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Résumé
L’objectif de cette thèse est l’étude du bruit propre d’origine hydrodynamique au niveau de

l’antenne d’étrave d’un sous-marin pour des fréquences comprises entre 10 Hz et quelques kHz.
Dans cette optique, trois problématiques particulières doivent être étudiées : la modélisation
du comportement vibro-acoustique des structures en fluide lourd, l’intégration de l’excita-
tion couche limite turbulente (CLT) dans les modèles numériques déterministes et la mesure
de la réponse d’une structure sous écoulement turbulent. Le premier chapitre est consacré à
la synthèse bibliographique des différentes méthodes existantes pour étudier de tels problèmes.

Dans un second chapitre, nous présentons la méthode PTF (Patch Transfer Functions),
qui est une approche par sous-structuration de domaines permettant l’étude des problèmes
vibro-acoustiques en basses et moyennes fréquences. Cette méthode n’ayant été appliquée
qu’en fluide léger, l’un des enjeux de ce chapitre est d’étudier son applicabilité en fluide lourd
et de mettre en lumière d’éventuels points de blocage. Nous montrons ainsi que des problèmes
de convergence de la méthode apparaissent en fluide lourd. Pour pallier ces difficultés, nous
présentons, dans le troisième chapitre, deux stratégies de calcul permettant d’accélérer la
convergence globale de la méthode.
Le quatrième chapitre propose une application de la méthode PTF pour caractériser la ré-
ponse vibro-acoustique en fluide lourd d’une structure soumise à une CLT et couplée à un
milieu fluide extérieur et à une cavité acoustique, encombrée par des structures déformables.
Pour traiter ce problème, nous complétons, tout d’abord, le modèle PTF par l’introduction
de l’excitation CLT dans les modèles déterministes, à partir d’une décomposition de l’inter-
spectre des fluctuations de pression pariétale sur une base d’ondes planes décorrélées. Nous
présentons, ensuite, le calcul de l’impédance de rayonnement par pavé pour des surfaces de
couplage de géométrie quelconque, ainsi qu’un modèle d’encombrement permettant, à par-
tir de considérations physiques, de tenir compte simplement de la complexité structurale de
structures encombrant une cavité acoustique. Cette application nous permet de montrer que
l’influence de l’encombrement des cavités sur la réponse vibro-acoustique du système ne peut
pas être négligée, lorsque l’on s’intéresse à l’étude du bruit hydrodynamique au niveau d’une
antenne d’étrave de sous-marin.

Dans le cinquième chapitre, nous développons une technique expérimentale permettant de
caractériser le comportement des structures sous écoulement turbulent. Cette technique est
basée sur la décomposition en ondes planes décorrélées présentée au chapitre 4 et nécessite la
génération de champs de pression pariétale correspondant à ceux que l’on obtiendrait à partir
d’ondes propagatives et évanescentes pour tenir compte des caractéristiques spectrales de la
CLT. Pour cela, nous utilisons une antenne de monopôles acoustiques, dont nous déterminons
numériquement les principaux paramètres (taille, nombre de monopôles et distance antenne-
paroi). Le nombre de monopôles augmentant avec la fréquence, la mise en œuvre de cette
méthode peut s’avérer délicate. Pour contourner cette difficulté, nous présentons le principe
de l’antenne synthétique, dont la validation expérimentale est étudiée dans le dernier chapitre.

Mots clés : Interaction fluide-structure, fluide lourd, méthode PTF, antenne synthétique,
vibro-acoustique.
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Abstract
The aim of this thesis is the study of the hydrodynamic self-noise under a SONAR dome

from 10 Hz to a few kHz. For this purpose, three particular studies has to be considered :
the modelling of the vibro-acoustic behaviour of immersed structures in heavy fluid, the im-
plementation of the turbulent boundary layer (TBL) excitation in deterministic formulations
and the measurement of the response of a structure to a TBL. The first chapter is devoted to
a bibliographical study of existing methods to deal with such problems.

In the second chapter, we introduce the PTF (Patch Transfer Functions) method, which
is based on substructuring and impedance/mobility concepts. This approach allows solving
vibro-acoustic problems in the low and mid-frequency ranges. Because this method has only
been applied to light fluid cases, one of the main issues of this chapter is the study of its
applicability to heavy fluid cases. In the latter situation, convergence difficulties are observed.
To overcome them, two strategies are developed in the third chapter to improve the global
convergence of the method.
The fourth chapter presents an application of the PTF method to a structure subjected to a
TBL excitation and coupled to an external fluid medium and an acoustic cavity, cluttered up
by elastic structures. To solve this problem, we first complete the PTF model by introducing
the TBL excitation in the method from a plane waves expansion of the TBL cross-spectrum.
Then, we introduce the computation of the PTF of an external fluid medium and that of a
cavity cluttered up by elastic structures from a simplified model of the clutter. This applica-
tion highlights the non-negligible influence of the clutter on the vibro-acoustic response of the
whole system.

In the fifth chapter, an experimental technique to simulate the behaviour of structures
under TBL is developed. This technique is based on the plane waves expansion presented in
chapter 4 and required the generation of wall pressure fields corresponding to those of pro-
pagating and evanescent waves to represent the spectral features of the TBL. To this end,
a monopole array is used. The main parameters of the array are numerically estimated. The
number of monopoles increasing with frequency, the experimental implementation of this tech-
nique can be delicate. To overcome this difficulty, the use of a synthetic antenna is introduced.
The experimental validation of this technique is studied in the last chapter.

Keywords : Fluid-structure interaction, heavy fluid, PTF method, synthetic antenna, vibro-
acoustics.
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Intoduction - Contexte Général

Les antennes SONAR sont utilisées en lutte sous-marine aussi bien par les sous-marins que
par les navires de surfaces, comme les frégates anti-sous-marines, pour détecter, localiser et
classifier une cible potentielle. Pour un sous-marin, on peut distinguer 4 types d’antennes (cf.
figure 1) [1] :

• Les antennes linéaires remorquées, spécialisées dans l’écoute très basse fréquence (ETBF),
sont composées d’hydrophones régulièrement espacés et remorquées directement par le
sous-marin. Leur gamme de fréquence est de l’ordre de la centaine de Hz,
• Les antennes de flancs sont placées sur la coque externe du sous-marin et ont essen-

tiellement pour rôle de localiser les cibles. Leur gamme de fréquence est de l’ordre de
quelques kHz,
• Les antennes de massif (ou intercepteurs) sont placées au niveau du kiosque. Leur objectif

est de repérer les bâtiments utilisant un SONAR actif. Ils opèrent généralement dans le
domaine hautes fréquences,
• Les antennes d’étrave sous dôme ont essentiellement un rôle de veille passive, elles sont

situées à l’avant du bâtiment et sont généralement de forme cylindrique ou sphérique.
Elles sont adaptées à l’écoute en moyenne fréquence (quelques kHz).

Figure 1 – Système SONAR pour sous-marins

Le système SONAR d’un sous-marin lui permet ainsi de détecter une cible sur des distances
pouvant atteindre plusieurs dizaine de kilomètres. Néanmoins, ces systèmes sont suceptibles

1



2

d’être perturbés non seulement par le bruit de fond du milieu marin, mais également par les
bruits générés par le sous-marin lui-même, que l’on regroupe généralement sous le terme de
bruit propre. Ces bruits ont plusieurs origines, parmi lesquelles [2] :

• Le bruit de propulsion, lié notamment à la rotation des hélices et au phénomène de
cavitation qui crée un sillage de bulles dans l’axe de propulsion,
• Le bruit électrique provenant des appareils électriques embarqués dans le sous-marin et

dont la fréquence se situe autour de 50 Hz,
• Le bruit mécanique, lié aux vibrations des machines attachées sur des berceaux suspen-

dus excitant la coque, qui va ensuite rayonner au niveau des antennes de flancs et des
antennes d’étrave sous dôme,
• Le bruit hydrodynamique, lié à l’écoulement du fluide environnant sur la coque, le dôme

et la grille de ballast et apparaissant pour des vitesses d’avance élevées du bâtiment. La
couche limite que l’on peut considérer comme turbulente va alors exciter les parties du
bâtiments directement en contact avec le fluide extérieur, qui vont ensuite rayonner au
niveau des antennes de veilles.

Dans le cadre de cette thèse, financée par la DGA (Direction Générale de l’Armement),
nous nous intéressons à l’étude du bruit propre d’origine hydrodynamique au niveau de l’an-
tenne d’étrave sous dôme. Le contrôle de ce bruit est crucial au niveau de l’étrave, puisque
des mesures ont montré que, sur les premiers 30% de la longueur du bâtiment, le bruit d’ori-
gine hydrodynamique domine et, qu’au-dessus d’une certaine vitesse, il interfère avec le bon
fonctionnement de l’antenne [3]. Ainsi, à des vitesses d’avances élevées, l’écoulement turbulent
qui se forme excite mécaniquement le dôme. Le bruit rayonné par ce dernier à l’intérieur de
la cavité SONAR perturbe alors la réception des signaux. L’objectif est donc d’optimiser les
performances de détection du SONAR en minimisant la contribution de ce bruit au niveau
des hydrophones de l’antenne (cf. figure 2).

Figure 2 – Problématique du bruit propre hydrodynamique

Dans ce domaine, où les mesures expérimentales sur un sous-marin à la mer ne sont pas
aisées, notamment en raison de la disponibilité du bâtiment, la modélisation du comportement
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vibro-acoustique du système dôme-cavité SONAR doit permettre de mieux appréhender les
phénomènes physiques mis en jeu dans la génération du bruit de couche limite au niveau de
l’antenne de réception. Les simulations numériques doivent également permettre de dégager
des solutions technologiques visant à la réduction de ces bruits parasites par une optimisation
globale de l’étrave du sous-marin.

Dans cette optique, trois problématiques particulières doivent être étudiées :

• La première concerne la prise en compte de l’excitation par couche limite turbulente
(CLT) dans des modèles vibro-acoustiques déterministes. On dispose de modèles re-
liant l’interspectre des fluctuations de pression pariétale aux paramètres physiques de
la couche limite [4, 5]. Ils traduisent le caractère aléatoire de l’excitation en fréquence
et en espace. Ils sont, en revanche, délicats à introduire dans les modèles déterministes
(éléments finis par exemple), dont on peut disposer pour le dôme et la cavité SONAR.
Pour pallier cette difficulté, nous décrirons l’excitation CLT par un cumul d’ondes planes
décorrélées par analogie avec la modélisation d’un champ diffus, qui peut être représenté
par des ondes planes décorrélées équiprobables en incidence. Ainsi, cette démarche nous
permettra d’introduire plus commodément l’excitation CLT dans les modèles détermi-
nistes analytiques et/ou numériques.
• La seconde problématique consiste à développer une procédure expérimentale de sub-

stitution nous permettant de caractériser le comportement vibratoire d’une structure
soumise à une CLT en l’absence de cette dernière. En d’autres termes, il s’agira de rem-
placer l’excitation physique par un modèle pour s’affancir de l’utilisation de moyens de
mesures coûteux, comme les mesures in situ ou en tunnel aéro/hydrodynamique. Cette
procédure s’appuiera sur l’approche par ondes planes décorrélées, développée dans le
cadre de la modélisation de l’excitation CLT.
• La troisième problématique concerne la modélisation du comportement vibro-acoustique

de systèmes de type structure-cavité en fluide lourd en basses et moyennes fréquences. Ce
problème présente deux spécificités. Tout d’abord, la gamme de fréquence d’intérêt est
relativement étendue, d’une centaine de Hz à plusieurs kHz. Or, les structures concernées
étant de grandes dimensions, les modèles éléments finis sont très rapidement limités en
fréquence (200 Hz environ). Ensuite, comme nous nous intéressons à des phénomènes en
eau, le couplage entre le fluide et la structure est fort, ce qui signifie que le comportement
vibratoire de la structure est fortement influencé par la présence du fluide. Dès lors, il
n’est plus possible d’introduire d’hypothèses simplificatrices, comme cela peut être le
cas pour des structures en air. Dans le cadre de cette thèse, notre étude sera basée
sur la méthode PTF (pour Patch Transfer Functions), qui est une approche par sous-
structuration développée au laboratoire pour traiter des problèmes acoustiques. Nous
ferons évoluer cette méthode pour examiner les problèmes d’intéraction fluide lourd-
structure.
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Etude Bibliographique

Nous présentons, dans ce premier chapitre, l’état de l’art relatif aux trois problématiques
décrites en introduction. Pour chacune d’elle, une bibliographie spécifique est présentée. Nous
abordons ainsi, dans la première partie de ce chapitre, la modélisation du comportement vibro-
acoustique d’une structure soumise à une CLT. La seconde partie est consacrée aux méthodes
de mesure et de simulations expérimentales de la réponse d’une structure excitée par une CLT.
Enfin, la dernière partie propose une présentation des méthodes prédictives de modélisation
du comportement vibro-acoustique des systèmes mécaniques en basses, moyennes et hautes
fréquences.

1.1 Modélisation du comportement vibro-acoustique d’une struc-
ture soumise à une couche limite turbulente

Dans le cadre de cette première partie, nous présentons, tout d’abord, les principaux mo-
dèles de fluctuations de pression pariétale permettant de décrire l’excitation CLT. Ces modèles,
issus de la mécanique des fluides, relient les fluctuations de pression pariétale aux paramètres
caractéristiques de la couche limite. Nous présentons, ensuite, les différentes approches déve-
loppées dans la littérature pour prédire le comportement vibro-acoustique des structures à
partir de ces modèles.

1.1.1 Modélisation de l’excitation par couche limite turbulente

1.1.1.1 Définition des paramètres caractéristiques de la couche limite

L’étude des couches limites turbulentes nécessite la connaissance des paramètres de l’écou-
lement agissant sur un corps immergé. C’est pourquoi, avant d’aborder la modélisation de
l’excitation CLT, nous allons définir brièvement les principaux paramètres caractéristiques de
la couche limite. Pour plus détails, le lecteur est invité à se reporter aux ouvrages de Cousteix
[6] et de Schlichting et Gersten [7].
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1.1. MODÉLISATION DU COMPORTEMENT VIBRO-ACOUSTIQUE D’UNE

STRUCTURE SOUMISE À UNE COUCHE LIMITE TURBULENTE

Lorsqu’un corps est plongé dans un écoulement de vitesse U∞, il y a interaction entre
le fluide et la paroi du corps immergé. A la paroi, la vitesse de l’écoulement est nulle, puis
au-delà d’une certaine distance de la paroi, appelée épaisseur de couche limite, l’interaction
entre l’écoulement et le corps est nulle (cf. figure 1.1). Ceci est dû a la viscosité du fluide qui
induit un frottement entre deux couches fluides voisines. De ce fait, la couche la plus lente
freine la couche la plus rapide qui l’accélère.

Figure 1.1 – Interaction entre l’écoulement et la paroi - Profil de vitesse et épaisseur de
couche limite

Dans le cas d’une structure plane, l’épaisseur de couche limite δ peut se definir comme la
distance à la paroi qu’il faut atteindre pour que la vitesse du fluide corresponde à 99% de la
vitesse d’écoulement U∞ :

U(δ) = 0.99U∞ (1.1)

Pour definir l’épaisseur de la couche limite, il est également possible d’introduire l’épaisseur
de déplacement δ1. L’épaisseur de déplacement correspond au déplacement effectif de la couche
fluide à l’exterieur de la couche limite en raison de la perte de debit-masse due à la présence
de cette dernière. Cette quantité est définie par :

δ1 =

∫ δ

0

(
1− U(y)

U∞

)
dy (1.2)

On introduit également l’épaisseur de quantité de mouvement θ, qui correspond à la perte
de quantité de mouvement dans la couche limite. Cette quantite s’exprime :

θ =

∫ δ

0

U(y)

U∞

(
1− U(y)

U∞

)
dy (1.3)

Pour un écoulement sur plaque plane, les différentes épaisseurs sont liées par les formules
suivantes : 

δ1

δ
=

1

n+ 1
θ

δ
=

n

(n+ 1)(n+ 2)
δ1

θ
=
n+ 2

n

(1.4)
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où n est défini par U(y)
U∞

=
(y
δ

) 1
n . La valeur généralement recommandée est n = 7 [6]. Cette

valeur varie cependant avec le nombre de Reynolds de l’écoulement.
Au niveau de la paroi, on definit la contrainte de cisaillement τw et la vitesse de frottement

uτ de la manière suivante :

τw = µ
∂U

∂y
(1.5)

où µ est la viscosité dynamique du fluide,

uτ =

√
τw
ρ

(1.6)

où ρ est la masse volumique du fluide.
La vitesse de frottement uτ peut egalement s’exprimer comme une fraction de la vitesse

d’écoulement U∞. La vitesse de frottement s’écrit alors :

uτ = KU∞ (1.7)

La valeur recommandée est K=0.032-0.0352 [8, 9].

Au sein d’une couche limite, on peut également considérer que des tourbillons de dimen-
sions variables se déplacent. Le déplacement de ces structures élémentaires de la couche limite
entraîne un déplacement d’ensemble de la masse fluide à la vitesse Uc, ce qui s’apparente
au phénomène de convection. Plusieurs modèles ont été proposés pour décrire la vitesse de
convection Uc [10]. Le modèle le plus couramment employé exprime la vitesse de convection Uc
comme une fraction de la vitesse d’écoulement U∞. La vitesse de convection Uc s’écrit alors :

Uc = K1U∞ (1.8)

La valeur empirique préconisée est K1 = 0.6− 0.8 [5, 11, 12]. Cette expression suppose, tou-
tefois, que la vitesse de convection est indépendante de la fréquence. Des modélisations plus
complexes permettent d’exprimer la vitesse de convection comme une fonction dépendant no-
tamment du nombre de Strouhal [10, 13].

Finalement, on définit le nombre de Reynolds RL de l’écoulement à partir d’une dimension
L et d’une vitesse U caractéristiques de l’écoulement et de la viscosité cinématique ν :

RL =
UL

ν
(1.9)

1.1.1.2 Eléments d’analyse statistique

L’excitation par couche limite turbulente est un phénomène intrinsèquement aléatoire. Il
n’existe donc pas a priori de modèles déterministes pour décrire un tel processus. Cependant,
il est possible de représenter cette excitation par son second moment statistique : l’intercorré-
lation ou l’interspectre de pression pariétale selon l’espace de représentation. On suppose pour
cela que le champ de pression pariétale est stationnaire temporellement et homogène spatia-
lement. Si l’on considère un écoulement dans la direction x (x > 0) dans le plan ~x = (x, y),



8
1.1. MODÉLISATION DU COMPORTEMENT VIBRO-ACOUSTIQUE D’UNE

STRUCTURE SOUMISE À UNE COUCHE LIMITE TURBULENTE

comme présenté figure 1.2, l’intercorrélation spatio-temporelle Rpp
(
~ξ, τ
)
est une fonction du

decalage spatial ~ξ = (ξx, ξy) et temporel τ . Elle est definie par [14] :

Rpp

(
~ξ, τ
)

= lim
T,S→∞

1

TS

∫
S

∫ T/2

−T/2
p(~x, t)p∗(~x+ ~ξ, t+ τ)d~xdt (1.10)

Figure 1.2 – Représentation de l’écoulement dans la direction ~x (x > 0) du plan (x, y)

D’autre part, ce processus aléatoire étant supposé ergodique, les moyennes d’ensemble sont
remplacées par des moyennes temporelles, ce qui permet de réécrire l’équation (1.10) sous la
forme :

Rpp

(
~ξ, τ
)

= lim
T→∞

1

T

∫ T/2

−T/2
p(~x, t)p∗(~x+ ~ξ, t+ τ)dt (1.11)

L’interspectre de pression pariétale dans l’espace nombre d’onde - fréquence Spp(~k, ω) est
alors la transformée de Fourier spatio-temporelle de l’intercorrélation Rpp

(
~ξ, τ
)
définie de la

manière suivante :

Spp(~k, ω) =

∫∫∫ +∞

−∞
Rpp

(
~ξ, τ
)
e−jωτ−j

~k.~ξd~ξdτ (1.12)

D’un point de vue pratique, la mesure de l’intercorrélation ou de l’interspectre peut s’avérer
délicate. C’est pourquoi, dans certains cas, les mesures sont restreintes à la connaissance de
l’autospectre de pression pariétale, qui permet de vérifier la répartition globale des fluctuations
de pression pariétale en fréquence. L’autospectre de pression pariétale est donné par :

Spp(ω) =

∫ +∞

−∞
Rpp

(
~ξ = ~0, τ

)
e−jωτdτ =

∫∫ +∞

−∞
Spp(~k, ω)d~k (1.13)

Les quantités définies par les équations (1.12) et (1.13) ont fait l’objet de modélisations
depuis les années 1960 (Corcos, 1963). Il s’agit essentiellement de modèles semi-empiriques
que l’on peut mettre sous la forme générale suivante [8, 15, 16, 17] :

Spp(~k, ω) = Spp(ω)

(
Uc
ω

)2

φ(~k) (1.14)

où Uc est la vitesse de convection du fluide et ω la pulsation et φ(~k) est l’interspectre adimen-
sionné des fluctuations de pression pariétale.
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Nous allons, dans ce qui suit, nous intéresser de manière non exhaustive à différents modèles
d’autospectre et d’interspectre de fluctuations de pression pariétale. Pour mieux appréhender
les limites de ces modèles, il est important de garder à l’esprit les hypothèses mises en jeu.
La plupart de ces modèles ont été établis pour des structures planes, rigides et lisses et pour
des écoulements incompressibles. Cela signifie que ces modèles s’appliquent généralement à
des structures de type plaque ou possédant un très grand rayon de courbure. Le fait que les
structures soient également rigides et lisses implique que la couche limite turbulente n’est
pas affectée par la présence de la structure, mais aussi qu’il n’y a pas de modifications du
comportement de la couche limite, liées à la présence de défauts de surfaces (discontinuités).
Cela permet donc de définir l’excitation CLT comme un processus stationnaire et homogène.

1.1.1.3 Modèles d’autospectre de pression pariétale

L’autospectre de pression pariétale Spp(ω) dépend des paramètres de l’écoulement, tels que
la vitesse de l’écoulement U∞, l’épaisseur de la couche limite δ, l’épaisseur de deplacement δ1

ou le nombre de Reynolds RL. Sa valeur est determinée à partir de courbes expérimentales
obtenues par des mesures en tunnel aéro/hydrodynamique [18, 19, 20, 21]. Les modèles d’au-
tospectre que l’on trouve dans la littérature sont donc des modèles semi-empiriques. Nous nous
proposons de présenter certains de ces modeles puis de discuter de leur domaine de validité
d’après les éléments disponibles dans la littérature.

Modèle d’Efimtsov (1984)

Ce modele d’autospectre de pression pariétale a été développé par Efimtsov [22] à partir
de mesures en tunnel aérodynamique. Il s’exprime en fonction de la vitesse de frottement uτ ,
de la masse volumique du fluide ρ et de l’épaisseur de la couche limite δ :

Spp(ω) =
ρ2u3

τδαβ

(1 + 8α3Sh2)1/3 + αβRe

(
Sh
Re

)10/3
(1.15)

où α = 0.01, β =

[
1 +

(
Re0
Re

)3
]1/3

, Re0 = 3000, Re = δuτ
ν est le nombre de Reynolds et

Sh = ωδ
uτ

le nombre de Strouhal.

Modèle de Chase (1987)

Ce modèle découle de l’application de l’équation (1.13) au modèle d’interterspectre de
fluctuations de pression pariétale établi par Chase dans [9] et que nous détaillons au para-
graphe 1.1.1.4. Ce modèle contient un certain nombre de paramètres ajustables par la mesure
et tient compte de l’effet de cisaillement moyen et de turbulence dans la couche limite. Le
modèle d’autospectre de Chase s’écrit :

Spp(ω) = ρ2u4
τω
−1
[
αpγMα

−3
M

(
1 + µ2

Mα
2
M

)
+ 3πCTα

−1
T

(
1 + α−2

T

)]
(1.16)

où γM = CM
CM+CT

, αp = 2π(CM +CT ), αM = αT =

√
1 +

(
Uc
bωδ

)2, CM = 0.1553, CT = 0.00476,
b = 0.75, µM = 0.176.



10
1.1. MODÉLISATION DU COMPORTEMENT VIBRO-ACOUSTIQUE D’UNE

STRUCTURE SOUMISE À UNE COUCHE LIMITE TURBULENTE

Modèle de Smol’yakov et Tkachenko (1991)

Smol’yakov et Tkachenko [12] ont proposé un modèle empirique d’autospectre dépendant
de la vitesse d’écoulement du fluide U∞, de la contrainte de cisaillement τw et de l’épaisseur
de déplacement δ1 :

Spp(ω) =
5.1τ2

wδ1

U∞

[
1 + 0.44

(
ωδ1
U∞

)7/3
] (1.17)

Modèle de Smol’yakov (2000)

Smol’yakov [23] a également développé un modele d’autospectre dependant des paramètres
internes et externes à la couche limite, à savoir la viscosité cinématique du fluide ν, la vitesse
de friction uτ , la contrainte de cisaillement à la paroi uτ et le nombre de Reynolds Rθ = U∞θ

ν .
Ce modèle est basé sur une étude approfondie de son modèle d’interspectre de fluctuations de
pression pariétale et des données expérimentales publiées dans la littértature par divers groupes
de recherche. Il se divise en trois zones fréquentielles définies par la fréquence adimensionnelle
ω̄ = ων

u2
τ
et pour Rθ > 1000 :

Spp(ω) =


1.49× 10−5R2.74

θ ∗ ω̄2 ∗
(
1− 0.117ω̄1/2R0.44

θ

) τ2
wν
u2
τ

pour ω̄ < ω̄0

2.75ω̄−1.11

(
1− 0.82e

−0.51
(
ω̄
ω̄0
−1
))

τ2
wν
u2
τ

pour ω̄0 < ω̄ < 0.2(
38.9e−8.35ω̄ + 18.6e−3.58ω̄ + 0.31e−2.14ω̄

)(
1− 0.82e

−0.51
(
ω̄
ω̄0
−1
))

τ2
wν
u2
τ

pour ω̄ > 0.2

(1.18)
où ω̄0 = 49.35R−0.88

θ

Modèle de Goody (2002)

Le modèle de Goody [24] est basé sur l’analyse des autospectres de pression pariétale
mesurés en air par 7 groupes de recherche. Il s’agit donc d’un modèle empirique qui prend
en compte l’influence du nombre de Reynolds à travers la définition du paramètre RT . Ce
paramètre correspond au rapport entre les échelles de temps δ

U∞
et ν

u2
τ
. L’expression analytique

de ce modèle est donnée par :

Spp(ω) =
3τ2
wδ
(
ωδ
U∞

)2

U∞

([
0.5 +

(
ωδ
U∞

)0.75
]3.7

+
[
1.1R−0.57

T

(
ωδ
U∞

)]7
) (1.19)

où RT = u2
τ δ

νU∞

Goody indique également que ce modèle d’autospectre est valide sur une grande plage de
nombre de Reynolds, à savoir 1400 < Rθ < 23400.
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Comparaison des modèles d’autospectre

Pour comparer les différents modèles d’autospectre définis précédemment, nous utilisons
les paramètres définis dans le tableau 1.1 pour un écoulement en eau.

Table 1.1 – Paramètres physiques de l’écoulement (eau à 16oC)

Paramètres Valeurs
Vitesse d’écoulement du fluide U∞ = 5 m.s−1

Vitesse de convection Uc = 0.8U∞
Vitesse de frottement uτ = 0.16 m.s−1

Epaisseur de la couche limite δ = 0.047 m
Masse volumique du fluide ρ = 1000 kg.m−3

Viscosité cinématique du fluide 1.1× 10−6 m2.s−1

Nombre de Reynolds Rθ = 20723

Par ailleurs, 4 zones fréquentielles caractéristiques sont définies dans la littérature [15, 17] :

• la région basses fréquences caractérisée par ωδ1
U∞
≤ 0.02, dans laquelle l’autospectre doit

varier en ω2,
• la région moyennes fréquences pour 0.02 ≤ ωδ1

U∞
≤ 0.4, dans laquelle l’autospectre atteint

son maximum autour de ωδ1
U∞
≈ 0.2,

• la région de recouvrement pour 0.4 ≤ ωδ1
U∞
≤ 8, dans laquelle l’autospectre varie approxi-

mativement en ω−1,
• la région hautes fréquences pour ωδ1

U∞
≥ 8, dans laquelle la variation de l’autospectre est

comprise entre ω−1 et ω−5.

La figure 1.3 présente une comparaison des différents modèles d’autospectres de pression
pariétale présentés. On peut, tout d’abord, constater que les modèles sont relativement cohé-
rents les uns avec les autres. Hwang et al. [8, 17] ont montré que le modèle d’autospectre de
Goody était le plus précis comparé aux mesures réalisées en tunnel aéro/hydrodynamique ou
en bassin, comme le montre la figure 1.4, bien que ce modèle ait été établi à partir de mesures
réalisées en air. Il est à noter que le modèle le plus précis est aussi le plus récent. En effet,
Goody a bénéficié d’une quantité importante de données, qui n’était pas disponibles lors du
développement des précédents modèles. Si nous comparons alors les modèles d’autospectre
pour les paramètres de l’écoulement défini dans le tableau 1.1, le modèle de Goody étant pris
comme référence, on constate que :

• le modèle d’Efimstsov surestime l’autospectre dans la région basses fréquences, mais il
s’accorde relativement bien avec le modèle de Goody sur toute la plage de fréquence,
• le modèle de Chase a tendance à sous-estimer le niveau de l’autospectre dans les régions

basses et moyennes fréquences, alors qu’il le surestime dans la région hautes fréquences.
• le modèle de Smol’yakov & Tkachenko surestime le niveau de l’autospectre dans la région

basses fréquences, alors qu’il le sous-estime dans la région hautes fréquences,
• le modèle de Smol’yakov sous-estime l’autospectre dans les régions basses et moyennes

fréquences, mais il est en bon accord avec le modèle de Goody dans les autres régions
fréquentielles.
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Figure 1.3 – Modèles d’autospectre de pression pariétale : (—) Modèle d’Efimtsov (1984),
(−−) Modèle de Chase(1987), (−.−) Modèle de Smol’yakov & Tkachenko (1991), (. . . )

Modèle de Smol’yakov (2000) et (−−) Modèle de Goody (2002)

(a) (b)

Figure 1.4 – Comparaison des autospectres mesurés (a) en tunnel aérodynamique par
Farabee et Casarella [25] (Rθ = 3400, δ1 = 0.45 cm) et (b) en bassin par Hwang et al. [17]
(Rx = 7.74× 107, δ1 = 0.93 cm) et des autospectres prédits par les modèles de (−−) Chase,

(. . . ) Chase-Howe (non présenté), (−.−) Smol’yakov et (—) Goody - (◦) données
expérimentales corrigées avec le modèle de Chase, (×) données expérimentales corrigées avec
le modèle de Corcos et (�) données expérimentales non corrigées, d’après Hwang et al. [17]
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1.1.1.4 Modélisation de l’interspectre de pression pariétale dans l’espace des
nombres d’onde

Nous nous intéressons maintenant aux modèles d’interspectre de fluctuations de pression
pariétale. Ces derniers rendent compte des corrélations spatiales à l’intérieur de la CLT. Ces
caractéristiques spatiales ont pu être déterminées expérimentalement à l’aide de membranes
vibrantes [26] ou grâce à l’utilisation de microphones affleurants [27, 28, 29]. Ainsi, si l’on repré-
sente schématiquement l’interspectre de pression pariétale dans l’espace des nombres d’onde
(cf. figure 1.5), on peut distinguer trois régions : la région convective, la région des nombres
d’onde intermédiaires et le domaine acoustique-bas nombres d’onde.

Figure 1.5 – Représentation schématique de l’interspectre de pression pariétale, d’après
Howe [30]

La région convective définie autour du pic convectif (kc = ω
Uc
) correspond à la convection

de la masse fluide. Ce mouvement d’ensemble conduit à un niveau énergétiquement impor-
tant. La région des bas nombres d’onde (domaine acoustique), énergétiquement plus faible,
est, quant à elle, limitée au nombre d’onde acoustique k0 = ω

c , où c est la célérité des ondes
acoustiques dans le milieu. Dans cette région, les effets de compressibilité du fluide dominent.
Cependant, si le fluide est supposé incompressible, l’interspectre de pression pariétale doit
tendre vers 0 quand

∣∣∣~k∣∣∣ tend vers 0. Cette propriété, connue sous le nom de théorème de
Kraichnan-Phillips [31, 32], signifie que les tourbillons formant la couche limite ne peuvent
avoir qu’une taille limitée, puisque la couche limite est de dimensions finies.

La distinction de ces différentes zones du spectre est fondamentale, comme l’ont montrés
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Hwang et Maidanik dans [33], puisque la contribution des bas nombres d’onde peut être pré-
pondérante dans la réponse d’une structure soumise à un écoulement turbulent. On peut alors
considérer que la structure agit comme un filtre sur l’excitation.

Dans cette partie, nous présentons une liste non exhaustive de modèles d’interspectre
établis pour des structures rigides et lisses, même si d’autres modèles existent, comme celui
développé par Howe [30] qui prend en compte la rugosité de la paroi.

Modèle de Corcos (1963)

A partir de l’analyse des résultats experimentaux de Willmarth et Wooldridge [34], Corcos
[4] propose d’exprimer l’interspectre de pression pariétale Spp(~ξ, ω) sous la forme séparable
suivante :

Spp(ξx, ξy, ω) = Spp(ω)e
−αx

∣∣∣ωξxUc ∣∣∣e−αy
∣∣∣ωξyUc ∣∣∣e−j ωξxUc (1.20)

En prenant maintenant la transformée de Fourier spatiale de l’équation (1.20), on obtient
l’interspectre de pression pariétale dans l’espace des nombres d’onde que l’on met sous la forme
de l’équation (1.14) :

Spp(kx, ky, ω) = Spp(ω)

(
Uc
ω

)2 4αxαy[
α2
x +

(
1− kx

kc

)2
] [
α2
y +

(
ky
kc

)2
] (1.21)

Dans l’equation (1.21), les nombres d’onde kx et ky sont respectivement les nombres d’onde
longitudinaux et transversaux de l’écoulement, tandis que les coefficients αx et αy représentent
le taux de décroissance de la cohérence spatiale. Ces coefficients peuvent également s’exprimer
en termes de longueurs de correlation Lx et Ly, en posant Lx = 1

|kc|αx et Ly = 1
|kc|αy .

Le modèle de Corcos présente l’avantage de décrire de manière simple et correcte la valeur
du pic convectif. Cependant, la simplicité de ce modèle limite son domaine de validité aux
nombres d’onde situés autour du nombre d’onde convectif [21].
En effet, le modele de Corcos suppose que les longueurs de correlation Lx et Ly ne dependent
pas de l’épaisseur de la couche limite δ, ce qui conduit à une sous-estimation de la largeur
du pic convectif, lorsque les décalages spatiaux ξx et ξy deviennent importants. D’autre part,
le modèle de Corcos suppose une séparation entre les directions longitudinale et transversale,
ce qui est une hypothese forte. Enfin, le modèle de Corcos ne respecte pas le théorème de
Kraichnan-Phillips (cf. figure 1.6), puisqu’il présente un spectre constant dans le domaine des
bas nombres d’onde, surestimant ainsi de 20 à 40 dB la valeur des spectres mesurés dans les
bas nombres d’onde [35].

D’autres modèles (Efimtsov, Smol’yakov et Tkachenko, . . .) proposent des améliorations
du modèle de Corcos afin de pallier les principales limitations de ce modèle.
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Figure 1.6 – Représentation du modèle de Corcos dans le plan (kx,0)

Améliorations du modèle de Corcos

Nous avons vu que le modèle de Corcos possède plusieurs limitations dont la première
concerne la dépendance des longueurs de corrélation à l’épaisseur de la couche limite.

Le modèle d’Efimtsov [13], developpé en 1982, conserve la forme séparable du modèle de
Corcos, mais propose une modification des coefficients αx et αy pour différents nombres de
Mach (M∞ = U∞

c ) afin de tenir compte de cette dépendance. Le modèle d’Efimtsov se définit
par :

φ(kx, ky) =
4αx(δ)αy(δ)[

α2
x +

(
1− kx

kc

)2
] [
α2
y +

(
ky
kc

)2
] (1.22)



Lx = δ

[(
a1Sh
Uc/uτ

)2
+

a2
2

Sh2+(a2/a3)2

]−1/2

Ly = δ

[(
a4Sh
Uc/uτ

)2
+

a2
5

Sh2+(a5/a6)2

]−1/2

si M∞ < 0.75

Ly = δ

[(
a4Sh
Uc/uτ

)2
+ a2

7

]−1/2

si M∞ > 0.9

(1.23)

Les paramètres recommandés par Efimtsov en air sont a1 = 0.1, a2 = 72.8, a3 = 1.54,
a4 = 0.77, a5 = 548, a6 = 13.5 et a7 = 5.66 et Sh est le nombre de Strouhal. Ces constantes
empiriques sont obtenues grâce à des mesures réalisées lors d’essais en vol.

Cependant, bien que le modèle d’Efimtsov lève l’une des limitations du modèle de Corcos,
il surestime également la valeur du spectre dans les bas nombres d’onde (cf. figure 1.7), en
raison de l’hypothèse de séparation entre directions longitudinale et transversale.
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Smol’yakov et Tkachenko [12], constatant l’incapacité du modèle de Corcos à prédire le
spectre dans les bas nombres d’onde, proposent de conserver un modèle exponentiel. Cepen-
dant, se basant sur leurs mesures de corrélations spatiales, ils proposent d’utiliser un taux
de décroissance généralisé ᾱ(ω) permettant de lever l’hypothèse de séparation du modèle de
Corcos. Le modèle de Smol’yakov et Tkachenko est donné par les formules suivantes :

Spp(ξx, ξy, ω) = Spp(ω)e
−ᾱ(ω)

√(
ωξx
Uc

)2
+m0

(
ωξy
Uc

)2

e−j
ωξx
Uc (1.24)

φ(kx, ky) =
2πᾱ(ω)

m0
h(ω) [F (kx, ky)−∆F (kx, ky)] (1.25)

avec ᾱ(ω) = αx

√
1− Uc

4ωδ1
+
(

Uc
4ωδ1

)2
, m0 =

αy
αx

, h(ω) =
[
1− m1ᾱ(ω)

m0n2√γ

]−1
, m1 = 1+ᾱ(ω)

5n−4+ᾱ2(ω)
,

n = 1.005, γ = 1 + ᾱ2(ω)− nm1, F (kx, ky) =

[
ᾱ2(ω) +

(
1− kx

kc

)2
+
(

ky
m0kc

)2
]−3/2

et ∆F (kx, ky) = 1
n

[
1 + ᾱ2(ω) + n

m1

(
m1 − kx

kc
+
(
ky
kc

)2
−m2

1

)2
]−3/2

Ce modèle permet donc à la fois de lever l’hypothèse de séparation et de réduire le niveau
de l’interspectre dans le domaine des bas nombres d’ondes (cf. figure 1.7). Ce modèle présente
toutefois une certaine complexité.

