N
N

N

HAL

open science

ETUDE ET DEVELOPPEMENT DE LA MESURE
INDIRECTE D’EFFORTS - Application a
I’identification des sources internes d’un moteur Diesel

Q. Leclere

» To cite this version:

Q. Leclere. ETUDE ET DEVELOPPEMENT DE LA MESURE INDIRECTE D’EFFORTS - Ap-
plication a l'identification des sources internes d’un moteur Diesel. Sciences de 'ingénieur [physics].

INSA de Lyon, 2003. Francais. NNT: . tel-00415989

HAL Id: tel-00415989
https://theses.hal.science/tel-00415989
Submitted on 11 Sep 2009

HAL is a multi-disciplinary open access
archive for the deposit and dissemination of sci-
entific research documents, whether they are pub-
lished or not. The documents may come from
teaching and research institutions in France or
abroad, or from public or private research centers.

L’archive ouverte pluridisciplinaire HAL, est
destinée au dépot et a la diffusion de documents
scientifiques de niveau recherche, publiés ou non,
émanant des établissements d’enseignement et de
recherche francais ou étrangers, des laboratoires
publics ou privés.


https://theses.hal.science/tel-00415989
https://hal.archives-ouvertes.fr

N° d’ordre 03 ISAL 0082 Année 2003

These

ETUDE ET DEVELOPPEMENT DE LA MESURE INDIRECTE
D’EFFORTS
Application a I’identification des sources internes d’un moteur Diesel

présentée devant

L’Institut National des Sciences Appliquées de Lyon

pour obtenir

le grade de docteur

Ecole doctorale : Mécanique, Energétique, Génie Civil, Acoustique (MEGA)
Spécialité : Acoustique

par

Quentin LECLERE
Ingénieur diplomé de I’INSA de Lyon

Soutenue le 8 décembre 2003 devant la commission d’examen

Jury

M. BOYER Jean-Claude INSA (Lyon)

M. GUYADER Jean-Louis INSA (Lyon) Directeur
M. LAULAGNET Bernard INSA (Lyon)

M. POLAC Laurent Renault - CTR (Rueil Malmaison)

M. SESTIERI Aldo Universita La Sapienza (Rome) Rapporteur
M. WAGSTAFF Peter UTC (Compiegne) Rapporteur

These préparée au Laboratoire Vibrations Acoustique de I’INSA de Lyon






CORRECTIONS

Apportées au mémoire de these

ETUDE ET DEVELOPPEMENT DE LA MESURE INDIRECTE
D’EFFORTS
Application a I’identification des sources internes d’un moteur Diesel
par Quentin LECLERE, soutenue le 8 décembre 2003

Les changements rapportés ici ont été réalisés apres la reproduction initiale de la these.

Section 3.1.4, equation (3.14)

[Sxx]mm = DXl p X

mp?

avec [x]mp = | ]mp,_g—‘pp'

au lieu de

[SxxJimm = [X]mp[X]mp:

avec [X)mp = [®limp’ 0 _ipp-

Et ce dans le but de satisfaire la définition de 1’autospectre S15 = (X 1X5).

Section 3.2.3, equation (3.22)

{Fot AP = (Hel,,) X ((Heolm) X))

+
[SFF]nn = {H(w)]mn[SXX]mm([H(w)]rtm)T?
au lieu de

{F(w)}n{F(w)}Z = ([H(w)]mn)+{X(w)}m (([H(w)]mn)+{X(w)}m)* )

[SFF]nn = [H(w)]j_nn[SXX]mm([H(w)]:r_m)*7
Section 3.2.3, equation (3.28)

@

[XR] rp

-
]T’p O-JPP'
au lieu de

[XRlp = [(I)]TPFOJPP'
Section 3.2.3, equation (3.29)

T

[ ]mp[XR]T‘p = [X]mprUJpp[q)]:p-



au lieu de

[X]mp [XR]ip = [X]mprUJpp[q)]:p‘
Section 3.2.3, equation (3.30)
Xmp = [Sx&[®],, 0y -

au lieu de

[X]mp = [SXR] [q)]r‘p'_UJ;pl-

Section 3.2.3, equation (3.32)

[SFF]um = mnp[ﬁo]gp‘

au lieu de

*

[SFF]nn = [Sp}np[gp]np
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Introduction

La compréhension du comportement vibratoire d’une machine est un enjeu industriel dont
I’importance n’a cessé d’augmenter durant ces dernieres dizaines d’années. La déformation dy-
namique non maitrisée d’une structure peut entrainer un vieillissement prématuré des compo-
sants, ou encore des nuisances sonores et vibratoires inacceptables. Ce dernier point est d’autant
plus important dans le contexte actuel que les réglementations et les attentes des clients sont de
plus en plus exigeantes. La prédiction de la déformation dynamique d’une machine en fonction-
nement comporte deux principaux aspects : la description du comportement dynamique de la
structure de la machine, et la connaissance des efforts qui lui sont appliqués. Le premier aspect
a fait ’objet ces dernieres années du développement de techniques de plus en plus performantes.
Pour ce qui est du second aspect, les efforts appliqués sont parfois mesurés sur la machine en
fonctionnement. Cependant, la mesure directe d’efforts internes de machines est souvent diffi-
cile, voir impossible, on a alors recours dans de nombreux cas a leur modélisation. La validité du
modele dynamique complet de la machine (structure et efforts) est évaluée par comparaison du
résultat avec des mesures réalisées sur la machine en fonctionnement. Le concept de mesure in-
directe d’efforts est de partir de ce type de mesures en fonctionnement, couplées a un modele du
comportement dynamique de la structure, pour reconstruire les excitations par approche inverse.
Le probleme a I’origine de ce travail de these, proposé par un industriel du secteur automobile,
concerne I’évaluation des efforts aux paliers vilebrequin d’un moteur Diesel en régime station-
naire. L’automobile est un secteur pour lequel la technologie et les performances augmentent
constamment, dopées par un marché dynamique et une concurrence farouche. La réglementation
évolue également dans ce secteur, en imposant des normes de pollution et de bruit de plus en plus
séveres et souvent contradictoires au niveau technologique. LLa bonne connaissance de la source
moteur est de plus en plus incontournable pour pouvoir satisfaire des la conception des cahiers
des charges exigeants. Le développement d’une méthode de diagnostic permettant d’évaluer des
efforts aux paliers vilebrequin d’un moteur par mesure indirecte s’inscrit précisément dans le
cadre de cette problématique.

L’application de la mesure indirecte d’efforts au moteur thermique est située au carrefour de
trois grandes familles de sujets d’études et de recherches. La premiere d’entre elles concerne
bien slir I’objet étudié : le moteur thermique en tant que source vibro-acoustique. La seconde est
la famille des problemes inverses en vibrations, auxquels s’apparente la mesure indirecte d’ef-
forts. La troisieme est la famille de la mesure et de I’analyse de systeémes vibrants stationnaires
comportant de nombreuses voies d’acquisition. Les deux dernieres familles auraient put étre
traitées simultanément, si 1’on part du principe que les problémes inverses sont toujours associés
a une problématique de mesure. Cependant, les problemes soulevés par les deux familles sont
différents, et sont souvent découplés dans la littérature. La premiere partie de ce travail, intitulée



contexte scientifique, s’articule autour de ces trois principaux axes en leur consacrant chacun un
chapitre.

La seconde partie, intitulée Contribution aux techniques de mesure indirecte d’efforts, ras-
semble les développements originaux développés au cours de ce travail autour de la mesure
indirecte. Elle comporte un premier chapitre dédiée au développement de différentes stratégies
de pondération des moindres carrés, technique permettant d’optimiser le probleme inverse qu’est
la mesure indirecte d’efforts. La technique de pondération des moindres carrés, bien que simple
et pragmatique, est relativement peu utilisée dans la littérature concernant la mesure indirecte.
Les différents principes de pondération proposés se positionnent de maniere originale dans le
contexte scientifique actuel. Le second chapitre de cette partie concerne I’étude de la méthode des
moindres carrés totaux, ainsi que son application a la mesure indirecte d’efforts. La méthode des
moindres carrés totaux est assez répandue dans différents domaines scientifiques, mais n’avait
pas encore été employée dans la littérature pour résoudre les problemes de mesure indirecte d’ef-
forts. Un dernier chapitre est consacré a la description d’une expérience visant d’une part a mettre
en ceuvre les différentes techniques exposées dans la premiere partie de cette these, et d’autre part
a évaluer dans un cas pratique les développements originaux proposés en seconde partie.

