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RESUME

L’utilisation de plus en plus fréquente de matériaux composites, qui combinent une raideur
importante pour une faible masse, afin d’alléger les structures aéronautiques, entraine la
dégradation des performances d’isolation acoustique aux bruits extérieurs. La plupart du
temps, ces nuisances sonores sont réduites par Iinstallation de matériaux isolants. Ces
méthodes, dites passives, deviennent inefficaces aux basses fréquences et il est possible de
mettre en place un controle actif au moyen de transducteurs électromécaniques. Dans le
but de réduire la puissance acoustique transmise a travers la double paroi aéronautique
dans la cabine, des unités de controle composées d’un actionneur et d’un capteur colocalisé
dual sont réparties sur le panneau intérieur afin d’en modifier la vibration. Cette stratégie
de contréle actif vibroacoustique permet, pour des perturbations primaires harmoniques,
d’imposer localement une impédance mécanique virtuelle a la structure, au moyen d’un
controleur décentralisé. Cependant, sans communication entre les unités, le controle peut
difficilement minimiser un critére global comme la puissance acoustique rayonnée. Afin de
calculer les impédances mécaniques virtuelles qui garantissent la minimisation de la puis-
sance acoustique rayonnée par la structure, une approche en deux étapes est considérée :
(1) la matrice diagonale des impédances mécaniques virtuelles optimales est calculée a
partir de mesures acoustiques ou vibratoires de la perturbation primaire et des transferts
avec les actionneurs secondaires, (2) l'objectif exprimé en terme d’impédances mécaniques
virtuelles est atteint grace a un controle en temps réel. Une attention particuliére est
portée a la comparaison de cette approche avec une stratégie classique d’amortissement
actif réalisée par un controéle par rétroaction sur la vitesse de la structure, ot I'impédance
mécanique virtuelle alors imposée est un réel positif. Le calcul optimal réalisé a I'issue de
la premiére étape se faisant pour une perturbation primaire donnée, la robustesse de la
méthode aux variations de la perturbation primaire est un aspect également développé
dans cette étude. Des résultats théoriques et expérimentaux sont comparés dans le cas
académique d’une plaque mince d’aluminium simplement appuyée et soumise a une onde
plane incidente. Enfin, la méthode est appliquée au panneau intérieur d’une double paroi
aéronautique, a savoir une structure courbée, en matériau composite, et composée d’un hu-
blot. Contrairement a la majorité des études qui considérent I'implantation d’impédances
virtuelles dissipatives, il apparait que, dans certains cas, le controle optimal requiert I'in-
jection d’énergie des unités a la structure.

Mots-clés : vibroacoustique, ASAC, perte par transmission (TL), controle actif d’impé-
dance mécanique, impédance mécanique virtuelle /optimale
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CHAPITRE 1
INTRODUCTION

1.1 Contexte général

Il est de nos jours acquis pour la société que le bruit qui nous entoure tient un role pré-
pondérant dans notre santé et notre confort : le terme de pollution sonore est passé dans
le langage courant et de nombreuses normes garantissent maintenant la qualité de ’en-
vironnement, acoustique. Progressivement, les industriels des secteurs du transport et du
batiment ont compris 'intérét économique de prendre en compte la dimension acoustique
au moment de la conception plutot que de réaliser des traitements apreés installation. Ainsi,
dans I'industrie du transport, le confort du passager est devenu un des enjeux majeurs
pour rendre un produit compétitif. Mais parfois, cet intérét est antinomique avec la pro-
blématique prioritaire de I'allégement des structures : I'utilisation croissante de matériaux
composites, plus rigides et moins lourds, dégrade les performances d’isolation acoustique
au bruit extérieur. En effet, les fréquences critiques sont alors abaissées ce qui a comme

conséquence d’augmenter l'efficacité de rayonnement de la structure.

Ce projet s’inscrit dans le cadre de la chaire en acoustique appliquée a I’aviation en collabo-
ration avec un des trois partenaires industriels : Bombardier Aéronautique. Contrairement
aux secteurs automobile et ferroviaire, dans lesquels de gros progrés ont été réalisés en
ajoutant des isolants acoustiques classiques comme des mousses ou des laines de verre,
I’augmentation de poids a laquelle conduirait 1'utilisation de tels matériaux pour isoler
I’habitacle aéronautique n’est pas envisageable. La Figure 1.1 montre que le rayonnement
acoustique a l'intérieur de la cabine d’un avion a différents origines : la couche limite turbu-
lente, le bruit aéroacoustique et la vibration des moteurs forment trois types d’excitations
distinctes qui se propagent a travers la structure complexe du panneau aéronautique.
Celui-ci est composé d'un panneau de fuselage (extérieur) relié au panneau d’habillage
interne (trim panel) par des raidisseurs équipés de plots de découplage. La propagation
se fait alors en suivant plusieurs chemins qui peuvent étre a la fois mécaniques ou acous-
tiques. De nombreuses techniques ont été développées afin de réduire le niveau de bruit
dans diverses configurations et se répartissent en deux catégories : les techniques passives
et les techniques actives. Plusieurs études ont été réalisées au GAUS (Groupe d’Acoustique

de I'Université de Sherbrooke) et dans d’autres laboratoires pour améliorer la performance
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Figure 1.1 Mécanismes de transmission du son a travers une paroi aéronau-
tique.

acoustique du matériau poroélastique introduit dans la double paroi (Figure 1.1). Dans
ses travaux, Atalla [4] a étudié 'effet d’'une macro perforation des poreux utilisés alors que
Fuller [38] a considéré des inclusions de masses dans le but d’améliorer le TL (Transmis-
sion Loss : perte par transmission). Il apparait que le réseau ainsi rajouté a la structure
permet de réaliser de I'absorption sur une gamme plus large de fréquences. Doutres [28] a
exploré la piste d'un matériau poreux multi-couches. Enfin, Mao [67] a étudié la possibilité
de rajouter un résonateur d’Helmholtz pour traiter le mode de cavité de la double paroi.
Mais ces méthodes perdent de leur efficacité lorsque les longueurs d’ondes acoustiques sont
grandes devant I’épaisseur de la structure. Ces techniques sont dites passives en opposition
au controle actif qui est plus adapté aux basses fréquences. Dans le cas de ’ANC (Active
Noise Control), des sources acoustiques secondaires sont utilisées pour réaliser un antibruit
qui interfére avec la perturbation primaire et conduit a une réduction du niveau de bruit.
Néanmoins, exceptés le casque antibruit [75] et le controle de bruit dans les gaines de
ventilation [57], les applications industrielles sont rares. En effet, lorsqu’une atténuation
globale et non en un point de 'espace est désirée, le nombre de sources secondaires néces-
saires augmente rapidement |37|. La Figure 1.1 souligne le fait que le bruit a l'intérieur

de la cabine est di au rayonnement du panneau d’habillage interne, ou trim panel. Une
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approche différente de 'ANC consiste a modifier la vibration de la structure rayonnante
dont la densité modale est moins importante que celle du domaine acoustique a controéler
pour diminuer le niveau de bruit [76]. Pour ce faire, des transducteurs vibratoires sont
intégrés a la structure : cette approche est appelée ASAC (Active Structural Acoustic

Control) ou controle actif vibroacoustique.

Les différentes études concernant le controle actif de la transparence acoustique a travers
une double paroi peuvent étre divisées en deux groupes [26] : le controle de paroi ou le
controle de cavité. Différentes études comparatives, numériques et expérimentales [5][74]
affirment que le controle de cavité est préférable au controle de structure. Les mémes
conclusions sont tirées pour une double paroi constituée d’'un panneau intérieur raidi et
d’un "trim panel" homogeéne [25]. D’un point de vue numérique, Maury [69] montre que
pour une excitation par un champ de pressions turbulentes, c’est le controle des premiers
modes du panneau extérieur qui permet la meilleure atténuation de la transmission acous-
tique. Ces conclusions ne sont cependant valables que dans la mesure ou les liaisons méca-
niques entre les deux panneaux ne sont pas considérées. Méme s’il est possible de controéler
ce chemin vibratoire grace a des liaisons actives, Gardonio et Elliott [39] montrent qu’aux
fréquences concernées par les méthodes actives, c’est le chemin acoustique qui domine
largement la transmission a travers la double paroi. De maniére générale, le panneau in-
térieur (trim panel) présente un couplage plus direct avec le rayonnement acoustique a
I'intérieur de la cabine. Carneal et Fuller [19] concluent donc que c’est le controle ASAC
du panneau intérieur qui permet d’améliorer le plus la perte par transmission dans un tel

cadre, ramenant donc le probléme au contréle d’une structure simple et non double.

Une partie importante des méthodes mises en place pour réaliser du controle actif vi-
broacoustique considérent un systéme au sein duquel les différents capteurs échangent des
informations : on parle de controle centralisé (ou au moins distribué). Un tel controle
peut permettre, au moyen de nombreux capteurs, de considérer la minimisation de gran-
deurs globales comme ’énergie cinétique de la structure ou la puissance acoustique qu’elle
rayonne. A D'inverse, ’absence de communication entre les unités de controle implique une
commande décentralisée qui permet une implantation plus simple, moins encombrante,
moins lourde et moins chére qu’en contréle centralisé, mais qui peut poser des défis vis-
a-vis de la stabilité. Le plus souvent, le controle consiste alors en la minimisation d’une
grandeur locale comme la vitesse transverse mais aussi, sous certaines hypothése, permet

d’introduire virtuellement des impédances mécaniques locales sur la structure [81].
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1.2 Problématique et objectifs

L’idée a l'origine de cette thése est de combiner les possibilités du controle centralisé
avec les avantages du controle décentralisé en réalisant un controle décentralisé avec des
informations locales, mais en appliquant une solution globale ayant un meilleur effet sur

la perte par transmission. Ainsi, la problématique principale est la suivante :

Comment réaliser le controle optimal de la puissance acoustique rayonnée par

la structure, au moyen d’unités de controle actif locales et indépendantes ?

