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Introduction
Conséquence de l'urbanisation et des progrès technologiques des cinquante dernières années, lapollution sonore est devenue aujourd'hui un enjeu stratégique. La multiplication des appareillages élec-troniques domotiques ou le développement des chaînes de production automatisées ont augmenté lesagressions sonores. C'est pourquoi des recherches multi-disciplinaires ont vu le jour depuis une ving-taine d'années. Ainsi, depuis la circulaire du 27 mars 1995 du ministère de la santé relative aux pôles decompétence et aux missions des DDASS, ce même organisme a été chargé de l'étude et de la régulationdu bruit acoustique. Des conséquences sur la santé humaine à la modélisation �ne du bruit généré parl'environnement industriel, de nombreuses recherches ont été commandées par cet organisme et ontdébouché sur l'élaboration de plusieurs normes. Depuis 2002 et la directive 2002/49/CE européenne,l'interaction du bruit acoustique avec l'environnement civil a été fortement encadrée et des cartes depollution sonore ont vu le jour.Le bruit acoustique est aujourd'hui un critère de dimensionnement important pour les appareilsélectriques et, dans le cadre de cette thèse, pour les machines électriques. La normalisation de l'Inter-national Electrotechnical Standard IEC-60034-9 (Rotating electrical machines - Part 9 : Noise limits)[1] limite la puissance acoustique de bruit générée par une machine électrique en fonction de sa vitessede rotation, �gures 1 et 2.
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Figure 1 � Norme IEC 60034-9 sur le bruitacoustique rayonné des machines électriques
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Figure 2 � Bruit acoustique rayonné par desmachines électriques dans une application véhi-cule électriqueLe respect de cette norme entraîne un dimensionnement et une alimentation adaptés de la ma-chine électrique dans toute sa plage de fonctionnement. De pair avec le progrès de l'électronique depuissance, les machines à réluctance variable (MRV) ont démontré qu'elles pouvaient avoir une placeimportante dans les applications industrielles telles que la motorisation électrique [2, 3, 4], les boites devitesse électroniques [5] ou bien encore les pompes hautes vitesses [6]. Par son rotor passif permettantd'atteindre des vitesses importantes, sa �abilité et par l'extraction aisée de l'énergie calori�que austator, la MRV est dans un certain nombre d'applications une alternative sérieuse aux machines clas-siques. Cependant, de nombreuses études ont démontré que la MRV est une machine particulièrementbruyante vis à vis des machines conventionnelles. C'est pourquoi depuis un peu plus de deux décenniesThèse J. OJEDA 7



d'importants e�orts de recherche ont été faits a�n de réduire le bruit acoustique de cette machine.Plusieurs équipes de recherche avaient commencé par cerner les origines du bruit [7, 8]. Ensuite,d'importants travaux ont concerné la modélisation des phénomènes électromagnétiques responsablesdes vibrations et des comportements vibratoire et acoustique [9]. Viennent ensuite les techniques deréduction du bruit ; celles-ci concernent la commande et l'alimentation [10, 11] mais aussi la concep-tion de la structure selon des critères magnéto-vibro-acoustiques [12, 13] et pour �nir, la compensationactive [14]. Toutes ces techniques montrent une e�cacité amoindrie par l'augmentation de la vitessede rotation. Ainsi, cette étude se situe dans la cadre de la compensation active des vibrations en consi-dérant un fonctionnement de la machine en haute vitesse de rotation, là où les techniques classiquespossèdent une e�cacité moindre.A partir d'une idée originale de M. Gabsi et X. Mininger, un nouvel axe de recherche visant àdiminuer le bruit acoustique des MRV a été initié [15]. L'ajout d'actionneurs piézoélectriques sur lasurface extérieure de la MRV, commandés d'une manière adéquate, permet une diminution signi�cativedes vibrations et du bruit acoustique. Cette thèse se place dans le prolongement de ces études. L'étudesur plusieurs MRV possédant des caractéristiques di�érentes (diamètres, nombre de paires de pôles,nombre de phases, etc.) dans le but de permettre de dégager un cadre général allant du dimensionne-ment et du placement de ses actionneurs à leur commande optimale.Ce mémoire est organisé de manière chronologique en quatre chapitres précédés d'un état de l'artdes méthodes de compensation active des vibrations, suivant une méthodologie classique de dimen-sionnement d'une méthode de contrôle actif des vibrations.Dans le chapitre 2, la modélisation de la MRV sera abordé du point de vue des perturbations exté-rieures qu'elle subit et du modèle nominal utilisé dans la suite du mémoire. Il sera notamment proposéun modèle des contraintes aérodynamiques s'exerçant sur la MRV pour des vitesses importantes derotation, ainsi qu'une extension aux phénomènes d'hystérésis magnétiques du modèle des contraintesmagnétiques.Dans le chapitre 3 seront traîtés le dimensionnement et le placement optimal de ces actionneurspiézoélectriques en utilisant le modèle vibratoire de la MRV avec la connaissance des contraintesextérieures. Le dimensionnement et le placement sont e�ectués à l'aide d'un outil d'optimisation : l'al-gorithme génétique formulation NSGA II.Dans le chapitre 4, la commande optimale de ces actionneurs sera développée. La comparaisonde plusieurs correcteurs de l'automatique moderne sur une machine monophasée permettra de lescomparer vis à vis de leurs performances et de leurs implémentations expérimentales. L'étude de larobustesse de ces correcteurs pour des dynamiques cachées, des incertitudes ou des retards purs dans lachaîne directe nous informera sur leurs qualités respectives. L'extension au cas de la machine triphaséesera e�ectuée en démontrant que les correcteurs multi-phasés peuvent être dimensionnés à partir d'uncorrecteur monophasé équivalent. De nombreux résultats expérimentaux en basses et hautes vitessespermettront de valider les résultats obtenus.Pour �nir, l'e�et d'echelle suite à des variations des dimensions et de la topologie de la machinesera traîté. Cette étude nous permettra de conclure sur l'e�cacité de la méthode pour des machinesde dimensions et de topologies di�érentes à celles déjà étudiées.
8 Thèse J. OJEDA



Chapitre 1Etat de l'art sur la compensationactive du bruit acoustique1.1. Principe et domaines d'application de la compensation activeLe premier brevet déposé sur la compensation du bruit acoustique est imputé à P. Lueg en 1936[16]. Le principe énoncé pour ce brevet a été repris comme principe fondateur des méthodes actives decompensation du bruit acoustique. Celui-ci est schématisé sur la �gure 1.1.

Figure 1.1 � Brevet contrôle actif de Paul Lueg, 1936Une source excitatrice (en A) met en résonance une structure en y propageant une onde mécanique(S1). Une seconde onde (S2) est créée par l'actionneur L à partir de la mesure d'une grandeur decontrôle en M �ltrée par le compensateur V . Cette seconde onde en opposition de phase avec l'onde
S1 permet d'obtenir une onde résultante S = S1 + S2 atténuée. Ce principe est extensible à tous lestypes de structures : planes, cylindriques, etc. Les méthodes actives de compensation seront construitesà partir de ce modèle ; un ou plusieurs actionneurs commandés à partir d'une ou plusieures mesures�ltrées par un compensateur.Ces méthodes de compensation se retrouvent en particulier dans les applications embarquées où lagène de l'utilisateur est un critère primordial. Ceci est le cas dans des applications comme les véhiculesde transport (�gure 1.2 [17]) ou les avions (�gure 1.3 [18]).Thèse J. OJEDA 9



Figure 1.2 � Compensation active des vibrations dans un véhicule [17]Dans le cas du véhicule de transport, plusieures mesures de vibrations dans l'habitacle et dans lemoteur permettent de générer une loi de commande d'absorbeurs actifs situés dans le moteur et sousle châssis a�n de réduire les vibrations ressenties dans le véhicule.

Figure 1.3 � Compensation active des vibrations dans un avion [18]Pour l'application avionique, des actionneurs placés sur la coque de l'appareil agissent comme unebarrière vis à vis du son émis par les réacteurs.La méthode de compensation active est également utilisée dans des applications où les vibrationsgénèrent un endommagement mécanique de la structure en plus du bruit acoustique. Les vibrations in-duites par les composants électriques (comme les transformateurs ou les inductances) sont responsablesde l'endommagement des cartes électroniques. Ce cas de �gure devient critique dans le cas d'applica-tions embarquées où la robustesse et la �abilité des appareillages électroniques sont primordiales. Cetteapplication a donné lieu depuis de nombreuses années à des études et publications sur la compensationdes vibrations pour des plaques ou poutres.Dans le cas des machines électriques, les deux points susmentionnés - la réduction du bruit et laprévention de défaillances mécaniques dues aux vibrations - sont à l'origine des études sur la réductiondu bruit. Depuis les premiers travaux au début des années 1990 jusqu'à aujourd'hui, de nombreuxlaboratoires [19, 20, 21, 8, 7] améliorent la réduction des vibrations ou du bruit dans les machinesélectriques et en particulier dans les machines à réluctance variable.10 Thèse J. OJEDA



1.2. La compensation active des vibrations1.2.1. Cas des plaques et des poutresCe cas académique, schématisé sur la �gure 1.4, demeure encore aujourd'hui une application avecune forte connotation industrielle. En e�et, les vibrations dans les cartes électroniques, induites parles vibrations intrinsèques de composants tels que les inductances, les transformateurs ou des sourcesexternes sont responsables de la dégradation de la durée de vie de ces cartes.
z

Y
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Encastrement

OFigure 1.4 � Dé�nition d'un problème de réduction des vibrations sur une plaqueDes études depuis le début des années 1970 sur la diminution des vibrations des plaques (et poutres)ont donné lieu à un cadre théorique avec de nombreux outils d'analyse décrivant des systèmes réso-nants. Ces études ont montré que la méthodologie du contrôle actif comporte trois étapes principales :� l'élaboration d'un modèle de la structure �exible� le placement et le dimensionnement des capteurs et des actionneurs� la conception d'un algorithme de contrôle actifL'élaboration d'un modèle d'une structure �exible a semblé au prime abord un problème trivial. Enutilisant une analyse modale (par superposition de modes propres), le modèle d'une structure �exibles'obtient par une sommation sur tous les modes de fonctions de transfert résonantes G(jω) décritespar :
G(jω) =

G0

1 + 2mj ω
ω0

+ (j ω
ω0

)2
(1.1)L'une des principales di�cultés réside dans l'estimation et les incertitudes des paramètres comme legain statique G0, les pulsations de résonances ω0 ou les coe�cients d'amortissements m. La di�culté deces estimations est grandement accrue dans le cas de structures partiellement ou totalement encastréeset lorsque des composants électroniques sont présents sur cette plaque. Dans l'article écrit par P.Gaudenzi [22], celui-ci compare un modèle classique de vibration avec les mesures expérimentales etpar voie de conséquence met en exergue les di�érences entre un modèle nominal et l'expérimental,�gure 1.5.
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Figure 1.5 � Comparaison du modèle numérique et de l'expérimental [22]Cependant, un modèle �dèle de cette structure est indispensable pour placer les capteurs et lesactionneurs ainsi que concevoir des contrôleurs optimaux.Un autre point critique concerne le placement et le dimensionnement des capteurs et des actionneurspour le contrôle actif. Les capteurs et les actionneurs doivent être placés de manière optimale a�nd'e�ectuer respectivement, une mesure �dèle et de maximiser leurs e�ets. Bien qu'étant un problèmeformulé de manière linéaire, le placement et le dimensionnement résultent d'une optimisation nonconvexe dans le cas multimodal [23, 24, 25, 26, 27, 28]. L'un des outils d'optimisation les plus répandusdans la littérature est l'algorithme génétique [29] de par la robustesse de ces résultats et par sa facilitéd'adaptation au problème posé. Dans l'article publié par D. Halim et S.O. Reza Moheimani [23],ceux-ci développent des critères basés sur une norme H2 mesurant l'e�cacité de la commande (i.e. lebon échange énergétique entre la structure et l'actionneur) et l'e�cacité des capteurs (i.e. la bonneobservation des modes de résonance de la structure par les capteurs) dans le cas d'une plaque, �gure1.6.

Figure 1.6 � Domaine d'étude pour l'optimi-sation du placement de l'actionneur piézoélec-trique [23] Figure 1.7 � Optimisation de la contrôlabilitéde l'actionneur pour un mode 2,1 [23]Dans le cas mono-mode (mode 2,1 pour la �gure 1.7), le simple tracé des fonctions basées sur lacontrôlabilité et d'observabilité permet d'obtenir les optimaux. Dans le cas multi-modes, l'algorithmegénétique (ou tout algorithme d'optimisation multi-objectifs sous contraintes) permet d'obtenir desfronts de Pareto des con�gurations de placement et de dimensionnement optimales. Ce front résulted'un compromis entre la contrôlabilité de chaque mode (un placement optimal pour un mode ne l'estpas pour un autre) et l'observabilité (une bonne observation d'un mode n'est pas corrélée à l'observa-12 Thèse J. OJEDA



tion d'un autre mode).Pour �nir, à partir du modèle de la structure associé au placement et au dimensionnement desactionneurs, un correcteur dit optimal est dimensionné. Par sa simplicité et sa robustesse, le correcteurà rétroaction positive (Positive Position Feedback PPF) est l'un des correcteurs les plus utilisés etétudiés dans les publications [30, 31, 32, 33, 34]. Ce correcteur intègre très aisément la réductiondu bruit pour plusieurs modes et plusieurs actionneurs. Sur la �gure 1.8 issus de l'article de SOR.Moheimani [34], un résultat d'atténuation d'une structure �exible est présenté avec l'atténuation de 3modes.

Figure 1.8 � Réduction des vibrations par un controlleur PPF multivariables [34]Chaque mode est atténué par le dimensionnement d'un �ltre correcteur indépendamment des autresmodes. D'autres correcteurs ont été étudiés dans le cadre de structure �exible comme le correcteur pro-portionnel dérivé [27], linéaire quadratique [35], par des retours directs de vitesse [36] ou du �ltrageadaptatif [37]. Bien que di�érents dans la méthode de conception et la mise en place expérimentale, cesdi�érents correcteurs exerguent des performances d'atténuation d'un mode équivalentes. Avec l'avène-ment des commandes robustes dans le début des années 1980 [38, 39], une méthode de synthèse (par lesnormes H∞ et H2) incluant ces di�érents correcteurs (tout du moins incluant une méthodologie géné-rique) a pu être développé. Cependant, la maturation de cette méthode de synthèse, et notamment ledéveloppement des méthodes de résolution permettant le calcul des correcteurs, a nécessité une décen-nie supplémentaire. C'est ainsi qu'un nombre important d'articles traitant du problème de réductiondes vibrations pour les plaques et poutres a vu le jour dans le milieu des années 1990 [40, 41, 42]. Par-ticulièrement adapté à l'étude de la robustesse du contrôleur vis à vis d'incertitudes du modèle et desdynamiques cachées, la µ-analyse et la synthèse de correcteurs par cette analyse ouvrent aujourd'huid'importantes perceptives pour l'étude de la réduction des vibrations [43, 44].1.2.2. Réduction des vibrations de structures plus complexesLe cas de la compensation des vibrations des structures cylindriques s'apparente au cas des plaquespossédant une forme cylindrique. Les �gures 1.9 et 1.10 représentent des �bres optiques où sont appli-quées des actionneurs piézoélectriques.
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Figure 1.9 � Compensation des vibrationsdans une structure cylindrique [35] Figure 1.10 � Compensation des vibrationsdans une �bre optique [45]Dans ce cas de �gure, la philosophie du problème reste identique, seules les équations deviennentplus complexes du fait de la géométrie cylindrique. Sur la �gure 1.11 issue de l'article de V. Balamurugan[35] est représenté la compensation du déplacement vibratoire d'une structure cylindrique par un retourde vitesse vibratoire.

Figure 1.11 � Résultat d'atténuation des vibrations [35]Sur cette �gure, nous observons la réduction importante du déplacement vibratoire de la structurecylindrique à partir d'une tension piézoélectrique faible. Ces faibles tensions piézoélectriques sont parailleurs des arguments en faveur de cette méthode de compensation puisque des dispositifs très com-muns de l'électronique analogique (Ampli�cateurs opérationnels) ou numérique (DSP, FPGA) peuventêtre utilisés pour la commande et le contrôle de ces actionneurs.14 Thèse J. OJEDA



La thèse soutenue par Li X. [46] en 2000 dans le Department of Mechanical Engineering de l'Uni-versité d'Adelaide a traîté de la réduction des vibrations dans le cadre d'un transformateur industriel,�gure 1.12.

Figure 1.12 � Principe de la compensation des vibrations d'un transformateurCette étude est un prolongement du cas des plaques et poutres pour une structure industrielle ayantdes dimensions très supérieures à ce qui avait déjà été étudiées précédemment. Le transformateurest recouvert par une multitude d'actionneurs piézoélectriques. Ceux-ci sont placés à partir de laconnaissance des modes présents dans la structure et de telle façon qu'ils puissent reproduire lesdéformées modales parasites générées dans la structure. Les actionneurs piézoélectriques sont alorscommandés à partir de mesures d'accélérations vibratoires de la structure et de la pression acoustiqueobtenue à l'aide de microphones. Cette étude a montré la pertinence du control actif des vibrationspour une structure de taille importante en multipliant le nombre des actionneurs et des capteurs.1.2.3. Le bruit dans les machines à réluctance variableDi�érents centres de recherche à travers le monde se sont attaqués à la modélisation du bruit dansles machines à réluctance variable au début des années 1990. Nous pouvons citer parmi eux :� Department of Electrical Engineering and computer science au MIT (USA) [7]� Department of Engineering of the university of Leicester (UK) [47]� Department of Electronic and Electrical Engineering of the university of She�eld (UK)[8]� Department of Electronics and Electrical Engineering of the university of Glasgow (UK) [48]� Institute of Energy Technology of Aalborg university (Danemark) [9]� Le LEG de Grenoble [19]� Le laboratoire des Systèmes Électrotechniques et Environnement (LSEE) de Béthune [20]� Le laboratoire SATIE (ENS de Cachan) [21]Ces di�érents travaux traitent de la modélisation du bruit dans les machines électriques et plusparticulièrement dans les machines à réluctance variable. Ils détaillent l'in�uence prépondérante desphénomènes magnétiques dans le bruit généré par la machine. Ces travaux convergent vers un modèleélectromagnétique du bruit acoustique (ou des vibrations) qui, à partir du courant injecté dans lamachine déduisent les contraintes s'exerçant sur son stator. L'accélération vibratoire est déduite ensuitepar superposition des modes propres mécaniques du stator et des contraintes calculées précédemment,en déduisent l'accélération vibratoire du stator, �gure 1.13.Thèse J. OJEDA 15



Figure 1.13 � Modèle électromagnétique de l'accélération vibratoire [21]Le courant dans la MRV est obtenu à partir d'un courant de référence et d'une régulation de cecourant [21]. Grâce à une modélisation Elements Finis ou par mesure expérimentale, la force normale
Fr0(θm) (principale responsable des vibrations) et le couple à courant constant C0(θm) sont déduits enfonction de la position du rotor, �gure 1.14. Ainsi pour chaque position du rotor (autopilotage de laMRV) et pour chaque valeur de courant, la force normale et le couple en sont déduit par les relations :

C(θm) = C0(θm)i2(θm) (1.2)
Fr(θm) = Fr0(θm)i2(θm) (1.3)L'équation 1.3 va être à l'origine de la plupart des méthodes de compensation des vibrations.En e�et, réduire la force normale (ou plus justement, réduire le spectre de cette force) permet deréduire l'accélération vibratoire. Cette force dépend d'une grandeur géométrique Fr0(θm) (réductiondes vibrations par modi�cation de la géométrie) et du courant imposé dans la machine (réduction desvibrations par la modi�cation du courant absorbé).

Figure 1.14 � Forces tangentielle (équivalente à C0(θm)) et normale à courant constant [21]Les forces tangentielles (équivalentes au couple de la MRV) et normales créent par l'excitation desmodes de résonance, des accélérations vibratoires normales et tangentielles. Des études ont démontréque le bruit acoustique dans les MRV est essentiellement dû à la contribution des forces normales surl'accélération vibratoire normale [49, 21, 50]. Dans la suite de ce mémoire, seules les forces normaleset l'accélération vibratoire normale seront étudiées. L'accélération vibratoire est calculée à partir de laforce normale grâce à l'analyse modale représentée par la superposition de modes de résonance :
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Cette fonction de transfert n'est pas directement utilisée dans la réduction des vibrations. Cepen-dant, celle-ci va être virtuellement modi�ée par des méthodes actives a�n de diminuer le gain Gi(θm)ou d'augmenter le coe�cient d'amortissement mi.1.2.4. Les méthodes de compensation des vibrations dans lesmachines électriquesDans ce paragraphe, les méthodes de réduction des vibrations seront classées selon deux axes :� méthodes sans ajout d'actionneurs : modi�cations statiques du courant, ou de la géométrie, etc.� semi-active et active : contre-réaction d'une ou plusieurs grandeurs sur le système.Les méthodes sans ajout d'actionneurs comprennent les méthodes statiques de modi�cation de laforme du courant et toutes les méthodes n'entraînant pas le contrôle d'une ou de plusieurs grandeurs.Les méthodes semi-active et active nécessitent un contrôle d'une ou de plusieures grandeurs : lesinstants de commutation pour les méthodes semi-actives ou la régulation d'une tension ou d'un courantd'actionneur pour les méthodes actives.1.2.4.1. Les méthodes sans ajout d'actionneursPar l'équation 1.3, il est possible de réduire la force normale qui s'exerce sur le stator de la MRVen modi�ant la force normale à courant constant ou en modi�ant le courant absorbé. Pour la premièresolution, modi�er la force à courant constant revient à modi�er la géométrie de la MRV [13, 51, 52,53, 54, 55]. Les �gures 1.15 et 1.16 issues des travaux de C. Picod [12] ont montré qu'une modi�cationadéquate de la géométrie de la MRV permettait de réduire le spectre des forces magnétiques s'exerçantsur les dents de la MRV.

Figure 1.15 � Modi�cation de la géométrie ini-tiale [12] Figure 1.16 � Résultats sur le spectre de laforce radiale [12]La variation de géométrie modi�e la rigidité de la structure et la distribution des forces qui s'exercentsur les dents magnétiques. Par voie de conséquence, les fréquences de ses résonances et l'amplitudede celles-ci se trouvent modi�ées a�n de réduire les vibrations. Certaines études utilisent des piècesmécaniques inter-dents a�n de rajouter de la rigidité à la structure [51]. D'autres méthodes de réductiondes vibrations utilisent une modi�cation du courant absorbé par la machine a�n de réduire le spectrede la force normale, [56, 57, 58, 10, 59, 11]. Les �gures 1.17 et 1.18 issues des travaux de F. Camus[21] qui ont démontré qu'une atténuation des variations temporelles du courant absorbé par la MRVdiminue l'accélération vibratoire générée par la MRV.
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Figure 1.17 � Modi�cations de la forme du courant [21]

Figure 1.18 � Résultats sur l'accélération vibratoire [21]La force normale étant directement liée au courant absorbé, une diminution du spectre du courantabsorbé (par la diminution des variations de courant di
dt) entraîne une diminution du spectre de cetteforce. Ainsi l'accélération vibratoire est elle aussi atténuée puisque la composante de la force qui excitele (ou les modes) de résonance se trouve réduite. Il existe de nombreuses méthodes permettant delimiter la variation du courant absorbé :� Limitation de la pente di

dt du courant absorbé par une fonction linéaire ou sinusoïdale [21]� Commutation de la tension d'alimentation par deux [58, 60], trois [61] ou multi-niveaux [11, 60,62]� Par un choix aléatoire du moment de commutation [59]� Alimentation en courant sinusoïdal [63, 64, 2, 57]Toutes ces méthodes peuvent a posteriori se regrouper sur une seule et même famille : alimentationoptimale du courant en vue de la réduction du bruit acoustique. Seules les méthodes pratiques pourles mettre en place di�èrent. Ces méthodes permettent d'obtenir une réduction des vibrations trèse�cace lorsqu'il est possible de contrôler le courant. Elles sont donc particulièrement adaptées auxapplications basses vitesses et fort couple puisque les vibrations sont alors très majoritairement d'originemagnétique. Pour les vitesses élevées, il est di�cile d'imposer la forme d'onde des courants. En e�et,a�n de limiter la puissante apparente des onduleurs, la machine est souvent alimentée en grande vitessepar une régulation de tension et non en contrôlant le courant.18 Thèse J. OJEDA



1.2.4.2. Les méthodes semi-actives et activesLes méthodes semi-actives utilisent le même principe que la compensation active des vibrationspar des actionneurs piézoélectriques, �gure 1.19. Au lieu d'être contrôlés de manière active, ce sont leséchanges d'énergie [65] entre les actionneurs et un élément inductif qui sont à la base de la dissipationde l'énergie vibratoire de la machine.

Figure 1.19 � Schéma de principe du contrôlesemi-actif des vibrations [65] Figure 1.20 � Résultat de compensation desvibrations [65]La �gure 1.20 représente un essai de réduction de vibration par cette méthode semi-active dans lescas où l'énergie vibratoire est dissipée dans un court-circuit ou dans un élément inductif. Cette méthodebien qu'elle soit moins e�cace que le contrôle actif, possède néanmoins une souplesse d'utilisation ainsiqu'une conception plus aisée que les méthodes actives.A ce jour, trois études utilisent le principe du contrôle actif pour la réduction des vibrations :� Utilisation d'un enroulement auxiliaire de contrôle des vibrations [66]� Asservissement d'une composante fréquentielle du courant absorbé pour la réduction des vibra-tions [67, 68]� La commande d'actionneurs piézoélectriques externes pour réduire les vibrations [15]L'ajout d'un enroulement supplémentaire, �gure 1.21, permet de moduler le �ux magnétique généréa�n de s'opposer aux e�ets des harmoniques de �ux responsables des vibrations (i.e. ceux qui excitentdes modes propres).

Figure 1.21 � Enroulement auxiliaire de contrôle des vibrations [66]Cependant, cet enroulement supplémentaire génère des pertes Joule supplémentaires et nécessiteun process de fabrication plus complexe.Exploitant le principe du contrôle d'un ou de plusieurs harmoniques de courant, il est intéressantd'ajouter au courant de fonctionnement classique des harmoniques de courant régulés a�n de ne pasThèse J. OJEDA 19



exciter ou tout du moins de contrôler ces modes de résonance.Le concept de la méthode de compensation des vibrations par des actionneurs piézoélectriques surune machine à réluctance variable a été initié pendant la thèse de X. Mininger [15] par M. Gabsi etX. Mininger, et a été valorisé par l'obtention d'un brevet [14]. Cette étude a été réalisée sur une MRV�statique� (�gure 1.22) possédant un entrefer semblable à une MRV classique.