Les troisieme et quatrieme parties sont consacrées a 1’application des techniques de mesure in-
directe d’efforts au moteur Diesel FOQ fournit par Renault. La méthode d’identification d’effort
utilise un modele dynamique de la structure. La troisieme partie de la thése, Modélisation du
moteur Diesel F9Q, est dédi€e a la construction de ce modele. Un premier chapitre expose une
approche expérimentale. Un moteur inerte identique au moteur sur banc est utilisé pour réaliser
des mesures de transferts. Le second chapitre expose une approche numérique basée sur I’exploi-
tation d’un modele éléments finis. Le dernier chapitre est consacré a la comparaison des modeles
obtenus par les deux approches expérimentale et numérique.

La quatrieme partie, Identification des sources internes du moteur Diesel F9Q, est consacrée a
I’étude pratique des excitations internes du moteur. Le premier chapitre est dédi€ a la description
du banc moteur, ainsi qu’au pré-conditionnement des mesures. Le second chapitre est dédié a la
modélisation, par un modele d’attelage mobile, des efforts internes fournissant une base de com-
paraison des efforts reconstruits par mesure indirecte. Enfin, le dernier chapitre de cette partie et
de ce travail de these est consacré a la reconstitution des excitations internes du moteur FOQ en
régime stationnaire par mesure indirecte d’efforts.
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Chapitre 1

Le moteur Diesel : une source
vibro-acoustique complexe

De nombreux phénomenes internes au moteur peuvent étre considérés comme des sources
vibratoires. Ces sources provoquent la déformation dynamique du bloc moteur et sont donc
vues de I’extérieur comme une source vibratoire unique (cf. figure 1.1). Les principales sources
internes sont de nature périodique en régime stationnaire, comme pour la plupart des machines
tournantes. Leurs transformées de Fourier sont donc discretes, c’est a dire que 1I’énergie est
concentrée sur certaines fréquences, dites harmoniques, dépendantes du régime moteur. L’ autre
caractéristique de la source moteur est due au comportement vibratoire de la structure méme du
bloc, dont la réponse dépend de la fréquence. Les vibrations produites et donc le bruit rayonné
résultent de la combinaison des excitations et de la réponse dynamique du bloc (cf. figure 1.2).

Excitations REPONSE
Internes DYNAMIQUE
Périodiques DU BLOC >
MOTEUR

F1G. 1.1 — Génération du bruit de moteur
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F1G. 1.2 — Exemple d’accélération mesurée sur un bloc moteur : signal temporel et spectre



Un nombre considérable de travaux a été dédi€é lors des cinquante dernieres années a
la modélisation et la hiérarchisation des sources internes du moteur Diesel, de maniere a
mieux comprendre la physique réelle et ainsi pouvoir continuellement améliorer les perfor-
mances acoustiques. Plusieurs types de classification existent lorsqu’il s’agit d’inventorier ces
phénomenes : on peut considérer d’une part les excitations mécaniques (solidiennes), provoquées
aux contacts entre parties mobiles (principalement pistons et vilebrequin) et partie fixe (bloc mo-
teur), et d’autre part les excitations des gaz (aériennes), provoquées par la forte pression générée
par les explosions au niveau de la culasse et des hauts de fits (voir la revue de Grover et La-
lor [GL 73]). Un autre type de classification va considérer d’une part les efforts dits d’inertie,
provoqués par les mouvements alternatifs de translation et de rotation des pistons et bielles, et
d’autre part les efforts dits de combustion (a 1’origine du claquement Diesel), engendrés par
les explosions. Les efforts d’inertie ainsi qu’une partie des efforts de combustion sont générés
aux contacts entre parties mobiles et partie fixe, le reste des efforts de combustion correspon-
dant aux excitations des gaz (voir I’article de Priede [PRI 80]). Les deux types de classification
sont schématisés sur la figure (1.3). Ce schéma permet de souligner le fait que les efforts dits
mécaniques (engendrés par 1’attelage mobile) résultent de la combinaison des efforts d’inertie et
les efforts générés par la combustion.

Efforts Culass Efforts de
de ga Combustio
Pistor —» Fltc |4«——Pistor

Efforts dl%f'fo rf['_s
mécanique - Ineru
Paliers

Vilebrequir—»{ . . | 4=Vilebrequir
vilebrequin

F1G. 1.3 — Classification des efforts internes du moteur Diesel

La classification efforts d’inertie - efforts de combustion sera utilisée dans la premiere
partie de ce chapitre pour exposer les différents phénomenes en jeu. Une seconde partie est
consacrée d’une part aux techniques utilisées pour identifier les différentes sources internes du
moteur Diesel et d’autre part aux travaux réalisés pour quantifier les multiples voies de transfert
vibratoire.

1.1 les sources internes du moteur Diesel

1.1.1 Les efforts d’inertie

Les efforts d’inertie sont inhérents a la dynamique de I’attelage mobile (voir Swoboda
[SWO 84]). Ces efforts dépendent du régime moteur, et sont déterminés par les données
géométriques, massiques et inertielles des parties mobiles (pistons, bielles, et vilebrequin). Ces
forces inertielles sont de nature quasi-sinusoidale, et se situent dans les basses fréquences (les
toutes premieres harmoniques du régime moteur). Les efforts d’inertie sont appliqués d’une part
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par I'intermédiaire des pistons sur les faces internes des fiits, et d’autre part par le vilebrequin
sur les paliers vilebrequin du carter. Pour estimer les efforts d’inertie, la démarche généralement
adoptée est I’étude de la dynamique du monocylindre (cf. figure 1.4). Les efforts d’inertie sont

calculés explicitement dans le cas du moteur Diesel étudié dans la troisieme partie de ce rapport
de these.

monocylindre 3000 tr/mn
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= 2000
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£ -2000
©
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F1G. 1.4 — Efforts d’inertie calculés par la dynamique du monocylindre (vitesse de rotation
constante = 3000 tr/mn)

1.1.2 Les efforts de combustion

Le fort dégagement de chaleur provoqué par la combustion spontanée du mélange air-gazole
produit une augmentation importante et breve de la pression cylindre, 1’explosion. Cette
explosion a pour but de créer une poussée sur le piston de maniere a entrainer le vilebrequin en
rotation. L’ amplitude des efforts de combustion dépend donc de la puissance (charge) demandée
au moteur. Les efforts générés par 1’explosion sont, contrairement aux efforts d’inertie, de nature
impulsionnelle (cf figure [1.5).

Cependant, les excitations restant périodiques, leurs spectres restent discrets. Leurs formes
temporelles se rapprochant d’un impact, les efforts de combustion contiennent davantage
d’harmoniques en moyennes et hautes fréquences que les efforts d’inertie, bien que I’essentiel
de I’énergie reste concentré sur les basses fréquences.