Le modèle de Hwang et Geib [36] correspond à une modification du modèle de Corcos pour
les écoulements à faible nombre de Mach, qui permet de respecter le théorème de Kraichnan-
Phillips (cf. figure 1.7). L’intérêt de ce modèle réside surtout dans sa simplicité comparé au
modèle de Smol’yakov et Tkachenko. Toutefois, ce modèle ne respecte pas le théorème de
Parseval [37] et ne tient pas compte de la compressibilité du fluide qui joue un rôle important
dans le domaine acoustique :

φ(kx, ky) =

∣∣∣∣ kkc
∣∣∣∣2 4αxαy[

α2
x +

(
1− kx

kc

)2
] [
α2
y +

(
ky
kc

)2
] (1.26)

Citons enfin le modèle dit de « Corcos modifié » [8, 38], qui, par la modification de la
corrélation longitudinale du modèle de Corcos, permet de réduire le niveau du spectre dans
les bas nombres d’onde, mais induit également une augmentation du niveau du pic convectif
(cf. figure 1.7). Ce modèle est défini par les équations suivantes :

Spp(ξx, ξy, ω) = Spp

(
1 + αx

∣∣∣∣ωξxUc
∣∣∣∣) (ω)e

−αx
∣∣∣ωξxUc ∣∣∣e−αy

∣∣∣ωξyUc ∣∣∣e−j ωξxUc (1.27)

φ(kx, ky) =
8α2

xαy[
α2
x +

(
1− kx

kc

)2
]2 [

α2
y +

(
ky
kc

)2
] (1.28)

La figure 1.7 montrent que tous les modèles sont constants dans les bas nombres d’ondes, à
l’exception du modèle de Hwang et Geib, qui respecte le théorème de Kraichnan-Phillips. Or,
dans les applications en fluide lourd, la description du spectre dans les bas nombres d’onde est
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Figure 1.7 – Comparaison du modèle de Corcos et des modèles de Corcos modifiés dans le
plan (kx,0) - (—) Modèle de Corcos, (−−) Modèle d’Efimtsov , (. . .) Modèle de Smol’yakov

& Tkachenko, (−.−) Modèle de Hwang & Geib et (. . . ) Modèle de Corcos modifié

cruciale pour prédire correctement le comportement vibro-acoustique d’une structure. Pour
cela, Chase a développé deux modèles que nous présentons dans ce qui suit.

Modèles de Chase (1980 et 1987)

Contrairement au modèle de Corcos, qui a été obtenu à partir de données expérimentales,
les modèles de Chase s’appuient sur des développements analytiques basés sur l’équation
de Poisson, dans lesquels les fluctuations de pression pariétales sont créées par l’interaction
turbulence-turbulence (référencée par le lettre T dans les modèles) et l’interaction turbulence-
cisaillement moyen (référencée par la lettre M ). Le premier modèle de Chase est présenté sous
la forme suivante [5] :

φ(kx, ky) =
(2π)3ρ2u3

τk
2
c

Spp(ω)

(
CMk

2
x

[K2 + (bMδ)−2]5/2
+

CT k̄
2

[K2 + (bT δ)−2]5/2

)
(1.29)

avec K2 =
(
ω−Uc
huτ

)2
+ k̄2 et k̄2 = k2

x + k2
y

Dans ce modèle, qui respecte le théorème de Kraichnan-Phillips, Chase définit un certain
nombre de paramètres adimensionnels ajustables par la mesure. Ainsi, les coefficients CM
et CT réprésentent la proportion relative de chaque interaction, bM et bT traduisent la part
d’épaisseur de couche limite due à chaque interaction et h caractérise la largeur du pic convec-
tif. Ce modèle ne prend cependant pas en compte les effets de compressibilité du fluide. Pour
pallier ce défaut, Chase a modifié son modèle pour tenir compte la compressibilité du fluide
(cf. figure 1.8). Ce second modèle est alors donné par [9] :
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φ(kx, ky, ω) =
(2π)3ρ2u3

τk
2
c

Spp(ω) [K2 + (bδ)−2]5/2

[
CMk

2
xk̄

2∣∣k̄2 − k2
0

∣∣+ ε2k2
0

+

CT k̄
2K

2 + (bδ)−2

k̄2 + (bδ)−2

(
c1 +

c2

∣∣k̄2 − k2
0

∣∣
k̄2

+
c3k̄

2∣∣k̄2 − k2
0

∣∣+ ε2k2
0

)] (1.30)

avec k0 = ω
c et ε =

√
π

2kLp
(Lp : longueur de la plaque). Pour ce modèle, les valeurs recom-

mandées sont : c1 = 2/3, c2 = c3 = 1/6.

Figure 1.8 – Comparaison des modèles de Chase dans le plan (kx,0) - (—) Modèle de Chase
(1980), (−−) Modèle de Chase (1987)

La figure 1.8 montre clairement l’influence de la compressibilité du fluide sur l’interspectre
de pression pariétale. On constate, en effet, que la compressibilité du fluide tend à augmenter
le niveau du spectre dans le domaine des bas nombres d’onde.

Comparaison des modèles d’interspectre

Comme nous venons de le voir, de nombreux modèles sont décrits dans la littérature.
Ces derniers sont plus ou moins précis selon le jeu d’hypothèses adopté pour les établir et
la valeur des coefficients utilisés. Il est donc nécessaire de choisir un modèle adapté au type
d’application visée. La figure 1.9 récapitule les différents modèles que nous avons présentés.
Nous avons vu que les modèles de type Corcos décrivent relativement bien la valeur du pic
convectif, tandis que les modèles de type Chase sont plus adaptés à la description du spectre
dans le domaine des bas nombres d’onde, comme le montrent notamment Hwang et al. dans
[8]. La figure 1.10 présente une comparaison des modèles de Corcos, Witting (non présenté),
Smol’yakov et Tkachenko, « Corcos modifié », Chase (1987) et « Chase combiné » (non pré-
senté) avec des mesures réalisées en tunnel aérodynamique par Hwang et al. [8] et Han et al.
[39]. Cette figure met notamment en évidence l’efficacité des modèles de Chase et de « Corcos
modifié » à prédire l’interspectre des fluctuations de pression pariétale dans les bas nombres
d’ondes.
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Figure 1.9 – Comparaison des modèles de Chase dans le plan (kx,0) - (—) Modèle de
Corcos, (−−) Modèle d’Efimtsov, (. . .) Modèle de Smol’yakov & Tkachenko, (−.−) Modèle
de Hang & Geib, (. . . ) Modèle de Corcos modifié, (−−) Modèle de Chase (1980) et (−.−)

Modèle de Chase (1987)

Figure 1.10 – Comparaison de différents modèles d’interspectre de fluctuations de pression
pariétale avec des mesures en tunnel aérodynamique réalisées à l’université de Pennstate [8]
et l’université de Perdue [39] pour un nombre Strouhal Sh = 10, d’après Hwang et al. [8]
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1.1.2 Calcul de la réponse vibro-acoustique d’une structure excitée par une
couche limite turbulente

1.1.2.1 Pose du problème vibro-acoustique

Considérons une structure plane, de surface Sp, infiniment bafflée, plongée dans un milieu
semi-infini Ω et soumise à un écoulement turbulent (cf. figure 1.11).

Figure 1.11 – Structure plane infiniment bafflée soumise à couche limite turbulente

Nous allons ici supposer que :

• la structure étudiée est plane et excitée par une couche limite turbulente pleinement
développée,
• les vibrations de la structure ne modifient pas le comportement de la CLT, ce qui per-

met d’utiliser les modèles d’excitation développés pour des structures rigides (cf. sec-
tion 1.1.1.4). La pression qui agit alors sur la structure est connue sous le terme de
pression bloquée, notée pb,
• la propagation des ondes acoustiques dans le milieu fluide n’est pas affectée par la

présence de l’écoulement. En d’autres termes, le fluide est considéré au repos lors du
calcul de rayonnement de la structure.

Le problème vibro-acoustique est alors donné par le jeu d’équations suivant :



L[w(M,ω)] = −p0 − pb(M,ω) ∀M ∈ Sp
∆p(M ′, ω) + k2

0p(M
′, ω) = 0 ∀M ′ ∈ Ω

∂p

∂z
(M,ω) = ρω2w(M,ω) ∀M ∈ Sp

∂p

∂z
(M,ω) = 0 ∀M ∈ Σ

Conditions aux limites sur w sur ∂Sp
Conditions de Sommerfeld à l’infini

(1.31)

où L[•] est l’opérateur de la structure, ∆ l’opérateur Laplacien et p0 la pression statique du
fluide agissant sur la structure.
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1.1.2.2 Calcul classique de la réponse vibro-acoustique

En raison du caractère aléatoire de l’excitation CLT, la réponse vibro-acoustique de la
structure ne peut être donnée que par ses moments statistiques d’ordre 2. L’objectif est donc
d’écrire les différentes quantités vibro-acoustiques en termes d’interspectre. Nous présentons
la méthode de calcul de l’interspectre de vitesse vibratoire Svv et de l’interspectre de pression
rayonnée Sprpr , basée sur la théorie des vibrations aléatoires.

La vitesse vibratoire en un point M de la structure créée par la pression bloquée pb due à
la CLT peut s’écrire sous la forme du produit de convolution suivant [40] :

v(M, t) =

∫
Sp

∫ +∞

−∞
hv(M,Q, t− τ)pb(Q, τ)dτdQ (1.32)

où hv(M,Q, τ) est la réponse impulsionnelle de la structure exprimée en vitesse.

La fonction d’intercorrélation Rvv(M,M ′, t) est obtenue en appliquant l’équation (1.10) :

Rvv(M,M ′, t) =

∫∫
Sp

∫∫ +∞

−∞
h∗v(M,Q, t− τ)Rpbpb(Q,Q

′, τ − τ ′)hv(M ′, Q′, t− τ ′)dτdτ ′dQdQ′

(1.33)
L’interspectre Svv(M,M ′, ω) est alors obtenu en prenant la transformée de Fourier tem-

porelle de l’équation (1.33) [41] :

Svv(M,M ′, ω) =

∫∫
Sp

H∗v (M,Q,ω)Spp(Q,Q
′, ω)Hv(M

′, Q′, ω)dQdQ′ (1.34)

où Hv(M,Q,ω) est la fonction de transfert en vitesse de la structure au point M soumise à
une pression unitaire au point Q et Spp(Q,Q′, ω) est l’interspectre de pression pariétale dans
l’espace physique.

De même, l’interspectre de pression rayonnée Sprpr(N,N ′, ω) est donné par :

Sprpr(N,N
′, ω) =

∫∫
Sp

H∗p (N,Q, ω)Spbpb(Q,Q
′, ω)Hp(N

′, Q′, ω)dQdQ′ (1.35)

où Hp(N,Q, ω) s’interprète comme la pression rayonnée au point N ∈ Ω par la structure
excitée par une force unitaire au point Q.

Pour pouvoir appliquer ces formules, le travail doit se concentrer sur le calcul des fonc-
tions de transfert Hv et Hp, qui dépendent du problème traité. Ainsi, la fonction de transfert
d’une plaque bafflée a été utilisée pour déterminer le comportement vibratoire d’une plaque
soumise à une écoulement turbulent [10, 42], mais aussi pour comparer les différents modèles
d’interspectre de fluctuations de pression pariétale [16, 43, 44]. La fonction de transfert Hp a
été employée pour prédire la pression rayonnée par une plaque soumise à une CLT [45, 46].
D’autres auteurs ont calculé la fonction de transfert d’une plaque chargée par un fluide exté-
rieur, afin d’étudier l’influence de la charge fluide sur les vibrations d’une plaque excitée par
une CLT [47]. Ces formules ont également été utilisées pour prédire le comportement vibro-
acoustique d’une plaque couplée à une cavité acoustique en fluide lourd [48], grâce au calcul
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de la fonction de transfert du système couplé.

Cependant, d’un point de vue pratique, les équations (1.34) et (1.35) sont très coûteuses
en temps de calculs, puisqu’elles nécessitent le calcul de deux intégrales de surface et surtout le
calcul de l’ensemble des fonctions de transfert entre deux points quelconques du système. Pour
remédier à ce problème, certains auteurs utilisent une formulation en nombres d’onde [49, 50].
Cette formulation est obtenue en appliquant aux équations (1.34) et (1.35) une transformée
de Fourier spatiale inverse [51] :

Svv(M,M ′, ω) =
1

4π2

∫∫ +∞

−∞
H∗v (M,kx, ky, ω)Spbpb(kx, ky, ω)Hv(M

′, kx, ky, ω)dkxdky (1.36)

Sprpr(N,N
′, ω) =

1

4π2

∫∫ +∞

−∞
H∗p (N, kx, ky, ω)Spbpb(kx, ky, ω)Hp(N

′, kx, ky, ω)dkxdky (1.37)

où kx est le nombre d’onde dans la direction de l’écoulement et ky est le nombre d’onde suivant
la direction transversale à l’écoulement.

Les équations (1.36) et (1.37) se simplifient toutefois si l’on s’intéresse uniquement à l’au-
tospectre en un point. Dans ce cas, ces équations s’écrivent :

Svv(M,ω) =
1

4π2

∫∫ +∞

−∞
|Hv(M,kx, ky, ω)|2 Spbpb(kx, ky, ω)dkxdky (1.38)

Sprpr(N,ω) =
1

4π2

∫∫ +∞

−∞
|Hp(N, kx, ky, ω)|2 Spbpb(kx, ky, ω)dkxdky (1.39)

Théoriquement, l’évaluation numérique de ces intégrales nécessite la prise en compte d’une
infinité de couples de nombres d’onde. Cependant, les équations (1.38) et (1.39) montrent que
la structure agit comme un filtre sur l’excitation, ce qui permet de limiter l’évaluation de ces in-
tégrales aux couples de nombres d’ondes pour lesquels |Hv(M,kx, ky, ω)|2 et |Hp(N, kx, ky, ω)|2
sont maximales [51].

1.1.2.3 Calcul de la réponse vibro-acoustique à partir d’excitations mécaniques
ponctuelles

Robert [10] a développé une méthode permettant de calculer la réponse vibratoire d’une
structure excitée par une couche limite turbulente à partir d’un nombre limité de forces ponc-
tuelles aléatoires stationnaires. Cette méthode repose sur une approche modale. Elle consiste
à poser l’égalité de la densité spectrale des forces généralisées induites par les excitations
ponctuelles et de la densité spectrale des forces généralisées due à la couche limite turbulente :

IFmn = ICLTmn (1.40)

Une procédure d’optimisation est alors utilisée pour minimiser l’équation (1.40) et ainsi
déterminer le nombre, la position et l’amplitude de chaque force ponctuelle. Robert a appliqué
avec succès cette méthodologie au cas d’une plaque chargée par un fluide lourd, en l’occurence
de l’eau [10].
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1.2 Mesure de la réponse vibro-acoustique d’une structure exci-
tée par une couche limite turbulente

Dans la section 1.1, nous avons présenté différents modèles de couche limite turbulente et
leurs intégrations dans des modèles de prédictions vibro-acoustiques. Cependant, la mesure
expérimentale de la réponse d’une structure soumise à une excitation aléatoire de type CLT
continue de présenter un fort intérêt dans de nombreux secteurs industriels, notamment au-
tomobile, aéronautique ou naval. Plusieurs raisons à cela. Tout d’abord, les modèles de CLT
ont été établis pour des structures planes. De ce fait, ces modèles ne peuvent pas s’extrapo-
ler de manière simple à des structures de géométries complexes. D’autre part, il est difficile
dans une modélisation vibro-acoustique de tenir compte simplement des incertitudes liées au
système étudié (conditions aux limites, paramètres matériau, inclusion de défauts, etc.). La
mesure s’avère donc une source d’informations importante pour étudier le comportement des
structures soumises à une excitation CLT.

Les mesures in situ (essais en vol [52, 53, 54, 55] ou en bassin/lac [56, 57]) sont utilisées
depuis longtemps pour étudier les phénomènes de couche limite turbulente. Cependant, la
réalisation des mesures est coûteuse, puisqu’elle mobilise beaucoup de moyens, comme des
avions pour les essais en vol ou des systèmes de tractage pour les essais en bassin. C’est
pourquoi, dès 1966, Fahy [58] étudie différentes approches pour simuler l’excitation CLT.
Il évoque notamment l’utilisation du tunnel aéro/hydrodynamique, ainsi que la possibilité
de simuler expérimentalement l’effet d’une couche limite turbulente à partir d’excitations
mécaniques ponctuelles ou de haut-parleurs, bien qu’il ne put pas vérifier expérimentalement
ces deux dernières possibilités en raison des difficultés de mises en œuvre à l’époque.

1.2.1 Tunnel aéro/hydrodynamique

La mesure en tunnel aéro/hydrodynamique est la méthode la plus largement répandue de
nos jours pour mesurer la réponse d’une structures excitée par une CLT. Un exemple d’instal-
lation, tiré de [43], est présenté en figure 1.12. Bien que possédant l’avantage de pouvoir recréer
physiquement une CLT, il s’avère très difficile de contrôler tous les paramètres expérimentaux,
comme le montre la présentation détaillée d’une mesure en tunnel hydrodynamique effectuée
par Gobert dans [59]. Cette étude montre la complexité de mise en œuvre d’une telle mesure.
Il faut ainsi :
• contrôler la vitesse d’écoulement,
• contrôler le niveau de pression à l’intérieur du tunnel,
• homogénéiser l’écoulement à l’aide de grilles en nid d’abeille,
• fixer la structure à tester sur un support rigide,
• assurer le découplage de la structure à tester avec la veine d’écoulement,
• positionner les appareils de mesures de manière à ne pas perturber l’écoulement.

Cependant, même si toutes ces précautions sont prises, les modes de la veine d’écoulement
peuvent parasiter les mesures en excitant la structure à tester [60]. Comme nous pouvons le
constater, la mise en œuvre d’une mesure en tunnel s’avère délicate. D’autre part, l’installation
est coûteuse, puisqu’il faut assurer son entretien (étanchéité, systèmes d’asservissement, . . .).
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Figure 1.12 – Exemple de tunnel aérodynamique dont la structure à tester est localisée
dans la chambre réverbérante, d’après Finnveden et al. [43]

1.2.2 Simulation expérimentale à partir d’excitations mécaniques ponc-
tuelles

Comme nous l’avons vu dans l’introduction de cette section, Fahy évoquait, en 1966, la
possibilité de simuler expérimentalement l’effet d’une couche limite turbulente par des excita-
tions ponctuelles sans toutefois appliquer ce principe pour des raisons techniques. Robert [10]
a développé cette idée, dont nous avons exposé le principe au paragraphe 1.1.2.3. Cependant,
comme l’ont souligné Elliot et al. dans [61], la mise œuvre pratique de l’approche développée
par Robert nécessite la connaissance des déformées propres de la structure, qui doivent donc
être déterminées par une analyse modale préalable. Néanmoins, cette méthode possède l’avan-
tage de ne requérir qu’un nombre limité de forces excitatrices ponctuelles, dont les positions
sont indépendantes des caractéristiques de la couche limite [10].

1.2.3 Simulation expérimentale à partir d’une antenne de haut-parleurs

La synthèse d’un champ de pression pariétale de type couche limite turbulente à partir
d’une antenne de haut-parleurs a été étudiée par Elliott et al. dans [61], puis par Maury et
Bravo dans [62, 63]. La méthode consiste à reconstituer la pression pariétale générer par une
couche limite turbulente à partir d’une antenne de haut-parleurs, pilotée en amplitude et en
phase et située dans le champ proche de la structure à tester. La procédure de résolution peut
être résumée comme suit :

• Détermination d’une matrice de filtres D, permettant d’obtenir le signal à reconstruire
d, à partir d’excitations de type bruit blanc notées x et telles que d = Dx,
• Mesure des fonctions de transfert acoustiques G entre l’antenne de haut-parleurs et des

microphones positionnés dans le champ proche de la surface à tester,
• Calcul de la matrice de filtres de contrôle Wopt, permettant de générer les signaux d’en-

trée de l’antenne de haut-parleurs, par résolution du problème d’optimisation GWopt =
D,
• Mesure de la réponse de la structure excitée par l’antenne de haut-parleurs.
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L’un des paramètres important de la méthode est le nombre de haut-parleurs à utiliser.
Maury et Bravo dans [63] montrent qu’il faut au minimum 3.7 sources par longueur de cor-
rélation dans la direction de l’écoulement et 3 sources par longueur de corrélation dans la
direction transversale. Par conséquent, plus la fréquence d’étude sera élevée, plus le nombre
de haut-parleurs sera important, ce qui constitue, de fait, une limitation forte de la méthode.
Maury et al. montrent, par ailleurs, dans le cadre de l’application présentée dans [63], que la
méthode est limitée aux basses fréquences et aux grandes vitesses d’écoulement. Ceci est expli-
quer par Maury et al. par la décroissance rapide de la longueur de corrélation dans la direction
de l’écoulement lorsque la fréquence augmente.- Cette méthode peut se révèler coûteuse, puis-
qu’elle nécessite un système de conditionnement, d’amplification et de pilotage de signaux
performant, comportant au minimum autant de voies que de haut-parleurs. D’autre part, des
dispersions de caractéristiques peuvent exister entre les différents hauts-parleurs composant
l’antenne, ainsi qu’entre les différentes voies de pilotage, ce qui peut limiter la qualité de la
synthèse.

1.2.4 Utilisation du principe de réciprocité

Les équations (1.34)-(1.39) peuvent avoir un intérêt pratique non négligeable, dans la
mesure où les fonctions de transfert Hv et Hp peuvent être obtenues expérimentalement et
intégrées dans ces modèles analytiques. Cependant, la mesure des fonctions de transfert peut
être très longues. Néanmoins, le principe de réciprocité offre la possibilité de limiter le nombre
de mesure à effectuer à condition que le système étudié soit linéaire. En effet, si l’on cherche,
par exemple, à déterminer la fonction de transfert vibratoire entre un point M et tous les
autres points Q d’une structure, le principe de réciprocité stipule qu’il est équivalent d’exciter
successivement tous les points Q de la structure et d’enregistrer la réponse au point M que
d’exciter la structure au point M et de mesurer les réponses aux points Q. Toutefois, la diffé-
rence entre les deux méthodes est importante puisque la première suppose de déplacer le point
d’excitation alors que la seconde suppose de déplacer le point de mesure, ce qui en pratique est
beaucoup plus rapide grâce à l’utilisation d’accéléromètres ou de vibromètres laser à balayage.

Des exemples d’utilisations dans un cadre expérimental du principe de réciprocité en vibro-
acoustique sont présentés par Fahy dans [64]. Audet et al. [65] ont utilisé le principe de récipro-
cité pour évaluer le bruit généré en plusieurs points d’une cavité acoustique par différents types
de dômes SONAR soumis à un écoulement turbulent. La procédure consistait, tout d’abord,
à mesurer les fonctions de transfert entre des hydrophones émetteurs, placés aux points où le
bruit propre hydrodynamique devait être évalué et des accéléromètres répartis sur toutes la
surface du dôme. Ensuite, les fonctions de transfert mesurées ont été intégrées dans un modèle
analytique utilisant le modèle de Chase (1980) [5].

1.3 Méthodes prédictives en vibro-acoustique

Dans le cadre de cette partie, nous nous intéressons plus particulièrement aux méthodes
prédictives déterministes en basses fréquences. Ces dernières sont, en général, basées sur la
notion de discrétisation du domaine ou de sa frontière en éléments, comme la Méthode des
Eléments Finis (FEM en anglais pour Finite Element Method) ou la Méthode des Eléments
de Frontières (BEM en anglais). Ces méthodes numériques ont l’avantage de pouvoir prendre
en compte toute la complexité d’un système (géométrie, matériau, couplage, etc.).
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1.3.1 Méthodes prédictives en basses fréquences

1.3.1.1 Méthode des éléments finis (FEM)

La méthode des éléments finis est une méthode de résolution des équations aux dérivées
partielles qui utilisent la forme variationnelle des équations locales d’un problème donné.
Cette dernière est discrétisée sur le domaine d’étude en éléments pour lesquelles on définit
des fonctions d’interpolation appelées fonctions de forme, permettant de faire le lien entre
tous les nœuds d’un maillage [66]. En procédant ainsi, on passe de la résolution d’un système
d’équations aux dérivées partielles à celle d’un système linéaire du type :

[K + jωC − ω2M ] {X} = {F} (1.41)

où K est la matrice de raideur, C la matrice d’amortissement, M la matrice de masse, {F} le
vecteur des efforts extérieurs et {X} le vecteur des inconnues nodales (déplacement ou pres-
sion par exemple).

Le système linéaire donné par l’équation (1.41) peut être résolu de manière directe, i.e.
en inversant la matrice de raideur dynamique D = [K + jωC − ω2M ]. Toutefois, pour des
systèmes industriels pouvant atteindre plusieurs millions de degré de liberté, la résolution
directe du problème peut être prohibitive en temps de calculs, bien que la manipulation de tels
modèles est possible grâce à la puissance des calculateurs. Pour pallier ce problème, on cherche
généralement à résoudre le système dynamique sur un ensemble réduit de degrés de liberté,
appelés coordonnées généralisées. Ces coordonnées généralisées sont obtenues en projetant la
matrice de raideur dynamique sur un ensemble de vecteurs de Ritz [φ], qui définissent une
base de réduction et qui sont tels que {X} = [φ] {Xn}. Le système linéaire réduit s’écrit alors :

[Kn + jωCn − ω2Mn] {Xn} = {Fn} (1.42)

où Kn = φTKφ est la matrice de raideur généralisée, Cn = φTCφ la matrice d’amortissement
généralisée, Mn = φTMφ la matrice de masse généralisée et Fn = φTF est le vecteur d’efforts
généralisé.

Différentes méthodes ont été développées pour construire des bases de Ritz adaptées à la
résolution des systèmes dynamiques. Ces méthodes sont connues sous le nom de condensation
statique et de synthèse modale.

Méthode de consensation statique

La méthode de condensation statique, proposée indépendamment par Guyan [67] et Irons
[68], consiste à décomposer le système en degrés de liberté maîtres (ou dynamiques), qui
sont représentatifs du comportement dynamique du système, et esclaves (ou statiques). La
procédure de condensation consiste à éliminer les degrés de liberté esclaves en négligeant leur
inertie. La base de Ritz utilisée dans la procédure de condensation statique s’écrit alors :

[φG] =

[
Imm

−K−1
ee Kem

]
(1.43)
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où Imm est la matrice identité, Kee est la matrice de raideur des degrés de liberté esclaves et
Kem est la matrice de raideur liant les degrés de liberté maîtres et esclaves.

La principale hypothèse de cette méthode consiste donc à dire que pour les modes basses
fréquences, les forces d’inertie des degrés de liberté esclaves sont négligeables par rapport aux
forces élastiques transmises par les degrés de liberté maîtres. Les degrés de liberté esclaves
sont donc supposés se déplacer de manière quasi-statique avec les dégrés de liberté maîtres.

Méthode de synthèse modale

La méthode de synthèse modale (Component mode synthesis en anglais) a été introduite
par Hurty en 1965 [69] et repose sur l’utilisation des modes propres de la structure. Cependant,
l’utilisation des modes propres comme base de réduction pose le problème de la troncature
modale. En effet, en théorie, il faut une infinité de modes propres pour assurer la convergence
des résultats. En pratique, on est amené à ne sélectionner qu’un certain nombre de modes
représentatifs du comportement dynamique du système. Pour remédier au problème de tron-
cature, les méthodes de réductions à interface fixes et à interfaces libres ont été développées.

Méthodes de sous-structuration dynamique

La méthode de réduction modale à interfaces fixes la plus utilisée de nos jours est la
méthode de Craig-Bampton [70]. Elle repose sur une sous-structuration du système linéraire
donnée par l’équation (1.41) en dégré de liberté de frontière et en degrés de liberté intérieurs.
Le système linéaire s’écrit alors :([

Kff Kfi

Kif Kii

]
+ jω

[
Cff Cfi
Cif Cii

]
− ω2

[
Mff Mfi

Mif Mii

]){
Xf

Xi

}
=

{
Ff
Fi

}
(1.44)

Il faut ensuite calculer la base de réduction de Craig-Bampton à partir de cette partition
du système linéaire. Cette base de réduction est, tout d’abord, former à partir de modes
statiques (ou contraints) correspondant à la déformée statique du système lorsque l’on impose
un déplacement unitaire sur un dégré de liberté de frontière, les autres degrés de liberté de
frontière étant bloqués. Il y a, par conséquent, autant de modes statiques de degré de liberté
de frontière. Ensuite, il faut calculer la base des modes encastrés, qui correspond au calcul de
la base modale du système dont tous les degrés de liberté de frontière sont bloqués. La base
modale de Craig-Bampton s’écrit ainsi :

[φCB] =

[
Iff 0

−K−1
ii Kif φei

]
(1.45)

où φei est la base des modes encastrés, tronquée au N premiers modes encastrés.

Il est intéressant de noter l’analogie entre la première colonne de l’équation (1.44) et la
base de Ritz utilisée dans le méthode de condensation statique. On peut donc dire que les
modes statiques de la méthode de Craig-Bampton correspondent à une condensation statique,
dans laquelle les degrés de liberté de frontière s’apparentent aux degrés de liberté maîtres et
les degrés de liberté intérieurs aux degrés de liberté esclaves.
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Contrairement à la méthode de réduction à interfaces fixes, les méthodes de réduction à
interfaces libres s’appuient sur la projection du modèle éléments finis sur sa base modale libre,
tronquée aux N premiers modes. MacNeal a été le premier a proposé une méthode à interfaces
libres intégrant une correction pseudo-statique [71]. La correction pseudo-statique proposée
par MacNeal est un enrichissement de la base modale par des modes d’attache (aussi appelés
modes résiduels), correspondant à la déformée statique du système sous un chargement imposé.
Ce mode d’attache est obtenu en calculant la flexibilité statique résiduelle Rress appliquée à
l’effort F imposé sur la structure :

Rress = K−1 − φnΩ−1
n φTn (1.46)

où K est la matrice de raideur du modèle éléments finis, φn est la base des modes libres de
la structure tronquée au N premiers modes et Ωn est la matrice diagonale des N premières
fréquences propres (avec Ωn = ω2

n).

La base modale de MacNeal est alors donné par :

[φMcN ] = [φn | Rress F ] (1.47)

D’autres méthodes de réduction à interfaces libres ont été développées. On peut ainsi citer
la méthode de Craig-Martinez [72], qui correspond à une sous-structuration de la méthode de
réduction de MacNeal en degrés de liberté intérieurs et de frontière.

D’une manière générale, la méthode de synthèse modale s’appuie sur l’utilisation de bases
de réduction possédant un sens physique, que ce soit par l’utilisation de modes propres cor-
respondant aux vibrations libres du système, de modes d’attache correspondant à la déformée
statique du système sous chargement imposé ou de modes contraints correspondant à la dé-
formée statique sous déplacement imposé.

La méthode de synthèse modale a été utilisée avec succès par de nombreux auteurs. On
trouve ainsi dans la littérature des applications de la méthode de Craig-Bampton dans le cadre
du calcul parallèle sur des modèles de grandes tailles [73] ou pour la résolution du problème
d’intéraction fluide-struture [74]. De même, on trouve de nombreux exemples d’utilisation des
modes d’attache pour la résolution des problèmes d’intéraction fluide-strucure en fluide lourd
ou léger [75, 76, 77, 78] ou l’évaluation de fonctions de transfert sur une caisse en blanc d’au-
tomobile [79].

Procédure de réorthogonalisation

L’un des intérêts de la synthèse modale réside dans l’utilisation des modes propres de la
structure. Ces derniers ont la particularité de posséder des propriétés d’orthogonalité par rap-
port aux matrices de masse M et de raideur K. De ce fait, si l’on utilise les modes propres
comme base de réduction, on est amené à résoudre un système diagonal de dimensions ré-
duites, puisque quelques centaines de modes suffisent pour décrire correctement la dynamique
d’une structure en basses fréquences. Or, les bases de réduction construites à partir de la mé-
thode à interface fixes de Craig-Bampton ou des méthodes à interfaces libres de MacNeal ou
Craig-Martinez ne possèdent plus les propriétés d’orthogonalité de la base des modes propres.
Le système réduit ainsi obtenu n’est donc plus diagonal, ce qui tend à augmenter les temps
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de calculs. Pour remédier à ce problème, une procédure de réorthogonalisation de la base de
réduction peut alors être utilisée.

La procédure consiste à orthogonaliser les modes complémentaires (modes statiques ou
modes d’attache) par rapport aux modes propres de vibration retenus dans la base modale,
de manière à assurer l’orthogonalité par rapport aux matrices de masse et de raideur [80].
Le processus de réorthogonalisation consiste tout d’abord à déterminer l’ensemble des valeurs
propres du problème réduit suivant :[[

φTorKφor
]
− ω2

R

[
φTorMφor

]]
{φR} = {0} (1.48)

où φor est la base de réduction originale (φCB ou φMcN ), φR les modes propres du système
réduit et ωR les pulsations propres du système réduit.

La nouvelle base orthogonale [φ⊥] contenant N modes propres et Nc modes complémen-
taires est alors donné par le changement de base :

[φ⊥] = [φor][φR] (1.49)

1.3.1.2 Méthode des éléments de frontière (BEM)

La méthode des éléments de frontière (BEM en anglais pour Boundary Element Method)
est une méthode de résolution numérique des équations aux dérivées partielles basée sur la
théorie des équations intégrales [81]. Cette méthode est une alternative à la méthode des élé-
ments finis lorsque l’on s’intéresse aux phénomènes de propagation en espace infini, comme
les problèmes de rayonnement de structure en acoustique. En effet, pour ce type de problème,
la BEM présente l’avantage de ne requérir que le maillage d’enveloppe de la structure consi-
dérée, ce qui permet de réduire le nombre de degrés de liberté du modèle BEM. Cependant,
la formulation BEM produit des matrices pleines, en général non-symétriques, ce qui conduit
à des temps de calcul importants pour des modèles de grandes tailles.
Pour pallier cette difficulté, des solveurs itératifs peuvent être utilisés, dont des exemples d’ap-
plications à l’acoustique peuvent être trouvés dans [82, 83, 84]. Une autre possibilité consiste
à utiliser la méthode multipôle rapide (FMM en anglais pour Fast Mulptipole Method) [85, 86].

Malgré ses avantages, la BEM n’est pas bien adaptée à la résolution de problème d’acous-
tique en espace clos, en raison de la difficulté de calcul de la fonction de Green du problème
associé. Dans ce cas, la méthode éléments finis est en générale priviligiée, comme le présente
les applications de la méthode FEM au couplage structure-cavité [87, 88, 89], pour lesquelles
des procédures de symétrisation ont été mises en place pour le calcul des modes couplés, per-
mettant ainsi de résoudre le problème par décomposition modale. Des méthodes de couplage
FEM-BEM ont également été développées pour des problèmes 2D [90] et 3D [91, 92, 93], afin
de bénéficier des avantages des deux méthodes.

1.3.1.3 Limites des méthodes FEM et BEM

Les méthodes de type FEM ou BEM sont, en pratique, limitées au domaine des basses
fréquences. Ceci est dû à la nécessité de discrétiser le domaine d’étude en éléments, dont le
nombre est déterminé en fonction des longueurs d’onde à représenter et donc de la fréquence
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maximale d’étude. De ce fait, plus la fréquence maximale d’étude est élevée, plus la discréti-
sation du domaine doit être fine, ce qui peut conduire à des maillages de plusieurs millions de
degrés de liberté pour des applications industrielles [94]. En conséquence, ces méthodes sont
limitées aux gammes de fréquences, où le système possède un comportement modal marqué.
Lorsque la densité modale du système est telle que le nombre de degrés de liberté à traiter
devient prohibitif, on utilise en général des méthodes prédictives basées sur des approches
énergétiques ou asymptotiques permettant de dégager les principales caractéristiques de la
dynamique d’un système.

1.3.2 Méthodes prédictives en moyennes et hautes fréquences

Comme nous venons de le voir dans la section précédente, le premier obstacle à l’applica-
tion des méthodes FEM et BEM dans le domaine des moyennes et hautes fréquences concerne
la taille des modèles numériques à traiter. Il y a, d’autre part, des incertitudes concernant la
précision du calcul des modes propres de rang élevés pour des systèmes matriciels de grandes
dimensions. Le second obstacle tient à l’impossibilité de posséder une connaissance complète
et précise des caractéristiques dynamiques d’un système, que ce soit du point de vue de la géo-
métrie, des conditions aux limites, des matériaux ou des excitations. De ce fait, d’importantes
dispersions peuvent apparaître lors de la mesure des réponses vibratoires ou acoustiques de
structures apparemment identiques comme le montrent Fahy sur un ensemble de canettes [95]
ou Bernhard sur une centaine de véhicule d’une même série [96]. Cette sensibilité ou variabi-
lité, augmentant avec la fréquence, a conduit au développement de méthodes spécifiques au
domaine des moyennes et hautes fréquences.

Dans le domaine des hautes fréquences, les approches énergétiques et asymptotiques sont
généralement privilégiées. Elles permettent généralement de décrire de façon globale la réponse
de systèmes complexes. Parmi les approches énergétiques, on peut ainsi citer la méthode SEA
(Statistical Energy Analysis) [97, 98, 99, 100, 101], la méthode WIA (Wave Intensity Analysis)
[102, 103] ou encore les méthodes Power Flow [104, 105, 106, 107]. Parmi les méthodes asymp-
totiques, les principales approches développées sont la Mean Value Method [108, 109, 110, 111]
et la méthode de l’envoppe complexe [112, 113, 114, 115].

La problématique moyennes fréquences est issue de l’incapacité des méthodes hautes fré-
quences (SEA, WIA, Power Flow,. . .) à prédire correctement la réponse de systèmes possé-
dant une densité modale insuffisante pour pouvoir être traiter avec ces méthodes, mais trop
grande pour être obtenue à partir des méthodes basses fréquences, de type FEM et BEM, qui
conduisent à des modèles de grandes dimensions. De nombreux travaux ont été menés pour
developper des méthodes capables de traiter les différentes échelles que présente un système
complexe en moyennes fréquences. Parmi les travaux publiés dans la littérature, nous retien-
drons :

• La théorie du flou structural, dont l’objectif est de déterminer de manière probabiliste
l’influence d’une structure floue (i.e. mal connue) sur une structure maîtresse détermi-
niste [116, 117, 118, 119],
• La méthode SmEdA (Statistical modal Energy distribution Analysis), qui est une re-

formulation de la méthode SEA basée sur la relaxation de l’hypothèse d’équirépartition
des énergies modales et permettant de déterminer la répartition de l’énergie dans un
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sous-système [120, 121, 122, 123],
• La méthode des mobilités énergétiques permettant de déterminer la réponse de systèmes

couplés par points [124, 125] ou par une surface [126],
• La méthode hybride FEM-SEA, basée sur la partition d’un système complexe en com-

posantes globales résolues par FEM et en composantes locales résolues par SEA [127,
128, 129, 130]

1.3.3 Méthode PTF (Patch Transfer Functions)

La méthode PTF est une approche développée par Maxit et al. [131], à partir des travaux
de Cacciolati et Guyader [132] sur les mobilités acoustiques, afin de traiter des problèmes
acoustiques en basses et moyennes fréquences. L’objectif consiste à calculer la pression acous-
tique dans un milieu fluide en sous-structurant le domaine d’étude en différents sous-systèmes,
dont l’interface est discrétisée en surfaces élémentaires appelées pavés (cf. figure 1.13). Elle
s’appuie, d’autre part, sur le calcul, pour chaque sous-système découplé, d’un ensemble de
fonctions de transfert moyennées spatialement sur les pavés, d’où le nom de Patch Transfer
Functions donné à ces fonctions. Ces PTF, correspondant à des impédances acoustiques, sont
calculées sur chaque pavé de la surface de couplage (interface) et assemblées en utilisant le
principe de superposition et les conditions de continuité à l’interface.

L’un des avantages de la méthode réside dans la possibilité de combiner différentes ap-
proches pour calculer la réponse d’un système multi-couplé, puisque les PTF peuvent être
obtenues analytiquement ou numériquement (FEM, BEM, intégrale de Rayleigh,. . .), mais
aussi par la mesure [131, 133]. Par conséquent, un calcul parallèle des PTF peut être envisagé,
puisque chaque sous-système est étudié séparément. D’autre part la méthode PTF conduit
généralement à des systèmes numériques pleins, à coefficients complexes, symétriques, mais
de faibles dimensions, ce qui permet un traitement rapide par des ordinateurs standards.