Figure 1.22 � Prototype monophasé statique [15]Une excitation en courant contrôlé permet de simuler des fonctionnements en basse et haute vitessesde rotation. Dans cette étude, des actionneurs piézoélectriques ont été collés sur les ventres de vibration(pour maximiser l'in�uence de ces actionneurs) du mode de résonance de cette machine. Ceux-ci sontcontrôlés a�n de réduire l'accélération vibratoire de la machine mesurée à partir d'un accéléromètrepiézoélectrique, �gure 1.23.
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Figure 1.23 � Schéma de principe de la méthode de compensation [15]Lors de cette thèse, le cadre théorique du contrôle des vibrations par des actionneurs piézoélectriquesa été posé et la méthode a été validée par de nombreux essais. Sur la �gure 1.24, le courant de la MRVa été asservi a�n de simuler un fonctionnement en basse vitesse de la MRV. A partir de la mesurede l'accélération vibratoire, une tension piézoélectrique est générée par un contrôleur du type LinéaireQuadratique.
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Figure 1.24 � Atténuation des vibrations pour un fonctionnement basse vitesse simulé [15]Les résultats obtenus a�rment la pertinence de cette méthode de compensation des vibrations puis-qu'une atténuation signi�cative de l'accélération vibratoire est obtenue avec une tension piézoélectriqueraisonnable (inférieure à 10 V).
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Chapitre 2Modélisation du bruit dans lesMachines à Réluctances Variables2.1. Qu'est ce que le bruit que nous percevons ?Il n'existe pas une dé�nition parfaitement rigoureuse du bruit. Comme en témoignent les citationsci-dessous, le bruit est avant tout un phénomène psycho-acoustique. Il va dépendre du lieu, du moment,de l'âge de l'individu, de son milieu social, etc.Un ensemble de sons sans harmonies [Dictionnaire Larousse]Ce qui, perçu par l'ouie, n'est pas senti comme son musical [Dictionnaire Robert]Toute sensation auditive désagréable ou gênante, tout phénomène acoustique produisantcette sensation, tout son ayant un caractère aléatoire qui n'a pas de composantes dé�nies[Association Française de Normalisation]La musique, c'est du bruit qui pense [Victor Hugo]Il est ainsi dé�ni comme une énergie acoustique audible provenant de sources multiples. Il peut êtrenéfaste à la santé de l'homme, à son bien être physique et social. Comme tout phénomène vibratoire,le bruit se caractérise par sa fréquence (en hertz, Hz), son niveau (en décibels, dB ou dBAW) et sadurée. La perception fréquentielle pour l'être humain du bruit s'étend de 20 à 20 000 Hz. Au dessousde 20 Hz, ce sont des infrasons et au delà de 20 000 Hz, des ultrasons. D'autres caractéristiques tempo-relles complètent la description du bruit, notamment le caractère stable, ou impulsionnel, continu ouintermittent. Le bruit est considéré comme une atteinte à la qualité de vie. Il est la première cause denuisance à domicile déclarée par 54 % des personnes résidant dans des villes de plus de 50 000 habitants.Dans ce mémoire, nous traiterons du bruit acoustique généré par les machines à réluctance variablevia la mesure d'une information vibratoire : l'accélération vibratoire mesurée sur un où plusieurs lieuxphysiques de la machine considérée.2.2. Modèle du bruit acoustiqueLe bruit acoustique est modélisé comme une vibration de l'air captée par nos oreilles. Ainsi pourgénérer du bruit acoustique, il faut en premier lieu mettre en vibration l'air ambiant. Plusieurs dispo-sitifs utilisent ce principe : le haut parleur par le mouvement d'une membrane, le ventilateur par larotation d'une hélice, etc.Dans les machines électriques, principalement deux causes sont à l'origine du bruit acoustique émispar celles-ci :� Le mouvement vibratoire des parties extérieures de la machine : les déformations du stator, des�asques et de la carcasse de la machine mais aussi tous les supports mécaniques produisent desmouvements de l'air ambiant par leurs vibrations propres.� Le frottement de pièces mécaniques, comme le frottement induit par le passage des billes desroulements à billes. Ce cas ne sera pas traité dans ce mémoire.Thèse J. OJEDA 23



Le principe qui couple les phénomènes vibratoires des parties mécaniques et le bruit acoustiquesera nommé couplage vibration/acoustique. Pour être mises en mouvement (création d'une déforméevibratoire), les parties mécaniques du dispositif doivent subir des e�orts : les relations qui lient lescontraintes et les déformées seront nommées couplage mécanique/vibration. Pour �nir, les phénomènesqui donnent naissance à ces contraintes seront nommés couplage contraintes/mécanique, �gure 2.1.
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Phénomènes
aérodynamiquesFigure 2.1 � Répresentation simpli�ée des causes du bruit acoustiqueDans les machines électriques, le bruit acoustique a divers origines :� Magnétique : sous l'action d'un champ magnétique, les conducteurs sont soumis à une contrainte(forces de Laplace). Le matériau magnétique est soumis à des contraintes volumiques d'e�et deforme (magnétostriction) et des contraintes surfaciques à l'interface avec l'air (forces de Mawxell).Des études précédentes ont démontré que les forces de Laplace [15, 21, 12, 69] et les e�etsde magnétostriction [70] ont une in�uence négligeable devant les forces de Maxwell (que l'onnommera dans la suite force magnétique).� Aérodynamique : les mouvements de l'air à l'intérieur de la machine et les résonances d'espacescreux entraînent des contraintes qui s'exercent sur les parois du stator et du rotor.� Mécanique : les imperfections mécaniques comme les chocs dans les roulements ou les mouvementsrelatifs entre di�érentes pièces entraînent des contraintes dans la machine.Dans la suite de ce chapitre, nous détaillerons ces origines a�n d'en extraire un modèle qui serautilisé pour le dimensionnement et le placement des actionneurs piézoélectriques et pour la simulationde l'e�et de ces actionneurs sur la structure.2.3. Présentation des machines d'étudeDans cette section, nous présentons les trois machines étudiées dans ce mémoire. Le choix de lapremière machine (machine monophasée, MRV 2/4) a été déterminé par la possibilité de comparaisonsavec les travaux antérieurs de X. Mininger [15] sur une machine statique de dimensions équivalentes.Les résultats ayant été concluants sur cette machine monophasée, nous avons décidé de tester la mé-thode de compensation des vibrations sur une machine plus complexe et de plus grandes dimensions.Le choix s'est alors porté sur une machine triphasée (MRV 6/4) semblable aux machines étudiées parF. Camus [21] et X. Mininger [15]. Pour �nir, une dernière machine a été étudiée (MRV 12/8) dedimensions semblables à celle de A. De Vries [2]. Ces trois machines nous permettent de tirer desconclusions théoriques et expérimentales sur l'e�cacité de la méthode de compensation des vibrationsen considérant l'e�et d'échelle. Lorsque la théorie et les résultats seront indépendants de la taille et dutype de machines, ceux-ci seront traités indi�éremment sur l'une des trois machines. La particularité deces di�érentes machines du point de vue de la compensation des vibrations est traitée dans la section 5.1.Les dimensions des machines ayant été obtenues dans le but de comparaison avec d'autres étudessur la réduction des vibrations, le dimensionnement magnétique s'est résumé à la détermination dunombre de spires et de l'entrefer. Le nombre de spires est dimensionné a�n d'atteindre des vitesses im-portantes (de l'ordre de 30 000 tr/min pour la machine monophasée) avec une tension du bus continuautour de 50 V. L'entrefer quant à lui a été limité par des contraintes technologiques, les machines24 Thèse J. OJEDA



ayant été fabriquées au sein du laboratoire. En e�et, pour ces machines le process de fabrication imposeun entrefer supérieur à 0.1 mm. Toutes les machines possèdent ainsi un entrefer de cet ordre de grandeur.Les principales dimensions et caractéristiques des trois machines sont données dans le tableau 2.1 :Table 2.1 � Principales dimensions de la machine monophaséeGrandeur Symbole Monophasée Triphasée 12/8Rayon extérieur du stator RSext 20 mm 30 mm 60 mmEpaisseur de la culasse statorique ecm 4 mm 6 mm 10 mmRayon extérieur du rotor RRext 10 mm 15 mm 30 mmEntrefer em 0,15 mm 0,2 mm 0,2 mmLongueur active Lm 40 mm 40 mm 40 mmNombre de spires Nm 26 20 232.4. Origine des contraintes mécaniques s'exerçant sur la structureDans cette partie, nous traitons de la modélisation des phénomènes engendrant l'émission de bruitacoustique par la machine. Pour cela, il est nécessaire de déterminer un modèle décrivant la distributiondes contraintes, sa composition spectrale et son amplitude.2.4.1. Les phénomènes magnétiquesLe principal objectif de conception d'une MRV consiste à maximiser le couple produit par celle-ci.Ce couple Cem (dû à la variation de l'inductance propre de la machine L(θ)) s'exprime par la relation :
Cem(θ, i) =

1

2

∂L(θ)

∂θ
i(θ)2 (2.1)La variation de l'inductance propre L(θ) en fonction de l'angle mécanique θ est maximisée parconstruction en créant une saillance au stator et au rotor (machine à double saillance). L'inductanceest également soumise à la saturation magnétique et devient donc dépendante du courant circulantdans la machine. Le courant appliqué à la machine est aussi un paramètre d'optimisation ; une valeurimportante et une forme adéquate du courant permettent d'avoir un couple important relativementaux pertes Joule générées. Pour produire un couple moyen non nul, le courant appliqué à la machinedoit être autopiloté avec l'angle mécanique. La forme de ce courant a ainsi une forte in�uence sur lavaleur moyenne du couple [64]. Pour les MRV, une optimisation de la forme du courant qui maximisele couple (à pertes Joule constantes) donne un courant rectangulaire. En pratique, l'alimentation pardes courants rectangulaires est l'alimentation la plus utilisée pour ce genre de machine. Cependant,comme nous allons le voir dans la suite, un courant possédant un grand contenu harmonique est unfacteur aggravant du bruit généré par la machine.Sur la �gure 2.2, les forces magnétiques s'exerçant sur le stator ont été simulées pour trois positionsdu rotor (conjonction, position médiane et opposition) à courant constant (valant 1 A).
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Forces magnétiques sur une dent pour
une position du alignée (conjonction)rotor

Forces magnétiques sur une dent pour
une position du médianerotor

Forces magnétiques sur une dent pour
une position du rotor en oppositionFigure 2.2 � Forces magnétiques s'éxercant sur les dents statoriquesCes contraintes se décomposent en deux composantes : normale et tangentielle, �gure 2.3.
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Figure 2.3 � Contraintes magnétiques à l'interfaçe fer/airLes contraintes tangentielles sont responsables de la création du couple dans les MRV. Les contraintesnormales n'ont pour autres e�ets que de "coller" le stator sur le rotor et par voie de conséquence dediminuer la valeur de l'entrefer. Ceci est équivalent à minimiser l'énergie magnétique stockée dans lamachine. Cette contrainte entraîne une déformation du stator. De précédentes études [21] ont démontréque les contraintes normales étaient prépondérantes dans la génération du bruit acoustique par le biaisd'une déformation normale. Par analogie au couple créé dans la machine, la contrainte normale peuts'approximer par :
Tn(θ, i) =

1

2

B2

µ0
' 1

2

( µ0n
2em(θ) i(θ))2

µ0
=

1

2
τ(θ)i(θ)2 (2.2)

τ(θ) est la contrainte à courant constant (1 A) qui ne dépend que de la géométrie de la machine(entrefer em(θ), nombre de spires n) et de l'état de saturation de celle-ci. Nous observons alors qu'uncourant rectangulaire engendre une contrainte possédant un large contenu harmonique et peut ainsiexciter un grand nombre de modes de résonance. Une nouvelle optimisation de la forme du courantconsidérant la maximisation du couple et la minimisation du contenu harmonique de la contraintenormale nous amène à considérer d'autres formes de courant [64]. La forme du courant qui minimise lecontenu harmonique de la contrainte normale sous la contrainte d'un couple minimum est un courantsinusoïdal. Si l'on réduit le contenu harmonique de la contrainte normale tout en maximisant le couple,la forme de courant qui est donnée par le programme d'optimisation est un courant rectangulaire dontles transitions ont été adoucies par des formes de type sinusoïdales (a�n de réduire les variations tropbrusques de courant) [21].26 Thèse J. OJEDA



La contrainte normale peut être calculée de plusieurs manières équivalentes du point de vue durésultat [21]. Nous pouvons citer la méthode des travaux virtuels et la méthode du tenseur de Maxwell(équation 2.3) :
Tn =

1

2
(B2

n(
1

µa
− 1

µf
) − H2

t (µa − µf )) (2.3)avec Bn l'induction magnétique normale et Ht le champ magnétique tangentiel.La perméabilité du fer µf étant très grande devant celle de l'air µa, les lignes de champ magnétiquesont perpendiculaires à l'interface stator/air. En conséquence, la composante tangentielle du champmagnétique est négligeable. L'équation 2.3 peut donc se réécrire :
Tn ' 1

2
B2

n

1

µa
(2.4)Cependant, il faut prendre garde au calcul de l'induction magnétique normale : les fréquences misesen jeu dans les phénomènes vibratoires qui nous concernent sont considérées comme hautes fréquencesdans le domaine du magnétisme. Ainsi, l'hystérésis magnétique ne peut être négligé. Sur la �gure 2.4,la caractéristique B = f(H) du matériau magnétique (tôles Fe-Si 3%) a été mesurée par la méthoded'Epstein à di�érentes fréquences (40 Hz et 4000 Hz) et pour di�érentes valeurs de courant.
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f=4000 Hz; I=0.15 A
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Figure 2.4 � Courbe B(H) relevée expérimentalement sur la MRV monophaséeA basse fréquence, nous retrouvons un cycle d'hystérésis classique qui en première approximationpeut être assimilé à la première courbe d'aimantation saturable. En revanche, à hautes fréquenceset pour des courants caractéristiques de l'application, le cycle d'hystérésis se déforme sous l'e�et descourants de Foucault. La courbe B = f(H) s'assimile à une ellipse, ce qui permet d'écrire une relationentre B et H telle que :
B = µejφmag H = µ H (2.5)

B et H étant les grandeurs complexes associées à B et à H et φmag traduisant le déphasage (oul'ouverture de l'ellipse) entre B et H. Ce déphasage peut être également déterminé en mesurant ledéphasage entre l'accélération vibratoire créée par la contrainte magnétique et le carré du courantappliqué, �gure 2.5.
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Acceleration vibratoire (V)
Courant mesure au carre (A)Figure 2.5 � Mesure expérimentale du déphasage entre le courant et l'accélération vibratoireSans hystérésis magnétique, le carré du courant (dont nous avons retiré la valeur moyenne) devraitêtre en phase avec l'accélération vibratoire, mais il est ici déphasé de π

4 . Cette valeur correspond à lavaleur de 2φmag (le 2 est dû au carré du courant). Pour résumer, la méthode de calcul de la contraintenormale en fonction du courant appliqué est détaillée en �gure 2.6.
I H B T

H I.2e=n T B= ²/(2 ):0Figure 2.6 � Calcul de la contrainte normale à partir du courant d'alimentationLa connaissance de ce phénomène permet de comprendre pourquoi il existe un retard dans la chaînedirecte d'asservissement (entre le courant mesuré et l'accélération vibratoire). Ce retard a une in�uencedéstabilisatrice sur le système bouclé et par voie de conséquence dégrade ses performances. Sa priseen compte permet d'améliorer la robustesse du compensateur de vibration et ainsi d'augmenter sesperformances. Dans la suite, le retard introduit par le capteur d'accélération sera considéré négligeabledevant les autres retards dans le système.2.4.2. Les phénomènes aérodynamiquesLes contraintes aérodynamiques résultent de la circulation d'un �uide (l'air) dans l'entrefer de lamachine. Bien que l'écoulement du �uide dans la machine soit un phénomène 3D, nous allons nousintéresser à sa distribution dans le plan de coupe de la machine. En e�et, cela nous permettra d'éta-blir un modèle "simple" de circulation �uidique par une approche physique possédant des propriétéssemblables à la circulation 3D.Dans la suite de cette section, nous supposons négligeable l'apport sur le bruit des contraintesqui s'exercent sur les bobinages. De plus, l'ensemble stator et bobinages constitue une entité jointe etéquivalente à un entrefer lisse vis à vis de la circulation de �uide, �gure 2.7.
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Figure 2.7 � Approximation de l'entrefer aérodynamiqueLe problème ainsi étudié se compose d'un rotor tournant à la vitesse Ω0 et d'un stator lisse. Le �uidese meut dans l'espace entre le stator et le rotor. La circulation est considérée en régime quasi-statiqueavec des milieux continus, non déformables et non compressibles (pas de variation de la températuredu �uide). Le type d'écoulement dans l'entrefer (laminaire ou turbulent) est dé�nit par le nombre deReynolds Re tel que :
Re =

ρV0entm
µ̃

(2.6)avec ρ la masse volumique du �uide (1, 204 kg.m−3 pour l'air à 20°C), V0 la vitesse du �uide, entml'épaisseur de l'entrefer et µ̃ la viscosité dynamique du �uide (19, 4.10−6 Pa.s pour l'air à 20°C). Lecalcul de ce nombre de Reynolds dans tout l'entrefer nous amène à considérer trois zones �uidiques,�gure 2.8.
Zone intermédiaire Zone intermédiaire

Zone à entrefer faible

Zone à
grand entrefer

Zone à
grand entrefer

Figure 2.8 � Répartion de l'entrefer de la machineCes trois zones possèdent alors des propriétés bien distinctes :� la zone à entrefer faible possède un nombre de Reynolds faible. Pour une vitesse de rotation de10 000 tr/min et un entrefer de 0,1 mm, la nombre de Reynolds vaut 100. L'écoulement dansThèse J. OJEDA 29



ce petit entrefer pourra donc être considéré comme quasi-laminaire, ce qui conduit à avoir deslignes de �uide de composante orthoradiale dans l'entrefer.� la zone à grand entrefer possède un nombre de Reynolds élevé. Pour une même vitesse de rotationmais un entrefer de 10 mm, le nombre de Reynolds est de 10 000. L'écoulement sera donc considérécomme fortement turbulent.� la zone intermédiaire. C'est une zone tampon entre l'écoulement à faible nombre de Reynolds etcelui à fort nombre de Reynolds. Au vu de la géométrie crénelée du rotor, cette zone va abriternombre de turbulences de sillage.Une vue simpli�ée de l'écoulement dans ces trois zones est donnée en �gure 2.9.

Rotation du rotor

Ligne de fluide Tourbillon de sillage

Rotation interne
du fluide

Figure 2.9 � Ligne de �uide dans la machineCette répartition du �uide est régie dans le cas général par l'équation de Navier-Stockes qui s'écrit :
ρ(

∂~v

∂t
+ ∇~v.~v) = −~∇T + µ̃~∇2~v (2.7)avec v la vitesse du �uide et T la contrainte exercée par le �uide. Cette équation est valide dansles cas laminaire et turbulent. Cependant, il est impossible en dehors de cas d'école, par exemple pourun écoulement de type Taylor-Couette cylindrique (deux cylindres en rotation l'un dans l'autre), derésoudre analytiquement ce problème [71]. Deux solutions peuvent être envisagées : la résolution pardes codes numériques (Volumes Finis ou Eléments Finis) ou une approche semi analytique à partir dela décomposition de Reynolds.La décomposition de Reynolds implique de séparer le �uide en deux parties distinctes :� une partie pseudo-laminaire (〈~v〉 et 〈T 〉) qui par analogie correspondrait à la répartition du �uideen l'absence de turbulence (détérministe).� une partie turbulente (~̃v et t̃) (aléatoire).La vitesse du �uide et la contrainte totale peuvent s'écrire dans ce cas :

~v = 〈~v〉 + ~̃v (2.8)
T = 〈T 〉 + t̃ (2.9)Les deux composantes turbulentes étant aléatoires, elles possèdent des valeurs moyennes temporelleet spatiale nulles.

〈~̃v〉 = 0 (2.10)
〈t̃〉 = 0 (2.11)30 Thèse J. OJEDA



A partir de la décomposition de Reynolds, il est possible de déterminer des expressions analytiquesapprochées des composantes qui seront identi�ées à partir d'essais expérimentaux. La composantepseudo-laminaire 〈T 〉 peut ainsi s'exprimer comme suit :
〈T (Ω0)〉 = A(Ω0)cos(NrΩ0t) (2.12)

T est la contrainte qui s'exerce sur une dent, Nr est le nombre de dents rotoriques et Ω0 la vitessede rotation du rotor. Cette contrainte s'exerce sur une dent du stator et est générée par le �uide quis'écoule à la même vitesse que le rotor. La périodicité du rotor (Nr) entraîne une périodicité de lacontrainte (NrΩ0). La �gure 2.10 résume l'in�uence de la vitesse de rotation sur l'amplitude et lafréquence de la contrainte.

Fréquence

Composante
déterministe

S0 augmente

Figure 2.10 � Spectre de la composante déterministe de contrainte en fonction de Ω0La mesure de l'amplitude de la composante A(Ω0) s'e�ectue en imposant une vitesse de rotationconstante à l'aide d'une machine entraînant la MRV et en mesurant l'amplitude de la raie spectrale del'accélération vibratoire se situant à la fréquence NrΩ0/2π, �gure 2.11 :
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Figure 2.11 � Mesure de l'amplitude de la contrainte 〈T (Ω0)〉La composante aléatoire est modélisée par un bruit blanc centré possédant une densité spectralede puissance (DSP) ΓTT (Ω0), �gure 2.12 :Thèse J. OJEDA 31



Fréquence

Composante
aléatoire

DSP

S0 augmente

Figure 2.12 � Densité spectrale de puissance de la composante aléatoire de contrainteCette DSP peut se mesurer par �ltrage inverse. En e�et, la seule information disponible est l'ac-célération vibratoire de la machine. Il est alors possible de déterminer cette DSP en construisant lafonction de transfert inverse qui lie la contrainte à l'accélération vibratoire. Cependant, la mesure decette DSP peut être simpli�ée en considérant la nature de la fonction de transfert considérée, H(jω).La DSP mesurée par le biais de l'accélération vibratoire (Γγγ) est reliée par le théorème du �ltrage àla DSP de la contrainte par la relation [72] :
Γγγ(jω) = |H(jω)|2ΓTT (jω) (2.13)La �gure 2.13, représente la DSP Γγγ(jω), le module quadratique du �ltre H(jω) et la DSP d'unsignal sinusoïdal pur à la fréquence centrale du �ltre.
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Figure 2.13 � Densité spectrale de puissance de la composante aléatoire de contrainteLes fonctions de transfert représentant la partie mécanique H(jω) (de la contrainte à la déforméevibratoire ou l'accélération vibratoire) étant une superposition de di�érents modes résonants, elle pos-sède une suite de pics de résonance étroits. Ainsi, quel que soit la DSP ΓTT (jω) qui excite la fonctionde transfert, la DSP Γγγ(jω) sera considérée comme un signal quasi-monochromatique ou comme unesuperposition de signaux quasi-monochromatiques (mono-mode ou multi-modes). Par conséquence, lacomposante aléatoire pour cette application peut être ramenée à une superposition de signaux quasi-monochromatiques correspondants aux modes propres de la machine :32 Thèse J. OJEDA



T̃ =
∑

imodes

Bi(Ω0)cos(ωit) (2.14)De la même manière que pour la mesure de la composante pseudo-déterministe, la mesure del'amplitude du modèle aléatoire Bi s'e�ectue en entraînant la machine et en mesurant l'amplitude dechaque mode de résonance de l'accélération. Pour la �gure 2.14, un seul mode a été considéré (mode2 à 8800 Hz).
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Figure 2.14 � Mesure de l'amplitude de la contrainte 〈T (Ω0)〉Le modèle proposé peut alors se résumer comme suit :
T (Ω0) = A(Ω0)cos(NrΩ0t) +

∑

i modes

Bi(Ω0)cos(ωit) (2.15)Pour valider le modèle, des essais à di�érentes vitesses ont été e�ectués. La �gure 2.15 présente unessai à 10 000 tr/min pour la machine triphasée qui a été utilisée pour les relevés des �gures 2.11 et2.14.
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Figure 2.15 � Confrontation du modèle avec la mesureThèse J. OJEDA 33



Ce modèle présente particulièrement un intérêt pour des fonctionnements haute vitesse. La �gure2.16 correspond à un essai de lâcher : la MRV (machine monophasée) est amenée en moteur à 15000 tr/min (contraintes magnétiques, aérodynamiques et mécaniques) puis l'alimentation électriqueest suspendue. Juste après l'instant du lâcher, les seules contraintes présentes dans la machine sont lescontraintes aérodynamiques. La vitesse restant sensiblement constante, les contraintes aérodynamiquespeuvent être comparées aux contraintes présentent juste avant l'instant du lâcher (soit magnétiques etaérodynamiques).
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Figure 2.16 � Essai de lâcher à 15 000 tr/minEn comparant juste avant et juste après l'instant du lâcher, nous observons que pour une vitessede 15 000 tr/min, les contraintes magnétiques sont du même ordre de grandeur que les contraintesaérodynamiques. Pour les machines basses vitesses (lorsque les contraintes sont essentiellement magné-tiques), un modèle aérodynamique n'est pas essentiel pour la simulation du système. Pour les machineshautes vitesses, la composante aérodynamique est prépondérante et la négliger amène à des conclusionserronées quant à l'e�cacité des moyens de réduction du bruit.2.4.3. Les phénomènes mécaniquesLes contraintes dues aux phénomènes mécaniques sont engendrées par toutes les imperfectionsmécaniques : roulements à billes, jeux entre les pièces mobiles, frottements, etc. Nous pouvons alorsconsidérer qu'une machine bien conçue et bien réalisée ne possède que des contraintes mécaniquesfaibles. Cependant, la réalité ainsi que l'usure mécanique des pièces nous amène à considérer ce bruit.La première propriété que nous pouvons considérer est le caractère non local de ces contraintes.En e�et, elles s'exercent sur des parties de la machines bien distinctes (roulements, axes, etc.). Ladeuxième propriété que nous considérons est le caractère même de ces contraintes. Elles sont soitdéterministes dans le cas par exemple d'un mouvement relatif entre di�érentes pièces, soit aléatoiresdans le cas de chocs dans les roulements à billes. Bien qu'il existe des formules empiriques pour cesdi�érentes contraintes, nous allons considérer qu'elles peuvent s'écrire de la même manière que dans lecas des contraintes aérodynamiques, équation 2.15. Ainsi, elles seront incluses dans les paramètres dece modèle (A, Bi, Nr). Qui plus est, expérimentalement, ces deux sources de bruit sont di�cilementdiscernables.
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2.5. La réponse mécanique du statorDans cette partie, l'e�et des di�érentes contraintes appliquées au stator de la machine sera consi-déré [73, 74]. L'apport du rotor vis à vis du bruit sera négligé, puisque celui-ci est du second ordre :couplage du rotor au stator via les roulements.Le stator de la machine va réagir à l'action d'une contrainte T qui lui est appliquée en se déformant(déformée S) selon la loi de Hooke en se plaçant en régime élastique :
T = Y.S (2.16)

Y est le module d'Young du matériau considéré dans sa zone élastique (zone où la relationcontrainte/déformée est linéaire), �gure 2.17 :

Figure 2.17 � Courbes déformée/contraintes pour des alliages de Fe-Si possédant quelques pourcentsd'aluminium [75]Il est à noter que l'ordre de grandeur de la contrainte exercée sur les dents magnétiques de lamachine est de quelques kPa. La contrainte est donc très inférieure à la limite d'élasticité pour lefer-silicium (Fe-Si) qui se situe autour d'une centaine de MPa ce qui assure la validité de l'hypothèsed'élasticité. Pour une structure telle que le stator d'un moteur, le calcul de la déformée générée s'avèrecomplexe et seules des approximations grossières de la structure permettent d'avoir une expressionanalytique de la déformée. Au vu des progrès technologiques e�ectués par l'informatique, le temps decalcul d'une solution numérique n'est plus rédhibitoire dans le cas du calcul des fréquences propres etde déformées modales. Ainsi, il est �nalement plus aisé et peu pénalisant en terme de temps de calculd'obtenir une solution numérique.La déformée s(θ, t) engendrée par l'action des contraintes est une fonction de la position angulaireet du temps. Elle correspond à la superposition de déformées modales pour chaque mode de résonance(analyse modale). La déformée est décomposée en une fonction de forme χ(θ) (fonction de Ritz de ladéformée modale, �gure 2.18) et d'une amplitude vibratoire q(t) telle que :
s(θ, t) = χ(θ)t.q(t) (2.17)Sur la �gure 2.18, la fonction de Ritz correspondant au mode 2 de résonance a été représentée.Thèse J. OJEDA 35
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Figure 2.18 � Approximation de la déformée modaleLa déformée vibratoire du stator de la MRV est calculée à partir de l'équation aux di�érencespartielles d'Euler-Lagrange sans pertes :
d

dt
(
∂V

∂q̇
) − ∂V

∂q
+

∂U

∂q
= Ti (2.18)

V est l'énergie cinétique, U l'énergie potentielle et Ti la contrainte généralisée appliquée au stator.
Ti représente la somme de toutes les contraintes appliquées (magnétique, aérodynamique, mécanique etpiézoélectrique) sur le stator de la machine. Les équations du mouvement sont obtenues en remplaçantl'énergie cinétique et potentielle par leurs expressions qui dépendent de s(θ, t) projetées sur la base desdéformées modales χ(θ) :

V =
1

2
q̇tMq̇ (2.19)

U =
1

2
qtKq (2.20)

M est la matrice de masse et K la matrice de raideur du système. A partir de l'équation d'Euler-Lagrange sans second membre et de l'expression des énergies cinétiques et potentielles, l'équation dumouvement sans pertes devient :
Mq̈ + Kq = 0 (2.21)C'est à partir de cette équation que nous pouvons déterminer les fréquences de résonance du système.Les matrices M et K n'étant pas diagonales, il n'est pas possible d'accéder directement aux fréquencespropres par analogie avec le cas monovariable (ω =

√
KM−1). Cependant, la projection de cetteéquation sur une base où K et M sont diagonales va nous permettre de ramener le système à p systèmesmono-variables indépendants :

q = Φr (2.22)
Φ est la matrice de passage de la base générale à la base où K et M sont diagonales et r l'expressiondes coordonnées généralisées sur la base considérée. Ainsi les fréquences de résonance sont obtenuespar la relation d'orthogonalité [76], i.e. :

ΦtMΦ = diag(σi) (2.23)
ΦtKΦ = diag(σiω

2
i ) (2.24)

σi est une constante dépendant de chaque mode i (et est dans le cas général prise égale à 1) et
ωi la fréquence de résonance associée à ce mode. Il est alors aisé de déterminer les ωi à partir de cesdeux relations. La déformée modale s'en déduit alors puisqu'elle est caractérisée par la fonction χi(θ).36 Thèse J. OJEDA



Il est usuel de dé�nir deux types de déformée modale : une déformée "plan" et une déformée "3D". Ladéformée modale plan possède une déformée suivant le plan de coupe de la machine et une déforméeconstante suivant la longueur active (mode i,0). La déformée 3D possède également une déforméesuivant le plan de coupe de la machine mais également une déformée suivant la longueur active (modei,j).2.6. Etude modale des machines retenuesDe nombreux modes sont présents pour une structure de type machine électrique. Ceux-ci ne dé-pendent que de la géométrie et des propriétés mécaniques de celle-ci. Cependant, tous ces modes neseront pas excités dans la mesure de l'accélération vibratoire (ou du bruit). En e�et, il existe deuxconditions nécessaires et su�santes pour qu'un mode soit excité sous l'action de contraintes :1. Il faut que la fréquence de la contrainte (ou de l'un de ces harmoniques) corresponde à la fréquencedu mode propre considéré.2. Il faut que la répartition spatiale de ces contraintes soit compatible avec la déformée du modeconsidéré.Le point 2 est illustré par la �gure 2.19 pour une machine triphasée avec une excitation symétriqueen contrainte. Une répartition spatiale symétrique des contraintes ne peut en aucun cas exciter unmode impair (mode 3 sur la �gure 2.19) même si la fréquence de ces contraintes satisfait le point 1.,[15].
Déformée du mode 3

Contraintes symétriques

Figure 2.19 � Mode impair et excitation symétriqueDe même la machine 12/8 possède un mode 2, qui ne sera pas excité par l'alimentation des phases(2 paires de pôles), �gure 2.20.
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Déformée du mode 2

Contraintes dues
aux paires de pôles

Figure 2.20 � Mode pair et excitation symétrique avec des paires de pôlesAinsi, il est possible de connaître en fonction du nombre de paires de pôles p et de la structure dela machine, les modes i excités : i = 2p pour les MRV (6/4, 12/8, 8/6, 16/12, etc.).Parmis les machines étudiées dans ce mémoire, la machine monophasée est la plus simple par saconception et par ses modes. En e�et, un seul mode plan (mode 2,0 à 8800 Hz) et un seul mode 3D(mode 2,1 à 9700 Hz) sont présents dans le spectre audible pour cette machine, �gures 2.21 et 2.22.

Figure 2.21 � Mode 2,0 Figure 2.22 � Mode 2,1Le mode 2,0 possède 4 noeuds (déformée nulle) et 4 ventres de vibration (déformée maximale). Ladéformée pour le mode 2,0 est constante suivant la longueur active de la machine. Le mode 2,1 possèdeégalement 4 noeuds et 4 ventres, cependant, leurs localisations dépendent de la coupe considérée dansla longueur active. La déformée suivant cet axe correspond à un mode 1 (identique au mode 1 d'unepoutre en �exion). La machine triphasée possède plusieurs modes dans le spectre audible : mode 2,0 à4400 Hz �gure (2.23) et mode 2,1 à 7000 Hz (�gure 2.24).
38 Thèse J. OJEDA



Figure 2.23 � Mode 2,0 Figure 2.24 � Mode 2,1La machine 12/8 possède elle aussi plusieurs modes dans le spectre audible, susceptibles d'êtreexcités : mode 4,0 à 7800 Hz (�gure 2.25) et mode 4,1 à 13200 Hz (�gure 2.26).

Figure 2.25 � Mode 4,0 Figure 2.26 � Mode 4,1Les modes qui ont été listés ci-dessus représentent les modes les plus importants qui seront mesuréspar l'accélération vibratoire. Ce sont ces modes que nous essayons de réduire fortement. Cependant,les imperfections comme le décentrage du rotor, les contraintes mécaniques, l'in�uence des �asques oudu bâti peuvent exciter d'autres modes. Les fonctions de transfert mesurées sur le stator et la carcassede la machine ont été représentées sur la �gure 2.27.
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Figure 2.27 � Diagramme de Bode en gain des fonctions de transfert accélérations/contraintes mesu-rées sur le stator et la carcasseLa carcasse de la machine a introduit sur les di�érentes fonctions de transfert des pics de résonanceparasites (1000 Hz, 2500 Hz, 4000 Hz, 6600 Hz, etc.). Les di�érents correcteurs qui seront dimensionnés,le seront sur les modes principaux du stator des MRV. Néanmoins, les modes parasites doivent êtrepris en compte dans le cadre de l'analyse de la robustesse des di�érents correcteurs vis à vis de cesmodes. Ils peuvent rendre instable le système corrigé en apportant du gain et de la phase dans desdomaines de fréquences où ils avaient été négligés.2.7. La réponse acoustiqueLa déformation de la surface extérieure du stator entraîne une variation de la pression acoustiqueautour du stator de la machine et par voie de conséquence, la création d'une onde acoustique : lebruit. La pression P peut se décomposer en somme de la pression atmosphérique d'équilibre P0 et dela surpression p telle que : p � P0.En écrivant la conservation de la masse, l'équation qui régit le comportement de la surpression est :
4p − 1

c2

∂2p

∂t2
= 0 (2.25)c célérité du �uide c2ρ0χ = 1.