L’évolution de la pression cylindre au cours du temps a cet avantage d’€tre directement
mesurable. Un capteur de pression peut étre placé dans le cylindre a la place, par exemple,
d’une bougie de préchauffage (Le signal représenté sur la figure 1.5 est issu d’un tel capteur).
De nombreux travaux ont été consacrés a I’étude de la pression cylindre et de son lien avec le
bruit de combustion. Deux parametres de la courbe de pression sont déterminants sur le bruit : le
niveau P,,,,, pression maximum atteinte, et la dérivée dP/dt, taux d’augmentation de pression

7
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FIG. 1.5 — Mesure de pression de combustion : signal temporel et spectre (source interne Renault)

pendant la combustion. La transformée de Fourier est un outil largement utilisé pour 1’analyse
de ce signal. Le niveau des basses fréquences du spectre de combustion est gouverné par P,
tandis que la partie moyenne fréquence est étroitement liée au taux d’augmentation de pression
(voir les articles de Tung et Crocker, [TC 82] et de Schaberg et al. [SPD 90]). Cette partie
moyennes fréquences du spectre gouverne 1’importance du claquement Diesel. En effet, plus
le taux d’augmentation de pression est important, plus 1’explosion se rapproche d’un choc, et
plus les hautes fréquences sont excitées. Des pics peuvent apparaitre en hautes fréquences (au
dessus de 4 kHz). Ils correspondent sur le signal temporel a des oscillations de pression juste
apres la combustion. Ces pics sont liés aux modes de cavité de la chambre, phénomene décrit
par Hickling [HES 78]]. Cependant, avec les progres réalisés grace a la pré-injection, la courbe
de pression cylindre a été fortement lissée, et le claquement Diesel ne contient généralement
plus assez de hautes fréquences pour exciter les modes de cavité (voir les articles de Russel
[RUS 82], [RH 85] et de Schaberg et al. [SPD 90]).
Il est intéressant de comparer les signaux de pression cylindre d’un moteur Diesel, a auto-
allumage, par rapport a ceux d’un moteur essence, a allumage commandé. Pour cela, nous avons
tracé sur la figure 1.6 la pression dans un cylindre de moteur Diesel (1.9L DCi) et dans celui
d’un moteur essence (1.2L) fonctionnant a la méme charge au méme régime (50 %, 2000 tr/mn).
On constate évidemment sur les signaux temporels que la pression maximum est plus importante
pour le moteur Diesel, mais cela ne gouverne que la partie basses fréquences des spectres de
combustion. La transformée de Fourier des deux signaux montre la différence fondamentale
entre un signal de pression essence et Diesel : I’explosion essence ne fournit pas d”harmoniques
au dela de 1 kHz (on mesure alors uniquement du bruit de fond), tandis que le spectre Diesel
est encore riche en harmoniques. Etant donné que la partie du spectre gouvernant le bruit de
combustion se situe justement dans ces moyennes et hautes fréquences, on comprend bien que
le bruit de combustion est un probleme caractéristique des moteurs Diesel.

Les efforts générés par I’explosion sont répartis sur les surfaces exposées de la culasse, des
flits et des pistons. Les efforts appliqués aux fiits et a la culasse sont transmis directement au
bloc moteur (excitation aérienne), tandis que les efforts appliqués aux pistons sont transmis au
bloc par I’'intermédiaire des pistons d’une part, et par le vilebrequin (via les bielles) d’autre part
(efforts mécaniques, cf. figure [1.3). La voie de transfert mécanique des efforts de combustion
est relativement complexe, car elle met en jeu la déformation élastique de I’attelage mobile et
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F1G. 1.6 — Comparaison de la pression cylindre essence et Diesel (source interne Renault)

du bloc moteur (voir les articles de Priede [PRI 79], [PRI 80] et de Dejong et Parsons [DP 80]).
Les efforts résultants, schématisés sur la figure [1.7, se situent d’une part au niveau des flits
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F1G. 1.7 — Efforts mécaniques dus a la combustion
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coté « poussée » pour le piston, et d’autre part au niveau des paliers du bloc moteur pour le
vilebrequin. Cette dernicre voie de transfert solidienne est considérée comme la plus importante
des deux, en raison de la position de 1’attelage mobile au moment de 1’explosion. La quasi
totalité de I’effort de combustion est encaissée par le palier, causant un important effort vertical
ainsi que des moments provoquant la flexion des paliers adjacents (cf. [[HK 81], [PBGG 831,
[AIK™ 00]). De plus, la partie basse du bloc moteur (paliers et jupes) est plus souple que la
partie haute (flts et culasse), ce qui contribue a amplifier cette voie de transfert. De nombreux
travaux ont d’ailleurs été consacrés a la rigidification de cette partie du bloc ([GL 73], [PRI 80],
[KOY 90]).



1.1.3 Le role des jeux de fonctionnement

Les jeux, nécessaires au bon fonctionnement des différentes liaisons de 1’attelage mobile,
sont a I’origine de nombreux chocs. Les impacts entre solides métalliques produisent des ex-
citations dont le spectre peut étre treés large bande. Des jeux de fonctionnement sont présents
notamment entre le piston et le fiit, et entre le vilebrequin et les paliers vilebrequin. Les espaces
laissés par ces jeux, plus ou moins remplis d’huile, servent a améliorer le rendement des liai-
sons en diminuant les frottements. Les jeux de fonctionnement ont un effet important sur le bruit
moteur. En effet, lorsque I’effort appliqué a la partie mobile (piston ou vilebrequin) de la liaison
subit un brusque changement de sens, cette partie mobile va aller s’appuyer sur la face opposée
de la partie fixe, produisant un choc (voir I’exemple du piston figure1.8). Si1’on ne considere que

E [+

F1G. 1.8 — Choc provoqué par le jeu de fonctionnement entre le piston et le fiit (piston-slap)

les efforts d’inertie, ce cas de figure apparait au niveau du piston. L’effort transversal appliqué au
piston du fait des effets d’inertie ne change pas moins de quatre fois au cours d’un aller-retour
de piston, de quoi provoquer de nombreux chocs (huit par poste et par cycle, cf. [RUS 82]).

Le role des jeux devient réellement critique lorsque la combustion intervient. Le choc au niveau
du piston au PMH (point mort haut) au moment de 1’explosion résulte de la combinaison des
efforts de gaz et du changement de sens de 1’obliquité de la bielle. C’est a ce moment la que
le basculement de piston, ou piston-slap, produit un choc qui peut étre non négligeable par rap-
port aux autres sources. Plus la force transversale est importante, plus le piston va prendre de
la vitesse lors de son basculement d’une face a 1’autre du fit, et plus le choc va étre fort. Ce
phénomene a fait 1’objet de nombreuses études. Haddad et Pullen [HP 74], Priede [PRI 79], Ya-
wata et Crocker [YC 83]], et Nakashima ef al. [NYS 99] ont traité de 1’effet de la variation du
jeu de fonctionnement piston-cylindre sur le basculement de piston, et constaté une augmenta-
tion du bruit en augmentant le jeu. Un modele de basculement prenant en compte la dynamique
du systeme piston bielle et le jeu de fonctionnement a été mis au point en 1965 par Ungar et
Ross [UR 65]]. De nombreux autres modeles ont été mis au point par la suite, prenant en compte
non seulement le mouvement transversal du piston, mais aussi sa rotation autour de la téte de
bielle (cf. Haddad et Howard, [HH 80], Haddad [HAD 95]). Les modeles les plus perfectionnés
prennent en compte également les raideurs de jupes de pistons, I’influence de I’huile et les efforts
de friction ( Nakashima et al. [NYS 99], Cho et al. [CAK 02]). Des mesures ont été effectuées
de maniere a valider ces dernieres générations de modeles (cf. Okubo et al. [OKY 89], Nakada et
al. [INYA 97], Haddad et Tjan [HT 95]). Ces mesures sont réalisées en positionnant des capteurs
de déplacement sur le piston, ce qui nécessite un dispositif experimental complexe. Ces derniers
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travaux ont permis de mettre en évidence deux mécanismes différents : le cold slap (claquement
froid) ou croaking (croassement), et le rattling (crépitement). Comme leurs noms 1’indiquent,
les deux phénomenes sont a 1’origine de bruits différents. Le premier génere un bruit plutot
basses fréquences et a caractere tonal, et apparait a bas régime. Le second produit un bruit hautes
fréquences assez large bande (voir I’article de Kamp et Spermann [KS 95]) et apparait a plus
haut régime. Le cold-slap résulte d’un basculement relativement simple d’un coté a 1’autre du
flt (semblable au mécanisme schématisé par la figure [1.8)), et le rattling résulte d’'un mouvement
plus complexe impliquant plusieurs allers-retours d’une face a 1’autre. Ces deux phénomenes
sont bien décrits dans les articles de Kamp et Spermann [KS 95], et de Nakada et al. [NYA 97].
Le méme phénomene de changement de sens d’effort est observé au niveau de la liaison vilebre-
quin paliers. Le vilebrequin est en théorie supporté par le film d’huile présent entre le coussinet
de palier et les manetons. L’évolution du jeu — I’épaisseur du film d’huile — a fait I’objet de
mesures moteur en fonctionnement. Dans une étude de Ishihama et al. [IHK 81/, la déformée
du vilebrequin est déterminée par la mesure des jeux pour chaque palier. Il est constaté qu’au
moment de la combustion sur un poste, le jeu inférieur s’annule presque completement pour les
deux paliers adjacents. Cette réduction extréme du jeu peut €tre a ’origine de chocs entre le
vilebrequin et le palier.