(a) (b)

Figure 1.13 – Exemple de sous-structuration par la méthode PTF pour le bruit rayonnée
par un haut-parleur (S) à travers l’ouverture d’une cavité acoustique - (a) définition de deux

sous-systèmes : une cavité acoustique et un milieu extérieur et (b) définition de trois
sous-systèmes : deux sous-cavité et un milieu extérieur, d’après Totaro et al. [134]

Cette approche a été essentiellement utilisée pour traiter des problèmes acoustiques. La
méthode PTF a ainsi permis d’étudier avec succès le rayonnement d’un haut-parleur à travers
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l’ouverture d’une cavité rigide [134, 131], le couplage entre deux cavités acoustiques [133] ou
encore le bruit rayonné à travers les ouvertures d’un compartiment moteur d’une automobile
[134, 133]. Elle a également été utilisé dans un contexte vibro-acoustique, à travers l’étude de
la transparence acoustique de doubles parois en air [135].

1.4 Positionnement de notre étude

Dans le cadre de cette thèse, nous cherchons à décrire le comportement vibro-acoustique
d’une structure soumise à une CLT et couplée à une cavité acoustique d’eau et à un milieu
fluide extérieur. L’application visée est l’étude du bruit propre hydrodynamique au niveau de
l’antenne d’étrave d’un sous-marin.

A partir de l’étude bibliographique que nous avons mené, il nous a paru intéressant de mo-
déliser le comportement vibro-acoustique d’un tel système par l’approche PTF, car elle permet
de sous-structurer le problème étudié sans émettre d’hypothèses sur la force de couplage entre
les différents sous-systèmes, contrairement à la méthode SEA basée, entre autre, sur une hy-
pothèse de couplage faible qui n’est pas vérifiée pour un couplage en fluide lourd. D’autre part,
elle fournit localement la réponse vibro-acoustique d’un système, contrairement aux méthodes
énergétiques (SEA, WIA, méthodes Power Flow), qui sont des approches globalisantes. Nous
présenterons ainsi, dans le chapitre 2, les principales équations régissant la méthode PTF
pour résoudre les problèmes d’interaction fluide-structure en fluide lourd. Ce chapitre nous
permettra de mettre en lumière les difficultés de convergence de la méthode, qui sont liées,
notamment, à la nécessité de prendre en compte un très grand nombre de modes lors du calcul
des PTF de cavité par synthèse modale. Nous montrerons également, qu’en fluide lourd, un
critère de maillage de 6 pavés par longueur d’onde de flexion de la structure in vacuo est né-
cessaire pour assurer la convergence de la méthode PTF, car le couplage structure-cavité est
fort et non résonant. Ceci est une conséquence de la procédure de moyennage spatial inhérente
à la méthode, qui conduit à une mauvaise réprésentation des mécanismes de couplage. Partant
de ce constat, nous proposerons, dans le troisième chapitre, différentes stratégies permettant
d’accélérer la convergence de la méthode. Tout d’abord, pour accélérer la convergence des
PTF de cavité et limiter l’effet de troncature modale, le concept de déformée résiduelles par
pavé est introduit. Ensuite, pour limiter l’effet du moyennage spatial, nous sous-structurerons
différemment le problème en définissant un sous-système de type structure-cavité. Nous mon-
trerons ainsi que l’emploi de ces stratégies s’avère efficace en termes de convergence et de
temps de calculs.

Le quatrième chapitre proposera une mise en œuvre de la méthode PTF pour prédire le
comportement vibro-acoustique en fluide lourd d’une structure soumise à un écoulement tur-
bulent et couplée à un milieu fluide extérieur et à une cavité acoustique, encombrée ou non
par des structures déformables. Nous développerons, dans ce chapitre, une approche permet-
tant d’introduire une excitation aléatoire, comme la CLT, dans un modèle vibro-acoustique
déterministe et de tenir compte des corrélations spatiales de ce type d’excitation. Pour cela,
nous proposerons, par analogie avec la théorie du champ diffus, une méthode basée sur la
décomposition de l’interspectre des fluctuations de pression pariétale de la CLT par un cumul
d’ondes planes pariétales décorrélées. Afin de traiter complètement le problème étudié, nous
complèterons le modèle PTF en introduisant le calcul des PTF d’un milieu fluide extérieur
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pour une surface de couplage de géométrie quelconque et celui de cavités encombrées par des
structures déformables. Dans ce dernier cas, nous nous intéresserons plus particulièrement aux
simplifications qui peuvent être réalisées dans les modèles éléments finis, lorsque les longueurs
d’onde naturelles des structures non excitées encombrant les cavités sont petites devant la lon-
gueur d’onde acoustique. Nous montrerons théoriquement que, sous ces conditions, de telles
structures ne répondent alors qu’en masse. La démonstration, établie à partir de l’équation
d’une plaque infinie, sera illustrée par un exemple de calcul des PTF d’une cavité acoustique
encombrée par une structure suspendue composée d’un assemblage de plaques.

De l’approche développée dans le chapitre 4 pour introduire la CLT dans les modèles dé-
terministes découlera un procédé expérimental, permettant de caractériser le comportement
d’une structure vis-à-vis d’une couche limite turbulente sans utiliser physiquement un écoule-
ment. La description et la mise au point de ce procédé feront l’objet du cinquième chapitre.
Dans ce chapitre, nous montrerons que la décomposition en ondes planes décorrélées nécessite
la génération de champs de pression pariétale correspondant à ceux que l’on obtiendrait à par-
tir d’ondes planes propagatives et évanescentes. Cela conduira à une difficulté expérimentale,
dans la mesure où il est délicat de générer facilement des ondes évanescentes. Pour pallier ce
problème, nous utiliserons la linéarité des phénomènes pour décomposer chaque onde plane
pariétale sur une base de monopôles acoustiques. Une étude numérique nous permettra alors
d’étudier l’influence des différents paramètres de l’antenne (nombre de monopôles, taille de
l’antenne et distance antenne-paroi) et de valider cette approche au moyen d’une expérience
simulée numériquement. L’application expérimentale peut, néanmoins, s’avérer délicate, dans
la mesure où le nombre de monopôles acoustiques augmente avec la fréquence. Pour limiter le
nombre de sources et gagner en flexibilité, nous introduisons alors le concept d’antenne syn-
thétique, qui consiste à mesurer la réponse de la structure à une seule source monopolaire que
l’on balaie spatialement et à sommer les réponses pondérées de manière adéquate pour obtenir
virtuellement la réponse aux réseaux de monopôles acoustiques. La validation expérimentale
des principes présentés dans le chapitre 5 sera discutée dans le dernier chapitre.
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2
Résolution du problème d’intéraction

fluide-structure par la méthode PTF en fluide lourd

Nous nous intéressons, dans ce chapitre, à la résolution du problème d’interaction fluide-
structure par la méthode PTF (pour Patch Transfer Functions) en fluide lourd. Il s’agit de
modéliser par cette méthode le couplage entre une cavité acoustique et une structure dans une
gamme de fréquences étendue, i.e. d’une centaine de Hz à quelques kHz. Ce type d’interaction
a été abondamment traité dans la littérature, en particulier, par la méthode des éléments
finis. Cependant, les temps de calculs, associés aux méthodes basées sur une discrétisation des
domaines d’étude, augmentent avec la fréquence, comme nous l’avons vu dans la section 1.3
du chapitre 1. Pour contourner cette difficulté, nous proposons d’utiliser la méthode PTF, qui
est une approche par sous-structuration de domaines. Cette approche consiste à discrétiser
la surface de couplage entre deux sous-systèmes en éléments appelés pavés, sur lesquels les
fonctions de transfert caractéristiques de chaque sous-système découplé sont calculées. Ces
fonctions sont alors assemblées à partir des équations de continuité afin de calculer la réponse
globale du système couplé.
Cette méthode a été principalement employée pour traiter des problèmes d’acoustique, no-
tamment automobile. Nous allons, dans ce chapitre, appliquer ce formalisme pour étudier le
couplage fort entre une structure et une cavité.
Après avoir présenté le formalisme de la méthode PTF, adapté à l’étude des problèmes vibro-
acoustiques linéaires, une procédure de calcul des PTF, basée sur la méthode éléments finis,
est présentée. Nous appliquons ensuite ce formalisme au calcul de la réponse vibro-acoustique
d’un système structure-cavité soumis à une excitation mécanique ponctuelle en fluide lourd
(eau). Ces études nous permettent de montrer qu’une attention particulière doit être portée
aux calculs des PTF de cavité acoustique, ainsi qu’au critère de discrétisation de la surface de
couplage en pavés.

35
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2.1 Pose du problème vibro-acoustique

Considérons deux milieux continus Ωf et Ωs, représentant respectivement les milieux fluide
et solide, comme schématisé en figure 2.1. Notons Γi, l’interface entre les deux milieux conti-
nus et nf et ns les normales extérieures aux milieux fluide et solide. La frontière du domaine
solide est notée Γs = ΓsD ∪ ΓsN ∪ Γ̄s (Γ̄s = Γs \ (ΓsD ∪ ΓsN )), où des conditions aux limites de
types Dirichlet ou Neumann sont imposées (D : Dirichlet et N : Neumann). On définit de
même les conditions aux limites sur la frontière du domaine fluide notée Γf = ΓfD ∪ ΓfN ∪ Γ̄f
(Γ̄f = Γf \ (ΓfD ∪ ΓfN )). Nous supposons enfin que les milieux fluide et solide sont respective-
ment excités par une source acoustique S0 et une pression fs.
Si nous supposons également les excitations harmoniques, de pulsation ω, le déplacement du
solide en un point M ∈ Ωs s’écrit alors us(M, t) = us(M)ejωt, tandis que la pression en un
point M ′ ∈ Ωf s’écrit p(M ′, t) = p(M ′)ejωt.

Figure 2.1 – Définition du problème d’intéraction fluide-structure

Dans une telle configuration, les équations régissant les mouvements des deux milieux
continus couplés sont :

• dans le milieu élastique :
div [σ(us(M))] + ω2ρsus(M) = fs ∀M ∈ Ωs

σ(us(Q)).ns = σ0
s ∀Q ∈ ΓsN

us(Q) = u0
s ∀Q ∈ ΓsD

(2.1)

où ρs est la masse volumique de la structure, σ0
s une contrainte imposée sur ΓsN et u0

s

un déplacement imposé sur ΓsD.



2.2. PRÉSENTATION DE LA MÉTHODE PTF 37

• dans le milieu fluide : 
∆p(M ′) + k2

0p(M
′) = S0 ∀M ′ ∈ Ωf

p(Q′) = p0
f ∀Q′ ∈ ΓfD

∂p

∂nf
(Q′) = ρω2u0

f (Q′) ∀Q′ ∈ ΓfN

(2.2)

où k0 = ω
c est le nombre d’onde acoustique, p0

f est une pression imposée sur ΓfD et u0
f

est le déplacement imposé au fluide sur ΓfN .

• à l’interface entre les deux milieux continus{
σ(us(N)).nf + p(N).nf = 0 ∀N ∈ Γi

us(N).nf − uf (N).nf = 0 ∀N ∈ Γi
(2.3)

où la première équation exprime la continuité des contraintes à l’interface, reliant les
contraintes à l’interface du solide à la pression acoustique exercée par le fluide, tandis
que la second exprime la continuité des déplacements du solide et du fluide (condition
de non-glissement à la paroi).

La résolution du problème d’intéraction fluide-structure consiste donc à déterminer le
couple d’inconnues (us, p), solution du système d’équation aux dérivées partielles donné par
les équations (2.1)-(2.3). Ce système d’équations peut être résolu analytiquement, lorsque les
sous-systèmes sont de géométries simples, en utilisant les expressions analytiques des bases
modales de chaque sous-système découplé [136, 137, 138, 139]. Pour des systèmes de géomé-
tries plus complexes, la méthode des éléments finis est privilégiée [88, 140].

2.2 Présentation de la méthode PTF

2.2.1 Description de la méthode

La méthode PTF [131, 133, 134] est une approche permettant le calcul de la réponse de
systèmes complexes, couplés au niveau de leur interface commune, qui est divisée en éléments
de surface appelés pavés. Cette approche, reposant sur les concepts de sous-structuration de
domaines et d’impédance/mobilité, consiste à étudier chaque sous-système indépendamment,
afin de construire un ensemble de fonctions de transfert moyennées spatialement sur les pavés.
Ces fonctions de transferts, nommées PTF, sont calculées sur chaque pavé de la surface de
couplage (interface) et assemblées en utilisant le principe de superposition et les conditions de
continuité à l’interface.
Cette méthode est particulièrement bien adaptée à l’étude de systèmes complexes, dans la
mesure où chaque sous-système est décrit par son propre modèle éléments finis et résolu in-
dépendamment des autres. De ce fait, une modification de l’un des sous-systèmes ne nécessite
qu’une simple mis-à-jour des PTF de ce sous-système, pourvu que la géométrie de l’inter-
face reste inchangée. D’autre part, la formulation PTF conduit généralement à des modèles
numériques de faibles dimensions pouvant être traités efficacement et rapidement par des or-
dinateurs standards.
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L’un des avantages de la méthode réside dans la possibilité de combiner différentes approches
pour calculer la réponse d’un système complexe, puisque les PTF peuvent être obtenues ana-
lytiquement ou numériquement (FEM, BEM, intégrale de Rayleigh,. . .), mais aussi par la
mesure. Par ailleurs, lorsque les PTF sont calculées à partir de la formulation éléments finis
des sous-systèmes, l’utilisation de maillages incompatibles à l’interface est possible, puisque
le problème de compatibilité est résolu par le maillage de pavés, qui ne relie pas les valeurs
nodales mais les valeurs moyennées sur la surface d’un pavé comme l’illustre la figure 2.2.
Enfin, la méthode PTF diffère des méthodes classiques de sous-structuration, comme la mé-
thode à interfaces fixes de Craig-Bampton par exemple (cf. chapitre 1, section 1.3.1), dans
la mesure où le couplage entre les sous-systèmes est réalisé au niveau des pavés et non au
niveau des nœuds du maillage. On peut également souligner que Ouisse et al. [133] et Chazot
et Guyader [135] ont montré que le nombre de pavés requis est inférieur au nombre de nœuds
de frontière. Par conséquent, la taille du modèle PTF est, en général, inférieure à celle du
modèle obtenu par la méthode de Craig-Bampton. En effet, la dimension du modèle PTF
est Npav ×Npav (Npav : nombre de pavés), tandis que la dimension du modèle obtenu par la
méthode de réduction de Craig-Bampton est (Nf +Ne)× (Nf +Ne) (Nf : nombre de degrés
de liberté de frontière, Ne : nombre de modes encastrés retenus dans la base de réduction
modale).

2.2.2 Formalisme PTF étendu à l’étude des problèmes vibro-acoustiques

2.2.2.1 Définition des PTF

Pour résoudre un problème de type structure-cavité comme présenté en figure 2.2 par la
méthode PTF, le système global est divisé en deux sous-systèmes, correspondant respective-
ment à la structure élastique et à la cavité acoustique. Les PTF de chaque sous-système sont
alors définies au niveau de la surface de couplage Γi discrétisée en pavés.

Pour la structure élastique, la PTF Y s
jk, entre un pavé excité k et un pavé récepteur j, est

une mobilité par pavé, définie comme le rapport de la vitesse normale moyenne v̄sj sur le pavé
j et de la pression moyenne p̄sk sur le pavé k :

Y s
jk =

v̄sj
p̄sk

(2.4)

où •̄p = 1
Sp

∫
Sp
•dSp est la moyenne spatiale sur le pavé p.

Nous définissons, de même, la PTF Y s
Lk, correspondant à la mobilité entre un pavé excité k

et un point d’écoute L de la structure, comme le rapport de la vitesse normale de la structure
vs(L) au point L et de la pression moyenne p̄sk sur le pavé k :

Y s
Lk =

vs(L)

p̄sk
(2.5)

Pour la cavité acoustique, la PTF Zcjk, entre un pavé excité k et un pavé récepteur j, est
une impédance par pavé, définie comme le rapport de la pression acoustique moyenne p̄cj sur
le pavé j et de la vitesse particulaire moyenne v̄ck sur le pavé k :

Zcjk =
p̄cj
v̄ck

(2.6)
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(a)

(b)

Figure 2.2 – Utilisation de maillages incompatibles avec la méthode PTF (a) Définition du
modèle PTF et (b) Détection des nœuds du maillage éléments finis inclus dans les pavés : (◦)

nœud de la structure et (�) nœud de la cavité
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Nous définissons également la PTF ZsMk, correspondant à l’impédance entre un pavé excité
k et un point d’écoute M de la cavité acoustique, comme le rapport de la pression acoustique
pc(M) au point M de la cavité et de la vitesse particulaire moyenne v̄ck sur le pavé k :

ZcMk =
pc(M)

v̄ck
(2.7)

2.2.3 Couplage des sous-systèmes

Le couplage des sous-systèmes est réalisé en écrivant la continuité des pressions et des
vitesses sur chaque pavé de la surface couplage Γi. Les conditions de couplage sur un pavé j
s’écrivent ainsi : {

p̄sj = p̄cj = p̄j

v̄sj = v̄cj = v̄j
(2.8)

Ces conditions de couplage sont ensuite utilisées pour déterminer la vitesse normale de
couplage v̄j ou la pression de couplage p̄j sur chaque pavé j. Pour cela, nous utilisons la
linéarité du problème. Lorsque la structure est excitée, il s’agit de définir la vitesse normale
de la structure v̄sj sur le pavé j comme la superposition de la vitesse de la structure in vacuo˜̄vsj (réponse forcée de la structure découplée) et de la vitesse normale Y s

jkp̄k due à la pression
créée par la cavité acoustique sur la structure :

v̄sj = ˜̄vsj + Y s
jkp̄k (2.9)

En introduisant alors les conditions de couplage définies par l’équation (2.8) dans l’équation
(2.9), nous obtenons la vitesse normale de couplage v̄j sur le pavé j en l’absence de source
acoustique dans la cavité :

v̄j =
(
I− Y s

kiZ
c
ij

)−1 ˜̄vsk (2.10)

où I est la matrice identité.

La connaissance de la vitesse de couplage v̄j , nous permet alors de calculer la vitesse
vibratoire normale vs(L) en un point L de la structure et la pression acoustique pc(M) en un
point M de la cavité : {

vs(L) = ṽs(L) + Y s
LkZ

c
kj v̄j

pc(M) = ZcMj v̄j
(2.11)

où ṽs(L) est la vitesse vibratoire normale au point L de la structure à vide, i.e. découplée de
la cavité.

De manière analogue, lorsque la cavité acoustique est excitée, la pression acoustique p̄cj sur
le pavé j peut être définie comme la superposition de la pression ˜̄pcj créée sur le pavé j par
une source acoustique placée dans la cavité et de la pression Zcjkv̄

s
k due aux vibrations de la

structure élastique :

p̄cj = ˜̄pcj + Zcjkv̄k (2.12)
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L’introduction des conditions de couplage dans l’équation (2.12) permet alors d’obtenir la
pression de couplage p̄j sur le pavé j en l’absence d’efforts excercés sur la structure élastique :

p̄j =
(
I− ZckiY s

ij

)−1 ˜̄pck (2.13)

Nous calculons alors à partir de la connaissance de la pression de couplage p̄j la vitesse
vibratoire normale au point L de la structure et la pression acoustique pc(M) en un point M
de la cavité : {

vs(L) = Y s
Lj p̄j

pc(M) = p̃c(M) + ZcMkY
s
kj p̄j

(2.14)

où p̃c(M) est la pression acoustique au point M de la cavité en l’absence de la structure.

2.3 Calcul et convergence des PTF par éléments finis

Dans cette section, nous présentons une méthode de calcul des PTF pour des structures
élastiques et des cavités acoustiques basée sur la méthode des éléments finis et les techniques de
réduction modale. Le lecteur pourra trouver, dans l’annexe A, le calcul analytique par décom-
position modale des PTF pour une structure élastique de conditions aux limites quelconques
et une cavité acoustique à parois rigides.

2.3.1 Calcul et convergence des PTF des structures élastiques

2.3.1.1 Procédure de calcul

La définition des PTF de structures élastiques, donnée en section 2.2.2.1, nécessite le calcul
de la vitesse normale lorsqu’une pression constante p̄sk est imposée sur le pavé k de surface Sk.
Par conséquent, nous devons résoudre pour chaque pavé excité k le système linéaire suivant :[

Kss − ω2Mss

]
{Us} = {Fk} (2.15)

Dans l’équation (2.15), le terme d’excitation Fk, correspondant à une pression constante
p̄sk imposée sur le pavé k, est définie par :

Fk =

{
Ak
N p̄sk sur Sk
0 sur Γi \ Sk

(2.16)

où Ak est l’aire du pavé k et N le nombre de nœuds du modèle éléments finis inclus dans le
pavé k.

Pour limiter les temps de calculs, l’équation (2.15) est résolue par projection du modèle
éléments finis sur la base des modes propres de la structure élastique. Pour cela, le déplacement
{Us} est développé sur les modes de la structure in vacuo :

{Us} = [ψn] {un} (2.17)

où [ψn] est la matrice des déformées propres et {un} le vecteur des amplitudes modales.
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Les matrices de masse généralisée [Msn], raideur généralisée [Ksn] et d’effort généralisé
[Fkn] sont alors définies de la manière suivante :

[Ksn] = [ψn]T [Ks] [ψn]

[Msn] = [ψn]T [Ms] [ψn]

{Fkn} = [ψn]T {Fk}
(2.18)

Le système réduit résultant, donné par l’équation (2.19), est ainsi résolu à chaque fréquence
afin d’obtenir les amplitudes modales {un} et, par là même, le déplacement {Us} (cf. équation
(2.17)) : [

Ksn − ω2Msn

]
{un} = {Fkn} (2.19)

Cette procédure est répétée pour chaque pavé excité k, ce qui conduit à l’obtention d’une
matrice des vitesses [V ] (en se rappelant que V = jωUs) de dimensions Nddl ×Npav, où Nddl

est le nombre de degrés de liberté de la structure et Npav le nombre de pavés.

Les PTF d’une structure élastique Y s
jk sont alors obtenues en moyennant spatialement les

vitesses normales pour tous les nœuds inclus dans le pavé j.

Les PTF de structure Y s
Lk sont simplement obtenues à partir des équations (2.17) et (2.19),

puisqu’il suffit de calculer la vitesse normale au point L de la structure pour chaque pavé excité
k.

2.3.1.2 Etude de convergence - Influence de la troncature modale

Lorsque l’on calcule les PTF à partir d’une méthode réduction modale, il faut assurer, avant
toute chose, la convergence des séries modales tronquées aux N premiers modes représenta-
tifs de la dynamique de la structure dans la bande de fréquences étudiée. La problématique
consiste donc à déterminer le nombre de modes propres à retenir dans la base de réduction.
Pour répondre à cette question, nous comparons les PTF calculées par résolution directe de
l’équation (2.15) et par réduction modale pour un maillage comprenant 80 pavés. La struc-
ture étudiée est une plaque d’acier simplement appuyée sur ces quatres bords de 2× 1.5 m2,
d’épaisseur 0.017 m et de de facteur d’amortissement η = 0.01.

Les figures 2.3a et 2.3b présentent respectivement les comparaisons de la mobilité d’entrée
du pavé n◦1 et de la mobilité de transfert entre le pavé n◦1 et le pavé n◦10 obtenues par une
résolution directe de l’équation (2.15) avec celles calculées à partir d’une réduction modale
tronquée au 70 premiers modes de la structure, i.e. en retenant tous les modes jusqu’à 1300
Hz, ce qui correspond à 2 fois la fréquence maximale d’étude.

Nous observons sur cette figure que les deux courbes sont parfaitement superposées, ce
qui montre que la convergence du calcul des PTF de structure est rapide. Les PTF de struc-
tures élastiques peuvent donc être obtenue à partir d’une décomposition modale standard, en
conservant dans la base de réduction les N premiers modes représentatifs de la dynamique de
la structure dans la bande de fréquence étudiée. En particulier, on retiendra tous les modes
dont la fréquence propre est inférieure à 2 fois la fréquence maximale d’étude.
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(a) (b)

Figure 2.3 – Comparaison des PTF de structure : (a) Mobilité d’entrée du pavé n◦1 et (b)
Mobilité de transfert entre le pavé n◦1 et le pavé n◦10 - (—) Calcul direct et (−−) Calcul

modal

2.3.2 Calcul et convergence des PTF pour des cavités acoustiques

2.3.2.1 Procédure de calcul

Par définition des PTF de cavités acoustiques, la réponse en pression de la cavité à une
vitesse normale constante v̄ck prescrite sur le pavé de surface Sk doit être calculée pour chaque
pavé excité k. Ceci implique la résolution du modèle éléments finis suivant :[

Kff − ω2Mff

]
{P} = {Qk} (2.20)

Dans l’équation (2.20), le terme d’excitation Qk, correspondant à une vitesse constante v̄ck
imposée sur le pavé k, est définie par :

Qk =

{
−jωAkN v̄ck sur Sk
0 on Γi \ Sk

(2.21)

où Ak est l’aire du pavé k et N le nombre de nœuds du modèle éléments finis inclus dans le
pavé k.

Dans ce cas également, l’équation (2.20) est résolue par réduction modale, ce qui signifie
que la pression acoustique {P} est développée sur la base de ses modes propres de la manière
suivante :

{P} = [φn] {pn} (2.22)

où [φn] est la matrice des déformée propres et {pn} est le vecteur des amplitudes modales.

Une fois le système réduit résolu et la pression acoustique déduite de l’équation (2.22), la
même procédure que celle employée pour le calcul des PTF de structures élastiques Y s

jk est
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utilisée pour obtenir les PTF de cavités acoustiques Zcjk.

Les PTF de cavité ZcMk sont simplement obtenues à partir de la résolution du système
réduit, puisqu’il suffit de calculer la pression acoustique au point M de la cavité pour chaque
pavé excité k.

2.3.2.2 Etude de convergence - Influence de la troncature modale

Comme nous l’avons fait pour les mobilités de structure, nous allons maintenant étu-
dier la convergence du calcul des impédances d’entrée et de transfert d’une cavité d’eau
(ρ = 1000 kg.m−3, c = 1500 m.s−1) à parois rigides de 2 × 1.5 × 1 m3 pour un maillage
comprenant 80 pavés.

La figure 2.4 présente les comparaisons de l’impédance d’entrée du pavé n◦1 et des im-
pédances de transfert entre le pavé n◦1 et le pavé n◦2 et entre le pavé n◦1 et le pavé n◦10
obtenues par une résolution directe de l’équation (2.20) avec celles calculées à partir d’une
réduction modale tronquée aux 18 premiers modes de cavité, i.e. en retenant tous les modes
jusqu’à 1300 Hz, soit 2 fois la fréquence maximale d’étude. L’analyse de cette figure montre
l’influence de la zone de champ proche du pavé excité sur la convergence du calcul de l’im-
pédance d’entrée et de l’impédance de transfert entre deux pavés adjacents (ici les pavés n◦1
et 2). Nous constatons dans ce cas que la base de réduction utilisée est insuffisante pour as-
surer la convergence. En revanche, la convergence est beaucoup plus rapide entre deux pavés
relativement éloignés, comme le sont les pavés n◦1 et 10. En effet, lorsque le pavé récepteur
est dans le champ lointain du pavé excité, sa réponse est seulement liée à la propagation de
l’onde acoustique, alors que, s’il se trouve dans la zone de champ proche du pavé excité, sa
réponse est fortement influencée par le champ de pression évanescent créé par ce dernier. Par
conséquent, le nombre de modes pris en compte dans la base de réduction doit être plus im-
portant, afin de prendre en compte la contribution des modes non résonants dans la bande de
fréquences étudiée et ainsi limiter l’effet de la troncature modale sur le calcul des PTF d’entrée.

Pour tenter de déterminer un critère de troncature de la base modale, nous avons progres-
sivement augmenté la taille de celle-ci en retenant successivement 47, 172 et 974 modes de
cavités. Cela revient à conserver dans la base de réduction tous les modes dont la fréquence
propre est respectivement inférieure à 1950 Hz, 3250 Hz et 6250 Hz, ce qui correspond à 3, 5 et
10 fois la fréquence maximale d’étude fmax. Les figures 2.5a et 2.5b présentent ainsi l’influence
de la troncature modale sur la convergence des PTF d’entrée et de transfert entre deux pavés
voisins. Ces figures nous permettent de montrer qu’un très grand nombre de modes de ca-
vité est nécessaire, dans la mesure où l’utilisation d’une base modale calculée jusqu’à 10fmax
s’avère insuffisante pour assurer la convergence du calcul des PTF d’entrée et de transfert entre
deux pavés adjacents, contrairement aux PTF de transfert entre deux pavés éloignés, qui ont
complètement convergées pour une base modale calculée jusqu’à 3fmax (cf. figure 2.5c).
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(a) (b)

(c)

Figure 2.4 – Comparaison des PTF de cavité d’eau : (a) Impédance d’entrée du pavé n◦1,
(b) Impédance de transfert entre le pavé n◦1 et le pavé n◦2 et (c) Impédance de transfert
entre le pavé n◦1 et le pavé n◦10 - (—) Calcul direct et (−−) Calcul modal avec 18 modes

retenus dans la base modale
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(a) (b)

(c)

Figure 2.5 – Influence de la troncature modale sur le calcul des PTF d’une cavité d’eau :
(a) Impédance d’entrée du pavé n◦1, (b) Impédance de transfert entre le pavé n◦1 et le pavé
n◦2 et (c) Impédance de transfert entre le pavé n◦1 et le pavé n◦10 - (—) Calcul direct et

calcul modal pour une base de réduction contenant (−−) 18 modes (2fmax), (−.−) 47 modes
(3fmax), (. . . ) 172 modes (5fmax) et (+) 974 modes (10fmax)
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2.4 Convergence de la méthode PTF - Influence de la discréta-
tion de la surface de couplage en pavés

Dans la partie précédente, nous nous sommes intéressés au calcul et à la convergence
des PTF de structures élastiques et de cavités acoustiques par synthèse modale. Cependant,
comme nous le verrons par la suite, la convergence du calcul des PTF n’assure pas nécessaire-
ment la convergence de la méthode PTF elle-même. En effet, le paramètre clé de la méthode
est le nombre de pavés utilisés pour discrétiser la surface de couplage, puisqu’un maillage de
pavés inadapté au type de couplage que l’on traite conduira à des résultats erronés.

Dans cette partie, nous nous intéressons uniquement à l’influence du maillage de pavés sur
la qualité des résultats obtenus par la méthode PTF, l’objectif étant de dégager un critère de
maillage adapté à l’étude du couplage fort entre une structure et une cavité acoustique, pour
des fréquences situées en-dessous de la fréquence critique la structure. Pour cela, les PTF de
chaque sous-système sont calculées par résolution directe du problème éléments finis associé
(cf. équations (2.15) et (2.20)), afin d’éviter les confusions, liées principalement à l’effet de
troncature modale, lors de l’analyse et de l’interprétation des résultats.

2.4.1 Présentation du modèle d’étude

Le système étudié est composé d’une plaque d’acier simplement appuyée sur ces quatres
bords de 2 × 1.5 m2, d’épaisseur 0.017 m et de facteur d’amortissement ηs = 0.01, couplée
à une cavité acoustique d’eau de 2 × 1.5 × 1 m3, de facteur d’amortissement ηf = 0.01,
comme présenté en figure 2.6. Nous définissons ainsi deux sous-systèmes PTF, le premier
correspondant à la plaque et le second à la cavité acoustique. La surface de couplage est
donc définie à l’interface physique entre la plaque et la cavité. Par ailleurs, le maillage élé-
ments finis de ce système comprend 9856 nœuds, soit 616 nœuds de plaque et 9240 de cavité,
ce qui correspond à un critère de maillage de 7 nœuds par longueur d’onde de flexion λf
pour la plaque et 32 nœuds par longueur d’onde acoustique pour la cavité à la fréquence
maximale d’étude de 650 Hz. Les propriétés mécaniques et acoustiques du système sont consi-
gnées dans le tableau 2.1. Nous étudions ici la réponse vibro-acoustique du système à une
excitation mécanique ponctuelle, d’amplitude unitaire, s’excerçant sur la plaque au point de
coordonnées (x, y, z) = (1.04 m, 0.93 m, 0). Dans ce qui suit, nous calculons le déplacement
vibratoire Us aux points A1 et A2 de coordonnées respectives (x, y, z) = (0.6 m, 0.93 m, 0) et
(x, y, z) = (1.04 m, 0.93 m, 0) et la pression acoustique P aux points B1 et B2 de coordon-
nées respectives (x, y, z) = (1.04 m, 0.93 m,−0.07 m) et (x, y, z) = (1.04 m, 0.93 m,−0.93 m).

Concernant, la discrétisation de la surface de couplage en pavés, Ouisse et al. [133] ont
montré par une étude paramétrique, dans le cas d’un couplage cavité-cavité, que la taille des
pavés devait être inférieure ou égale à la demi-longueur d’onde acoustique λac à la fréquence
maximale étudiée. Une conclusion similaire a été tirée par Chazot et Guyader [135] dans
le cas d’un couplage structure-cavité en fluide léger, pour un critère de maillage de pavés
basé sur la plus petite longueur d’onde des sous-systèmes découplés. De ce fait, comme nous
nous intéressons, dans le cadre de ce chapitre, au couplage plaque-cavité pour des fréquences
inférieures à la fréquence critique de la plaque. Nous allons donc, dans un premier temps,
appliquer la méthode PTF pour un critère de maillage de pavés basé sur la demi-longueur
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Figure 2.6 – Présentation du système plaque-cavité étudié

Table 2.1 – Propriétés mécaniques et acoustiques du système plaque-cavité

Paramètres Valeurs
Module d’Young E = 2.1× 1011 Pa
Masse volumique ρs = 7800 kg.m−3

Coefficient de Poisson ν = 0.3
Masse volumique de l’eau ρ = 1000 kg.m−3

Célérité dans l’eau c = 1500 m.s−1

Fréquence critique de la plaque en eau fc = 13415 Hz
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d’onde de flexion in vacuo λf de la plaque à la fréquence maximale étudiée de 650 Hz.

2.4.2 Utilisation d’un critère de maillage de pavés usuel

Comme précisé au paragraphe précédent, nous utilisons, tout d’abord, le critère de maillage
de pavés usuel, basé sur la demi-longueur d’onde de flexion in vacuo λf de la plaque à la fré-
quence maximale de 650 Hz.

Les figures 2.7 et 2.8 présentent les comparaisons des niveaux vibratoires aux points A1

et A2 de la plaque et des niveaux de pression aux points B1 et B2 de la cavité acoustique,
obtenus par résolution directe du problème éléments finis ou par la méthode PTF. Dans les
deux cas, la méthode PTF est en défaut, hormis aux très basses fréquences (f ≤ 50 Hz). Ces
figures montrent donc la nécessité d’utiliser un maillage de pavés plus dense pour converger
vers la solution de référence, et ce, bien que la convergence du calcul des PTF soit assurée.

(a) (b)

Figure 2.7 – Comparaison des niveaux vibratoires sur la plaque aux points (a) A1 et (b) A2

pour une excitation mécanique ponctuelle - (—) Référence et (−−) Méthode PTF pour un
critère de maillage en λf

2

Deux arguments peuvent permettre d’expliquer cette nécessité. Le premier argument est
lié à la longueur d’onde de flexion effective de la plaque lorsque cette dernière est couplée
à la cavité d’eau. On peut, en effet, montrer que la longueur d’onde de flexion de la plaque
après couplage est plus faible que la longueur d’onde de flexion in vacuo, grâce à l’équation
de dispersion d’une plaque infinie couplée à un fluide semi-infini, donnée par l’équation [141] :

Dk̄4
f − ω2

(
m+

ρ0

k̄f

)
= 0⇔ k̄5

f − k4
f k̄f −

ω2ρ0

D
= 0 (2.23)

où kf est le nombre d’onde de flexion de la plaque à vide, k̄f est le nombre d’onde de flexion
de la plaque chargée, D est la rigidité de flexion de la plaque, m sa masse surfacique et ρ0 la
masse volumique du fluide.
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(a) (b)

Figure 2.8 – Comparaison des niveaux de pression dans la cavité acoustique aux points (a)
B1 et (b) B2 pour une excitation mécanique ponctuelle - (—) Référence et (−−) Méthode

PTF pour un critère de maillage en λf
2

Cette équation est une équation quintique en k̄f , il n’est donc pas aisé d’en trouver une
solution analytique. Il est toutefois possible de résoudre numériquement cette équation, en
recherchant le minimum de l’équation de dispersion. Ce faisant, nous obtenons une approxi-
mation du nombre d’onde de flexion couplé, comme présenté en figure 2.9, pour la plaque
d’acier utilisée dans ce chapitre. Cette figure montre que l’influence de la charge fluide dimi-
nue avec la fréquence et qu’à la fréquence maximale d’étude, la longueur d’onde de flexion
couplée correspond environ à 90% de la longueur d’onde de flexion à vide.

De la figure 2.9, nous pouvons également conclure que pour le cas traité dans ce chapitre,
la diminution de la longueur d’onde de flexion après couplage n’est pas significative pour ex-
pliquer les résultats issus de la méthode PTF. Cependant, selon la bande de fréquence étudiée
et l’épaisseur de la plaque, cette dernière peut être très différente de la longueur d’onde à vide.
Dans ce cas, il faudrait basé le critère de maillage de pavés sur la longueur d’onde de flexion
effective de la plaque après couplage et non plus sur la longueur d’onde de flexion in vacuo.

On peut enfin noter qu’il est possible d’obtenir une formule analytique approchée, si l’on
suppose que la masse surfacique m de la plaque est très inférieure à la charge fluide, ce qui se
traduit par ρ0

k̄f
� m. Sous cette hypothèse, l’équation de dispersion se simplifie et le nombre

d’onde de flexion de la plaque chargée s’écrit alors :

k̄f ≈
(
ω2ρ0

D

)1/5

(2.24)

Cependant, le domaine de validité de cette équation est limité par l’approximation faite
pour l’établir. L’équation (2.24) n’est donc valable que pour les fréquences f telles que f �
ρ2

0D
1/2

2πm5/2 , ce qui dans notre cas correspond à des fréquences très inférieures à 240 Hz.
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Figure 2.9 – Comparaison des nombres d’onde de flexion de la plaque in vacuo et couplé -
(—) Nombre d’onde de flexion de la plaque in vacuo et (−−) Nombre d’onde de flexion de la

plaque couplée à un milieu semi-infini

Le second argument est lié à l’effet de filtrage des modes induit par la procédure de moyen-
nage spatial introduit par la méthode PTF, qui conduit à une mauvaise estimation de la pres-
sion rayonnée dans le champ proche de la structure.

Pour mieux appréhender cette notion de filtrage des modes par l’approche PTF, considé-
rons le rayonnement en champ libre de la plaque définie au paragraphe 2.4.1. Pour simplifier
les calculs, nous supposons la plaque bafflée et immergée dans l’air. Par conséquent, la vitesse
au point Q de la plaque chargée par le fluide extérieur v(Q,ω) est quasiment identique à la
vitesse de la plaque in vacuo ṽ(Q,ω) et la pression rayonnée en un point M de l’espace est
donnée par l’intégrale de Rayleigh :

p(M,ω) = jρω

∫∫
S
ṽ(Q,ω)

e−jk0‖MQ‖

2π‖MQ‖
dQ (2.25)

où k0 est le nombre d’onde acoustique.

Pour caractériser l’influence du moyennage spatial sur l’estimation du rayonnement en
champ proche, nous allons comparer, à la fréquence du mode (3,1) de vibration (i.e. 112 Hz),
le champ de pression obtenu dans le plan (x, 0.7 m, z) à partir du champ vibratoire ṽ calculé
par éléments finis, avec ceux calculés aprés moyennage spatial du champ vibratoire ṽ pour
trois maillages de pavés, définis sur la base d’un critère de 2, 4 et 6 pavés par longueur d’onde
de flexion λf à la fréquence du mode considéré.

La figure 2.10 présente le champ de pression rayonnée pour les quatres cas définis précé-
demment. Cette figure montre très clairement l’influence du moyennage spatial sur l’estimation
du champ de pression rayonnée dans le champ proche de la plaque. En effet, nous constatons
que seuls les maillages de pavés basés sur un critère de 4 et 6 pavés par longueur d’onde de
flexion permettent de représenter les variations du champ de pression dans la zone de champ
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proche. Bien évidemment, plus le nombre de pavés augmentent, meilleure est l’approximation.