ρ0 masse volumique du �uide à l'équilibre.
χ Coe�cient de compressibilité adiabatique du �uide.Le calcul d'une fonction approchée de p peut se faire par l'approximation de la sphère pulsante pourdes fréquences inférieures à quelques kHz (limite de validité de la sphère pulsante). L'approximation dela sphère pulsante revient à considérer de petites variations sinusoïdales du rayon de la machine autourd'une surface extérieure Φ. Dans ce cas, à une distance r de la sphère, la surpression est directementdépendante de l'accélération vibratoire γ :

p(r) = Λ(~r,w)ρ0
Φ

4πr
γ e−j~k.~r (2.26)

γ Accélération du stator.
k Constante de propagation k = w

c .
w Pulsation de l'onde.
Λ Directivité de la source d'émission, qui dépend de la fréquence et de la direction de l'onde.40 Thèse J. OJEDA



La plage de variation de la surpression pouvant être très grande, on utilise une représentationlogarithmique de celle-ci pour une distance de 1 m :
NdBa = 20.log(

p(1m)

2.10−5
) (2.27)Le terme 2.10−5 Pa correspond au seuil d'audition d'un son de 1 kHz chez l'être humain et permetde normaliser la pression acoustique. La perception des sons chez l'être humain dépend de phénomènespsycho-acoustiques tels que la fréquence du son, l'intensité, la répartition énergétique, etc. Les psycho-acousticiens donnent pour l'être humain l'image psycho-acoustique qui représente notre perception dessons.L'équation 2.26, nous démontre alors la corrélation entre l'onde de pression acoustique générée etl'accélération vibratoire de la surface extérieure du stator. Il est alors judicieux, pour réduire le bruitacoustique, de s'attacher à réduire l'accélération vibratoire de la surface extérieure du stator.2.8. Quel choix de capteur(s) pour mesurer les vibrationsComme il l'a été évoqué dans la section précédente, la mesure de l'accélération vibratoire fournitdes informations quant à la réduction du bruit acoustique généré par le stator de la machine. Il existeplusieurs familles de capteurs dont nous traitons des avantages et des inconvénients. La comparai-son s'e�ectuera par la �abilité de la mesure, la robustesse vis à vis d'un environnement extérieur, lasimplicité de fonctionnement et de mise en place ainsi que par le prix de la solution.2.8.1. Les accéléromètres piézoélectriquesLeur principe est basé sur la loi fondamentale de la dynamique ~F = m~γ. Plus précisément, ilconsiste en l'égalité entre la force d'inertie de la masse du capteur et une force de rappel appliquée àcette masse, �gure 2.28.

Éléments
piézoélectriques

Masse

Electrode

Figure 2.28 � Schéma interne de l'accéléromètre piézoélectriqueCe type de capteur s'utilise avec des formes et des tailles très di�érentes ce qui lui donne un avantagepour l'industrialisation. De plus, il possède une très grande robustesse aux agressions extérieures. Seulle prix et le fait qu'il soit accompagné par un ampli�cateur de charge limite grandement son intégrationindustrielle.
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2.8.2. Les vibromètres lasersUn vibromètre laser est un capteur de mesure de vibrations sans contact. Il est constitué d'unesource de lumière monochromatique (laser) et d'un interféromètre (Mach-Zehnder), permettant demesurer l'e�et Doppler dû à la vibration entre le signal émis et le signal ré�échi. De cette interférométrieentre les 2 signaux, la fréquence et la phase de la vibration pourront en être déduites. Les vibromètreslasers possèdent une très bonne précision ainsi qu'une bande passante très importante allant jusqu'augigaHertz. Cependant, la taille de l'appareil et son prix le con�nent dans les laboratoires.2.8.3. Des pastilles piézoélectriques en capteurDes pastilles piézoélectriques collées sur le stator permettent par e�et piézoélectrique direct d'obte-nir une charge électrique image de la contrainte appliquée à la pastille. Cette charge peut-être convertieen tension électrique par un ampli�cateur de charge rudimentaire, �gure 2.29.
-

+

Ccharge

Capteur PZT

Tension
Capteur PZTFigure 2.29 � Ampli�cateur de charge rudimentaire pour mesure de vibrationsLes �gures 2.30 et 2.31 représentent une comparaison entre le signal délivré par un accéléromètrepiézoélectrique et des pastilles piézoélectriques utilisées en capteur pour des perturbations vibratoiressinusoïdales et sinusoïdales amorties.
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Figure 2.30 � Pertubation sinusoidale 0 0.5 1 1.5 2
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Mesure accelerometre
Mesure capteur PZTFigure 2.31 � Perturbation crénauxL'accéléromètre piézoélectrique mesure l'accélération vibratoire alors que la pastille piézoélectriqueutilisée en capteur mesure le déplacement vibratoire. En terme d'amplitude et de contenu spectrale,les deux mesures sont très similaires. Cependant, une comparaison de l'e�cacité de la méthode decompensation vis à vis de la mesure d'accélération ou de déplacement vibratoires montrera (dansle chapitre 4) qu'une rétroaction sur le déplacement vibratoire doit être privilégiée a�n d'obtenir de42 Thèse J. OJEDA



meilleurs performances. Ce type de capteur semble alors le meilleur candidat quant à une possibleindustrialisation du capteur vis à vis du prix et de l'intégration.2.8.4. Les capteurs indirects de vibrationLes vibrations d'origine magnétique étant liées au courant de la machine, les mesures de la posi-tion du rotor et du courant absorbé sont su�santes pour en déduire les vibrations magnétiques [21].Particulièrement peu onéreuse, cette solution a le mérite de ne nécessiter aucun capteur supplémen-taire. Cependant, cette méthode ne fonctionne que dans le cadre de vibrations d'origine uniquementmagnétique, la destinant plus particulièrement aux applications basses vitesses.2.8.5. Notes sur le placement des capteurs de vibrationPlacer des capteurs de vibration sans avoir d'information sur la distribution des modes de résonancesemble peu pertinent. Le placement de ces capteurs est conditionné par les modes présents dans lesystème à observer. Il est facilement concevable que placer des capteurs sur des noeuds de vibration estpeu judicieux. Cependant, placer ces capteurs dans le cas où plusieurs modes sont présents résulte d'uncompromis entre la �bonne� mesure de ces di�érents modes. De plus, le nombre de capteurs nécessairespour observer un ou plusieurs modes est aussi un critère déterminant. Pour ces raisons, le nombre et leplacement de ces capteurs résultent d'une optimisation multi-objectifs entre l'observabilité de chaquemode et le nombre de ces capteurs. Dans notre application, un seul capteur est nécessaire dans lamachine monophasé pour observer le mode 2, deux capteurs dans le cas de la machine triphasée et dela machine 12/8.2.9. Conclusion sur la modélisation du bruit dans les MRVDans ce chapitre ont été développés des modèles permettant de calculer la distribution spatiale etl'amplitude des contraintes qui s'exercent sur la MRV en fonction des courants d'alimentation et dela vitesse de rotation. La modélisation des contraintes magnétiques, aérodynamiques et mécaniques aété présentée. Ceux-ci permettront par la suite de d'obtenir des critères d'optimisation menant auxplacements et dimensionnements optimaux des actionneurs. Dans le chapitre sur la commande de cesactionneurs, ils permettront de simuler �nement les contraintes perturbatrices du système a�n de ca-ractériser du point de vue de la réjection des perturbations les correcteurs proposés.Un modèle mécanique basé sur l'analyse modale (sommation de modes de résonance) de la ma-chine électrique a été présenté. Celui-ci permettra d'obtenir un modèle linéaire représenté par une (ouplusieurs) fonctions de transfert dans les parties suivantes. L'in�uence de la carcasse (et par extensiondes �asques) a été introduite en superposant des modes propres parasites aux di�érentes fonctions detransfert. Ces modes de résonance parasites seront étudiés dans la cadre de l'analyse de la robustesseen stabilité des correcteurs puisque ceux-ci déstabilisent le système bouclé et par voie de conséquenceréduisent les performances du correcteur.Pour �nir, di�érentes technologies de capteurs de vibrations ont été comparées vis à vis de laprécision, des moyens de mise en oeuvre et de l'ordre de grandeur de prix. Le choix du capteur est unpoint sensible dans l'élaboration du correcteur car il va agir sur les performances du système bouclé.Dans la suite de ce mémoire, la mesure d'accélération sera e�ectuée par un accéléromètre piézoélectriquede la société DJb, associé à un ampli�cateur de charge possédant une fréquence de coupure à 10 kHz.
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Chapitre 3Dimensionnement et Placementd'actionneurs piézoélectriques3.1. Des pastilles piézoélectriques utilisées en actionneurs3.1.1. Qu'est ce que la piézoélectricité ?La piézoélectricité, pressentie au milieu du XIXème siècle d'après les théories cristallographiquesde René Just Haûy, a été mise en évidence à Paris en 1880 par les frères Pierre et Jacques Curie.Ces derniers montrèrent que les cristaux de quartz, topaze, tourmaline et sel de Rochelle génèrent unepolarisation électrique sous contraintes mécaniques : c'est l'e�et direct, �gure 3.1.
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Figure 3.1 � Schéma simpli�é d'un cristal piézoélectriqueEn l'absence de contrainte, les barycentres des charges positives et négatives sont confondus. Ce-pendant, sous l'action de contraintes extérieures, les barycentres des charges positives et négativessont distincts. Il y a donc apparition d'un dipôle électrique et par voie de conséquence, apparition decharges électriques sur les électrodes. Ce mode de fonctionnement est utilisé par exemple, pour réaliserdes capteurs d'e�ort.La théorie des cristaux piézoélectriques fut déduite mathématiquement du premier principe fonda-mental de la thermodynamique par Lippmann en 1881. Immédiatement les frères Curies con�rmèrentl'existence de l'e�et piézoélectrique inverse. Ils apportèrent une preuve quantitative de la réversibilitécomplète de la déformation électro-mécanique dans les cristaux piézoélectriques. L'e�et inverse est lemode de fonctionnement d'une pastille piézoélectrique dans lequel une application d'un champ élec-trique suivant la direction de polarisation induit une déformation principalement parallèle à ce champ.C'est ce mode de fonctionnement qui sera utilisé pour réaliser des actionneurs piézoélectriques.L'e�et piézoélectrique est un phénomène anisotrope et ne peut exister que dans des cristaux n'ayantpas de centre de symétrie cristalline ; ceci est le cas pour certaines céramiques lorsqu'on les amène aupoint de Curie. On vient alors appliquer un fort champ électrique tout en refroidissant le matériau.Cela a pour conséquence d'aligner tous les dipôles élémentaires microscopiques et de garder une polari-sation macroscopique. A partir de ce moment, le matériau devient piézoélectrique et est susceptible deThèse J. OJEDA 45



convertir une énergie mécanique en énergie électrique et inversement. Les matériaux piézoélectriques lesplus communs sont le Plomb-Zirconate-Titanate (PZT) comme céramique et le Polyvinylidene �uoridecomme polymère.La direction et l'amplitude de la déformation générée par la pastille piézoélectrique dépendent dela direction de polarisation et sont liées aux équations constitutives des matériaux, qui sont dans le casgénéral, anisotropes. Cependant, par process industriel certaines directions peuvent être privilégiéesa�n de rendre le matériau compatible avec l'application visée.3.1.2. Les équations de la piézoélectricitéLes pastilles piézoélectriques couramment rencontrées dans les processes industriels sont des maté-riaux mécaniques élastiques. Sous l'action de faibles contraintes (domaine élastique), la loi de Hookepermet de déterminer le champ de déformée S en fonction de la contrainte T [N/m2] :
~S = s ~T (3.1)Les pastilles piézoélectriques usuelles possèdent de plus un comportement du type diélectrique.Pour les matériaux diélectriques, il est ainsi possible de dé�nir le champ électrique appliqué E [V/m]par rapport à l'induction diélectrique D [Coulomb/m2] :
~D = ε ~E (3.2)Un piézoélectrique est un matériau électro-actif, ce qui signi�e qu'il possède une loi de comporte-ment reliant les grandeurs mécaniques (S, T ) aux grandeurs électriques (D, E) [77] :

~S = dT ~E + sE ~T (3.3)
~D = dE ~T + εT ~E (3.4)

dT : Matrice de constante de charge mesurée sous contrainte constante [Coulomb/N ]

dE : Matrice de constante de charge mesurée sous champ électrique constant [m/V ]

sE : Matrice de souplesse mesurée sous champ électrique constant [m2/N ]

εT : Matrice diélectrique mesurée sous contrainte constante [F/m]Le couplage électrique-mécanique est caractérisé par les matrices piézoélectriques dT et dE . Lesmatrices sE et εT re�ètent les propriétés mécaniques et diélectriques intrinsèques de l'élément piézoé-léctrique.Toutes ces matrices sont dé�nies suivant des directions normalisées [77] représentées sur la �gure3.2 :
3 : axe de polarisation

2

1

O

ElectrodesMatériau piézoélectriqueFigure 3.2 � Référentiel de polarisation d'une pastille PZT46 Thèse J. OJEDA



La direction 3 sera toujours prise comme la direction de polarisation du matériau piézoélectrique.Un exemple de déformée générée par l'e�et piézoélectrique avec une polarisation de celui-ci a étéreprésenté sur la �gure 3.3 :

U

L

)L ep

E =U/e3 p

)L/L=E d3 31Figure 3.3 � Fonctionnement en actionneur pour un allongement perpendiculaire à la direction depolarisationUne tension est appliquée sur des électrodes perpendiculaires à la direction de polarisation (axe 3).Il en résulte une déformation S31 suivant l'axe 1 qui dépend de la matrice dT et plus particulièrementdu coe�cient d31.Il existe d'autres matrices de coe�cients qui dé�nissent le matériau qui dépendent de la conditiond'utilisation (e�et direct ou indirect) et la manière dont il est utilisé.3.1.3. Le matériau piézoélectrique utilisé comme actionneurL'expression 3.4 modélise le comportement d'un actionneur piézoélectrique. Dans l'équation sui-vante, l'équation 3.3 a été développé a�n de faire apparaître les coe�cients utiles pour l'actionneur quisera utilisé dans ce mémoire. Pour les matériaux piézoélectriques utilisés, les matrices sont :
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 (3.5)Pour notre application, il a été choisi un matériau du type PZT P1-94 de la �rme St-Gobain [78]dont les principales caractéristiques sont données ci-dessous :
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Table 3.1 � Caractéristiques du PZT P1-94Grandeur Symbole Valeur DimensionMasse volumique ρ 7.9 103 kg.m−3Coe�cient de Poisson ν 0.35Température de Curie Tc 185 °CConstante diélectique relative ε33

ε0
4500

ε11

ε0
4000Coe�cient de couplage k 0.7Coe�cient de charge d31 -305 10−12 m.V −1

d33 640 10−12 m.V −1

d15 554 10−12 m.V −1Résonance en épaisseur N3t 2000 kHz.mmRésonance transversale N1 1380 kHz.mmCompliance à champ constant sE
11 15.27 10−12 m2.N−1

sE
12 -5.46 10−12 m2.N−1

sE
13 -7.37 10−12 m2.N−1

sE
33 18.3 10−12 m2.N−1

sE
44 26.69 10−12 m2.N−1

sE
66 41.46 10−12 m2.N−1Les coe�cients n'ayant pas été donnés explicitement se déduisent des coe�cients déja dé�nis, [78]et [79].La documentation constructeur fait apparaître deux termes N3t et N1 correspondant respectivementaux résonances d'épaisseur et transversale de l'actionneur seul, �gure 3.4.

Résonance suivant
l’épaisseur

Résonance transversale

Polarisation Polarisation

Figure 3.4 � Résonances suivant l'épaisseur et transversale pour une plaque mincePour un actionneur d'épaisseur 2 mm, de largeur 12 mm et de longueur 40 mm (comme ceux utilisésdans notre application), les fréquences associées à ces résonances correspondent à 1 MHz, 115 kHz et34.5 kHz. Cet actionneur pourra donc être considéré vis à vis des fréquences mises en jeu dans notresystème (quelques kHz) comme quasi-statique suivant l'épaisseur et la largeur. Cependant, suivant lalongueur, l'hypothèse de quasi-staticité est plus contestable. Expérimentalement, cette fréquence derésonance apparaîtra dans tous les relevés et pourra déstabiliser le système si le gain du correcteuralimentant les actionneurs possède une mauvaise marge de phase à cette fréquence.D'autres paramètres in�uent sur l'e�cacité de la pastille : champ électrique, température, veillis-sement rapide, homogeneité, etc. Cependant, dans le cadre de notre étude, ces di�érents paramètresseront négligés (les champs électriques appliqués à nos actionneurs sont de l'ordre de 100 V/m soit trèsinférieurs à la limite de 1000 V/m imposée par le matériau).48 Thèse J. OJEDA



3.1.4. Forces générées par les actionneurs piézoélectriques sur lastructure3.1.4.1. Force généralisée dans le cas d'un problème planA�n de mieux comprendre les phénomènes mis en jeu, un modèle à deux dimensions est développéen premier lieu, �gure 3.5. L'action des actionneurs piézoélectriques peut se modéliser par des momentsde �exion Mθ sur ses extrémités. Ces moments vont courber la structure mécanique et donc la déformer.
M2M2

U=0

U 0¹Figure 3.5 � Moments de �exion générés par l'actionneur piézoélectriqueL'actionneur piézoélectrique, dé�ni géométriquement par son épaisseur ePZT et sa largeur laPZT(largeur suivant l'axe x), est collé sur le stator de la machine représenté par un cylindre creux d'épaisseur
ecm. La couche de colle est modélisée par une épaisseur ecolle, �gure 3.6.
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Figure 3.6 � Schéma de principe de l'actionneur piézoélectrique sur le stator de la MRVLa dissymétrie de la structure impose de calculer une ligne neutre ne passant pas par le milieu ducylindre creux, [15], [80] :
Rln = Rm +

ecm

2

1 + βη(η + 2)

1 + βη
(3.6)Où η = ePZT

ecm
et β = YPZT

Ym
avec YPZT le module d'Young de l'actionneur piézoélectrique et Ymcelui du stator de la machine. Rln et Rm sont les rayons de la ligne neutre avec actionneur et le rayonextérieur du stator de la machine (i.e. le rayon où se trouve l'actionneur si l'on néglige l'épaisseur de lacolle). Le déplacement relatif de la ligne neutre reste négligeable surtout dans le cas de machines avecdes épaisseurs de culasse importantes. Nous négligeons dans un premier temps, l'épaisseur de la colleet la ligne neutre est placée au rayon moyen du cylindre creux. Dans la suite de ce mémoire, la ligneneutre passera par le milieu de la culasse statorique.Nous nous intéressons au calcul de la force généralisée intervenant dans l'équation 2.18 et quipermet de modéliser l'e�et de l'actionneur sur la structure. A�n de calculer cette force généralisée,nous appliquons le théorème du moment cinétique le long de l'axe y qui traverse le stator, la colle etl'actionneur a�n de calculer le moment de �exion. Puis, par intégration, nous en déduisons la forcegénéralisée qui s'exerce sur le stator.Thèse J. OJEDA 49



La contrainte Tm dans le stator s'écrit en fonction de la déformée :
Tm(y) = YmS(y) (3.7)De même, la contrainte dans la pastille s'écrit :

TPZT (y) = YPZT (S(y) − d31
UPZT

ePZT
) (3.8)Le terme d31 tiré de l'équation 3.5 traduit le couplage mécanique/électrique de l'actionneur. Danscette même équation, le terme UPZT

ePZT
n'est autre que le champ électrique E3 appliqué à la pastille. Deplus, dans ce cas simple, le module d'Young de la pastille est déduit à partir de la matrice (donnée parle constructeur) [s]E par YPZT = 1

s11
.Nous supposons que la déformée dans le stator et l'actionneur s'écrit de façon linéaire en y enfonction de la déformée à l'interface stator/actionneur Sθ supposée continue. Cette déformée vaudra 0lorsque l'on se trouve sur la ligne neutre et Sθ à l'interface, soit :

S(y) =
Sθ
ecm

2

y (3.9)Le système étant en position statique, le théorème du moment cinétique s'écrit :
∫ ecm/2

−ecm/2
Tm(y)y dy +

∫ ecm/2+ePZT

ecm/2
TPZT (y)y dy = 0 (3.10)Une fois le calcul e�ectué, la déformée à l'interface Sθ peut être déterminée en fonction de para-mètres normalisés β = YPZT

Ym
et η = ePZT

ecm
:

Sθ =
3βη(η + 1)

1 + β(3η + 6η2 + 4η3)
d31

UPZT

ePZT
(3.11)L'équation 3.11 permet de mettre en évidence l'in�uence des propriétés de l'actionneur (ePZT et

YPZT ) sur la déformée à l'interface. Il est alors possible d'optimiser ces paramètres a�n de maximisercette même déformée et par voie de conséquence, maximiser l'in�uence de l'actionneur sur le stator dela machine, �gure 3.7.
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technologiquement. Pour les actionneurs utilisés dans cette application, le module d'Young vaut 65GPa (YPZT = 1
s11

) en comparaison des 196 GPa du stator de la machine.A module d'Young de l'actionneur �xé (65 GPa), la �gure 3.8 montre l'in�uence de l'épaisseur del'actionneur sur la déformée.
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Figure 3.8 � In�uence de l'épaisseur (YPZT = 65 GPa) sur la déformée à UPZT

ePZT
constantIl existe, à dimensions et propriétés du stator données, une valeur optimale de l'épaisseur de l'ac-tionneur. Pour une épaisseur de culasse statorique de 4 mm, ce maximum se situe autour de 3.1 mm.Il est à remarquer que la valeur de la déformée décroît très rapidement pour des valeurs d'épaisseurd'actionneurs inférieures à la valeur optimale, d'épaisseur plus grandes. Ceci a pour incidence quel'on pourra se �xer des épaisseurs de pastilles légèrement supérieures à l'optimal sans faire décroîtrede manière sensible cette dernière. La valeur maximale de l'épaisseur de l'actionneur sera déterminéeselon le champ maximum admissible dans celui-ci et par la tension de l'alimentation de l'actionneur.Pour un champ maximum de 300 V/mm (donnée constructeur) et une tension d'alimentation de 10 V(limitation matérielle), cela correspond à une épaisseur maximale envisageable de 30 mm.Le moment linéique Mθ créé par l'actionneur et agissant sur le stator s'exprime par :

Mθ =

∫ ecm/2

−ecm/2
Tm(y)y dy =

Ym e2
cm

2

βη(η + 1)

1 + β(3η + 6η2 + 4η3)
d31

UPZT

ePZT
= Kθ

UPZT

ePZT
(3.12)Le moment généré par les actionneurs ne s'exerce qu'entre les angles mécaniques θ1 et θ2 (ces anglescorrespondant aux coordonnées cylindriques de l'actionneur). C'est ainsi qu'une fonction incluant desvariables d'espace, dans ce cas présent, la variable θ est utilisée :

Mθ(θ) = Kθ
UPZT

ePZT
[h(θ − θ1) − h(θ − θ2)] (3.13)où h(θ) est l'échellon d'Heaviside.Pour �nir, la force généralisée fi pour le mode i s'exprime à partir du calcul des e�orts extérieurscomme suit :

fi(θ) =

∫

S

1

R2
ln

∂2Mθ(θ)

∂θ2
χ(θ)dS (3.14)où χ(θ) est la fonction de Ritz correspondant à la déformée modale considérée, équation 2.17.Après intégration, la force généralisée s'écrit :Thèse J. OJEDA 51



fi(θ) =
1

R2
ln

Kθ
UPZT

ePZT
(χ̇(θ2) − χ̇(θ1)) (3.15)L'expression de cette force généralisée sera utilisée dans la suite pour caractériser l'échange méca-nique entre l'actionneur et la structure. Ainsi, les placements et dimensionnement optimaux revient àmaximiser cette force généralisée de l'actionneur sur la structure.3.1.4.2. Pose et collage de l'actionneur piézoélectriqueLa pose et le collage de l'actionneur piézoélectrique sur la structure sont des points cruciaux. Dansla suite, nous allons étudier l'in�uence du collage sur les performances de la structure. Pour ce faire,nous utiliserons la même méthode que précédemment en ajoutant une relation contrainte/déforméecorrespondant à la couche de colle :

Tc(y) = YcS(y) (3.16)avec Yc le module d'Young de la colle. Le théorème du moment cinétique appliqué à l'actionneuret le stator de la machine en considérant l'ajout d'une couche de colle est tel que [46] :
∫ ecm/2

−ecm/2
Tm(y)y dy +

∫ ecm/2+ecolle

ecm/2
Tc(y)y dy +

∫ ecm/2+ecolle+ePZT

ecm/2+ecolle

TPZT (y)y dy = 0 (3.17)Tout calcul e�ectué, la déformée à l'interface entre le stator et la couche de colle s'écrit :
Tθ =

3βη(η + 1 + 2ξ)

1 + α(3ξ + 6ξ2 + 4ξ3) + β(3η + 12ηξ2 + 12ηξ + 6η2 + 12η2ξ + 4η3)
d31

UPZT

ePZT
(3.18)avec α = Yc

Ym
et ξ = ecolle

ecm
.Sur la �gure 3.9, l'in�uence de l'épaisseur de la couche de colle et de son module d'Young sur ladéformée a été simulée.
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La durée de vie (décollage de l'actionneur) est également un critère de choix. Cependant les e�ortsen cisaillement engendrés par ces actionneurs (de l'ordre de 0.1 N/mm) restent très inférieurs auxlimites en cisaillement des colles industrielles (de l'ordre de 50 N/mm), [15].La pose de l'actionneur sur la structure est également un critère déterminant quant à l'e�cacité dela méthode de compensation, �gure 3.10.
emep

ePZT

Figure 3.10 � Géométrie d'étude pour l'in�uence de l'épaisseur du méplat
emep représente l'épaisseur du méplat et ePzT , l'épaisseur de l'actionneur piézoélectrique. Sur la�gure 3.11 a été simulé par Eléments Finis l'in�uence sur la déformée vibratoire de l'épaisseur duméplat.
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Figure 3.11 � In�uence de l'épaisseur du méplat sur la compensation de l'accélération vibratoireNous observons sur la �gure 3.11, que la déformée vibratoire diminue avec l'accroissement del'épaisseur du méplat statorique. Ainsi, la meilleure pose de l'actionneur piézoélectrique correspondà un actionneur qui se situe au plus près de la structure à contrôler. Pour les di�érentes machinesconstruites durant cette thèse, les actionneurs seront placés avec une épaisseur de méplat nulle (auplus près de la matière).3.1.4.3. Extension au cas 3DDans cette partie, nous nous intéressons au calcul de la force généralisée en considérant la pastillesuivant toutes ses dimensions. L'actionneur piézoélectrique est collé sur le stator de la machine et apour longueur LPZT et comme ouverture angulaire θ1 , θ2 (ce qui correspond à la longueur laPZT ).Cet actionneur crée des moments Mθ (dans le plan) et Mz dans la longueur, �gure 3.12.
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Figure 3.12 � Dé�nition des moments 3D d'une pastille PZT utilisée en actionneurLa démarche pour trouver la force généralisée est la même que pour la section 3.1.4.1. A partir dela loi de Hooke, nous allons dé�nir les relations déformées/contraintes, cette fois ci suivant plusieursdirections. Le théorème des moments nous permettra de calculer les déformées aux interfaces, puis lesmoments générés. En�n, la force généralisée sera déduite de ces moments.L'écriture de la loi de Hooke dans le stator pour un cas à plusieurs dimensions s'écrit :
Tm,θ =

Ym

1 − ν2
m

(Sθ(y) + νmSz(y)) (3.19)
Tm,z =

Ym

1 − ν2
m

(Sz(y) + νmSθ(y)) (3.20)avec νm, le coe�cient de Poisson du stator de la machine. Les deux coe�cients piézoélectriques d31et d32 étant égaux, la loi de Hooke pour l'actionneur s'écrit :
TPZT,θ =

YPZT

1 − ν2
PZT

(Sθ(y) + νPZTSz(y) − d31
UPZT

ePZT
) (3.21)

TPZT,z =
YPZT

1 − ν2
PZT

(Sz(y) + νPZTSθ(y) − d31
UPZT

ePZT
) (3.22)avec νPZT , le coe�cient de Poisson de l'actionneur piézoélectrique. Comme précédemment, lesdéformées au niveau de la ligne neutre sont nulles et valent Sθ,0 et Sz,0 au niveau de l'interface entrele stator et l'actionneur. Ainsi, les déformées s'écrivent :

Sθ(y) =
Sθ,0
ecm

2

y (3.23)
Sz(y) =

Sz,0
ecm

2

y (3.24)Le théorème du moment peut alors s'écrire en projection sur les deux axes :
∫ ecm/2

−ecm/2
Tm,θ(y)y dy +

∫ ecm/2+ePZT

ecm/2
TPZT,θ(y)y dy = 0 (3.25)

∫ ecm/2

−ecm/2
Tm,z(y)y dy +

∫ ecm/2+ePZT

ecm/2
TPZT,z(y)y dy = 0 (3.26)Une fois le calcul e�ectué, on exprime Sθ,0 et Sz,0 en fonction des paramètres géométriques et descaractéristiques des matériaux :54 Thèse J. OJEDA



Sθ,0 = Sz,0 =
3β(1 + νm)η(η + 1)

1 + 1+νPZT

1+νm
β(4η3 + 6η2 + 3η)

d31
UPZT

ePZT
(3.27)avec η = ePZT

em
et β = YPZT

Ym

1−ν2
m

1−ν2

PZT

.De même que pour le cas plan, le moment de �exion qui s'éxerce sur le stator s'éxprime :
Mθ(z, θ) = Kθ

UPZT

ePZT
[h(θ − θ1) − h(θ − θ2)]

[

h(z − LPZT

2
) − h(z +

LPZT

2
)

] (3.28)
Mz(z, θ) = Kz

UPZT

ePZT
[h(θ − θ1) − h(θ − θ2)]

[

h(z − LPZT

2
) − h(z +

LPZT

2
)

] (3.29)où h(θ) et h(z) sont les échelons d'Heaviside.Pour �nir, la force généralisée s'énonce comme suit :
fi(θ) =

∫

S

(
1

R2
ln

∂2Mθ(θ)

∂θ2
+

∂2Mz(θ)

∂z2

)

χ(z, θ)dS (3.30)où χ(z, θ) est la fonction de Ritz correspondant à la déformée modale considérée, équation 2.17.Cette fonction peut s'exprimer en fonction de deux fonctions orthogonales χθ(θ) et χz(z) telle que
χ(z, θ) = χθ(θ)χz(z).Après intégration, la force généralisée s'écrit :
fi(θ) =

1

R2
ln

Kθ
UPZT

ePZT
(χ̇(θ2)− χ̇(θ1))

∫ −LPZT
2

−LPZT
2

χz(z)dz+Kz
UPZT

ePZT
(χ̇(

LPZT

2
)− χ̇(

−LPZT

2
))

∫ θ2

θ1

χθ(θ)dθ(3.31)Cette expression nous permet d'obtenir une formulation analytique de la force généralisée quis'exerce sur le stator de la machine dans un cas 3D. C'est à partir de la maximisation de cette forceque nous allons optimiser la taille et le placement des actionneurs piézoélectriques dans le cas 3D.3.2. Dimensionnement et placement des actionneurs piézoélectriques3.2.1. Optimisation par un algorithme génétiqueDans la partie précédente, section 3.1.3, une expression de la force développée exercée par l'ac-tionneur piézoélectrique a été obtenue, faisant apparaître l'in�uence des paramètres géométriques del'actionneur. Le but de ce paragraphe est d'optimiser ces paramètres a�n de maximiser la force généra-lisée qui s'applique sur le stator. De plus, le positionnement de l'actionneur joue un rôle prépondérantdans la maximisation de la force généralisée. En e�et, un actionneur optimisé géométriquement maisplacé dans un noeud de vibration d'un mode n'aura strictement aucun e�et sur la déformée de cemode. Dans le tableau suivant sont résumés les paramètres à optimiser :Table 3.2 � Paramètres à optimiserParamètre SymboleNombre d'actionneurs NpEpaisseur de l'actionneur ePZTLargeur de l'actionneur laPZTLongueur de l'actionneur LPZTLa position angulaire θ0Thèse J. OJEDA 55



Ce problème d'optimisation est un problème fortement non-linéaire en fonction de ces paramètres(force généralisée, fonction d'approximation des déformées, etc.). De plus, il n'existe pas une solutionunique (problème non convexe) car plusieurs con�gurations de dimensions et de placements peuventdonner une même atténuation de la vibration d'un mode. Pour ces raisons, il a été décidé d'utili-ser un algorithme non déterministe, du type algorithme génétique (Non Dominated Sorting GeneticAlgorithm-II, [29, 81, 82, 83]). Cet algorithme permet en outre de considérer plusieurs modes vibra-toires en même temps et d'explorer des "solutions exotiques" auxquelles nous n'aurions pas forcementpensé de prime abord.Le schéma de principe de cet algorthime est detaillé sur la �gure ci-dessous, �gure 3.13 :
Initialisation de la

première génération
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- des contraintes
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génération?