1.2 L’identification des sources internes et des voies de trans-
fert

1.2.1 Les méthodes appliquées au moteur en fonctionnement
La séparation bruit mécanique d’inertie — bruit de combustion

La méthode la plus évidente pour séparer le bruit d’inertie du bruit de combustion est de
supprimer I'un des deux phénomenes. Sur un moteur en fonctionnement, les efforts d’inerties
sont inévitables. On peut par contre supprimer les explosions. Le vilebrequin est alors entrainé
en rotation par un systeme externe (cf. Leipold et Hardenberg [LH 75], Priede [PRI 79], Ishi-
hama et al. [IHK 81], Tinaut et al. [TMG™ 00]). Connaissant les effets des efforts d’inertie, on
peut les soustraire au bruit total moteur en fonctionnement pour obtenir les effets des efforts de
combustion.

Une autre méthode, développée par Priede [PRI 80], utilise le fait que le bruit d’inertie dépend
du régime, tandis que le bruit de combustion dépend de la charge. La méthode consiste a faire
varier la charge du moteur a régime constant. Tant que le bruit n’augmente pas avec la charge, le
phénomene prépondérant est causé par les inerties. A partir d’une charge critique, appelée pres-
sion cylindre critique, le bruit va augmenter avec la charge, voir figure [1.9. Au dessus de cette
charge critique, on peut dire que le phénomene prépondérant devient la combustion. Le calcul de
I’atténuation de structure — rapport entre le spectre de combustion et le bruit de combustion —
devient alors possible. Ce concept, introduit en 1958 par Austen et Priede, a été abordé dans de
nombreux papiers (cf. Murayama et al. [MKS 76], Priede [PRI 80], Russel et Haworth [RH 85]).
L’atténuation de structure est un concept fondamental car ¢’est une propriété intrinseque du mo-
teur : elle ne dépend théoriquement ni de la charge, ni du régime. Une fois le spectre d’atténuation
de structure connu, le bruit de combustion devient directement accessible au niveau de la pression
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FI1G. 1.9 — Détermination de la pression cylindre critique

cylindre via un filtrage approprié : c’est le CNM (combustion noise meter). Des techniques alter-
natives ont été développées pour déterminer I’atténuation de structure. En effet, avec les progres
effectués sur le bruit de combustion, la charge critique devenait difficile a atteindre, de sorte
que le bruit d’inertie n’était plus négligeable méme a forte charge. Ces techniques consistent a
faire augmenter le bruit de combustion par d’autres moyens : utilisation de carburants spéciaux,
réglage des parametres d’injection (ref. Russel [RUS 82], Russel et Haworth [RH 85]).

Une troisieme méthode de séparation bruit de combustion — bruit d’inertie s’appuie sur la
différence de répartition temporelle des deux phénomenes. En effet, la combustion est un
phénomene de nature impulsionnelle, et apparait a un moment précis du cycle, tandis que les
efforts d’inertie qui sont de nature quasi sinusoidale se répartissent sur la totalité du cycle. Il
est donc possible d’isoler la combustion par un fenétrage temporel, en considérant que sur cet
intervalle de temps la combustion est le phénomene fortement prépondérant (cf. Pischinger et al.
[PSL 79], Alpini et al. [ABRT 80], Guyader et al. [GSLHB 01]).

La séparation bruit de combustion — basculement de piston

La séparation des sources internes devient plus difficile lorsqu’on veut séparer les efforts
mécaniques des efforts dus aux gaz. Des études ont été notamment consacrées a la séparation de
I’effort de combustion et du choc provoqué par le basculement de piston. Ces deux phénomenes
sont en effet connus pour avoir des causes partiellement différentes, leur hiérarchisation étant par
conséquent intéressante. Un moyen tres pratique est la minimisation du choc dé au basculement
par une minimisation du jeu piston-fit (cf. Haddad et Pullen [HP 74]). Une diminution notoire
du bruit du moteur est alors constatée, cette diminution permettant de quantifier le bruit de
basculement de piston. La méthode de fenétrage temporelle, utilisée pour la séparation bruit
de combustion — bruit d’inertie, a également été mis en ceuvre pour séparer la combustion du
basculement (cf. Kojima et al. [KOJ 89]). En effet, les deux phénomenes n’apparaissent pas
exactement au méme moment au cours du cycle. Ils ont tous les deux lieu aux environs du
PMH, mais un léger décalage (le basculement intervenant apres 1’auto-allumage) permet avec
un fenétrage approprié d’isoler les deux phénomenes.
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Les méthodes utilisant les cohérences

De nombreux travaux ont été consacrés a 1’application de techniques de traitement du signal

utilisant la cohérence. Ces méthodes reposent sur une analyse statistique robuste de signaux
stationnaires largement décrite dans des ouvrages de Bendat et Piersol [BP 80], et de Jenkins et
Watts [JW 68]]. Le principe de base de cet outil est qu’il est possible de séparer les effets de deux
sources stationnaires si ces deux sources ont une cohérence nulle. Pratiquement, deux signaux
stationnaires ont une cohérence nulle si le déphasage de leurs spectres est aléatoire suivant la
fenétre temporelle observée. Leur interspectre moyenné sur un nombre suffisant de fenétres
temporelles est alors nul. De la méme maniere, si deux sources sont partiellement cohérentes,
il est possible de séparer les effets des parties non cohérentes, les parties cohérentes restant
indiscernables. Ces techniques sont abordées plus largement au chapitre 3.
Plusieurs études ont été consacrées a ’application de ces techniques au moteur. Alfredson
[ALF 77] tenta ainsi d’identifier les contributions des surfaces externes du bloc moteur sur le
bruit rayonné. Yawata et Crocker [YC 83] tenterent de séparer les sources internes du moteur,
et de calculer ainsi I’atténuation de structure. Ces deux études se heurterent a 1’inconvénient
majeur de I’application au moteur de la méthode des cohérences : les sources internes du moteur
sont étroitement cohérentes, c’est a dire que leurs phases relatives sont déterministes. Plusieurs
papiers (cf. Chung et al. [CCH 75], Alpini et al. [ABRT 80], Yawata et Crocker [YC 83]) sou-
lignent le fait que les signaux de pressions cylindres, qui sont pourtant physiquement totalement
indépendants, observent des cohérences mutuelles tres importante. Chung et al. [CCH 73], et
alpini et al. [ABRT 80], ont développé des modeles de cohérence multiple pour accéder au
bruit externe cohérent a toutes les pressions cylindre. Cependant, ce bruit ne correspond pas
enticrement au bruit de combustion, ce dernier étant tres cohérent avec le bruit mécanique
(notamment piston-slap). Hayes et al. [HSH 79] et Kanda et al. [KOY 90] ont construit des
modeles de cohérence multiple pour séparer le bruit de combustion du bruit de basculement
de piston. Ces études souffrent également de 1I’important niveau de cohérence entre ces deux
sources. Des études ont été conduites pour tenter d’altérer le niveau de cohérence entre le bruit
mécanique et le bruit de combustion. Russel [RUS 82] et plus récemment Albright [ALB 95] ont
introduit un 1éger décalage variable ou aléatoire de I’injection de maniere a rendre indéterminées
les phases entre le bruit mécanique et le bruit de combustion. De cette maniere, un modele de
cohérence multiple peut étre appliqué avec succes. Cela nécessite cependant une altération du
fonctionnement du moteur.

