorio inicial debido a la carga externa
aplicada y luego, la vibracién producida por la coincidencia de la velocidad de rotacion con la
frecuencia natural que ocurre a los 5.3 segundos de iniciada la rotacién.

Para analizar el espectro de frecuencias de la vibracién, se aplica la Transformada Rapida de
Fourier (Fast Fourier Transform, FFT) la cual es un algoritmo matemaético esencial en el anélisis
de vibraciones que convierte sefiales complejas del dominio del tiempo (amplitud vs. tiempo) al

dominio de la frecuencia (amplitud vs. frecuencia) [123]. Esta herramienta permite descomponer
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Figura 5.33: Espectro de vibracion a la altura del disco central.

vibraciones e identificar fallas en la maquinaria (desequilibrio, desalineacién). En la Fig. 5.33
se muestra la respuesta de la vibracién para la sefial de amplitud en el tiempo de la Fig. 5.32
en comparacién con los resultados experimentales reportados por Birembaut [83], mostrando un

excelente ajuste.

La Fig. 5.34 muestra la evolucién temporal del centro de masa del rotor en la posiciéon de
los cojinetes. Puede observarse el incremento de la vibracion en cercanias de la velocidad corres-
pondiente a la frecuencia natural del sistema correspondiente a 2635 RPM (~ 44 Hz). A su vez,
el andlisis se realiza para diferentes magnitudes del momento de desbalanceo: 2.4 x 10~ kg-m,
4.8 x10~* kg-m, 9.6 x 10~ kg-m. Cuanto mayor es la carga de desbalanceo, mayor es la amplitud
de la vibracién producida en cercanias de la frecuencia natural del sistema. Estos resultados son
consistentes con la fisica reportada por de Castro et al. [86], que report6 la influencia de la masa

de desbalanceo en el retardo de la entrada del eje en Oil Whip.

A partir de los registros de desplazamientos verticales de cada uno de los casos propuestos
se obtiene la gréfica de cascada de frecuencias correspondiente. La Fig. 5.35a muestra el mapa
de frecuencias para el momento de desbalance mas pequefio y se observa cémo las frecuencias
subsincrénicas se mantienen presentes hasta que la velocidad de rotacién alcanza la frecuencia
natural del eje, y entonces las vibraciones sincrénicas toman mayor relevancia. Esto ocurre a la
frecuencia de 44 Hz y a los 5.3 s como ya se ha comentado anteriormente. Las Figs. 5.35b, 5.35¢
y 5.35d muestran cémo el incremento del momento de desbalance genera una disminucién de las
frecuencias subsincrénicas, llegando incluso a retardar la entrada en Oil Whirl como se coment6

en la Fig. 5.34, pero resultando en un incremento notable de la vibracién sincrénica en cercanias
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Figura 5.34: Amplitud del desplazamiento del centro de masa del disco central.

de la frecuencia natural.

En la Fig. 5.36 se muestra la cascada de desbalanceo para la respuesta del eje en su posi-
ciéon media ante un incremento de velocidad de 0 a 7000 RPM en 10 segundos y un momento
de desbalance de 2.4 kg-m. A diferencia de los casos anteriores donde las frecuencias sincrénicas
luego de finalizada la aceleracién se mantenian a una frecuencia constante, en esta situacién con-
tindan incrementandose. Sin embargo, las frecuencias subsincronicas se encuentran ancladas a la
frecuencia natural en el valor de 44 Hz generando amplitudes de vibracién mucho mayores a las

reportadas en los casos anteriores.

5.3.6. Casos de estudio adicionales

Por dltimo, con el propdsito de consolidar la validez y robustez del modelo numérico desarro-
llado se presenta a continuacidon un andlisis exhaustivo de catorce casos de estudio particulares,
detallados en la Tabla 5.12. Para contrastar y validar la precisién de los resultados obtenidos, se
utilizé como herramienta de referencia el software comercial de elementos finitos Siemens SAM-
CEF [44], ampliamente reconocido por su capacidad para el andlisis avanzado de sistemas rotantes,
turbomaquinaria y mecanismos [136—138].

El conjunto de ensayos numéricos fue disefiado para evaluar la respuesta dindmica del eje con
una configuracion similar a la mostrada en la Fig. 5.28 ante una amplia variedad de condiciones
operativas y configuraciones estructurales.