L’hypothése principale est que le recours au concept d’impédances mécaniques virtuelles
permet de résoudre ce probléme vibroacoustique en décentralisé. L’objectif principal de
cette thése est donc de proposer une méthode permettant de résoudre cette problématique.

Pour ce faire, deux sous-objectifs doivent étre atteints :

1. Calculer les commandes qui minimisent la puissance acoustique rayon-
née et I’exprimer sous la forme d’une loi mécanique locale. Contrairement &
d’autres méthodes qui ne tentent que de calculer un critére local qui réduit la puis-
sance acoustique, I'objectif est ici d’exprimer I'ajout d’une impédance qui minimise
exactement & chaque fréquence le critére global. De ce fait, la valeur du critére local
optimal n’est recherchée ni sous une forme paramétrique particuliére (masse ressort),
mais sous la forme analytique d’une solution optimale calculée dans le domaine fré-
quentiel. Ainsi, & cette étape du projet, les problématiques liées a la réalisabilité
dun controle large bande vérifiant la contrainte de causalité ne sont pas considérées.
Enfin, dans l'optique ou la méthode doit étre applicable en pratique, le calcul du

controle optimal doit étre exprimable a partir de données mesurables.

2. Réaliser le contrdle décentralisé de cette loi locale. Dans la mesure oil un
controle optimal est envisagé a chaque fréquence, un controle harmonique est mis en
place. Etant donné qu’aucune information a priori n’est disponible sur la valeur de
I'impédance locale ajoutée qui permet de minimiser la puissance acoustique rayonnée,
le controleur implanté doit permettre de converger asymptotiquement vers une valeur
quelconque. De plus, le controleur proposé doit garantir des critéres de performance
dynamique en terme de rapidité de la convergence. Enfin, la convergence doit pouvoir
étre décentralisée, ce qui implique un controle multivoies ot les unités de controle

n’échangent aucune information entre elles.
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La méthode proposée doit si possible étre efficace sur n’importe quel type de structure et
sera en particulier testée sur un panneau intérieur de double paroi aéronautique. Ce type de
structure, complexe, courbe, en composite et fortement amortie se distingue des structures
académiques peu amorties considérées la plupart du temps pour tester les stratégies de
controle actif vibroacoustique. Elle permet de mettre en avant toute l'originalité du travail

qui se démarque des méthodes dites d’amortissement actif.

Enfin, dans la mesure ou le controle optimal de la puissance acoustique rayonnée est
considéré, la méthode proposée doit permettre d’obtenir de meilleures atténuations que
n’importe quelle autre stratégie. C’est pourquoi les résultats seront confrontés avec ceux

provenant de la mise en place d’autres approches.

1.3 Organisation du document

A la suite de ce chapitre introductif, le chapitre 2 présente une revue des différentes straté-
gies de controle actif vibroacoustique réalisées dans la littérature, en ciblant les stratégies
décentralisées et par loi de commande locale. Dans le but de réaliser des boucles de controle
local sur la vibration de la structure, la notion de paires duales a été régulierement utilisé
dans la littérature. Pourtant, le controle de I'impédance mécanique locale d’une structure,
exprimé en tant que tel, qui en découle directement, est beaucoup moins fréquent. Une
attention particuliére est portée & souligner les différences et les concepts communs entre

cette stratégie et d’autres approches plus classiques, comme I"amortissement actif.

Les modéles vibroacoustiques développés dans la littérature dans le cas d’une plaque mince
simplement supportée sont présentés dans le chapitre 3. Les implications des différentes
hypothéses et simplifications vis-a-vis des impédances mécaniques a ajouter sont souli-
gnées. La modélisation ainsi proposée permet d’interpréter la méthode des impédances
mécaniques optimales en fonction des modes structuraux au chapitre 4 et est utilisée pour

réaliser les simulations numériques dont les résultats sont présentés au chapitre 5.

Le chapitre 4 présente la mise en ceuvre des impédances mécaniques virtuelles optimales
qui est développée dans cette thése. Aprés avoir formulé le probléme vibroacoustique sous
la forme d’un probléme d’optimisation, sa résolution est ensuite proposée suivant que la
puissance acoustique rayonnée est considérée sous sa forme théorique exacte ou par une
estimation a partir de mesures acoustiques en champ proche et champ lointain. I’im-
plantation du controleur harmonique permettant d’imposer les impédances mécaniques

virtuelles optimales est alors détaillée et un algorithme est proposé afin de passer d’un
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controle centralisé & un controle décentralisé. Les développement théoriques démontrent
que le contréle peut étre inconditionnellement stable pour n’importe quelle valeur d’impé-
dance & ajouter. Par contre, le compensateur équivalent peut étre instable. La robustesse

de la méthode aux variations de la perturbation primaire est enfin soulevée.

Le chapitre 5 présente les résultats des simulations numériques de la résolution du pro-
bléme d’optimisation pour une plaque faiblement amortie. Les atténuations obtenues, les
impédances mécaniques virtuelles optimales correspondantes, la puissance injectée a la
structure, la modification de la déformée vibratoire ou de I’énergie cinétique totale par le
controle sont étudiés. La robustesse des impédances mécaniques virtuelles obtenues par
rapport aux variations de la perturbation primaire est également considérée. Les résultats
sont systématiquement comparés avec ceux obtenus en mettant en place une stratégie clas-
sique d’amortissement actif, qui est une des stratégies les plus fréquemment considérées

en controle actif vibroacoustique.

Le chapitre 6 présente les deux campagnes expérimentales qui ont été menées durant cette
thése. La premiére, réalisée au LMA, a permis de valider les résultats obtenus au chapitre
5 grace a la mise en place d’un dispositif simplifié de mesure de transmission. La seconde,
réalisée au GAUS, a permis d’appliquer la méthode dans sa totalité 4 un panneau in-
térieur de double paroi aéronautique monté au ceeur d’un dispositif classique de mesure
de perte par transmission. Les résultats obtenus sur cette structure composite fortement
amortie ont permis de conclure que contrairement a la majorité des stratégies mises en
place, 'atténuation efficace de la puissance acoustique rayonnée requiert dans la plupart
des cas I'implantation d’une impédance mécanique virtuelle active qui correspond & injec-
ter de I'énergie & la structure. Il a également été observé que le compensateur équivalent
alors réalisé est, selon la valeur de I'impédance mécanique virtuelle & imposer et celle des

différents transferts, possiblement instable.

Les conclusions et les perspectives de ce travail sont finalement apportées au terme de ce

document.

Certains développements ont été reportés en annexe afin de simplifier le cheminement des
idées et faciliter la lecture du manuscrit. Ils constituent cependant des discussions et des

résultats originaux.

L’Annexe A présente la prise en compte du couplage passif de 'actionneur sur la struc-
ture, négligé dans la plupart des études. La justification de cette approximation est discutée

dans le cadre de la méthode des impédances mécaniques virtuelles optimales ainsi que pour
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d’autres applications.

L’Annexe B présente la modélisation du transfert force/tension pour un actionneur iner-
tiel fixé a une structure. La modélisation proposée permet de considérer I'utilisation de

I’actionneur inertiel en capteur de la mobilité mécanique d’une structure.

[’Annexe C est une étude comparative du couplage actif entre 'actionneur et la structure
selon qu’un actionneur piézoélectrique ou inertiel est considéré. Cette étude, acceptée pour
publication dans le journal Mechanics & Industry se focalise sur la déformation locale alors

engendrée sur la structure et propose une méthode afin de compenser son effet.

Enfin, I’Annexe D est un article en cours de soumission au Journal of Sound & Vibration.
Il traite de la possibilité d’appliquer la méthode des impédances mécaniques virtuelles op-
timales & I’aide d’unités composées non pas d’un actionneur et d’un capteur en vis-a-vis,
mais uniquement d’un actionneur inertiel utilisé en sensoriactuateur. Cette possibilité a
été testée avec R. Boulandet, en paralléle de la campagne expérimentale réalisée au GAUS

sur un panneau aéronautique.
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CHAPITRE 2
ETAT DE L'ART

L’objectif visé par la méthode proposée dans la thése est de réaliser la minimisation op-
timale de la puissance acoustique rayonnée. La premiére partie de I’état de I’art est donc
consacrée aux principales méthodes de controle actif vibroacoustique qui visent a mini-
miser la puissance acoustique rayonnée a travers une estimation de cette grandeur. La
problématique considérée dans cette étude est d’atteindre cet objectif global, au moyen
d’unités de controle locales indépendantes. Une grande partie de I'état de 'art est dé-
diée A la mise en place de telles unités. Lorsqu’un controle local est considéré, le choix
d’un couple de variables d’entrée-sortie colocalisées duales permet de relier les grandeurs
électriques associées aux transducteurs aux grandeurs mécaniques de la structure dans la
mesure ol le transducteur relie deux ports hamiltoniens. Ces concepts sont décrits dans
une deuxiéme partie et leur mise en place pratique dans une troisiéme. La considération
de variables duales colocalisées permet la réalisation d’une loi mécanique locale, comme de
I’amortissement. La diminution du niveau vibratoire local étant la plupart du temps asso-
ciée a la diminution de la puissance acoustique rayonnée, cette approche a été largement
étudiée dans la littérature. Une troisiéme partie est donc consacrée aux stratégies diverses
d’amortissement actif. Le principe de colocation duale ne permet pas seulement d’ajou-
ter de 'amortissement & une structure mais plus généralement de modifier localement
son impédance mécanique. Les stratégies de controle de 'impédance mécanique dans le
contexte du controle actif vibroacoustique, présentées comme telles, sont beaucoup moins
courantes, et font 'objet d’une quatriéme partie. L’implantation de ce controle en multi-

voies est abordée dans une derniére partie.