N+1 génération

Reproduction ( )Pc

Mutation ( )Pm

Paramètres à
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N , L , ...p PZT

J1

Oui

Non

J2

Front de Pareto des optimaFigure 3.13 � Schéma de principe d'un algorithme génétiqueUne génération est dé�nie par les individus qui la composent. Chaque individu est un jeu desparamètres à optimiser. Ces paramètres sont dé�nis comme les chromosomes de ces individus, �gure3.14 :
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Figure 3.14 � Dé�nition d'une génération d'optimisationLe passage d'une génération à l'autre se fait via une première étape de sélection. Les fonctions ob-jectifs et contraintes sont calculées pour chaque individu a�n d'établir une liste des meilleurs individus.Ces meilleurs individus vont alors être privilégiés lors du processus de croisement. Deux individus (lesparents) forment alors deux nouveaux individus (les enfants) ayant les meilleurs caractéristiques desparents. Chaque croisement est soumis à une loi de probabilité (Pc) qui valide ou non le croisement.Ensuite, chaque individu va être soumis à une loi de probabilité de mutation (Pm). Les chromosomesd'un où plusieurs individus peuvent spontanément muter (modi�cation de leurs chromosomes).Le cycle se reboucle alors pour un nombre limité de génération (Ngene) devant garantir la conver-gence des individus vers des individus optimaux. Le choix de ces paramètres n'est pas exact. Il existedonc des règles empiriques permettant d'ajuster "au mieux" ces paramètres, résumées dans le tableau3.3 Table 3.3 � Paramètres de réglages de l'algorithmeParamètre Symbole Déterminé par Valeur numériqueTaille d'un individu Tindiv Nombre de paramètres à optimiserTaille de la population Npop Taille d'un individu 10 à 20 fois TindivNombre de génération Ngene Taille d'un individu supérieur ou égal à NpopProbabilité de croisement Pc Convergence ou non 80%Probabilité de mutation Pm Convergence ou non 5%Dans notre application, chaque individu possède les variables d'optimisation dé�nies dans le ta-bleau 3.2.Les objectifs correspondent à des grandeurs re�étant ce qu'est un bon individu et donc un ac-tionneur optimal. Dans cette application, il est alors judicieux de prendre le nombre d'actionneurspiézoélectriques Np et une grandeur représentant l'in�uence sur les vibrations de ces actionneurs. Nouspouvons prévoir qu'un nombre "in�ni" d'actionneur collés sur le stator permettra d'annuler les vi-brations et que si aucun actionneur n'est collé, l'in�uence sur les vibrations sera nulle. Le nombred'actionneurs et l'in�uence sur les vibrations semblent alors être deux critères contradictoires ce quiaura pour conséquence de donner un front de Pareto composé de compromis entre le nombre d'action-neurs et leurs in�uences. Il sera alors du ressort du concepteur de choisir une ou plusieurs con�gurationspour son application.Les contraintes quant à elles découlent de considérations géométriques. En e�et, deux actionneursne peuvent se chevaucher et la somme angulaire de toutes les pastilles ne peut dépasser 2π.Thèse J. OJEDA 57



3.2.2. Un premier critère énergétiqueA�n de calculer les con�gurations optimales d'actionneurs, il nous faut dans un premier tempsdé�nir nos deux objectifs (J1 et J2). Le premier objectif choisi est le nombre d'actionneurs. En e�et,il est souhaitable d'avoir une bonne diminution des vibrations tout en ayant le moins d'actionneurs(J1) pour simpli�er la commande. Le problème du dimensionnement et du placement d'actionneurssur une plaque a souvent été traité en automatique [23, 24, 25, 27]. Dans ce cadre, le second critèrequi est souvent utilisé correspond à la maximisation de l'énergie échangée entre les actionneurs et lesdi�érents modes de vibration de la structure. Autrement dit, nous cherchons à optimiser la conceptionet le placement d'un actionneur a�n que pour une position donnée, il minimise l'énergie nécessaire (J2)à amener de l'état x0 à l'état x1 le système pour un temps �xé, Tf .3.2.2.1. Représentation d'état du système de vibrationA�n d'exprimer ce second critère, il nous faut mettre le système sous la forme de variables d'état.Pour cela, nous utilisons la modélisation mécanique développée dans la section 2.5 et la modélisationde la force généralisée générée par l'actionneur sur la structure, section 3.1.3 :
ẋ = Ax + Bu (3.32)
y = Cx (3.33)

x est le vecteur d'état dé�nis pour chaque mode par :
x = (ω2

2d2 ω2ḋ2 . . . ω2
i di ωiḋi)

t (3.34)avec di le déplacement vibratoire pour le i-ème mode, ωi la pulsation du mode i et ḋi la vitessevibratoire pour le i-ème mode. A est la matrice du système représentant la réponse libre mécanique dustator pour chaque mode considéré :
A = diag(Ai) (3.35)

Ai est une matrice diagonale qui contient l'in�uence d'un mode de la structure :
Ai =

(
0 ωi

−ωi −2miωi

) (3.36)avec ωi la i-ème pulsation de résonance et mi, le coe�cient d'amortissement du mode associé. Cecoe�cient ne peut être déterminé que par une étude expérimentale. Pour ce type d'application, il prenddes valeurs comprises entre 1 et 3% [84].B est la matrice de commande qui représente l'e�et de l'actionneur sur la structure pour chaquemode et pour les Np actionneurs :
B =

Np PZT actionneurs
︷ ︸︸ ︷














0 . . . 0
b2,1 . . . b2,Np

0 . . . 0
b3,1 . . . b3,Np

0 . . . 0
b4,1 . . . b4,Np

0 . . . 0
b5,1 . . . b5,Np















(3.37)
Les termes bi sont exprimés à partir de la force généralisée fi tels que :

bi =
fi

uPZT
(3.38)58 Thèse J. OJEDA



Le vecteur u représente l'entrée de commande du système. Cette entrée correspond à la tensiond'alimentation UPZT de l'actionneur piézoélectrique. C est la matrice de sortie représentant le place-ment du capteur de vibration et y la mesure de la tension image du déplacement vibratoire e�ectuéepar le capteur d'accélération.Le critère J2 s'exprime mathématiquement comme étant le déterminant d'une matrice appeléeGramien de commandabilité W c
∞

du système [27, 79] :
J2 = −1

2
trace(W c

∞
) (3.39)Maximiser la trace du Gramien de commandabilité correspond à minimiser l'énergie nécessaire àun actionneur piézoélectrique pour exciter un mode de vibration. Cette matrice s'explicite à partir desmatrices A et B du système et est donc reliée aux modes de vibration. Le Gramien de commandabilités'exprime en fonction de A et B en résolvant l'équation de Lyapunov, [79] :

AW c
∞

+ W c
∞

At + BBt = 0 (3.40)A partir de la connaissance de W c
∞
, il existe plusieurs manières de modi�er le critère J2 a�nde privilégier plus ou moins certaines positions de l'actionneur pour certains modes, [79]. Dans notreapplication, nous avons choisi un critère privilégiant les lieux où l'énergie est maximale dé�ni ci-dessous :

J2 = −trace(W c
∞

) 2N
√

det(W c
∞

) (3.41)Avec N, le nombre de modes considérés. Ce critère permet de privilégier les positions des actionneurspiézoélectriques où l'on maximise le transfert d'énergie (en maximisant le terme trace(W c
∞

)).3.2.2.2. Le cas du ploblème planDans cette partie, la fonction d'approximation de Ritz pour la déformée modale sera mise sous laforme :
χi(θ) = Xi,maxcos(iθ) (3.42)avec i le mode considéré.A partir des équations 3.15 et 3.42, nous pouvons dé�nir la force généralisée pour chaque mode etdonc dé�nir les coe�cients de la matrice d'action B :

bi = − iXi,max

R2
ln

Mθ

UPZT
(sin(iθ2) − sin(iθ1)) (3.43)La taille de la matrice A est déterminée en fonction des modes que l'on considère. D'après l'étudeElements Finis des modes propres de vibration 2.5, les modes plans à considérer pour des fréquencescomprises entre 0 et 20 kHz, pour chacune des trois machines sont celles résumées dans le tableau 3.4 :Table 3.4 � Les di�érents modes plans des trois machinesMachine Monophasée Machine triphasée Machine 12/8Mode Fréquence (Hz) Mode Fréquence (Hz) Mode Fréquence (Hz)2 8800 2 4400 2 17003 12400 3 44704 77705 108606 12300Avec la connaissance des di�érentes matrices d'état, le calcul du Gramien de commandabilité s'ef-fectue de façon numérique sous Matlab pour chaque individu. L'algorithme génétique est employé pourThèse J. OJEDA 59



chacune des trois machines avec une taille de population de 1000 individus (1000 jeux de con�guration),chaque individu possédant 31 chromosomes (31 variables à optimiser) et pour 1000 générations (1000itérations).Le front de Pareto obtenu par l'algorithme génétique est représenté �gure 3.15.
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Figure 3.15 � Front de Pareto pour la machine monophaséeCe front de Pareto pour la machine monophasée avec un seul mode est composé de deux partiesdistinctes :� Jusqu'à 4 actionneurs : le front de Pareto est quasi linéaire. Le mode de vibration considérépossédant 4 ventres de vibrations (lieux où l'on maximise le transfert d'énergie), l'algorithmed'optimisation place les actionneurs sur ces ventres. Chaque ventre apportant une contributionidentique à la force généralisée, nous retrouvons un front de Pareto linéaire.� Au delà de 4 actionneurs : tous les ventres de vibrations sont utilisés. Tous les actionneurs qui sontplacés en plus, ont un e�et moindre sur la réduction des vibrations. C'est pour cela que le frontde Pareto tend vers une asymptote verticale qui signi�e qu'ajouter un actionneur supplémentairene joue que très peu sur les vibrations.Pour con�rmer les résultats obtenus, nous avons mis en évidence le comportement linéaire du frontde Pareto lorsque nous considérons peu d'actionneurs, �gure 3.16.
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2 actionneursFigure 3.16 � Simulation EF de réduction des vibrations60 Thèse J. OJEDA



Figure 3.17 � Con�guration à 1 actionneur Figure 3.18 � Con�guration à 3 actionneurs

Figure 3.19 � Con�guration à 8 actionneursLa réduction de la déformée vibratoire est doublée lorsque nous passons d'un actionneur placé en
θ0 = 0 à deux actionneurs placés en θ0 = 0;π.La �gure 3.2.2.2 montre la répartition angulaire des actionneurs piézoélectriques pour trois con�-gurations (1, 3 et 8 actionneurs) prises au hasard dans les 1000 individus.On retrouve la remarque précédente, les positions privilégiées par l'algorithme génétique corres-pondent aux ventres de vibration. Les autres actionneurs sont placés proches de ces ventres. L'épaisseur(ePZT ) et la largeur (laPZT ) des actionneurs de ces trois con�gurations sont données dans le tableau3.5 : Table 3.5 � Epaisseurs et Largeurs des actionneurs pour trois con�gurations1 actionneur 3 actionneurs 8 actionneurs

ePZT (mm) laPZT (mm) ePZT (mm) laPZT (mm) ePZT (mm) laPZT (mm)2.4 12 2.4 12 2.5 82.4 12 2.4 122.4 12 2.4 122.5 122.4 122.5 112.4 122.5 12Thèse J. OJEDA 61



Conformément à l'équation 3.11 et à la �gure 3.8, il existe une valeur optimale de l'épaisseur de lapastille. Pour la machine monophasée et pour un matériau PZT P-94 [78], cet optimum se situe autourde 2.4 mm. La largeur quant à elle n'est limitée que par l'excursion maximale autorisée. En e�et, dansl'étude analytique, le moment généré par l'actionneur piézoélectrique est linéaire en fonction de lalargeur (ce qui est vrai si cette largeur reste petite devant la circonférence du stator). Pour simpli�ercette étude, il pourrait être envisageable d'optimiser l'épaisseur et la largeur pour un seul actionneuret de considérer tous les autres actionneurs avec la même épaisseur et largeur.Un problème rencontré pour les premières optimisations était que la majorité des individus possédaitun seul actionneur placé en vis à vis d'une dent magnétique et très peu d'individus possédaient unplus grand nombre d'actionneurs. Cette distribution amenait à se poser des questions sur l'optimalitédes individus à plusieurs actionneurs (faible population). Ce problème a été résolu en imposant unecontrainte supplémentaire sur le nombre d'actionneurs en fonction de la génération λ :
Np ≥ Nmaxcos(

π

2

λ

Ngene
) (3.44)où Np est le nombre d'actionneurs, Nmax le nombre maximum d'actionneurs et Ngene le nombremaximum de générations. Pour des faibles valeurs de génération, le nombre d'actionneurs sera impor-tant à l'aide de cette contrainte. Au fur et à mesure de l'avancement des générations, cette contrainteva diminuer jusqu'à s'annuler pour des grandes valeurs de génération. Avec cette nouvelle contrainte,pour quanti�er la qualité de la répartition des individus représentée sur la �gure 3.20, nous traçons lenombre d'actionneurs et la réduction des vibrations associés à chaque individu. Nous nous assurons del'optimalité de la solution si la répartition de ces individus est homogène suivant les deux critères.
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Figure 3.20 � Répartition d'une génération d'optimisationNous remarquons une répartion homogène des individus en fonction des deux critères. Les résultatsdonnés par l'algorithme génétique sont donc représentatifs de toutes les con�gurations que l'on pouvaitobtenir.La �gure 3.21 représente les fronts de Pareto associés aux trois machines (monophasée, triphaséeet 12/8).
62 Thèse J. OJEDA



−2 −1.5 −1 −0.5 0
1

2

3

4

5

6

7

8

9

10

Reduction des vibrations (J
2
)

N
om

br
e 

d’
ac

tio
nn

eu
rs

 (
J 1)

 

 

Machine monophasee
Machine triphasee
Machine 12/8Figure 3.21 � Front de Pareto pour les trois machines dans le problème planDans le cas de la machine triphasée et de la machine 12/8, on considère un problème d'optimisationà plusieurs modes. Cependant, pour un nombre d'actionneurs inférieur à 4, on retrouve un compor-tement linéaire similaire au cas de la machine monophasée. Cela s'explique par le fait que plusieursmodes peuvent avoir des ventres de vibrations communs. Par exemple, les modes 2, 3, 4, 5 et 6 onttous un ventre de vibration en θ = 0. De même, les modes 2 et 4 possèdent des ventres de vibrationen θ = {0; π/2; π; 3π/2}.Pour la machine triphasée, seules les modes 2 et 3 sont présents. Au delà de 4 actionneurs, lesplacements se font autour des ventres de vibration non utilisés jusque là. Cependant, après 8 action-neurs (8 ventres de vibrations distincts entre les modes 2 et 3) nous retrouvons une asymptote verticaleidentique au cas de la machine monophasée.Pour la machine 12/8, de nombreux modes sont présents. L'algorithme trouve alors facilementdes placements pour lesquelles la réduction des vibrations est e�cace. Pour des valeurs faibles d'ac-tionneurs, le front de Pareto croît rapidement puis devient linéaire avec le nombre d'actionneurs. Celas'explique par le fait que l'algorithme privilégie les positions où plusieurs ventres de vibration de modessont communs (comme θ = 0). Plus il y a d'actionneurs, plus ces positions sont concernent peu demodes.3.2.2.3. Extension au cas 3DDans cette partie, nous allons étudier les modes de vibration 3D de la machine monophasée. Cesrésultats pourraient être étendus à toutes les autres machines. La fonction d'approximation de Ritzpour la déformée modale est mise sous la forme :

χi,j(θ, z) = Xi,maxcos(i.θ)cos(k.
π

LPZT
z) (3.45)avec i le mode plan considéré et k le mode 3D considéré.A partir des équations 3.31 et 3.42, nous pouvons dé�nir la force généralisée pour chaque mode etdonc dé�nir les coe�cients de la matrice d'action [B] :
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bi,j = − 1

R2
ln

iXi,max Mθ

UPZT
(sin(iθ2) − sin(iθ1))

∫ −LPZT
2

−LPZT
2

cos(k.
π

LPZT
z)dz (3.46)

−k π Xi,max Mz

LPZT UPZT
(sin(

kπ

2
) − sin(

−kπ

2
))

∫ θ2

θ1

cos(iθ)dθ (3.47)La matrice d'état A est dé�nie à partir des modes résumés dans le tableau 3.6 :Table 3.6 � Les di�érents modes 3D dans la machine monophaséeMode Fréquence (Hz)2,0 88002,1 9710Le front de Pareto résultant de l'optimisation est donné sur la �gure 3.22 :
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Figure 3.22 � Front de Pareto pour la machine monophaséeIl est quasi linéaire sur toute la plage d'actionneurs possible. Les modes 2,0 et 2,1 possèdent 4ventres de vibrations en commun. L'algorithme remplira donc tous ces ventres par des actionneurs.Cependant, la di�érence avec le cas plan, se situe dans le fait qu'ici les actionneurs ne doivent pasrecouvrir toute la longueur de la machine pour maximiser la force créée sur le mode 2,1. Il en résulteque les actionneurs sont placés deux par deux sur la longueur dans les ventres de vibration avec commelongueur, la demi longueur du stator, �gures 3.23 et 3.24.
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Figure 3.23 � Placement et dimensionnementoptimal pour 4 actionneurs Figure 3.24 � Placement et dimensionnementoptimal pour 8 actionneursTrois con�gurations d'actionneurs prises au hasard sur le front de Pareto ont été listées dans letableau 3.7 :Table 3.7 � Placement et Longueur des actionneurs pour trois con�gurations1 actionneur 3 actionneurs 8 actionneurs
θ0 LPZT (mm) zPZT (mm) θ0 LPZT (mm) zPZT (mm) θ0 LPZT (mm) zPZT (mm)
π/2 13 10 π/2 19 10 π/2 19 -11

π 18 10 π 18 -11
π/2 17 -10 π/2 9 15

3π/2 20 100 19 -11
π 13 130 20 10
3π/2 18 -11A�n de ne pas pénaliser le mode 2,1 la longueur maximale suivant l'axe z reste inférieure à unedemi-longueur de la MRV. Comme dans le cas où l'on ne considérait qu'un seul mode plan, l'algo-rithme d'optimisation place en premier tous ces individus dans des ventres de vibration, en plaçant lesactionneurs sur les demi-longueurs actives. La répartition des individus (�gure 3.25) en fonction desdeux critères est homogène ce qui nous garantit d'avoir exploré toutes les solutions envisageables.
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Figure 3.25 � Répartition d'une génération d'optimisation3.2.2.4. Conclusion sur la méthode énergétiqueDans cette section, nous nous sommes attachés à décrire une méthode de dimensionnement et deplacement d'actionneurs piézoélectriques en utilisant des critères d'automatique correspondant à desénergies d'échange entre les actionneurs et les modes de la structure. L'optimisation a été réalisée parun algorithme génétique pour trois machines électriques avec des dimensions et donc des modes vibra-toires di�érents. Les con�gurations d'actionneurs trouvées correspondent à l'idée que l'on pouvait sefaire a priori sur le dimensionnement et le placement d'actionneurs.Cependant, même si ces solutions semblent correctes, il existe un certain nombre de cas où cetteméthode peut être mise en défaut :La commande des actionneurs n'est pas prise en compte : en e�et, même si l'algorithme ar-rive à sortir des con�gurations avec 8 actionneurs, la complexité de la commande de ces action-neurs devient un problème important.Cas des machines multi-phasées : Il a été vu dans la section 2.2, que les machines multi-phaséescréent des champ tournants de vibration. Or dans les critères d'optimisation n'apparaissent pasles possibilités de gérer des champs tournants.Pour ces raisons, nous avons rechercher à développer un autre critère d'optimisation prenant encompte ces phénomènes.3.2.3. Un critère sur l'énergie de déplacement3.2.3.1. Modèle mathématique utiliséDans cette partie, nous dé�nissons un critère plus physique qui prendra en compte la manièrede commander les actionneurs piézoélectriques et les perturbations (les di�érentes contraintes quis'exercent sur le stator). Ce critère va nous servir d'objectif (J2) utilisé par l'algorithme génétique a�nde placer les actionneurs. Les dimensions des actionneurs seront celles qui ont été optimisées dans lasection précédente, section 3.2.2.Comme décrit dans la section 2.5 et avec l'hypothèse du régime élastique, la déformée vibratoireautour du mode i peut s'écrire :
si,ext(t, θ) = K Sapp ti,ext(t)χi(θ) (3.48)66 Thèse J. OJEDA



avec ti,ext(t) la contrainte exercée par les excitations extérieures (magnétique, aérodynamique etmécanique), Sapp la surface d'application de cette contrainte, en général les dents statoriques, χi(θ) ladéformée modale et K le coe�cient traduisant la loi de Hooke. Dans le cas général, il est di�cile detrouver une formule analytique des contraintes magnétique, aérodynamique et mécanique ti,ext(t). Ce-pendant, en utilisant le théorème de superposition autour d'un mode propre de vibration, la contrainteextérieure ti,ext(t) peut être décrite par :
ti,ext(t) = Ti,extcos(wit) (3.49)Il est possible de généraliser à partir de l'équation 3.48, dans le cas d'une excitation piézoélectriquede Np actionneurs :

si,PZT (t, θ) =
∑

Np actionneurs

K KPZT EPZT (t)χi(θ) (3.50)Pour chaque mode i, le placement d'actionneurs optimisé revient à minimiser le critère Ji,2 :
Ji,2 =

∫ 2π

0

∫ 2π
ωi

0
(si,aero + si,meca + si,mag + si,PZT )2 dt dθ (3.51)L'intégration sur le temps et l'espace du critère Ji,2 permet d'arriver à l'objectif J2 :

J2 =
∑

imodes

Ji,2 (3.52)Le critère J2 correspond alors à l'énergie totale du déplacement vibratoire généré par le stator de lamachine. Une machine non vibrante possèderait une énergie de déplacement nulle. La minimisation dece critère conduit à la minimisation du déplacement vibratoire de la machine considérant le placementet la commande des Np actionneurs. D'autres critères peuvent être envisagés, cependant le critèreretenu a pour avantage d'être très simple et facilement intégrable sous forme numérique.3.2.3.2. Cas test : la machine monophaséePuisque la machine monophasée est la plus simple des machines étudiées, nous nous proposons detester le modèle sur ce cas test. Pour la machine monophasée, seul le mode 2 est présent, nous pouvonsalors dé�nir la déformée vibratoire autour du mode 2 à partir de l'équation 3.48 :
sext(t, θ) = K Sapp T0cos(ω2t) cos(2θ) (3.53)avec ω2 la pulsation de résonance du mode 2.De même, la déformée vibratoire générée par les actionneurs piézoélectriques autour du mode 2s'écrit à partir de l'équation 3.50 :

sPZT (t, θ) =
∑

Np actionneurs

K KPZT E0cos(ω2t + φp) cos(2(θ + θ0p)) (3.54)Les paramètres à optimiser sont les phases électriques φp et le placement θ0p de chaque actionneur.Plusieurs cas de �gure sont envisageables :� L'amplitude des perturbations K Sapp T0 est petite devant l'amplitude de la déformée vibratoire
K KPZT E0 générée par les actionneurs. Dans ce cas l'algorithme ne générera qu'un seul action-neur placé en θ = 0. Ce cas n'a guère d'intérêt.� L'amplitude des perturbations K Sapp T0 est grande devant l'amplitude de la déformée vibratoire
K KPZT E0 générée par les actionneurs. Dans ce cas, l'algorithme va déterminer un front dePareto comprenant des couples de (φp, θ0p) pour di�érentes con�gurations d'actionneurs. C'estcette con�guration qui est étudiée ici.Thèse J. OJEDA 67



Les résultats obtenus par l'algorithme génétique sont représentés dans le front de Pareto de la �gure3.26 :
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Figure 3.26 � Front de Pareto pour la machine monophaséeIl apparaît deux zones dans le front de Pareto : pour des con�gurations avec moins de 4 actionneurs,le front de Pareto est quasi linéaire. Cette zone correspond au placement des actionneurs dans les 4ventres de vibrations du mode 2.Les couples (φp, θ0p) sont donnés dans le tableau 3.8 :Table 3.8 � Optimisation du couple (φp, θ0p) des actionneurs pour trois con�gurations1 actionneur 3 actionneurs 4 actionneurs
θ0p φp θ0p φp θ0p φp270 0 270 0 270 090 0 90 0180 180 180 1800 180Tout comme pour l'optimisation à partir de considérations énergétiques statiques, section 3.2.2,les con�gurations de placement des actionneurs privilégient les ventres de vibration où les contraintesexercées par les actionneurs sont maximales. L'angle de commande des actionneurs dépend de leurplacement. Ils sont égaux pour des actionneurs symétriques (se trouvant par exemple en θ = 0 et 180et en opposition de phase pour deux actionneurs ayant une distance angulaire multiple de 90°.La répartition des individus d'une même génération est donnée dans la �gure suivante, �gure 3.27.
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Figure 3.27 � Répartition d'une génération d'optimisationNous remarquons à nouveau une répartition hétérogène qui garantit que toutes les con�gurationssont équitablement représentées.3.2.3.3. Optimisation dans un contexte de déformée vibratoiretournanteDans cette section, nous nous intéressons à l'optimisation du placement et de la commande d'ac-tionneurs piézoélectriques dans le cadre de la machine triphasée. Nous considérons que les trois phasesmagnétiques sont alimentées par trois courants sinusoïdaux déphasés de 120° entre eux. Ainsi, la dé-formée vibratoire (pour le mode 2) selon l'équation 3.53 peut s'écrire :
sext(t, θ) = K Sapp T0{cos(ω2t)cos(2θ) + cos(ω2t−

2π

3
)cos(2(θ − 2π

3
)) + cos(ω2t +

2π

3
)cos(2(θ +

2π

3
))}(3.55)Soit en developpant cette expression :

sext(t, θ) =
3

2
K Sapp T0cos(ω2t + 2θ) (3.56)La déformée vibratoire sext(t, θ) correspond à un champ de déformée vibratoire du mode 2 pulsantà la pulsation ω2. A�n de réduire ce champ de déformée tournant, il est nécessaire que les actionneurspiézoélectriques soient eux aussi capables de gérer un tel champ de déformée. Ainsi, quel que soit lenombre d'actionneurs, le champ de déformée généré devra s'écrire sous la forme :

sPZT (t, θ) =
3

2
K KPZT E0cos(ω2t + 2θ + φ′) (3.57)avec φ′ l'angle de calage du champ de déformée qui dépend des couples (φp, θ0p) de chaque action-neur généré par l'algorithme génétique (comme dans la section 3.2.3.2). Il n'est pas possible de créer unchamp tournant de déformée vibratoire pour le mode 2 avec moins de 3 actionneurs piézoélectriques.Ainsi, une contrainte supplémentaire a été ajoutée pour que le nombre d'actionneurs soit supérieur à 3.Les résultats obtenus par l'algorithme génétique sont représentés dans le front de Pareto de la �gure3.28.
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Figure 3.28 � Front de Pareto pour la machine triphaséeNous trouvons un front de Pareto linéaire. Ceci s'explique par le fait qu'un champ tournant peut êtrecréé par trois actionneurs décalés de 2π
3 mais aussi (et avec la même amplitude) par 4 actionneurs décalésde 2π

4 , 5 actionneurs décalés de 2π
5 , etc. La phase électrique d'alimentation de ces actionneurs suivantune loi similaire. Nous pouvons alors déterminer une règle possible de placement et de commande pources actionneurs qui correspond à un angle �xe de décalage et de commande de ceux-ci telle que :

θ0(p) = Θ0 + p
2π

Np
(3.58)

φ(p) = Φ0 + p
2π

Np
(3.59)