La Tabla 5.11 resume las condiciones de operacién del rotor planteado. Entre los factores

analizados, se destaca la modificacion de la inercia del sistema mediante la adicién y remocion
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Figura 5.35: Cascadas de frecuencia para los diferentes masas de desbalance propuestas.
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Parametro  Valor Unidad Parametro  Valor Unidad
Th 20 mm Fo.t 518 N

c 50 pm Ly 0.8 m

L 10 mm E 210 GPa

7 40 mPa s R 8 mm
mp 2.29 kg Wp 314.15 s~!
Lig 0.0511 m* Id 0.102 m*
AZy 0.2 m Munba 0.0002 kg m

Tabla 5.11: Pardmetros del conjunto eje-cojinetes utilizado.

de la cantidad de discos, asi como la incorporacién de fuerzas de excitacion derivadas de estados
de desbalanceo. Asimismo, se investigd el comportamiento transitorio del sistema bajo diferentes
rampas de aceleracion de la rotacién propia del eje hasta alcanzar diversas velocidades nominales
de funcionamiento (3000 RPM y 5000 RPM).

Este andlisis comparativo permite observar la sensibilidad del modelo propuesto ante varia-
ciones en la carga y las condiciones de contorno, garantizando que el acoplamiento entre la hidro-
dindmica de los cojinetes y la dindmica estructural del rotor capture fielmente los fendmenos de

vibracidén y estabilidad observados en sistemas reales.

ID RPMs (rad/s) N°de Discos Carga Externa Balance Tiempo de rampa
1 5000 (523.58) Sin discos 518 N Balanceado Sin rampa
2 3000 (314.15) Sin discos 518N Balanceado Sin rampa
3 3000 (314.15) Sin discos 518 N Balanceado 1.0s
4 3000 (314.15) 1 disco 518N Balanceado Sin rampa
5 3000 (314.15) 3 discos 518 N Balanceado Sin rampa
6 3000 (314.15) 1 disco 518N Balanceado 1.0s
7 3000 (314.15) 3 discos 518 N Balanceado 1.0s
8 3000 (314.15) Sin discos 518 N Desbalanceo Sin rampa
9 3000 (314.15) 1 disco 518 N Desbalanceo Sin rampa
10 3000 (314.15) 3 discos 518 N Desbalanceo Sin rampa
11 3000 (314.15) 3 discos 518 N Desbalanceo 1.0s
12 5000 (314.15) 3 discos 518 N Desbalanceo 1.0s
13 5000 (314.15) 3 discos 518 N Desbalanceo 2.0s
14 5000 (314.15) 3 discos 518 N Desbalanceo 0.5s

Tabla 5.12: Resumen de los casos de simulacion.

En este andlisis, se evalda la evolucién temporal del centro de masa del muifién en la posicién
del cojinete. Al ser un problema con simetria a lo largo de la longitud respecto de la longitud
media del eje, el desplazamiento en el cojinete extremo izquierdo es idéntico al desplazamiento en
el cojinete extremo derecho. Los resultados obtenidos en contraste con los obtenidos por SAMCEF
se indican en las Fig. 5.37-5.50.

Del andlisis de los casos propuestos, se concluye que se cuenta con un modelo robusto capaz

de representar la fisica de rotores flexibles ante diferentes estados de carga. Con la herramienta
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Figura 5.37: Evolucion temporal de la posicién del muiidn para el caso 1.

CASO A2
0.04 . :
— SAMCEF X |
- - SAMCEFY |
—— dynCav X
0.02 | - - dynCavyY |

S e T L]

Posicion [mm]
=

!Wﬁ@.. g

0 05 1 15
Tiempo [s]

2
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Figura 5.39: Evolucion temporal de la posicién del muiidn para el caso 3.
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Figura 5.46: Evolucién temporal de la posicién del mufién para el caso 10.
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numérica verificada para su uso en condiciones donde el cojinete estd representado por la expresién
analitica de Ocvirk, se procede a analizar el comportamiento del eje cuando se consideran los

efectos de la cavitacion y del texturado superficial del rotor.