2.1 Controle actif vibroacoustique des structures

En controéle actif vibroacoustique, la question principale qui se pose est de savoir de quelle
maniére la vibration de la structure doit étre modifiée activement afin de diminuer son
rayonnement acoustique. Théoriquement, il est possible de calculer les commandes opti-
males & envoyer aux actionneurs vibratoires pour minimiser la puissance acoustique rayon-
née a partir de mesures acoustiques en champ lointain [37]. Cependant, ce genre de mesure
acoustique est difficilement envisageable dans I'optique d’une application industrielle car

elle implique des capteurs de pression en champ lointain. Aussi, 'utilisation de capteurs
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vibratoires directement sur la structure a été largement étudiée dans la littérature. Ainsi,
différentes études ont tenté d’estimer le rayonnement acoustique a partir de mesures de la
vitesse transverse de la structure. Pour des structures simples, il est possible d’estimer les
modes de rayonnement a partir de capteurs vibratoires dans le but de les controler [29].
En effet, il est pertinent de concevoir le controle par rapport aux modes de rayonnement
plutét que par rapport aux modes structuraux, dans la mesure ot 'objectif du controle
est bien acoustique et non vibratoire. La transformée en nombre d’onde peut également
étre utilisée pour relier la réponse vibratoire au rayonnement acoustique [66] et controler
[68] ce dernier & I'aide d’un controle centralisé nécessitant le plus souvent de nombreux

transducteurs.

Dans d’autres méthodes, 'observation du vecteur d’état associé aux modes structuraux
permet de réaliser le controle modal du ou des modes structuraux les plus rayonnants
[64]. Dans ce cas, la commande (centralisée) ne sert pas a réduire directement la puissance
acoustique rayonnée mais & commander le vecteur d’état du systéme (associé aux modes).
Ces stratégies sont basées sur un modéle modal qui ne considérent la plupart du temps que
les modes ciblés par le contréle et ceux dont la résonance est proche. En plus de leur faible
robustesse aux variations des propriétés mécaniques de la structure a controler, 'excita-
tion et 'observation des modes résiduels non pris en compte par ce modéle générent des
dynamiques qui peuvent étre & I'origine d’instabilités : ce phénomeéne, appelé "spillover",

est décrit sur la Figure 2.1.

actionneurs excitation primaire capteurs
excitation des | ¢ mesure des
états considérés . états considérés
|—> dynamique de
— la strucuture
excitation des mesure des |
états résiduels états résiduels
retour |e——{oObservateur des <
L X .. T
d'état états considérés

Figure 2.1 Commande par observateur et retour d’état avec états résiduels a
I'origine de "spillover effect" [64].



2.2. DUALITE, PASSIVITE ET IMPEDANCE MECANIQUE 11

2.2 Dualité, passivité et impédance mécanique

De nombreuses méthode de controle actif vibroacoustique consistent a mettre en place
des unités de controle constituées d’un actionneur et d’un capteur colocalisés. Un choix
judicieux de signal de commande et de mesure permet d’utiliser le formalisme de systémes
hamiltoniens & ports qui décrit le systéme comme un ensemble de composants stockant
de I'energie et de composants dissipant de la puissance, et muni de ports d’interconnexion
au travers desquels le systéme peut échanger avec son environnement [35]. Ce formalisme
présente différents avantages concernant I'étude de la passivité ou de la stabilité mais

également l'interprétation physique du contréle implanté.

En utilisant un actionneur et un capteur colocalisés en un point O, et une variable de
commande u et de mesure y dont le produit est proportionnel & la puissance injectée a
la structure, le transfert entre u et y est alors, dans ’analogie directe, proportionnel a la

mobilité mécanique locale de la structure [13] :
y(w) =aY (wu(w) aeR™  Vw (2.1)

Ou Y et son inverse Z = Y ~! sont la mobilité et 'impédance mécanique locale du systéme
a la pulsation w. On dit que les variables u et y sont colocalisées duales, ce qui garantit la
passivité du systeéme (fot u(r)y(r)dr > 0). La majorité des systémes réels étant dissipatifs,
cette inégalité devient stricte. En pratique, ’actionneur et le capteur ne peuvent pas étre
parfaitement colocalisés et les hypothéses qui garantissent la dualité ne sont pas toujours
respectées : la situation de colocation duale n’est jamais rigoureusement obtenue que sur
une gamme de fréquences plus ou moins importante. Il est possible de montrer [89] que
la stricte passivité d’un systéme est équivalente a sa stricte réelle positivité. Si H est la

fonction de transfert entre u et y celle-ci s’écrit de la maniére suivante :
R(H(jw)) > 0 Vw € R (2.2)

Si le systéme est bouclé avec un gain réel positif, le tracé de Nyquist de la boucle ouverte
est toujours situé dans le demi-plan droit : il n’y a théoriquement aucun risque d’instabilité
et ce, quelle que soit la valeur de ce gain. Dans ce cas, le terme de stabilit¢ inconditionnelle
[92] est employé. Il est donc possible de s’assurer de la stabilité du systéme en vérifiant sa

stricte réelle positivité [7].

Lorsqu'un systéme multi-entrées multi-sorties (MIMO) est implanté, cette condition sur

la matrice H des transferts entre les vecteurs de commande u et de mesure y sur les NV,
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unités de contréle s’exprime parfois [89] sous la forme :

H(jw) + H(jw)? >0, Yw € R, (2.3)

ce qui signifie que les valeurs propres de H(jw) +H(jw) sont réelles positives. De méme,
un systéme MIMO passif bouclé par un feedback négatif MIMO passif (gain positif diago-

nal) est inconditionnellement stable [7].

2.3 Choix des unités de controle

Dans la section précédente, il a été montré I'intérét pour la stabilité du controle de disposer
de variables colocalisées duales. Cette section présente comment cette condition est réalisée

en pratique dans la littérature.

2.3.1 Actionneur inertiel

Le choix le plus classique de couple dual est le couple composé de la force normale ap-
pliquée & la structure en un point et de la vitesse transverse de la structure en ce point.
C’est la plupart du temps un accélérométre, dont le signal est intégré temporellement, qui
permet 'estimation de cette vitesse transverse. Un actionneur inertiel controlé en tension
ou en courant est souvent utilisé pour appliquer une force transverse a la structure. S’il
est possible de faire 'approximation que le signal intégré de I'accélérométre est bien pro-
portionnel & la vitesse transverse locale, la commande envoyée a I'actionneur ne génére
pas une force transverse proportionnelle. Son fonctionnement est tel que la force qu’il en-
gendre sur la structure est crée par la mise en mouvement d’une masse reliée a la structure
par un systéme mécanique. L’influence de ce systéme mécanique a été largement étudié
et s’observe facilement lorsque 'actionneur est utilisé dans une application d’isolateur de
vibrations. Ainsi sur la Figure 2.2, on peut observer le systéme et son diagramme de Ny-
quist associé |32].

La boucle du co6té des parties réelles négatives est due a la résonance de 'actionneur : la
dualité et la positivité du transfert ne sont pas assurées sur toute une bande fréquentielle.
Ce phénomeéne est a 'origine d’instabilités potentielles lors de la mise en place d’une boucle
fermée avec un gain trop élevé. Ce phénoméne sera d’autant plus important si la fréquence

naturelle du transducteur est proche d’une des résonances de la structure a controler.

Dans la littérature, et en général pour le controle de structures peu amorties, il y a donc

un intérét certain a 'utilisation d’un actionneur inertiel dont la fréquence naturelle est la



2.3. CHOIX DES UNITES DE CONTROLE 13

0.06

0.04‘» .
/? 0.021 / \
-~ TN
< e
S \
: >
!
£ N /
~0.02F /
~_
-0.04F —
%04 002 0 002 004 0.06 008 0.1
Re(falve)

Figure 2.2 Schéma d’un actionneur inertiel pour l'isolation de vibrations et
diagramme de Nyquist de la boucle ouverte associée [32].

plus basse possible par rapport a la résonance du premier mode structurel. En réalisant
une boucle rétroactive via un contrdleur PID (pour "proportionnel intégral dérivé") sur
une mesure du déplacement relatif entre la base de ’actionneur et sa masse mobile, il est
possible de réduire la fréquence naturelle de ’actionneur mais également d’amortir effica-
cement sa résonance [10]. Ainsi, 'actionneur modifié schématisé sur la Figure 2.3 gauche,
permet de modifier le diagramme de Nyquist du transfert avec la vitesse de la structure a

isoler des vibrations en augmentant sa marge de gain (Figure 2.3 droite).

2
1.5
1
"’u :;
~ 0.5
X i)
»  H(jow) =
. E ,
. 05 &
-1
-1 -0.5 0 1 1.5 2

0.5
Re(/c/ve)

Figure 2.3 Schéma d’un actionneur inertiel avec boucle rétroactive sur le dé-
placement [10].

Plus récemment, Elliott et al [30] ont montré qu’il était possible de compenser la résonance
de I'actionneur grace au compensateur dont le diagramme de Bode est tracé sur la Figure
2.4 gauche. Le diagramme de Nyquist tracé sur la Figure 2.4 droite permet de constater

que la boucle ouverte ainsi modifiée est a partie réelle positive pour toutes les fréquences.
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Figure 2.4 Diagramme de Bode du compensateur de la résonance de ’action-
neur inertiel et diagramme de Nyquist de la boucle ouverte associée [30].

Enfin, la possibilité de combiner Ueffet passif et actif de ’actionneur a également été tes-
tée dans cette méme étude, en considérant celui-ci comme un résonateur a accorder sur la

résonance du premier mode structurel d’une poutre.

Aux fréquences élevées, I'inductance de la bobine de 'actionneur n’est plus négligeable
et le comportement inductif du transducteur devient plus important que son comporte-
ment résistif. L’actionneur inertiel n’est plus capable de dissiper toute ’énergie qu’il recoit
et en renvoie donc une partie a la structure : s’il est controlé en tension, la montée de
I'impédance aux hautes fréquences (du fait de I'inductance) fait décroitre le courant et la
sensibilité diminue. Un moyen efficace afin de ne pas observer cet effet est de controler

I’actionneur en courant et non pas en tension.