Θ0 et Φ0 étant respectivement la position mécanique et la phase électrique du premier actionneur.
Np est le nombre d'actionneurs et p, l'actionneur considéré (p ∈ {1, ..., Np}). La répartition des individusest représentée en �gure 3.29. Cette répartition est homogène suivant le nombre d'actionneurs.
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Trois con�gurations d'actionneurs optimaux tirées au hasard sur le front de Pareto ont été listéesdans le tableau 3.9. Nous observons que les angles de placement et de commande ne répondent pas à laloi 3.59. Ceux-ci ne respectent pas la symétrie imposée par cette loi, mais peuvent de la même manièrecréer un champ tournant. Cependant, nous trouvons dans le front de Pareto des con�gurations tellesque les angles de placement et de commande respectent cette loi.Table 3.9 � Optimisation du couple (φ,θ0) des actionneurs pour trois con�gurations3 actionneurs 4 actionneurs 6 actionneurs
θ0 φ θ0 φ θ0 φ51 77 51 77 51 77261 16 320 260 320 260105 320 102 335 110 321270 0 260 20185 170300 129Pour deux de ces con�gurations, le champ de déformées a été représenté dans les �gures 3.30, 3.31et 3.32. Sur la �gure 3.30, le champ de déformées sans actionneur a été simulé. Nous retrouvons quece champ de déformées correspond à un champ tournant comme l'indiquait l'équation 3.56. Sur les�gures 3.31 et 3.32, les champs de déformées pour 3 et 4 actionneurs du tableau 3.9 sont simulés.Dans les deux cas, un champ de déformée tournant est créé pouvant, ainsi réduire le champ dedéformée total (perturbations extérieures et piézoélectriques). Le fait de ne pas suivre la loi 3.59provoque des ondulations du champ tournant ce qui a pour conséquence de dégrader sensiblement lacompensation des vibrations. En pratique, les con�gurations retenues respecteront cette loi car ellespermettent d'avoir un process de fabrication ainsi qu'une loi de commande plus simple.3.3. Conclusion sur le dimensionnement et le placementA partir de l'hypothèse de linéarité de la relation contrainte/déformée, le calcul de la force généra-lisée appliquée au stator de la machine par les actionneurs piézoélectriques a été e�ectué. Cette forcegénéralisée a permis de dé�nir deux critères d'optimisation dépendant du placement et des dimensionsdes actionneurs piézoélectriques. Elle a été calculée dans le cas plan et dans le cas tridimensionnelpermettant ainsi un placement suivant la position angulaire et la profondeur de la machine. Au traversdu calcul de cette force, les in�uences de di�érents éléments intervenant dans le process de fabricationde la méthode de compensation ont été mises en exergue. Ainsi, l'épaisseur de la culasse statorique, laqualité de la colle ou encore la pose de l'actionneur ont été étudiés vis à vis de l'e�cacité de la méthodede compensation.Une méthode d'optimisation basée sur un algorithme génétique nous a permis d'obtenir des frontsde Pareto incluant des con�gurations optimales d'actionneurs suivant deux critères. Le premier cri-tère basé sur la représentation d'état du système nous a fourni un cadre d'optimisation très général,applicable simplement à toutes les machines puisque seuls les modes de résonance et leurs fréquencesassociées sont nécessaires. Cependant, nous avons mis en lumière la limite de ce critère. En e�et,celui-ci ne prend pas en compte les caractéristiques intrinsèques des machines électriques, comme leschamps tournants par exemple. C'est pour cela qu'un second critère a été développé. Ce critère se basesur la diminution temporelle des vibrations (i.e. la diminution de l'énergie du déplacement) et doncnécessite la connaissance des contraintes perturbatrices et la manière de commander les actionneurs.Ce second critère est particulièrement bien adapté au cas de nos machines électriques qui possèdentdes contraintes liées à l'alimentation de la machine.Les résultats obtenus par optimisation ont été confrontés aux Eléments Finis pour con�rmer l'op-timalité des solutions et a�n de comprendre l'allure des fronts de Pareto. Il en ressort que le meilleurThèse J. OJEDA 71
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placement est e�ectué en privilégiant les lieux où l'on trouve des maxima de vibration (ventres devibration). Dans le cas multi-modes, cela correspond à un compromis entre di�érents ventres de vibra-tion associés à leurs modes respectifs.Nous avons également montré que la minimisation des vibrations et du nombre d'actionneurs sontdeux critères contradictoires. En e�et, une annulation de la vibration générée par une multitude demodes nécessiterait une in�nité d'actionneurs commandés par une in�nité de tensions de commande.Ceci rentre en contradiction avec la faisabilité technologique et la simplicité de la commande de cettesolution. Il en résulte un compromis entre l'atténuation désirée et le nombre d'actionneurs piézoélec-triques. Le compromis e�ectué pour les trois machines a été : 2 actionneurs pour la machine monopha-sée, 6 actionneurs pour la machine triphasée et 8 actionneurs pour la machine 12/8.
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Chapitre 4Alimentation et Contrôle desactionneurs piézoélectriques4.1. Positionnement du problème4.1.1. IntroductionLes chapitres 2 et 3 nous ont permis de comprendre comment les vibrations étaient générées dansles MRV et de développer une méthode de compensation par l'ajout d'actionneurs piézoélectriques.Le but de ce chapitre est ainsi de déterminer la meilleure façon de commander ces actionneurs a�nd'obtenir une réduction des vibrations générées.La MRV avec ces actionneurs piézoélectriques peut se représenter du point de vue automatique parune (ou plusieurs) entrée(s) correspondant à la tension d'alimentation d'un ou plusieurs actionneurspiézoélectriques uPZT (t) générant une accélération vibratoire γPZT (t). Le système possède égalementune entrée de perturbation ipert(t) génératrice du bruit acoustique (magnétique, aérodynamique etmécanique). Cette entrée peut ainsi être une perturbation déterministe ou aléatoire. Cette perturbationcrée une accélération vibratoire perturbatrice γpert(t). L'accélération vibratoire mesurée γm(t) sur lestator est alors la composition des deux accélérations vibratoires. Le système peut se représenter alorssous la forme d'un schéma bloc, �gure 4.1 :
Piezo + Mecanique

UPZT (p) +
+

γPZT (p) γm(p)

Mag + Mecanique
Ipert(p)

γpert(p)

Figure 4.1 � Répresentation schématique du systèmeLes fonctions de transfert des blocs Piezo+Mecanique et Mag+Mecanique correspondent respec-tivement à la réponse mécanique du moteur excité par une excitation piézoélectrique et perturbatricepouvant se mettre sous la forme :
γPZT

UPZT
= −HPZT e−τp

( p
ωPZT

)2

1 + 2mPZT ( p
ωPZT

) + ( p
ωPZT

)2
(4.1)Le retard τ est dû à deux e�ets : le retard statistique dû à l'echantillonage de notre �ltrage numé-rique (Te = 1/(2fe)) et un retard interne (τi = 8µs soit 20° de la période du mode 2).

γpert

Ipert
= Hp e−τpp

( p
ωp

)2

1 + 2mp(
p

ωp
) + ( p

ωp
)2

(4.2)Dans le cas d'une perturbation magnétique le retard τp peut être facilement déterminé à partir del'hystérésis dynamique. Il représente 40° d'une période de résonance du mode 2. ExpérimentalementThèse J. OJEDA 75



nous observons que les deux fonctions de transfert sont identiques (ωPZT = ωp et mPZT = mp) augain et au retard près. Ceci traduit le fait que le moteur possède sa propre réponse mécanique qui esttotalement indépendante de la façon dont on l'excite. Les gains HPZT et Hp sont mesurés expérimen-talement à partir d'un essai à la fréquence de résonance où l'on mesure l'amplitude de l'accélérationvibratoire en imposant soit une tension piézoélectrique soit un courant dans une phase de la machine.Le tableau suivant, tableau 4.1, correspond à la mesure du coe�cient d'amortissement du modeprincipal pour di�érentes structures et tailles de machines électriques réalisées au laboratoire SATIE.Table 4.1 � Mesure du coe�cient d'amortissement du mode principalMachine Type Rayon Epaisseur de culasse Coe�cient d'amortissementMRV 2/4 20 mm 4 mm 2.9%MRV 6/4 30 mm 6 mm 2.7%MRV 6/4 31.5 mm 5.5 mm 2.2%MRV 6/4 31.5 mm 4.5 mm 2.6%MRV 12/8 60 mm 10 mm 3.5%L'observation des machines d'étude nous indique que le coe�cient d'amortissement est compris en2 et 3.5%. Dans la suite, ces coe�cients d'amortissement seront pris égaux à 3%.La partie piézoélectrique (ou de même pour la partie d'excitation) peut se représenter sous la formed'une représentation d'état sans retard. Le retard de la chaîne directe est introduit sur la mesure de
γPZT :

ẋ = Ax + BuPZT (4.3)
γPZT = Cx + DuPZT (4.4)avec γPZT l'accélération vibratoire piézoélectrique, uPZT la tension piézoélectrique appliquée et xle vecteur d'état tel que :

x = (ω2
PZTdPZT ωPZT ḋPZT )t (4.5)où dPZT est le déplacement piézoélectrique et ωPZT la pulsation du mode de resonance considéré.Les di�érentes matrices d'état s'expriment :

A =

(
0 ωPZT

−ωPZT −2mPZTωPZT

) (4.6)
B =

(
0

−ωPZT

) (4.7)
C = (−HPZT − 2HPZT mPZT ) (4.8)

D = HPZT (4.9)Comme vu dans le chapitre 2, la machine possède de multiple résonances mécaniques. Dans lecas de la machine monophasée qui va nous servir de machine test pour le cas une entrée, une sortie(SISO), il n'y a qu'une seule résonance dans le spectre audible : le mode 2 à 8800Hz avec un coe�cientd'amortissement de 3%. Cependant, d'autres résonances peuvent avoir un rôle prépondérant sur lastabilité du système une fois bouclé. Ainsi, les modèles piézoélectrique et magnétique intégreront unmode 4 à 33kHz (et un amortissement de 3%) lorsque nous étudierons la stabilité du correcteur enboucle fermée.76 Thèse J. OJEDA



4.1.2. Ce que l'on cherche à faireLe problème automatique proposé dans ce mémoire correspond à la réjection de perturbations va-riables dans le temps pour un système résonant. Du point de vue automatique, cela est caractérisé parla fonction de transfert γm

γpert
(p). Cette fonction de transfert qui vaut 1 en boucle ouverte devrait dansun cas idéal être réduite à 0 quel que soit ω telle que p = jω en boucle fermée. Néanmoins, le correcteurainsi généré qui correspondrait à imposer γPZT = γpert ∀ω, est di�cilement réalisable car il correspon-drait à inverser la fonction de transfert piézoélectrique et ne serait robuste vis à vis d'aucun paramètre.Même si ce correcteur idéal n'est pas en pratique réalisable, il nous aide à formuler un cahier descharges du correcteur souhaité, �gure 4.2 :� Le système bouclé doit être stable.� Il doit posséder une atténuation de la fonction de transfert γm

γpert
(jω) très important autour desmodes de résonance considérés.� Le gain en dehors des résonances ne doit pas être important a�n de ne pas ampli�er des résonancesnon prises en compte dans le calcul du correcteur.
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Figure 4.2 � Gabarit du cahier des chargesIl reste à déterminer s'il existe une limite expérimentale à l'atténuation d'un mode par des action-neurs piézoélectriques. Pour cela, nous réalisons un essai d'atténuation en boucle ouverte qui correspon-dra à l'atténuation maximale que nous pouvons admettre dans ce problème. L'atténuation en boucleouverte correspond au cas où l'on connaît parfaitement la perturbation γpert(t) et donc où l'on peutimposer la tension piézoélectrique uPZT de telle façon que γPZT (t) = γpert(t) et donc que l'accélérationtotale soit nulle. La �gure 4.3 correspond à ce cas particulier.
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Nous observons que l'accélération vibratoire totale γtot(t) = γPZT (t) + γpert(t) tend vers 0. Il estdonc théoriquement possible d'annuler l'accélération vibratoire perturbatrice.4.1.3. Moyens expérimentauxTrois machines à réluctance variable ont été fabriquées au laboratoire SATIE durant cette thèse ;il s'agit des machines monophasée de la �gure 4.4, triphasée (�gure 4.5) et 12/8 (�gure 4.6).

Figure 4.4 � Machine monophasée Figure 4.5 � Machine triphasée

Figure 4.6 � Machine 12/8Chacune de ces machines est équipée d'une machine synchrone à aimants permanents couplée surle même axe. Cette machine synchrone entraîne la MRV sans qu'il y ait de courant dans celle-ci etpar conséquence sans contrainte magnétique. Celà permet de tester la méthode de compensation pourdes excitations non magnétiques (aérodynamiques et mécaniques) et ainsi de la généraliser à toutesles formes d'excitation possédant une distribution spatiale similaire à celle des contraintes magnétiques.A�n de minimiser l'échange de vibrations entre la MRV, la machine synchrone et son environne-ment, le bâti a été modi�é de manière à obtenir un coupe-bandes aux fréquences de résonance. Pourcela, des fentes et des trous ont été faits sur les supports des deux machines. Ces fentes et ces trous sontéquivalents à des ressorts amortissant les vibrations aux fréquences de résonance des deux machines(voir �gure 4.5).Un ou plusieurs accéléromètres piézoélectriques (DJB A/23/E [85]) ont été placés sur ces di�érentesmachines pour mesurer l'accélération vibratoire du point considéré de la machine. Chaque accéléromètreest associé à un ampli�cateur de charge (DJB RM/07 [85]) possédant un �ltre de sortie à 10 kHz.78 Thèse J. OJEDA



4.2. Cas Mono-entrée Mono-sortie (SISO) : la machine monophasée4.2.1. Positive Position Feedback PPF4.2.1.1. ThéorieLa compensation active des vibrations par un régulateur PPF (Positive Position Feedback) a étésouvent utilisée avec succès dans ce type de problème. Elle consiste en une contre-réaction positive dela mesure du déplacement vibratoire �ltrée par un résonateur du second ordre. En boucle fermée, lesystème se comporte alors comme un système résonant à la même fréquence qu'en boucle ouverte, maispossédant un coe�cient d'amortissement équivalent plus grand [15]. Les paramètres du �ltre correcteur(Hppf , ωppf et mppf) sont déterminés par exemple par la méthode de Mac Ever [86]. A�n de prendreen compte une rétroaction sur l'accélération vibratoire et non sur le déplacement vibratoire, un termeen ( p
ωppf

)2 a été rajouté au numérateur du �ltre, �gure 4.7.
+

+
0

Piezo + Mecanique
UPZT (p) +

+
γPZT (p) γmesure(p)

Hppf

( p

ωppf
)2

1+2mppf ( p

ωppf
)+( p

ωppf
)2

Mag + Mecanique
Iperturbations(p)

γperturbations(p)

Figure 4.7 � Schéma du correcteur PPF4.2.1.2. Résultats de simulationsPour la simulation, les modèles piézoélectriques et magnétiques ont été simulés sous Matlab Si-mulink�à partir d'un modèle d'état. Nous avons testé la réponse à un courant rectangulaire, ce quicorrespond à une accélération perturbatrice sous forme sinusoïdale amortie. Pour le premier test, leretard de la chaîne directe n'a pas été considéré, �gure 4.8 :
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Nous observons que l'accélération obtenue en boucle fermée est de même forme que l'accélérationperturbatrice mais avec un amortissement plus important. Nous pouvons remarquer que la tensionpiézoélectrique nécessaire pour atténuer les vibrations est inférieure reste 1 V. Ceci nous indique qu'unsimple montage à base d'ampli�cateurs opérationnels est su�sant pour l'alimentation des actionneurs.A partir de ce schéma de simulation, l'in�uence du retard de la chaîne directe dans la fonction detransfert piézoélectrique a été étudiée, �gure 4.9. Les valeurs du retard sont tirées aléatoirement dansun domaine de 1 à 15 µs, ce qui correspond à l'ordre de grandeur réel du retard du montage.
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Figure 4.9 � Rejet de perturbations crénaux en simulation avec retardNous pouvons remarquer que la valeur du retard n'a que peu d'in�uence sur l'accélération totale enboucle fermée. Le correcteur est donc robuste vis à vis de ce retard pur. Ceci s'explique par le fait quece correcteur n'est dimensionné que pour avoir une in�uence di�use autour d'un mode de résonance etne nécessite en aucun cas un modèle précis du système pour son élaboration.4.2.1.3. Retour par l'accélération et le déplacement vibratoireDans ce paragraphe nous détaillons l'in�uence d'une rétroaction à partir de la mesure d'accélérationvibratoire et non du déplacement vibratoire comme c'est le cas pour le correcteur PPF classique.N'ayant pas accès à la mesure expérimentale du déplacement vibratoire, nous cherchons à montrerl'in�uence d'une rétro-action basée sur de la mesure de l'accélération vibratoire. Ainsi, un modèleEléments Finis du stator de la machine remplace la machine réelle. Les di�érents résultats sont obtenuspar un couplage entre le modèle Ansys et une équation de récurrence qui correspond au correcteurconsidéré calculant à chaque pas d'échantillonnage la nouvelle valeur de la tension piézoélectrique,�gure 4.10.
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Equation de
récurrence PPF

Mesure d’accélération ou
de déplacement vibratoire

Tension piézoélectrique

Figure 4.10 � Schéma de simulation du correcteur PPF couplé avec AnsysPour obtenir l'équation de récurrence, une transformation bi-linéaire de Tustin (équation 4.10) este�ectuée sur les fonctions de transfert des correcteurs ayant comme entrée l'accélération vibratoire(équation 4.11) ou le déplacement vibratoire (équation 4.12) :
p =

2

Te

1 − z−1

1 + z−1
(4.10)

uPZT

γm
(p) = Hppf

( p
ωppf

)2

1 + 2mppf ( p
ωppf

) + ( p
ωppf

)2
(4.11)

uPZT

dm
(p) = H ′

ppf

1

1 + 2mppf ( p
ωppf

) + ( p
ωppf

)2
(4.12)La transformation bi-linéaire permet d'obtenir les correcteurs échantilonnés en z correspondant,équations 4.13 et 4.14.

uPZT

γm
(z) =

a0 + a1z
−1 + a2z

−2

1 + b1z−1 + b2z−2
(4.13)

uPZT

dm
(z) =

a′0 + a′1z
−1 + a′2z

−2

1 + b′1z
−1 + b′2z

−2
(4.14)Une multiplication par un terme en z−1 correspondant à un retard d'un échantillonnage, les équa-tions de récurrence pour une contre-réaction par l'accélération et le déplacement vibratoire se déduisentfacilement des équations 4.13 et 4.14. Ces équations de récurrence sont ensuite introduites dans le codeAnsys et pour chaque pas d'échantillonnage, une nouvelle valeur de la tension piézoélectrique est ré-actualisée.Les �gures 4.11 et 4.12 représentent les accélérations vibratoires pour des correcteurs ayant commerétroaction respectivement l'accélération vibratoire et le déplacement vibratoire. La contrainte appli-quée sur les dents magnétiques correspond à une contrainte rectangulaire prenant comme valeurs 0et 5 kPa (5 kPa étant l'ordre de grandeur de la contrainte appliquée sur les dents magnétiques enfonctionnement normal).
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Figure 4.11 � Accélération vibratoire pour unretour d'accélération vibratoire 0.0105 0.011 0.0115 0.012 0.0125 0.013 0.0135 0.014 0.0145
−8

−6

−4

−2

0

2

4

6

8

Temps (s)

A
cc

el
er

at
io

n 
vi

br
at

oi
re

 (
g)

 

 

BO
BF

Figure 4.12 � Accélération vibratoire pour unretour de déplacement vibratoireLe retour sur le déplacement vibratoire permet d'obtenir une atténuation plus importante desvibrations ainsi qu'un signal possédant moins d'harmoniques. La double dérivation pour obtenir l'ac-célération vibratoire ampli�e les hautes fréquences et donc lorsque la contre-réaction est e�ectuée,déstabilise le système bouclé. Les �gures 4.13 et 4.14 représentent les déplacements vibratoires pourdes correcteurs ayant comme rétroaction l'accélération vibratoire et le déplacement vibratoire respec-tivement.
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Figure 4.13 � Déplacement vibratoire pour unretour d'accélération vibratoire 0.0105 0.011 0.0115 0.012 0.0125 0.013 0.0135 0.014 0.0145
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Figure 4.14 � Déplacement vibratoire pour unretour de déplacement vibratoireTout comme sur l'accélération vibratoire, l'atténuation du déplacement vibratoire est plus impor-tante dans le cas où le retour est sur le déplacement. Cependant, la composante basse fréquence dudéplacement n'est pas atténuée dans les deux cas précédents. Il aurait été judicieux d'atténuer cettecomposante basse fréquence pouvant entraîner des vibrations des pièces environnantes (bâtis, etc.).Les �gures 4.15 et 4.16 représentent les tensions piézoélectriques appliquées pour des correcteurs ayantcomme rétroaction l'accélération vibratoire et le déplacement vibratoire respectivement.
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Figure 4.15 � Tension piézoélectrique pour unretour d'accélération vibratoire 0.0105 0.011 0.0115 0.012 0.0125 0.013 0.0135 0.014 0.0145
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Figure 4.16 � Tension piézoélectrique pour unretour de déplacement vibratoireLa tension piézoélectrique dans la cas d'un retour du déplacement vibratoire contient la compo-sante basse fréquence du déplacement vibratoire. Cependant, la fonction de transfert piézoélectriquepossédant un gain très faible pour les basses fréquences ne permet pas de contrer su�samment cettecomposante. Une analyse de la stabilité des correcteurs vis à vis du gain démontre que la contre-réactionpar le déplacement vibratoire est plus stable qu'un retour sur l'accélération (celui-ci se déstabilisanttrès rapidement).4.2.1.4. Résultats expérimentauxLe correcteur a été testé sur la machine monophasée sous l'environnement Matlab Dspace�avecune fréquence d'échantillonage de 50 kHz. Le correcteur PPF se met sous la forme :
Uppf

γppf
= Hppf

( p
ωppf

)2

1 + 2mppf ( p
ωppf

) + ( p
ωppf

)2
(4.15)avec Hppf = 0.1 le gain du correcteur, ωppf = 71krd/s la pulsation de résonance et mppf =

0.3858 le coe�cient d'amortissement. L'accélération vibratoire est mesurée à partir d'un accéléromètrepiézoélectrique associé à un ampli�cateur de charge possédant un �ltre de sortie à 10 kHz. Dans unpremier temps, la machine étant à l'arrêt, un courant rectangulaire lui a été appliqué à partir d'unampli�cateur de puissance linéaire avec une période correspondant à dix fois celle du mode 2, �gure4.17.
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Figure 4.17 � Rejet de perturbation carréeL'atténuation de l'accélération vibratoire temporelle est probante. Cependant, nous pouvons remar-quer que les premiers lobs temporels ne sont pas du tout atténués. Ceci est dû à la réponse du �ltre desortie, ainsi qu'au retard pur présent dans la chaîne directe qui imposent que la tension piézoélectriquene commence à réagir qu'à partir du second lob. Comme cela a été prévu en simulation, la tensionpiézoélectrique nécessaire reste faible.La deuxième série de tests a été faite avec la MRV en moteur commandée en tension a�n d'at-teindre les hautes vitesses (10 000 tr/min pour la �gure 4.18 et 30 000 tr/min pour la �gure 4.19).Dans ces conditions, les vibrations générées sont le fruit des excitations magnétiques, mécaniques etaérodynamiques, le but de ces essais étant de valider la méthode de compensation quel que soit lasource des vibrations. Les signaux temporels étant di�cilement observables à cause de son compor-tement aléatoire, il est alors plus judicieux de quanti�er l'apport de la méthode à partir de l'analysefréquentielle de l'accélération vibratoire.
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Figure 4.18 � Atténuation des vibrations à 10000 tr/min pour un correcteur PPF 7000 7500 8000 8500 9000 9500 10000
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Figure 4.19 � Atténuation des vibrations à 30000 tr/min pour un correcteur PPFNous obtenons ainsi 15 dB d'atténuation en boucle fermée autour de la résonance du système(8800Hz) à 10 000 tr/min et 10 dB à 30 000 tr/min. De par la nature même des signaux mis en jeu84 Thèse J. OJEDA



en haute vitesse (30 000 tr/min correspondant à une vitesse périphérique du rotor de 31 m/s), il estnaturel que l'atténuation soit plus faible dans ce cas. Ce correcteur n'a aucune action sur les autresfréquences présentes dans le signal. En augmentant le gain du correcteur, il est possible d'obtenir uneatténuation plus importante du mode 2, cependant cela entraîne une augmentation des résonancesparasites de la structure.4.2.2. Linéaire Quadratique Gaussien LQG4.2.2.1. ThéorieLe régulateur Linéaire Quadratique (LQ) est un correcteur qui tend à minimiser un critère J surun horizon in�ni. Ce critère quadratique est composé par deux termes visant à minimiser l'énergie decommande uPZT des actionneurs piézoélectriques via une matrice de pondération R et l'énergie internedu système pondérée par la matrice Q (xtQx). Ce critère peut ainsi s'écrire :
J =

∫ +∞

0

(
xtQx + ut

PZTRuPZT

)
dt (4.16)Les matrices Q (symétrique semi-positive) et R (symétrique positive) peuvent avoir une forme trèsgénérale mais sont en pratique dé�nies comme suit dans le cas monophasé :

Q =

(
q11 0
0 q22

) (4.17)
R = r11 (4.18)La solution de ce problème d'optimisation est obtenue par la résolution de l'équation algébrique deRiccati :

PA + AtP − PBR−1BtP + Q = 0 (4.19)avec P la matrice adjointe symétrique semi-positive. Le système étant commandable par la paire(A,B) et observable par (C,A), il existe une unique solution de l'équation de Riccati sous la forme d'unretour d'état :
uPZT (t) = −Kx(t) (4.20)avec K la matrice de retour calculée à partir de l'équation de Riccati telle que :

K = R−1BtP (4.21)Le vecteur d'état n'étant pas mesurable directement mais observable par la paire (C,A), le vecteurest obtenu par le biais d'un observateur de Kalman dé�ni par les matrices de covariance du bruit enentrée (V) et en sortie (W) suivant le schéma :
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Figure 4.20 � Schéma observateur KalmanComme pour le correcteur LQ, l'observateur de Kalman est un système qui minimise l'espérance dela di�érence entre l'observation et la mesure en présence de bruit. Cet observateur non biaisé permetd'estimer le vecteur d'état en présence de bruit Gaussien (phénomène aérodynamique) et a donc étépréféré à un observateur classique. L'association du correcteur LQ par retour d'état reconstruit par unobservateur de Kalman correspond au régulateur LQG.La matrice de retour L de l'observateur de Kalman est calculée de façon identique au retour d'étatK en résolvant l'équation de Riccati :
ΣAt + AΣ − ΣCtW−1CΣ + V = 0 (4.22)Avec Σ la matrice de covariance de l'erreur (ε) entre l'observation et la mesure telle que Σ = E{εεt}.Le retour du �ltre de Kalman L étant calculé à partir de l'équation de Riccati :

L = ΣCtW−1 (4.23)Le choix des matrices de pondération Q et R dépend du poids qui est donné à la commande parrapport à l'état. Ces deux matrices étant �xées par un rapport entre elles, nous �xons q11 à 1, nerestant plus qu'à déterminer q22 et r11. Le choix des matrices de pondération V et W dépend de ladensité spectrale de puissance des bruits en entrée et en sortie. Le choix de ces quatre matrices estissu d'un compromis entre une observation non bruitée et �dèle et la stabilité du système bouclé. Leprocessus du choix de ces matrices n'est pas direct mais s'e�ectue par essais successifs.4.2.2.2. Résultats de simulationDans un premier temps, le système nominal où le retard n'est pas pris en compte a été simulé,�gure 4.21 :

86 Thèse J. OJEDA



1 1.2 1.4 1.6 1.8 2 2.2

x 10
−3

−5

0

5

Temps (s)

γ

 

 

1 1.2 1.4 1.6 1.8 2 2.2

x 10
−3

−0.5

0

0.5

Temps (s)

u P
Z

T
 (

V
)

 

 

1 1.2 1.4 1.6 1.8 2 2.2

x 10
−3

−0.5

0

0.5

Temps (s)

(x
)

 

 

γ
perturbations

γ
tot

γ
PZT

u
PZT

x
1

x
2

Figure 4.21 � Rejet de perturbations crénaux en simulation sans retardEn boucle fermée, l'accélération vibratoire mesurée tend très rapidement vers 0. Seulement unpeu plus d'un lob de vibration est nécessaire a�n d'annuler l'accélération vibratoire. La tension pié-zoélectrique générée a�n d'annuler l'accélération vibratoire reste très faible. De plus, les deux étatsdu système (x1 = ω2
PZTdPZT et x2 = ωPZT ḋPZT ) ont été parfaitement reconstruits par le �ltre deKalman. Le choix des matrices de pondération Q et R permet d'avoir une réponse à la perturbationplus �dèle mais au prix d'une diminution de la stabilité.Le retard de la chaîne directe dans la fonction de transfert piézoélectrique a ensuite été introduitpour quanti�er la robustesse, �gure 4.22 :
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Figure 4.22 � Rejet de perturbations crénaux en simulation avec retardThèse J. OJEDA 87



Un retard déstabilise très nettement le système. L'atténuation obtenue est très fortement dégradéedès que le retard est plus grand que 5 µs. Pour des matrices de pondération Q et R unitaires, la limitede stabilité est atteinte pour un retard de 30° (du mode 2). Au delà de cette valeur, le système devientinstable. Une augmentation des performances de réjection des perturbations diminue cette valeur deretard limite. Expérimentalement, le choix des deux matrices de pondérations Q et R sera e�ectuépour atteindre un compromis entre la stabilité et les performances.A�n d'estimer la robustesse de la méthode de compensation vis à vis de modes de résonance nonutilisé pour l'obtention du correcteur, nous avons ajouté dans le modèle piézoélectrique et magnétiqueun mode supplémentaire (mode 4 à 33 kHz), �gure 4.23. Le dimensionnement du retour d'état et del'observateur de Kalman n'a pas été modi�é et le retard de la chaîne directe est considéré nul.
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Figure 4.23 � Rejet de perturbations crénaux en simulation avec modèle complexeL'ajout d'une résonance a réduit les performances de réjection des perturbations. Le mode 2 a étéatténué mais le correcteur n'a pas agit sur le mode 4. Qui plus est, le mode 4 a même été ampli�é.Ceci s'explique par le fait que le gain du correcteur à la fréquence du mode 4 est important pour unephase tendant vers -180°.Pour prendre en compte ce mode parasite, la matrice d'état peut être augmentée en considérant cemode, �gure 4.24. Ainsi, le retour d'état et le �ltre de Kalman sont augmentés pour prendre en comptecette résonance.
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Figure 4.24 � Rejet de perturbations crénaux en simulation avec modèle multi-mode pris en compteEn prenant en compte ce mode, la compensation résultante devient similaire à ce que nous obtenionsavec un seul mode. La tension piézoélectrique comme pour le cas mono-mode reste faible. Les vecteursd'état x1 = ω2
PZT,2dPZT,2 et x2 = ωPZT,2ḋPZT,2 ne contiennent qu'une composante à la fréquencedu mode 2. Les vecteurs d'état x3 = ω2