5.4. Dinamica de rotores texturados

El estudio del comportamiento dindmico de ejes con superficies texturadas se aborda mediante
una comparativa entre un eje liso y tres configuraciones de rotores con una, dos y cinco texturas
superficiales, respectivamente, como se muestra en la Fig. 5.51. El objetivo de este anélisis es
evaluar si la incorporacion de texturas en la superficie del rotor genera beneficios o perjuicios en
términos de niveles de vibracién y estabilidad del sistema rotor-cojinete. El estudio se divide en
dos etapas: inicialmente se analiza el comportamiento bajo la hipétesis de rotor rigido y, posterior-
mente, se emplea el modelo de viga flexible previamente utilizado para determinar la incidencia
de las texturas en la respuesta dindmica. Para realizar la comparativa, se adoptan los pardmetros
del rotor propuesto por Birembaut et al. [83], cuyas especificaciones geométricas se detallan en la

Tabla 5.10 y la Fig. 5.28.

\
S NS
(a) Rotor liso. (b) Caso con una textura. (¢) Caso con dos texturas (d) Caso con cinco texturas

Figura 5.51: Configuraciones de rotores texturados utilizados.

5.4.1. Rotores texturados rigidos

Para simular el comportamiento rigido del eje, se utilizé el cédigo rotorDynCav configurando
un médulo eléstico ficticio de 100 TPa. Dado que el estudio de superficies texturadas requiere un
modelo de cavitacidn conservativo para predecir correctamente la presion, se emple6 el modelo de
Schnerr-Sauer implementado en el c6digo acoplado. Se optd por un andlisis isotérmico, conside-
rando que el incremento de temperatura no incide significativamente en la frecuencia de vibracion,
que es el objetivo central de este estudio. Las texturas empleadas poseen una geometria cuadrada
(SQ, Fig. 2.17a) con una longitud caracteristica ; = 10 mm y una profundidad h; = 50 um.

Las simulaciones se realizaron a una velocidad angular constante de 1500 RPM (frecuencia

sincronica de 25 Hz) durante un intervalo de 0.5 s para asegurar un estado final estable. La Fig.
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5.52 muestra la evolucién temporal de la posicién vertical del centro de masa del rotor en el plano
del cojinete respecto a la posicion concéntrica. Se observa que la presencia de texturas induce
perturbaciones ciclicas en la posicién de equilibrio, mientras que el rotor liso converge a un punto
fijo, los rotores texturados presentan oscilaciones cuya frecuencia es proporcional al ndmero de

cavidades.

La Fig. 5.53 muestra el desplazamiento del centro de masa del rotor en el cojinete visto de
frente considerando que se comienza desde una posicién concéntrica. Dado que se mantiene la
hipétesis de elementos rigidos, todo el largo del eje se desplaza la misma magnitud. Se observa
la convergencia a un punto de equilibrio en el caso del rotor liso, mientras que para los casos
texturados con una o dos cavidades existen oscilaciones alrededor de un punto, para el caso de 5
cavidades superficiales, la oscilacién es de mucha mayor frecuencia y de mucha menor amplitud
por lo que resulta més dificil de apreciar. Si se observa detenidamente, tanto la Fig. 5.52 como en la
Fig. 5.53 muestran una pérdida de la capacidad portante del cojinete con la presencia de texturas.
En términos de excentricidades relativas, para el caso liso se alcanza un valor de ¢ = 0.546,
mientras que para los casos texturados este valor se incrementa: € = 0.56 & 0.04 para el caso con
1 cavidad, ¢ = 0.577£0.03 para 2 cavidades, € = 0.62210.01 para el caso con 5 cavidades. Esto
se traduce en que esta textura colocada no presenta una mejora respecto a la capacidad portante

del eje, atin en condiciones isotérmicas.

Si se considera unicamente el periodo de tiempo de la Fig. 5.52 donde la oscilacion es estable
(entre 0.1 y 0.5 segundos) para los casos texturados y se aplica la Transformada Répida de Fourier,
se obtienen los espectros de vibracion que se muestran en la Fig. 5.54. El caso de una unica
textura presenta una vibracion sincrénica a 25 Hz, y otros picos similares en multiplos de esta
frecuencia. El caso del rotor con dos texturas superficiales presenta una amplitud mayor en los 50
Hz, directamente vinculada con la presencia de las dos cavidades y su paso por el huelgo minimo
como es la hipétesis de estudio. Finalmente, el caso con 5 texturas, presenta la maxima amplitud
en la frecuencia de 125 Hz, correspondiente con el paso de las texturas en cada rotacion del eje.
En todos los casos, se encuentran amplitudes mucho menores a frecuencias que se corresponden

con multiplos de la frecuencia con la mayor amplitud.