La mesure directe ou indirecte des excitations

La méthode la plus efficace pour quantifier une excitation reste la mesure, directe ou
indirecte. La mesure directe des pressions cylindres est possible et couramment utilisée en
introduisant un capteur de pression dans la chambre de combustion par la culasse. La mesure
directe des efforts appliqués aux paliers vilebrequin est aussi possible en introduisant des
capteurs de force au niveau des vis de fixation (ref. Ishihama et al. [IHK 81], Tinaut et al.
[TMG™ 00]), cette méthode se bornant toutefois a la mesure de forces, et non de moments. Les
techniques de mesure indirecte d’efforts a été également employée. Cette technique consiste a
mesurer une quantité reliée a ’effort (contrainte, accélération). Ensuite, a partir de la connais-
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sance de la relation entre la quantité mesurée et 1’effort, il est possible d’estimer indirectement
I’effort recherché. On peut utiliser ce type de technique pour mesurer indirectement la pression
cylindre (cf. Cassini et al. [CDS 96], Gao et Randall [GR 99], Antoni [ANT 00]). Ce type
de méthode a également été mis en ceuvre pour mesurer les efforts et moments aux paliers a
partir de mesures de contraintes (cf. Aoyama et al. [AIK™ 00]). Récemment, Van Herbruggen
et al. [VHVDLD™ 01] ont appliqué cette technique a la mesure indirecte des sources internes
principales d’un moteur a partir de mesures d’accélération. La mesure indirecte d’efforts étant

I’objet principal de cette these, les difficultés inhérentes a ce type de méthode sont abordés
largement au chapitre 2.

1.2.2 Les méthodes appliquées au moteur inerte

Une alternative pour mesurer les effets des différentes sources est de les simuler indépen-
damment sur un moteur inerte. De nombreux travaux on fait I’objet de simulation de combustion
et de basculement de piston. D’autres études sur le moteur inerte concernent la mesure des voies
de transfert entre les différentes sources et les vibration du moteur.

Simulation de la combustion

Les systemes mis en ceuvre pour réaliser une simulation de combustion sont en général si-
milaires : Le vilebrequin du moteur inerte est bloqué en position PMH (point mort haut), et une
brusque augmentation de pression est provoquée dans une chambre de combustion. On fait donc
I’hypothese que la variation de I’angle du vilebrequin pendant la combustion (phénomene relati-
vement bref par rapport au cycle entier) a peu d’influence. La premiere technique de simulation
de combustion, appelée Ricardo banger method a ét€ mise en place des 1958 par Alcock chez
Ricardo (cf. [PRI 80]). La combustion est simulée en allumant un mélange a base de propane
dans la chambre. Un dispositif similaire, appelé single-shot combustion est décrit dans un article
de Hayashi et al. [HSTU 81], et repris par Kojima [KOJ 89]. Un deuxieme type d’excitation a été
mis en ceuvre a I’'ISVR (Institute of Sound and Vibration Research) de I’université de Southamp-
ton par Dixon et al. [DGP 82]. 1l s’agit cette fois d’une excitation par impulsion hydraulique :
un fluide sous haute pression est injecté dans la chambre de combustion. Ce systeme a pour
avantage d’étre plus précis et mieux reproductible que le précédent. De plus, on peut utiliser une
« précharge hydraulique » pour précharger le piston de maniere a mieux reproduire les condi-
tions réelles de fonctionnement. Ce systeme a également €té utilisé par Kanda et al. [KOY 90].
Un systeme hydraulique récent a été mis au point par Ozawa et Nakada [ON 99]. Ce systeme,
relativement perfectionné au niveau du controle de I’injection de fluide, permet de reproduire tres
fidelement une pression cylindre mesurée sur un moteur en condition de fonctionnement.

Simulation du basculement de piston

Des bancs moteurs inertes ont également €t€ mis en place pour simuler le basculement de
piston. Une telle méthode a ét€ développée des 1974 par Haddad et Pullen a I'ISVR [HP 74].
Le phénomene de basculement de piston peut avoir lieu a des hauteurs de fit différentes, mais il
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est admis que le basculement le plus sévere a lieu en position PMH, lorsque le piston est soumis
aux efforts de gaz. Le piston est donc positionné en PMH, et le vilebrequin bloqué en rotation.
un systeme de doublement de bielle est utilisé pour pouvoir exciter la bielle en rotation autour
du maneton du vilebrequin, comme schématisé sur la figure 1.10. Pour provoquer un choc sur
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FIG. 1.10 — Simulation du piston-slap — méthode Haddad

le bon coté du fit (coté poussée CP), il est nécessaire de donner un profil particulier a I’effort
injecté. Le piston doit basculer rapidement du coté opposé poussée (COP) au CP pour produire
un choc, mais doit effectuer le trajet inverse lentement de mani¢re a minimiser 1’impact sur
le COP. 1l est ainsi possible, en paramétrant correctement le signal envoyé au pot vibrant, de
simuler le régime souhaité. De bonnes corrélation ont été obtenues entre un bruit simulé par ce
biais et un bruit moteur enregistré a froid en bas régime, conditions pour lesquels le basculement
de piston est la source prépondérante. Un autre systeme, décrit sur la figure 1.11, est proposé
dans les travaux de Okubo et al. [OKY 89]] et Kanda et al. [KOY 90]. Le basculement est simulé

Dispositif 1 Dispositif 2
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7
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FIG. 1.11 — Simulation du piston-slap — méthode Okubo

avec un premier dispositif, relativement similaire au précédent, mais sans la mesure de I’effort :
on mesure cette fois la vibration générée a 1’extérieur du fit. La quantification de 1I’effort injecté
est obtenu grace a un second dispositif qui mesure la fonction de transfert entre 1’effort interne
du fht (appliqué et mesuré par un systeme type marteau de choc) et la vibration externe.
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Mesure des voies de transfert de la combustion

Les voies de transfert de la combustion vers le bruit extérieur sont multiples. Leur quantifica-
tion et leur hiérarchisation est donc fondamentale lorsque 1’on désire réduire efficacement le bruit
de combustion transmis. De nombreuses études ont été conduites dans cette optique. Dejong et
al. ont travaillé sur la quantification des deux voies principales de transmission de la combustion
que sont la culasse d’une part, et I’attelage mobile d’autre part (cf. Dejong et Manning [DM 79]
et Dejong et Parsons [DP 80]). Chaque piece composant la voie de transmission est caractérisée
individuellement par sonnage au marteau de choc. L’ensemble de la voie de transmission est en-
suite assemblé numériquement. Ces travaux, validés sur des mesures moteur en fonctionnement,
semblent montrer que la voie de I’attelage mobile est fortement prépondérante en dessous de 2
kHz. Kojima [KOJ 89] et Kanda et al. [KOY 90] ont également voulu quantifier les contribu-
tions des différentes voies de transmission du bruit de combustion. Pour leurs travaux, ils ont
utilisé une simulation de combustion (type single-shot ou impulsion hydraulique) couplée a des
dispositifs expérimentaux isolant les voies de transfert. Contrairement aux travaux précédents, la
voie passant par le piston et le ft est prise en compte. Trois dispositifs sont donc utilisés pour
identifier trois voies de transfert (voir figure 1.12).

Le premier dispositif est la configuration classique de simulation de combustion : I’attelage

Dispositif 1 Dispositif 2 Dispositif 3

F1G. 1.12 — Mesure des voies de transfert de la combustion

mobile bloqué en PMH. Toutes les voies de transfert sont alors actives, excitation de gaz, ef-
fort piston-fiit, et effort vilebrequin-palier. Le second dispositif est semblable au premier, sauf
que des segments en caoutchouc sont placés sur le piston de maniere a amortir 1’effort piston
fat. La soustraction des effets de ces deux dispositifs caractérise donc 1’effort piston-fiit. Pour
le troisieme dispositif, on introduit un faux piston en appui non pas sur I’attelage mobile, mais
directement sur le sol. Ce dispositif permet de n’injecter sur la structure que 1’excitation des gaz.
la quantification de la voie vilebrequin-palier est ensuite déduite par le calcul.

1.2.3 La modélisation en éléments finis

La méthode de modélisation par éléments finis, décrite briecvement dans le chapitre consacré
a I’identification de sources vibratoires, est une technique largement utilisée dans 1’ingénierie
vibro-acoustique moteur. Les progres réalisés sur les trente dernieres années dans ce domaine ont
été considérables. La résolution des modeles évoluant désormais avec la puissance de calcul des
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ordinateurs, la prédiction devient de plus en plus fiable et la bande de fréquence utile de plus en
plus large. La réalisation d’un modele éléments finis d’'un moteur permet aisément de comparer
les différentes voies de transfert sans avoir a mettre en ceuvre de procédés expérimentaux lourds et
coliteux. Cependant, il est encore nécessaire de recaler un modele éléments finis sur des mesures
réelles lorsqu’il s’agit de quantifier les voies de transfert, notamment au niveau de la prise en
compte de I’amortissement. Le modele E.F. représenté en figure 1.13 est utilisé au chapitre '8
pour quantifier les voies de transfert du moteur étudié.