2.3.2 Actionneur piézoélectrique

L’utilisation de transducteurs piézoélectriques pour composer des unités de controle duales
est plus récente et présente ’avantage de réduire considérablement la masse ajoutée a la
structure par les transducteurs. Parmi eux, les céramiques PZT (Plomb, Zirconate, Tita-
nate) bénéficient d'une grande rigidité interne et d’un fort coefficient de couplage. Leur
polarisation est dans la direction normale & la surface sur laquelle ils sont fixés, ce qui
leur permet d’étre a 1'origine de déformations en flexion et en extension. Pour ce qui est
des capteurs piézoélectriques, des films PVDF (polyfluorure de vinylidéne) sont réguliére-

ment utilisés [58|. De par son fonctionnement, un actionneur piézoélectrique génére une
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déformation asymétrique qui peut étre décomposée comme la somme d’une déformation

de flexion pure et d’une extension (Figure 2.5).
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Figure 2.5 Décomposition des déformations engendrées par un PZT en flexion
pure et en extension [6].

Dans certains cas, I’extension peut étre négligée. Tant que la fréquence d’excitation est
en-dessous de sa fréquence de résonance, la tension de l'actionneur PZT est proportion-
nelle au moment qu’il impose a la plaque et que la dérivée temporelle de la tension du
capteur PVDF mesure la vitesse de déformation de flexion de la plaque [6]. Les variables
sont duales sur la gamme de fréquence sur laquelle I’hypothése de flexion pure est véri-
fice [92][18|. Lorsque cette hypothése n’est pas vérifiée, le transfert n’est plus dual et sa
partie réelle risque de ne pas étre positive [60]. Afin d’empécher la génération d’ondes
d’extension, I'utilisation de PZT en vis-a-vis et en opposition de phase a été étudiée [37].
Cependant, lorsque la structure controlée est courbe, un couplage apparait entre les ondes
de flexion et les ondes d’extension, ce qui rend cette méthode inefficace et réduit la bande
fréquentielle sur laquelle la dualité et la positivité sont garanties [48]. Les fréquences de
résonance des modes d’extension étant généralement beaucoup plus grandes que celles des
modes de flexion, il est possible d’approcher leur participation par une raideur et d’en
déduire une compensation a effectuer sur les différents transferts du systéme pour filtrer
cet effet [61].
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2.3.3 sensoriactuateur

Un outil pertinent pour relier les couples entrées/sorties mécaniques qui viennent d’étre
définis avec les grandeurs électriques de commandes et mesures des transducteurs est
d’utiliser I'analogie mécanique / électrique a travers une représentation du systéme sous
la forme d’un circuit électrique équivalent [55]. Sur la Figure 2.6, la partie centrale (dans
les tirets) représente le mode m d’une plaque de raideur S,,, de masse M,, et d’amortis-
sement R,,. Deux types d’entrées sont représentées sur la gauche : un actionneur inertiel
qui impose une force fl au point ¢ et un actionneur piézoélectrique de capacité C; qui
impose un potentiel v; pour une charge g; en un point j. La valeur u,, désigne la vitesse
de déformation du mode m. Sur la droite du schéma, un potentiel v, est mesurable aux
bornes d'un capteur piézoélectrique de capacité C) au point k. Les coefficients A et &
représentent les projections de la force et du potentiel sur le mode m et la capacité Cj;
le couplage capacitif entre 'entrée j et la sortie k, négligeable aux basses fréquences avec

des transducteurs éloignés.

m m m Akl

Figure 2.6 Schéma électrique équivalent du mode de strucure m incluant dif-
férentes entrées /sorties [55].

Ce type d’analogie permet de comprendre qu’il est possible, par I'intermédiaire d’un trai-
tement analogique ou numérique, d’estimer la vitesse locale de la structure a partir des
signaux électriques envoyés et mesurés sur l'actionneur : on parle de sensoriactuateur [18].
En plus de disposer de variables parfaitement colocalisées, cette approche entraine une

réduction du poids et de I’encombrement du systéme mis en place.

L’utilisation d’un actionneur de type PZT en sensoriactuateur a été largement étudié dans
la littérature [2][94]. L’estimation de la vitesse locale requiert la compensation de Ueffet
capacitif induit par le matériau piézoélectrique [77|. L’utilisation d’un actionneur inertiel

en sensoriactuateur est beaucoup moins courante [47]|[52]. Comme pour un haut-parleur,
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cette opération nécessite entre autres de compenser Ueffet résistif et inductif du transduc-
teur. Boulandet et al [16] ont montré que pour une structure peu amortie, I'utilisation
de sensoriactuateurs piézoélectriques ou électrodynamiques permet d’obtenir des résultats

comparables pour du controle actif de vibration.

2.4 Amortissement actif

Dans la plupart des cas, la réduction locale du niveau de vibration de la structure cor-
respond & une réduction du niveau vibratoire global. Sur les structures peu amorties, la
réduction de I'énergie cinétique totale entraine une diminution de la puissance acoustique
rayonnée [87]. Ne tenant pas compte du couplage entre la vibration et le rayonnement
acoustique, la minimisation de I’énergie cinétique n’est pas équivalente & la minimisation
de la puissance acoustique rayonnée. Pourtant, elle permet dans ce cas une bonne atté-
nuation du niveau de bruit sur une large bande fréquentielle (Figure 2.7). De plus, cette
stratégie est robuste a n’importe quel type d’excitation. Ainsi, de nombreuses études ont
cherché a imposer localement de I’'amortissement a la structure. En réalisant localement de
I’absorption d’énergie a I'aide d’un systéme dont la passivité est garantie par la dualité, la
stabilité du controle mis en place est assurée [80]. Pour ces raisons, la réalisation d’amor-
tissement est 1'objectif de la grande majorité des stratégies de controle vibroacoustique

décentralisé. Elles se répartissent principalement en deux groupes.
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Figure 2.7 Puissance acoustique rayonnée sans controle (trait pointillé) et avec
minimisation de I’énergie cinétique d’une poutre simplement supportée de di-
mensions 0.7 x 0.002 x 0.1 m, de module d’Young 7.1 x 10! Pa et de masse
volumique 2700 kg.m ™3 (trait plein) [87].
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2.4.1 Feedback simple gain

Avec des unités de controle composées d’un actionneur et d’un capteur dual colocalisé, le
vecteur des commandes u qui est imposé pour réaliser I’amortissement de la structure est

dans la plupart des études défini en fonction du vecteur des signaux mesurés y tel que :
uw) =—gy(w), ¢geR™, VweR"™ (2.4)

Comme il I'a déja été évoqué, la positivité du transfert entre les deux variables duales
permet de garantir la stabilité du controle quelle que soit la valeur de g [92]. Cela auto-
rise également la possibilité de répartir plusieurs unités sur la structure et de réaliser un
controle multivoies décentralisé (Figure 2.8), la défaillance d’une des unités ne risquant
pas de perturber la stabilité du systéme. D’aprés la section précédente, il est possible de
mettre en place un tel controle a 'aide d’unités électrodynamiques mais aussi piézoélec-
triques : différentes études permettent de conclure que les résultats obtenus dans les deux

cas sont relativement identiques [31].

En dehors du fait que la stabilité d’un tel controle est en pratique seulement condition-
nelle, empéchant d’augmenter la valeur du gain de rétroaction de maniére infinie, il est
important de noter que pour une trop grande valeur de g, la vitesse de la structure au
voisinage du point de controle est quasiment nulle. La structure est localement bloquée,
I’énergie absorbée par le controle est nulle et la stratégie ne correspond plus a de ’amor-
tissement. Un tel blocage est a l'origine d’une restructuration modale qui peut entrainer
l'augmentation de I’énergie cinétique globale a certaines fréquences (voir Figure 2.9). Il
existe donc pour chaque unité, un gain g qui permet de minimiser I’énergie cinétique.
D’aprés Zilletti 96|, ce critére d’optimisation global se traduit de maniére locale : la mi-
nimisation de ’énergie cinétique globale de la structure correspond a la maximisation de
I'absorption d’énergie sur chaque unité. Si g est le gain qui permet cette maximisation,
alors sur la bande fréquentielle considérée dans cette étude, g = gP<. Il apparait que
cette égalité n’est valable que sur une certaine bande fréquentielle. En exprimant ces cri-
téres d’optimisation dans le domaine temporel, Gardonio [40] montre que dans certains
cas, g # gFc et les compare en fonction de paramétres comme le nombre d’unités sur la

structure.
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Figure 2.9 Energie cinétique
de la plaque pour différentes

Figure 2.8 Controle feedback valeurs de gain de feedback sur
(rétroaction) par simple gain g la vitesse [96] :g = 0 (épais),
sur la vitesse de déformation de g = T (tirets), g = 25 (fin),
la structure [40]. g = 10° (pointillé).

2.4.2 Shunt capacitifs

Il est également possible de réaliser I'amortissement local de la structure de maniére pas-
sive, en lui intégrant des éléments piézoélectriques [34]. Lorsque la structure est soumise
& une perturbation primaire, la vitesse transverse engendrée provoque l'apparition d’un
potentiel électrique V' aux bornes de I'élément piézoélectrique (Figure 2.10). Si celui-ci
est connecté a une impédance électrique Z¢, le courant électrique I apparaissant dans le

circuit provoque par effet Joule la dissipation de I’énergie électrique mise en jeu.

élément | |
piézoélectrique vV 7e

structure |

Figure 2.10 Schéma d’un controle par impédance électrique de dissipation.

La plupart des travaux dans ce domaine ont ainsi porté sur le choix de I'impédance élec-
trique de dissipation Z¢. La construction d’un circuit résonant permet de dégrader effica-
cement I’énergie mécanique a la fréquence de résonance d’un mode structurel [45]. 11 est
également possible, tout du moins en principe, d’atténuer a la fois deux modes structuraux
a l’aide de circuits paralléles [50]. Plus récemment, Beck et al [9] ont étudié I'effet de I'ajout

d’une capacité négative afin de compenser celle de I’élément piézoélectrique. La réalisation
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d’une capacité négative nécessitant un circuit actif, la méthode proposée ne peut plus étre
qualifiée de passive & proprement parler mais permet d’étendre ’effet du controle & une
bande fréquentielle plus large. La disposition des unités selon une configuration périodique
permet également de ne plus se limiter au controle d’une des résonances du systéme [9][93].
Enfin, afin de caler en temps réel la résonance du circuit électrique avec celle du mode

structurel, il est possible de mettre en place des circuits autorégulateurs actifs [51][24].