El comportamiento observado en los rotores rigidos texturados permite postular que la pertur-
bacién periddica inducida por las cavidades superficiales podria anticipar la entrada en régimen de
Oil Whip. En este sentido, la inestabilidad podria manifestarse a frecuencias de rotacién inferiores
al umbral teérico convencional de wy, = 2w, descrito para rotores lisos. Esta hip6tesis sugiere que
las frecuencias de vibracién generadas por el paso de las texturas interactia con la dindmica de la

pelicula de aceite, alterando los limites de estabilidad del sistema rotor-cojinete.
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Figura 5.55: Respuesta temporal del desplazamiento vertical en el cojinete bajo condiciones de desbalanceo (w = 2630
RPM).

5.4.2. Rotores texturados elasticos

El andlisis realizado anteriormente en las Secciones 5.3.4 y 5.3.5 evidencia que la frecuencia
natural del rotor de Birembaut (Fig. 5.28) se sittia en torno a las 2635 RPM (= 44 Hz). Con el fin
de evaluar la influencia de las texturas superficiales en la respuesta dindmica de la viga flexible, se
analiza el sistema operando a una velocidad critica w = wy, (2630 RPM), comparando la respuesta
en presencia y ausencia del desbalanceo (m. = 2.4 x 10~ kg-m). Se evaliian tres configuraciones:

rotor liso, con 1 textura y con 2 texturas.

La Fig. 5.55 muestra el desplazamiento vertical del mufién bajo una carga estatica de 518 N

y el momento de desbalanceo mencionado. En este régimen, la vibracién debida al desbalanceo
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domina la respuesta dindmica, por lo que no se aprecian diferencias sustanciales entre las tres con-
figuraciones en el dominio del tiempo. Las Orbitas resultantes (Fig. 5.56) confirman una precesion

sincrénica estable alrededor del punto de equilibrio hidrodindmico para todos los casos.
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Figura 5.56: Trayectorias obtenidas para los rotores simulados en el cojinete.

Sin embargo, el andlisis espectral (Fig. 5.57) revela matices importantes. Si bien la amplitud
predominante corresponde a la frecuencia sincrénica (1x), la presencia de texturas induce una leve
redistribucién de la energia. Se observa una sutil disminucién en el pico de amplitud en la frecuen-
cia natural a cambio de un incremento en la amplitud de los arménicos superiores, particularmente
en la frecuencia de paso de textura (2x para el caso de dos texturas), lo cual es consistente con los
resultados obtenidos en el modelo rigido.

Por otro lado, al realizar el andlisis en ausencia de desbalanceo (Fig. 5.58), el comportamiento
cambia radicalmente. En este escenario, la tinica fuente de excitacion dinamica es la discontinui-
dad geométrica de las texturas. Las trayectorias resultantes (Fig. 5.59) muestran que en todos los
casos el rotor tiende a converger a su posicion de equilibrio. Como se observa en los espectros
de la Fig. 5.60, las amplitudes de vibracidn en ausencia de desbalanceo son 6rdenes de magnitud
inferiores, situdndose en el rango de los nandmetros.

Esto demuestra que, aunque la textura genera una perturbacién periddica detectable, su capa-
cidad para excitar la flexién de la viga en condiciones de resonancia es limitada en comparacién
con fuerzas de desbalanceo convencionales, al menos en la situacién de estudio planteada. No
obstante, la persistencia de estas componentes armoénicas confirma que la textura actia como un

generador de armonicos internos al cojinete.
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Capitulo 6

Conclusiones y trabajo futuro

A modo de cierre, este capitulo presenta una sintesis de los conceptos y desarrollos abordados
a lo largo de la presente tesis, destacando los aportes mads significativos al campo de la lubricacién
hidrodindmica. Asimismo, se proponen diversas lineas de investigacion derivadas de los hallazgos
obtenidos, junto con una evaluacion de las implementaciones numéricas que permitirdn profundi-

zar en el estudio de los fendmenos analizados.