Cette conclusion est très importante, lorsque l’on s’intéresse au couplage structure-cavité,
dans la mesure où, en fluide lourd, la zone de champ proche influence considérablement les
vibrations de la structure. De ce fait, une mauvaise estimation du champ de pression dans la
zone de champ proche conduira, de facto, à une mauvaise estimation de la vitesse vibratoire
après couplage et, par conséquent, de la pression rayonnée dans la cavité acoustique (cf. équa-
tions (2.10) et (2.11)). De ce fait, le maillage de pavés doit être suffisamment fin pour décrire
correctement l’influence de la zone de champ proche.

(a) (b)

(c) (d)

Figure 2.10 – Comparaison des champs de pression rayonnée dans le plan (x, 0.7 m, z
calculés à partir (a) du champ vibratoire ṽ obtenu par éléments finis (Référence) et du

moyennage du champ vibratoire ṽ pour un maillage de pavés défini sur la base d’un critère
de (b) 2 pavé par longueur d’onde flexion, (c) 4 pavés par longueur d’onde de flexion et (d) 6

pavés par longueur d’onde de flexion
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A partir de ces remarques, deux solutions sont alors possibles pour pallier l’effet de filtrage
des modes. La première solution et la plus naturelle consiste à densifier le maillage de pavés,
comme cela est suggéré dans le paragraphe précédent. La seconde consiste, quant à elle, à
sous-structurer le système dans le champ lointain de la structure de manière à décrire préci-
sément les mécanismes de couplage à l’interface fluide-structure. Dans la suite de ce chapitre,
nous nous concentrons sur la densification du maillage de pavés. L’étude de la seconde solution
est réalisée dans le chapitre suivant, où nous étudions différentes pistes d’amélioration de la
méthode PTF.

2.4.3 Détermination d’un critère de maillage de pavés adapté

Comme nous venons de le voir et de l’expliquer, un critère de maillage de pavés basé
sur la demi-longueur d’onde de flexion in vacuo de la plaque est très insuffisant pour décrire
correctement les mécanismes de couplage en fluide lourd. Il est, par conséquent, nécessaire
d’augmenter le nombre de pavés.

Pour déterminer le critère de maillage le plus adapté à l’étude de l’intéraction structure-
cavité en fluide lourd, nous utilisons les deux critères de maillage de pavés, qui nous ont
permis, au paragraphe précédent de représenter les variations de pression dans la zone de
champ proche, à savoir λf

4 et λf
6 .

Les figures 2.11 et 2.12 présentent respectivement les comparaisons des niveaux vibratoires
aux points A1 et A2 de la plaque et des niveaux de pression aux points B1 et B2 de la cavité
acoustique, obtenus soit par résolution directe du problème éléments finis, soit par la méthode
PTF pour les deux critères de maillages de pavés définis précédemment. On peut constater,
en analysant ces courbes, qu’un maillage de pavés défini à partir d’un critère en λf

4 est in-
suffisant pour limiter l’effet de filtrage et assurer la convergence de la méthode. En revanche,
pour un critère de maillage de pavés en λf

6 , la méthode PTF converge, bien qu’il subsiste des
écarts fréquentiels d’au plus 2% dans la partie supérieure du spectre et des écarts d’ampli-
tude qui peuvent atteindre jusqu’à 20 dB sur certaines anti-résonances du système couplé (cf.
figure 2.12b). Ces erreurs peuvent notamment s’expliquer par les discontinuités des champs
de vitesse ou de pression entre deux pavés adjacents imposées par la procédure de moyennage
spatial. Néanmoins, la densification du maillage de pavés permet de limiter le filtrage des
modes par moyennage spatial et, par conséquent, de représenter correctement la contribution
des modes participant aux couplages, notamment les modes en forte coïncidence spatiale.

Dans l’exemple traité dans ce chapitre, un critère de maillage de pavés en λf
6 est nécessaire

pour obtenir des résultats satisfaisants. Néanmoins, bien qu’il faille discrétiser la surface de
couplage presque aussi finement que le maillage d’interface éléments finis, la méthode PTF
conserve tout son intérêt, puisque toute l’information utile est condensée sur les pavés à
l’interface des sous-systèmes. De ce fait, le système PTF à résoudre reste, malgré tout, de
dimensions bien plus faibles que le système éléments finis correspondant. En revanche, cela
reste pénalisant lorsque l’on souhaite étudier des systèmes de grandes dimensions sur des
plages de fréquences étendues, puisque le nombre de pavés augmente avec la fréquence.
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(a) (b)

Figure 2.11 – Comparaison des niveaux vibratoires sur la plaque aux points (a) A1 et (b)
A2 pour une excitation mécanique ponctuelle - (—) Référence, (−−) Méthode PTF pour un

critère de maillage en λf
4 et (−.−) Méthode PTF pour un critère de maillage en λf

6

(a) (b)

Figure 2.12 – Comparaison des niveaux de pression dans la cavité acoustique aux points (a)
B1 et (b) B2 pour une excitation mécanique ponctuelle - (—) Référence, (−−) Méthode PTF
pour un critère de maillage en λf

4 et (−.−) Méthode PTF pour un critère de maillage en λf
6
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2.5 Conclusions

Nous avons présenté, dans ce chapitre, une description détaillée de la méthode PTF pour
calculer la réponse vibro-acoustique d’un système de type structure-cavité en fluide lourd
en-dessous de la fréquence critique de la structure. Le principal objectif consistait à étudier
séparément les différentes étapes de calcul, afin de déterminer les principales difficultés liées à
une application de la méthode en fluide lourd.

La méthode PTF s’appuyant sur le concept de sous-structuration et la condensation de
l’information sur les pavés de la surface de couplage pour décrire le comportement de chaque
sous-système au moyen de fonctions de transfert moyennées spatialement, nous nous sommes,
dans un premier temps, intéressés au calcul de ces quantités, appelées PTF. Une procédure,
basée sur la description éléments finis des sous-systèmes, a été proposée. Pour réduire les temps
de calculs, la détermination des PTF a été réalisée par projection du modèle éléments finis sur
la base modale des sous-systèmes découplés. Une étude de convergence nous a alors permis
de montrer que le calcul des PTF de structures ne posait aucune difficulté, puisqu’il suffit de
conserver dans la base de réduction tous les modes dont la fréquence est inférieure à 2 fois
la fréquence maximale d’étude. La convergence du calcul des PTF de cavités acoustiques est,
en revanche, beaucoup plus délicate, puisqu’il est nécessaire de retenir dans la base de réduc-
tion des modes dont les fréquences propres sont supérieures à 10 fois la fréquence maximale
d’étude, afin de représenter correctement les variations du champ de pression dans le champ
proche d’un pavé excité.

Nous nous sommes ensuite intéressés, pour une excitation mécanique ponctuelle, à la
convergence de la méthode PTF à travers le calcul de la réponse vibro-acoustique d’une plaque
couplée à une cavité d’eau. Pour cela, les PTF ont été calculées par résolution directe du pro-
blème éléments finis associé, afin d’éviter les problèmes liés aux effets de troncature modale.
Nous avons alors montré, qu’en fonction du critère de discrétisation de la surface de couplage
en pavés, la convergence de la méthode PTF pouvait ne pas être atteinte, et ce, bien que les
PTF aient convergées. Nous avons, en effet, montré que le critère de maillage standard de
la méthode, basé sur la plus petite des demi-longueurs d’onde des sous-systèmes découplés,
n’était pas adapté à l’étude de l’intéraction fluide-structure en fluide lourd et, par conséquent,
qu’une densification du maillage de pavés était nécessaire. Cela peut être expliqué par le fait
que la longueur d’onde effective vue par la surface de couplage ne correspond plus à la lon-
gueur d’onde de flexion in vacuo, mais aussi par l’effet de filtrage, résultant du processus de
moyennage spatial des modes intrinsèque à la méthode PTF, qui ne permet pas de représen-
ter correctement les variations de pression dans la zone de champ proche. Pour pallier cette
déficience de la méthode, nous avons cherché à déterminer le critère de maillage de pavés le
plus adapté au type de couplage que nous étudiions. Nous avons ainsi montré qu’un critère
de maillage en λf

6 était nécessaire pour prédire correctement la réponse vibro-acoustique du
système couplé, bien que des écarts significatifs sur les anti-résonances subsistent en raison du
caractère discontinu des profils de vitesse ou de pression entre deux pavés adjacents. Cepen-
dant, l’utilisation d’un tel critère de maillage s’avère pénalisant en temps de calculs, lorsque
l’on monte en fréquence, puisque le nombre de pavés augmente avec celle-ci.
Dans le chapitre suivant, nous développons les stratégies, brièvement évoquées dans ce cha-
pitre, permettant d’améliorer la convergence globale de la méthode PTF.
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3
Stratégies d’améliorations de la méthode PTF

Au chapitre 2, nous avons évoqué les principales difficultés de mise en œuvre de la mé-
thode PTF en fluide lourd. Nous avons montré qu’elles étaient liées, d’une part, à une mauvaise
convergence du calcul des PTF de cavité par synthèse modale et, d’autre part, à la nécessité
de mailler finement la surface couplage pour représenter correctement les mécanismes d’inter-
action. Nous développons, dans ce chapitre, deux stratégies de calcul permettant de lever ces
points de blocage et ainsi d’améliorer la convergence globale de la méthode PTF. La première
stratégie d’amélioration de la méthode vise à accélérer la convergence du calcul des PTF par
synthèse modale, en enrichissant la base de réduction par des déformées résiduelles par pavé.
La seconde repose, quant à elle, sur une redéfinition des sous-systèmes de manière à se ramener
à un couplage de type cavité-cavité et, ainsi, pouvoir utiliser un critère de maillage de pavés
basé sur la demi-longueur d’onde acoustique à la fréquence maximale de calcul.
Dans ce qui suit, nous présentons, pour chacune des solutions proposées, le formalisme adapté
à la résolution du problème étudié. Ces stratégies sont ensuite testées sur les cas d’applica-
tion développés au chapitre précédent, ce qui nous permet de démontrer leur validité et leur
efficacité.

3.1 Accélération de la convergence des PTF de cavités acous-
tiques - Introduction des déformées résiduelles par pavé

3.1.1 Définition et calcul des déformées résiduelles par pavé

Comme nous l’avons présenté au chapitre 2, la prise en compte dans la base de réduction
de modes hautes fréquences est essentielle pour assurer la convergence du calcul des PTF de
cavités acoustiques. Pour surmonter cette difficulté, le concept de déformées résiduelles par
pavé est introduit. Ces déformées résiduelles par pavés ne correspondent pas à des déformées
propres, mais permettent d’enrichir la base de réduction avec un ensemble de fonctions décri-
vant la contribution des modes de rang élevé dans la série modale tronquée. L’idée consiste
ainsi à calculer des déformées résiduelles, qui correspondent à des modes d’attache, indépen-

57



58
3.1. ACCÉLÉRATION DE LA CONVERGENCE DES PTF DE CAVITÉS

ACOUSTIQUES - INTRODUCTION DES DÉFORMÉES RÉSIDUELLES PAR PAVÉ

damment de la structure afin de conserver l’aspect sous-structuration de la méthode.

D’après la définition donnée au chapitre 1, section 1.3.1, un mode résiduel correspond à
la déformée statique du système sous un chargement imposé. Dans notre cas, une déformée
résiduelle correspond à la réponse de la cavité excitée par un déplacement normal constant,
prescrit sur un pavé k à la fréquence ωc. En calculant de cette manière les déformées rési-
duelles, nous contournons les problèmes liés à la présence du mode de Helmholtz dans les
cavités à parois rigides. D’autre part, les déformées résiduelles étant calculées pour chaque
pavé de la surface de couplage, il y a donc autant de déformées résiduelles que de pavés.

En utilisant les notations définies au chapitre 2, les déformées résiduelles {Pr} de la cavité
sont obtenus par résolution directe du système linéaire suivant :[

Kff − ω2
cMff

]
{Pr} = {Qk} (3.1)

Dans cette équation, le terme d’excitation Qk correspondant à un déplacement unitaire ūck
imposé sur le pavé k de surface Sk s’écrit :

Qk =

{
ω2
c
Ak
N ūck sur Sk

0 sur Γi \ Sk
(3.2)

où Ak est l’aire du pavé k et N le nombre de nœuds du modèle éléments finis inclus dans le
pavé excité k.

Nous obtenons ainsi une nouvelle base de réduction [T ] contenant les Nm modes propres
retenus dans la base modale d’origine, enrichie par Nr déformées résiduelles {Pr} et définie
comme suit :

[T ] = [φ1, . . . , φN |P1, . . . , PNr ] (3.3)

Cette nouvelle base modale possède l’inconvénient de ne pas être orthogonale par rapport
aux matrices de masse et de raideur de la cavité. La nouvelle base de réduction [T ] doit
donc être réorthogonalisée afin de préserver les propriétés d’orthogonalité de la base modale
d’origine. Pour cela, nous utilisons la procédure décrite dans le chapitre 1, section 1.3.1, qui
consiste à résoudre le problème aux valeurs propres réduit suivant :(

[T ]T [Kf ] [T ]− ω2 [T ]T [Mf ] [T ]
)
{ϕR} = {0} (3.4)

La résolution de l’équation (3.4) nous conduit à la définition d’une nouvelle base modale
orthogonale enrichie {Φ}, contenant Nm modes propres et Nr déformées résiduelles :

{Φ} = [T ] {ϕR} (3.5)

Nous proposons en figure 3.1, une représentation d’une déformée résiduelle, calculée à
partir de l’équation (3.1), pour une cavité d’eau de 2 × 1.5 × 1 m3, un pavé excité dont le
centre a pour coordonnées (x, y, z) = (0.9 m, 0.65 m, 0 m) et ωc = 3063 rad.s−1 (487 Hz).
Comme attendu, la déformée résiduelle varie lentement le long des trois directions de la cavité
acoustique. Nous remarquons également sans surprise, que la pression atteint son maximum
au niveau du pavé excité.
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(a) (b)

Figure 3.1 – Exemple de déformée résiduelle - Répartition spatiale de la pression acoustique
(a) aux limites de la cavité et (b) dans la cavité

3.1.2 Etude de convergence des PTF de cavités acoustiques en tenant
compte des déformées résiduelles

Pour tester la validité de notre approche, nous étudions la convergence du calcul des im-
pédances d’entrée et de transfert de la cavité d’eau à parois rigides de 2×1.5×1 m3 que nous
avons étudiée au chapitre 2 pour un maillage de 80 pavés.

La figure 3.2 présente la comparaison de l’impédance d’entrée du pavé n◦1 obtenue par
résolution directe avec celle calculée à partir d’une réduction modale tronquée aux 974 pre-
miers modes de cavité et celle obtenue à partir de la nouvelle base de réduction contenant 18
modes de cavité acoustique (i.e. les modes inférieurs à 1300 Hz) et 80 déformées résiduelles
calculées pour ωc = 3063 rad.s−1 (487 Hz). L’analyse de ces courbes montre l’influence des
déformées résiduelles par pavé sur la convergence du calcul des PTF de cavité, puisque les
PTF calculées de manière directe ou à partir de la base modale enrichie sont identiques. Nous
notons, de fait, l’efficacité de la démarche que nous venons de présenter, puisque nous passons
d’une base modale composée de 974 modes propres qui ne permet pas de converger à une
base de réduction de 18 modes propres enrichie de 80 déformées résiduelles, mais assurant la
convergence du calcul des PTF de cavités acoustiques.

La valeur du paramètre ωc n’est, en réalité, pas clairement établie, puisque pour Tran et
al. [77] et Cuppens et al. [79], la valeur préconisée est respectivement fixée à 50% et à 75% de
la fréquence maximale d’étude. Toutefois, pour étudier de manière appronfondie l’influence de
ce paramètre, les impédances d’entrée du pavé n◦1 et l’impédance de transfert entre le pavé
n◦1 et le pavé n◦10 sont calculées pour quatre valeurs du paramètre ωc : 628 rad.s−1 (100 Hz),
2042 rad.s−1 (325 Hz), 3063 rad.s−1 (487 Hz) et 12566 rad.s−1 (2000 Hz). Il est important de
garder à l’esprit que, dans le cas présent, nous retenons dans la base modale tous les modes
de cavités dont la fréquence est inférieure à 1300 Hz. En d’autres termes, les trois premières
valeurs de ωc se situent en-dessous de la fréquence du dernier mode propre retenu dans la base
modale, alors que dans le dernier cas, la valeur de ωc est supérieure à cette fréquence.
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Figure 3.2 – Influence des déformées résiduelles par pavé sur le calcul de l’impédance
d’entrée du pavé n◦1 (—) - Calcul direct, (−−) Calcul modal avec 974 modes retenus dans la
base modale et (−.−) Calcul modal avec 18 modes physiques et 80 déformées résiduelles

retenues dans la base réduction

La figure 3.3 présente les comparaisons de l’impédance d’entrée du pavé n◦1 et de l’impé-
dance de transfert entre le pavé n◦1 et le pavé n◦10 obtenues par résolution directe avec celles
calculées à partir de la nouvelle base de réduction contenant 18 modes de cavité acoustique
(i.e. les modes inférieurs à 1300 Hz) et 80 déformées résiduelles calculées pour les quatre va-
leurs du paramètre ωc définies précédemment.

Cette figure montre ainsi que la convergence du calcul des PTF de cavité est assurée
pour ωc = 628 rad.s1, ωc = 2042 rad.s1 et ωc = 3063 rad.s1, ce qui n’est pas le cas pour
ωc = 12566 rad.s1, puisque la contribution des modes propres compris entre 1300 et 2000 Hz
n’est pas prise en compte. Ainsi, la valeur de ωc peut être choisie arbitrairement, à condition
que sa valeur reste inférieure à la fréquence du dernier mode propre retenu dans la base de
réduction. On notera également que la valeur de ce paramètre doit être différente d’une fré-
quence propre de la cavité, afin que tous les vecteurs de la base enrichie soient linéairement
indépendants.

Pour la suite de cette thèse, nous fixons la valeur de ce paramètre à 75% de la fréquence
maximale d’étude.
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(a) (b)

Figure 3.3 – Influence du paramètre ωc sur le calcul des PTF de cavité : (a) Impédance
d’entrée du pavé n◦1 et (b) Impédance de transfert entre le pavé n◦1 et le pavé n◦10 - (—)

Calcul direct, (−−) ωc = 628 rad.s1 (100 Hz), (−.−) ωc = 2042 rad.s1 (325 Hz), (. . .)
ωc = 3063 rad.s1 (487 Hz) et (+) ωc = 12566 rad.s1 (2000 Hz)

3.2 Amélioration de la convergence de la méthode PTF - Redé-
finition des sous-systèmes

3.2.1 Principe et intérêt de la redéfinition des sous-systèmes

Comme nous l’avons montré au chapitre précédent, pour appliquer avec succès la méthode
PTF lorsque la surface de couplage est définie au niveau de l’interface physique entre deux
sous-systèmes, il faut densifier le maillage de pavés afin de décrire correctement l’influence de
la zone de champ proche. Pour contourner cette difficulté, la solution, découlant naturellement
de cette observation, consiste à sous-structurer différemment le système structure-cavité, pré-
senté dans le chapitre 2, de manière à intégrer dans le calcul des PTF le couplage entre la
structure et la cavité et pouvoir utiliser un critère de maillage de pavés basé sur les longueurs
d’onde naturelles des sous-systèmes à l’interface. Pour cela, il faut donc définir la position
de la surface de couplage dans le champ lointain de la structure. Nous obtenons ainsi deux
nouveaux sous-systèmes, à savoir, un sous-système de type structure-cavité et un sous-système
formé par la cavité acoustique résultant de cette redéfinition, comme présenté en figure 3.4.

Nous savons également, grâce à Ouisse et al. [133], qu’un critère de maillage de pavés en λac
2

est suffisant pour décrire le couplage entre deux cavités acoustiques. L’objectif consiste donc
ici à définir les sous-systèmes de manière à se ramener à un couplage de type cavité-cavité et,
ainsi, pouvoir utiliser un critère de maillage de pavés basé sur la demi-longueur d’onde acous-
tique à la fréquence maximale de calcul. Cela s’avère, par ailleurs, très avantageux dans les
plages de fréquences où l’on opère en général, dans la mesure où nous sommes bien en-dessous
de la fréquence critique de la structure, qui est d’environ 14 kHz pour la plaque étudiée dans
ce chapitre. De ce fait, la longueur d’onde acoustique est bien supérieure à la longueur d’onde
de flexion de la plaque, ce qui conduit ainsi à des modèles PTF de faibles dimensions. Par
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(a)

(b)

Figure 3.4 – Redéfinition des sous-sytèmes PTF - (a) Sous-structuration originale et (b)
Nouvelle sous-structuration
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conséquent, pour pouvoir se retrouver dans ce contexte, le choix de la position de la surface
de couplage n’est pas anodin, comme le montre les figures 3.5a et 3.5b, puisque si celle-ci
est définie dans le champ proche de la structure, le champ acoustisque est très influencé par
les ondes évanescentes rayonnées par cette dernière. En d’autres termes, la longueur d’onde
effective vue par la surface de couplage ne correspond pas à la longueur d’onde acoustique.
Pour que la longueur d’onde effective à l’interface entre les sous-systèmes corresponde à la
longueur d’onde acoustique, il faut donc définir la surface de couplage dans le champ lointain
de la structure (cf. figures 3.5c et 3.5d).

(a) (b)

(c) (d)

Figure 3.5 – Champ de pression dans la cavité acoustique à 650 Hz dans le champ proche
de la plaque pour (a) z = 0 m et (b) z = −0.07 m et dans le champ lointain de la plaque

pour (c) z = −0.5 m et (d) z = −1 m
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La question qui se pose alors est celle de la définition de la limite de champ proche, pour
laquelle l’influence des ondes évanescentes rayonnées par la structure est négligeable et où
l’on peut supposer que les mouvements du fluide évoluent spatialement comme la longueur
d’onde acoustique. Pour cela, on établit un critère basé sur la décroissance de -10 dB du champ
de pression des ondes évanescentes générées par une plaque infinie équivalente à la structure
considérée [142]. Ce faisant, nous obtenons une évaluation de la limite de champ proche Zcplim,
définie par la relation :

Zcplim =
ln (10)

2
√
k2
f − k2

0

(3.6)

où kf est le nombre d’onde de flexion de la plaque et k0 le nombre d’onde acoustique.

La figure 3.6 présente l’évolution de la taille de la zone de champ proche en fonction de la
fréquence, pour une plaque infinie équivalente à la plaque étudiée dans ce chapitre. On observe
bien une décroissance de la taille de cette zone, liée à la propagation des ondes évanescentes
dans le milieu acoustique. Dans le cadre de cette étude, nous choisissons de positionner la
surface de couplage entre les deux sous-systèmes, définis en figure 3.4, à 0.28 m de la plaque,
ce qui est très supérieur à la limite de champ proche à la fréquence maximale de calcul, i.e.
0.095 m à 650 Hz, mais inférieure à la limite de champ proche pour les fréquences en-dessous
de 60 Hz. Néanmoins, comme l’ont préconisé Ouisse et al. [133], le critère de maillage de pavés
utilisé ici est basé sur la demi-longueur d’onde acoustique à la fréquence maximale de calcul.
De ce fait, pour des fréquences inférieures à 60 Hz, la taille d’un pavé est approximativement
de λf

2 , ce qui, compte tenu de la propagation dans la cavité acoustique, est suffisant pour
décrire de la variabilité du champ acoustique à l’interface et appliquer la méthode PTF sur
cette plage de fréquences.

Figure 3.6 – Limite de la zone de champ proche en fonction de la fréquence

3.2.2 Formulation PTF

Pour résoudre le problème ainsi posé, nous devons maintenant calculer les PTF associées
au sous-système structure-cavité, celles définies pour une cavité acoustique restant inchangées.
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La surface de couplage se situant dans la cavité acoustique, nous définissons, tout d’abord,
la PTF Zscjk entre un pavé excité k et un pavé récepteur j à partir de l’équation (2.6) ainsi
que la PTF ZscMk, correspondant à l’impédance entre un pavé excité k et un point d’écoute M
de la cavité acoustique couplée à la structure, par l’équation (2.7). Si l’on veut, par ailleurs,
déterminer la réponse de la structure en un point L, nous devons également calculer la fonction
de transfert entre un pavé excité k et ce point, qui est définie comme le rapport de la vitesse
normale au point L de la structure vsc(L) et de la vitesse particulaire moyenne v̄sck sur le pavé
k :

Y sc
Lk =

vsc(L)

v̄sck
(3.7)

En utilisant ensuite les conditions de continuité des pressions et des vitesses particulaires
à l’interface ainsi que le principe de superposition pour les systèmes linéaires passifs, nous
en déduisons la vitesse normale de couplage v̄j sur le pavé j en l’absence de sources dans les
cavités acoustiques :

v̄j =
(
Zsckj + Zckj

)−1 ˜̄psck (3.8)

où ˜̄psck est la pression sur le pavé k due à une excitation mécanique agissant sur la structure.

La connaissance de la vitesse de couplage v̄j , nous permet alors de calculer la vitesse
vibratoire normale vsc(L) en un point L de la structure et les pressions acoustiques psc(M) en
un point M de la cavité couplée à la structure et pc(N) en un point N de la cavité acoustique
tronquée : 

vsc(L) = ṽsc(L)− Y sc
Lj v̄j

psc(M) = p̃sc(M)− ZscMj v̄j

pc(N) = ZcNj v̄j

(3.9)

où ṽsc(L) et p̃sc(M) sont respectivement la vitesse vibratoire normale au point L de la struc-
ture et la pression au point M de la cavité du sous-système structure-cavité découplé.

3.2.3 Calcul et convergence des PTF du sous-système structure-cavité

Pour pouvoir déterminer la vitesse de couplage et la réponse vibro-acoustique du système
couplé, il nous faut, au préalable, calculer les PTF Zscjk, Z

sc
Mk et Y

sc
Lk du sous-système structure-

cavité. Pour cela, considérons le modèle éléments finis du problème associé au calcul des PTF
de ce sous-système : ([

Kss −Asf
0 Kff

]
− ω2

[
Mss 0
ATsf Mff

]){
Us
P

}
=

{
0
Qk

}
(3.10)

Dans l’équation (3.10), le terme d’excitation Qk, correspondant à une vitesse constante v̄ck
imposée sur le pavé k, est définie par :

Qk =

{
−jωAkN v̄ck sur Sk
0 sur Γi \ Sk

(3.11)

où Ak est la surface du pavé k et N le nombre de nœuds du modèle éléments finis inclus dans
le pavé k.
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Le calcul des PTF peut alors être réalisé par résolution directe de l’équation (3.10), ce qui
peut s’avérer très coûteux en temps de calculs, si le modèle éléments finis associé au sous-
système est de grande taille. C’est pourquoi, nous cherchons préférentiellement à résoudre
cette équation en projetant le modèle éléments finis sur la base des modes propres couplés du
sous-système structure-cavité.

Malheureusement, la formulation non symétrique du problème éléments finis ne permet
pas d’utiliser directement les solveurs standard d’extraction des modes propres. Pour contour-
ner cette difficulté, certains auteurs proposent d’utiliser les bases modales des sous-sytèmes
découplés, corrigées par introduction de la solution statique [75, 89, 143] ou enrichies par des
modes résiduels (ou modes d’attache) [77, 78, 79], afin d’améliorer la convergence des séries
modales. D’autres, en revanche, proposent différentes procédures de symétrisation, plus ou
moins complexes, du problème fluide-structure pour extraire les modes propres couplés à par-
tir des solveurs standards (Lanczos, par exemple). La procédure de symétrisation peut alors
consister en une simple réécriture de l’équation (3.10) [140, 144, 145, 146] ou alors être basée
sur l’utilisation de variables auxiliaires, comme le potentiel de vitesse φ [87, 147] ou le moment
de vorticité Λ [74, 88].

Dans le cadre de cette étude, nous utilisons une procédure de symétrisation, basée sur
l’inversion de la matrice de masse de la structure, nous permettant de conserver l’écriture du
problème en variables standards (Us, P ) [144, 145]. La procédure de symétrisation consiste
ainsi à prémultiplier l’équation (3.10) par la matrice S̄, définie de la manière suivante :

S̄ =

[
KT
ssM

−1
ss 0

−ATsfM−1
ss I

]
(3.12)

Ce faisant, nous obtenons le système matriciel symétrique suivant :([
KT
ssM

−1
ss Kss −KT

ssM
−1
ss Asf

−ATsfM−1
ss Kss Kff +ATsfM

−1
ss Asf

]
− ω2

[
KT
ss 0

0 Mff

]){
Us
P

}
=

{
0
Qk

}
(3.13)

L’intérêt de cette formulation tient à l’inversion de la matrice de masse de la structure,
qui est immédiate si l’on considère un système à masses concentrées. Sous cette hypothèse,
l’inverse de la matrice de masse M−1

ss s’écrit :

M−1
ss =


. . . 0

1
mss

0
. . .

 (3.14)

où les mss sont les éléments diagonaux de la matrice de masse de la structure.

La forme symétrique du problème éléments finis, donnée par l’équation (3.13), permet alors
de calculer les modes normaux du système couplé à partir des solveurs aux valeurs propres
standards. Dès lors, il est possible de résoudre le problème par projection du modèle éléments
finis sur la base des modes propres couplés du système structure-cavité. Pour cela, le vecteur
inconnu 〈Us, P 〉T est développé sur la base des modes couplés :{

Us
P

}
=
[
ψ̄n
]
{qn} (3.15)
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où
[
ψ̄n
]
est la matrice des déformées propres couplées et {qn} le vecteur des amplitudes mo-

dales.

Les matrices de raideur généralisée [Kn], masse généralisée [Mn] et d’effort généralisé [Fn]
sont alors définies de la manière suivante :


[Kn] =

[
ψ̄n
]T [

K̄
] [
ψ̄n
]

[Mn] =
[
ψ̄n
]T [

M̄
] [
ψ̄n
]

{Fn} =
[
ψ̄n
]T {

F̄
} (3.16)

où K̄ =

[
KT
ssM

−1
ss Kss −KT

ssM
−1
ss Asf

−ATsfM−1
ss Kss Kff +ATsfM

−1
ss Asf

]
, M̄ =

[
KT
ss 0

0 Mff

]
et F̄ =

{
0
Qk

}
.

Le système réduit résultant, donné par l’équation (3.17), est ainsi résolu à chaque fréquence
afin d’obtenir les amplitudes modales {qn} et par là même le vecteur inconnu 〈Us, P 〉T (cf.
équation (3.15)) :

[
Kn − ω2Mn

]
{qn} = {Fn} (3.17)

Le calcul modal (cf. équations (3.15) et (3.17)) est ainsi répété pour chaque pavé excité k.
Les PTF Zscjk du système couplé sont alors obtenues en moyennant spatialement les pressions
acoustiques pour tous les nœuds inclus dans le pavé j, tandis que les PTF ZscMk et Y sc

Lk sont
simplement obtenues à partir des équations (3.15) et (3.17) en calculant respectivement la
pression acoustique au point M de la cavité et la vitesse vibratoire au point L de la struc-
ture pour chaque pavé excité k. Les formules semi-analytiques correspondant à la procédure
ci-dessus sont données en annexe B.

Comme nous l’avons fait en section 2.3, il est nécessaire d’étudier la convergence des PTF
pour déterminer le nombre de modes à prendre en compte dans la série pour limiter les erreurs
de troncature modale et ainsi avoir un calcul correct des PTF du sous-système structure-cavité.
Pour cela, nous comparons les PTF Zscjk par résolution directe de l’équation (3.10) et par ré-
duction modale pour un maillage composé de 9 pavés. Le sous-système considéré est composé
d’une plaque d’acier simplement appuyée sur ces quatres bords de 2×1.5 m2, d’épaisseur 0.017
m et de facteur d’amortissement ηs = 0.01, couplée à une cavité d’eau de 2× 1.5× 0.28 m3 et
de facteur d’amourtissement ηf = 0.01. Les figures 3.7a et 3.7b présentent respectivement les
comparaisons de l’impédance d’entrée du pavé n◦1 et de l’impédance de transfert entre le pavé
n◦1 et le pavé n◦6 obtenues par résolution directe avec celles calculées à partir d’une réduction
sur la base modale tronquée aux 85 premiers modes couplés (i.e. les modes inférieurs à 1300
Hz) et celles obtenues de la base modale tronquée aux 63 premiers modes (i.e. les modes in-
férieurs à 1000 Hz), enrichie de 9 déformées résiduelles calculées pour ωc = 3063 rad.s−1 (487
Hz). On constate une nouvelle fois que les modes résiduels permettent d’accélérer la conver-
gence des séries modales utilisées pour calculer les PTF, notamment lorsque l’on s’intéresse à
l’impédance d’entrée.
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(a) (b)

Figure 3.7 – Comparaison des PTF du système structure-cavité : (a) Impédance d’entrée
du pavé n◦1 et (b) Impédance de transfert entre le pavé n◦1 et le pavé n◦6 - (—) Calcul
direct, (−−) Calcul modal avec 85 modes retenus dans la base modale et (−.−) Calcul

modal avec 63 modes physiques et 9 déformées résiduelles retenues dans la base réduction

3.2.4 Application numérique

La convergence du calcul des PTF du sous-système structure-cavité étant assurée par l’en-
richissement de la base modale originale par des déformées résiduelles par pavé, nous nous
intéressons maintenant au calcul de la réponse vibro-acoustique du système couplé. Nous rap-
pelons que les caractéristiques du système étudié sont décrites dans le chapitre 2, section 2.4.1.
Les PTF sont ici calculées par projection dans la base modale enrichie du modèle éléments
finis de chacun des sous-systèmes (cf. équations (2.20)-(2.22) et (3.13)-(3.17)). En utilisant
ensuite les équations (3.8) et (3.9), nous obtenons la vitesse vibratoire aux points A1 (0.6 m,
0.93 m, 0) et A2 (1.04 m, 0.93 m, 0) de la plaque et la pression acoustique aux points B1 (1.04
m, 0.93 m, -0.07 m) et B2 (1.04 m, 0.93 m, -0.93 m) de la cavité acoustique. Les figures 3.8
et 3.9 montrent tout l’intérêt de redéfinir les sous-systèmes PTF en positionnant la surface de
couplage dans le champ lointain de plaque, puisqu’un critère de maillage de pavés basé sur la
demi-longueur d’onde acoustique est suffisant pour obtenir un très bon accord avec la solution
de référence. Il n’est donc pas nécessaire de densifier le maillage de pavés, contrairement à une
sous-structuration réalisées au niveau de l’interface physique.

3.3 Conclusions

Dans ce chapitre, nous nous sommes attachés à présenter deux solutions permettant de
s’affranchir des difficultés de convergence décrites au chapitre 2. Nous avons, dans un premier
temps, focalisé notre attention sur la convergence du calcul des PTF de cavités par synthèse
modale. Pour accélérer la convergence de ce calcul, nous avons introduit la notion de défor-
mées résiduelles par pavé, qui permet d’enrichir la base modale originale par des fonctions
décrivant, pour chaque pavé, la réponse en raideur des modes d’ordre élevé dans la bande de
fréquences où l’on opère. La validité et l’efficacité de cette approche ont été démontré sur le
calcul des PTF d’une cavité d’eau, pour laquelle nous sommes passés de l’utilisation d’une
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(a) (b)

Figure 3.8 – Comparaison des niveaux vibratoires sur la plaque aux points (a) A1 et (b) A2

pour une excitation mécanique ponctuelle - (—) Référence et (−−) Méthode PTF avec
redéfinition des sous-systèmes (surface de couplage dans le champ lointain de la plaque)

(a) (b)

Figure 3.9 – Comparaison des niveaux de pression dans la cavité acoustique aux points (a)
B1 et (b) B2 pour une excitation mécanique ponctuelle - (—) Référence et (−−) Méthode
PTF avec redéfinition des sous-systèmes (surface de couplage dans le champ lointain de la

plaque)
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base modale composée de 974 modes propres ne permettant pas de converger à celle d’une
base de réduction de 18 modes propres enrichie de 80 déformées résiduelles, mais assurant la
convergence du calcul des PTF de cavités acoustiques.
Nous nous sommes, ensuite, intéressés à la convergence de la méthode PTF elle-même. Nous
avions montré, dans le chapitre précédent, que la manière la plus simple et la plus naturelle
d’améliorer la convergence de la méthode PTF consistait à densifier le maillage de pavés, ce
qui s’avère pénalisant lorsque la fréquence augmente. La stratégie que nous avons proposée,
dans ce chapitre, repose sur une sous-structuration du système dans le champ lointain de
la plaque pous s’affranchir des effets de champ proche et pouvoir considérer qu’à l’interface
entre les sous-systèmes le fluide évolue spatialement suivant la longueur d’onde acoustique.
Cette nouvelle sous-structuration nous a alors conduit à définir un sous-système couplé de
type structure-cavité. Le problème éléments finis associé n’étant pas symétrique, les modes
de ce sous-système ne peuvent pas être calculer directement par les solveurs standards. Une
procédure de symétrisation, basée sur l’inversion de la matrice de masse de la structure, a
ainsi été mise en œuvre pour déterminer les modes de ce sous-système et utiliser la méthode
standard de calcul des PTF. Ce faisant, nous avons observés un très bon accord entre le ré-
sultat de référence et le résultat PTF pour des maillages composés de 2 pavés par longueur
d’onde acoustique.
Par conséquent, les solutions proposées, dans ce chapitre, permettent, non seulement, d’amé-
liorer considérablement la convergence globale de la méthode PTF, mais aussi de conserver ses
points forts, à savoir, l’approche par sous-structuration et la résolution de systèmes matriciels
de faibles dimensions résultant d’une condensation de l’information sur les pavés de la surface
de couplage.
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Application de la méthode PTF pour caractériser la
réponse vibro-acoustique d’une structure soumise à

une couche limite turbulente en fluide lourd

Nous nous proposons, dans ce chapitre, de déterminer la réponse vibro-acoustique en fluide
lourd d’une structure soumise à une CLT et couplée, d’une part, à un milieu fluide extérieur
et d’autre part à une cavité acoustique, encombrée ou non par des structures déformables, à
partir de l’approche PTF. Cette situation est typiquement celle que l’on rencontre au niveau
de l’étrave d’un sous-marin, la structure étant alors le dôme SONAR, le fluide extérieur, l’eau
de mer, et la cavité acoustique, la cavité SONAR remplie d’eau, qui peut contenir un certain
nombre de structures (antenne, support-antenne, cloison, . . .). Pour cela, nous appliquons la
méthodologie présentée dans les chapitres 2 et 3. Cependant, cette dernière ayant été dévelop-
pée pour résoudre des problèmes de type structure-cavité, le modèle PTF doit être complété
par l’intégration dans la procédure de calcul de l’excitation CLT, du milieu fluide extérieur et
de l’encombrement de la cavité acoustique. L’un des enjeux de ce chapitre réside dans la modé-
lisation et l’intégration de l’excitation CLT dans le formalisme PTF. Cette modélisation repose
sur la décomposition en ondes planes pariétales décorrélées de l’interspectre des fluctuations
de pression pariétale dans l’espace des nombres d’onde. Les avantages d’une telle approche
par rapport à la méthode classique sont détaillés au cours de la première partie. Nous nous
intéressons, dans la seconde partie, au calcul des PTF du milieu fluide extérieur à partir de
la formulation intégrale du problème de rayonnement associé. Dans la troisième partie, nous
montrons qu’il est possible de simplifier le calcul des PTF pour des cavités encombrées par
des structures déformables non directement excitées, en supposant que le comportement dy-
namique de l’encombrement peut être approché par sa réponse en masse, lorsque la longueur
d’onde acoustique est grande devant la longueur d’onde naturelle des structures déformables.
Nous proposons alors, dans une quatrième partie, une application de la méthode PTF à la
caractérisation de la réponse vibro-acoustique d’une plaque couplée à une cavité acoustique et
à un fluide extérieur sous écoulement turbulent. Cette application nous permet, notamment,
d’étudier l’influence de l’encombrement de la cavité acoustique par des structures déformables
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sur la réponse vibro-acoustique du système. La mise en œuvre de la méthode PTF à des
géométries réelles, comme l’étrave d’un sous-marin, est finalement discutée dans la dernière
partie.