En conclusion, il est intéressant de noter que ces méthodes passives et actives visant a réa-
liser de 'amortissement sont basées sur des principes proches. Ces principes sont au coeur
de la méthode des impédances mécaniques virtuelles et sont développés dans la section

suivante.

2.5 Controle actif de I'impédance mécanique locale

Cette section, consacrée au controle actif de I'impédance mécanique locale se divise en
deux parties. Le principe d’une telle approche est expliqué dans une premiére partie. Dans
une seconde partie, les études réalisées explicitement dans le but de controler I'impédance
mécanique locale (et qui sont donc fondées sur le principe développé dans la premiére par-
tie) sont décrites en insistant sur le caractére paramétrique et/ou optimal de I'impédance

mécanique réalisée.

2.5.1 Principe

Dans un premier temps, le cas d’'une structure quelconque, excitée par une perturbation
primaire et équipée d’une seule unité de controle positionnée en un point O est considéré.

De maniére trés classique, le bilan des forces au point O a la pulsation w s’écrit :
Z(w)w(w) = XF,(w), (2.5)

ol Z est I'impédance mécanique locale, w la vitesse transverse et 2 F, la somme des forces
extérieures au point O. Cette derniére peut se décomposer en deux : la force primaire
FPr due a la perturbation primaire et la force secondaire F*° engendrée par I'actionneur.
Cette force s’écrit :

F(w) = Hpy(w)u(w), (2.6)
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en définissant Hy, comme la fonction de transfert entre la force réellement appliquée a la

structure en fonction de la commande envoyée & 'actionneur. De méme :
() = iy (0)y(w), (2.7)

avec H,, le transfert entre la vitesse transverse de la structure et le signal de mesure y.

Alors, lorsqu’une commande u telle que :
u(w) =—-Z%w)yw), Z%w)eC, (2.8)
est envoyée a 'actionneur, il est possible de réécrire 'Eq. (2.5) :
Z(w)i(w) = FIi(w) — Hpa(w)Z2°(w) [Huy(w)] () (2.9

En posant
Zi(w) = Hpu(w) Z(w) [Hay(@)] (2.10)

il est possible d’écrire :
[Z(w) + Zy,(w)] i (w) = FI™(w) (2.11)

En appliquant le controle défini a I'Eq. (2.8), la structure se comporte vis-a-vis du champ
primaire au point O et a la pulsation w, comme si son impédance mécanique valait
[Z(w) + Z&,(w)] [3][91]. Ainsi, Z¢ (w) est définie comme 'impédance mécanique virtuelle
imposée au point O. Le terme "virtuel" insiste sur le fait que I'impédance mécanique
ajoutée est obtenue par la loi de commande (2.8) et non par un dispositif mécanique. Ce
concept, évoqué dés 1989 par Guicking [44] dans le cadre du controle actif vibroacoustique,

a été mis en place de différentes maniéres.

2.5.2 Stratégies de contréle vibroacoustique par controle actif de

I'impédance mécanique

La différence qui existe entre la grandeur Z¢ imposée par le controle et 'impédance mé-
canique virtuelle Z¢ véritablement réalisée explique pourquoi les méthodes classiques
d’amortissement actif [31] ne correspondent pas a proprement parler & du contrdle de
I'impédance mécanique. Cependant, en réalisant 'hypothése que les variables u et y sont
duales, ce qui implique que sur la bande de fréquence considérée les transferts Hy, et Hy,

sont approchables par des constantes réelles positives (voir Eq. (2.1)), alors il est possible



22 CHAPITRE 2. ETAT DE L’ART

d’écrire :
Z¢w) = aZf(w), a€eRT, (2.12)

et une boucle de rétroaction sur la variable y avec un gain g € R* correspond donc a la
réalisation d’un amortissement virtuel de £. Si I'approximation de H,, par une constante
est acceptable dans la mesure ol le signal de I'accélérométre, divisé par sa sensibilité et
intégré temporellement permet une bonne estimation de la vitesse transverse de la struc-
ture, le méme type de raisonnement avec Hy, est plus difficile & justifier, méme pour des

fréquences supérieures a la résonance de I'actionneur.

En partant de la force réellement appliquée et en raisonnant sur I'impédance mécanique
imposée localement par le controle, Elliott et al [84] proposent une interprétation phy-
sique de la valeur maximale du gain g a partir duquel apparaissent des instabilités. Les
impédances mécaniques imposées par le controleur qui maximisent I’absorption d’énergie
au niveau des unités peuvent également étre calculées [11]. Leur implantation [12] se fait a
partir de actionneur inertiel modifié (en lui ajoutant un retour sur le déplacement relatif

entre sa base et sa masse mobile) déja évoqué a la section 2.3.1 [10].

Dans la plupart de ses travaux, Elliott, pour minimiser des critéres acoustiques ou vi-
bratoires, favorise la mise en place d’une impédance dissipative plutot qu’inertielle ou de
raideur. Il y a peu, d’autres ont tenté d’imposer une masse-raideur virtuelle au systéme,
rencontrant parfois des difficultés [63]. De récentes études tiennent compte des mécanismes
qui dominent la perte par transmission pour imposer une impédance mécanique virtuelle
qui agit comme une masse en basse fréquence, et amortit les fréquences au-dela de la fré-
quence critique [78]. Les quelques études menées autour de Poptimisation des impédances
mécaniques virtuelles par rapport a la minimisation de la puissance acoustique rayonnée
par la structure se heurtent a la contrainte de causalité : Remington [82] montre qu’en uti-
lisant directement les valeurs des impédances mécaniques virtuelles optimales trouvées aux
différentes pulsations pour fabriquer un filtre et mettre en place un controéle large bande
dans le domaine temporel, on risque d’obtenir un filtre non causal d'une part, c¢’est-a-dire
dont la réponse impulsionnelle n’est pas nulle pour les temps négatifs et trés longue d’autre
part. I préfére alors approcher les impédances optimales par une forme paramétrique, en
rajoutant un critére de causalité ou de stabilité. De maniére générale, un résonateur amorti
peut se décomposer en la somme d’un effet de masse M., de raideur C. et d’amortissement
R.. En choisissant Z¢(w) tel que :

Ce
Z(w) = jwM. + R. + W (2.13)
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il est possible de régler les valeurs des réels positifs M, R et C'° de ce controleur stable

vis & vis de la puissance acoustique rayonnée par la structure.

Dans leurs travaux, Quaegebeur et al [81| abordent le probléme différemment : pour une
perturbation primaire harmonique, ils imposent, au moyen de 8 unités piézoélectriques,
différentes valeurs d’impédances mécaniques virtuelles et trouvent ainsi expérimentalement
de maniére exhaustive la valeur optimale qui minimise la puissance acoustique rayonnée
par une plaque. Cette recherche se fait autour du point d’adaptation d’impédances (Zf =
Z;, Vi = 1..8). Définissant deux paramétres réels ag. et o, les impédances mécaniques
virtuelles optimales qui permettent d’obtenir la meilleure atténuation du niveau de bruit

(SPR) sont recherchées sous la forme :
Z{(w) = areR(Zi) + jarmS(Zi), (2.14)

de maniére exhaustive, en faisant varier le couple (age, apy,) (Figure 2.11). 11 est intéres-
sant de constater que contrairement a la grande majorité des autres études, les valeurs des
impédances mécaniques virtuelles testées sont complexes et non réelles. De plus, contrai-
rement & de 'amortissement virtuel, ces valeurs peuvent étre a parties réelles négatives :

des stratégies revenant a réaliser de l'injection d’énergie a la structure sont donc testées.

Sound Power Level Reduction (dB)

5.

-5 -4 -3-2-101 2 3 4
ORE
Figure 2.11 Atténuations du niveau de bruit (SPR) mesurées en dB a la ré-
sonance du mode (1,3) d’une plaque mince en appui simple dans le cas d’un
champ primaire diffus, en fonction des variables (age, o) [81].
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Lorsque 'impédance a imposer n’est pas passive (R{Z¢} > 0) mais active (R{ZS,} < 0),

un simple controle par rétroaction peut étre instable. Ce probléme est contourné en consi-
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dérant un contréleur harmonique qui peut imposer I'impédance mécanique virtuelle désirée

a une fréquence donnée tout en garantissant la stabilité du controleur MIMO [81].

2.6 Implantation des impédances mécaniques virtuelles

Méme si le concept de controle d’impédance en multivoies a été peu traité, 'aspect MIMO
(Multiple Input Multiple Output) n’est pas nouveau et les problématiques qu’il pose ont
déja été explorées : la nature centralisée ou décentralisée du controle, le choix des trans-

ducteurs, leur nombre et leur place.

2.6.1 Nature du contrdéle multivoies

Les avantages d’un controle décentralisé, c’est a dire sans connexion entre les différentes
unités de controle ont été évoqués en introduction. En effet, Elliott [31], Engels [33] et
Alujevic [1] ont montré qu’avec des unités duales colocalisées, les performances de 1’amor-
tissement actif sont proches d’un systéme centralisé, mais pour un cott, un poids et un
encombrement réduits. Contrairement au cas centralisé, dans le cas distribué, plusieurs
controleurs sont séparément associés a un sous ensemble d’unités de controle du systéme.
Le cas décentralisé en est donc un cas particulier ot chaque unité est associée a son propre
controleur. Une optimisation ol chaque controleur est concu en connaissant les effets de
tous les autres se distingue alors d’une conception modulaire ot chaque controleur est
concu indépendamment des autres. Une comparaison de ces différentes approches, selon
que 'objectif du controle est de minimiser une fonction cotit globale ou locale a été réalisée

par Frampton [36] et est schématisée sur la Figure 2.12.