6.1. Conclusiones de la tesis

A lo largo de este trabajo de tesis, se introducen los conceptos fundamentales de la mecédnica
de los fluidos y en particular de la lubricacion hidrodindmica. Se hace un breve repaso del es-
tado del arte en cuanto al estudio de los cojinetes hidrodindmicos, asi como del uso de texturas
superficiales, del andlisis de la dindmica de ejes y de otros aspectos relacionados. Por otra parte,
se describen las bases del Método de Volimenes Finitos, del Método de Elementos Finitos, y del
Método de Areas Finitas, todos ellos necesarios para diferentes aplicaciones a lo largo del trabajo
de tesis.

Como parte central del trabajo, se propone un modelo conservativo de dos fases formulado a
partir de los primeros principios, que garantiza la conservacion de la masa y la estabilidad numéri-
ca mediante un tratamiento especial de la derivada temporal de la densidad de la mezcla. El modelo
propuesto puede describir la cavitacién en fase vapor y gaseosa, asi como la pseudocavitacion, al
considerar una ecuacion de transporte para la fase primaria (liquido) que permite describir la dis-
tribucion de las fases y su evolucion a lo largo del tiempo. El modelo se ha elaborado considerando
un flujo incompresible y basdndose en una formulacién de mezcla en la que las propiedades de la
pelicula lubricante se determinan de forma independiente, basdndose en leyes especificas para la

viscosidad y la densidad.
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Se presentan las diferencias con respecto a modelos publicados anteriormente, como los de
Zuber y Dougherty [60], Natsumeda y Someya [61], Snyder [7] o Jaramillo [69]. Se aplican méto-
dos numéricos especificos con el objetivo de lograr una convergencia cuadrética y, en particular,
se discute la aplicacién de una divisién de tipo Strang para el acoplamiento adecuado de p — «
con el fin de mantener el orden de convergencia. Cabe destacar que la investigacién del orden de
convergencia de los modelos numéricos utilizados en la resolucién de cojinetes hidrodindmicos
no suele abordarse en la bibliografia disponible. Esto se debe a menudo a que el uso de un método
Upwind suele restringir la tasa de convergencia, lo que provoca que el error disminuya linealmen-
te. Ademas, se utiliza un novedoso modelo de cavitacién de gas, basado en la representacion de la
difusién de gas desde el liquido hacia el exterior en funcién del campo de presién y la concentra-
cién de gas disuelto. Este modelo permite tener en cuenta los tiempos caracteristicos del fendmeno
de difusién, un tema que no se habia tratado por completo con anterioridad, tal y como se recoge

en la bibliografia revisada.

Los modelos de cavitacién presentados se prueban con casos de estudio propuestos en la bi-
bliografia, logrando una muy buena concordancia. Los resultados experimentales de Jakobsson
[68] permiten contrastar el perfil de presién obtenido para cojinetes hidrodindmicos sumergidos
en los que se tienen en cuenta la cavitacion gaseosa y la cavitacion vaporosa. A su vez, los resul-
tados numéricos de Snyder [7] y Jaramillo [69] permiten verificar el comportamiento del perfil de
presion para la pseudocavitacion. Se discuten los perfiles de presion obtenidos y la influencia que
la regién de cavitacion ejerce sobre ellos. Se concluye que la adveccién de burbujas no es un factor
fundamental en la forma del perfil de presion, tal y como informé Snyder. Sin embargo, dado que
el fluido se suministra Unicamente desde los laterales del cojinete, el gradiente de presion axial es
decisivo para la capacidad de recuperar la pelicula de fluido, tal y como informé Jakobsson. Por
lo tanto, la presién de saturacidn del lubricante es el factor principal para caracterizar la regién
cavitada. La region cavitada se contrasta basidndose en los resultados experimentales de Etsion
[132], donde el solucionador numérico propuesto es capaz de capturar correctamente los puntos

de entrada y salida de la burbuja de cavitacion.