FIG. 1.13 — Modele éléments finis du moteur Renault F9Q718 1.9L Dci
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Chapitre 2

IL’identification de sources vibratoires

La connaissance des forces vibratoires agissant sur un systeme mécanique est un enjeu
important lorsqu’il s’agit d’étudier son comportement dynamique. Ces données peuvent étre
utilisées par exemple comme entrée de modeles numériques type éléments finis en vue de
simulations, ou tout simplement dans une optique de diagnostic et de maintenance de machines.
Dans un grand nombre de cas, I'utilisation de capteurs de forces placés entre les organes
excitateurs et le systeme étudié est impossible sans modifier de maniere significative les liaisons,
ou méme sans altérer son fonctionnement. Dans d’autres situations, telles que les systemes
soumis a des excitations réparties, mobiles, ou tout simplement non localisées, 1’utilisation de
capteurs de force est également inappropriée. C’est pourquoi dans bien des cas pratiques les
expérimentateurs on recours a des méthodes de mesure indirecte. Ces méthodes se basent d’une
part sur des mesures vibratoires de quantités observables (déplacements, vitesses, accélérations,
pressions, contraintes ...) et d’autre part sur un modele dynamique du systeme. Une premiere
partie de ce chapitre est consacré au positionnement du probleme d’identification de sources
dans le domaine vibro-acoustique. Une seconde partie est développée sur une méthode d’identi-
fication particuliere, adaptée a la problématique moteur, pour laquelle les zones d’excitation de
la structure sont supposées connues a priori.

2.1 L’identification de sources dans le domaine vibro-
acoustique : un probléme inverse

Un modele, qu’il soit de nature analytique, numérique, ou encore issu de 1I’expérimentation,
permet de simuler la réponse d’un systéme a des sollicitations dynamiques. Cette opération est
généralement appelée probleme direct. Le probleme visant la reconstruction des sollicitations a
partir de mesures de réponse du systeme nécessite I’inversion du modele, étant ainsi qualifié de
probleme inverse. Il est généralement admis que les problemes inverses appartiennent souvent a
la classe des problemes dits mal posés. C’est Hadamard [HAD 02] qui introduisit la notion de
probleme bien ou mal posé au début du siecle dernier. Un probléme bien posé selon la définition
de Hadamard doit satisfaire les trois conditions suivantes :

— la solution du probleme existe,
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— la solution est unique,
— la solution est stable.

Les deux premieres conditions sont des conditions mathématiques booléennes. La troisieme
condition est liée a la détermination physique de la solution. Le probleme est dit stable (resp.
instable) si de faibles variations des données d’entrée du probleme entrainent de faibles (resp.
importantes) variations sur la solution. Lorsque les deux premieres conditions sont satisfaites,
la notion de probleme bien ou mal posé est donc nuancée, et équivaut a la notion de stabilité.
En pratique, de cette stabilité va dépendre la robustesse du probleme face aux différents types
d’erreur, qu’il s’agisse de I’erreur de mesure ou de ’erreur de modele. Les problemes directs
sont généralement bien posés car on évalue I’état du systeme en connaissant les causes de
cet état. c’est un processus d’intégration, 1.e. les états générés par chaque cause peuvent étre
évalués séparément, et ensuite intégrés. L’évaluation des causes a partir de 1’état du systeme,
probleme inverse par définition, est un processus de différentiation, beaucoup plus complexe a
résoudre (cf. Stevens [STE 87]). Le probleme direct a toujours une solution unique, tandis que
le probleme inverse peut ne pas avoir de solution, ou encore en avoir plusieurs. Des travaux
récents traitent des problemes inverses d’un point de vue général (cf. [AUD 94], [OBS 99]).
Mathématiquement, il existe deux approches pour traiter les problemes inverses. L’ ouvrage de
Tikhonov et Arsenine [TA 76], aborde le probleme de facon déterministe. Tarantola [TAR 87]
I’aborde d’un point de vue probabiliste, ou bayésien : toutes les données du probleéme, ainsi que
les solutions, sont décrites sous forme de densité de probabilité. L’ approche du probleme utilisé
pour cette these, ainsi que pour la plupart des travaux recensés dans la littérature du domaine
vibro-acoustique s’apparentent aux méthodes déterministes. On peut cependant citer le travail de
Bonnet [BON 91] sur le rayonnement acoustique des structures qui aborde le probleme inverse
de facon probabiliste.

Deux grandes familles de problématiques vibro-acoustiques s’apparentent a des méthodes
inverses. La premiere a pour but d’identifier des parametres du modele du systeme a partir des
mesures des causes et des effets. On peut citer dans ce domaine les méthodes d’analyse modale
[LEM 88], les méthodes de recalage de modeles éléments finis [FM 95], ou encore des tech-
niques de modélisation de rayonnement de structures [MF 97]. Notre approche, 1’identification
de sources, s’apparente a la seconde famille, qui a pour objectif d’identifier les causes sollicitant
le systeme a partir d’un modele du systeéme et de mesures de son état.

Les méthodes inverses conduisant a I’expression des sources en fonction de quantités me-
surées peuvent également tre séparées en deux catégories : les méthodes localisant et quantifiant
les sources d’une part, et les méthodes quantifiant des sources déja localisées d’autre part. Dans
les deux cas, le fait de mesurer en un nombre fini de points entraine une nécessaire discrétisation
du probleme. Les deux familles sont donc semblables d’un point de vue mathématique, on va
chercher a reconstruire un ensemble fini de sources a partir d’'un ensemble fini de points de
mesure. La différence se situe d’une part au niveau de la taille des ensembles, et d’autre part au
niveau de la position mathématique des problemes. On peut généralement dire que les problemes
de localisation sont mal posés par nature, tandis que les problemes d’identification de sources
localisées ne le sont pas forcément. Nous verrons par la suite que suivant la nature des sources et
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du systeme, il existe un nombre fini de sources identifiables intrinseéque au probléme. Le nombre
de sources recherchées dans les problemes nécessitant la localisation est souvent supérieur au
nombre de sources identifiables. Il s’agit donc typiquement de problemes mal posés, observant
une infinité de solutions, et nécessitant une régularisation.

Pour illustrer cette famille de problémes impliquant la localisation de sources dans le domaine de
I’acoustique, on doit citer en premier lieu les techniques d’imagerie. La technique d’holographie
acoustique en champ proche (NAH, cf. Maynard et al. [MWL 85], Veronesi et Maynard
[VM 89]) a pour objet la reconstruction de la déformation d’une surface vibrante a partir de
mesures de pressions en champ proche par rétro-propagation des ondes acoustiques. Cette
approche possede les caracteres d’un probléme inverse mal posé et nécessite une régularisation
(cf. Williams [WIL O1]). L’antennerie, également appelée holographie conventionnelle, est
une technique semblable a I’holographie en champ proche, mais qui permet d’éloigner le plan
de mesure de la surface source a identifier (cf. [DBHW 95], [HC 02]). La distance entre les
points de mesure et les points la surface source discrétisée est utilisée pour rétro-propager
le champ de pression. Cette technique, plus simple a mettre en ceuvre que I’holographie en
champ proche, diminue en contrepartie considérablement la résolution spatiale de 1’image de
la source, a cause de la non prise en compte des ondes évanescentes (voir les comparaisons
effectuées dans [MWL 85] et [DBHW 95]). Des méthodes ont également été développées pour
identifier la contribution de sources acoustiques en général, que ce soit une source complexe
discrétisée ou plusieurs sources indépendantes. La mise en ceuvre de ces méthodes nécessite
la mesure (ou le calcul) des fonctions de transfert entre les sources et les points de mesure du
champ de pression (cf. [DB 96], [NY 00]). Cette technique a I’avantage, contrairement aux
techniques d’imagerie, d’€tre insensible aux réflexions présentent dans les espaces clos, pour la
simple raison que ces réflexions sont prises en compte dans les fonctions de transfert mesurées.
Les fonctions de transfert peuvent également €tre calculées par éléments finis de frontiere (cf.
[SH 01]), 1a méthode de reconstruction de source complexe est alors appelée inverse BEM (pour
inverse boundary element method). Lorsque le nombre de sources est important, cette méthode
peut s’apparenter aux problemes de nature mal posés, et donc nécessiter une régularisation (cf.
[SH O1], [NYY 00]). Des comparaisons de ces différentes techniques, holographie en champ
proche, imagerie, et fonctions de transfert sont réalisées dans plusieurs travaux [DBHW 95],
[HN 03].