PZT,4dPZT,4 et x4 = ωPZT,4ḋPZT,4 ne contiennent qu'unecomposante à la fréquence du mode 4. Nous pouvons avec cette méthode reconstruire les états dusystème pour chaque mode de résonance et ainsi pouvoir choisir comment atténuer chaque modeindépendamment des autres modes.4.2.2.3. Résultats expérimentauxExpérimentalement, le retour d'état et l'observateur de Kalman ont été calculés pour un seul mode(mode 2). De plus, l'échantillonnage est de 50 KHz (soit un retard statistique de 10µs). Après plu-sieurs essais expérimentaux, les matrices Q, R, V et W retenues ont été : q11 = 1, q22 = 0.5, r11 = 5,
V = 1 + α2BBt (e�et LTR : restauration de la boucle de transfert soit une amélioration des margesde stabilité du système bouclé avec α = 10) et W = 1.Dans un premier temps, la machine étant à l'arrêt, un courant rectangulaire lui a été appliqué àpartir d'un ampli�cateur de puissance linéaire avec une période correspondant à dix fois celle du mode2, �gure 4.25.
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Figure 4.25 � Rejet de perturbation carréeLe retard de la chaîne directe a détérioré l'in�uence du correcteur sur les premiers lobs (la tensionpiézoélectrique n'a d'e�et qu'après les premiers lobs) et sur le reste de l'accélération vibratoire. Cepen-dant, le niveau de compensation atteint est très satisfaisant. Il existe quelques méthodes a�n d'intégrerle retard de la chaîne directe (décomposition de Padé du retard), cependant, elles n'ont eu ici que peuou prou d'in�uence. La tension piézoélectrique mesurée reste de l'ordre de grandeur de celle simulée.Pour la deuxième série de tests, la MRV est commandée en tension a�n d'atteindre les hautesvitesses (10 000 tr/min pour la �gure 4.26 et 30 000 tr/min pour la �gure 4.27).
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Figure 4.26 � Atténuation des vibrations à 10000 tr/min pour un correcteur LQG 7000 7500 8000 8500 9000 9500 10000
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Figure 4.27 � Atténuation des vibrations à 30000 tr/min pour un correcteur LQGNous obtenons 10 dB d'atténuation en boucle fermée autour de la résonance du système (8800Hz)à 10 000 tr/min et à 30 000 tr/min. Ce correcteur n'a aucune action sur les autres fréquences pré-sentes dans le signal. A nouveau, il est possible d'obtenir une atténuation plus importante du mode 2,cependant cela entraîne une augmentation des résonances parasites de la structure.
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4.2.3. Internal Model Control IMC4.2.3.1. ThéorieLe contrôle par modèle interne introduit par Morari [87, 88, 89] peut se voir comme une commandeprédictive. En e�et, un modèle du système avec toutes ces imperfections va être implanté dans leschéma de correcteur et l'erreur entre la sortie du modèle et le système va servir comme référence à uncorrecteur (ou �ltre stabilisateur). Le schéma de contrôle de modèle interne est le suivant :

Figure 4.28 � Schéma IMCL'équation de réjection de la perturbation s'écrit :
γtot

γpert
=

1 − KG̃

1 + K(G − G̃)
(4.24)avec G la fonction de transfert en p de la partie piézoélectrique et mécanique ainsi que Gpert lafonction de transfert en p de la partie magnétique et mécanique. Si le modèle interne du systèmecorrespond au système (G = G̃), l'équation 4.24 devient :

γtot

γpert
= 1 − KG̃ (4.25)Il y a alors un rejet des perturbations ∀ γpert si et seulement si :

K = G̃−1 (4.26)Dans ce cas, le système se comporte comme s'il était en boucle ouverte (feedforward). On obtient unecompensation parfaite des vibrations. Ce type de méthode est également utilisé comme reconstructeurde perturbations dans certaines applications. Pour la suite, nous considérons que G̃ = G. Cependant,si cette fonction de transfert possède des pôles à parties réelles positives et des retards, il n'est paspossible de déterminer K par l'équation 4.26 sous peine de rendre instable le système. Dans ce cas,nous procédons à la factorisation de G :
G = G+G− (4.27)avec G+ la partie de G possédant les pôles à partie réelle positive ou nulle et les retards et G− lapartie stable de G. Le correcteur K s'écrit alors :
K = G−1

−
f (4.28)Thèse J. OJEDA 91



Le �ltre de modèle interne f est déduit de :
f =

1

(1 + εp)r
(4.29)Ce �ltre est là pour stabiliser la boucle fermée et est donc calculé pour assurer une bonne margede phase.4.2.3.2. Résultats de simulationDans un premier temps, le système nominal où le retard n'est pris en compte a été simulé dans lecas idéal où G = G̃ et K = G̃−1, �gure 4.29 :
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Figure 4.29 � Rejet de perturbations carré ; cas parfaitDans ce cas de �gure, la perturbation est totalement rejetée puisque le système impose que l'ac-célération vibratoire générée par l'actionneur piézoélectrique soit identique à l'accélération vibratoireperturbatrice. De plus, nous pouvons remarquer que la tension piézoélectrique correspond parfaitementà la perturbation du système, c'est ce que la littérature appelle la reconstruction de perturbation.La même simulation a été réalisée mais cette fois avec un �ltre de sortie réaliste où G = G̃ sansles retards et K = G−1
−

1
1+2mc(

p

ωPZT
)+( p

ωPZT
)2

1
(1+εp)r , �gure 4.30. mc est un coe�cient d'amortissementgrand devant mPZT , ε = n

ωPZT
avec n=10 et r=2.
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Figure 4.30 � Rejet de perturbations carre cas �réaliste�Dans cette con�guration, nous retrouvons une atténuation importante de l'accélération vibratoireavec une tension piézoélectrique faible. L'in�uence d'un retard pur dans la chaîne directe pour cecorrecteur a été simulée et est représentée sur la �gure 4.31.
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Figure 4.31 � In�uence du retard purNous observons que le correcteur est peu robuste vis à vis d'un retard dans la chaîne directe.Cependant, il est aisé d'inclure ce retard dans la fonction de transfert du système G̃ et ainsi se retrouveravec une atténuation identique à la �gure 4.30.4.2.3.3. Résultats expérimentauxEn pratique, les �ltres dimmensionnés correspondent à G = G̃ sans les retards et
K = G−1

−

1
1+2mc(

p

ωPZT
)+( p

ωPZT
)2

1
(1+εp)r avec mc = 0.3, mPZT = 0.03, ε = n

ωPZT
avec n=10 et r=2.
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Dans un premier temps, la machine étant à l'arrêt, un courant rectangulaire lui a été appliqué àpartir d'un ampli�cateur de puissance linéaire avec une période correspondant à dix fois celle du mode2, �gure 4.32.
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Figure 4.32 � Rejet de perturbation carréeNous obtenons expérimentalement, une atténuation de l'accélération vibratoire très satisfaisanteavec une tension piézoélectrique faible. Comme pour les autres correcteurs, les premiers lobs ne sontpas atténués. La deuxième série de tests a été d'utiliser la MRV en moteur commandé en tension a�nd'atteindre les hautes vitesses (10 000 tr/min pour la �gure 4.33 et 30 000 tr/min pour la �gure 4.34).
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Figure 4.33 � Atténuation des vibrations à 10000 tr/min pour un correcteur IMC 7000 7500 8000 8500 9000 9500 10000
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Figure 4.34 � Atténuation des vibrations à 30000 tr/min pour un correcteur IMCNous obtenons 10 dB d'atténuation en boucle fermée autour de la résonance du système (8800Hz)à 10 000 tr/min et à 30 000 tr/min. L'action de ce correcteur sur les autres fréquences présentes dansle signal est faible.
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4.2.4. Commande robuste H∞4.2.4.1. ThéorieLe système étudié est dans sa forme la plus générale, un système possédant des modes de résonanceconnus ainsi que des modes négligés ou inconnus. Par ailleurs, il existe de nombreuses incertitudes surles paramètres mêmes de ces modes (amortissements, gains, fréquences) et ceux-ci peuvent varier selonle temps. Dans ce contexte, il semble judicieux d'étudier le système du point de vue de la commanderobuste qui va intégrer ces incertitudes et nous informer sur les limites acceptables de variations de cesparamètres (la µ−analyse) [44]. Le système ainsi étudié peut se mettre sous la forme standard, �gure4.35.
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( (( (gpert
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Figure 4.35 � Schéma du problème standard
G(jω) et Γ>0 étant donnés, il s'agit de déterminer tous les correcteurs K(jω) qui stabilisent lesystème bouclé et qui assure que la norme H∞

1 de la transformation fractionnaire linéaire 2 soit telleque :
‖Fl(G(jω),K(jω))‖∞ ≤ Γ ∀ω (4.30)L'inéquation 4.30 peut être décrite en ces termes : soit une valeur de Γ proche de 1, les fonctionsde transfert entre toutes les entrées et les sorties pour le système nominal vont être contraintes à êtreinférieures à cette valeur de Γ. Dit autrement, nous allons contraindre les fonctions de transfert via ledimensionnement du correcteur à être sous des gabarits et ainsi pouvoir avoir une action directe sur lesperformances en boucle fermée du système. A�n de contraindre les di�érentes fonctions de transfert,nous ne nous intéressons pas directement aux entrées/sorties mais à celles-ci pondérées par des �ltres

W1, W2 et W3, �gure 4.36.1. ‖H‖∞ = supωσ(H(jω))2. Fl(G(jω), K(jω)) correspond à la transformation fractionnaire linéaire (LFT) liant le couple (δc, γpert) à (ε, u)
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W1 W2 W3

PFigure 4.36 � Schéma de la régulation avec les �ltres de pondérationLa transformation fractionnaire linéaire s'écrit alors :
(

ε
u

)

=

(
SW1 −SW1W3

SW2K −SW2KW3

)(
δc

γpert

)

= Fl(G(jω),K(jω)) (4.31)avec S = (1 + KG)−1 la matrice de sensibilité du système. La condition sur l'équation 4.30 peutdonc se réécrire :
∥
∥
∥
∥

(
SW1 −SW1W3

SW2K −SW2KW3

)∥
∥
∥
∥
∞

≤ Γ (4.32)Soit un système de deux inégalités :
∀ω |S(jω)| ≤ Γ

|W1(jω)||W3(jω)| (4.33)
∀ω |S(jω)K(jω)| ≤ Γ

|W2(jω)||W3(jω)| (4.34)Les deux inégalités précédentes contraignent les di�érents transferts nominaux en boucle fermée àse situer sous des gabarits imposés par W1, W2 et W3. De plus, nous voyons par ces deux inégalitésque ces �ltres ont di�érentes fonctions. Notamment, W1 agit sur la marge de module du système ainsique sur le gain statique (équation 4.33). W2, quant à lui a une action sur la tension appliquée auxactionneurs piézoélectriques (équation 4.34) et W3, va agir sur la réjection des perturbations (équation4.33). Dans ce problème de réjection de perturbations, nous proposons des �ltres de pondération de laforme :
W1(jω) = H01 (4.35)
W2(jω) = H02

1 + ja2
ω
ω0

1 + jb2
ω
ω0

(4.36)
W3(jω) = H03

1 + 2ma3j
ω
ω0

+ (j ω
ω0

)2

1 + 2mb3j
ω
ω0

+ (j ω
ω0

)2
(4.37)L'entrée de référence étant nulle et ne cherchant pas à obtenir des performances sur le système enasservissement (ou régulation), le �ltre W1 est ramené à un simple gain statique. Bien qu'un premierordre sur W1 assurerait un contrôle précis du gain statique et de la marge de phase, nous n'avons retenuici qu'un gain statique H01. Les �gures 4.37 et 4.38 illustrent les inégalités mentionnées plus haut. Siun correcteur K(jω) existe alors les di�érents transferts nominaux se trouvent sous les gabarits des�ltres :96 Thèse J. OJEDA
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Figure 4.37 � Filtre de gabarit contraignant
S(jω)
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Figure 4.38 � Filtre de gabarit contraignant
KS(jω)Les correcteurs qui assurent la plus petite valeur de Γ possible sont dit optimaux. La méthode laplus courante pour résoudre le problème H∞ standard utilise l'algorithme de Glover-Doyle qui consisteà résoudre les équations de Riccati et à approcher la valeur optimale de Γ par dichotomie. A�n decalculer le correcteur optimal, le système est mis sous la forme :














Ẋ

Ẋ1

Ẋ2

Ẋ3

u
ε

εK














=













A 0 0 0 0 0 B
−B1C A1 0 −B1C3 −B1D3 B1 −B1D

0 0 A2 0 0 0 B2

0 0 0 A3 B3 0 0
0 0 C2 0 0 0 D2

−D1C C1 0 −D1C3 −D1D3 D1 −D1D
−C 0 0 −C3 −D3 1 −D

























X
X1

X2

X3

γpert

δc

uPZT













(4.38)
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4.2.4.2. Résultats de simulationDans un premier temps, le système nominal où le retard n'est pas pris en compte a été simulé,�gure 4.39 :
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Figure 4.39 � Rejet de perturbations crénaux en simulation sans retardNous obtenons une atténuation importante de l'accélération vibratoire à partir d'un tensione pié-zoélectrique faible.4.2.4.3. Etude de la robustesse en stabilité et en performancesA�n de quanti�er la notion de robustesse en stabilité et en performances, nous nous intéressons à la
µ-analyse du problème standard vis à vis des incertitudes et des dynamiques cachées. Les incertitudesconcernent les di�érentes paramètres du système : gain, fréquence de résonance et amortissement dumode principal. Celles-ci peuvent être dues à des erreurs de mesure (gain), à une méconnaissancedu système (amortissement) ou à des variations du mode de résonance induites par des élémentsextérieurs. Les dynamiques cachées sont dues aux modes de résonance jusque là négligés. A�n d'étudierla robustesse du système avec son correcteur, le système est mis sous la forme présentée, �gure 4.40 :
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Figure 4.40 � Schéma du problème standard avec incertitudesLes incertitudes sont mises sous la forme :
ω0 = ω0 +

ω0

N
∆ω (4.39)

m0 = m0 +
m0

N
∆m (4.40)

H0 = H0 +
H0

N
∆H (4.41)avec |∆ω| ≤ 1, |∆m| ≤ 1 et |∆H | ≤ 1. N permet de régler l'excursion des incertitudes (N = 10correspond à une variation de 10%). L'étude de la robustesse a montré que le système était stablepour un intervalle important de variations de H0 et m0 (de l'ordre de 10%). Ainsi, pour la suite, nousne nous intéresserons qu'à la robustesse vis à vis d'une incertitude sur la valeur de la fréquence derésonance du mode principal. La relation matricielle liant les entrées (v, u) aux sorties (z, γ) à δc = 0s'écrit :







Ẋ
ż1

ż2

εK







=







A 0 0 B
( 1

Nω0
0) 0 0 0

( 1
N

2m0

N ) ω0

N 0 0
−C ω0 1 −D













X
v1

v2

uPZT







= Pu







X
v1

v2

uPZT







(4.42)La ou les dynamiques cachées sont représentées par une forme multiplicative en sortie, �gure 4.41 :
Figure 4.41 � Forme multiplicative en sortie de la dynamique cachéeCette forme multiplicative est dé�nie telle que G(jω) = Gn(jω)(I +Wdn(jω)∆dn(jω)), Gn étant lemodèle nominal du système. La fonction de transfert de dynamique cachée Wdn de norme H∞ unitaires'exprime alors par :

Wdn(jω) =
−(1 + 2mdnj ω

ωdn
)

1 + 2mdnj ω
ωdn

+ (j ω
ωdn

)2
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Il existe de nombreuses dynamiques cachées : les modes de résonance supérieurs au mode 2, lesrésonances induites par le montage des �asques, carcasses, etc. Cependant, les résonances très éloignéesde la fréquence du mode principal n'ont que peu ou prou d'in�uence sur la stabilité du système. Seulesles résonances proches de la résonance principale apportent une phase importante au système pource mode et sont donc susceptibles de jouer sur la stabilité. Nous avons considéré comme dynamiquenégligée un mode de résonance induit par la carcasse à 6600 Hz possédant un coe�cient d'amortissementégal à 3%, �gures 4.42 et 4.43.

Figure 4.42 � Résonance de la carcasse à 6600Hz Figure 4.43 � Résonance de la MRV à 8800HzAinsi, mdn = 3% et ωdn = 2 ∗ π ∗ 6600 rd/s. Il est alors possible de dé�nir la matrice d'incertitude
∆ :





vr

vs

vt



 =





∆ω 0 0
0 ∆ω 0
0 0 ∆dn









zr

zs

zt



 = ∆





zr

zs

zt



 (4.44)L'analyse de la robustesse en stabilité s'e�ectue en calculant la valeur singulière structurée µ∆(Pu)soit la valeur singulière structurée de la matrice Pu à partir de la connaissance de la structure diagonalede ∆ avec {∆ω ,∆dn} ∈ <. Cette valeur est dé�nie à partir de la relation :
µ∆(Pu) = (inf∆∈∆{σ(∆) / det(I − ∆Pu) = 0})−1 (4.45)
µ∆(Pu) = 0 si ∀∆ ∈ ∆, det(I − ∆Pu) 6= 0 (4.46)avec ∆ l'ensemble des matrices diagonales à coe�cients réels ou complexes. Le calcul de cette valeursingulière structurée nous informe sur la plus petite incertitude qui déstabilise le système. En pratique,il n'est pas possible de calculer directement cette valeur singulière structurée. Cependant, il est possiblede l'encadrer par un minorant µinf et par un majorant µsup. Cette valeur singulière structurée a étéreprésenté sur la �gure 4.44, pour des fréquences autour de la fréquence de résonance du mode 2.
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Figure 4.44 � Valeur singulière structurée µL'analyse de la robustesse vis à vis de la stabilité a été introduite à partir du théorème du petitgain [44]. Nous déduisons de ce théorème que le système est stable pour toutes les incertitudes etdynamiques negligées telles que :
|∆ω| ≤ 1

µ∆(Pu)
(4.47)

|∆dn| ≤ 1

µ∆(Pu)
(4.48)Nous obtenons ici que la valeur singulière structurée vaut 0.51, les incertitudes et les dynamiquesnégligées devront avoir une norme inférieure à 1.96 pour garantir la stabilité. Une analyse similaire estmenée a�n de prédire la robustesse du modèle vis à vis des performances. Pour cela, nous e�ectuons unretour �ctif par une pondération complexe de γpert sur γm via le �ltre qui a permis le dimensionnementdu correcteur K, W3. Le calcul de la valeur singulière structurée permet de prédire les incertitudes etles dynamiques négligées qui permettent d'assurer que la fonction de transfert γm

γpert
(jω) reste sous legabarit W3(jω)−1, �gure 4.37 et par voie de conséquence, nous donne une garantie sur les performancesrequises, �gure 4.45.
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Figure 4.45 � Valeur singulière structurée µ pour les performancesNous obtenons pour l'analyse de la robustesse vis à vis des performances que la valeur singulièrestructurée vaut 0.57, les incertitudes et les dynamiques négligées devront avoir une norme inférieureà 1.75 pour garantir les performances souhaitées. Nous pouvons remarquer que la valeur singulièrestructurée est plus grande dans le cas de l'analyse de la robustesse vis à vis des performances que pourcelle de la stabilité. Ceci s'explique par le fait que garantir la stabilité amène moins de contraintes surle système et permet donc une excursion plus grande des paramètres (en diminuant les performances).Nous remarquons également sur la courbe de la valeur singulière structurée que c'est la dynamiquenégligée qui a le plus d'in�uence sur la stabilité et sur les performances. Heureusement, dans notreapplication ce mode de résonance possède un gain très faible sur l'accélération vibratoire mesurée etaura donc une in�uence limitée.Pour �nir, nous étudions la robustesse en stabilité et en performances de la méthode vis à vis d'unretard pur dans la chaîne directe. Celle-ci a été simulée et est représentée sur la �gure 4.46.
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Nous observons qu'un retard dans la chaîne directe diminue l'e�cacité de la méthode. Pour quan-ti�er ce phénomène, nous rajoutons dans l'étude de la robustesse un terme complexe dans la matrice
∆ (un terme ∆r) sur la diagonale et le retard est modélisé par une forme multiplicative en sortie (Wr,
∆r) qui vient s'ajouter en parallèle à celle induite par la dynamique cachée. La fonction de transfert(Wr) représentative du retard est obtenue à partir de la décomposition du retard par un approximantde Padé du troisième ordre (a�n que l'approximation reste valable dans l'intervalle entre 0 et 20 000Hz), telle que :

e−τp ≈ 1 − τ
2p + τ2

8 p2 − τ3

48p3

1 + τ
2p + τ2

8 p2 + τ3

48p3
(4.49)Le �ltre Wr s'écrit alors :

Wr(p) =
−τp − τ3

24p3

1 + τ
2p + τ2

8 p2 + τ3

48p3
(4.50)La �gure 4.47 représente le calcul de la valeur singulière structurée en présence d'un retard pur de20 µs dans la chaîne directe dans le cas de la robustesse en stabilité.
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Figure 4.47 � Valeur singulière structurée µ pour un retard dans la chaîne directeNous observons que le fait d'ajouter un retard pur augmente les valeurs singulières structurées et parvoie de conséquence réduit la plage de robustesse pour la stabilité des incertitudes et des dynamiquescachées. La �gure 4.48 compile les valeurs singulières structurées maximales pour di�érentes valeursde retard pur caractéristiques de l'application dans le cas de la robustesse pour la stabilité et pour lesperformances.
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Figure 4.48 � Comparaison de la robustesse en stabilité et en performances pour un retard dans lachaîne directeNous retrouvons que les valeurs singulières structurées dans la robustesse en performances sonttoujours supérieures à celles de la stabilité puisqu'il est toujours plus aisé de garantir la stabilité queles performances. La valeur singulière structurée pour la robustesse en performances tend vers 1 pourdes valeurs du retard proches de 20 µs, ce qui tend à a�rmer qu'il est très di�cile de garantir desperformances souhaitées pour cette ordre de grandeur du retard (qui est pourtant représentatif dusystème).4.2.4.4. Résultats expérimentauxLe correcteur optimal détérminé dans la partie théorique est de dimension : dim(K) = dim(A) +
dim(W1) + dim(W1) + dim(W3) soit de dimension 6x6.

K(p) =
(p + 2 ∗ 0.03 ∗ ω0 + ω2

0)(p + 39 ∗ ω0)(p + 10 ∗ ω0)(p + 3 ∗ ω0)(p + 0.01 ∗ ω0)

(p + 2 ∗ 1.8 ∗ ω0 + 5.8 ∗ ω2
0)(p + 2 ∗ 0.01 ∗ ω0 + ω2

0)(p + 0.1 ∗ ω0)(p + 0.09 ∗ ω0)
(4.51)Cependant, ce transfert est di�cilement réalisable en pratique car certains pôles où zéros sont trèsgrands devant la fréquence caractéristique du système et l'ordre de ce correcteur est trop importantpour être implanté dans une application réelle. Nous avons donc procédé à une étape de troncature dece correcteur. Deux méthodes ont été testées. L'une basée sur un algorithme de réduction fourni parla toolbox de Matlab (en bornant la norme ‖K − Kt,matlab‖∞) et l'autre, � à la main �.

Kt,matlab(p) =
(p + 195 ∗ ω0)(p + 0.02 ∗ ω0)

p + 2 ∗ 0.08 ∗ ω0 + 0.01 ∗ ω2
0

(4.52)
Kt(p) =

p + 2 ∗ 0.03 ∗ ω0 + ω2
0

p + 2 ∗ 0.01 ∗ ω0 + ω2
0

1

p + 0.1 ∗ ω0
(4.53)Les diagrammes de Bode en module de ces di�érents correcteurs ont été reprensentés sur la �gure4.49.
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Figure 4.49 � Approximations du correcteur H∞Nous remarquons bien sur cette �gure l'apport des di�érentes troncatures. La méthode employéepar la toolbox de matlab permet d'avoir un correcteur d'ordre réduit (ordre 2) qui se comporte sur unelarge bande de fréquence comme le correcteur optimal. Cependant, autour de la fréquence du mode 2,le correcteur troncaturé n'agit plus convenablement. De plus, les pôles et les zéros de cette fonctionde transfert sont toujours (pour certains) grands devant la fréquence caractéristique. La troncature� à la main �, s'e�ectue en négligeant les pôles et les zéros grands devant la fréquence caractéris-tique. Par cette méthode, la fonction de transfert ainsi obtenue s'éloigne de la fonction de transfertoptimale, cependant, le comportement au voisinage de la fréquence de résonance est plus en adéquation.Il nous semble pertinent que si nous utilisons la méthode de troncature imposée par Matlab, d'im-poser un correcteur de la forme :
KPID(p) =

p + ω0

p + 0.1 ∗ ω0

p + ω0

p + 2 ∗ ω0
(4.54)Ce correcteur est très connu dans la littérature puisqu'il s'agit d'un correcteur PID, ou pour êtreplus exact, un correcteur à avance de gain couplé avec une avance de phase, �gure 4.50.
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Figure 4.50 � Approximations du correcteur H∞ avec un correcteur PIDCe correcteur est semblable à celui donné par troncature de Matlab (correcteur PID) et dans lasuite est implémenté expérimentalement. De plus, le correcteur � à la main �(correcteur H∞) a étéégalement testé. Dans un premier temps, la machine étant à l'arrêt, un courant rectangulaire lui aété appliqué à partir d'un ampli�cateur de puissance linéaire avec une période dix fois supérieure à lapériode caractéristique du système, �gures 4.51 et 4.52.
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Figure 4.51 � Rejet de perturbation carrée correcteur H∞
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Figure 4.52 � Rejet de perturbation carrée correcteur PIDNous obtenons des atténuations de l'accélération vibratoire semblables, légèrement plus e�cacedans le cas du correcteur troncaturé � à la main �. La tension piézoélectrique reste faible dans les deuxcas. La deuxième série de tests a été d'utiliser la MRV en moteur commandé en tension a�n d'atteindreles hautes vitesses (10 000 tr/min pour les �gures 4.53 et 4.55 et 30 000 tr/min pour les �gures 4.54 et4.56).
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Figure 4.53 � Atténuation des vibrations à 10000 tr/min pour un correcteur H∞
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Figure 4.54 � Atténuation des vibrations à 30000 tr/min pour un correcteur H∞
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Figure 4.55 � Atténuation des vibrations à 10000 tr/min pour un correcteur PID 7000 7500 8000 8500 9000 9500 10000
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Figure 4.56 � Atténuation des vibrations à 30000 tr/min pour un correcteur PIDNous obtenons 15 dB d'atténuation en boucle fermée autour de la résonance du système (8800Hz)à 10 000 tr/min et à 30 000 tr/min pour les deux correcteurs. Ces correcteurs n'ont que peu d'actionsur les autres fréquences présentes dans le signal.4.2.5. Conclusion et Comparaison des correcteursS'il a pu paraître fastidieux de mettre en place les correcteurs proposés, ces di�érents tests nousont appris beaucoup de propriétés/caractéristiques sur le système, en e�et :� Les atténuations atteintes par la méthode de compensation par l'ajout d'actionneurs piézoélec-triques sont quasi indépendantes de la nature du correcteur. Ceci prouve la robustesse de laméthode vis à vis du type de correcteur. En outre, un correcteur PID (très apprécié par lesindustriels) peut être utilisé dans le cas de l'atténuation d'un mode.� La tension piézoélectrique nécessaire pour e�ectuer une compensation des vibrations est inférieureà 1 V. Ainsi, tous les dispositifs communs de control de processus peuvent être employés (DSP,automate, AOP, etc.).� La compensation des vibrations expérimentale pour une excitation sinusoïdale correspond à l'at-ténuation en �boucle ouverte�. Il y a donc atténuation totale des vibrations autour d'un modepour une excitation quasi monochromatique. Dans le cas d'une excitation quelque conque, cesont les dynamiques négligées qui déstabilisent le système et donc ne permettent pas d'atteindreun tel niveau d'atténuation.� Les temps de retard induits par le capteur et son ampli�cation ainsi que l'echantillonnage, limitentl'atténuation des premiers lobs de résonance.� Une atténuation de l'accélération vibratoire de l'ordre de 15 dB est atteinte par tous les cor-recteurs et ce quel que soit la vitesse de rotation de la machine. Nous avons donc une méthoderobuste vis à vis du fonctionnement en vitesse de la MRV.A�n de di�érencier ces di�érents correcteurs, nous nous intéressons à la fonction de transfert
γm

γpert
(jω) qui traduit l'atténuation théorique maximale atteignable ainsi que le comportement fré-quentiel du correcteur, �gure 4.57.
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PPFFigure 4.57 � Bode en gain de la fonction de sensibilité des di�érents correcteursDeux réglages du correcteur H∞ ont été proposés. Le premier correspond au correcteur utilisé dansles études de simulation et expérimentales. Ce réglage favorise la stabilité du système au détriment desperformances. Le second réglage favorise les performances. Nous avons essayé de maximiser l'atténua-tion, mais cependant, la robustesse en stabilité a été dégradée. Dans tous les cas, nous remarquons quece sont ces deux correcteurs qui possèdent l'atténuation théorique maximale au niveau du mode derésonance. Le principal défaut du second réglage est qu'il ampli�e les basses fréquences, ce qui peut ex-citer des modes parasites. Le correcteur LQG possède des caractéristiques similaires au premier réglagedu correcteur H∞ en terme d'atténuation. Nous pouvons remarquer que son gain aux basses fréquencesest plus petit que 0 dB, ce qui évite l'ampli�cation des modes parasites. Le correcteur IMC possèdeune atténuation moins importante tout comme le correcteur PPF. Cependant, ce dernier possède ungain hautes fréquences important ce qui le pénalise vis à vis des autres correcteurs.Le dernier point à traîter est la vectorialisation de ces correcteurs. En e�et, un �bon� correcteurdevrait pouvoir s'implémenter en multi-phasé aussi aisément qu'en monophasé. Les correcteurs PPFet PID, par leurs dimensionnements ne se prêtent pas aisement à la vectorisation. Les autres correc-teurs, grâce à leurs représentations d'état sont en revanche facilement vectorisables (c.f. au paragraphesuivant). Un resumé des di�érentes caractéristiques des correcteurs est proposé dans le tableau 4.2.De part ses performances, son implémentation aisée et sa robustesse, nous avons décidé de décriredans la partie suivante le correcteur H∞ dans le contexte d'une machine triphasée. Les performancesdes autres correcteurs ne sont pas remises en cause, car ils ont été également testés avec succès dansle cas triphasé, mais il nous semble plus pertinent de ne décrire qu'un correcteur, les autres pouvantêtre déduits par analogie avec ce cas.
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Table 4.2 � Comparaison des di�érents correcteurs par modePID PPF LQG/LTR H∞ IMCE�cacité 15 dB 15 dB 15 dB 15 dB 15 dBDegrés de liberté H0, τi, τd HPPF , ωPPF ,
mPPF