A estos resultados se suma la posibilidad de obtener resultados propios en el banco de pruebas
que dispone el Laboratorio de Mecénica de los Fluidos de la Universidad Nacional de la Patagonia
San Juan Bosco, que permiten verificar los valores obtenidos por el c6digo dynCav. Para la ob-
tencion de estos valores, se realizaron modificaciones al banco de pruebas de forma de adicionar
sensores capaces de medir presiones por debajo de la presién atmosférica y asi poder obtener valo-
res de presion en la regién de cavitacion lo cual no es comtn de encontrar en la literatura. Por otra

parte, se utilizan los resultados numéricos reportados por Jiang y Chang [77] para la validacion de



6.1. CONCLUSIONES DE LA TESIS 181

la implementacién del modelo para fluidos no-Newtonianos que cumplan con la ley de potencias
para viscosidades. Los resultados obtenidos estdn en excelente acuerdo con los presentados en la

literatura de referencia.

En cuanto al comportamiento dindmico del muifién, se comparan las posiciones de equilibrio
obtenidas mediante el modelo de Snyder [7] y un caso dindmico con una fuerte variacién de carga
basado en el trabajo de Ausas [12], mostrando una respuesta excelente a situaciones donde la carga
es aplicada de forma abrupta y disminuyendo los tiempos de computo en un orden de magnitud
segun los reportados en la literatura. También se presenta un estudio en condiciones de arranque a
partir de aplicar los factores de flujo propuestos por Patir y Cheng [102] asi como de un modelo de
contacto de superficies rugosas [105]. Las trayectorias obtenidas validan al método propuesto en

la aplicacién de estos factores para el estudio de ejes que se encuentren en cercanias de la carcasa.

Por otro lado, con respecto al uso de superficies texturadas, el modelo propuesto se utiliza para
calcular la capacidad de carga, el caudal de fuga y el par de friccién de cojinetes hidrodindmicos
lisos y texturizados, teniendo en cuenta la influencia de la temperatura. La variacién media de la
temperatura del lubricante se calcula a partir del balance de los flujos de calor producidos por la

disipacion viscosa dentro de la pelicula lubricante y el flujo de fuga en los lados del cojinete [8].

Se valida la aplicacién de la teoria de la lubricacion en cojinetes de deslizamiento texturizados
comparando los resultados obtenidos mediante el solucionador interPhaseChangeFoam dis-
ponible en el software OpenFOAM® con las simulaciones numéricas realizadas por Manser et al.
[74]. Esta comparacién demostrd una buena concordancia entre la mecdnica del flujo de pelicula
completa isotérmica e incompresible obtenida mediante andlisis CFD y el modelo propuesto ba-
sado en la ecuacion de Reynolds. Esta verificacion no es habitual en la bibliografia sobre cojinetes

hidrodinamicos texturizados.

Ademads, se lleva a cabo una validacion experimental de los modelos propuestos, un paso
critico dada la escasez de datos experimentales sobre cojinetes texturizados en la bibliografia. Para
ello, se utilizan los resultados recientes de Profito et al. [73]. Los valores del coeficiente de friccion
(COF) obtenidos con los c6digos dynCav y dynCavF1ow muestran una excelente concordancia
con las mediciones experimentales tanto para cojinetes lisos como texturados. Esta validacién se
confirma ademds comparando las temperaturas predichas numéricamente con las medidas en el

mismo trabajo experimental.

Se propone un caso particular con texturas triangulares en la superficie de la carcasa para
analizar el comportamiento de la pelicula lubricante en funcién de la excentricidad y la velocidad
de rotacidén. Se observa que, aunque a bajas excentricidades se produce un aumento de la capacidad

de carga y una disminucién de la temperatura del lubricante en comparacién con el caso liso,
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a medida que aumenta la excentricidad, la introduccién de texturas resulta perjudicial para la
pelicula lubricante en los casos concretos estudiados. Como se suele indicar en la bibliografia, al
considerar un modelo isotérmico, el par de friccién en el caso texturizado es mayor que en el caso
liso, lo que puede provocar un aumento de la temperatura. La inclusién de los efectos térmicos
da lugar a diferencias significativas en la capacidad de carga del cojinete hidrodindmico, que no
pueden ignorarse al utilizar texturas. La interaccion entre la friccién, la temperatura y la viscosidad
crea un efecto que no puede extrapolarse a partir de los pardmetros analizados considerando un
fluido isotérmico. Esto subraya la importancia de tener en cuenta estos factores en el disefio y

analisis de cojinetes texturizados para aplicaciones practicas.