Une question pratique qu’il est nécessaire de se poser lors de la mise en place d’un controle
multivoies concerne la position des différents transducteurs. L’influence du positionnement
sur les résultats a été étudiée par Clark 22| et Halim [46] dans le cas colocalisé. Il n’est pas
possible de placer de maniére optimale un nombre fini d’unités pour contréler une infinité
de fréquences. Le rayonnement total étant directement lié au rayonnement des modes, les
actionneurs et les capteurs sont généralement positionnés sur les ventres des modes de la
plaque que 'on veut controler. Cette solution permet d’obtenir les meilleurs résultats mais

suppose une bonne connaissance de la forme des modes [37].
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Figure 2.12  Schéma d’un controleur & architecture centralisée/distribuée, a op-
timisation holistique/modulaire pour une fonction de cott globale/locale [36].

Plus la fréquence d’excitation augmente, plus les déformées modales deviennent complexes,
dépendantes des conditions limites et donc incertaines. Une autre approche consiste a réa-
liser le maillage de la structure avec les unités, c’est-a-dire les répartir régulierement sur la
surface mais en utilisant plus de transducteurs que le nombre strictement requis [31][33].
Cette méthode ne suppose pas de connaitre a priori le comportement vibratoire de la
structure. L’influence de la densité du maillage mis en place a été étudiée par Gardonio
[40].

2.6.2 Controleur harmonique multivoies

Dans la section 2.5, le choix de considérer un contrdle harmonique et non un controle large
bande a été justifié dans le but de pouvoir imposer des valeurs d’'impédances mécaniques
virtuelles plus variées, sans se heurter a la contrainte de causalité. Ainsi, la derniére partie

de cet état de l'art est essentiellement consacrée aux différents types de controleurs har-
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moniques développés dans la littérature. Il existe de nombreuses méthodes pour mettre
en place un contréleur harmonique : le design classique, le loop shaping, le retour d’état
augmenté, les méthodes HHC (Higher harmonic control), etc... Sievers en liste un grand
nombre et montre leur équivalence en théorie [88]. Mais en pratique, elles présentent cha-
cune leurs avantages et leurs inconvénients en fonction de 'usage que 'on veut en faire.
Ainsi, le controleur HHC qui revient a la méthode de 1’enveloppe complexe [72| a pour
premier avantage de présenter une structure relativement simple. La Figure 2.13 présente
les schémas blocs d’un tel controleur. Afin d’extraire I’enveloppe complexe Y;(t) du signal
réel sinusoidal y;(f) mesuré sur l'unité ¢, un filtrage passe-bande par une démodulation
a la fréequence d’étude f; est réalisé. La démodulation consiste en la multiplication par
une enveloppe complexe puis un filtrage passe-bas de réponse impulsionnelle f(¢) et de

fréquence de coupure f. < fy :

Yi(t) = 2f(#) * (yi(t)e ") (2.15)

ou * est I'opérateur de convolution. La modulation consiste & réaliser I’opération inverse
afin de générer les signaux de commande u;(t) € R a partir du signal U;(t) € C calculé

par le controleur :
wi(t) = R(Ui(£) ") (2.16)

En considérant que le filtrage passe-bas permet d’écrire H(s + jwg) ~ H(jwo) il est alors
possible d’écrire :
Y(t)=HU(t)+D (2.17)

avec D le vecteur des enveloppes complexes des signaux primaires. Les réponses fréquen-
tielles ont été ramenées autour de 0 Hz et sont alors nommées "fonctions de transfert
équivalentes basse fréquence". Ce type d’approche se parallélise facilement afin de traiter
plusieurs harmoniques simultanément. Enfin, il est également possible de ré-identifier les
fonctions de transfert en ligne en ajoutant un algorithme de type RLS (Recursive Least

Square) |20] pour rendre le controle adaptatif.

Lorsqu’on réalise de ’amortissement actif avec des variables duales, le controle revient a
imposer la valeur Zf € RT,Vi . La stabilité du systéme bouclé est assurée et il est donc
possible d’utiliser les enveloppes complexes pour imposer directement U;(t) = —ZFY;(t)
avec Zf € C et R(ZF) > 0 Vi |[70]. Cependant, rien ne garantit a priori que les im-
pédances mécaniques virtuelles optimales soient & partie réelle positive. En pratique, un
controleur itératif est préféré pour implanter I'algorithme. 1’idée de base est d’implanter

un controleur MIMO (Multi Input Multi Output) en s’inspirant du réjecteur harmonique
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intégrateur présenté sur la Figure 2.13 (a) et proposé par Micheau [71]. Sur cette figure,
le coefficient p est un réel positif appelé coefficient de convergence et C est une matrice a
valeurs complexes appelée matrice de compensation et qui doit étre choisie de maniére a
assurer la stabilité du systéme en boucle fermée. Le principe du réjecteur étant d’obtenir
un signal nul sur les capteurs, d’aprés la définition de Z¢ donnée a 'Eq. (2.8), le controle

consiste alors a imposer localement une impédance mécanique virtuelle infinie.

Dans le cas ou I'objectif est de réaliser des impédances mécaniques virtuelles finies, alors
il est possible de mettre en place une boucle sur la commande U puisque 'objectif de
controle ne dépend plus seulement du signal Y (Figure 2.13 (b)). A I'étape k et en défi-
nissant la matrice Z¢ la matrice diagonale des impédances virtuelles imposées sur chaque

unité le schéma itératif suivant a été mis en place [81] :

Ulk + 1] = U[k] — uC(U[k] + Z°Y[k]) (2.18)
d d
) u é" y ) ) v é" y ) )
modulation H démodulation modulation H démodulation
U Y U Y
> (ZC) 1 > 9
.J;-c .Jsi-c
(a) (b)

Figure 2.13 Schéma de controleurs résonants utilisant la méthode de ’enve-
loppe complexe [72].
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CHAPITRE 3

MODELISATION DES MECANISMES VIBRO-
ACOUSTIQUES

Ce chapitre regroupe les différents modéles vibroacoustiques qui ont été développés dans
la littérature et qui ont permis de réaliser les simulations numériques présentées au cha-
pitre 5. Comme il I’a été formulé dans les objectifs, la méthode proposée dans cette thése
doit pouvoir étre implantée en pratique sur un panneau aéronautique. Pourtant le but
de ce chapitre n’est pas de modéliser précisément la transmission acoustique a travers
un panneau multi-couches orthotrope en composite, courbé et composé d’un hublot. Il
s’agit plutot de comprendre les principes et les tendances générales associés a la méthode
envisagée. Pour cette raison, les modéles présentés sont associés a des cas académiques re-
lativement simple. Dans une premiére section, la réponse vibratoire d’une plaque isotrope
mince simplement supportée a différents types de perturbations primaires ou d’excitations
engendrées par les actionneurs secondaires est considérée. Les réponses des capteurs vi-
bratoires qui composent les unités de controle sont également simulées. Dans une seconde
section, un modéle de rayonnement acoustique en champ lointain et en champ proche sont
décrits. Dans ces deux sections, une attention particuliére est portée a la discussion des
différentes hypothéses considérées dans les modéles. La Figure 3.1 décrit de maniére sim-

plifiée le probléme vibroacoustique considéré dans ce chapitre.

3.1 Reéponse vibratoire de la structure

Dans la premiére partie de cette section, le comportement mécanique de la structure a
controler est décrit. Le systéme composé de la structure et équipé des unités de controle
est ensuite considéré. Le couplage entre les actionneurs et la structure et celui entre la
structure et les capteurs de chaque unité de contréles sont développés selon que des unités
électrodynamiques ou des unités piézoélectriques sont choisies. A lissue d’une comparai-
son, 'utilisation d’actionneurs inertiels dans la suite de I’étude est alors justifice. Enfin, la

réponse du systéme a différents types de perturbations primaires académiques est calculée.

29
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Figure 3.1 Schéma du probléme vibroacoustique.

3.1.1 Plaque mince simplement supportée

Soit une plaque mince de dimensions L, x L, x h, de module d’Young £, de coefficient
de Poisson v, de densité p et de facteur d’amortissement 7 , en appui simple et soumise
a une force extérieure F**. Se placant sous '’hypothése de flexion pure, I'extension pure
et les couplages flexion /extension extension/flexion sont négligés. Alors, en négligeant la
charge fluide, le déplacement transverse w(x,y,t) en tout point de la plaque est solution

de I’équation :
DAAw(x,y,t) + pio(x, y, ) + Rui(z,y,t) = F< (z,y,t) (3.1)

ou A est 'opérateur Laplacien, D = #ﬁﬁ) représente la raideur , M la masse, u = ph la
masse par unité de surface et R = §- 'amortissement visqueux de la plaque. En régime har-

monique, a la pulsation w, la solution est classiquement décomposée sous la forme modale :

w(x,y,t) = exp(iwt) Y D (z,9)qm (3.2)

m=1

avec N,, I'indice de troncature modale et ®,,(z,y) la m-iéme déformée modale.

Dans le cas particulier d’une condition limite en appui simple, la déformée modale m
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s’exprime :

ML . MyTY

I ) sin( 7

®,,(z,y) = sin( ) m = (mg,m,) € N* (3.3)

Y

En projetant I'Eq. (3.1) sur le mode m, Pamplitude complexe de déplacement g, s’écrit :

Feact
fm = pLy Ly (w2, z w? + inw) (3-4)
avec
wm =2 (4. +72,)
Tme = mL_iﬂ et Tmy = nﬁf’

ol w,, est la pulsation propre du mode m et F' la projection des forces externes sur ce

mode :

Fit= [ [ P onte.pis (3.5)

Cette projection peut se simplifier selon le type d’excitation : point de force, excitation
acoustique par une onde plane incidente [86] ou un champ diffus [73|. La matrice diagonale
et de dimension N, x NV,,, des admittances mécaniques modales M est définie d’aprés I'Eq.