[Q], [R], [V], [W] W1, W2, W3 H̃, GRobustesse modèle Très bonne Très bonne Faible Prise en comptedans le dimen-sionnement FaibleAction Globale Globale Locale Globale LocaleVectorisation Di�cile Di�cile Aisé Aisé AiséMise en oeuvre Aisé Aisé Moyenne Moyenne Di�cile
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4.3. Cas Multiple Input Multiple Output MIMO4.3.1. Méthodes de conception de correcteurs pour une machinetriphaséeL'objectif de ce paragraphe est de mettre en oeuvre des méthodes de dimensionnement de cor-recteurs destinées à la compensation des vibrations dans le cas d'une machine à réluctance variabletriphasée (MRV 6/4, 12/8, etc.). Nous nous intéressons à trois méthodes qui utilisent soit des propriétésde la machine (méthodes basées sur la propriété des champs tournants dans les machines électriques)soit utilisent une approche boîte noire du système.� La première méthode décrite dans ce chapitre est basée sur la propriété des champs tournants.L'alimentation électrique de la machine génère un champ tournant de l'induction magnétiqueet par conséquence de la déformée vibratoire. En e�ectuant un changement de repère pour seplacer en rotation avec ce champ tournant, il est ainsi possible de dimensionner le correcteurcomme étant un correcteur qui doit assurer la réjection d'une perturbation constante. Cela permetd'obtenir des correcteurs très simples [90].� La deuxième méthode décrite dans ce chapitre est également basée sur l'analyse du modèle dusystème. En e�et, les matrices de transfert du système sont d'ordre 2 alors que le système est dedimension trois. Un changement de base dans la base où la troisième composante des matrices detransfert est nulle permet d'obtenir un système découplé où le correcteur doit assurer la réjectiond'une perturbation sinusoïdale complexe (et de son conjugué) et par voie de conséquence, permetde se ramener à un cas SISO (monophasé).� La dernière approche n'utilise aucune propriété du système. Elle conduit au dimensionnementd'une matrice de correcteurs d'ordre 3. Cette approche peu élégante ne sera pas détaillée dansce mémoire.Dans le cas de la machine triphasée, le dimensionnement et le positionnement des actionneurspiézoélectriques par un algorithme génétique (chapitre 3), en ne considérant que le mode 2, nous aconduit à placer les actionneurs, avec un décalage de la position de 2π
3 , sur les ventres de vibrationde ce mode. Si nous considérons le repère ayant pour origine la phase magnétique 1, le système desactionneurs piézoélectriques se trouve décalé de π

2 , �gure 4.58.
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Figure 4.58 � Positionnement des capteurs sur la machine triphaséeA�n d'obtenir la meilleure mesure possible du mode 2, les capteurs d'accélération sont placés surles ventres statiques (cas monophasé) du mode 2 en face des phases magnétiques (placés en θ =
{0; 2π

3 ; 4π
3 }).4.3.2. Première méthode : le correcteur vectoriel4.3.2.1. ThéorieAussi bien dans le cas monophasé que triphasé, le dimensionnement des correcteurs s'est e�ectuéen utilisant un minimum d'informations sur le système. Alors que seule la fonction de transfert étaitconsidérée, dans ce cas présent une autre propriété peut être utilisée a�n de simpli�er le correcteur. Lamaximisation du couple généré impose que les trois phases soient alimentées de manière séquentielle,i.e. avec un déphasage temporel de 2π

3 entre chaque phase (correspond à un décalage mécanique desphases de 2π
3 ). Ainsi, nous pouvons utiliser cette information supplémentaire du système. Dans la suite,nous allons considérer une seule fréquence du spectre du produit inductance propre/courant a�n defaciliter le raisonnement. Cependant, ces développements sont aisément généralisables en considérantle spectre entier de ce produit. La contrainte d'origine mécanique s'exprime alors :

Tmag(iphase) =
B2(iphase)

2µ0
= Kphasei

2
phase (4.55)

Kphase ne dépendant que de la géométrie de la machine et de l'état magnétique du matériau (à lafréquence considérée). En considérant une alimentation sinusoïdale d'une phase (tout autre méthoded'alimentation pouvant être généralisée aisément), la contrainte s'exprime :
Tmag(t) = KphaseI

2sin2(ωt) (4.56)L'accélération vibratoire s'écrit alors comme la convolution entre la réponse impulsionnelle de lafonction de transfert du comportement mécanique du stator et la contrainte exercée.
γ(t, θ) = h(t, θ) ∗ Tmag(t) (4.57)Soit, en considérant le mode 2 du stator de la machine,112 Thèse J. OJEDA



γ(t, θ) = K ′

phaseI
2cos(2ωt)cos(2θ) (4.58)

K ′

phase est un paramètre mécanique correspondant au produit de Kphase et du gain de la fonctionde transfert à la fréquence du mode 2. En considérant trois phases alimentées par un système triphasééquilibré, l'accélération vibratoire s'écrit :
γMAG(t, θ) =

3

2
K ′

phaseI
2cos(2ωt − 2θ) (4.59)La propriété fondamentale est que l'accélération vibratoire (tout comme l'induction magnétiquedans ce même cas) correspond à une onde d'accélération vibratoire tournante, �gure 4.59.
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Figure 4.59 � Onde d'accélération vibratoire tournante obtenue par simulation Elements FinisA t �xé, des ventres et des noeuds du mode 2 apparaissent sur la �gure 4.59. A θ �xé, chaque pointdu stator voit dé�ler une suite de noeuds et de ventres à la fréquence du mode 2. Le problème généralde régulation est donc d'atténuer cette onde vibratoire. L'idée que nous proposons est de générer avecles actionneurs piézoélectriques une seconde onde vibratoire tournante mais pour laquelle nous n'avonsque l'amplitude et la phase à réguler (au lieu d'un signal quelconque). Le déplacement vibratoire d'unactionneurs piézoélectrique en régime élastique s'écrit :
dPZT (t) = KPZTUPZT (t) (4.60)

KPZT étant un paramètre mécanique ne dépendant que de la géométrie et des propriétés desmatériaux. Ainsi, un actionneur piézoélectrique décalé d'un angle θ0 de l'origine des phases produitune accélération vibratoire pour le mode 2 :
γPZT (t, θ) = K ′

PZT UPZT (t)cos(2θ + θ0) (4.61)
K ′

PZT représentant le gain entre le déplacement vibratoire et l'accélération vibratoire pour le mode2 multiplié par KPZT . L'actionneur piézoélectrique étant alimenté par une tension à la fréquence dumode 2 avec un déphasage de θ0 + δφ, l'accélération vibratoire s'écrit :
γPZT (t, θ) = K ′

PZTUPZT cos(2ωt + θ0 + δφ)cos(2θ + θ0) (4.62)Les trois actionneurs étant décalés mécaniquement de 2π
3 , et alimentés par trois tensions sinusoïdalesdéphasées de 2π

3 entre elles, l'accélération vibratoire générée par les actionneurs piézoélectrique s'écrit�nalement :Thèse J. OJEDA 113



γPZT (t, θ) =
3

2
K ′

PZTUPZT cos(2ωt − 2θ + δφ) (4.63)Nous retrouvons ici une onde de déformée vibratoire tournante à la même vitesse que celle créée parles champs magnétiques. Ainsi, les paramètres à réguler sont l'amplitude de cette onde K ′

PZT UPZT et saphase instantanée δφ. Le système étant de dimension 2 (2 paramètres à réguler), nous n'avons besoinque de deux points de mesure de l'accélération vibratoire. La mesure des accélérations vibratoiress'e�ectue avec deux accéléromètres piézoélectriques (γ1, γ2) sachant que la troisième mesure γ3 estdéduite des deux précédentes par la relation γ1 + γ2 + γ3 = 0. A�n de déduire l'amplitude et la phasede la tension piézoélectrique, nous e�ectuons une transformation de Fortescue de ces accélérations duesaux phénomènes magnétiques et piézoélectriques. Pour l'accélération vibratoire magnétique :
γ

m
= γ1 + a2 γ2 + a γ3 =

3

2
K ′

phaseI
2ej2ωt = γ

MAG
(4.64)Avec le nombre complexe a tel que a = ej 2π

3 . Cette opération a pour but de transformer troissignaux temporels à réguler en la régulation de la phase et de l'amplitude du vecteur complexe associéet par voie de conséquence, de réguler des signaux constants. Ainsi l'accélération vibratoire due auxphases magnétique s'écrit :
γ

MAG
= γmejφmej2ωt (4.65)De même, l'accélération vibratoire due aux phases piézoélectriques par la transformation de For-tescue s'écrit :

γ
m

= γ1 + a γ2 + a2 γ3 = −3

2
K ′

PZTUPZT ej(2ωt+δφ) = γ
PZT

(4.66)
γ

PZT
= γ∗ejφ∗

ej2ωt (4.67)L'accélération totale en est déduite :
γ

m
= γ

MAG
+ γ

PZT
(4.68)Le schéma de contrôle déduit de ce principe est représenté �gure 4.60 :
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Figure 4.60 � Schéma bloc du régulateur vectorielLes paramètres d'entrée sont la phase φm et l'amplitude γm de l'accélération vibratoire complexeet les paramètres de sortie sont la phase φPZT et l'amplitude de la tension de l'actionneur complexe
UPZT . Le principe utilisé dans cette régulation est basé sur le correcteur à modèle interne (IMC).L'estimation du modèle (γ∗, φ∗) dans le repère complexe est e�ectué à partir de l'inversion de gains(Gγ , Gφ) et de la phase et de l'amplitude de la tension piézoélectrique complexe (UPZT , φPZT ). Cesgains valent : Gγ = 3

2 K ′

PZT , avec Gφ = 1. Les �ltres stabilisateurs (Kγ , Kφ) sont dimensionnés a�n destabiliser la boucle fermée. Ils possèdent un gain unitaire et une fréquence de coupure grande devantla fréquence du mode 2.114 Thèse J. OJEDA



4.3.2.2. Résultats de simulationLa véri�cation en simulation du principe de ce correcteur a été e�ectuée en imposant trois courantsde perturbations à la demi fréquence du mode 2 (a�n que la contrainte soit à la fréquence de cemode) et en y superposant un bruit blanc centré (ne possédant aucune des propriétés des accélérationsperturbatrices) a�n de générer une perturbation du système (i.e. pour � casser �la relation γ1+γ2+γ3 =
0). Les trois courants ainsi que les trois accélérations perturbatrices sont représentés sur la �gure 4.61.
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Figure 4.61 � Accélérations vibratoires dues aux trois courantsLa première étape est de reconstituer l'amplitude de l'accélération vibratoire à partir de la trans-formation de Fortescue (en mesurant le module du résultat obtenu), �gure 4.62.
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Figure 4.62 � Estimation de l'accélération vibratoireNous observons une très bonne approximation de l'amplitude de l'accélération vibratoire et ce mêmeen présence d'un bruit blanc. Cet �observateur� d'amplitude est non biaisé. A partir de la connaissancede l'amplitude et de la phase de l'accélération perturbatrice, nous en déduisons l'amplitude et la phaseThèse J. OJEDA 115



que nous devons appliquer aux actionneurs piézoélectriques a�n d'atténuer l'onde de déplacementtournante. Les résultats de la simulation du système sont représentés sur la �gure 4.63.
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Figure 4.63 � Atténuation simulée sur le premier capteur en boucle fermée pour trois excitationssinusoïdalesL'accélération vibratoire sur toute la machine est très nettement atténuée. Trois courants rectan-gulaires décalés de 2π
3 et de période correspondant à dix fois la période du mode 2 ont été imposés surles phases magnétiques pour tester l'e�cacité de la méthode vis à vis de courants correspondant à unfonctionnement nominal de la MRV, �gure 4.64.
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Figure 4.64 � Atténuation simulée sur le premier capteur en boucle fermée pour trois excitationsrectangulairesUne nette atténuation est obtenue lorsque la mesure d'accélération est e�ectuée sur la phase alimen-tée en courant (cas pour t ∈ {5.4ms; 6.8ms}). Cependant, à l'instant où une autre phase est alimentéeen courant, il apparaît une accélération parasite sur la phase où l'accélération vibratoire est mesurée.Ce phénomène est dû au couplage des di�érentes phases qui font que les tensions des actionneurs piézo-116 Thèse J. OJEDA



électriques ont toujours une amplitude non nulle ∀t et quel que soit la phase alimentée. L'accélérationvibratoire de la phase 1 mesurée peut s'écrire lorsque la phase 1 est alimentée en courant par :
γ1 = γMAG,1 + γPZT,1 −

1

2
γPZT,2 −

1

2
γPZT,3 ' 0 (4.69)Cependant, l'accélération vibratoire de la phase 1 mesurée peut s'écrire lorsque la phase 2 estalimentée en courant par :

γ1 = −1

2
γMAG,2 + γPZT,1 −

1

2
γPZT,2 −

1

2
γPZT,3 6= 0 (4.70)Ainsi, pour une alimentation en crénaux de la MRV, une accélération vibratoire parasite est intro-duite par le principe même du correcteur, néanmoins cette accélération parasite reste faible devant lesperturbations introduites par le fonctionnement de la MRV.4.3.2.3. Résultat expérimentalExpérimentalement, la machine triphasée a été utilisée en moteur à 10 000 tr/min par une com-mande en tension avec des références de tension crénaux, �gure 4.65.
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Figure 4.65 � Atténuation en boucle fermée pour une vitesse de 10000 tr/minUne atténuation de l'accélération de 15 dB à 20 dB est obtenue autour du mode considéré. Di�érentsessais à plusieurs vitesses de rotation sont venus valider la méthode de compensation proposée et parvoie de conséquence, entériner la méthode de dimensionnement du correcteur proposée.4.3.3. Seconde méthode : Equivalence de l'étude MIMO avec un casSISO4.3.3.1. ThéorieCe paragraphe est destiné à démontrer l'équivalence entre le cas d'une machine triphasée et unemachine monophasée du point de vue du dimensionnement du correcteur. Ainsi, il sera possible à partird'un correcteur monophasé d'obtenir directement le correcteur triphasé équivalent. Dans le cas où seulle mode 2 est considéré, les accélérations vibratoires sur les phases magnétiques 1, 2 et 3 s'écrivent :Thèse J. OJEDA 117



γMAG,1(θ, t) = K2cos(2θ)cos(ω2t) (4.71)
γMAG,2(θ, t) = K2cos(2(θ − 2π

3
))cos(ω2t −

2π

3
) (4.72)

γMAG,3(θ, t) = K2cos(2(θ +
2π

3
))cos(ω2t +

2π

3
) (4.73)

γMAG,1 est l'accélération vibratoire générée par la phase magnétique 1 sur toute la machine etrespectivement γMAG,2 et γMAG,3 les accélérations vibratoires générées par les phases 2 et 3. Cettenotation se généralise pour le cas multi-mode (N modes), pour des modes pairs, c.f. chapitre 2 et nonmultiples de trois telle que γMAG,1(θ, t) + γMAG,2(θ, t) + γMAG,3(θ, t) = 0 ∀θ et ∀t, par l'expression :
γMAG,1(θ, t) =

N∑

q=1

Kqcos(2qθ)cos(ωqt) (4.74)
γMAG,2(θ, t) =

N∑

q=1

Kqcos(2q(θ − 2π

3
))cos(ωqt −

2π

3
) (4.75)

γMAG,3(θ, t) =
N∑

q=1

Kqcos(2q(θ +
2π

3
))cos(ωqt +

2π

3
) (4.76)Ainsi, les trois accéléromètres placés sur les phases magnétique 1, 2 et 3 mesurent des accélérationsvibratoires générées par l'ensemble des perturbations magnétiques :





γpert,1(t)
γpert,2(t)
γpert,3(t)



 =

N∑

p=1

Kq





1 −1
2 −1

2
−1

2 1 −1
2

−1
2 −1

2 1









cos(ωqt)
cos(ωqt − 2π

3 )
cos(ωqt + 2π

3 )



 (4.77)avec γpert,1(t) = γMAG,1(θ = 0, t) + γMAG,2(θ = 0, t) + γMAG,3(θ = 0, t) et respectivement pour
γpert,2(t) et γpert,3(t). Ce type de système est bien connu des électrotechniciens puisqu'il s'agit d'unsystème d'accélération vibratoire triphasé équilibré. Il existe de nombreuses transformées (Park, Clark,Fortescue, etc.) qui permettent de simpli�er ce système triphasé a�n de déterminer les propriétésintrinsèques du système. Nous utilisons dans la suite la transformation de Fortescue qui permet àpartir d'un vecteur triphasé de dé�nir un vecteur avec des composantes dans les systèmes direct,inverse et homopolaire :

γpert =





1 1 1
a2 a 1
a a2 1









γd
pert

γi
pert

γh
pert



 = Fγ?
pert (4.78)avec a = ej 2π

3 . La même transformation est e�ectuée pour les accélérations vibratoires d'originepiézoélectrique :
γPZT =





1 1 1
a2 a 1
a a2 1









γd
PZT

γi
PZT

γh
PZT



 = Fγ?
PZT (4.79)De ce fait, nous transformons le système de régulation initial en systèmes monophasés direct, inverseet homopolaire, �gure 4.66 :
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33

3

Cas triphasé

Cas monophasé complexe équivalentFigure 4.66 � Schéma bloc monophasé équivalentLe but du développement suivant est de prouver les équivalences entre les deux schémas de la �gure4.66 et obtenir les équations de passage du système triphasé au système monophasé équivalent. Par larelation 4.78, il est possible de calculer G? et K? à partir de G et K :
γ?

PZT (jω) = G?(jω)u?
PZT (jω) (4.80)En appliquant la transformation de Fortescue aux membres de gauche et de droite, nous arrivonsà :

γPZT (jω) = FG?(jω)F−1uPZT (jω) (4.81)Ainsi, la fonction de transfert dans le repère classique s'exprime à partir de la fonction de transfertdans les axes de Fortescue par :
G(jω) = FG?(jω)F−1 (4.82)De même pour le correcteur K :
K(jω) = FK?(jω)F−1 (4.83)D'une manière identique au calcul mené pour les accélérations vibratoires générées par les phasesmagnétiques, les accélérations vibratoires mesurées en 1, 2 et 3 générées par les actionneurs piézoélec-triques placés en A, B et C conduisent à dé�nir la fonction de transfert piézoélectrique G(jω) telleque :

G(jω) =





−1 1
2

1
2

1
2 −1 1

2
1
2

1
2 −1



 g(jω) (4.84)avec g(jω) la fonction de transfert monophasée étudiée dans les parties précédentes. Ainsi, aprèsla transformation de Fortescue, la fonction de transfert dans les axes direct, inverse et homopolaires'écrit :Thèse J. OJEDA 119



G?(jω) =
3

2





1 0 0
0 1 0
0 0 0



 g(jω) (4.85)La matrice de transfert G?(jω) est diagonale ce qui permet de dimensionner chaque élément ducorrecteur indépendamment des autres axes. La somme des trois accélérations vibratoires étant nulle,il n'existe pas de terme homopolaire. De plus, les termes dans les systèmes direct et inverse sontcomplexes conjugués. Le problème de réjection de perturbations qui était au départ de dimension 3(réguler γpert,1, γpert,2 et γpert,3), ici a été transformé en un problème monophasé de régulation deréjection de perturbation d'une grandeur γ? complexe. Ainsi, tous les résultats trouvés dans la partiemonophasée sont généralisables dans le cas triphasé en prenant un correcteur K(jω) tel que :
K(jω) =

3

2
F





1 0 0
0 1 0
0 0 0



 F−1k(jω) (4.86)avec k(jω) le correcteur monophasé. Cette expression est directement transposée depuis la relation4.85, en gardant la même forme pour le correcteur K?(jω) que le système G?(jω).Nous étudions ensuite, la robustesse de la transformation vis à vis d'un déséquilibrage d'une phase.Nous ajoutons au gain de l'accélération vibratoire générée par le second actionneur un terme δ petitdevant 1
2 :

G(jω) =





−1 1
2 + δ 1

2
1
2 −1 1

2 + δ
1
2 + δ 1

2 −1



 g(jω) (4.87)Ce terme permet de prendre en compte qu'un des actionneurs n'a pas été placé correctement oupossède un gain de conversion plus faible que les deux autres. Après transformation de Fortescue, lamatrice de transfert complexe s'écrit :
G?(jω) =

3

2





1 + 2
3aδ 0 0

0 1 + 2
3a2δ 0

0 0 δ



 g(jω) ≈ 3

2





1 0 0
0 1 0
0 0 δ



 g(jω) (4.88)Nous remarquons alors que le terme homopolaire n'est plus nul. En pratique, δ étant faible devantles autres composantes de la matrice, négliger δ ne produit pas une erreur importante sur les perfor-mances du correcteur. Dans la suite, nous négligerons cette composante si elle existe.Dans la suite, a�n de mettre en place cette méthode, nous utiliserons le correcteur monophasé H∞comme correcteur monophasé équivalent g(jω). Le dimensionnement de ce correcteur est le même quia été détaillé dans le paragraphe sur les correcteurs SISO.4.3.3.2. SimulationsLe système à commander possède deux entrées (les accélérations vibratoires aux points 1 et 2)et deux sorties (les tensions des actionneurs piézoélectriques en A et B). La tension de l'actionneurpiézoélectrique en C est déduite à partir de celles en A et B par la relation : uA(t)+uB(t)+uC(t) = 0.Les �ltres de pondération W1, W2 et W3 seront identiques à ceux dimensionnés dans la section mo-nophasée à ceci près qu'il s'agit de matrices de transfert diagonales. Ceci se justi�e par le fait queseuls les actionneurs placés sur des ventres de vibrations ont une réelle action sur ce mode. Ainsi, nousnégligeons l'e�et, par exemple, de l'actionneur placé en B sur le mode induit par la phase magnétique 1.Nous avons simulé le comportement du système en déterminant l'e�cacité de la méthode de com-pensation dans un cas où nous avons trois accélérations perturbatrices à la fréquence du mode 2,déphasées entre elles de 2π
3 , �gure 4.67.120 Thèse J. OJEDA
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Figure 4.67 � Atténuation en boucle fermée pour trois excitations sinusoïdalesNous obtenons une e�cacité de compensation comparable au cas monophasé sur les trois phasessimulées. La tension piézoélectrique nécessaire a�n de compenser ces vibrations est de l'ordre de 1 V,�gure 4.68.
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Figure 4.68 � Tensions appliquées aux actionneurs piézoélectriques pour trois excitations sinusoidalesLa tension piézoélectrique nécessaire est supérieure au cas monophasé. Ceci est dû à l'accroissementdes dimensions de la machine tout en ayant gardé des dimensions de pastilles constantes. Le coe�cientde conversion piézoélectrique s'en trouve diminué.A�n de quanti�er la robustesse du contrôleur vis à vis de défauts sur l'excitation de la premièrephase, trois simulations ont été mises en place :� cas1 : le courant de la première phase est annulé, par exemple suite à une coupure électrique estprésente sur une des alimentations, �gure 4.69Thèse J. OJEDA 121



� cas 2 : le courant de la première phase est déphasé de π
4 par rapport au courant équivalentéquilibré. Ce cas correspond à un réseau non équilibré en courant, �gure 4.70� cas 3 : la fréquence du courant de la première phase est doublée par rapport à la fréquence descourants des autres phases. Ce cas correspond à la présence d'harmoniques sur le réseau, �gure4.71
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Figure 4.69 � Courant de la première phasenul
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Figure 4.70 � Courant de la première phasedéphasée de π
4
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Figure 4.71 � Courant de la première phase defréquence double par rapport aux autres phasesDans ces trois cas de �gure, le correcteur assure une robustesse de la méthode de compensation visà vis de défauts sur les perturbations magnétiques. Il en résulte que le dimensionnement du correcteurobtenu à partir des propriétés de la machine (décalage des phases de 2π
3 , fréquence de résonance de lastructure, qui reste valable pour les perturbations présentées.4.3.3.3. Résultat expérimentalExpérimentalement, la machine triphasée a été utilisée en moteur à 10 000 tr/min par une com-mande en tension avec des références de tension crénaux, �gure 4.72.
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Figure 4.72 � Atténuation en boucle fermée pour une vitesse de 10 000 tr/minUne atténuation de l'accélération de 15 dB à 20 dB est obtenue autour du mode considéré. Di�érentsessais à plusieurs vitesses de rotation sont venus con�rmer la méthode de compensation proposée etpar voie de conséquence valider la méthode de dimensionnement du correcteur proposée.4.4. ConclusionA partir d'un modèle linéaire de la résonance mécanique du stator de la machine à réluctance va-riable et de l'interaction entre les actionneurs piézoélectriques et le stator de la MRV, des fonctions detransfert avec retard ont été proposées. L'identi�cation des paramètres intervenant dans ces fonctionsde transfert a été décrite et une interprétation physique de ces paramètres à été développée. Di�érentesméthodes de commande et de dimensionnement de ces méthodes de commande ont été détaillées.Dans un premier temps, le cas mono-entrée mono-sortie (correspondant à la machine monophasée)a été étudié. Di�érents correcteurs ont été testés sur cette machine. Les di�érents tests de simulation etexpérimentaux ont mis en exergue des points cruciaux quant à la méthode de compensation. Le retardpur dans la chaîne directe, les incertitudes des paramètres et les dynamiques cachées sont responsablesde la détérioration des performances des di�érents correcteurs. Un cadre d'étude de ces di�érents pointsa été présenté par l'analyse de la robustesse en stabilité et en performances. Néanmoins, ces di�érentscorrecteurs amènent tous à une atténuation autour de 15 dB autour du mode principal de l'accélérationvibratoire de la machine. Des essais d'atténuation des vibrations ont été e�ectués pour des vitessesde rotation de la machine allant jusqu'à des vitesses de 30 000 tr/min avec des niveaux d'atténuationsemblables (15 dB).A partir de l'étude du cas mono-entrée mono-sortie, une généralisation pour le cas triphasé a étédéveloppée. Cette généralisation utilise la notion de champ de déformée vibratoire tournante dans lesMRV triphasées et porte sur deux axes : le dimensionnement d'un correcteur dans un repère tournantà la même vitesse que le champ de déformée vibratoire perturbateur (magnétique), qui revient à laréjection d'une perturbation constante, et le dimensionnement d'un correcteur équivalent monophasétransposé au cas triphasé. Divers études de robustesse vis à vis de perturbation sur le modèle de lamachine (perte d'une phase, etc.) ont démontrées la robustesse de la méthode de dimensionnementde ces correcteurs. Ces deux approches ont conduit à des correcteurs di�érents mais possédant uneatténuation en boucle fermée de 15 dB à 20 dB pour des vitesses de rotation de la machine importantes.
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Chapitre 5Domaine de validité de lacompensation par des actionneurspiézoélectriques5.1. Intérêts de l'utilisation de l'e�et d'échelleLes méthodes de dimensionnement, de placement et de commande des actionneurs piézoélectriquesvues dans les chapitres précédents nous ont permis d'obtenir une méthodologie de conception et decommande a�n de réduire les vibrations des MRV. Cependant, trois études de cas ne peuvent nousinformer sur la viabilité de ces techniques sur des machines d'aspects et de formes di�érentes. Dansla suite nous traiterons deux cas distincts : une structure de MRV donnée dont les dimensions sontvariables et des dimensions de MRV �xées avec un changement de la structure :� La première étude consiste à ne faire varier que les dimensions géométriques de la machine. Celanous informe sur le comportement des actionneurs piézoélectriques (et de leurs méthodes decommande associées) vis à vis des variations autour d'une machine référence tout en gardant lamême structure (nombre de dents statoriques et rotoriques).� La première étude est limitée pour des petites variations autour de machines références. Elle neprend donc pas en compte le fait qu'un changement de grandeur géométrique puisse imposerun changement de la structure. En e�et, il est certain que la machine monophasée puisse êtreemployée avec succès pour des petites dimensions de machine, il est sans doute absurde deconsidérer cette même machine avec des dimensions de l'ordre du mètre. Ainsi dans la secondeétude, nous faisons varier et les dimensions géométriques et le nombre de dents statoriques (etrotoriques) en gardant un pas polaire constant.Les paramètres concernés par l'étude de l'e�et d'échelle sont les fonctions de transfert entre ledéplacement vibratoire et les forces excitatrices (magnétique ou piézoélectrique). Pour rappel, cesfonctions de transfert s'écrivent :
Gmag(jω) =

Dmag

Pmag
=

G0
mag

1 + 2mi(
jω
ωi

) + ( jω
ωi

)2
(5.1)

GPZT (jω) =
DPZT

EPZT
=

G0
PZT

1 + 2mi(
jω
ωi

) + ( jω
ωi

)2
(5.2)Expérimentalement, nous constatons que les pulsations de résonances ωi et les coe�cients d'amor-tissement correspondants mi sont identiques pour une excitation magnétique ou piézoélectrique. Ene�et, ces deux paramètres ne dépendent que de la structure et non de la façon dont les modes derésonance sont excités. Les paramètres qui sont alors à modéliser sont :� Le coe�cient d'amortissement mi : l'amortissement varie en fonction de l'amplitude de l'excita-tion, de sa fréquence, de la température et des dimensions géométriques. Il est très di�cile detirer une loi générale de comportement de ce coe�cient. En revanche, il est dans la majorité descas compris entre 1 et 4%. Pour la suite de cette étude, il sera considéré comme constant pourchaque mode et égal à 3 %.Thèse J. OJEDA 125



� La pulsation de résonance ωi : la fréquence de résonance d'un mode dépend des dimensionsgéométriques et des matériaux.� Les gains statiques G0
PZT et G0

mag : ces gains statiques peuvent se déterminer analytiquement enrésolvant les équations des poutres (cylindriques) �exibles, �gure 5.1.
ecm

Fmag M0 M0

2

Fmag

Y

X
OFigure 5.1 � Géometries d'étude pour la prise en compte de l'e�et d'échellePour une excitation magnétique, le gain statique s'écrit [91] :

G0
mag =

hdmLmR3
m

YmIm
(
k1

2
− k2 +

2k2
2

π
) (5.3)avec hdm l'épaisseur d'une dent statorique, Lm la longueur active de la machine, Rm le rayonexterne , Ym le module d'Young et Im le moment d'inertie. k1 et k2 sont des paramètres dépendant desgrandeurs citées ci-dessus. De même, le gain statique pour une excitation piézoélectrique est calculépar :