4.1 Représentation d’une excitation CLT par un cumul d’ondes
planes décorrélées

4.1.1 Formalisme

L’excitation par couche limite turbulente peut être modélisée par la superposition d’ondes
planes décorrélées par analogie avec la modélisation d’un champ diffus, qui peut être repré-
senté par des ondes planes décorrélées, équipropables en incidence [148].

Pour ce faire, on suppose connu l’interspectre des fluctuations de pression de la couche
limite turbulente. Comme nous l’avons présenté au chapitre 1, section 1.1.1.4, de nombreux
modèles de couche limite turbulente ont été établis pour modéliser les fluctuations du champ
de pression pariétale sur une paroi plane, rigide et lisse. Ces modèles permettent de relier les
fluctuations de pression pariétale aux paramètres de la couche limite turbulente (vitesse de
convection, épaisseur de la CLT, . . .).

Par ailleurs, l’interspectre des fluctuations de pression pariétale Spbpb(ξx, ξy, ω) est relié à
l’interspectre dans l’espace des nombres d’onde par une transformée de Fourier spatiale :

Spbpb(ξx, ξy, ω) =

∫∫ +∞

−∞

Spbpb(kx, ky, ω)

4π2
ejkxξx+jkyξydkxdky (4.1)

où ξx = x′ − x et ξy = y′ − y.

La discrétisation de cette équation sur le domaine des nombres d’onde, nous donne :

Spbpb(ξx, ξy, ω) =
∑
r,s

Spbpb(kr, ks, ω)

4π2
ejkrξx+jksξy∆kr∆ks (4.2)

D’autre part, nous considérons pour chaque couple de nombres d’onde (kr, ks), une onde
plane pariétale Prs :

Prs(x, y, ω) = A(kr, ks, ω)ejkrx+jksy (4.3)

L’interspectre de cette onde SPrsPrs est alors donné par :

SPrsPrs(ξx, ξy, ω) = |A(kr, ks, ω)|2 ejkrξx+jksξy (4.4)

Nous pouvons ainsi déterminer l’amplitude de chaque onde plane à reconstruire en identi-
fiant l’interspectre d’une onde plane à la valeur de l’intégrande de l’équation (4.2). L’amplitude
de l’onde plane pariétale doit ainsi vérifier :

|A(kr, ks, ω)|2 =
Spbpb(kr, ks, ω)∆kr∆ks

4π2
(4.5)
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On peut alors réécrire l’équation (4.2) sous la forme :

Spbpb(ξx, ξy, ω) =
∑
r,s

SPrsPrs (4.6)

Cette équation traduit bien le fait que l’on puisse représenter les fluctuations de pression
pariétale par un champ d’onde planes décorrélées.

Si l’on s’intéresse maintenant à la réponse vibratoire en un pointM d’une structure, on peut
montrer que l’autospectre de vitesse peut être calculé à partir de la décomposition en ondes
planes décorrélées du champ de pression pariétale. En effet, la discrétisation de l’autospectre
de vitesse vibratoire donnée par l’équation (1.38) dans l’espace des nombres d’onde s’écrit :

Svv(M,ω) =
1

4π2

∑
r,s

Spbpb(kr, kr, ω) |Hv(M,kr, ks, ω)|2 ∆kr∆ks (4.7)

En introduisant alors l’équation (4.5) dans l’équation précédente, nous obtenons :

Svv(M,ω) =
∑
r,s

|A(kr, ks, ω)|2 |Hv(M,kr, ks, ω)|2 (4.8)

où la fonction Hv(M,kr, ks, ω) peut être vue comme la réponse vibratoire de la structure au
point M soumise à une pression pariétale de type onde plane d’amplitude unitaire.

En notant vrs(M,ω) = A(kr, ks, ω)Hv(M,kr, ks, ω), la vitesse vibratoire de la structure
au point M à une onde plane d’amplitude A et de nombre d’onde (kr, ks), l’équation (4.8)
devient :

Svv(M,ω) =
∑
r,s

|vrs(M,ω)|2 (4.9)

On montre ainsi que l’autospectre de vitesse vibratoire peut également être représenté à
partir de la décomposition du champ de pression pariétale en ondes planes décorrélées. On
notera qu’une expression analogue est obtenue pour l’autospectre de pression rayonnée en un
point N de l’espace.

En théorie, une infinité d’ondes planes pariétales est nécessaire pour décrire l’interspectre
Spbpb(ξx, ξy, ω) et l’autospectre de vitesse vibratoire Svv(M,ω). En pratique, seuls certains
nombres d’onde auront une contribution significative sur la réponse de la structure, dans la
mesure où celle-ci agit comme un filtre sur l’excitation CLT. Cet effet de filtrage est mis en
évidence sur les figures 4.1 et 4.2 présentant la réponse d’une plaque d’acier, simplement ap-
puyée de 0.6 × 0.4 × 0.001 m3, soumise à une couche limite turbulente d’air, modelisée par
le modèle de Corcos, au-dessous et au-dessus de la fréquence de coïncidence aérodynamique
fc = U2

c
2π

√
m
D (m : masse de la plaque et D : rigidité de flexion).

La figure 4.1 montre qu’au-dessous de la fréquence de coïncidence, ce sont les modes non
résonants de la structure qui contribuent majoritairement à la réponse de la plaque, car ces
derniers sont excités par le pic convectif de la couche limite. En revanche, on constate qu’au-
dessus de la fréquence de coïncidence (cf. figure 4.2), ce sont les bas nombres d’onde de la
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couche limite qui participent principalement à l’excitation, puisque seuls les modes résonants
de la structure répondent.

Figure 4.1 – Réponse d’une plaque excitée par une couche limite turbulente dans l’espace
des nombres d’onde au-dessous de la fréquence de coïncidence aérodynamique - (—) nombre

d’onde de flexion et (−−) nombre d’onde convectif

De ce fait, il est possible de calculer correctement l’autospectre de vitesse vibratoire à
partir d’un nombre limité d’ondes planes pariétales. D’autre part, il faut noter que pour les
structures immergées dans un fluide lourd, la fréquence de coïncidence hydrodynamique est
faible (par exemple, environ 30 Hz pour une plaque d’acier, de 1 mm d’épaisseur, immergée
dans l’eau et une vitesse d’écoulement U∞ de 12 m.s−1). Par conséquent, seules les ondes
planes pariétales dont les nombres d’onde sont proches du nombre d’onde naturel de la struc-
ture peuvent être prises en compte. Cela pose, cependant, la question du calcul du nombre
d’onde naturel de la structure. En effet, la détermination de ce dernier nécessite le résolution
de l’équation de dispersion associé au problème traité. Or, on ne peut en déterminer une ex-
pression analytique que pour des systèmes relativement simples. Ainsi, dès que l’on s’intéresse
à des structures réelles, il est délicat de déterminer précisément le nombre d’onde naturel de
la structure. C’est pourquoi, dans le cadre de cette thèse, nous définissons un nombre d’onde
de coupure k̄, basé sur la plus petite des longueurs d’onde que l’on cherche à représenter λ̄.
De cette manière, nous nous affranchissons de la connaissance de la structure. Cela implique,
en revanche, de mailler finement le plan d’onde afin de prendre en compte la contribution de
tous les modes représentatifs du système excité par une CLT. Nous définissons, par suite, un
ensemble d’ondes planes dont les couples de nombres d’ondes sont tels que (kr, ks) ∈

[
−k̄, k̄

]2
(avec k̄ = 2π

λ̄
).

L’avantage d’une telle approche réside principalement dans sa simplicité de mise en œuvre
puisqu’elle ne nécessite pas explicitement le calcul des fonctions de transfert Hv(M,Q,ω)
entre tous les points d’écoute et tous les points de la plaque (cf. équation 1.34), ni le calcul
d’une transformée de Fourier spatiale pour obtenir les fonctions de transfert Hv(M,kx, ky, ω)
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Figure 4.2 – Réponse d’une plaque excitée par une couche limite turbulente dans l’espace
des nombres d’onde au-dessus de la fréquence de coïncidence aérodynamique - (—) nombre

d’onde de flexion et (−−) nombre d’onde convectif

(cf. équation (1.36)). Aucun calcul de fonctions de transfert préalable n’est donc nécessaire,
dans la mesure où il suffit de calculer la réponse de la structure à une onde plane pariétale
d’amplitude A(kr, ks, ω), puis de cumuler quadratiquement chacune des réponses obtenues.
Par conséquent, cette méthologie peut être très facilement implémentée dans les logiciels de
calculs numériques par éléments finis notamment, puisque seul le terme d’excitation nécessite
un traitement préalable. Enfin, il est important de souligner que l’approche par ondes planes
décorrélées s’applique à tout modèle d’interspectre de fluctuations pariétale possédant une
expression dans l’espace des nombres d’ondes, dans le mesure où l’amplitude des ondes planes
pariétales est calculée à partir de l’interspectre Spbpb(kr, kr, ω) (cf. équation (4.5)).

4.1.2 Validation de l’approche

Pour valider la modélisation de l’excitation turbulente par un cumul d’ondes planes parié-
tales décorrélées, nous allons comparer l’autospectre de vitesse vibratoire Svv calculé par la
méthode classique (cf. équation (1.34) pour M = M ′) avec celui obtenu à partir de l’équation
(4.9). A cette fin, nous considérons une plaque appuyée excitée par une couche limite turbulente
en air, modélisée par le modèle de Corcos, dont les coefficients sont (αx, αy) = (0.116, 0.7),
associé au modèle d’autospectre de pression pariétale de Goody. Nous consignons, dans le
tableau 4.1, les paramètres de la couche limite issus des mesures présentées par Totaro et al.
dans [149], tandis que les paramètres dimensionnels et matériaux de la plaque sont présentés
dans le tableau 4.2.

D’autre part, pour déterminer la réponse de la plaque excitée par une couche limite turbu-
lente à partir des équations (1.34) et (4.9), les fonctions Hv(M,Q,ω) et vrs(M,ω) doivent être
calculées. Pour cela, nous utilisons une décomposition modale de l’équation de mouvement de
Love-Kirchhoff pour les plaques minces en flexion.
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Table 4.1 – Paramètres de la couche limite, d’après Totaro et al. [149]

Paramètres Valeurs
Vitesse d’écoulement U∞ = 50 m.s−1

Vitesse de friction uτ = 1.96 m.s−1

Epaisseur de couche limite δ = 85 mm
Epaisseur de déplacement δ1 = 8.8 mm
Epaisseur de quantité de mouvement θ = 6.7 mm
Contrainte de cisaillement τw = 4.58 Pa

Table 4.2 – Paramètres de la plaque

Paramètres Valeurs
Longueur de la plaque L = 0.6 m
Largeur de la plaque b = 0.3 m
Epaisseur de la plaque h = 0.5 mm
Module d’Young E = 2× 1011 Pa
Masse volumique ρ = 7800 kg.m−3

Coefficient de Poisson ν = 0.3
Facteur d’amortissement η = 0.01
Fréquence de coïncidence aérodynamique fc = 248 Hz

La fonction de transfert Hv(M,Q,ω) s’écrit alors :

Hv(M,Q,ω) = jω
∑
n

φn(M)φn(Q)

Mn (ω2
n − ω2 + jηnωωn)

(4.10)

où ωn est la fréquence propre, φn(M) la déformée modale au pointM , ηn le coefficient d’amor-
tissement modal et Mn =

∫
Sp
mφn(x, y)2dSp la masse généralisée.

De la même manière, nous obtenons la vitesse vibratoire vrs(M,ω) de la plaque excitée
par une onde plane Prs(x, y, ω) = A(kr, ks, ω)e−jkrx−jksy :

vrs(M,ω) = jω
∑
n

P rsn (ω)φn(M)

Mn (ω2
n − ω2 + jηnωωn)

(4.11)

où P rsn (ω) =
∫
Sp
Prs(Q,ω)φn(Q)dSp est la force généralisée de l’onde plane.

Pour une plaque sur appuis simples, nous avons :


φn = sin

(
mπ
L x
)

sin
(
nπ
b y
)

Mn = ρLbh
4

P rsn (ω) = A(kr,ks,ω)
4

(
e
j(−kr+mπ

L )L−1
−kr+mπ

L
− e

j(−kr−mπL )L−1
−kr−mπL

)(
e
j(−ks+nπ

b )b−1
−ks+nπ

b
− e

j(−ks−nπb )b−1
−ks−nπb

)
(4.12)
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Nous allons, dans ce qui suit, calculer l’autospectre de vitesse vibratoire au point (x, y) =
(0.2 m, 0.1 m) de la plaque pour des fréquences comprises entre 10 Hz et 250 Hz. Pour cal-
culer l’autospectre à partir de la formulation classique, nous utilisons un maillage, basé sur
un critère de 6 nœuds par longueur d’onde flexion λf à la fréquence maximale de calcul de
250 Hz, ce qui représente un ensemble de 338 nœuds de discrétisation. Concernant, la mise
en œuve de l’approche par ondes planes décorrelées, nous fixons, tout d’abord, k̄ = 45 m−1.
Ainsi, la contribution de tous les modes de vibration jusqu’au mode (9,5) (f9,5 = 620 Hz)
est représentée. On notera que la valeur du nombre d’onde k̄ n’a pas été fixée de manière
arbitraire, puisqu’elle est légèrement supérieure au nombre d’onde de flexion kf de la plaque
à 250 Hz, i.e. kf = 44.7 m−1. Nous définissons ensuite un ensemble d’ondes planes tels que
(kr, ks) ∈ [−k̄, k̄]2 et ∆kr = ∆ks = 1 m−1, ce qui représente un ensemble d’environ 8300 ondes
planes.

La figure 4.3 présente la comparaison de l’autospectre vibratoire calculé au point (x, y) =
(0.2 m, 0.1 m) de la plaque, soit par la formulation classique, soit par le cumul d’ondes planes
décorrélées. Nous observons un excellent accord entre les deux approches, ce qui permet de
valider la méthode de calcul proposée.

Figure 4.3 – Comparaison de l’autospectre d’une plaque simplement appuyée soumise à une
excitation CLT d’air calculé au point de coordonnées (x, y) = (0.2 m, 0.1 m) - (—)

Formulation classique (Référence) et (−−) Cumul d’ondes planes pariétales décorrélées

4.1.3 Implémentation dans la méthode PTF

Comme nous l’avons vu aux chapitres 2 et 3, la prise en compte de l’excitation dans la
méthode PTF s’effectue lors du calcul de la vitesse ˜̄vj ou de la pression ˜̄pj sur le patch j du
sous-système excité découplé (cf. équations (2.11) et (3.9)).

D’un point de vue éléments finis, le calcul de ces quantités nécessite la définition de la
force Frs associée à chaque onde plane pariétale Prs. La principale difficulté vient de la déter-
mination de la surface d’application de la pression, puisque l’effort Frs s’applique aux nœuds
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et non aux éléments du maillage. Pour minimiser les biais, nous détaillons l’approche retenue.

Pour fixer les idées, considérons que l’on veuille déterminer les forces équivalentes à une
onde plane pariétale Prs sur le nœud A d’un maillage constitué de 4 quadrangles à 4 nœuds,
comme présenté en figure 4.4.

Figure 4.4 – Maillage composé de 4 quadrangles à 4 nœuds

La première étape consiste à calculer la pression au centre de chaque élément du maillage,
nous obtenons ainsi quatre valeurs, notée P krs (k = 1, 2, 3, 4). La force correspondante F krs
s’écrit alors :

F krs = P krsSk (4.13)

où Sk est la surface de l’élément k.

Si l’on suppose ensuite la pression constante sur l’élément, l’effort exercé sur chacun des
nœuds de l’élement s’obtient alors en divisant la force calculée au centre de l’élément par le
nombre Nelem de nœuds de l’élément. Au nœud A du maillage, nous obtenons ainsi 4 valeurs
d’effort, notée F krs(A). L’effort résultant au nœud A est donné par l’expression :

Frs(A) =
4∑

k=1

F krs(A) (4.14)

L’effort résultant est finalement affecté aux degrés de libertés de liberté de translation du
nœud considéré. La procédure définit par les équations (4.13) et (4.14) est ainsi réalisée pour
tous les nœuds du maillage.

Une fois la force équivalente Frs calculée pour chaque onde plane de nombres d’onde
(kr, ks), il suffit de l’intégrer dans le second membre du système éléments finis associé pour
pouvoir calculer la vitesse ˜̄vrsj ou la pression ˜̄prsj sur le patch j, résultant de la réponse du
sous-système découplé à une onde plane pariétale Prs. Ainsi, pour un sous-système de type
structure, la vitesse vibratoire Vs de la structure excitée par une onde plane pariétale Prs
découle de la résolution du problème éléments finis associé :[

Kss − ω2Mss

]
{Vs} = jω {Frs} (4.15)
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La vitesse à vide ˜̄vrsj s’obtient en moyennant la vitesse vibratoire Vs sur tous les nœuds
inclus dans le pavé j.

De même, pour un système de type structure-cavité, pour lequel la surface de couplage est
définie dans la cavité acoustique, nous devons résoudre le système linéaire suivant :([

Kss −Asf
0 Kff

]
− ω2

[
Mss 0
ATsf Mff

]){
Us
P

}
=

{
Frs
0

}
(4.16)

La pression ˜̄prsj s’obtient alors en moyennant la pression acoustique P sur tous les nœuds
inclus dans le pavé j.

4.2 Calcul des PTF d’un milieu fluide extérieur semi-infini

Pour utiliser la méthode PTF dans le cas d’un couplage avec un fluide extérieur semi-infini,
il est plus pratique de s’appuyer sur une formulation intégrale plutôt que sur une discrétisation
éléments finis, comme pour une cavité acoustique. D’autre part, comme nous l’avons vu au
chapitre 3, pour pouvoir discrétiser la surface de couplage en pavés avec un critère de maillage
basé sur la demi-longueur d’onde acoustique, il faut que cette surface soit située en dehors de
la zone de champ proche de la structure. Pour le couplage avec le milieu fluide extérieur, cela
va nous conduire à définir une surface de couplage non plane, permettant de se situer à une
distance suffisante au droit de la structure, tout en se raccordant au baffle prolongeant celle-ci.

Dans [150], Chazot a calculé, à partir de l’intégrale de Rayleigh, l’impédance de rayon-
nement par pavé d’un milieu fluide extérieur pour une surface de couplage plane. Nous nous
proposons donc, dans cette partie, d’étendre ce calcul à des surfaces de couplage de géométrie
quelconque.

Pour cela, considérons une surface de couplage non plane infiniment bafflée, telle que pré-
senté en figure 4.5.

Figure 4.5 – Exemple de surface de couplage non plane

La pression rayonnée en tous points M de l’espace par un point Q situé sur la surface de
couplage Sc est donnée par l’équation intégrale :
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∫
Sc

[
p(Q)

∂G

∂n
(M,Q)−G(M,Q)

∂p

∂n
(Q)

]
dQ =

{
p(M) siM ∈ Ωe
p(M)

2 siM ∈ Sc
(4.17)

où n est la normale extérieure à la surface de couplage et G(M,Q) la fonction de Green du
problème de rayonnement associé.

Dans notre cas, pour que l’équation (4.17) soit valable, il faut choisir la fonction de Green
G(M,Q) de manière à annuler le terme de double couche ∂G

∂n (M,Q) sur la surface Sb du baffle.
A cette fin, nous choisissons la fonction de Green en espace infini avec source image :

G(M,Q) =
e−jk0R

4πR
+
e−jk0R′

4πR′
(4.18)

où k0 = ω
c est le nombre d’onde acoustique, R = ‖QM‖ est la distance entre le point Q et le

point M et R′ = ‖Q′M‖ la distance entre le point Q′, image du point Q, et le point M .

En introduisant l’équation d’Euler dans la formulation intégrale (4.17), nous obtenons une
équation implicite donnant la pression acoustique en un point M de l’espace en fonction de la
pression p(Q) et de la vitesse v(Q) en tout point Q de la surface de couplage Sc :

∫
Sc

[
p(Q)

∂G

∂n
(M,Q) + jρωv(Q)G(M,Q)

]
dQ =

{
p(M) siM ∈ Ωe
p(M)

2 siM ∈ Sc
(4.19)

où ρ est la masse volumique du fluide environnant.

La discrétisation de l’équation (4.19) sur le maillage de pavés, i.e pour M ∈ Sc, nous
permet alors de déterminer la pression p̄ej sur le pavé j en fonction des pression et vitesse p̄ei
et v̄ei , supposées constantes sur le pavé i :

p̄ej
2

=
∑
i

Si

[〈
∂G

∂n

〉
ji

p̄ei + jρω 〈G〉ji v̄
e
i

]
(4.20)

où Si est l’aire du pavé i,
〈
∂G
∂n

〉
ji

= 1
SjSi

∫
Sj

∫
Si

∂G
∂n (Qj , Qi)dSjdSi et 〈G〉ji = 1

SjSi

∫
Sj

∫
Si
G(Qj , Qi)

dSjdSi sont respectivement la dérivée normale de la fonction de Green et la fonction de Green,
calculées entre le pavé excité i (de centre Qi) et le pavé récepteur j (de centre Qj).

D’après l’expression de la fonction de Green (4.18), nous avons alors :

〈G〉ji =


1

2jk0Si
(1− e−jk0ai) + e−jk0Rii′

4πRii′
si j = i

e−jk0Rji

4πRji
+ e

−jk0Rji′

4πRji′
si j 6= i

(4.21)

où ai =
√

Si
π est le rayon du pavé circulaire équivalent au pavé i, apparaissant lors du calcul

de l’intégrale
∫
Si

e−jk0R

4πR dSi en coordonnées cylindriques [150], Rji est la distance entre le pavé
j et le pavé i et Rji′ est la distance entre le pavé j et le pavé i′, image de i.
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〈
∂G

∂n

〉
ji

=

−
~Rii′ .~ni
Rii′

(
jk0 + 1

Rii′

)
e−jk0Rii′

4πRii′
si j = i

−
~Rji.~ni
Rji

(
jk0 + 1

Rji

)
e−jk0Rji

4πRji
−

~Rji′ .~ni
Rji′

(
jk0 + 1

Rji′

)
e
−jk0Rji′

4πRji′
si j 6= i

(4.22)

où ~Rji est le vecteur distance entre le pavé excité i et la pavé récepteur j et ~ni est la normale
au pavé excité i dirigée vers l’extérieur au fluide.

Pour calculer maintenant les impédances de rayonnement par pavé, notées Zeji, à partir de
l’équation (4.20), on commence par réécrire cette dernière sous forme matricielle :

1

2

{
P ej
}

=
[
G′
ji

]
{P ei }+ jρω [Gji] {V e

i } (4.23)

où P ei = p̄ei , V
e
i = v̄ei , Gji = 〈G〉ji Si et G′

ji =
〈
∂G
∂n

〉
ji
Si.

Par définition, l’impédance de rayonnement par pavé Zeji entre un pavé excité i et un pavé
récepteur j est le rapport de la pression moyenne p̄ej sur le pavé j et de la vitesse moyenne v̄ei
sur le pavé i :

Zeji =
p̄ej
v̄ei

(4.24)

Par conséquent, pour obtenir l’impédance de rayonnement, il faut déterminer la pression
sur chaque pavé j, lorsque l’on impose une vitesse unitaire sur le pavé i, ce qui se traduit
matriciellement par :

[Vi] = I (4.25)

où I est la matrice identité de dimensions (Npav ×Npav) (Npav : Nombre de pavés).

Après quelques manipulations mathématiques simples, nous obtenons finalement :

[
Zeji
]

= jρω

(
I
2
−
[
G′
ji

])−1

[Gji] (4.26)

Pour illustrer l’importance du potentiel de double couche, lié à la dérivée normale de la
fonction de Green, nous présentons, en figure 4.7, une comparaison des impédances d’en-
trée et de transfert, avec et sans potentiel de double couche, pour une surface de couplage
sphérique (corde : C = 3 m, flèche : F = 0.5 m). Cette figure met en évidence l’existence
d’une fréquence singulière autour 500 Hz, correspondant à une fréquence propre du problème
interne associé présenté en figure (4.6). Pour traiter ce problème de fréquences singulières, plu-
sieurs méthodes ont été proposées dans la littérature. On peut ainsi citer les méthodes CHIEF
(Combined Helmholtz Integral Equation Formulation) [151], HGF (Helmhotz Gradient For-
mulation) [152] ou encore du potentiel hybride [153, 154].Dans le cadre de notre étude, nous
n’avons pas mis en oeuvre ces techniques bien connues, mais numériquement lourde à mettre
en place. Cependant, cette figure démontre clairement l’importance de l’évaluation des termes
de double couche dans le calcul des PTF du milieu fluide extérieur, dans la mesure où les
écarts observés sur le calcul des impédances d’entrée et de transfert sont de l’ordre de 6 dB
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Figure 4.6 – Définition du volume intérieur à l’origine des fréquences singulières

(a) (b)

Figure 4.7 – Comparaison des impédances de rayonnement par pavé : (a) Impédance
d’entrée et (b) Impédance de transfert pour deux pavés distant de Rji = 2 m - (—) Calcul

avec potentiel de double couche, (−−) Calcul sans potentiel de double couche
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en-dehors des fréquences singulières.

Enfin, on peut noter que les impédances entre un point d’écoute L du milieu fluide extérieur
et un pavé s’écrit :

ZeLi =
[
G′
Lj

] [
Zeji
]

+ jρω [GLi] (4.27)

De ce fait, la pression en un point ne peut être obtenue qu’a posteriori, dans la mesure où
elle est donnée par une équation implicite dépendant de la pression p̄ei et de la vitesse v̄ei sur
le pavé i.

4.3 Prise en compte de l’encombrement des cavités acoustiques
par des structures déformables

4.3.1 Problématique

Pour étudier le comportement acoustique des cavités encombrées, la méthode des éléments
finis est largement privilégiée car elle permet de traiter des systèmes d’une grande complexité
géométrique. Toutefois, le nombre de degrés de liberté augmentant avec la fréquence, elle
conduit généralement à des modèles de grandes tailles difficilement solubles de manière di-
recte, mais aussi par réduction modale, puisqu’il peut être nécessaire de calculer un très grand
nombre de modes propres avec les difficultés de convergence que nous avons mises en évidence
dans le chapitres 2. L’objectif de cette partie est de déterminer l’influence de structures défor-
mables encombrant une cavité acoustique, dont la fréquence critique se situe bien au-dessous
de la fréquence maximale d’étude.

Dans ce contexte, nous sommes ainsi amenés à nous demander s’il est possible, à partir de
considérations physiques, de simplifier la description du comportement dynamique des objets
encombrant une cavité acoustique. Cette problématique revêt un réel intérêt pour l’étude
du bruit propre hydrodynamique sur les performances du SONAR d’étrave d’un sous-marin,
dont la cavité contient de nombreuses structures (antenne, support-antenne, cloison, tubes
lance-torpilles, . . .).

Pour apporter une réponse à cette interrogation, nous introduisons une sous-structuration
du problème, basée sur la définition d’un système maître (la cavité acoustique, en l’occurence)
directement excité, dont le comportement dynamique peut être modélisé par éléments finis, et
d’un système esclave ou suiveur (ici les structures déformables dans la cavité), dont les carac-
téristiques dynamiques sont mal connues. Dans ce cas de couplage surfacique entre une cavité
acoustique et une structure, 3 comportements du système esclave peuvent être observés selon
le rapport entre la longueur d’onde naturelle du système excité et celle du système esclave :
résonant, inertiel ou en raideur (cf. figure 4.8).

Pour démontrer de manière plus formelle cette assertion, considérons le calcul de la réponse
d’une plaque infinie, excitée à une fréquence donnée par une onde de la forme p(x, y) =
p̄e−jkxx−jkyy. En supposant, ensuite que le déplacement w(x, y) est de la même forme, i.e.
w(x, y) = w̄e−jkxx−jkyy, l’amplitude de la réponse d’une plaque infinie s’écrit alors :

w̄ =
p̄

(Dk4 − ω2m)
(4.28)
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Figure 4.8 – Représentation du comportement du système esclave en fonction de la
longueur d’onde du système maître

où k =
√
k2
x + k2

y, D la rigidité de flexion de la plaque et m sa masse surfacique.

Ainsi, 3 types de comportement peuvent être distingués :

• Si Dk4 ≈ ω2m. La réponse de la plaque est alors résonante,
• Si Dk4 � ω2m. La plaque répond en raideur,
• Si Dk4 � ω2m. La plaque répond en masse.

Dans le cas d’une cavité acoustique d’eau encombrée par des structures déformables, la
longueur d’onde acoustique est très supérieure à la longueur d’onde naturelle des structures
encombrantes, dans les gammes de fréquences où l’on opère, i.e. de 10 Hz à quelques kHz,
puisqu’à ces fréquences, nous sommes généralement bien au-dessous de la fréquence critique.
Par conséquent, nous nous retrouvons dans la situation où la réponse d’une structure est do-
minée par sa masse.

Pour valider ce raisonnement, nous allons l’appliquer au calcul des PTF de cavités encom-
brées par des structures déformables.

4.3.2 Application au calcul des PTF de cavités acoustiques encombrées par
des structures déformables

Comme nous l’avons vu au chapitre 3, le calcul des PTF d’un sous-système de type
structure-cavité par éléments finis est régi par la formulation matricielle suivante :
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([
Kss −Asf

0 Kff

]
− ω2

[
Mss 0
ATsf Mff

]){
Us
P

}
=

{
0
Qk

}
(4.29)

avec :

Qk =

{
−jωAkN v̄ck sur Sk
0 sur Γi \ Sk

(4.30)

où Ak est l’aire du pavé k et N le nombre de nœuds du modèle éléments finis inclus dans le
pavé k.

Or, nous avons montré au paragraphe précédent que pour de tels problèmes, le compor-
tement dynamique des structures déformables pouvaient être approximé par sa réponse en
masse. De ce fait, le système (4.29) se réécrit sous la forme suivante :[(

Kff +ATsfM
−1
ss Asf

)
− ω2Mff

]
{P} = {Qk} (4.31)

On remarquera que l’approximation proposée conduit à supposer un effet de raideur ajou-
tée sur la réponse de la cavité acoustique. Les PTF Zcejk de la cavité encombrée sont alors
obtenues en moyennant spatialement les pressions acoustiques pour tous les nœuds inclus
dans le pavé j, tandis que les PTF ZceMk sont obtenues en calculant la pression acoustique au
point M de la cavité pour chaque pavé excité k.

Pour tester la validité de la démarche, nous calculons, par résolution directe de l’équation
(4.31), les PTF d’une cavité acoustique d’eau de 2×1.5×0.7 m3 encombrée par une structure
suspendue sur la paroi arrière, composée d’un assemblage de 3 plaques d’acier, dont les carac-
téstiques et la géométrie sont présentées respectivement dans le tableau 4.3 et en figure 4.9.
D’autre part, le maillage éléments finis de ce système comporte 7509 nœuds, soit 612 nœuds
pour l’encombrement et 6897 pour la cavité acoustique, ce qui équivaut à un critère de maillage
de 7 nœuds par longueur d’onde de flexion λf pour la plaque et 32 nœuds par longueur d’onde
acoustique pour la cavité à la fréquence maximale d’étude de 650 Hz.

Table 4.3 – Caractéristiques de l’encombrement

Paramètres Valeurs
Longueur de la plaque n◦1 L1 = 1.85 m
Largeur de la plaque n◦1 b1 = 1.14 m
Longueur de la plaque n◦2 et no3 L23 = 1.14 m
Largeur de la plaque n◦2 et no3 b23 = 0.36 m
Epaisseur h = 0.017 mm
Facteur d’amortissement ηp = 0.01

Les figures 4.10a et 4.10b présentent, pour un maillage composé de 9 pavés, les comparai-
sons de l’impédance d’entrée du pavé n◦1 et de l’impédance de transfert entre le pavé n◦1 et
le pavé n◦6 de la cavité non encombrée avec celles de la cavité encombrée par des structures
déformables, avec ou sans approximation de la dynamique de l’encombrement. Comme at-
tendu, les modes de l’encombrement n’apparaissent pas lorsque l’on approxime la dynamique
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Figure 4.9 – Représentation du comportement du système esclave en fonction de la
longueur d’onde du système maître

de l’encombrement par sa réponse en masse. Néanmoins, l’influence de l’encombrement sur la
réponse de la cavité acoustique est bien prise en compte, bien que des écarts soient observés
autour 420 Hz. Ainsi, seule la connaissance de la répartition de masses de l’encombrement
est nécessaire pour déterminer son influence sur la réponse d’une cavité acoustique. La sim-
plification proposée est considérable vis-à-vis des temps de calculs, puisque l’inversion de la
matrice de masse de l’encombrement peut être immédiate si le système est supposé à masses
concentrées. Ainsi, il est possible d’atteindre le domaine des moyennes fréquences, à condition,
bien sûr, que la longueur d’onde acoustique reste très supérieure à la longueur d’onde naturelle
des structures encombrantes.
Enfin, il est important de souligner le gain en temps de calcul apporté par l’approximation de
la dynamique de l’encombrement par sa réponse en masse, puisque l’on passe de 2 heures à 30
minutes pour un calcul des PTF par résolution directe du problème éléments finis associé, si
l’on suppose une matrice à masses concentrées (cf. équations (3.10) et (4.31)). Ceci représente
un avantage important de l’approche proposée pour décrire l’influence de l’encombrement.

4.4 Réponse vibro-acoustique d’une plaque couplée à une cavité
acoustique et à un fluide extérieur sous écoulement turbulent

4.4.1 Présentation du modèle PTF

Dans cette partie, nous cherchons à caractériser la réponse vibro-acoustique en eau d’une
plaque d’acier bafflée, simplement appuyée, excitée par un écoulement turbulent, de vitesse
U∞ = 15 m.s−1, et couplée respectivement sur chacune de ses faces à un milieu fluide exté-
rieur et à une cavité acoustique, encombrée ou non. L’encombrement dans la cavité acoustique
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(a) (b)

Figure 4.10 – Comparaison des PTF d’une cavité acoustique encombrée par des structures
déformables : (a) Impédance d’entrée du pavé n◦1 et (b) Impédance de transfert entre le

pavé n◦1 et le pavé n◦6 - (—) Cavité non encombrée, (−−) Cavité encombrée (Référence) et
(−.−) Cavité encombrée (Approximation)

est composé d’un assemblage de 3 plaques d’acier, suspendu sur la paroi arrière de la cavité
acoustique. Une représentation de ce système est proposé en figure 4.11.

Les paramètres dimensionnels et matériaux du système sont résumés dans le tableau 4.4,
tandis que les caractéristiques de l’assemblage de plaques sont définies dans le tableau 4.3.

(a) (b)

Figure 4.11 – Modèle éléments finis du système original - (a) Géométrie du système et (b)
Géométrie et positionnement de l’encombrement dans la cavité acoustique

Pour traiter ce problème à partir du formalisme PTF, nous divisons le système original
en 3 sous-systèmes : un milieu fluide extérieur, une plaque couplée sur chacune de ses faces à
une cavité d’eau et une cavité d’eau, encombrée ou non (cf. figure 4.12). En effet, d’après les
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Table 4.4 – Paramètres dimensionnels du système original

Paramètres Valeurs
Longueur de la plaque Lp = 2 m
Largeur de la plaque bp = 1.5 m
Epaisseur de la plaque h = 0.017 mm
Fréquence de coïncidence aérodynamique fc = 248 Hz
Longueur de la cavite Lc = 2 m
Largeur de la cavite bc = 1.5 m
Profondeur de la cavité H = 1 m
Module d’Young de l’acier E = 2× 1011 Pa
Masse volumique de l’acier ρ = 7800 kg.m−3

Coefficient de Poisson de l’acier ν = 0.3
Facteur d’amortissement de la plaque ηp = 0.01
Masse volumique de l’eau ρe = 1000 kg.m−3

Célérité dans l’eau ce = 1500 m.s−1

Facteur d’amortissement de la cavité ηc = 0.01

conclusions que nous avons faites au chapitre 3, les surfaces de couplage entre les différents
sous-systèmes doivent être définies dans le champ lointain de la plaque, afin de modéliser
précisément le rayonnement de la structure en champ proche et pouvoir utiliser un critère
de maillage de pavés basé sur la demi-longueur d’onde acoustique à la fréquence maximale
étudiée. Les surfaces de couplage sont ainsi définies, au minimum, à 30 cm de la plaque et de
l’encombrement.
Concernant le maillage de pavés, nous avons opté pour l’utilisation d’un maillage plus fin à
l’interface avec le milieu fluide extérieur en raison de la géométrie de celle-ci. La taille des
pavés sur cette surface correspond alors à 4 pavés par longueur d’onde acoustique. Ce faisant,
le maillage de pavés comporte 41 pavés, soit 9 à l’interface avec la cavité acoustique et 32 à
l’interface avec le milieu fluide extérieur.

Par ailleurs, les maillages éléments finis des sous-systèmes cavité acoustique (encombrée
ou non) et plaque-cavité se composent de 6776 nœuds pour la cavité acoustique cavité non
encombrée, 7509 nœuds pour la cavité encombrée, soit 612 nœuds pour l’encombrement et
6897 pour la cavité acoustique et 19274 nœuds pour le sous-système plaque-cavité, soit 1183
nœuds de plaque et 18091 de cavité. Ces maillages respectent ainsi un critère de maillage de
7 nœuds par longueur d’onde de flexion λf pour la plaque et 32 nœuds par longueur d’onde
acoustique pour la cavité à la fréquence maximale d’étude de 650 Hz.

Dans le cas étudié ici, la fréquence de coïncidence hydrodynamique est d’environ 3 Hz.
Par conséquent, ce sont les bas nombres d’onde de la couche limite turbulente qui vont exciter
la structure. De ce fait, nous utilisons le modèle d’interspectre de Chase, développé en 1987,
pour modéliser l’excitation CLT (cf. section 1.1.1.4). Les paramètres de ce modèle sont données
dans le tableau 4.5.

Pour mettre en œuve de l’approche par ondes planes décorrelées, nous fixons k̄ = 14 m−1,
ce qui est légèrement supérieur à la valeur du nombre d’onde de flexion kf de la plaque à 650 Hz,
i.e. kf = 12 m−1. Nous définissons ainsi un ensemble d’ondes planes tels que (kr, ks) ∈ [−k̄, k̄]2

et ∆kr = ∆ks = 1 m−1, ce qui représente un ensemble d’environ 840 ondes planes.
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Figure 4.12 – Modèle PTF

Table 4.5 – Paramètres du modèle de Chase (1987)

Paramètres Valeurs
Vitesse de convection du fluide Uc = 12 m.s−1

Vitesse de friction uτ = 0.53 m.s−1

Epaisseur de couche limite δ = 0.025 m
Masse volumique du fluide ρe = 1000 kg.m−3

b 0.75
CM 0.1553
CT 0.0047
h 3
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4.4.2 Formalisme PTF

Nous présentons, dans cette partie, le formalisme PTF adapté à la résolution du problème
défini au paragraphe précédent.

Le couplage des sous-systèmes est réalisé en écrivant la continuité des pressions et des
vitesses particulaires sur chaque pavé de la surface couplage Sc. Pour plus de clarté, nous
distinguons la surface de couplage située au niveau de la cavité acoustique de celle située au
niveau du milieu fluide extérieur. D’autre part, une convention de signe est utilisée par com-
modité pour écrire la condition de continuité des vitesses à l’interface. Nous supposons ainsi
que les vitesses à l’interface du sous-système plaque-cavité sont affectées d’un signe (+). Par
conséquent, les conditions de couplage s’écrivent :

• A l’interface entre la cavité acoustique et le système plaque-cavité :{
p̄pcj = p̄cj = p̄j

v̄pcj = −v̄cj = v̄j
(4.32)

où les exposants pc et c font respectivement référence au système plaque-cavité et à la
cavité acoustique.