L’identification de sources vibratoires excitant des structures par des méthodes indirectes a
également fait 1’objet du développement de nombreuses techniques. L’intensimétrie vibratoire
(cf. [NOIL 69], [PAV 76]), a été développée pour analyser la propagation des ondes de flexion
dans les structures simples. Cette technique permet de tracer une « carte » de la structure
représentant en différents points I’orientation des flux de puissance vibratoire. Dans le cas de
structures suffisamment amorties, ¢’est-a-dire peu réverbérantes, la cartographie d’intensité vi-
bratoire et de sa divergence permet d’identifier les sources et les puits d’énergie (cf. [PCCS 93]).

Les méthodes développées par Pézerat [PG 96], Zhang [ZMI 96b][ZMI 96a], et Fregolent
[ES 96] se basent sur les équations de déformation des structures étudiées reliant champ
d’excitation et champ vibratoire mesuré. La régularisation utilisée est basée sur une optimisation
de filtrage passe bas en nombre d’onde des distributions de force, le bruit étant amplifié par les
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nombres d’ondes élevés. Le méme type d’approche est utilisé par Pézerat [PG 95] avec cette fois
un filtrage modal des effort reconstitués (le bruit étant amplifié cette fois par la contribution des
modes élevés). Granger et Perottin ([GP 99], [PG 99])) utilisent un modele modal de la structure,
une transformée de fourier spatiale de 1’excitation, et une régularisation de type Tikhonov
pour reconstruire une excitation répartie. Une approche différente est développée par Shih et
al. [SZA 89]. Ils observent, a partir d’un systeme modal de la structure étudiée, I’incohérence
spatiale des efforts de maniere a obtenir leur nombre et leur localisation. Une idée similaire,
développée par Guillaume [GPDS 02] utilise comme information a priori le fait que la plupart
des efforts recherchés sont en réalité nuls, ce qui revient a dire que le nombre d’efforts est limité
et que les efforts recherchés sont ponctuels. Une technique de pondération est ainsi utilisée en
plus d’une régularisation classique de maniere a minimiser le nombre de sources, permettant
ainsi d’affiner la reconstruction des efforts.

Dans de nombreuses applications industrielles, la localisation des sources vibratoires peut
étre établie a priori. Quand cette information est disponible, il est impératif de I'utiliser de
maniere a simplifier le probleme. Contrairement aux problemes impliquant la localisation des
sources, 1’identification de sources a priori localisées est un probleme inverse ne s’apparentant
pas forcement a un probleme mal posé. Dans le contexte de 1’étude du moteur Diesel, les princi-
pales zones d’excitation sont connues. La seconde partie de ce chapitre est donc consacrée aux
techniques d’identification de sources vibratoires a priori localisées.

2.2 Lidentification des sources vibratoires localisées a priori

On considere dans cette section la mesure indirecte de sources a priori localisées excitant
une structure a partir de mesures de sa réponse vibratoire (déplacements, vitesses, accélérations,
contraintes ...) réalisés en un ensemble de points . Le principe est d’utiliser la structure elle
méme comme un capteur de force multi-dimensionnel (cf. Stevens [STE 87]). Chaque effort
est tout d’abord caractérisé par sa réponse vibratoire sur I’ensemble des points de mesure. La
réponse vibratoire mesurée est ensuite décomposée par méthode inverse de maniere a déterminer
la contribution de chaque effort, pour enfin pouvoir les quantifier individuellement. La procédure
classique de mesure indirecte d’efforts s’organise donc comme suit :

— description du comportement de la structure,

— acquisition de la réponse vibratoire de la structure soumise aux sollicitations inconnues,

— reconstruction des sollicitations a partir de la réponse et de I’inversion du modele de la
structure.

Une premiere section sera consacrée aux différentes approches utilisées pour obtenir une
description du comportement de la structure. Ensuite, les méthodes d’inversion utilisées dans la
littérature seront exposées.
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2.2.1 Description du comportement dynamique de la structure étudiée

On peut distinguer trois approches lorsqu’il s’agit de décrire le comportement dynamique
d’une structure mécanique :

— le calcul analytique,
— la discrétisation numérique de la structure,
— DI’approche expérimentale.

Le calcul analytique

La premiere approche se base sur I’obtention des équations reliant directement mouvement de
la structure et forces excitatrices. Ces équations sont issues de 1’application de la théorie des
vibrations des milieux continus dans le cas de structures simples (poutres, plaques, coques),
et prennent la forme d’équations aux dérivées partielles (cf. Guyader [GUY 02]). Ce type
d’approche est utilisée pour les travaux impliquant la localisation des sources sur des structures
simples (cf. Pezerat [PG 96], Zhang [ZP 96a], et Fregolent [ES 96]), nécessitant la modélisation
globale de la structure.

La discrétisation numérique

La seconde approche découle de la discrétisation du volume occupé par la structure en un
nombre finis d’éléments géométriquement simples, dont on connait 1’équation de mouvement
de maniere analytique (méthode des éléments finis, cf. [IMB 79]). Cette opération permet la
construction d’un modele discret possédant un nombre de ddls (degrés de liberté) fini m, défini
par les mouvements des nceuds présents a la jonction des éléments. L’ opération d’assemblage
de ces éléments conduit a I’expression des matrices des masses [M |, raideurs [K|,,,,, et plus
rarement amortissements [C],,,,, caractérisant le systeéme discret. La réponse dynamique du
systeme est finalement gouvernée par 1’équation suivante :

(Mm% (8) Yo+ [Clanm { & ()} + K {2 ()} = {F () }m- 2.1)

{z(t)}m et {f(t)}., représentent respectivement le déplacement et la force externe en fonc-
tion du temps appliquée a chaque degré de liberté. L’équation (2.1) a la particularité de don-
ner directement la fonction de force {f(¢)} en fonction des réponses de la structure, et peut
donc étre appliquée pour quantifier les sources. Cette méthode est utilisée dans la littérature
pour résoudre des problemes d’identification de sources dans le domaine temporel sur des struc-
tures ayant un nombre limité de ddls (cf. [BT 87], [LP 92]). Cependant, la procédure la plus
courante est de construire la base modale de la structure conservative associée a partir de la
formulation harmonique de I’équation (2.1) sans amortissement et sans second membre. On ob-
tient un ensemble de couples pulsations propres - modes propres réels (Q;; { X} ). Seules les
p premieres solutions (rangées par pulsation propre {2 croissante) sont utilisées suivant le do-
maine fréquentiel considéré. On appelle alors coordonnées modales ou généralisées d’un vecteur
quelconque {X },,, sa décomposition linéaire { X}, sur la base des p modes propres :

{X}m = [cb]mp{Xg}m (2.2)
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avec [®],,,, = [{X}{X}2...{X}?] matrice modale ou matrice de passage.

En utilisant la formulation (2.2), I’équation (2.1) peut étre réécrite ainsi :

— w? /Mpp{X }p+ "Upp{X }p {F }pv (2.3)
avec " 11 ypp = (@], [M ] [Py,
HJpp [ ]% [ ] [ ]mp

et {Fy}p = [, {F}m.

"1 et” k ont la remarquable propriété d’étre diagonales, d’apres I’ orthogonalité des modes
propres par rapport a [M] et [K]. De plus, elles sont proportionnelles de sorte que :

'_/f_J = l—QQJ,_ﬂ'_Ia (2.4)

Avec " Q? |, la matrice diagonale des pulsations propres au carré.

Dans le but de condenser le modele en ne gardant que les ddls d’excitation sur { F'} et que les
ddls de réponse de { X'}, on doit modéliser le probleme direct donnant { X } a partir de { F'}. Le
systeme diagonal (2.3) est pour cela inversé :

{Xg}p = thpp{Fg}p’ (2.5)

1
avec h; = (= T Zwhe + Q?) i° terme de la diagonale de "h |

et ¢; ’amortissement modal attribué au mode 1.