G0
PZT =

KθR
2
m

YmIm
k2(

2θ

π
− sin(θ)) (5.4)avec Kθ, le coe�cient de conversion piézo-mécanique calculé au chapitre 3.5.2. E�et d'échelle par variation des dimensionsL'e�et d'échelle par variation des dimensions consiste à multiplier toutes les grandeurs mécaniquesde la machine par un paramètre Fh (en gardant la longueur active de la machine constante) en conser-vant une taille d'actionneur piézoélectrique constante a�n de ne pas obtenir des dimensions de pastillesnon raisonnables. L'in�uence du facteur d'échelle sur les déplacements statiques de la MRV pour uneexcitation magnétique (à contrainte magnétique sur les dents constante) et piézoélectrique (à tensionconstante) a été représentée sur la �gure 5.2.
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Figure 5.2 � In�uence du facteur d'échelle sur le déplacement statique de la MRVLes déplacements statiques calculés par les formules analytiques 5.3 et 5.4 ont été comparés avecdes simulations Eléments Finis a�n de les valider. Nous obtenons une très satisfaisante concordanceentre l'analytique et la simulation Eléments Finis. Pour la suite de ce chapitre, les di�érents e�etsd'échelle seront appliqués en se basant sur ces formules analytiques.Nous observons que le déplacement statique dû aux contraintes magnétiques est a�ne avec le facteurd'échelle. Plus la machine possède des dimensions importantes, plus le déplacement croit. A contrario,plus les dimensions de la machine sont importantes, plus le déplacement statique dû aux actionneurspiézoélectriques est faible. Ceci s'explique par le fait que l'épaisseur de culasse statorique croit maisque l'épaisseur et ainsi la tension piézoélectrique de l'actionneur piézoélectrique restent constantes.L'actionneur doit donc mettre en vibration une structure plus rigide. Ces dépendances sont résuméespar les relations 5.6 :
G0

mag ∝ Fh (5.5)
G0

PZT ∝ F−1
h (5.6)Pour quanti�er l'e�cacité de la méthode en tenant compte de l'e�et d'échelle, nous appliquonsà la commande robuste vue au chapitre 4, les variations de dimensions. La fonction d'échelle 5.4 estappliquée à la fonction de transfert piézoélectrique Gh(jω) et la fonction d'échelle 5.3 à la fonction detransfert magnétique/mécanique Gmag(jω), �gure 5.3.
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Pour chaque valeur du facteur d'échelle, le correcteur K(jω) est redimensionné et réintroduit dansle schéma de simulation. La valeur de la tension piézoélectrique ainsi générée peut ensuite être limitéepar écrêtage à ±10 V, �gure 5.4.
10V

-10V

Schéma de commande avec limitation de tension

Schéma de commande sans limitation de tension

Figure 5.4 � Ecrêtage de la tension piézoélectriqueSur la �gure 5.5 ont été simulées les accélérations vibratoires de perturbation, piézoélectrique ettotale dans le cas où la tension piézoélectrique n'est pas limitée et dans le cas où elle est limitée à unevaleur absolue de 10 V, a�n dévaluer l'e�cacité du correcteur pour di�érentes valeurs d'échelle.
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Figure 5.5 � Accélérations vibratoires avec et sans limitation de la tension piézoélectriqueComme il a été prévu par la formule 5.3, l'accélération perturbatrice croit en fonction du facteurd'échelle. Le gain de la fonction de transfert piézoélectrique GPZT (jω) étant décroissant avec le facteurd'échelle, le dimensionnement du correcteur K(jω) conduit à augmenter le gain à la fréquence derésonance de celui-ci. Ainsi, pour garantir une atténuation de l'accélération totale constante, la tensionpiézoélectrique croit fortement avec le facteur d'échelle (croissance proportionnelle à F 2
h ). Sur les �gures5.6 et 5.7, ont été représentées les tensions des actionneurs piézoélectriques et l'atténuation obtenue.
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Figure 5.6 � Tension des actionneurs piézoélectriques avec et sans limitation
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Figure 5.7 � Atténuation de l'accélération vibratoire totale avec et sans limitationSans limitation de cette tension piézoélectrique, l'atténuation de référence (imposée par le gabaritdu �ltre W3 de l'ordre de 21 dB, voir chapitre 4) diminue sensiblement (perte de 5dB pour une mul-tiplication des dimensions par 10). Cependant, la tension piézoélectrique nécessaire devient de l'ordrede 30 V. A�n d'utiliser des composants basses tensions comme des ampli�cateurs opérationnels pourl'alimention des actionneurs, il est possible de limiter la tension piézoélectrique à 10 V en module. Dansce cas de �gure, l'atténuation de l'accélération vibratoire est très fortement dégradée. L'atténuationn'est plus que de 5 dB pour un facteur d'échelle de 10.Sur la �gure 5.8 a été représentée la tension piézoélectrique appliquée aux actionneurs lorsque sonamplitude est limitée à 10 V.
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20sin(ωt)Figure 5.8 � Non linéarité au niveau de la tension piézoélectriquePour des valeurs de tension légèrement supérieures à 10 V (sur la �gure 5.8, 10.2 et 10.5 V),le premier harmonique de la tension piézoélectrique qui est responsable de l'atténuation des vibra-tions croît avec l'e�et d'échelle. Ceci explique sur la �gure 5.5 le décrochement sur les accélérationsvibratoires totales et piézoélectriques avec une légère amélioration de la compensation alors que la li-mitation de la tension des actionneurs aurait dû avoir directement un e�et négatif sur la compensation.A taille d'actionneurs constante, la tension piézoélectrique croit rapidement avec l'accroissementdes dimensions de la machine. A�n de conserver une atténuation en boucle fermée constante, il estnécessaire que la tension piézoélectrique suive une loi du type F 2

h . Si la tension piézoélectrique estlimitée, l'atténuation en boucle fermée décroît très rapidement lorsque la limite en tension est atteinte.5.3. E�et d'échelle avec variation de la topologie de machineLe paragraphe précédent a démontré qu'un accroissement important de la tension piézoélectriqueétait nécessaire a�n de compenser les vibrations de MRV �grandes tailles�. Dans ce paragraphe, l'e�etd'échelle est appliqué a�n de modéliser l'in�uence de la structure d'une MRV sur l'e�cacité de lacompensation. Pour ce faire, à partir de la machine triphasée (6/4) ayant une paire de pôle (p) sontgénérées plusieurs machines aux mêmes dimensions de rotor externe et stator interne mais possédant unnombre de paires de pôles plus important. A partir d'un motif élémentaire, représenté sur la �gure 5.9,toutes les machines ont été générées par une copie circulaire de ce motif. Ainsi, le nombre d'actionneurspiézoélectriques correspondra dans ce cas, au nombre de dents statoriques.
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Figure 5.9 � Paramètres géométriques pour l'étude de l'e�et d'échelle130 Thèse J. OJEDA



Chacune des machines aura un couple et un courant d'alimentation identiques. Le couple électro-magnétique dans le cas d'une alimentation en crénaux s'écrit dans les di�érents cas :
Cem =

2

π
N0

r (Φ)I =
2

π
N0

r (B0Lmh0
dm)I =

2

π
pNr(BLmhdm)I (5.7)De l'équation 5.7, nous en déduisons les di�érents paramètres des machines pour obtenir un coupleconstant à partir d'un courant identique pour toutes les MRV :

Nr = pN0
r (5.8)

B =
B0

p
(5.9)

hdm =
h0

dm

p
(5.10)

ecm =
hdm

2
=

h0
dm

2p
(5.11)avec Nr le nombre de dents rotoriques, hdm la largeur d'une dent, et ecm l'épaisseur de culassestatorique. A partir de contraintes de construction, nous en déduisons les autres paramètres :

nm = =
n0

m

p
(5.12)

laPZT =
la0

PZT

p
(5.13)avec nm le nombre de spires, et laPZT , la largeur d'un actionneur piézoélectrique. Ces di�érentesrègles ont été représentées sur les �gures 5.10 et 5.11 dans le cas d'une machine 6/4 (p = 1) et d'unemachine 24/4 (p = 4).

Figure 5.10 � Géometrie pour une MRV 6/4de rayon statorique extérieur 100 mm et p=1 Figure 5.11 � Géometrie pour une MRV 24/16de rayon statorique extérieur 100 mm et p=4Ainsi, la force magnétique (Fm) qui s'exerce sur une dent statorique s'écrit :
Fm ' B2

2µ0
Lmhdm =

(B0

p )2

2µ0
Lm

h0
dm

p
=

(B0)2

2µ0
Lmh0

dm

1

p3
(5.14)Sur la �gure 5.12, l'in�uence du nombre de paires de pôles sur le déplacement statique d'un motifélémentaire a été représentée.Thèse J. OJEDA 131
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Figure 5.12 � In�uence du nombre de paires de pôles sur le déplacement statique de la MRVLe déplacement vibratoire statique dû aux contraintes magnétiques reste quasi constant quelquesoit le nombre de paires de pôles. S'il peut sembler contradictoire que le déplacement statique resteconstant à partir d'une force magnétique qui varie en p−3, il faut remarquer que l'épaisseur de culassediminue avec p et par voie de conséquence le stator de la MRV devient moins rigide. Ces deux e�ets secomposent quasi intégralement, ce qui explique la constance du déplacement statique. La �gure 5.13représente le gain statique G0
mag en fonction du nombre de paires de pôles calculé à partir de la relation5.6.

10
0

10
1

10
−3

10
−2

10
−1

10
0

Nombre de paires de poles

G
ai

n 
st

at
iq

ue
 G

0 m
ag

Figure 5.13 � Gain statique magnétique en fonction du nombre de paires de pôlesLe gain statique G0
mag est une fonction proportionnelle à p3. La contrainte étant proportionnelle à

p−3, le produit de la contrainte avec le gain statique qui donne le déplacement statique est constant.Ceci explique ce qui a été observé sur la �gure 5.12 montrant un déplacement statique magnétiqueconstant en fonction du nombre de paires de pôles.Pour un actionneur piézoélectrique avec des dimensions constantes (modèle excitation piézoélec-trique (a)) quel que soit le nombre de paires de pôles, le déplacement statique décroît très légèrementen fonction du nombre de paires de pôles. Cela est dû à ce que le coe�cient de conversion piézoélec-trique/mécanique est une fonction convexe de l'épaisseur de culasse statorique. Ainsi, si ce coe�cient132 Thèse J. OJEDA



est maximum pour une machine à une paire de pôles, la diminution de l'épaisseur de la culasse diminue.Pour rester sur l'optimum de ce coe�cient quel que soit le nombre de paire de pôle, il faut assurer quele rapport ePZT /ecm = cste ∀p. Par conséquent, il faut que l'épaisseur de l'actionneur piézoélectriquesuive une loi du type p−1 (modèle excitation piézoélectrique (b)). Dans ce cas de �gure, le déplacementstatique croit avec le nombre de paires de pôles.Comme au paragraphe précédent, les variations des déplacements statiques ont été introduites dansle dimensionnement et la simulation de la commande robuste. Sur la �gure 5.14 ont été simulées lesaccélérations vibratoires de perturbation, piézoélectrique et totale pour les variations du nombre depaires de pôles.
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Figure 5.14 � Accélérations vibratoires en fonction du nombre de paires de pôlesNous observons que les trois accélérations vibratoires sont restées constantes. En e�et, l'accélérationvibratoire due aux contraintes magnétiques étant constante, le correcteur dimensionné pour atteindreune atténuation de l'ordre de 21 dB impose toujours la même accélération vibratoire due aux acc-tionneurs piézoéletriques. Sur la �gure 5.15 a été représentée la tension piézoélectrique dans ce mêmecas.
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Figure 5.15 � Tension des actionneurs piézoélectriques en fonction du nombre de paires de pôlesThèse J. OJEDA 133



Le gain de la fonction de transfert piézoélectrique étant croissante (en amplitude) avec le nombrede paires de pôles, le dimensionnement du correcteur impose un gain pour le mode de résonance plusfaible. Ceci se traduit par une diminution de la tension piézoélectrique nécessaire pour assurer uneatténuation constante avec le nombre de paires de pôles, �gure 5.16.
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Figure 5.16 � Atténuation de l'accélération vibratoire totale en fonction du nombre de paires de pôlesEn résumé, à couple constant et pour une atténuation des vibrations constantes, dimensionner uneMRV possédant un grand nombre de paires de pôles permet de diminuer la tension piézoélectriquenécessaire.5.4. Exemple applicatif au cas du véhicule électriqueDans cette section, un exemple applicatif est traité a�n de mettre en perspective les résultatsprécédemment présentés. L'objectif est de dimensionner une méthode de compensation de vibrationpar des actionneurs piézoélectriques pour atteindre au minimum une atténuation de 15 dB pour unemachine ayant des caractéristiques proches des alterno-démarreurs et pour une tension d'actionneur nedépassant pas 10 V. Les données du cahier des charges sont un rayon extérieur de la machine Rext de100 mm et une longueur active La de 60 mm. Suite aux résultats obtenus dans la partie précédente, laméthode de placement retenue correspond au cas où un actionneur piézoélectrique est placé en vis à visd'une phase magnétique (i.e. un actionneur piézoélectrique par pas polaire). Le dimensionnement de lapartie magnétique de la machine est e�ectué par une méthode empirique telle que le rayon interne dustator Rint correspond à 65% du rayon externe et que le �ux dans une dent correspond au double du�ux de la culasse. Ainsi, nous pouvons dé�nir à partir de ces règles un certain nombre de paramètresgéométriques :
Rint = 0.65Rext (5.15)
Φdm = 2Φcm (5.16)
hdm = 2ecm déduit de l'équation précédente (5.17)Le pas polaire θm s'exprime en fonction du nombre de paires de pôles p par la relation :

θm =
2π

6p
(5.18)Ainsi, en se plaçant au niveau du rayon interne du stator Rint, l'arc intercepté par un pas polaires'écrit :134 Thèse J. OJEDA



θmRint = θm0.65Rext = larc ' 2hdm (5.19)Sur chaque pas polaire, la longueur d'arc larc est répartie pour avoir 50% de cuivre et 50% de fersoit une longueur de 2hdm. Ainsi, la largeur de la dent et l'épaisseur de culasse sont calculées par lesrelations :
hdm =

π

6p
0.65Rext (5.20)

ecm =
π

12p
0.65Rext (5.21)Pour la suite de cette étude, nous imposons que la largeur de l'actionneur piézoélectrique (laPZT )soit égale à la largeur d'une dent magnétique (hdm). Cette insertion n'est pas restrictive du point de vuede la méthode, elle permet seulement d'avoir une solution réaliste et réalisable expérimentalement. Lesparamètres restant à dimensionner sont l'épaisseur de l'actionneur piézoélectrique ePZT et le nombrede paires de pôles (l'étude étant e�ectuée sur un plan de coupe de la machine, nous supposons que lalongueur de l'actionneur correspond à la longueur active de la machine, soit 60 mm). Le dimensionne-ment de l'épaisseur de l'actionneur piézoélectrique est e�ectué à partir de l'équation 3.11 du chapitre 3qui donne la déformée maximale imposée par l'actionneur piézoélectrique en fonction (principalement)de l'épaisseur de culasse et de l'épaisseur de l'actionneur. Cette fonction convexe possède un maximumpour :

ePZT =
3

4
ecm (5.22)Ainsi, l'épaisseur de l'actionneur est donnée par :

ePZT =
3π

48p
0.65Rext (5.23)Les �gures 5.17 et 5.18 représentent l'in�uence du nombre de paires de pôles (NPP) sur les para-mètres précédemment cités.
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Figure 5.17 � In�uence du NPP sur l'épaisseurde la culasse et de l'actionneur 0 2 4 6 8 10
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Figure 5.18 � In�uence du NPP sur la largeurde la dent et de l'actionneurIl faut noter que l'augmentation du nombre de paires de pôles permet de diminuer aussi bien lesparamètres géométriques de la machine tels que l'épaisseur de la culasse ou la largeur de la dent stato-rique mais aussi les dimensions de l'actionneur piézoélectrique. A couple constant, il a été représentésur la �gure 5.19, l'in�uence du nombre de paires de pôles sur le déplacement vibratoire statique àpartir des relations 5.1 et 5.2.Thèse J. OJEDA 135



0 2 4 6 8 10
0

0.5

1

1.5

2

2.5

3

3.5

4

4.5

5
x 10

−8

Nombre de paires de poles

D
ep

la
ce

m
en

t v
ib

ra
to

ire
 s

ta
tiq

ue
 (

m
)

 

 

Modele excitation piezoelectrique
Modele excitation magnetique

Figure 5.19 � In�uence du NPP sur le déplacement vibratoire statique de la MRVComme il avait été détaillé dans la section traitant de l'e�et d'échelle par variation de la topologie,le déplacement vibratoire magnétique reste constant avec le nombre de paires de pôles. En revanche,le déplacement vibratoire piézoélectrique est une fonction croissante avec le nombre de paires de pôles.Le calcul de ces déplacements vibratoires permet de déterminer les di�érents gains pour la partiemagnétique et piézoélectrique introduits ensuite dans le modèle de simulation du correcteur H∞.C'est à partir de cette simulation que nous allons déterminer l'atténuation accessible et la tensionpiézoélectrique nécessaire pour atteindre ce niveau de compensation. Sur la �gure 5.20 ont été simuléesles accélérations vibratoires de perturbation, piézoélectrique et totale en fonction du nombre de pairesde pôles.
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Figure 5.20 � Accélérations vibratoires en fonction du nombre de paires de pôlesAvec l'augmentation du gain de la fonction de transfert piézoélectrique pour un accroissement dunombre de paires de pôles, l'atténuation obtenue est supérieure si le nombre de paires de pôles estimportant. Sur la �gure 5.21 a été simulée la tension piézoélectrique nécessaire en fonction du nombrede paires de pôles.
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Figure 5.21 � Tension des actionneurs piézoélectriques en fonction du nombre de paires de pôlesBien que l'atténuation de l'accélération vibratoire soit croissante avec le nombre de paires de pôles,la tension piézoélectrique nécessaire décroît (grâce à l'augmentation du gain de la fonction de transfertpiézoélectrique). Nous observons que pour obtenir une tension piézoélectrique inférieure à 10 V, il fautau minimum avoir un nombre de paires de pôles supérieur à 2. Sur la �gure 5.22 a été simulé le gainen ampli�cation de la méthode en fonction du nombre de paires de pôles.
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Figure 5.22 � Atténuation de l'accélération vibratoire totale en fonction du nombre de paires de pôlesPour atteindre les 15 dB d'atténuation demandé par le cahier des charges, nous observons qu'ilfaut que le nombre de paires de pôles soit supérieur à 3, ce qui impose que la machine minimale pourrespecter le cahier des charges en terme de tension piézoélectrique inférieure à 10 V et une atténuationen boucle fermée d'au moins 15 dB est une MRV avec 3 paires de pôles, i.e. une MRV 18/12. Pourcette machine, nous obtenons les paramètres du tableau 5.4.
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Machine 18/12Paramètre Valeur
p 3
Rext 100 mm
Lact 60 mm
hdm 11 mm
laPZT 11 mm
ecm 5.6 mm
ePZT 4.2 mm
VPZT 4.8 VAttenuation 15 dBTable 5.1 � Paramètres de la machine mini-male Figure 5.23 � Machine minimale qui permetde respecter le cahier des chargesLe choix du nombre de paires de pôles n'est pas seulement caractérisé par l'e�cacité de la méthodede compensation des vibrations. En e�et, le choix du nombre de paires de pôles pour une machineélectrique découle d'un processus d'optimisation. L'augmentation de celui-ci tend à diminuer les têtesde bobines, diminuer la masse de la machine et à diminuer l'inertie du rotor mais également à limiterles fréquences électriques et les pertes associées. A ces di�érents critères, l'e�cacité de la méthodede compensation est facilement intégrable et conduit à des choix du nombre de paires de pôles rai-sonnables ayant une atténuation importante des vibrations et une alimentation aisée des actionneurspiézoélectriques.5.5. Conclusion sur l'e�et d'échelleUn modèle analytique obtenu à partir du calcul du déplacement statique d'un cylindre permetde modéliser l'e�et d'une variation de la géométrie de la MRV sur la méthode de compensation etplus particulièrement, sur l'atténuation attendue en boucle fermée. Deux variations de la géométrieont été proposées. La première consiste en la variation par un facteur d'échelle de toutes les grandeursmécaniques mais en gardant une taille d'actionneur piézoélectrique constante. Un second e�et d'échellea été modélisé en caractérisant la méthode de compensation vis à vis de la variation de la topologie dela machine (soit la variation du nombre de paires de pôles). L'atténuation en boucle fermée (représentéepar le gain en atténuation) a été montrée sur les deux �gures 5.24 et 5.25 dans le cas où la tensionpiézoélectrique n'est pas limitée et dans le cas où elle est limitée à 10 V (résultats compilés à partirdes résultats pour la variation des dimensions et de la topologie).
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Figure 5.24 � Gain en atténuation sans limita-tion de la tension piézoélectrique (FDE : facteurd'echelle ; NPP : nombre de paires de pôles) 0246810
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Figure 5.25 � Gain en atténuation avec limita-tion de la tension piézoélectrique (FDE : facteurd'echelle ; NPP : nombre de paires de pôles)Nous observons que sans limitation de tension il est raisonnable d'obtenir une atténuation en bouclefermée de 15 à 20 dB quel que soit les variations des dimensions (de 1 à 10) et le nombre de paires depôles (de 1 à 10). Cependant, si la tension piézoélectrique est limitée l'atténuation en boucle ferméechute très rapidement et tend vers 0 pour une paire de pôles. Néanmoins, dès que le nombre de pairesde pôles devient supérieur à 1, la limite en tension n'est plus atteinte.Ainsi, plus les dimensions de la MRV sont importantes plus l'e�cacité de la méthode de compen-sation décroît. Cette méthode est alors plutôt destinée aux machines de petits diamètres. Cependant,pour une MRV �xée par un cahier des charges, il est alors possible de réduire la tension piézoélectriqueen augmentant le nombre de paires de pôles. En réunissant les deux raisonnements, la méthode decompensation peut être appliquée pour des machines de forts diamètres mais possédant un nombre depaires de pôles important.
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Conclusion - Perspectives
Ce mémoire a présenté les di�érents travaux réalisés durant cette thèse sur la réduction des vibra-tions à l'aide du contrôle actif par des actionneurs piézoélectriques collés sur la surface extérieure demachines à réluctance variable. Cette étude avait principalement pour but de dresser un cadre généralthéorique sur la méthode de compensation en commençant par obtenir des modèles de l'ensemble descontraintes s'exerçant sur la machine, puis par le placement et dimensionnement optimaux des action-neurs jusqu'à leurs commandes. Ce cadre général a été formalisé à l'aide de formulations analytiqueset numériques, des simulations des systèmes et par l'expérimentation sur di�érentes machines. L'origi-nalité de ce travail se situe principalement sur les plans suivants :� Formulation de modèles magnétiques et aérodynamiques adaptés au problème des vibrations� Développement d'un cadre général d'optimisation du placement et du dimensionnement d'ac-tionneurs piézoélectriques prenant en compte les contraintes s'exerçant sur la machine� Comparaison en simulation et de manière expérimentale de di�érents correcteurs modernes etl'analyse de la robustesse de ces correcteurs� Utilisation de la commande H∞ dans le cadre de l'analyse de l'e�et d'échelle sur la méthode decompensationDans le premier chapitre de ce mémoire a été présentée une étude bibliographique portant sur laréduction des vibrations et le contrôle actif. Ce chapitre permet de situer les recherches présentées dansle contexte scienti�que actuel et ainsi de dégager les spéci�cités et l'originalité de la méthode proposée.Dans le deuxième chapitre, l'étude de l'origine du bruit émis par les machines à réluctance variablea permis de formuler des modèles des contraintes (magnétiques, aérodynamiques et mécaniques) s'exer-çant sur le stator de la machine. Cette formulation basée sur la décomposition modale des contraintespermet d'obtenir des modèles de simulation possédant en amplitude et en distribution les mêmes pro-priétés que les contraintes réelles. Des essais expérimentaux sont venus valider ces modèles.Le troisième chapitre a traité du placement et du dimensionnement optimal d'actionneurs pié-zoélectriques en vue de la réduction des vibrations des MRV. A partir d'un modèle analytique dumoment généré par un actionneur piézoélectrique, deux modèles ont été confrontés. Le premier, basésur la maximisation du transfert d'énergie entre un mode donné et l'actionneur (méthode du Grammiende commandabilité), permet un dimensionnement et un placement pertinent des actionneurs dans uncadre statique (alimentation d'une phase) mais néanmoins multi-modes. Des simulations Éléments �nisont validé les résultats d'optimisation obtenus. Le second modèle, prenant en compte les contraintesqui s'exercent sur le stator, a été introduit a�n de considérer les e�ets tels que les champs tournantsde déformée vibratoire. Ces di�érentes optimisations ont été réalisées dans le but de dimensionner etplacer des actionneurs sur trois machines expérimentales : une monophasée, une triphasée et une MRV12/8.Dans le quatrième chapitre, la commande optimale des actionneurs piézoélectriques a été étudiée.Dans un premier temps, di�érents correcteurs de l'automatique moderne (PPF, LQG, IMC et H∞)ont été dimensionnés dans l'optique de la réduction des vibrations sur la machine monophasée. CeThèse J. OJEDA 141



cas mono-entrée, mono-sortie a permis une comparaison par la simulation et l'expérimentation de cesdi�érents correcteurs. La robustesse vis à vis des retards introduits par les di�érents éléments du sys-tème a été étudiée. Ces retards dégradent les performances des correcteurs notamment en n'atténuantpas les premiers lobs de vibration. Ensuite, la robustesse vis à vis d'autres modes de résonance noninclus dans le dimensionnement et des incertitudes a été étudiée et a permis de donner des bornes devariations de ces incertitudes. Pour un fonctionnement basse vitesse (10 000 tr/min) et haute vitesse(30 000 tr/min), ces di�érents correcteurs permettent une atténuation de 15 à 20 dB de l'accélérationvibratoire au niveau de la résonance principale. Finalement, le cas mono-entrée et mono-sortie a étéétendu au cas multi-entrées, multi-sorties avec succès en utilisant une transformation des systèmestriphasées : par une transformation de Fortescue et un schéma monophasé équivalent.La dernière partie a traité de l'in�uence de la géométrie de la MRV sur la méthode de compensation.A partir d'une formulation analytique des déplacements magnétiques et piézoélectriques et en utilisantun correcteur H∞, l'atténuation vibratoire résultante ainsi que la tension piézoélectrique nécessaireont été simulées. Pour une variation linéaire de toutes les dimensions de la machine (à taille d'action-neur constante et à géométrie �xée), pour garantir les performances en atténuation de la méthode decompensation, la tension piézoélectrique doit croître comme le carré de la variation des dimensions.En considérant la variation de la topologie à rayon extérieur constant (augmentation du nombre depaires de pôles), la tension piézoélectrique peut être diminuée pour une atténuation constante. Desdeux précédents points, nous pouvons conclure que la méthode est particulièrement adaptée au cas despetites machines mais peut également être utilisée pour des machines de fort diamètres possédant ungrand nombre de paires de pôles.Ce travail a ouvert plusieurs perspectives dans des domaines pluri-disciplinaires :Modélisation des liaisons mécaniquesDans le chapitre sur la commande des actionneurs piézoélectriques, il est apparu qu'une résonanceparasite de la carcasse perturbait la stabilité et les performances du correcteur. Même si la connais-sance de tous les modes présents est possible par une simulation modale Éléments Finis (�gure 5.26),l'interaction entre les di�érentes parties, stator-�asques-carcasse-bâti n'a pas été prise en compte. Unmodèle permettant de caractériser ce couplage devra être étudié et inclus dans la procédure de di-mensionnement et de placement des actionneurs a�n de minimiser la dégradation des performances ducorrecteur.

Figure 5.26 � Modèle Eléments �nis par la prise en compte des liaisons mécaniques142 Thèse J. OJEDA



Amélioration des modèles multi-physiquesDans ce mémoire, les aspects acoustiques n'ont que peu été traités. Un modèle acoustique plus�n doit permettre d'identi�er plus clairement les modes de vibration qui ont le plus d'in�uence surle bruit et qui sont donc à atténuer en tout premier lieu. D'une manière plus générale, les modèlesmulti-physiques des contraintes s'exerçant sur la machine devront être approfondis : in�uence de latempérature sur la méthode, e�et de la contrainte à la fréquence de résonance sur les aspects magné-tiques, modèle �n des contraintes aérodynamiques, etc.Atténuation des premiers lobs de vibrationL'atténuation des premiers lobs de vibration doit aussi être abordée. Le modèle nominal du systèmedoit être amélioré a�n de pouvoir atténuer e�cacement ces premiers lobs, �gure 5.27.
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Figure 5.27 � Atténuation des premiers lobs de vibrationApplication de la méthode à d'autres machinesDes nouvelles structures de machine électrique innovante ont vu le jour cette dernière décenniecomme les machines synchrones double excitation ou les machines à commutation de �ux. La générali-sation des résultats obtenus dans cette thèse à d'autres sortes de machines doit aussi être abordée a�nd'obtenir une méthode de compensation indépendante de la topologie de la machine à traiter.Utilisation des résultats obtenus sur les vibrations pour le diagnostique des machinesélectriquesPour �nir, il me semble intéressant d'utiliser les di�érents résultats obtenus lors de cette thèsepour le diagnostique des machines électriques par le traitement des informations vibratoires. En e�et,une bonne connaissance du comportement vibratoire de la machine peut aider à la mise en place detechniques d'observation et de diagnostique des défauts.
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AnnexeLa loi de HookeDans le cas d'un matériau élastique, la loi de Hooke dans le cas une dimension s'écrit :
T = Y S (5.24)avec T la contrainte exercée sur le matériau, S la déformée induite dans le matériau et Y sonmodule d'Young. Cette relation est identique à la relation qui relie la force à l'allongement dans unressort (F = kx avec F la force, k la raideur du ressort et x l'allongement du ressort). A volumeconstant, la déformée d'un axe impose une déformée dans l'axe transverse, �gure 5.28.
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Figure 5.28 � Dé�nition du coe�cient de PoissonCe phénomène a été mis en évidence par S.D. Poisson. Le coe�cient de Poisson permet ainsi decaractériser la déformée d'un matériau perpendiculairement à la direction de la contrainte appliquée.Le coe�cient de Poisson est dé�ni par la relation :
ν =

Contraction transversale unitaireAllongement axial unitaire =
(H0 − H)/H0

(L − L0)/L0
(5.25)Pour un matériau isotrope élastique, les contraintes/déformées dans les di�érents axes vont êtrereliées entre elles par la loi de Hooke s'écrivant :

Tij =
Y

1 + ν
(Sij +

ν

1 − 2ν
trace(S)δij) (5.26)où ν est le coe�cient de Poisson du matériau, S le tenseur des déformées et δij le symbole deKronecker. Dans le cas où les seules contraintes non nulles sont les contraintes T11 et T22 (cas descontraintes planes), cette relation peut s'écrire en projection sur les axes 11 et 22 :

T11 =
Y

1 − ν2
(S11 + νS22) (5.27)

T22 =
Y

1 − ν2
(S22 + νS11) (5.28)Pour des tôles Fer Silicium (Fe-Si 3%), le module d'Young vaut 212,7 GPa et le coe�cient dePoisson 0,283.Thèse J. OJEDA 145
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La�gure5.30représenteleschémadesimulationMatlabpouruncorrecteur
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