• A l’interface entre le milieu fluide extérieur et le système plaque-cavité :{
p̄pcj = p̄ej = p̄j

v̄pcj = −v̄ej = v̄j
(4.33)

où l’exposant e fait référence au milieu fluide extérieur.

En utilisant ensuite le principe de superposition pour les systèmes linéaires passifs, nous
déterminons la vitesse et la pression de couplage v̄rsj et p̄rsj sur le pavé j, lorsque la structure
est excitée par une onde plane pariétale de nombres d’onde (kr, ks) :v̄rsj = −

(
Zpckj + Zckj + Zekj

)−1 ˜̄prsk
p̄rsj = Zpcji v̄

rs
i

(4.34)

où ˜̄prsk est la pression sur le pavé k due au rayonnement de la plaque soumise à une onde plane
pariétale de nombres d’onde (kr, ks).

La connaissance de la vitesse et de la pression de couplage v̄rsj et p̄rsj , nous permet alors
de calculer, pour une onde plane de nombres d’onde (kr, ks), la vitesse vibratoire vpcrs(L) en
un point L de la structure et les pressions acoustiques ppcrs(M) en un point M du système
structure-cavité, pcrs(N) en un point N de la cavité acoustique et pers(Q) en un point Q du
milieu fluide extérieur : 

vpcrs(L) = ṽrs(L) + Y pc
Lj v̄

rs
j

ppcrs(M) = p̃rs(M) + ZpcMj v̄
rs
j

pcrs(N) = −ZcNj v̄rsj
pers(Q) = −ZeLj v̄rsj

(4.35)
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où ṽrs(L) et p̃rs(M) sont respectivement la vitesse vibratoire au point L de la structure et
la pression au point M de la cavité du sous-système structure-cavité découplé excité par une
onde plane.

Comme nous l’avons montré au paragraphe 4.1.1, la réponse vibro-acoustique du système
soumis à un écoulement turbulent est alors obtenue en cumulant quadratiquement les réponses
du système à chaque onde plane. Nous avons ainsi :

Spcvv(L) =
∑

r,s |v
pc
rs(L)|2

Spcpp(M) =
∑

r,s |p
pc
rs(M)|2

Scpp(N) =
∑

r,s |pcrs(N)|2

Sepp(Q) =
∑

r,s |pers(Q)|2

(4.36)

4.4.3 Application numérique

Dans ce qui suit, nous étudions l’influence de l’encombrement sur la réponse vibro-acoustique
du système défini au paragraphe 4.4.1. Pour cela, nous calculons, par la méthode PTF, les
autospectres de vitesse vibratoire et de pression en différents points du système, lorsque la
plaque est soumise à un écoulement turbulent de U∞ = 15 m.s−1, modélisé par un modèle de
Chase dont les caractéristiques sont données dans le tableau 4.5. Nous présentons la position de
ces points dans le système étudié en figure 4.13, ainsi que leurs coordonnées dans le tableau 4.6.

Table 4.6 – Coordonnées des points d’écoute dans le repère global du système (en m)

Système Coordonnées
Plaque A1 (0.2222,1.2857,0) et A2 (0.7407,0.6429,0)
Cavité acoustique B1 (1.0741,0.3929,-0.0714) et B2 (0.8148,0.1429,-0.5714)
Milieu extérieur C1 (1,0.75,1) et C2 (1.75,1.2,0.75)

Nous soulignons, par ailleurs, que les PTF des sous-systèmes cavité (non encombrée) et
plaque-cavité sont calculées à partir des formulations éléments finis présentées dans les cha-
pitres 2 et 3, tandis que les PTF du milieu fluide extérieur sont calculées analytiquement à
partir des équations présentées au paragraphe 4.2 de ce chapitre. D’autre part, les PTF de la
cavité encombrée sont calculées avec et sans approximation du comportement dynamique de
l’encombrement, afin d’étudier l’influence de l’approximation sur la réponse du système.

Les figures 4.14, 4.15 et 4.16 présentent l’influence de l’encombrement sur la réponse vibro-
acoustique aux points A1, A2, B1, B2, C1 et C2 du système soumis à une excitation CLT.
Ces courbes montrent, de manière surprenante, que la présence d’un encombrement dans une
cavité acoustique modifie peu la réponse de la plaque, alors qu’elle modifie de manière signi-
ficative les fonds de spectre de pression, comme le montre les autospectres de pression aux
points B2 et C1. Pour expliquer ce résultat, on peut néanmoins avancer l’explication connue
des contributions non résonantes des structures, qui induisent une vibration faible mais des
champs de pression non négligeables [141]. Ce résultat est important, notamment si l’on s’inté-
resse à la pression rayonnée au niveau des hydrophones d’une antenne d’étrave de sous-marin,
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Figure 4.13 – Position des points d’écoute dans le système vibro-acoustique

dans la mesure où l’influence des structures encombrant la cavité SONAR ne peut pas être
négligée dans le calcul de la réponse vibro-acoustique du système.
Ces courbes nous permettent finalement de valider l’approximation du comportement dyna-
mique de l’encombrement par sa réponse en masse, dans la mesure où les écarts observés entre
les calculs avec et sans approximation sont d’au plus 2 dB, hormis aux très basses fréquences
(< 35 Hz) où la contribution des modes de l’encombrement est non négligeable.
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(a) (b)

Figure 4.14 – Influence de l’encombrement - Comparaison des autospectres de vitesse
vibratoire aux points (a) A1 et (b) A2 de la plaque - (—) Sans encombrement, (−−) Avec
encombrement sur la paroi arrière de la cavité acoustique (sans approximation) et (−.−)

Avec encombrement suspendu sur la paroi arrière de la cavité acoustique (avec
approximation)

(a) (b)

Figure 4.15 – Influence de l’encombrement - Comparaison des autospectres de pression
acoustique aux points (a) B1 et (b) B2 de la cavié acoustique - (—) Sans encombrement,
(−−) Avec encombrement sur la paroi arrière de la cavité acoustique (sans approximation)
et (−.−) Avec encombrement suspendu sur la paroi arrière de la cavité acoustique (avec

approximation)
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(a) (b)

Figure 4.16 – Influence de l’encombrement - Comparaison des autospectres de pression
acoustique aux points (a) C1 et (b) C2 du milieu fluide extérieur - (—) Sans encombrement,

(−−) Avec encombrement encastré sur la paroi arrière de la cavité acoustique (sans
approximation) et (−.−) Avec encombrement suspendu sur la paroi arrière de la cavité

acoustique (avec approximation)

4.5 Définition des sous-systèmes pour une géométrie réelle

Nous nous intéressons ici à l’application de la méthode PTF à des géométries réelles,
comme celle de l’étrave d’un sous-marin. Selon l’objectif de l’étude, plusieurs stratégies de
sous-structuration sont possibles. Dans ce qui suit, nous proposons une sous-structuration du
problème permettant le calcul des niveaux de pression acoustique enregistrés par les hydro-
phones d’une antenne d’étrave de sous-marin dûs au bruit d’origine hydrodynamique.
Pour présenter cette solution plus en détail, nous considérons un dôme SONAR couplé à une
cavité acoustique contenant une antenne cylindrique, sur laquelle sont positionnés des hy-
drophones, comme présenté en figure 4.17. Pour simplifier le propos, nous supposons que la
cloison arrière, le plancher et le plafond sont parfaitement rigides.

La stratégie de sous-structuration proposée repose sur la partition du système global en 5
sous-systèmes PTF (cf. figure 4.18) :

• Un milieu fluide extérieur,
• Un système de type structure-cavité, composé du dôme couplé sur chacune de ses faces

à une cavité acoustique,
• Un système de type structure-cavité, constitué d’une cavité acoustique contenant l’an-

tenne,
• Deux cavités acoustiques.

Ainsi, en raison des dimensions réduites des sous-systèmes PTF par rapport au système
complet, l’approche PTF permet d’effectuer des calculs plus hauts en fréquence que pour le sys-
tème global. Par ailleurs, la réanalyse du problème pour différentes configuration géométrique
et matériau est simplifiée, puisque seuls les sous-systèmes modifiés nécessitent un recalcul
de leurs PTF. Une telle sous-structuration permet donc de prendre aisément en compte des
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Figure 4.17 – Géométrie de la cavité SONAR

Figure 4.18 – Définition des sous-systèmes PTF
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modifications de la géométrie de l’antenne, du matériau du dôme ainsi que la position des
revêtements acoustiques sur les parois de la cavité SONAR.

Concernant la modélisation de l’excitation CLT, les modèles d’interspectre de fluctuations
de pression pariétale établis sur plaque plane peuvent être utilisés à condition que le rayon de
courbure du dôme soit suffisament grand et les gradients de pression relativement faibles à sa
surface [3]. Dans le cas contraire, des codes de calcul hydrodynamique permettent de déter-
miner les paramètres de la couche limite sur la surface du dôme (épaisseur de couche limite,
vitesse de friction,. . .) et, par suite, de caractériser les zones où ces paramètres sont constants
et dans lesquelles les modèles d’interspectres standards sont applicables [155]. D’autre part,
l’utilisation de ces modèles suppose que la couche limite turbulente soit pleinement développée
sur toute la surface du dôme. En conséquence, les sources de bruit liées au décollement, à la
récirculation ou au recollement de la couche limite à la surface du dôme ne seront pas prises en
compte, ce qui peut conduire à une sous-estimation du bruit rayonnée par le dôme au niveau
des hydrophones de l’antenne [156].

4.6 Conclusions

Nous avons appliqué, dans ce chapitre, la méthode PTF pour caractériser la réponse vibro-
acoustique en fluide lourd d’une plaque excitée par une CLT et couplée à un milieu fluide
extérieur et à une cavité acoustique, encombrée ou non par des structures déformables. Pour
traiter ce problème, nous avons étendu et complété la modélisation PTF en intégrant, dans
notre analyse, l’influence de l’excitation CLT, du milieu fluide extérieur et de l’enconbrement.

Pour intégrer l’excitation CLT dans la méthode PTF, nous avons proposé une représenta-
tion de celle-ci par un cumul d’ondes planes pariétales décorrélées. Nous avons ainsi montré
que la réponse d’une structure soumise à une CLT pouvait être obtenue à partir des réponses
du système excité successivement par des ondes planes pariétales décorrélées, dont les am-
plitudes sont calculées à partir de l’interspectre des fluctuations de pression pariétale dans
l’espace des nombres d’onde. Cette approche nécessite théoriquement la définition d’une in-
finité d’ondes planes. Cependant, la structure agissant comme un filtre sur l’excitation, nous
avons montré que ce nombre pouvait être grandement réduit, si l’on étudiait la réponse d’une
structure au-dessus de sa fréquence de coïncidence hydrodynamique, puisque seuls les modes
résonants du système ont alors une contribution significative. Dans ce cas, seules les ondes
planes pariétales, dont les nombres d’onde se situent autour du nombre d’onde naturel de
la structure, peuvent être prises en compte. Cela pose, néanmoins, le problème du calcul du
nombre d’onde naturel, qui se révèle très délicat pour des systèmes complexes. C’est pourquoi,
nous avons pris le parti de fixer un nombre d’onde de coupure k̄ et de mailler finement le plan
d’onde afin de prendre en compte la contribution de tous les modes représentatifs du système
excité par une CLT sur l’intervalle [−k̄, k̄]2. La validité de cette approche a été démontrée
en comparant l’autospectre de vitesse vibratoire d’une plaque simplement appuyée calculé
à partir des approches standard et par cumul d’ondes planes décorrélées. L’avantage d’une
telle approche réside dans sa simplicité de mise en œuvre, puisque les techniques classiques de
modélisation du comportement vibratoire des structures peuvent être directement utilisées,
contrairement à l’approche standard nécessitant le calcul des fonctions de transfert entre tous
les points d’observation et tous les points de la structure. Pour finir, nous avons présenté la
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démarche permettant d’implémenter cette approche dans la méthode PTF.

Nous nous sommes ensuite intéressés au calcul des impédances de rayonnement par pavé,
afin de prendre en compte la présence d’un milieu fluide extérieur au niveau d’une surface
de couplage bafflée de géométrie quelconque. Le calcul de ces quantités s’effectue à partir de
l’équation intégrale du problème de rayonnement associé. L’étude des impédances de rayon-
nement par pavé a notamment mis de mettre en évidence l’importance des termes de double
couche, puisque leur omission conduit à des écarts d’au moins 6 dB dans le cas traité dans ce
chapitre.

Dans la troisième partie de ce chapitre, nous avons proposé une approche permettant,
à partir de considérations physiques, de tenir compte simplement de la complexité structu-
rale de structures déformables encombrant une cavité acoustique. Nous avons ainsi montré
que le comportement dynamique de l’encombrement pouvait être approximé par sa réponse
en masse, à condition que la longueur d’onde acoustique soit très grande devant la longueur
d’onde naturel de l’encombrement. De ce fait l’encombrement ne peut être connu qu’à partir
de sa répartition de masse.

L’intégration de ces différents éléments dans la méthode PTF, nous a alors permis d’étudier
l’influence de l’encombrement des cavités acoustiques sur la réponse vibro-acoustique d’une
plaque soumise à un écoulement turbulent et couplée à un milieu fluide extérieur et à une cavité
acoustique, encombrée ou non. Nous avons ainsi montré, pour le cas étudié dans ce chapitre,
que l’encombrement pouvait avoir une influence importante sur la réponse vibro-acoustique
du système. Ce résultat est important, puisqu’il montre que le comportement dynamique des
structures encombrantes ne peut pas être négligé, lorsque l’on souhaite déterminer le niveau
de bruit d’origine hydrodynamique au niveau des hydrophones d’une antenne d’étrave de sous-
marin.

Nous avons finalement conclu ce chapitre par la définition des sous-systèmes PTF en vue
d’une application de l’approche décrite précédemment au niveau de l’étrave d’un sous-marin.
Nous avons proposé une sous-structuration du problème permettant, non seulement, le calcul
des niveaux de pression acoustique enregistrés par les hydrophones d’une antenne d’étrave
de sous-marin dûs au bruit d’origine hydrodynamique, mais aussi une réanalyse simplifiée du
problème à des fins d’optimisation.
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5
Développement d’une procédure expérimentale de

caractérisation des vibrations d’une structure à une
couche limite turbulente par une antenne

synthétique

L’effet d’une couche limite turbulente sur une structure peut être étudié expérimentale-
ment dans un tunnel aérodynamique. Ces essais sont néanmoins difficiles et coûteux à mettre
en place quand on considère une structure industrielle. Dans le chapitre précédent, nous avons
montré que l’effet d’une CLT pouvait être simulé à partir d’un cumul d’ondes planes parié-
tales décorrelées. Cette observation peut être utilisée pour caractériser expérimentalement la
réponse d’une structure excitée par une CLT. En pratique, il faut générer des champs de parié-
tale correspondant à ceux que l’on obtiendrait à partir d’ondes planes propagatives mais aussi
évanescentes. Nous proposons, pour cela, d’utiliser une antenne de monopôles acoustiques
permettant de contrôler la génération des ondes. Dans un premier temps, nous établissons les
équations permettant de déterminer l’amplitude complexe de chaque monopôle de l’antenne.
Nous nous intéressons, ensuite, d’un point de vue numérique, aux paramètres de conception
de l’antenne comme sa taille, le nombre de monopôles et sa distance par rapport au plan
d’observation. Nous montrons ainsi qu’un nombre limité de monopôles permet de reconstruire
correctement les caractéristiques spectrales d’un champ de pression pariétale de type CLT.
Les résultats d’une expérience numérique sont alors présentés pour démontrer la validité de
l’approche. Nous terminons enfin ce chapitre par une présentation du principe de l’antenne
synthétique et du principe expérimental qui en découle.

5.1 Spécificités de l’excitation CLT

Nous avons montré au chapitre 4 que l’excitation par couche limite turbulente pouvait être
modélisée par la superposition d’ondes planes pariétales décorrélées par analogie avec la modé-
lisation d’un champ diffus. La principale différence entre ces deux types d’excitation aléatoire
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réside dans leur contenu spectral comme le présente la figure (5.1). En effet, contrairement au
champ diffus, l’excitation par couche limite turbulente s’étend bien au-delà du domaine acous-
tique. Ainsi, la modélisation de l’effet d’une couche limite turbulente nécessite la génération
de champs de pression pariétale correspondant à ceux que l’on obtiendrait à partir d’ondes
propagatives et évanescentes.

Figure 5.1 – Comparaison des excitations par champ diffus et CLT dans le plan d’onde
(kx, 0) - (—) CLT et (−−) champ diffus

5.2 Génération d’un champ de pression pariétale de type onde
plane à partir d’une antenne de monopôles

5.2.1 Principe

Nous nous intéressons, dans cette partie, à la génération d’une onde plane pariétale Prs
d’amplitude A(kr, ks) au niveau de la paroi.

Une manière naturelle de créer une pression pariétale de type onde plane est d’utiliser une
excitation par onde plane acoustique. Considérons une onde plane dans le milieu acoustique
de la forme Ae−jkrx−jksy−jkzz. Le triplet(kr, ks, kz) est relié au nombre d’onde acoustique k0

par l’équation :

k0 = ±
√
k2
r + k2

s + k2
z (5.1)

Dans la mesure où les nombres d’onde kr et ks à créer au niveau de la paroi sont connus,
puisque déterminés à partir de la longueur d’onde à recontruire, le nombre d’onde kz doit alors
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vérifier l’équation (5.2) . {
kz = ±

√
k2

0 − k2
r − k2

s si k2
0 > k2

r + k2
s

kz = ±j
√
k2

0 − k2
r − k2

s si k2
0 < k2

r + k2
s

(5.2)

Suivant les cas, l’équation (5.2) indique les champs de pression pariétale à reconstruire
correspondent à ceux d’une onde plane propagative (kz ∈ R) ou évanescente (kz ∈ I). Ce-
pendant, il est difficile de générer expérimentalement des champs de pression pariétale issus
d’ondes planes évanescentes, en raison essentiellement de leur variation spatiale rapide dans le
plan de la paroi. C’est pour cela, que nous proposons de recréer le champ de pression pariétale
à partir d’un réseau de monopôles comme présenté en figure 5.2.

Figure 5.2 – Définition de l’antenne de monopôles

Le calcul de l’amplitude de chacun des monopôles constituant l’antenne s’effectue en posant
l’égalité de la pression pariétale créée par une onde plane pariétale de nombre d’onde (kr, ks)
et de celle due à l’antenne de monopôles :∑

m

Brs
m (ω)Hmp(ω) = A(kr, ks, ω)ejkrxp+jksyp (5.3)

où Hmp(ω) est la fonction de transfert entre un monopôle de coordonnées (xm, ym, zm) et un
point de coordonnées (xp, yp, 0) de la paroi.

Compte tenu de la réciprocité, Hmp s’identifie à la fonction de Green avec source image
en espace semi-infini :

Hmp(ω) =
e−jk0

√
(xm−xp)2+(ym−yp)2+z2

m

2π
√

(xm − xp)2 + (ym − yp)2 + z2
m

(5.4)

L’équation (5.3) peut se réécrire sous la forme matricielle :

[H] {Brs
m} = {P} (5.5)

Dans la majorité des cas l’opérateur de propagation H est rectangulaire et, de ce fait,
l’équation (5.5) est résolue au sens des moindres carrés.
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5.2.2 Influence des paramètres de l’antenne de monopôles acoustiques

Dans la définition de l’antenne de monopôles, trois paramètres interviennent, à savoir, le
nombre de monopôles utilisés, la taille de l’antenne et sa distance par rapport à la paroi. Nous
nous attachons, dans cette partie, à étudier l’influence de ces paramètres sur la reconstruction
des fluctuations de pression pariétale à partir d’un champ d’ondes planes, afin de dégager les
règles de dimensionnement permettant de décrire au mieux l’effet d’une couche limite turbu-
lente sur une paroi.

Pour analyser l’influence de chacun des paramètres, nous allons comparer le modèle d’in-
terspectre de pression pariétale à reconstruire avec celui obtenu à partir de l’antenne de mo-
nopôles acoustiques. Nous comparons également le profil du champ pression pariétale créée
par une onde plane pariétale d’amplitude A(kr, ks, ω), calculée à partir de l’équation (4.5),
avec celui obtenu à partir de l’antenne de monopôles sur une paroi plane de 0.6 × 0.3 m2. A
titre illustratif, nous reconstruirons, à 250 Hz, l’interspectre de pression pariétale donné par
le modèle de Corcos [4], dont les paramètres sont explicités dans le tableau 5.1, associé à un
autospectre unitaire :

Spbpb(kx, ky, ω) = Spp(ω)

(
Uc
ω

)2 4αxαy[
α2
x +

(
1− Uckx

ω

)2] [
α2
y +

(
Ucky
ω

)2
] (5.6)

où Spp(ω) est l’autospectre de pression pariétale (ici Spp(ω) = 1), Uc est la vitesse de convec-
tion, et (αx, αy) sont les coefficients du modèle de Corcos.

Table 5.1 – Paramètres du modèle de Corcos

Paramètres Valeurs
Vitesse de convection Uc = 35 m.s−1

Coefficients de Corcos (αx, αy) = (0.116, 0.7)

Nous supposons, par ailleurs, que le milieu acoustique environnant est de l’air (ρ =
1.29 kg.m3 et c = 340 m.s−1).

Pour les figures présentées dans cette partie, nous supposons que seuls les nombres d’onde
inférieurs ou égaux à k̄ = 50 m−1 ont une contribution significative, ce qui implique que la
longueur d’onde minimale à reconstruire est λ̄ = 0.126 m. Nous définissons alors un ensemble
d’ondes planes pariétales tel que (kr, ks) ∈ [−k̄, k̄]2 et ∆kr = ∆ks = 1 m−1, ce qui représente
un ensemble d’environ 10000 ondes planes.

Par souci de clarté, nous expliquons brièvement la procédure de calcul permettant d’obte-
nir l’interspectre des fluctuations de pression pariétale, ainsi que le profil de pression pariétale
généré par une onde plane de nombres d’onde (kr, ks).
La première étape consiste à déterminer l’amplitude A(kr, ks, ω) de chaque onde plane pa-
riétale à partir de l’équation (4.5). Nous calculons ensuite l’amplitude de chaque monopôle
acoustique Brs

m à partir de l’équation (5.3) pour un maillage d’observation de 2450 points (i.e.
50×49). L’application de cette équation, nous permettra également de déterminer le profil de
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pression pariétale généré par une onde plane. Nous utilisons ensuite cette équation pour calcu-
ler l’interspectre des fluctuations de pression pariétale dans l’espace physique Spbpb(ξx, ξy, ω)
(cf. équation (4.6)), dont la transformée de Fourier spatiale nous permet d’accéder à l’inter-
spectre Spbpb(kr, ks, ω) dans l’espace des nombres d’onde.

5.2.2.1 Nombre minimal de monopôles par longueurs d’onde à reconstituer

Pour déterminer la distance minimale entre monopôles, nous supposons que la taille de
l’antenne est égale à celle de la paroi et que ces dernières sont distantes de λ̄

2 = 0.063 m. Dans
le cadre de cette étude, l’utilisation d’un critère de distance antenne-paroi basé sur les lon-
gueurs d’onde à reconstruire semble plus pertinent qu’un critère basé sur la longueur d’onde
acoustique, dans la mesure où la définition des ondes planes pariétales à reconstruire est liée
au nombre d’onde maximal à reconstruire k̄.

La figure 5.3 présente l’influence du nombre de monopôles sur la reconstruction de l’in-
terspectre des fluctuations de pression pariétale, lorsque l’on utilise de 2 à 6 monopôles par
longueur d’onde minimal λ̄ à reconstruire, tandis que la figure 5.4 présente l’influence du
nombre de monopôles sur la reconstruction du profil du champ de pression pariétale généré
par une onde plane pariétale de nombres d’onde (kx, ky) = (k̄, k̄), correspondant aux plus
petites longueurs d’onde que l’on souhaite reconstruire.

(a) (b)

Figure 5.3 – Influence du nombre de monopôles sur la reconstruction de l’interspectre de
pression pariétale donné par le modèle de Corcos (a) dans le plan (kx, 0) et (b) dans le plan

(kc, ky) à 250 Hz - (—) Interspectre à reconstruire (Référence), (−−) 2 monopôles par
longueur d’onde à k̄ = 50 m−1, (−.−) 3 monopôles par longueur d’onde à k̄ = 50 m−1, (−−)
4 monopôles par longueur d’onde à k̄ = 50 m−1 et (−.−) 6 monopôles par longueur d’onde à

k̄ = 50 m−1)

Les figures 5.3 et 5.4 montrent clairement que l’utilisation de 2 ou 3 monopôles par lon-
gueur d’onde minimale λ̄ est insuffisante pour reconstruire correctement le modèle d’inter-
spectre dans l’espace des nombres d’ondes, ainsi que le profil de pression correspondant à une



104
5.2. GÉNÉRATION D’UN CHAMP DE PRESSION PARIÉTALE DE TYPE ONDE

PLANE À PARTIR D’UNE ANTENNE DE MONOPÔLES

(a) (b)

Figure 5.4 – Influence du nombre de monopôles sur la reconstruction du profil de pression
pariétale généré par une onde plane pariétale de nombres d’onde (kx, ky) = (k̄, k̄) (a) dans le

plan (x, 0.12 m) et (b) dans le plan (0.3 m,y) à 250 Hz - (—) Onde à reconstruire
(Référence), (−−) 2 monopôles par longueur d’onde à k̄ = 50 m−1, (−.−) 3 monopôles par
longueur d’onde à k̄ = 50 m−1, (−−) 4 monopôles par longueur d’onde à k̄ = 50 m−1 et

(−.−) 6 monopôles par longueur d’onde à k̄ = 50 m−1)

onde plane pariétale de nombres d’onde (kx, ky) = (k̄, k̄). En revanche, l’analyse de ces courbes
suggère qu’un minimum de 4 monopôles par longueur d’onde est nécessaire pour reconstruire
correctement le champ de pression pariétale généré par une onde plane pariétale de nombres
d’onde (kx, ky) = (k̄, k̄).

Toutefois, on montre, en figures 5.5 et 5.6, qu’un critère de 4 monopôles par longueur d’onde
à reconstruire suivant la longueur du plan d’observation et de 3 monopôles par longueur d’onde
à reconstruire suivant la largeur est suffisant pour assurer une bonne qualité de reconstruc-
tion. Ces figures montrent également qu’un critère de 3 monopôles par longueur d’onde à
reconstruire suivant la longueur du plan d’observation et de 4 monopôles par longueur d’onde
à reconstruire suivant la largeur permet d’obtenir une qualité de reconstruction satisfaisante.
Cela nous indique donc que le nombre de monopôles minimal est basé sur un critère com-
pris entre 3 et 4 sources par longueur d’onde minimale à reconstruire. Par conséquent, si l’on
surdimensionne légèrement le nombre de monopôles dans une direction et sous-dimensionne
légèrement dans l’autre direction, comme cela est le cas en figures 5.5 et 5.6, une compensation
d’erreur s’établit lors de la résolution de l’équation (5.5). En corrélant alors ce résultat avec
celui déduit des figures 5.3 et 5.4, on peut estimer le critère optimal à environ 3.5 monopôles
par longueur d’onde minimale à reconstruire.

5.2.2.2 Taille de l’antenne de monopôles

Pour vérifier la sensibilité de ce paramètre, nous supposons que l’antenne et la paroi sont
distantes de λ̄

2 = 0.063 m pour une fréquence d’étude de 250 Hz et que l’antenne est consti-
tuée de 4 monopôles par longueur d’onde suivant la longueur du plan d’observation et de 3
monopôles par longueur d’onde suivant la largeur. Les figures 5.7 et 5.8 présentent l’influence
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(a) (b)

Figure 5.5 – Influence du nombre de monopôles sur la reconstruction de l’interspectre de
pression pariétale donné par le modèle de Corcos (a) dans le plan (kx, 0) et (b) dans le plan

(kc, ky) à 250 Hz - (—) Interspectre à reconstruire (Référence), (−−) 4 monopôles par
longueur d’onde suivant la longueur du plan d’observation et 3 monopôles par longueur
d’onde suivant la largeur pour k̄ = 50 m−1 et (−.−) 3 monopôles par longueur d’onde

suivant la longueur du plan d’observation et 4 monopôles par longueur d’onde suivant la
largeur pour k̄ = 50 m−1

(a) (b)

Figure 5.6 – Influence du nombre de monopôles sur la reconstruction du profil de pression
pariétale généré par une onde plane de nombres d’onde (kx, ky) = (k̄, k̄) à 250 Hz (a) dans le
plan (x, 0.12 m) et (b) dans le plan (0.3 m,y) - (—) Onde à reconstruire (Référence), −−) 4
monopôles par longueur d’onde suivant la longueur du plan d’observation et 3 monopôles par
longueur d’onde suivant la largeur pour k̄ = 50 m−1, (−.−) 3 monopôles par longueur d’onde
suivant la longueur du plan d’observation et 4 monopôles par longueur d’onde suivant la

largeur pour k̄ = 50 m−1
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de la taille de l’antenne sur les reconstructions de l’interspectre de pression pariétale et du
profil de pression pariétale généré par une onde plane de nombres d’onde (kx, ky) = (k̄, k̄), et
ce, pour une antenne de longueur Lm = daL et de largeur bm = dab (avec da ∈ [1

2 , 2], L et b :
longueur et largeur de la paroi).

(a) (b)

Figure 5.7 – Influence de la taille de l’antenne sur la reconstruction de l’interspectre de
pression pariétale donné par le modèle de Corcos (a) dans le plan (kx, 0) et (b) dans le plan
(kc, ky) à 250 Hz - (—) Interspectre à reconstruire (Référence), (−−) da = 0.5, (−.−) da = 1,

(−−) da = 1.5 et (−.−) da = 2

Ces figures montrent que la taille de l’antenne doit être supérieure ou égale à celle de la
paroi, ce qui est une conclusion logique, dans la mesure où lorsque la taille de la fenêtre est
inférieure à celle de la paroi, le nombre de monopôles mis en jeu est insuffisant pour décrire
correctement la pression pariétale généré par une onde plane à variations rapides. Il est enfin
utile de remarquer que plus la taille de l’antenne sera importante, plus le nombre total de
monopôles augmentera, ce qui d’un point de vue pratique conduit à envisager l’utilisation
d’une antenne de taille identique à celle de la paroi.

5.2.2.3 Distance antenne-paroi

Pour étudier l’influence de ce paramètre, nous supposons que la taille de l’antenne est égale
à celle de la paroi et que l’antenne est constituée de 4 monopôles par longueur d’onde suivant
la longueur du plan d’observation et de 3 monopôles par longueur d’onde suivant la largeur.
Les figures 5.9 et 5.10 présentent l’influence de la distance entre l’antenne de monopôles et
la paroi sur les reconstructions de l’interspectre de pression pariétale et du profil de pression
pariétale généré par une onde plane de nombres d’onde (kx, ky) = (k̄, k̄) pour une distance
antenne-paroi d ∈ [ λ̄6 , 4λ̄].

Ces figures montrent que la qualité de reconstruction est relativement indépendante de la
distance à la paroi. Nous notons également que lorsque l’on est très proche de la paroi, pour
d = λ̄

6 , les reconstructions réalisées dans l’espace physique et l’espace des nombres d’onde ne
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(a) (b)

Figure 5.8 – Influence de la taille de l’antenne sur la reconstruction du profil de pression
pariétale généré par une onde plane de nombres d’onde (kx, ky) = (k̄, k̄) (a) dans le plan
(x, 0.12 m) et (b) dans le plan (0.3 m,y) à 250 Hz - (—) Onde à reconstruire (Référence),

(−−) da = 0.5, (−.−) da = 1, (−−) da = 1.5 et (−.−) da = 2

(a) (b)

Figure 5.9 – Influence de la distance entre l’antenne de monopôles et la paroi sur la
reconstruction de l’interspectre de pression pariétale donné par le modèle de Corcos (a) dans

le plan (kx, 0) et (b) dans le plan (kc, ky) à 250 Hz - (—) Interspectre à reconstruire
(Référence), (−−) d = λ̄

6 , (−o−) d = λ̄
4 , (−.−) d = λ̄

2 , (−−) d = λ̄, (−�−) d = 3λ̄ et (. . . )
d = 4λ̄
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(a) (b)

Figure 5.10 – Influence de la distance entre l’antenne de monopôles et la paroi sur la
reconstruction du profil de pression pariétale généré par une onde plane pariétale de nombres
d’onde (kx, ky) = (k̄, k̄) (a) dans le plan (x, 0.12 m) et (b) dans le plan (0.3 m,y) à 250 Hz -
(—) Onde à reconstruire (Référence), (−−) d = λ̄

6 , (−o−) d = λ̄
4 , (−.−) d = λ̄

2 , (−−) d = λ̄,
(−�−) d = 3λ̄ et (. . . ) d = 4λ̄

sont pas parfaites. Ceci s’explique par le fait que la couverture de la surface de la paroi par
les signaux acoustiques est insuffisante, i.e. qu’un point de la paroi est alors principalement
influencé par le monopôle le plus proche.

De même, plus l’on va s’éloigner de la paroi, plus deux monopôles voisins seront indiffé-
renciables vus de la paroi en raison de la décroissance du champ monopolaire en 1

r , ce qui
entraînera un mauvais conditionnement de la matrice [H] (c.f. equation (5.3)) dû à la redon-
dance de l’information. La distance antenne-paroi doit donc être définie de manière à respecter
la condition d ∈ [ λ̄4 , 3λ̄].

D’un point de vue pratique, l’étude de la distance antenne-paroi montre qu’il est théori-
quement possible de fixer une distance d unique dépendant de la longueur d’onde minimale à
reconstruire λ̄ et permettant de ne pas déplacer l’antenne à chaque fréquence.

5.2.2.4 Résumé

L’étude paramétrique que nous venons de présenter a permis de dégager les principaux
critères de dimensionnement de l’antenne de monopôle, afin d’assurer la meilleure description
possible des fluctuations de pressions pariétale d’une couche limite turbulente au niveau d’une
paroi. Les principales caractéristiques de l’antenne de monopôles peuvent se résumer ainsi :

• L’antenne doit être au minimum composée de 3.5 monopôles par longueur minimale à
reconstruire λ̄,
• La taille de l’antenne doit être supérieure ou égale à celle de la paroi. On privilégiera

l’utilisation d’une antenne de taille identique à celle de la paroi afin de limiter le nombre
total de monopôles,
• La distance antenne-paroi doit être fixée dans l’intervalle [ λ̄4 , 3λ̄]. La lattitude de choix
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de la distance antenne-paroi permet donc de définir une valeur unique pour une large
gamme de fréquences.

5.3 Validation de la méthode par une expérience numérique

Nous proposons, dans cette partie, de réaliser une expérience numérique, afin de valider
la démarche développée dans les sections 4.1.2 et 5.2. Pour cela, nous considérons une plaque
d’acier simplement appuyée sur ces quatres bords de 0.6× 0.3 m2, d’épaisseur 0.0005 m et de
facteur d’amortissement η = 0.01. Cette plaque est excitée par une couche limite turbulente,
de vitesse d’écoulement U∞ = 50 m.s−1, vérifiant le modèle d’interspectre de Corcos, dont les
coefficients sont (αx, αy) = (0.116, 0.7), associé au modèle d’autospectre de pression pariétale
de Goody. Les paramètres du modèle de Goody sont définis dans la tableau 4.1 présenté au
chapitre 4.

5.3.1 Calcul de la réponse d’une plaque excitée par une antenne de mono-
pôles simulant l’effet d’une CLT

Comme nous l’avons fait dans la section 4.1.2 du chapitre 4, la réponse d’une plaque,
excitée par une couche limite turbulente simulée à partir d’une antenne de monopôles, est
déterminée par décomposition modale de l’équation de mouvement de Love-Kirchhoff.

On calcule, dans un premier temps, la vitesse vibratoire vrs(Q,ω) au point Q de la plaque
excitée par une onde plane pariétale Prs(x, y, ω) = A(kr, ks, ω)e−jkrx−jksy. Nous obtenons
ainsi l’équation (5.7), identique à l’équation (4.11) :

vrs(Q,ω) = jω
∑
n

P rsn (ω)φn(Q)

Mn (ω2
n − ω2 + jηnωωn)

(5.7)

où ωn est la fréquence propre, φn(Q) la déformée modale au point Q, ηn le coefficient d’amor-
tissement modal, Mn la masse généralisée et P rsn (ω) la force généralisée. Pour une onde plane
pariétale Prs, la force généralisée s’écrit :

P rsn =

∫
Sp

Prs(x, y, ω)φn(x, y)dSp (5.8)

En considérant maintenant qu’une onde plane pariétale Prs peut être obtenue à partir d’
une antenne de monopôles acoutiques, nous obtenons la force généralisée due au réseau de
monopôles, en injectant l’équation (5.3) dans l’équation (5.8) :

P rsn (ω) =
∑
m

Br,s
m (ω)

[∫
Sp

Hmp(x, y, xm, ym, zm, ω)φn(x, y)dSp

]
(5.9)

On rappelle enfin que l’autospectre de vitesse Svv(Q,ω) au point Q de la plaque s’obtient
à partir de la somme quadratique des vitesses vibratoire vrs(Q,ω) aux différentes ondes planes
pariétales, calculées à partir des équations (5.7) et (5.9) :

Svv(Q,ω) =
∑
r,s

|vrs(Q,ω)|2 (5.10)
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5.3.2 Résultat de l’expérience numérique

Pour valider la méthodologie proposée, nous effectuons un premier calcul de référence à
partir de l’équation (1.34), présentée dans le chapitre 1 pour M = M ′, permettant de calculer
l’autospectre de vitesse vibratoire d’une structure excitée par un champ aléatoire. Pour ce cal-
cul, nous utilisons un maillage basé sur un critère de 6 nœuds par longueur d’onde flexion λf
à la fréquence maximale de calcul de 250 Hz, ce qui représente un ensemble de 338 nœuds de
discrétisation. Nous simulons, ensuite, numériquement la réponse de la plaque aux différentes
ondes planes générées par une antenne de monopôles, comme décrit dans la section 5.3.1.
Il faut donc simuler autant d’ondes planes que nécessaire pour pouvoir décrire correctement
l’effet d’une CLT sur la plaque.
Comme nous l’avons expliqué dans la section 4.1.1, le nombre d’ondes planes à simuler peut
être restreint si l’on inclus dans l’analyse l’effet de filtrage de la structure. Ainsi, en-dessous
de la fréquence de coïncidence aérodynamique, il faudrait mailler finement le plan d’onde de
manière à créer des ondes planes pariétales excitant les modes non résonants de la structure,
alors qu’au-dessus de la fréquence de coïncidence, il est possible de se limiter aux ondes planes
pariétales excitant les modes résonants de la structure. L’inconvénient de cette approche réside
dans la nécessité de connaître les caractéristiques modales de la structure, ce qui implique la
mise en place d’une analyse modale expérimentale préliminaire.
Pour éviter l’écueil d’une telle démarche, nous avons décidé de ne pas inclure l’effet de la
structure dans notre analyse. De cette manière, nous conservons l’aspect purement acous-
tique de la méthode. Cela implique, cependant, de mailler finement le plan d’onde, de ma-
nière à représenter correctement toutes les ondes planes pariétales pour lesquelles (kx, ky) ∈(
[−k̄x, k̄x]× [−k̄y, k̄y]

)
(avec k̄x = 2π

λ̄x
et k̄y = 2π

λ̄y
).