(3.4) telle que ses termes diagonaux sont :

jw

Mym (3.6)

- pLy Ly (w2, — w? + inw)
L’expression matricielle de la mobilité mécanique Y, de la plaque en un point O se déduit
directement des expressions (3.2), (3.5) et (3.6) :

Y, = ®(Xo, Yo) " M®(Xo, Yo)- (3.7)

3.1.2 Transducteurs secondaires

La structure est alors équipée de N, unités de controéle, chacune composée d’un action-
neur et d’un capteur colocalisé. La structure d’origine est alors modifiée par I'impédance
mécanique passive (masse, raideur,...) locale des transducteurs. Ainsi, leur action sur la
structure ne peut pas étre simplement envisagée comme une force externe (voir Eq. (3.1)).
Si cet effet peut étre considéré comme négligeable au regard de la taille et la masse des
transducteurs piézoélectriques devant les dimensions de la plaque, cette approximation

devient moins précise alors qu’on s’intéresse a des actionneurs inertiels plus gros et plus
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lourd. En prenant en compte I'impédance mécanique passive des transducteurs, I'Eq. (3.1)
sans second membre devrait étre modifiée et la base de décomposition modale calculée
pour la plaque non instrumentée ne serait plus adaptée au probléme. Il est alors possible
de définir une nouvelle base de décomposition modale pour le systéme comprenant la
structure et les transducteurs. Ce calcul est proposé en Annexe A en étudiant I'ajout de
systémes masse-ressort localement sur la plaque. Exprimé dans cette nouvelle base, I'effet
des actionneurs secondaires peut alors de nouveau étre considéré comme une force externe
appliqué a la structure. Cependant, ce passage dans une nouvelle base modale complexifie
les calculs alors que la base des modes de la structure non-instrumentée, beaucoup plus
étudiée dans la littérature, facilite I'interprétation des phénoménes physiques mis en jeu
par le controle. Ainsi, dans la suite du mémoire, le choix a été fait de conserver la base
de décomposition modale d’une plaque mince en appui simple et de ne pas considérer les

impédances mécaniques passives locales ajoutées par les transducteurs.

Cette simplification permet d’écrire le vecteur y des signaux mesurés par les capteurs en

fonction du vecteur u le vecteur des commandes envoyées aux actionneurs comme :
y = Hu+d, (3.8)

ou H est la matrice des transferts secondaires entre les actionneurs et les capteurs et d
est le vecteur des signaux primaires (yju—o). Il est alors possible de décomposer la matrice

des transferts secondaires sur la série des modes structuraux et d’écrire :
H = SMA, (3.9)

ot M est explicité a I'Eq. (3.6), avec A la matrice de dimension N,,, x N, qui représente le
couplage entre les actionneurs et les modes structuraux de la plaque et S de dimension NV, x
N, le couplage entre les modes structuraux et les capteurs vibratoires. Leurs expressions
dépendent directement de leur technologie et de leur position. De la méme maniére, la

vibration primaire mesurée par les capteurs se décompose sous la forme :
d = SMb, (3.10)

avec b le vecteur de dimension N,, qui représente le couplage entre le champ primaire et

les modes structuraux. Avec q le vecteur des amplitudes modales de déplacement décrit a
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I'Eq. (3.4), I'Eq. (3.8) s’écrit sous la forme du systéme :

jwM™q = Au+b

, (3.11)
y = jwSq

y:Hu+d<:>{

qui permettra par la suite d’interpréter les effets du champ primaire et du contréle sur
les amplitudes modales. Alors que la suite de cette section est consacrée au calcul des
matrices A et S, I'expression de b est détaillée dans la section 3.1.3 pour différents types

de perturbations primaires.

Actionneur inertiel /Accélérométre

Dans un premier temps, une unité composée d’un actionneur inertiel commandé en tension
et d'un accélérométre dont le signal est intégré temporellement est considérée. Le calcul
de la fonction de transfert Hy,; entre la commande en tension et la force appliquée a la

structure par 'actionneur de I'unité i est détaillé a ’Annexe B. Celle-ci s’exprime :

JwM,Bl 1
Zo + jwMy (R, + B2)Y; Zyy,’

Jw

Hyyi =

(3.12)

avec 4, = jwM, + R, + % ou R,, M, , K, et Bl sont respectivement la résistance méca-
nique, la masse, la raideur et le facteur de force de 'actionneur inertiel, Y; est la mobilité
mécanique locale de la structure & la position de I'unité ¢ (Eq. (3.7)) et Z;, 'impédance
électrique du transducteur sur la structure. Sous certaines hypothéses détaillées dans I’An-
nexe B, la force f appliquée a la structure par 'actionneur peut s’exprimer sous la forme
f = BIli, justifiant l'intérét de commander 'actionneur en courant et pas en tension,
comme il I'a été considéré dans cette étude. Cependant, la mise en place d’une commande
en tension est plus simple et moins dispendieuse qu'une commande en courant. Dans la
suite, il sera montré que ce choix n’a aucune influence sur les résultats de la méthode des

impédances mécaniques virtuelles optimales.

Ainsi, en considérant ponctuelle la force transversale appliquée par 'actionneur sur la

structure, il est possible d’écrire :
Am,i = Hfu,iq)m(xu,iv yu,i)7 (313)

Ol (T4, Yu,i) Sont les coordonnées de la i-iéme unité de controle.

La masse d'un accélérométre est négligeable. Dés lors, si le signal de mesure est la tension



34 CHAPITRE 3. MODELISATION DES MECANISMES VIBRO-ACOUSTIQUES

mesurée & sa sortie, intégrée temporellement, alors le transfert avec la vitesse transverse
locale de la plaque a la position de 'unité i vaut Hy,; = si ou s, est la sensibilité de
’ a

I'accélérométre en V.m~1.s2. 1l est possible d’écrire :

Si,m = [Hu'}y,i}il q)m<wu,i7 yu,i)- (314)

PZT/PVDF

L’utilisation de transducteurs piézoélectriques pour composer des unités de controle duales
a été évoquée dans I'état de 'art. Dans ce cas, il faut considérer les équations de la piézo-
électricité afin de calculer les matrices A et S. Afin de vérifier que 'extension de la plaque
est bien négligeable dans le cas étudié, des résultats obtenus avec la modélisation en flexion
pure ont été comparés avec les résultats obtenus en modélisant les effets d’extension. En-
fin, les résultats ont également été comparés avec ceux obtenus par une méthode éléments

finis prenant en compte les déformations d’extension.

L’approximation que le moment induit par un actionneur de type PZT est partout nul en
dehors de la surface couverte par la céramique permet d’écrire ce moment en fonction de

la commande en tension w :

d31u
?
hpzt

mx(x,y) = my(x,y) = C()H(C(],y) (315)

ol hy, est I'épaisseur du PZT, ds; son coefficient de piézoélectricité, C une constante

déterminée en fonction des paramétres de 'actionneur et de la structure [6], et avec :
(z,y) = Mz — w13) = H(w — 220)[[H(y — y1i) = H(y — y2.)]; (3.16)

ol X1, Y14, T2, Y2,i sont les extrémités de 'actionneur ¢ et ‘H la fonction de Heaviside. La

force externe imposée a la structure s’exprime alors :

2 2
Fmy  0°m,

0x? + 0y?

F (2, y) = (3.17)
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Codsy

puis aprés projection sur le mode m suivant 'Eq. (3.5) et en posant ¢ = Ty iy

V2. +E
Ami = oA ) [COS(szl’z,z‘) - COS(szl‘l,i)] [COS(meyz,i) - COS(meyl,z')} )

(3.18)

Le fonctionnement du capteur PVDEF est réciproque de celui du PZT et la matrice S sera

directement explicitée a partir de 'expression de A. Ainsi :

S 773% + 72741
Sim = | ——] . [cos(Vm, T2,i) — COS(%m%,i)] [COS(meyzi) - COS(%nyyu)} )

Yerg Yy
(3.19)
hthpoar -« . . o
avec ¢ = —C‘L{#T”‘” ol hpyqr est I'épaisseur du PVDF, es; son coefficient de piézoélec-
pv

tricité et Cp,qr sa capacitance.

Comparaison des transducteurs

Dans cette section, les transducteurs électrodynamiques et les transducteurs piézoélec-
triques sont comparés. Une attention particuliére est portée a I’analyse des résultats en
vue de 'application finale de la méthode des impédances mécaniques virtuelles optimales

au panneau aéronautique.

Les deux technologies les plus utilisées pour réaliser du controle actif vibroacoustique ont
donc été modélisées. Contrairement a ’actionneur inertiel qui exerce une force transverse
sur la structure, ’actionneur piézoélectrique applique des moments de flexion linéiques.
Dans les deux cas, en plus de son action globale sur la structure, ’actionneur crée une
déformation locale plus ou moins marquée selon sa nature. Le mode d’action de 'action-
neur piézoélectrique est a 'origine d’une flexion locale plus importante (Figure 3.2). Alors
qu’elle ne participe quasiment pas au rayonnement de la structure, la déformation locale
modifie fortement le transfert vibratoire avec le capteur dual colocalisé. Une méthode per-
mettant d’identifier cet effet et de le compenser en assimilant la participation des modes
d’ordres élevés a une raideur est présentée en Annexe C. Aprés cette opération, le signal
issu des capteurs est beaucoup plus représentatif du rayonnement et ne dépend quasiment
plus ni de la nature ni des dimensions de 'actionneur. Cette compensation est nécessaire
lorsqu’est envisagé un controle centralisé ou distribué réalisant une estimation du rayon-

nement acoustique & partir de mesures vibratoires.
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Figure 3.2 Déplacement transverse engendré par une excitation par un action-
neur piézoélectrique (gauche) ou inertiel (droite), f = 400Hz, n =1 x 1072

Figure 3.3 Déplacement transverse engendré par une excitation par un action-
neur piézoélectrique (gauche) ou inertiel (droite), f = 400Hz, n =2 x 10~1.

Méme s’il est possible de compenser 'effet local, cette étude souligne le fait qu'une grande
partie de la puissance fournie a 'actionneur piézoélectrique va étre utilisée pour générer un
effet local important qui n’a que trés peu d’influence sur le rayonnement acoustique. Cet ef-
fet a toutes les chances d’étre accentué en passant de la plaque d’aluminium considérée dans
I’étude théorique au panneau aéronautique, beaucoup plus amorti. Pour s’en convaincre, le
méme calcul que celui qui a servi a tracer la Figure 3.2 a été réalisé en multipliant par vingt
I'amortissement de la plaque en appui simple considérée (n =1 x 1072 — n =2 x 1071).
Contrairement & l’actionneur inertiel qui met en mouvement toute la structure, 'influence

du PZT se limite quasiment & son voisinage (Figure 3.3).