Se realiza por su parte, un breve estudio de optimizacién de texturas mediante un algoritmo
implementado en Python que se acopla con el resolvedor dynCavFlow implementado en Open-
FOAM. El anélisis automatizado busca distribuir las texturas de forma de lograr un incremento en
la capacidad portante del cojinete evaluando que la friccidon generada por la superficie texturada
no genere un incremento de temperatura capaz de terminar generando un perjuicio a la capacidad

de carga.

Como parte de la dltima instancia, se analiza el comportamiento dindmico de ejes flexibles.
Se validan los resultados tanto de trayectoria, como de frecuencias y amplitudes de vibracién
obtenidos mediante el resolvedor rotorDynCav que emplea el Método de Elementos Finitos para
la resolucién de la viga eléstica soportada por cojinetes. Los resultados experimentales utilizados
como referencia son los reportados por Birembaut [83] para el caso de un rotor con 3 discos que
favorecen la aparicién de efectos giroscopicos y una masa de desbalanceo en el disco central que
induce la perturbacién. Del anélisis de los resultados, se obtienen los espectros de vibracién y las
cascadas de frecuencias que muestran una excelente concordancia con los resultados de referencia

y otros andlisis disponibles en la literatura como los de Ma [42] o de Castro [86].

Ademds, la herramienta desarrollada para el andlisis de la rotodindmica se contrasta contra
multiples casos simulados en el software SAMCEF® de forma de comprobar su robustez ante
otras condiciones de funcionamiento. Los resultados obtenidos muestran que la herramienta es

capaz de representar la fisica de rotores ante la multiplicidad de casos propuestos.

Finalmente, se analiza el impacto de la perturbacién inducida por el paso de las texturas a
través del huelgo minimo del cojinete. Se contrast6 el comportamiento dindmico de ejes lisos y
texturados mediante el estudio de sus trayectorias y espectros de frecuencia bajo diversas condi-
ciones operativas. En particular, se evalud la respuesta del sistema en su frecuencia natural para
determinar si la excitacion hidrodindmica de las texturas es comparable, en términos de severidad

vibratoria, a la producida por un desbalanceo residual. Los resultados permiten concluir que, si
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bien se verifica la aparicién de componentes sincrénicas y armoénicas vinculadas a la geometria
de las cavidades, su amplitud no resulta lo suficientemente significativa como para comprometer
la estabilidad o generar efectos de magnitud similar a los del desbalanceo convencional, al menos

para los pardmetros y el caso de estudio considerados en este trabajo.

6.2. Trabajo futuro

Basado en la robustez y la confiabilidad del modelo propuesto asi como de los cddigos numéri-

cos implementados, como trabajo futuro de esta tesis se plantean las siguientes lineas:

= Generar una base de datos a partir de los resultados experimentales obtenidos en el banco
de pruebas de cojinetes modificando la direccion de la carga de forma de poder mejorar
la apreciacidn del perfil y caracterizar correctamente el punto de entrada en la regién de

cavitacion.

= Implementar un modelo térmico local (no global) en el resolvedor dynCavFlow. Esto per-
mitiria resolver la ecuacidn de energia punto a punto para capturar gradientes térmicos tridi-
mensionales en la pelicula, fundamentales para entender el comportamiento del fluido cerca

de texturas individuales.

= Ampliar la herramienta de optimizacién evolutiva actual (que maximiza la capacidad de
carga) para incluir la minimizacién del torque de friccién y la temperatura maxima como

objetivos contrapuestos.

= Realizar un estudio sistematico del transitorio inicial, evaluando si el texturizado reduce el
desgaste durante los regimenes de lubricacién mixta y limite antes de que se establezca la

pelicula hidrodindmica completa.

= Extender las ecuaciones de Reynolds bifasicas para incluir términos de aceleracion convec-
tiva en casos donde el nimero de Reynolds local dentro de las texturas sea significativo,

permitiendo el estudio de la turbulencia y su impacto en la carga portante.

= Integrar un modelo de lubricacién elastohidrodindmica que contemple la deformacién de
las superficies de la carcasa y el mufién bajo altas presiones, evaluando cémo estas defor-

maciones interactdan con la geometria de las texturas.

= Utilizar los coeficientes eldsticos y de amortiguamiento obtenidos de forma numérica para
cojinetes de longitud real para analizar simulando mecanismos més complejos mediante

cadenas cinematicas.
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