L’antenne de monopôles est dimensionnée de manière à reconstituer la plus petite des lon-
gueurs que l’on souhaite décrire jusqu’à 250 Hz. Dans notre cas, nous souhaitons représenter
la contribution de tous les modes jusqu’au mode 9×5 (f9,5 = 620 Hz) de la plaque ce qui cor-
respond au couple de longueurs d’onde minimales à reconstruire (λ̄x, λ̄y) = (0.14 m, 0.14 m).
Nous définissons ensuite un ensemble d’ondes planes tels que (kr, ks) ∈ [−k̄, k̄]2 et ∆kr =
∆ks = 1 m−1, ce qui représente un ensemble d’environ 8300 ondes planes.
Les caractéristiques spatiales des ondes à reconstruire impliquent l’utilisation d’une antenne
de 96 monopôles (16 suivant la longueur et 6 suivant la largeur), correspondant à un critère
de 4 monopôles par longueur d’onde à reconstruire suivant la longueur du plan d’observation
et de 3 monopôles par longueur d’onde à reconstruire suivant la largeur. La dimension de
l’antenne est égale à celle de la plaque et la distance entre l’antenne et la plaque est fixée à 15
cm. Enfin, nous signalons qu’un maillage de 231 points d’observation (21 × 11) a été utilisé
pour déterminer l’amplitude A(kr, ks, ω) de chaque onde plane.

La figure 5.11 présente le résultat de l’expérience numérique, pour laquelle l’autospectre
de vitesse vibratoire, calculé au point (x, y) = (0.2 m,0.1 m) à partir de l’équation (1.34), pour
M = M ′, a été pris comme référence. Cette figure montre un excellent accord entre l’autos-
pectre de référence et celui reconstruit à partir de l’antenne de monopôles. En conséquence,
l’expérience numérique permet de conclure qu’il est théoriquement possible de simuler l’effet
d’une CLT à partir d’une antenne de monopôles acoustiques.

Enfin, il est important de souligner que les paramètres de l’antenne que nous avons défi-
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Figure 5.11 – Comparaison au point (x, y)=(0.2 m, 0.1 m) entre (—) l’autospectre de
vitesse vibratoire calculé à partir l’équation (1.34) pour M = M ′ (Référence) et (−−)

l’autospectre de vitesse vibratoire calculé à partir d’une CLT simulée par une antenne de
monopôles

nis au paragraphe 5.2.2 sont généraux. Par conséquent, ils s’appliquent également à d’autres
modèles d’interspectre, comme le modèle de Chase, pour lequel nous proposons en figure 5.12
une reconstruction de l’autospectre de vitesse vibratoire pour la même plaque et la même
antenne que celles utilisées cette partie. Les paramètres du modèle de Chase sont données
dans le tableau 5.2.

Table 5.2 – Paramètres du modèle de Chase (1987)

Paramètres Valeurs
Vitesse de convection du fluide Uc = 35 m.s−1

Vitesse de friction uτ = 1.96 m.s−1

Epaisseur de couche limite δ = 0.085 m
Masse volumique du fluide ρe = 1.29 kg.m−3

b 0.75
CM 0.1553
CT 0.0047
h 3

La figure 5.12 présente la comparaison de l’autospectre de vitesse vibratoire calculé à par-
tir de l’équation (1.38), pris comme référence, avec celui reconstruit à partir de l’antenne de
monopôles acoustiques au point (x, y) = (0.2 m,0.1 m) de la plaque. Nous constatons, comme
en figure 5.11, un excellent accord entre les deux approches, ce qui démontre bien la versatilité
de l’approche proposée vis-à-vis des modèles de CLT.
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Figure 5.12 – Comparaison au point (x, y)=(0.2 m, 0.1 m) entre (—) l’autospectre de
vitesse vibratoire calculé à partir l’équation (1.38) (Référence) et (−−) l’autospectre de

vitesse vibratoire calculé à partir d’une CLT représentée par un modèle de Chase et simulée
par une antenne de monopôles

Bien que nous ayons démontré la validité de l’approche proposée, nous avons dû, dans ces
exemples, considéré une antenne composé d’un grand nombre de monopôles (96 monopôles),
ce qui peut s’avérer difficile et coûteux à réaliser en pratique, dans la mesure où le nombre
de monopôle à considérer augmente avec la fréquence. En effet, plus la fréquence maximale
d’étude sera importante plus la distance entre les monopôles sera petite. Expérimentalement,
nous serons donc limités par les dimensions de la source réelle simulant le comportement d’un
monopôle acoustique. Pour contourner cette limitation de la méthode, nous présentons, dans
le paragraphe suivant, le principe de l’antenne synthétique.

5.4 Principe de l’antenne synthétique

Le principe de l’antenne synthétique s’appuie sur la linéarité des phénomènes mis en jeu.
Nous avons, en effet, montré au paragraphe 5.2.1 le principe de superposition pouvait être
utilisé pour décrire une onde plane pariétale par une antenne de monopôles acoustiques (cf.
équation (5.3)). De ce fait, la réponse à une antenne de monopôles peut être obtenue en som-
mant les réponses à chacun des monopôles. Le concept de l’antenne synthétique consiste donc
à n’utiliser qu’un seul monopôle acoustique que l’on balaie spatialement pour créer virtuelle-
ment l’antenne de monopôles.

En pratique, la fonction de transfert Hmp entre le monopôle m et les points de recons-
truction p de la paroi ne correspondant pas exactement à la fonction de Green en espace
semi-infini, une mesure de cette fonction doit être réalisée en l’absence de la paroi, en excitant
le monopôle acoustique par un bruit blanc et en mesurant la pression bloquée résultante au
niveau de la paroi, comme présenté en figure 5.13. Cela permet non seulement de caractériser
du milieu acoustique mais aussi, à partir de l’équation (5.3), de déterminer l’amplitude Brs

m
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à appliquer à la source monopolaire pour chacune des positions d’excitation et chaque couple
de nombre d’onde (kr, ks).

Figure 5.13 – Mesure de la fonction de transfert Hmp

Ensuite en présence de la paroi, il faut mesurer à l’aide d’un vibromètre laser ou d’ac-
céléromètres la fonction de transfert HQm entre le champ de vitesse vibratoire v aux points
d’observation Q de la structure et le monopôle excitateur, alimenté par un bruit blanc, afin
de caractériser le comportement vibratoire de la structure, comme l’illustre la figure 5.14.

Le calcul de la réponse de la structure excitée par l’antenne de monopôle simulant l’effet
d’une couche limite turbulente s’effectue alors au cours de la phase de post-traitement des
données, consistant à multiplier HQm par l’amplitude de chaque monopôle Brs

m et à cumu-
ler quadratiquement les réponses ainsi obtenues, ce qui correspond à la somme quadratique
des vitesses vibratoires lorsque la structure est excitée successivement par des ondes planes
pariétales de nombres d’ondes (kr, ks) :

Svv(Q,ω) =
∑
r,s

∣∣∣∣∣∑
m

HQm(ω)Brs
m (ω)

∣∣∣∣∣
2

(5.11)

Les avantages d’une telle démarche sont multiples. Tout d’abord, le coût de l’antenne se
trouve réduit, dans la mesure où nous n’utilisons qu’une seule source monopolaire que l’on
balaie spatialement. De ce fait, l’utilisation d’une antenne synthétique permet une plus grande
flexibilité, puisqu’il n’y a pas contraintes sur le nombre de monopôles. Une antenne synthétique
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Figure 5.14 – Mesure de la fonction de transfert HQm

permet donc de reconstituer autant d’ondes planes pariétales que nécessaire. D’un point de
vue pratique, nous nous affranchissons des dispersions de caractéristiques, qui apparaîtraient
nécessairement sur les différentes voies d’un système de pilotage de l’antenne complète. Enfin,
seules les mesures des fonctions de transfert Hmp et HQm sont requises pour caractériser le
milieu acoustique et le système mécanique, ce qui évite le pilotage de la source en amplitude
et en phase.

5.5 Conclusions

L’utilisation d’une antenne de monopôles acoustiques pour simuler l’effet d’une CLT a été
présentée en détail dans ce chapitre. La méthodologie proposée repose, en premier lieu, sur la
décomposition en ondes planes décorrélées du champ de pression pariétale généré par une CLT
(cf. chapitre 4). Chaque onde ainsi obtenue est alors décomposée sur une base de monopôles
acoustiques.
Une étude numérique a permis de déterminer la valeur des principaux paramètres de l’an-
tenne. Nous avons ainsi pu observer qu’il fallait au moins 3.5 monopôles par longueur d’onde
à reconstruire, que la taille de l’antenne devait être supérieure ou égale à celle de la paroi
et, enfin, que la distance antenne-paroi pouvait être choisie de façon unique, ce qui permet
d’éviter le déplacement de l’antenne lorsque la fréquence varie.
Une expérience simulée numériquement a alors démontré la capacité de la méthode à re-
construire la réponse vibratoire d’une structure excitée par une CLT. La réalisation pratique
pouvant, néanmoins, être délicate en raison de l’augmentation du nombre de monopôles avec la
fréquence, nous avons proposé d’appliquer le principe de l’antenne synthétique pour controu-
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ner cette difficulté expérimentale. L’idée consiste à utiliser la linéarité des phénomènes pour
remplacer une antenne de monopôles par une seule source que l’on balaie spatialement. Les
principaux avantages d’une telle technique sont le coût réduit du système d’excitation, la
plus grande flexibilité quant au nombre de monopôles et une limitation des dispersions de
caractéristiques, puisqu’aucun système de pilotage de la source n’est requis. La mise en œuvre
expérimentale des différents principes évoqués dans ce chapitre font l’objet du chapite 6.
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6
Validation expérimentale du principe de l’antenne

synthétique pour simuler l’effet d’une couche limite
turbulente sur les structures déformables

Dans ce chapitre, nous recréons, en laboratoire, l’expérience, qui a été réalisée numéri-
quement au chapitre précédent pour valider l’approche par antenne synthétique. L’objectif
est donc de caractériser expérimentalement la réponse vibratoire d’une plaque excitée par une
CLT en utilisant une antenne synthétique et de comparer les résultats obtenus avec ceux d’une
mesure en tunnel aérodynamique. Nous présentons, dans une première partie, l’expérience réa-
lisée en tunnel aérodynamique par Totaro [11] et qui constitue notre point de référence. Nous
proposons, dans une seconde partie, une caractérisation de la source acoustique permettant de
simuler un monopôle acoustique sur une bande de fréquences relativement large. Nous décri-
vons, ensuite, le banc de mesure utilisé dans le cadre de cette étude. Nous nous intéressons alors
aux différents biais de mesure possibles, liés à la réalisation pratique de l’expérience. La vali-
dation expérimentale de la méthodologie proposée se compose de trois étapes. Nous vérifions,
dans un premier temps, la capacité de la méthode à reconstituer un champ de pression parié-
tale de type onde plane. Nous proposons, ensuite, une comparaison des autospectres de vitesse
vibratoire, obtenus à partir d’un calcul classique de vibrations aléatoires et de l’approche par
ondes planes décorrélées, pour un modèle semi-analytique de plaque appuyée. Pour finir, nous
comparons les autospectres de vitesse vibratoire calculés par ondes planes décorrélées à partir
des réponses accélérométriques de la plaque avec ceux mesurés en tunnel aérodynamique.

6.1 Présentation de l’expérience à reproduire

Pour pouvoir valider expérimentalement la mesure du comportement vibratoire d’une
structure soumise à une CLT à partir de l’approche par antenne synthétique, nous allons
chercher à reproduire les conditions expérimentales d’une mesure réalisée en tunnel aérodyna-
mique par Totaro [11] sur une plaque d’acier de 0.6× 0.3× 0.0005 m3, collées sur ses quatres
bords, pour une vitesse d’écoulement U∞ de 50 m.s−1 (cf. figure 6.1).

117
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(a)

(b)

Figure 6.1 – Mesure en tunnel aérodynamique du comportement d’une plaque sous
écoulement turbulent - (a) Montage de la plaque dans le tunnel et (b) Montage du laser,

d’après Totaro [11]
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Outre la mesure du comportement vibratoire de la plaque par vibrométrie laser, Totaro
a également mesuré toutes les caractéristiques de la CLT excitant la plaque, nécessaires à
l’établissement d’un modèle d’interspectre de fluctuations de pression pariétale. Dans ce qui
suit, nous présentons brièvement le résultat de ses mesures.

6.1.1 Mesure de l’autospectre de pression pariétale

Les mesures de pression pariétale ont été réalisée avec deux microphones 1/8”, l’un fixe,
l’autre mobile monté sur un chariot pariétal, comme présenté en figure 6.2. Un troisième mi-
crophone est utilisé afin d’éliminer la composante acoustique des signaux mesurés.

Figure 6.2 – Photographie du chariot pariétal, d’après Totaro [11]

L’exploitation des résultats de mesures décontaminés permet d’obtenir l’autopsectre de
pression pariétale moyenné sur les différentes positions du microphone mobile pour une vitesse
d’écoulement U∞ de 50 m.s−1, comme présenté en figure 6.3.

6.1.2 Estimation des coefficients de corrélation du modèle de Corcos

Totaro [11] a estimé la valeur des coefficients de corrélation αx et αy du modèle de Corcos
à partir des mesures de la vitesse de convection Uc du fluide et des longueurs de corrélation
Lx et Ly. Nous présentons en figure 6.4, l’estimation des coefficients de corrélation du modèle
de Corcos. Il est toutefois important de noter que la définition des coefficients de corrélation
adoptée par Totaro n’est pas la même que celle utilisée dans ce manuscript, puisque αx = 1

α1

et αy = 1
α2

(α1 et α2 sont les coefficients de corrélation estimés par Totaro [11]).

6.1.3 Dimensionnement de l’expérience de subsitution

Dans le cadre de ce chapitre, nous cherchons à reproduire l’expérience réalisée par Totaro
jusqu’à une fréquence de 250 Hz. Le dimensionnement de l’expérience a été réalisé, dans le
chapitre 5, lors de la validation numérique du principe de mesure par antenne synthétique.
Nous rappelons, néanmoins, dans le tableau 6.1, les principales caractéristiques de l’expérience
que nous présentons en détail dans la suite de ce chapitre.
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Figure 6.3 – Autospectre de pression pariétale moyenné et décontaminé pour
U∞ = 50 m.s−1, d’après Totaro [11]

(a) (b)

Figure 6.4 – Estimation des coefficients de corrélation α1 et α2 du modèle de Corcos pour
U∞ = 50 m.s−1 - (a) α1 et (b) α2, d’après Totaro [11]
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Table 6.1 – Principales caractéristiques de l’expérience de substitution

Paramètres Valeurs
Dimension de la zone d’excitation Lm × bm = 0.6× 0.3 m2

Nombre de positions de la source 96 (16 × 6)
Dimension de la zone de mesure Lp × bp = 0.6× 0.3 m2

Nombre de points d’observation sur la paroi 231 (21 × 11)
Distance source-paroi d = 15 cm
Nombre d’onde de coupure k̄ = 45 m−1

Pas dans l’espace des nombres d’onde ∆kr = ∆ks = 1 m−1

Nombre d’ondes planes utilisé 8300
Fréquence maximale d’étude fmax = 250 Hz

6.2 Description de la source monopôlaire

La simulation expérimentale de l’effet d’une couche limite turbulente sur la réponse d’une
structure vibrante à partir d’une antenne synthétique nécessite l’utilisation d’un monopôle
acoustique. Or, le concept de monopôle acoustique n’étant que théorique, la problématique
consiste à utiliser une source possédant des caractéristiques voisines de celles d’un mono-
pôle acoustique dans la gamme de fréquences étudiée. Dans ce qui suit, nous rappelons, tout
d’abord, les principales caractéristiques d’un monopôle acoustique, afin de vérifier, ensuite,
que notre source présente bien un comportement monopôlaire.

6.2.1 Rappel théorique

Pour introduire la notion de monopôle, on s’intéresse, tout d’abord, au rayonnement en
champ libre d’une sphère pulsante, de rayon a, animée d’une vitesse radiale V . La pression
acoustique générée par la sphère pulsante s’écrit :

p(r, ω) = jρωαQ
e−jk0r

4πr
(6.1)

où Q = 4πa2V est le débit volumique de la source, α = ejk0a

1+jk0a
un coefficient tenant compte

de la dimension de la source, k0 le nombre d’onde acoustique et r la distance entre la source
et un point d’écoute.

On peut alors définir la notion de monopôle acoustique ou de point-source, qui correspond
à une sphère pulsante de débit volumique imposé, dont le rayon a tend vers 0. Cela revient à
dire que le coefficient α doit tendre vers 1 dans l’équation (6.1). Ainsi, la pression acoustique
rayonnée par un monopôle a pour expression :

p(r, ω) = jρωQ
e−jk0r

4πr
(6.2)

Physiquement, la notion de monopôle n’est valable que si k0a � 1, i.e. pour a � λ0. En
d’autres termes, pour qu’une sphère pulsante s’apparente à un monopôle, il faut soit être en
basse fréquence, soit avoir une sphère de faible rayon.
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Si l’on s’intéresse maintenant aux caractéristiques du champ de pression acoustique rayon-
née par une sphère pulsante ou un monopôle, deux propriétés peuvent être mises en évidence.
La première concerne l’isotropie ou l’invariance du champ de pression lorsque l’on se place
à une distance r de la source. En effet, les équations (6.1) et (6.2) montrent que les ondes
émises par la source sont sphériques. De ce fait, le diagramme de directivité correspondant est
omnidirectionnel, comme le montre la figure 6.5.

Figure 6.5 – Diagramme de directivité d’un monopôle acoustique

La seconde propriété est liée à la décroissance géométrique du champ de pression acous-
tique. En effet, pour des sources acoustiques de type sphère pulsante ou monopôle, le champ
de pression doit diminuer de 6 dB par doublement de la distance source-récepteur, ce qui
mathématiquement s’écrit :

Lpr − Lp2r = 20 log

(
|p(r)|
|p(2r)|

)
= −20 log(2) = −6 dB (6.3)

Le concept de monopôle acoustique n’étant que purement théorique, il faut que notre source
acoustique posséde des caractéristiques proches de celles d’un monopôle. Par conséquent, notre
source doit être petite devant la longueur d’onde acoustique à la fréquence maximale d’étude,
être omnidirectionnelle et présenter une décroissance du champ de pression acoustique de 6
dB par doublement de la distance source-récepteur. Enfin, la source utilisée doit pouvoir dé-
livrer suffisamment de niveau sur toute la bande de fréquence considérée pour que le niveau
de pression mesuré émerge du bruit de fond de la salle de mesure.

La source monopôlaire est simulée par une chambre de compression présentée en figure 6.6
et dont le rayon du tuyau de sortie est de 7.5 mm. Avant toute validation expérimentale de
la méthode, nous allons donc dans un premier temps vérifier les caractéristiques de la source.
Pour réaliser les mesures, la source est placée dans la chambre semi-anéchoïque du LVA, dont
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le sol a été recouvert de laine de roche afin d’améliorer l’anéchoïsme de la salle. Dans ce qui
suit, les résultats expérimentaux seront analysés entre 60 Hz et 2 kHz.

Figure 6.6 – Chambre de compression simulant un monopôle acoustique

6.2.2 Mesure du bruit de fond acoustique

Pour déterminer la capacité de la source à émettre suffisament de bruit pour que le niveau
de pression mesuré émerge du bruit de fond de la salle de mesure, nous avons mesuré, avec un
microphone 1/4”, la pression acoustique émise par la source et le bruit de fond de la salle. Le
rapport signal sur bruit ε est défini comme étant la différence du niveau de pression acoustique
mesuré lorsque la source est en fonctionnement et du niveau de bruit de fond, ce qui se traduit
par la formule :

ε = 10 log

(
|pmes|2

|pbdf |2

)
(6.4)

où pmes est la pression mesurée par le microphone lorsque la source est en fonctionnement et
pbdf et la pression mesurée par le microphone lorsque la source est éteinte.

La figure (6.7) présente le rapport signal sur bruit ε mesuré à 20 cm de la source. Cette
figure montre que le niveau de pression acoustique est supérieur d’au moins 12 dB sur toute la
bande de fréquence. La source émet donc suffisamment de bruit pour que le signal capté par le
microphone émerge du bruit de fond, sans qu’aucune correction de niveau ne soit nécessaire.
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Figure 6.7 – Rapport signal sur bruit entre les niveaux de pression acoustique et de bruit
mesurés à 20 cm de la source

6.2.3 Mesure de l’atténuation géométrique du champ de pression

Comme nous l’avons souligné dans la section 6.2.1, pour que la chambre de compression
s’apparente à un monopôle acoustique, il faut que le champ de pression présente une décrois-
sance de 6 dB par doublement de la distance source-microphone. Pour vérifier cette propriété,
nous avons mesuré les niveaux de pression acoustique à 20, 40 et 80 cm de la source. Les fi-
gures 6.8a et 6.8b présentent respectivement l’écart entre les niveaux de pression mesurés à 20
et 40 cm de la source et celui entre les niveaux de pression mesurés à 20 et 80 cm de la source.
L’écart des niveaux de pression est défini de manière analogue à l’équation 6.4. La figure 6.8
montre que les écarts en bandes fines sont relativement éloignés des valeurs théoriques. Cela
peut, en partie, s’expliquer par la réflection des ondes sur le sol de la salle, en raison de la
distance entre la source est sol qui est de l’ordre de la longueur d’onde acoustique et de la
faible absorption de la laine de roche dans la bande de fréquences étudiée. On constate, en
revanche, que l’écart moyenné sur toute la bande de fréquence est de 6.1 dB lorsque l’on double
la distance et de 12.2 dB lorsque l’on quadruple la distance source-microphone, ce qui est en
bon accord avec la théorie.

6.2.4 Mesure de directivité

Pour que la chambre de compression puisse être assimilée à une source monopôlaire, il
faut que le diagramme de directivité de la source soit omnidirectionnel, i.e. qu’à une distance
donnée, le niveau de pression soit constant quelle que soit la position du point d’écoute autour
de la source. Dans le cadre de cette étude, nous avons mesuré la directivité de la source suivant
des circonférences délimitant deux plans perpendiculaires d’une sphère de 30.5 cm de rayon
et définies en figure 6.9.

La figure 6.10 présentent les diagrammes de directivité suivant les circonférences délimitant
respectivement le premier et le second plan de la sphère pour des fréquences de 125, 500,
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(a) (b)

Figure 6.8 – Décroissance géométrique du champ de pression - Différence entre les niveaux
de pression acoustique et de bruit mesurés (a) à 20 et 40 cm de la source et (b) à 20 et 80 cm

de la source - (—) Ecart en bandes fines, (−−) Ecart moyen et (−.−) Ecart théorique

Figure 6.9 – Définition des plans de mesure de la directivité de la source
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1000 et 2000 Hz et un pas de 15o. Nous constatons que pour chaque fréquence étudiée, les
diagrammes de directivité mesurés dans les deux plans sont, non seulement, omnidirectionnels
mais exhibent également des niveaux sensiblement identiques, ce qui nous indiquent, par
conséquent, que la source émet bien des ondes sphériques à une fréquence donnée.

(a) (b)

(c) (d)

Figure 6.10 – Diagrammes de directivité de la source à (a) 125 Hz, (b) 500 Hz, (c) 1000 Hz
et (d) 2000 Hz suivant les circonférences délimitant (—) le premier plan et (−−) le second

plan

6.2.5 Résumé

Le principal objectif des mesures, que nous avons réalisées, était de confirmer ou d’infirmer
le comportement monopôlaire de la chambre de compression que nous souhaitons utiliser par
la suite. Les mesures nous ont permis de constater que :

• Le bruit émis par la source est suffisant pour obtenir des niveaux de pression acoustique
émergeant du bruit de fond,
• La mesure de la décroissance géométrique du champ de pression acoustique est globale-

ment en accord avec la théorie,
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• Les diagrammes de directivité, mesurés suivant les circonférences de deux plans perpen-
diculaires d’une sphère, montrent que les ondes émises par la sources sont sphériques.

La chambre de compression s’apparente donc bien à une source monopôlaire. Les différences
inéluctables qui existent entre la source réelle et la source théorique, utilisée pour décrire
l’approche par antenne synthétique, ne remettent pas en cause l’approche proposée, puisque
les fonctions de transfert monopôle-capteur Hmp sont mesurées expérimentalement.

6.3 Description du banc de mesures

Comme nous l’avons vu au chapitre 5, section 5.4, pour pouvoir caractériser la réponse
d’une structure soumise à une CLT, deux fonctions de transfert doivent être mesurées :

• La fonction de transfert Hmp entre la source monopôlaire et les points de reconstruction
sur la paroi, qui est la fonction de Green du milieu acoustique et dont la mesure nous
permet de déterminer les amplitudes Brs

m à appliquer à la source pour chacune des
positions d’excitation et chaque couple de nombre d’onde (kr, ks),
• La fonction de transfert HQm entre le champ de vitesse vibratoire v aux points d’obser-

vation Q de la structure et le monopôle excitateur, dont la mesure permet de caractériser
le comportement vibratoire de la structure à tester.

Ainsi, pour pouvoir réaliser pratiquement ces mesures, nous avons mis au point le banc
d’essai présenté en figures 6.11 et 6.12. Celui-ci est constitué de :

• Une chambre de compression, alimentée par un bruit blanc, dont l’énergie est concentrée
entre 15 Hz et 400 Hz,
• Un robot 2 axes permettant de déplacer la chambre de compression sur les 96 positions

d’excitation définies au préalable,
• Un baffle en bois aggloméré de 1.02× 1.25× 0.036 m3 positionné sous le robot, dont le

but est de reproduire les conditions parois bloquées pour la mesure de Hmp et plaque
bafflée pour celle de HQm,
• Une antenne linéaire 21 microphones 1/4”, pour mesurer les fonctions de transfert Hmp

entre les 96 positions d’excitation et les 231 points d’observation à la surface du baffle.
Les microphones de cette antenne sont situés à 5 mm de la surface du baffle, ce qui
permet d’avoir une bonne estimation du champ de pression pariétale créé par la source
monopôlaire,
• Une plaque d’acier de 0.68×0.38×0.0005 m3. Les dimensions de la plaque ont été choisie

de manière à pouvoir coller la plaque sur le baffle et conserver des dimensions utiles de
0.6× 0.3× 0.0005 m3,
• 2 accéléromètres positionnés aux points A1(0.22 m, 0.23 m) et A2(0.48 m, 0.07 m) lors

de la mesures des fonctions HQm et correspondant à des points du maillage de mesure du
vibromètre laser à balayage, utilisé par Totaro pour mesurer les autospectres de vitesse
vibratoire. Il est important de noter que les points du maillage ont été recalculés à partir
d’un photographie du maillage original du vibromètre laser à balayage.

Nous signalons enfin que pour des raisons d’encombrement du robot, les mesures ont été
réalisées dans la cabine audiométrique du laboratoire. Celle-ci possède des parois partiellement
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absorbantes, composées d’une épaisseur de laine de roche recouverte par une plaque perforée.
D’autre part, comme les fonctions de transfert Hmp sont mesurées, le fait de ne pas être
strictement en champ libre ne remet pas en cause la validité de la méthode. Il faut simplement
que le champ acoustique ne soit pas trop réverbérant, pour avoir des fonctions de transfert
Hmp différentes lorsque l’on déplace la source et, ainsi, éviter un mauvais conditionnement du
système lors du calcul des pondérations Brs

m (cf. équation (5.3)).

Figure 6.11 – Photographie du banc d’essai pour la mesure des fonctions de transfert Hmp

6.4 Etude des biais de mesures

Pour analyser correctement les résultats expérimentaux, il est important d’étudier, au
préalable, les différents biais de mesure possibles.

6.4.1 Bruit de fond acoustique

Nous mesurons ici le rapport signal sur bruit afin d’établir la bande de fréquence sur la-
quelle les signaux mesurés seront exploitables. Pour cela, nous avons mesuré, sur l’antenne
de microphones, la pression acoustique émise par la source et le bruit de fond de la salle. Le
rapport signal sur bruit ε est alors défini comme étant la différence du niveau de pression
acoustique mesuré lorsque la source est en fonctionnement et du niveau de bruit de fond me-
suré source éteinte (cf. équation (6.4)).

La figure 6.13 présente le rapport signal sur bruit mesuré à 15 cm de la source. Cette figure
montre que le niveau de pression acoustique mesuré lorsque la source est en fonctionnement
commence à émerger du bruit de fond à partir de 70 Hz environ. On peut toutefois noter



6.4. ETUDE DES BIAIS DE MESURES 129

Figure 6.12 – Photographie du banc d’essai pour la mesure des fonctions de transfert HQm

une légère diminution de ce rapport autour de 100 Hz et de 150 Hz, liée à la présence de
modes de la cabine audiométrique dans cette bande de fréquences. De ce fait, le résultat des
mesures pourra être biaisé par l’influence du bruit de fond dans cette zone fréquentielle. Enfin,
ce résultat met clairement en évidence les difficultés de la source à émettre de la puissance en
basses fréquences.

6.4.2 Perturbation inter-microphone

Lors de la mesure des fonctions de transfert Hmp, la mesure de la pression acoustique
sur un microphone peut être perturbée par la présence des microphones adjacents. Pour nous
assurer que la perturbation du champ de pression acoustique au niveau d’un microphone due
à la présence des microphones voisins est négligeable dans la bande de fréquence d’intérêt,
nous avons mesuré la réponse d’un microphone avec ou sans la présence des deux microphones
adjacents.
Pour comparer les résultats, nous définissons alors l’écart E comme la différence des niveaux
de pression acoustique mesurés sur un microphone de l’antenne en présence ou non de deux
microphones adjacents :

E = 10 log

(
|pa|2

|pi|2

)
(6.5)

où pa est la pression mesurée par le microphone en présence des deux microphones voisins et
pi et la pression mesurée par le microphone en l’absence des deux microphones voisins.
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Figure 6.13 – Rapport signal sur bruit entre les niveaux de pression acoustique et de bruit
mesurés à 15 cm de la source sur un microphone de l’antenne linéaire

La figure 6.14 présente l’écart entre les niveaux de pression acoustique mesurés à 15 cm
de la source sur un microphone de l’antenne linéaire en présence et en l’absence de deux
microphones adjacents. L’analyse de cette figure montre que le niveau de pression acoustique
mesuré sur un microphone est perturbé de 1.6 dB au maximum par la présence des autres
microphones en-dessous de 150 Hz. Les écarts observés en-dessous de cette fréquence peuvent
en partie être expliqués par l’influence du bruit de fond acoustique, ce qui ne nous permet pas
de discrimer la perturbation induite par les microphones voisins de celle du bruit de fond. En
revanche, au-dessus de 150 Hz, la perturbation induite par la présence de microphones voisins
peut être correctement analysée, puisque nous sommes dans une bande de fréquences où le
rapport signal sur bruit est suffisant (> 12 dB). Dans cette zone fréquentielle, la perturbation
induite est de 1 dB au maximum. Par conséquent, nous pouvons considérer que, dans cette
plage de fréquences, le biais de mesure est minime.

6.4.3 Effet d’écran du baffle

En raison des dimensions finies du baffle, une partie de la pression émise par la chambre de
compression sur la face supérieure du baffle sera transmise indirectement à la face inférieure
par diffraction du champ de pression sur les bords du baffle. Il faut donc nous assurer que
la pression acoustique mesurée sur la face inférieure du baffle ne constituera pas une source
d’excitation de la plaque lors de la mesure des fonctions de transfert HQm. Pour vérifier cela,
nous nous sommes placés dans la situation la plus désavantageuse, pour laquelle la différence
de marche entre la source et un microphone, positionné sous le baffle, est la plus faible, i.e. 30
cm. Nous avons alors mesuré la pression acoustique sur les faces supérieure et inférieure du
baffle avec des microphones positionnés en miroir, afin de comparer les niveaux de pressions
mesurés par transmission directe et indirecte, comme présenté en figure 6.15.

La figure 6.16 présente l’écart E entre les niveaux de pression acoustique mesurés sur
les faces supérieure et inférieure du baffle. Cette figure montre que la pression diffractée est
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Figure 6.14 – Ecart entre les niveaux de pression acoustique mesurés à 15 cm de la source
sur un microphone de l’antenne linéaire en présence et en l’absence de deux microphones

adjacents

Figure 6.15 – Illustration de la mesure de l’effet d’écran du baffle
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au minimum 10 fois plus faible que la pression mesurée sur la face supérieure du baffle. En
conséquence, le biais introduit par les dimensions finies du baffle sera négligeable lors de la
mesure des fonctions de transfert HQm.

Figure 6.16 – Effet d’écran du baffle

6.4.4 Influence de la rigidité du baffle

La rigidité du baffle est un paramètre important pour assurer la validité des mesures des
fonctions de transfert HQm. En effet, si les vibrations du baffle, excité acoustiquement, sont
du même ordre que celles de la plaque, les conditions aux limites de la plaque seront modifiées.
Pour étudier ce paramètre, nous avons mesuré la vibration de la plaque au point A1, ainsi
que les vibrations du baffle au point B1 de coordonnées (x, y) = (−0.08, 0.675) par rapport
au centre du repère de la plaque (cf. figure 6.12).

La figure 6.17 présente l’écart E entre les niveaux vibratoires mesurés aux points A1

de la plaque et B1 du baffle. Cette figure montre que l’écart entre les niveaux vibratoires
mesurés sur la plaque et ceux mesurés sur le baffle est en moyenne compris entre 5 et 10
dB. Les vibrations du baffle sont donc plus fortes que nous l’escomptions. En pratique, cela
signifie que les vibrations du baffle vont influencer les conditions aux limites de la plaque et,
par conséquent, la réponse de cette dernière, mais d’une valeur qui ne pourra être évaluée
qu’après l’expérience.

6.4.5 Influence de la masse des accéléromètres

La plaque à tester étant de très faible épaisseur, la présence des accéléromètres, dont la
masse est de 4 g, peut modifier son comportement vibratoire. Pour étudier l’influence des
accéléromètres sur les vibrations de la plaque, nous avons mesuré les niveaux vibratoires sur
l’accéléromètre positionné au point A1, lorsque 1 puis 2 accéléromètres sont collés sur la plaque.
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Figure 6.17 – Influence de la rigidité du baffle

La figure 6.18 présente une comparaison des écarts E mesurés au point A1, lorsqu’un second
accéléromètre est collé sur la plaque, le niveau vibratoire mesuré pour un seul accéléromètre
collé sur la plaque au point A1 étant pris comme référence. Cette figure montre très clairement
que la masse des accéléromètres perturbe très fortement la réponse vibratoire de la plaque,
dans la mesure où l’effet de masse ajoutée induit un glissement des fréquences de résonance. Par
conséquent, pour minimiser cet effet, nous avons décidé de n’utiliser qu’un seul accéléromètre,
au lieu des deux prévus initialement.

Figure 6.18 – Influence de la masse des accéléromètres sur la réponse vibratoire de la plaque

D’après cette figure, on peut cependant penser que l’utilisation d’un seul accéléromètre
pourrait également influencer la réponse de la plaque par effet de masse localisé. Pour évaluer
l’influence de cet accéléromètre sur la vibration de la plaque, simulons numériquement la
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mesure de la mobilité d’entrée d’une plaque d’acier de 0.6 × 0.3 × 0.0005 m3 et de facteur
d’amortissement ηp = 0.01, simplement appuyée sur ses quatre bords, par un accéléromètre
dont la masse est de 4 g. Dans ce cas, la mobilité d’entrée de la plaque Yp mesurée par
l’accéléromètre est donnée par [157] :

Yp = Ỹp
Ym

Ym + Ỹp
(6.6)

où Ỹp est la mobilité d’entrée de la plaque à vide et Ym = 1
jωm est la mobilité d’une masse

ponctuelle m.

De ce fait, les fréquences propres de la plaque sont modifiées par la présence de l’accélé-
romètre et sont telles que =

(
Ỹp

)
= 1

ωm . Nous proposons en figure 6.19 une représentation
graphique de cette égalité pour la plaque d’acier définie plus haut et un accéléromètre dont la
masse est de 4 g. Cette figure montre que l’effet de masse localisé introduit par l’accéléromètre
est négligeable. En conséquence, l’utilisation d’un seul accéléromètre ne pertube pas la mesure
des fonctions de transfert HQm.

Figure 6.19 – Evaluation de l’effet de masse d’un accéléromètre sur la mesure de la mobilité
d’entrée d’une plaque d’acier simplement appuyée - (—) Partie imaginaire de la mobilité

d’entrée et (−−) Mobilité d’un accéléromètre de 4 g

6.4.6 Résumé

Le principal objectif des mesures que nous venons de décrire était d’étudier les différents
biais de mesures possibles, liés à la mise en œuvre expérimentale du principe de l’antenne
synthétique, afin d’identifier les principales différences avec l’expérience réalisée en tunnel
aérodynamique et, ainsi, analyser correctement les résultats de l’expérience de substitution
présentés dans la suite de ce chapitre. Ces mesures nous ont ainsi permis de montrer que :
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• Il était difficile d’émerger du bruit de fond de la cabine en-dessous de 150 Hz, dans la
mesure où la source acoustique émet très peu de puissance en basses fréquences,
• La mesure de la pression acoustique sur un microphone n’était que très peu affectée par

la présence des microphones adjacents,
• L’effet d’écran du baffle était suffisant pour ne pas considérer l’influence de la pression

acoustique sur la face inférieure du baffle lors de la mesure des fonctions de transfert
HQm,
• Les vibrations du baffle pourraient entraîner une modification des conditions aux limites

de la plaque et, par conséquent, de son comportement vibratoire, mais d’une valeur qui
ne pourra être évaluer qu’après l’expérience,
• L’effet de masse introduit par la présence des accéléromètres collés sur la plaque ne

pouvant être négligé, nous ne pouvions utiliser qu’un seul accéléromètre pour la mesure
des fonctions de transfert HQm.

6.5 Validations expérimentales

Dans cette partie, nous proposons trois étapes de validation de la procédure de caracté-
risation des vibrations d’une structure sous écoulement turbulent à partir de l’approche par
antenne synthétique. Nous vérifions, dans un premier temps, l’aptitude de la méthode à re-
construire un champ de pression pariétale crée par une onde plane d’amplitude A(kr, ks, ω).
Dans un second temps, nous comparons, pour un modèle semi-analytique de plaque appuyée,
les autospectres de vitesse vibratoire obtenus à partir d’un calcul classique de vibrations aléa-
toires avec ceux calculés à partir de l’approche par ondes planes pariétales décorrélées, pour
laquelle seule la mesure de la fonction de transfert Hmp est utilisée. Cette seconde étape per-
met de s’affranchir des incertitudes de mesure des fonctions de transfert HQm. Enfin, nous
comparons les autospectres de vitesse vibratoire reconstruits aux points A1 et A2 de la plaque
avec ceux mesurés en tunnel aérodynamique par Totaro [11].

6.5.1 Reconstruction d’un champ de pression pariétale de type onde plane

Dans ce qui suit, nous nous proposons de comparer le champ de pression pariétale créé par
une onde plane d’amplitude A(kr, ks, ω) avec celui obtenue à partir de l’approche par antenne
synthétique à 250 Hz et pour deux couples de nombres d’onde (kr, ks) = (4.5 m−1, 4.5 m−1)
et (kr, ks) = (20 m−1, 20 m−1). Ces couples de nombres d’onde conduisent aux champs de
pression pariétale que l’on obtiendrait respectivement à partir d’une onde plane propagative
et évanescente.