La capacité du PZT & appliquer un moment & la structure apparait dans I’'Eq. (3.15).
En considérant le moment de flexion M appliqué a la structure dans le cas d’une plaque

mince infinie, Delas [27] développe une méthode permettant de régler au mieux I’épaisseur
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Figure 3.4 Efficacité du couplage entre un actionneur PZT et une plaque mince

d’aluminium (plein) ou un panneau aéronautique (tirets) en fonction de 1'épais-
seur du PZT [27].

hp+ du piézoélectrique par rapport a celle de la structure en fonction du coefficient K :

E.(1—-v)

K=Y
E(l—v,)’

(3.20)

ol F, et v, sont respectivement le module d’Young et le coefficient de Poisson du matériau

M(hpzt)
max M (hpzt)

plaque mince d’aluminium (Tableau 5.1), I’épaisseur optimale d'un PZT de type 5-H sera

piézoélectrique. La fonction &(hy.:) = permet de prévoir que dans le cas d’une
autour du millimétre (Figure 3.3) tandis que d’aprés les données mécaniques disponibles
(Tableau 6.1), I’épaisseur optimale pour un PZT du méme type, mais dans le cas d'un

panneau intérieur aéronautique, sera autour du dixiéme de millimétre.

La génération d’une déformation globale sur une structure fortement amortie nécessite
I’envoi a un actionneur d’une commande trés forte dans la mesure ot une grande partie
sert & générer une déformation locale peu influente sur le rayonnement. Cependant, la
tension maximale pouvant étre envoyée a un actionneur PZT sans observer de satura-
tion ni risquer de le dépolariser dépend de son épaisseur. Enfin, un bon couplage avec un
panneau aéronautique requiert des actionneurs trés fins (de I'ordre du dixiéme de milli-
métre). Ces modélisations permettent donc de prédire la difficulté qui serait rencontrée

en mettant en place la méthode des impédances mécaniques virtuelles optimales sur le
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panneau aéronautique a l'aide d’unités piézoélectriques classiques. La conception d’ac-
tionneurs piézoélectriques adaptés a cette application n’a pas été abordée au cours de ce
travail de doctorat. En revanche, du point de vue d’une application industrielle, I’action-
neur inertiel, du fait de sa masse mobile, est plus fragile qu'un actionneur PZT. De plus,
aux fréquences considérées, et en commandant ’actionneur en tension, le calcul de la force
qu'il transmet réellement a la structure est moins direct (Eq. (3.12)) que pour le PZT (Eq.
(3.17)).

En conclusion, il est important de souligner le fait que les différences observées dépendent
plus du choix du transducteur que de sa technologie & proprement parler. Le type d’action-
neur PZT considéré dans cette étude est beaucoup plus raide que la structure sur laquelle
il est fixé et a avec elle un mauvais couplage : son efficacité n’est pas idéale. Cependant, ses
modes propres étant ainsi a des fréquences beaucoup plus élevées, sa modélisation est plus
simple et son effet passif négligeable. L’actionneur inertiel, en revanche, est bien couplé a la
structure. Cependant, sa résonance mécanique est proche de la gamme de fréquences visées
par le controle. Cet aspect est problématique pour la stabilité de certaines méthodes, le
plus souvent mises en place en large-bande. La stabilité du contréle harmonique considéré
dans cette étude n’en dépend pas. Dans la suite de ’étude, les simulations numériques
et les expériences seront réalisées en considérant des unités de controle constituées d’un

actionneur inertiel et d’un accélérométre.

3.1.3 Perturbation primaire

Cette section présente les modélisations qui sont utilisées dans les simulations numériques
afin de représenter les différents mécanismes d’excitation primaire dans le probléme consi-
déré. Comme il a été souligné dans l'introduction, la structure qui doit étre controlée a
terme est en réalité un "trim panel", c’est-a-dire le panneau intérieur d’une double pa-
roi aéronautique. Les sources de bruit primaire sont multiples : champ acoustique diffus,
champ de pressions turbulentes, onde plane incidente, excitation mécanique de différents
types, etc... Leur modélisation et leur reproduction est une problématique a part entiére et
un sujet d’étude actuel [14][17]. Tl est alors aisé de comprendre que I’excitation acoustique
transmise au panneau intérieur est encore plus complexe. Dans le cadre de cette étude,

seules des excitations primaires académiques seront considérées.
Excitation mécanique

Le cas le plus simple est celui d’une excitation primaire sous la forme d’une force ponc-
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tuelle de module FP™. Alors 'expression du couplage entre cette excitation primaire et le

m-iéme mode structurel s’écrit :
b= Fpriﬁbm(mi, yi) (3-21)

ou l'expression des modes ¢ a été développée a ’Eq. (3.3) pour une plaque mince simple-

ment appuyée.
Onde plane incidente

Lorsque 'excitation primaire se fait sous la forme d’une onde plane d’angle d’incidence

(0, ), comme sur la Figure 3.5, et d’amplitude P,,., le vecteur b peut alors s’écrire :
b = | Puclr(0, 0) (3.2
- 2ﬂ' mnc 9 *

Avec
Tm(‘gv ¢> - ImTImy (323)

et ou

I, = SLsgn(sin(6) cos(¢)) si (5#7)? = (sin(0) cos(¢))?

[m _ mgm[1—(—1)"= exp(—j sin(0) cos(¢)kLz)]

@ (mam)2—(sin(0) cos(¢)k Ly )2 sinon

I, = Z'sgn(sin(6) sin(¢)) si (7:5:)2 = (sin(#) sin(¢))?

_ mym[1—(—1)"¥ exp(—j sin(0) sin(¢)kLy )] .
L, =~ (myw)Q—(sir}z(@)]sinw)kLy)? * sinon,

en définissant k = % le nombre d’onde acoustique et sgn la fonction signe tq Vz € R :

1 si >0
sgn(z) =49 —1 si <0 (3.24)
0 si =0
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Figure 3.5 Onde plane d’incidence (6, ¢).

Champ diffus

En pratique, il est rare que I'excitation primaire ne fasse intervenir une onde plane que
d’une seule incidence ou que la distribution des ondes incidentes soit connue. Si le champ
primaire peut étre décomposé en une somme d’ondes planes incidentes provenant de toutes
les directions de maniére équiprobable et de phases aléatoires alors on parle de champ
acoustique diffus [79]. Le probléme dans son ensemble fait intervenir la superposition du
champ primaire et secondaire et doit donc étre résolu entiérement pour chaque tirage
aléatoire de relations de phases entre les ondes de différentes incidences. Le champ diffus
décrit un ensemble d’excitations. Des résultats généraux sur le champ diffus ne peuvent étre
obtenus qu’en réalisant une moyenne des différents tirages sur une grandeur quadratique,
la condition de champ diffus garantissant la dé-corrélation des tirages |73|. Cela implique
que la résolution du probléme d’optimisation ne peut pas s’envisager pour un champ
diffus moyenné mais qu’elle doit se faire pour un tirage particulier de relations de phases
entre les différentes ondes incidentes. Il est en revanche possible de réaliser une moyenne
quadratique de la puissance acoustique rayonnée lorsqu’un controle par la méthode des
impédances mécaniques virtuelles optimales est réalisé et d’estimer 'atténuation moyenne

attendue.

3.2 Rayonnement acoustique

La section qui suit propose, aprés quelques rappels de définitions, le calcul théorique

exact de la puissance acoustique rayonnée par une plaque rectangulaire mince en appui
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simple, suivant qu’une condition en champ lointain ou en champ proche est considérée.
Les problématiques liées a I'estimation du rayonnement & partir de mesures acoustiques
locales sont abordées dans le chapitre suivant. L’objectif est donc de présenter ici la théorie

qui est utilisée pour réaliser les simulations numériques

3.2.1 Définitions

L’intensité acoustique I en un point est la moitié du produit entre le conjugué de la vitesse

acoustique normale et la pression acoustique :

1
I= 51}*]) =1,+ 71, (3.25)

ou I, et I, sont des réels appelés respectivement partie active et réactive de l'intensité
acoustique. L’intensité acoustique en champ lointain est égale a la composante active de
'intensité [62], la puissance acoustique rayonnée peut donc étre calculée en intégrant I,

sur une surface S hémisphérique :

2r /2
W = / I,dS = / / I,r* sin 0dfdg (3.26)
S 0 0

La pression transmise par la plaque de dimensions L, x L, s’exprime grace a l'intégrale

de Rayleigh en considérant les notations de la Figure 3.6 :

Ly d
p(r,0,9) :/5 /n 0‘]26:;; o gtn’ )exp(—ij/c)dﬁdn (3.27)

oll po est la densité du fluide, ¢ la vitesse de propagation dans celui-ci, et R = /7?2 — r2

est la distance entre le point d’observation et le point de la source élémentaire.

3.2.2 Champ lointain

Si la condition de champ lointain est vérifiée (1 < k|r|) alors il est également possible

de considérer que % = ﬁ En réalisant ainsi une approximation champ lointain puis une
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Figure 3.6 Parameétres de calcul pour le rayonnement acoustique [63].

décomposition modale [86], I'Eq. (3.27) s’écrit :

—pw? L, L,

p(r,0,¢) = -

exp[—jw(t —r/c—sin (L, cos + L, sin ¢))] Z Gty I, (3.28)

En champ lointain, la relation :

V= — 3.29
v (3.29)

est vérifiée et I'intensité acoustique s’écrit alors d’aprés les Eqs (3.25) et (3.28) :

pl® Pow
f=1a= ﬁ 47'['27‘2 | Z ]mxjmy|2 (330)

D’aprés les Eqgs (3.26) et (3.30) :
W = (jwq)"Q(jwq), (3.3<ns1:XMLFault xmlns:ns1="http://cxf.apache.org/bindings/xformat"><ns1:faultstring xmlns:ns1="http://cxf.apache.org/bindings/xformat">java.lang.OutOfMemoryError: Java heap space</ns1:faultstring></ns1:XMLFault>