Les figures 6.20 et 6.21 présentent, pour ces deux couples de nombres d’onde, une com-
paraison du champ de pression pariétale à reconstruire avec le champ de pression pariétale
reconstruit à partir de l’approche par antenne synthétique. On peut constater que les ampli-
tudes ainsi que les évolutions spatiales du champ de pression sont très bien restituées. Ceci
permet donc de valider la capacité de l’approche par antenne synthétique à reconstruire ex-
périmentalement des champs de pression pariétale de type onde plane, dont l’amplitude est
calculée à partir d’un modèle d’interspectre de fluctuations de pression pariétale de CLT.
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(a) (b)

Figure 6.20 – Reconstruction du profil de pression pariétale d’une onde plane pariétale de
nombres d’onde (kr, ks) = (4.5 m−1, 4.5 m−1 (a) dans le plan (x, 0.12 m) et (b) dans le plan

(0.42 m, y) à 250 Hz - (—) Onde à reconstruire (Référence) et (−−) Onde reconstruite à
partir de l’approche par antenne synthétique

(a) (b)

Figure 6.21 – Reconstruction du profil de pression pariétale d’une onde plane pariétale de
nombres d’onde (kr, ks) = (20 m−1, 20 m−1 (a) dans le plan (x, 0.12 m) et (b) dans le plan
(0.42 m, y) à 250 Hz - (—) Onde à reconstruire (Référence) et (−−) Onde reconstruite à

partir de l’approche par antenne synthétique
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6.5.2 Caractérisation vibratoire d’une structure soumise à une CLT

Après avoir montré, au paragraphe précédent, que nous pouvions reconstruire des champs
de pression pariétale de type onde plane à partir d’une antenne synthétique, nous nous inté-
ressons maintenant à la reconstruction des autospectres de vitesse vibratoire aux points A1

et A2 de la plaque. Pour valider cette partie de la méthode, nous procédons en deux étapes.
La première consiste à comparer, sur un modèle semi-analytique de plaque appuyée, dont les
caractéristiques sont données dans le tableau 4.2, les autospectres de vitesse vibratoire obte-
nus à partir d’un calcul classique de vibrations aléatoires et de l’approche par ondes planes
décorrélées, pour laquelle on utilise la mesure des fonctions de transfert Hmp pour calculer
les amplitudes de la source pour chaque position de l’antenne synthétique. Cette étape per-
met de s’affranchir des incertitudes des mesures des fonctions de transfert HQm que nous
avons évoquées au paragraphe 6.4. Dans la seconde étape, nous comparons les autospectres
de vitesse vibratoire reconstruits à partir de l’approche par ondes planes décorrélées avec ceux
mesurés avec un vibromètre laser en tunnel aérodynamique par Totaro [11]. L’objectif de cette
démarche est de définir dans quelle mesure l’appproche par antenne synthétique permet de
reconstruire la réponse d’une structure sous écoulement turbulent, nonobstant les incertitudes
de mesures évoquées précédemment.

6.5.2.1 Comparaison avec un calcul semi-analytique

Nous proposons, dans cette partie, une validation semi-analytique du principe de l’antenne
synthétique. Un tel calcul constitue une étape supplémentaire de validation, permettant de
vérifier que les ondes planes, définies au paragraphe précédent, autorisent effectivement une
reconstruction correcte d’un autospectre de vitesse de vibratoire.
Pour cela, nous effectuons un premier calcul de référence à partir de l’équation (1.34), présen-
tée dans le chapitre 1, pour M = M ′, permettant d’obtenir l’autospectre de vitesse vibratoire
d’une structure excitée par un champ aléatoire. Pour ce calcul, nous utilisons un maillage
de 231 nœuds de discrétisation pour être consistent avec le maillage d’observation que nous
avons utilisé lors de la mesure des fonctions de transfert Hmp, ce qui correspond à un critère
de 5 nœuds par longueur d’onde flexion λf à la fréquence maximale de calcul de 250 Hz. Nous
simulons, ensuite, le calcul de l’autospectre de vitesse vibratoire par antenne synthétique, pour
des ondes planes telles que (kr, ks) ∈ [−45, 45]2 et ∆kr = ∆ks = 1 m−1, ce qui représente un
ensemble d’environ 8300 ondes planes.
Concernant le modèle de CLT, nous avons utilisé un modèle de Corcos, dont les paramètres
ont été mesurés par Totaro [11] et présentés au paragraphe 6.1.

La figure 6.22 présente une comparaison des autospectres de vitesse vibratoire aux points
A1 et A2 de la plaque, calculés soit par la formulation classique, soit par l’approche par an-
tenne synthétique, pour laquelle les amplitudes Brs

m sont calculées à partir des fonctions de
transfert Hmp mesurées. Cette figure montre un très bon accord entre les deux approches, bien
que des écarts d’au plus 3 dB soient observés sur les fonds de spectre de la plaque.

Par conséquent, les résultats du calcul semi-analytique que nous venons d’effectuer per-
mettent de valider la procédure expérimentale, développée dans cette thèse, pour caractériser
la réponse vibratoire d’une structure structure sous écoulement turbulent.
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(a) (b)

Figure 6.22 – Comparaison des autospectres de vitesse vibratoire aux points (a) A1 et (b)
A2 de la plaque calculés par (—) la méthode classique (Référence) et (−−) l’approche par

antenne synthétique utilisant la mesure des fonctions de transfert Hmp

6.5.2.2 Comparaison avec une mesure en tunnel aérodynamique

Dans cette partie, nous avons l’objectif ambitieux de comparer les autospectres de vitesse
vibratoire reconstruits aux points A1 et A2 de la plaque à partir de l’approche par antenne
synthétique avec ceux mesurés en tunnel aérodynamique par Totaro [11].

Pour cela, nous utilisons, pour l’approche par antenne synthétique, les mesures des fonc-
tions de tranfert Hmp et HQm. Compte tenu des différents biais de mesure que nous avons
évoqués au paragraphe 6.4, on peut s’attendre à des écarts entre les niveaux vibratoires me-
surés en tunnel aérodynamique et ceux reconstruits à partir de l’approche par ondes planes
décorrélées.

Ceci est confirmé par la figure 6.23, qui présente une comparaison des autospectres de
vitesse vibratoire aux points A1 et A2 de la plaque mesurés en tunnel aérodynamique ou re-
construits à partir de l’approche par ondes planes décorrélées. L’analyse de cette figure montre
une bonne concordance des niveaux vibratoires mesurés et reconstruits. En revanche, les conte-
nus fréquentiels des autospectres reconstruits diffèrent de ceux mesurés en tunnel.

Pour expliquer ces divergences, plusieurs explications peuvent être avancées. La première
concerne la plaque elle-même, puisque cette dernière n’est pas celle qui a servie aux mesures
en tunnel. Par conséquent, il existe des différences entre les deux plaques, liées notamment au
surfaçage de la plaque, qui peut introduire de légères variations d’épaisseur, et aux hétérogé-
neïtés du matériau.
La seconde est liée à la position des points d’observation. En effet, ne disposant pas du maillage
du vibromètre laser utilisé pour les mesures, nous avons dû le reconstruire à partir d’une image.
Il existe donc une incertitude sur la localisation exacte de ces points.
La troisième est liée à l’expérience réalisée en tunnel aérodynamique, dans la mesure où les
modes de la veine d’écoulement, les vibrations des parois du tunnel et le gradient de pression
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(a) (b)

Figure 6.23 – Comparaison des autospectres de vitesse vibratoire aux points (a) A1 et (b)
A2 de la plaque - (—) Autospectre mesuré en tunnel aérodynamique (Référence) et (−−)

Autospectre reconstruit à partir de l’approche par onde plane décorrélées

induit par l’écoulement sont suceptibles d’affecter le comportement vibratoire de la plaque
[59, 60]. Cela constitue une différence importante avec notre expérience, qui s’affranchit de
tels phénomènes. D’autre part, les coefficient du modèles de Corcos sont difficiles à estimer. En
effet, de nombreuses valeurs sont données dans la littérature pour ces coefficients [10, 13, 21, 34]
et Totaro [11] a montré grâce à ses mesures que ces coefficients dépendaient de la fréquence
(cf. figure 6.4). Pour évaluer la sensibilité du modèle de Corcos vis-à-vis de ces coefficients,
nous avons reconstruit l’autospectre de vitesse vibratoire au point A1 pour différentes valeurs
de ces coefficients. Les résultats, présentés en figure 6.24, montrent la robustesse du modèle de
Corcos vis-à-vis des coefficients de corrélation, ce qui indique que l’estimation des coefficients
n’est pas à l’origine des écarts observés.

La dernière et certainement la plus importante concerne les différences de conditions aux
limites entre les deux expériences. Tout d’abord, concernant le collage de la plaque sur le
baffle, les principales différences entre les deux montages proviennent essentiellement du type
de colle utilisé, de son application et de la surface de collage. Enfin, comme nous l’avons vu au
paragraphe 6.4.4, le baffle que nous avons utilisé n’est pas parfaitement rigide. De ce fait, les
conditions aux limites de la plaques sont modifiées par les vibrations excessives de ce dernier,
et ce quelle que soit la qualité du collage. Ces différences de conditions aux limites entraînent
donc inévitablement des décalages fréquentiels.

En conséquence, l’expérience réalisée conduit à une comparaison raisonnable des niveaux
vibratoires mesurés et reconstruits. Cependant pour améliorer la qualité de la reconstruction
du contenu fréquentiel, le dispositif expérimental doit être amélioré afin de limiter la vibration
du baffle, qui est la principale source de biais de notre expérience.
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Figure 6.24 – Sensibilité du modèle de Corcos vis-à-vis des coefficients de corrélation αx et
αy - Autospectre de vitesse vibratoire reconstruits à partir des coefficients de corrélation
estimés par (—) Totaro [11] (dépendant de la fréquence), (−−) Robert (αx,αy)=(0.125,

0.83) [10], (−.−) Efimtsov (αx,αy)=(0.1, 0.77) [13], (. . . ) Blake (αx,αy)=(0.116, 0.7) [21] et
(−+−) Willmarth & Wooldridge (αx,αy)=(0.115, 0.7) [34]

6.6 Conclusions

Nous avons appliqué, dans ce chapitre, le principe de l’antenne synthétique, afin de ca-
ractériser expérimentalement le comportement vibratoire d’une plaque soumise à une CLT à
partir d’un cumul d’ondes planes décorrélées. Pour étudier la validité de notre approche, nous
avons cherché à reproduire une mesure réalisée en tunnel aérodynamique par Totaro [11].

Après avoir présenté brièvement l’expérience réalisée en tunnel, nous avons vérifié que
la chambre de compression, utilisée dans notre expérience, présentait bien un comportement
monopôlaire sur une large bande de fréquences.

Nous avons ensuite décrit le banc de mesures que nous avons mis au point pour appli-
quer le principe de l’antenne synthétique. Afin de pouvoir analyser plus aisément les résultats
de l’expérience de substitution, nous nous sommes intéressés aux différents biais de mesure
possibles permettant d’identifier les principales différences avec l’expérience réalisée en tunnel
aérodynamique. Nous avons ainsi montré que la principale différence entre les deux expériences
tenait essentiellement aux conditions aux limites de la plaque, qui se trouvent modifiées par
les vibrations du baffle.

Nous avons finalement conclut ce chapitre par la présentation des résultats de l’expérience
de subsitution. Pour cela, nous avons procédé en trois temps. Nous avons montré qu’il était,
tout d’abord, possible de reconstruire expérimentalement des champs de pression pariétale de
type onde plane, dont l’amplitude est calculée à partir d’un modèle d’interspectre de CLT. Les
amplitudes et les variations spatiales du champ de pression pariétale sont bien représentées
à partir de la mesure par antenne synthétique. Nous avons ensuite cherché à reconstruire
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l’autospectre de vitesse vibratoire en différents points de la plaque. Pour cela, nous avons
procédé en deux étapes. La première étape consistait à utiliser, dans un modèle analytique
de plaque appuyée, la mesure des fonctions de transfert Hmp, afin de s’affranchir des biais
de mesure introduits lors de la mesure des fonctions de transfert HQm. La comparaison des
autospectres vibratoires, calculés soit par la formulation classique, soit par l’approche par
antenne synthétique, pour laquelle les amplitudes Brs

m ont été calculées à partir des fonctions de
transfert Hmp mesurées, permet de valider la procédure expérimentale, développée dans cette
thèse, pour caractériser la réponse vibratoire d’une structure sous écoulement turbulent. Dans
la seconde étape, nous avons poursuivi l’objectif ambitieux de comparer les autospectres de
vitesse vibratoire reconstruits à partir de l’approche par antenne synthétique avec ceux mesurés
en tunnel aérodynamique. La comparaison de ces deux expériences a permis de montrer une
bonne concordance globale des niveaux vibratoires mesurés et reconstruits, mais une différence
significative des contenus fréquentiels, liés aux vibrations importantes du baffle, qui est la
principale cause de biais de notre expérience, puisqu’elles modifient les conditions aux limites
de la plaque. Pour obtenir une validation plus probante, l’expérience, que nous avons effectuée,
peut être améliorée en augmentant l’inertie du baffle, en utilisant un vibromètre laser pour
pouvoir mesurer les accélérations sans introduire de modifications des vibrations de la plaque
et en se plaçant dans des conditions de bruit de fond plus favorables, compte tenu de la
puissance émise par la source en basses fréquences. Une autre possibilité serait de comparer
les résultats d’une mesure en tunnel avec ceux d’une mesure par antenne synthétique pour la
même plaque et les mêmes conditions de montage sur le baffle, afin de limiter les différences
entre les deux mesures.
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Conclusion Générale et Perspectives

Conclusion

Ce travail de recherche s’est inscrit dans le cadre de la caractérisation du comportement
vibro-acoustique en fluide lourd de structures soumises à des écoulements turbulents. Plus pré-
cisément, il s’agissait de mettre au point une méthodologie permettant d’évaluer l’influence
du bruit d’origine hydrodynamique au niveau des hydrophones d’une antenne d’étrave de
sous-marin. Cette problématique revêt une grande importance dans le domaine de la lutte
sous-marine, dans la mesure où le bruit hydrodynamique domine pour des vitesses d’avances
élevées du bâtiment, interférant alors avec le bon fonctionnement de l’antenne. Ainsi, dans
ce domaine, où les mesures expérimentales sur un sous-marin à la mer ne sont pas aisées,
la modélisation numérique du comportement vibro-acoustique du système dôme-cavité SO-
NAR permettrait, non seulement, de mieux comprendre les mécanismes de rayonnement des
structures sous écoulement turbulent, mais aussi de tester différentes solutions technologiques
permettant de minimiser l’influence de ce bruit au niveau de l’antenne SONAR et, ainsi,
d’améliorer ses performances de détection. A cette fin, nous avons focalisé notre travail sur
3 axes recherches : la modélisation du comportement vibro-acoustique de systèmes de type
structure-cavité en fluide lourd en basses et moyennes fréquences par la méthode PTF, la prise
en compte l’excitation CLT dans les modèles numériques vibro-acoustiques déterministes et le
développement d’une expérience de substitution permettant de caractériser le comportement
vibratoire d’une structure soumise à une CLT sans réaliser de mesures en tunnel aérodyna-
mique.

La méthode PTF ayant essentiellement été appliquée à des problèmes en fluide léger (rayon-
nement d’un haut-parleur à travers une ouverture, transparence de double paroi, . . .), l’un des
enjeux de cette thèse consistait donc à vérifier son applicabilité pour résoudre le problème
d’interaction fluide-structure dans le cas d’un couplage fort entre une structure et cavité
d’eau en-dessous de la fréquence critique de la structure. Pour cela, nous avons, dans un pre-
mier temps, présenté en détail les équations de la méthode PTF, adaptées à la résolution du
problème structure-cavité, pour une sous-structuration réalisée à l’interface physique entre les
deux sous-système. Nous avons ensuite étudié séparément la convergence des différentes étapes
de calcul de la méthode, afin de mettre en lumière les principales difficultés d’application en
fluide lourd. Nous nous sommes ainsi intéressés au calcul des PTF, dont nous avons proposé
une procédure de calcul basée sur la projection du modèle éléments finis dans la base modale
de chaque sous-système découplé. Nous avons ainsi montré que la convergence du calcul des
PTF d’une cavité acoustique était beaucoup plus lente que celle d’une structure, essentielle-
ment en raison de la variabilité du champ de pression dans le champ proche d’un pavé excité,
qui nécessite un nombre très important de modes pour pouvoir être correctement repésentée.
Nous nous sommes, ensuite, intéressés à la convergence de la méthode elle-même, en étudiant
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l’influence du critère de maillage de la surface de couplage entre les sous-système en pavés.
Cette étude a mis en évidence l’influence de l’effet de filtrage, résultant de la procédure de
moyennage spatial introduite dans la méthode, qui ne permet pas de représenter correctement
le rayonnement de la structure dans son champ proche et, par conséquent, le couplage avec la
cavité d’eau si le maillage de pavés est trop grossier. Il faut, par conséquent, que le maillage
de pavés soit adapté au type de couplage présent à l’interface entre les sous-systèmes, ce qui
peut conduire à des maillages de pavés très fin et limiter l’intérêt de la méthode.

Un apport important de cette thèse a alors consisté à développer des stratégies d’amélio-
ration de la méthode PTF. Deux approches ont ainsi été développées. La première visait à
accélérer la convergence du calcul des PTF de cavité par synthèse modale, en enrichissant la
base de réduction par des déformées résiduelles par pavé, correspondant à la réponse en raideur
des modes d’ordre élevé dans la bande de fréquences où l’on opère. La seconde consistait à sous-
structurer le problème dans le champ lointain de la structure, afin de décrire convenablement
les effets de champ proche dans un sous-système PTF et pouvoir considérer qu’à l’interface
entre les sous-systèmes le fluide évolue spatialement suivant la longueur d’onde acoustique.
Cette sous-structuration nous a conduit à définir un sous-système de type structure-cavité,
dont le problème éléments finis associé a dû être symétrisé pour l’obtention des modes propres,
nécessaires au calcul des PTF de ce système par décomposition modale. Comme nous l’avons
montré, cette solution permet d’obtenir d’excellents résultats pour des maillages composés de
2 pavés par longueur d’onde acoustique, ce qui constitue un avantage indéniable en termes
de temps de calcul. Par ces deux approches, nous avons amélioré la convergence globale de
la méthode, tout en conservant ses points forts, à savoir la sous-structuration et la résolution
de systèmes matriciels de faibles dimensions grâce à une condensation de l’information sur les
pavés de la surface de couplage.

Nous avons ensuite cherché à appliquer la méthode PTF pour caractériser la réponse
vibro-acoustique en fluide lourd d’une structure soumise à une CLT et couplée, d’une part,
à un milieu fluide extérieur et, d’autre part, à une cavité acoustique, encombrée ou non par
des structures déformables. Dans un premier temps, nous nous sommes intéressés à la mo-
délisation de l’excitation CLT. Cette dernière repose sur la décomposition en ondes planes
décorrélées de l’interspectre des fluctuations de pression pariétale dans l’espace des nombres
d’onde. L’avantage d’une telle approche réside dans sa simplicité de mise en œuvre, puisqu’il
suffit de déterminer la réponse d’un système à une onde plane pariétale et de cumuler quadra-
tiquement les réponses obtenues pour toutes les ondes planes pariétales. Bien qu’en théorie
cette technique nécessite l’utilisation d’une infinité d’ondes planes, on montre qu’en pratique
le système agit comme un filtre sur l’excitation, ce qui permet de limiter le nombre d’ondes
planes à celles excitant les modes résonants du système. La validité de ce principe a été dé-
montrée sur un exemple académique. Dans un second temps, pour décrire l’influence du milieu
extérieur, nous avons présenté le calcul des impédances de rayonnement par pavé pour une
surface de couplage bafflée, de géométrie quelconque, à partir de l’équation intégrale du pro-
blème de rayonnement associé. Ce calcul fait apparaître un terme de double couche important
pour l’estimation des impédances de rayonnement, puisque son omission à conduit des écarts
d’au moins 6 dB dans l’exemple proposé. Pour achever la complétion du modèle PTF, nous
avons proposé une approche simplifiée permettant le calcul des PTF de cavités acoustiques
encombrées par des structures déformables. Nous avons, en effet, montré que le comportement
dynamique de l’encombrement pouvait être approché par sa réponse en masse, à condition
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que la longueur d’onde acoustique soit très grande devant la longueur d’onde naturelle de ce
dernier. Cela s’avère donc très avantageux en temps de calcul, si l’encombrement est supposé à
masses concentrées. L’application qui découle de l’intégration de ces éléments dans la méthode
PTF nous a permis de montrer que le comportement dynamique des structures encombrantes
ne peut être négligé, lorsque l’on souhaite déterminer le niveau de bruit hydrodynamique au
niveau d’une antenne d’étrave de sous-marin.

Les travaux réalisés dans cette thèse ont également débouché sur le développement d’une
technique expérimentale permettant la caractérisation du comportement vibro-acoustique
d’une structure sous écoulement turbulent. En effet, comme nous l’avons vu dans le cadre
de l’application de la méthode PTF, l’effet d’une CLT peut être représenté à partir d’un
cumul d’ondes planes pariétales décorrélées. Ceci peut être avantageusement utilisé dans un
cadre expérimental. Cependant, compte tenu du spectre d’une CLT dans l’espace des nombres
d’onde, la mise en œuvre de ce principe nécessite la génération de champs de pression pariétale
correspondant à ceux que l’on obtiendrait à partir d’ondes planes propagatives et évanescentes.
Générer de tels champs de pression étant difficile en pratique, nous avons proposé l’utilisation
d’une antenne de monopôles acoustiques. Elle permet de générer ce type d’onde grâce aux
interférences entre les ondes sphériques émises par les monopôles. Après avoir présenté les
équations permettant la décomposition d’une onde plane pariétale sur une base de monopôles
acoustiques, nous avons déterminé numériquement les principaux paramètres de l’antenne,
comme sa taille, le nombre minimal de monopôles et sa distance par rapport au plan d’obser-
vation. Une expérience simulée numériquement nous a alors permis de démontrer la capacité
de la méthode à reconstruire la réponse vibratoire d’une structure excitée par une CLT grâce
à un nombre limité de monopôles. Néanmoins, l’application expérimentale de ce principe pour
une antenne complète de monopôles peut être délicate, dans la mesure où le nombre de mo-
nopôles nécessaires augmente avec la fréquence. Pour contourner cette difficulté, nous avons
présenté le principe de l’antenne synthétique. Cette approche présente plusieurs avantages,
parmi lesquels les plus importants sont certainement son coût et sa grande flexibilité.

Nous avons finalement conclut cette thèse par une application expérimentale du principe
de l’antenne synthétique, dont l’objectif était de reproduire une mesure réalisée en tunnel aéro-
dynamique. Ce chapitre nous a permis de montrer la capacité de notre technique à reconstruire
expérimentalement des champs de pression pariétale de type onde plane, dont l’amplitude est
calculée à partir d’un modèle d’interspectre de CLT. Pour la reconstruction de la réponse
vibratoire d’une plaque soumise à une CLT, nous avons, tout d’abord, montré la validité de
notre démarche à partir d’un modèle semi-analytique de plaque appuyée. Nous avons, ensuite,
poursuivi l’objectif ambitieux de comparer les autospectres de vitesse vibratoire reconstruits
à partir de l’approche par antenne synthétique avec ceux mesurés en tunnel aérodynamique.
Les premiers résultats sont encourageants, car une bonne concordance globale des niveaux
vibratoires mesurés et reconstruits est observée. Néanmoins, les deux mesures présentent des
contenus fréquentiels différents. Ceci s’explique essentiellement par des différences de condi-
tions aux limites entre les deux montages, liées aux vibrations importantes de notre baffle.
Pour obtenir des résultats plus probants, notre expérience pourrait être améliorée par une
rigidification du baffle, l’utilisation d’un vibromètre laser pour effectuer des mesures d’accélé-
rations sans contacts et l’utilisation d’une salle permettant d’avoir des conditions de bruit de
fond plus favorables, compte tenu de la puissance émise par la source en basses fréquences.
Une alternative possible serait de comparer les résultats d’une mesure en tunnel avec ceux
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d’une mesure par antenne synthétique pour une même plaque et des conditions de montage
sur le baffle identiques, afin de limiter les différences entre les deux mesures.

Perspectives

L’application la plus immédiate des recherches présentées dans cette thèse concerne l’uti-
lisation de la méthode PTF dans le domaine de l’architecture navale, comme outil d’aide à la
conception de l’étrave d’un sous-marin. L’utilisation de la méthode PTF dans un tel contexte
permettrait d’envisager et de tester différentes configurations et aménagement possibles de
l’étrave (forme du dôme, position de l’antenne, position des matériaux acoustiques), dont la
validation serait basée sur un indicateur acoustique évaluant l’influence du bruit propre d’ori-
gine hydrodynamique au niveau des hydrophones de l’antenne. D’une manière plus générale,
la méthode pourrait être appliquée dans le domaine des transports pour étudier les probléma-
tiques de confort acoustique.

Parallèlement aux aspects numériques, un autre axe de recherche concernerait l’application
de la technique de mesure par antenne synthétique à échelle industrielle dans les secteurs
aéronautique, automobile, ferroviaire ou naval. Comme nous l’avons vu, deux mesures sont
nécessaires : la première pour caractériser le milieu acoustique et calculer les amplitudes à
appliquer à l’antenne synthétique pour chacune de ses positions, la seconde pour caractérier
le comportement vibratoire de la structure en un certain nombre de points. La caractérisation
du milieu acoustique est l’étape la plus coûteuse en temps, puisqu’elle nécessite la mesure des
fonctions de transfert entre toutes les positions de l’antenne et un nombre important de points
d’obseration sur la paroi. On peut néanmoins envisager l’utilisation d’une salle dédiée (ou une
cuve pour les applications navales) à ce genre de mesures, ce qui permettrait de ne caractériser
le milieu acoustique qu’une seule fois et de disposer par la suite d’une base de données de
fonctions de transfert. Ce moyen d’essai permettrait alors de comparer facilement les réponses
de différentes structures à une excitation CLT, tout en s’affranchissant des inconvénients d’une
mesure en tunnel (coût, reproductibilité, bruit de fond, . . .).



A
Calcul analytique des PTF

Les notations utilisées dans cette annexe sont celles des chapitres 2 et 3.

A.1 Calcul analytique des PTF de structures élastiques

Pour calculer analytiquement les PTF de structures élastiques, nous devons résoudre le
système d’équations aux dérivées partielles suivant :

div [σ(us(M))] + ω2ρsus(M) = p̄sk ∀M ∈ Ωs

σ(us(Q)).ns = σ0
s ∀Q ∈ ΓsN

us(Q) = u0
s ∀Q ∈ ΓsD

(A.1)

où ρs est la masse volumique de la structure, σ0
s une contrainte imposée sur ΓsN et u0

s un
déplacement imposé sur ΓsD.

Dans l’équation (A.1), p̄sk est tel que :

p̄sk =

{
1 ∀M ∈ Sk
0 ∀M ∈ S̄k

(A.2)

où Sk est la surface du patch excité k et S̄k le complémentaire de Sk.

En décomposant us(M) sur la base des modes propres de la structure ψn tel que us(M) =∑
n unψn(M), l’équation(A.1) permet d’obtenir la vitesse vibratoire de la structure au point

M , qui est alors donnée par l’expression :

vs(M,ω) = jω
∑
n

p̄skSkψn(M)ψnk
Mn (ω2

n − ω2)
(A.3)

où •k = 1
Sk

∫
Sk
•dSk est la moyenne spatiale sur le patch k, ωn la pulsation propre.
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Toutefois, l’équation (A.3) diverge aux fréquences de résonances, i.e. pour ωn = ω. Pour
controuner cette difficulté, nous introduisons un amortissement modal de type visqueux, ca-
ractérisé par le facteur d’amortissement modal ηn. De cette manière, le terme ω2

n − ω2 est
remplacé par le terme ω2

n − ω2 + jηnωωn.

La PTF d’une structure élastique Y s
jk entre un patch excité k et un patch récepteur j est

alors obtenue en moyennant spatialement la vitesse vibratoire v(M,ω) sur tous les points M
inclus dans le patch j. Ce faisant, nous obtenons :

Y s
jk =

v̄sj
p̄sk

= jω
∑
n

Skψnj ψnk
Mn (ω2

n − ω2 + jηnωωn)
(A.4)

D’autre part, l’équation (A.3) nous permet d’obtenir les PTF Y s
Mk entre un patch excité

k et un point d’écoute M de la structure qui s’écrivent alors :

Y s
Mk =

vs(M)

p̄sk
= jω

∑
n

Skψn(M)ψnk
Mn (ω2

n − ω2 + jηnωωn)
(A.5)

A.2 Calcul analytique des PTF de cavités acoustiques à parois
rigides

Le calcul analytique des PTF de cavités acoustiques à parois rigides passe par la résolution
du système d’équation aux dérivées partielles donné par :

∆p(M ′) + k2p(M ′) = 0 ∀M ′ ∈ Ωf

∂p

∂nf
(Q′) = −jρωv̄ck ∀Q′ ∈ Sk

∂p

∂nf
(Q′) = 0 ∀Q′ ∈ Γf \ Sk

(A.6)

où k = ω
c est le nombre d’onde acoustique, Γf la surface du domaine fluide Ωf et Sk la surface

du patch excité k.

Dans l’équation (A.6), v̄ck est tel que :

v̄ck =

{
1 ∀Q′ ∈ Sk
0 ∀Q′ ∈ Γf \ Sk

(A.7)

Pour résoudre l’équation (A.6), nous utilisons la formulation faible du problème (ou for-
mulation intégrale). A cette fin, nous considérons dans un premier temps l’identité de Green
appliquée au domaine Ωf :∫∫∫

Ωc

(Ψ∆Φ− Φ∆Ψ) dΩf =

∫∫
Γf

(
Φ
∂Ψ

∂n
−Ψ

∂Φ

∂n

)
dΓf . (A.8)

où Γf est la surface du domaine Ωf .
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Cette équation est très générale et les fonctions Φ et Ψ sont arbitraires. Dans le cas qui
nous intéresse ici, nous supposons tout d’abord que le fonction Φ est la pression acoustique p,
qui doit satisfaire l’équation de Helmholtz homogène dans le domaine Ωf :

∆p(M ′) + k2p(M ′) = 0 ∀M ′ ∈ Ωf (A.9)

La fonction Ψ est, quant à elle, la fonction de Green G, satisfaisant l’équation de Helmholtz
homogène dans le milieu continu Ωf et les conditions de Neumann inhomogène pour un point
source Q′ situé sur la surface du domaine Γf :

∆G(M,Q′) + k2G(M,Q′) = 0 ∀M ∈ Ωc, Q
′ ∈ Γf

∂G

∂n
(Q,Q′) = −δ(Q−Q′) ∀Q ∈ Sk

∂G

∂n
(Q,Q′) = 0 ∀Q ∈ Γf \ Sk

(A.10)

La fonction de Green ainsi définie peut être utilisée lorsque les sources se trouvent sur la
surface de la cavité acoustique [158, 159], ce qui est exactement le problème que nous cher-
chons à résoudre pour le calcul des PTF de cavités acoustiques.

En introduisant les équations (A.9) et (A.10) dans l’équation (A.8), nous aboutissons à
l’équation intégrale suivante :

p(Q′) = −
∫∫

Sk

G(Q,Q′)
∂p

∂n
(Q)dSk. (A.11)

Si maintenant, nous utilisons l’équation d’Euler dans l’équation précédente, la pression
acoustique p(Q′) au point Q′ est alors reliée à la vitesse normale v̄ck définie pour chaque point
Q ∈ Sk :

p(Q′) = jρω

∫∫
Sk

G(Q,Q′)v̄ckdSk. (A.12)

Il reste maintenant à calculer la fonction de Green G du problème associé définie par
l’équation (A.10). Pour cela, nous utilisons une fois encore l’identité de Green (cf. équation
(A.8)), en définissant à présent la fonction Φ comme étant les modes propres φn de la cavité
parois rigides satisfaisant l’équation (A.13) et Ψ comme la fonction de Green G du problème
associé (cf. équation (A.10)).∆φn(M ′) + k2

nφn(M ′) = 0 ∀M ′ ∈ Ωc

∂φn
∂n

(Q) = 0 ∀Q ∈ Γf
(A.13)

En procédant ainsi, nous obtenons l’équation intégrale suivante :

φn(Q) = −
∫∫∫

Ωf

(k2
n − k2)φn(M ′)G(M ′, Q)dΩf . (A.14)

La fonction de Green G est ensuite développée sur la base des modes de cavité parois
rigides φn :

G(M ′, Q) =
∑
n

gn(Q)φn(M ′). (A.15)
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Cette décomposition est alors injectée dans l’équation (A.14). De cette manière, nous en
déduisons l’expression des amplitudes modales de la fonction de Green gn(Q) :

gn(Q) = − c2φn(Q)

Λn(ω2
n − ω2)

, (A.16)

où la norme du mode Λn est telle que
∫∫∫

Ωc
φn(M)φq(M)dΩc = Λnδnq.

La fonction de Green s’écrit finalement :

G(M ′, Q) = −
∑
n

c2φn(M ′)φn(Q)

Λn(ω2
n − ω2)

. (A.17)

Comme dans la section A.1 de cette annexe, la fonction de Green diverge au fréquences de
résonances de la cavité. Nous introduisons donc ici encore un amortissement modal de type
visqueux, caractérisé par le facteur d’amortissement modal ηn. Le terme ω2

n − ω2 est ainsi
remplacé par le terme ω2

n − ω2 + jηnωωn.

La pression en un point Q′ ∈ Γf , lorsque la cavité acoustique est excitée par une vitesse
normale imposée sur le patch k, est alors donnée par l’expression :

p(Q′) = −jρωc2
∑
n

vckSkφnkφn(Q′)

Λn(ω2
n − ω2 + jηnωωn)

(A.18)

La PTF d’une cavité acoustique Zcjk, entre un patch excité k et un patch récepteur j, est
alors obtenue en moyennant spatialement la pression acoustique p(Q′) sur tous les points Q′

inclus dans le patch j. Ce faisant, nous obtenons :

Zcjk = −jρωc2
∑
n

Skφnk φnj
Λn(ω2

n − ω2 + jηnωωn)
(A.19)

Le calcul des PTF ZcMk, entre un patch excité k et un point d’écouteM localisé à l’intérieur
de la cavité, est légèrement différent du calcul précédent, puisque la fonction de Green du
problème associé doit prendre en compte la localisation du point d’écoute à l’intérieur de la
cavité acoustique. Pour cela, nous utilisons la formulation standard du problème associé :∆G(M ′,M) + k2G(M ′,M) = −δ(M ′ −M) ∀(M ′,M) ∈ Ωc

∂G

∂n
(Q,Q′) = 0 ∀(Q,Q′) ∈ Γf

(A.20)

En utilisant maintenant l’équation (A.8), pour laquelle la fonction Φ est définie comme
étant les modes propres φn de la cavité parois rigides satisfaisant l’équation (A.13) et Ψ comme
la fonction de Green G du problème associé (cf. équation (A.20)), ainsi que la propriété des
modes propres de cavité, nous obtenons l’expression de la fonction de Green suivante :

G(M ′,M) = −
∑
n

c2φn(M ′)φn(M)

Λn(ω2
n − ω2)

. (A.21)

Comme précédemment, pour éviter les singularités de la fonctions de Green aux fréquences
de résonances de la cavité acoustique, nous introduisons un amortissement modal de type vis-
queux, caractérisé par le facteur d’amortissement modal ηn. Le terme ω2

n−ω2 est ainsi remplacé
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par le terme ω2
n − ω2 + jηnωωn.

La pression en un point M ∈ Ωc, lorsque la cavité acoustique est excitée par une vitesse
normale imposée sur le patch k, est alors donné par l’expression :

p(M) = −jρωc2
∑
n

v̄ckSkφnkφn(M)

Λn(ω2
n − ω2 + jηnωωn)

(A.22)

La PTF d’une cavité acoustique ZcMk entre un patch excité k et un point d’écoute M de
la cavité acoustique s’écrit alors :

ZcMk = −jρωc2
∑
n

Skφnkφn(M)

Λn(ω2
n − ω2 + jηnωωn)

(A.23)
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B
Formules semi-analytiques des PTF des
sous-systèmes de type structure-cavité

Cette annexe introduit les différentes formules semi-analytiques permettant de calculer les
PTF des sous-systèmes de type structure-cavité à partir de leur base modale enrichie ou non.
Les formules présentées ici sont semi-analytiques, au sens où la base modale du sous-système
couplé est obtenue par résolution du problème aux valeurs propres dérivé de la formulation
éléments finis associée. Nous rappelons dans un premier temps la formulation du problème
aux valeurs propres permettant le calcul des modes couplés par des solveurs standards. Dans
un second temps, la base modale est utilisée pour le calcul des PTF, dont les formules sont
données sous forme analytique.

B.1 Formulation du problème aux valeurs propres associé

Classiquement, le problème éléments finis associé au sous-système structure-cavité est ex-
primé par les variables (Us, P ), qui correspondent respectivement au déplacement de la struc-
ture et à la pression acoustique à l’intérieur de la cavité. Comme nous l’avons vu au chapitre 3,
le problème aux valeurs propres défini à partir de ces variables est non-symétrique et ne peut
donc pas être résolu tel quel par les solveurs standards (Lanczcos, . . .).([

Kss −Asf
0 Kff

]
− ω2

[
Mss 0
ATsf Mff

]){
Us
P

}
=

{
0
0

}
(B.1)

Pour pouvoir utiliser ces solveurs aux valeurs propres, il est donc nécessaire de symétriser
la forme (B.1). De nombreux auteurs ont ainsi proposé des procédures de symétrisation. Cer-
taines d’entre elles introduisent des variables complémentaires dans la formulation éléments
finis, d’autres consistent à réécrire le problème afin de conserver les variables standards.

Le procédure de symétrisation, que nous avons adoptée et détaillée au chapitre 3, s’appuie
sur l’inversion de la matrice de masse de la structure. Nous en rappelons ici le résultat :
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([
KT
ssM

−1
ss Kss −KT

ssM
−1
ss Asf

−ATsfM−1
ss Kss Kff +ATsfM

−1
ss Asf

]
− ω2

[
KT
ss 0

0 Mff

]){
Us
P

}
=

{
0
0

}
(B.2)

Nous pouvons alors réécrire cette équation en posant K̄ =

[
KT
ssM

−1
ss Kss −KT

ssM
−1
ss Asf

−ATsfM−1
ss Kss Kff +ATsfM

−1
ss Asf

]
,

M̄ =

[
KT
ss 0

0 Mff

]
et X̄ =

{
Us
P

}
. Nous obtenons ainsi :[

K̄ − ω2M̄
] {
X̄
}

= {0} (B.3)

Le problème aux valeurs propres généralisé peut alors être résolu de manière classique. Nous
calculons ainsi les N premiers modes propres (ωn, φn) possédant les propriétés d’orthogonalité
suivantes : {

{φn}T
[
M̄
]
{φm} = δnm

{φn}T
[
K̄
]
{φm} = ω2

nδnm
(B.4)

où δnm est le symbole de Kronecker.

Le problème qui se pose alors est celui du calcul de l’amortissement modal associé à chacun
des modes couplés. En effet, l’amortissement est généralement introduit sur les matrices de
raideur. Or, du fait de la symétrisation, l’amortissement est à la fois introduit sur les matrices
de masse et de raideur M̄ et K̄. En projetant les parties imaginaires des matrices des matrices
de masse et de raideur sur la base modale du sous-système, deux facteurs d’amortissement
modaux ζn et βn peuvent être définis :{

ζn = {φn}T =
([
M̄
])
{φn}

βn = {φn}T =
([
K̄
])
{φn}

(B.5)

Une procédure DMAP a été implémentée dans le code NASTRAN pour effectuer le calcul
des modes propres couplés et des facteurs d’amortissement modaux correspondant, avec ou
sans modes résiduels.

B.2 Formules semi-analytiques des PTF

A partir des modes propres et facteurs d’amortissement modaux calculés par éléments finis
à partir de la procédure présentée dans la section précédente, les formules semi-analytiques des
PTF d’un sous-sytème de type structure-cavité s’obtiennent simplement comme une décom-
position modale classique. Ainsi, les PTF Zscjk entre un patch excité k et un patch récepteur
j, ZscMk entre un patch excité k et un point d’écoute M de la cavité acoustique et Y sc

Lk entre
un patch excité k et un point d’écoute L de la structure, s’écrivent :

Zscjk =
p̄scj
v̄sck

= −jωSk
∑
n

φnj φnk
(1 + jβn)ω2

n − (1 + jζn)ω2
(B.6)

ZscMk =
psc(M)

v̄sck
= −jωSk

∑
n

φn(M)φnk
(1 + jβn)ω2

n − (1 + jζn)ω2
(B.7)



B.2. FORMULES SEMI-ANALYTIQUES DES PTF 155

Y sc
Lk =

vsc(L)

v̄sck
= ω2Sk

∑
n

φn(L)φnk
(1 + jβn)ω2

n − (1 + jζn)ω2
(B.8)
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