Cette formulation fournit un modele modal de la structure. Ce modele peut tre exprimé dans le
domaine spatial a partir des relations (2.2) et (2.3) :

{X}m = [H]mm{F}mv (2.6)

avec { X}, = [@]p{ Xy }p,
{Fg}p = [q)]g@p{F}m

et [H]mm = [®|mp h_ypp[P]}, matrice dite de transfert.

Cette formulation nous permet de supprimer les lignes de [H |, correspondant aux ddls de
réponse non mesurés et les colonnes correspondant aux ddls d’excitation supposés a priori nuls.
Ainsi, si I’on considere r ddls de réponse et e ddls d’excitation, la matrice [H],,,, est réduite en
une matrice [H],.. On peut noter que le calcul explicite de [H],,,, n’est pas nécessaire, et que
I’on peut obtenir [H],. en tronquant justement la matrice modale [®],,,, utilisée dans I’équation
(2.6). La relation (2.6) modélise le comportement du systeme soumis a un effort harmonique.
Cependant, la matrice [H| peut étre calculée en fonction de la fréquence, fournissant ainsi un
modele dans le domaine de Fourier. N’importe quel comportement temporel de la structure peut
donc étre décrit par I’équation (2.6), via sa transformée de Fourier.
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L’approche expérimentale
L’approche expérimentale consiste a décrire le comportement dynamique de la structure étudiée
a partir de mesures. Cette approche est en partie semblable a la précédente car elle implique
une discrétisation du systeme en un nombre fini de points de mesure (équivalents aux ddls de
I’approche précédente) dits d’excitation ou de réponse. La relation linéaire entre une force au
point 7 et une réponse au point ¢ est définie expérimentalement par la réponse impulsionnelle
I;;(t). Cette réponse impulsionnelle est la réponse au point ¢ causée par un effort au point j de
type impulsionnel unitaire (Dirac). Cette réponse impulsionnelle peut étre obtenue par exemple
avec un marteau de choc. La réponse vibratoire z;(¢) au point ¢ d’une structure a un effort f;(t)
appliqué au point j est égale au produit de convolution de f;(t) avec la réponse impulsionnelle
I;(t) -

z;(t) = L;;(t) * f;(1). 2.7)

Des travaux de Steltzner et Krammer [SK 99] se basent sur la mesure des réponses impul-
sionnelles pour construire un filtre structural inverse temporel, pouvant €tre interprété comme
une réponse impulsionnelle inverse. L’idée est en fait de déconvoluer directement et en temps
réel I’équation (2.7). Jacquelin et al. [JBH 03] abordent également la mesure indirecte d’efforts
comme un probleme de déconvolution dans le domaine temporel.

Pour certains type de problemes, dont les problemes stationnaires, 1’expression (2.7) est de
préférence exprimée dans le domaine de Fourier. Cette transformation a 1’avantage de changer
le produit de convolution en une simple multiplication. La transformée de Fourier de la réponse
impulsionnelle n’est autre que la fonction de transfert :

Xi(w) = Hij(w) Fj(w). (2.8)

Cette expression, sous forme matricielle, nous ramene a la formulation (2.6) obtenue par la
méthode des éléments finis exprimée en fonction de w :

X} =[Huw{Fut- (2.9)

Cette formulation matricielle du probleme direct, accessible par le biais des trois approches ana-
lytique, numérique et expérimentale, est fondamentale pour la mesure indirecte d’efforts car elle
fournit un modele de la structure condensé sur les points d’excitation et de réponse considérés.
On peut préciser que la matrice de transfert [H )] peut étre construite de maniere a ce que les
réponses de la structure exprimées par { X} soient de différentes natures (déplacements, vi-
tesses, accélérations, pressions, contraintes ...) suivant les moyens de mesure utilisés.

2.2.2 Inversion de la matrice de transfert

Le systeme direct modélisé par la relation matricielle (2.9) nous permet de calculer la réponse
du systeme {X(,)} a partir d’un vecteur d’excitation {F{,,}. Notre probleme est de calculer
{F.} a partir de {X(.)}. L’approche communément utilisée pour résoudre ce probleme est
d’appliquer les méthodes classiques d’inversion de systemes linéaires. La solution qui vient en
premier lieu est I’inversion de la matrice [H ;) :

{Fytn = ([Hwlnn) ™ H{X () In- (2.10)
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Cette approche requiert 1’égalité du nombre d’efforts recherchés et du nombre de réponses me-
surées. Verhoeven [VER 88] utilise cette relation pour identifier des efforts internes de machines
tournantes.

Cependant, il peut étre avantageux d’avoir un nombre de réponses mesurées supérieur au nombre
d’efforts recherchés. En effet, le fait de surdimensionner la quantité d’information introduite
permet de stabiliser le probleme. Un systeme ainsi surdéterminé est modélisé par une matrice
[H ()] mn rectangulaire, possédant m lignes correspondant aux m réponses et n colonnes cor-
respondant aux n efforts. L’obtention du modele inverse donnant {F{,,} a partir de {X(,,} est
réalisée par la méthode des moindres carrés. Les deux membres de 1’équation (2.9) sont mul-
tipliés par la transposée hermitienne (transposée de la conjuguée) de [H(,)|mn, de maniere a
obtenir un produit de matrices [H*H|,, carré, potentiellement inversible. Le systéme obtenu est
inversé de sorte a obtenir la relation :

{Flo)tn = ([Helmn) {X @) bm (m > n), (2.11)
avec ([H))mn)" = ([H(w)];n[H(w)]mn)_l[H(w)];zm pseudo-inverse de [H () |mn-

Cette formulation est utilisé dans le contexte de la mesure indirecte d’efforts en dyna-
mique depuis la fin des années 1970. Les premiers travaux, réalisés par Bartlett et Flannelly
[BE 79], puis Fabunmi [FAB 86], ont été introduits dans le domaine aéronautique appliqué aux
hélicopteres. On peut également citer les travaux de Powell et Seering [PS 84], et Hillary et Ewins
[HE 84]. La solution {F{.)}, de I’équation (2.11) est appelée solution au sens des moindres
carrés, car ce n’est pas une solution exacte sur le plan mathématique. En effet, si on ré-injecte
cette solution dans le systéme direct décrit par ’équation (2.9), le vecteur {X(,)},, obtenu a
posteriori n’est pas strictement égal au vecteur { X}, introduit initialement dans (2.11). Le
calcul d’une solution au sens des moindres carrés implique donc la reformulation mathématique
du probleme initial. Le probleme posé initialement peut étre formulé de la sorte :

déterminer { F(,)}n a partir de { X () }m et [H )] mn
satisfaisant la relation { Xy} = [H){ Flw)}-

La formulation du probleme au sens des moindres carrés est exprimée par :

déterminer { F(,)}n a partir de { X )} et [H () mn
minimisant la quantité ||[{ X )} — [Hw) [ {Flw) |-

L’appellation moindres carrés viens du fait que 1’on minimise la norme Euclidienne de la
différence entre les deux membres de 1’équation (2.9). La norme Euclidienne du vecteur {V'},,
est exprimée par :

KVl = VIIE + [Val2 + ..+ [V 2,

ou V; désigne la i¢ ligne du vecteur colonne {V'},,.

On cherche donc a minimiser une somme de valeurs au carré, d’ou I’appellation moindres
carrés. La solution du probleme défini au sens des moindres carrés est donnée par la relation
(2.11). Les principes généraux de la méthode des moindres carrés sont abordés en détail dans les
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ouvrages de Lawson et Hanson [LH 74] et de Golub et Van Loan [GVL 83].

Il est important de revenir sur la notion de non-exactitude de la solution au sens des moindres
carrés. En effet, les données du probleme {X(,)}, et [H(,)|mn, Obtenues par le calcul ou la
mesure, sont toujours plus ou moins entachées d’erreurs. Dans ces conditions, peut on encore
accorder de I’importance a la détermination mathématique exacte de la solution ? Cette question
est largement abordée dans I’ouvrage de Tikhonov et Arsenine [TA 76]. Ils y définissent la
notion de quasi-solutions, ensemble de solutions approchées acceptables du systeme. Pour un
probleme bien posé, la sélection parmi ces quasi-solutions peut s’effectuer simplement au sens
des moindres carrés, c’est a dire sélectionner {F,)}, permettant de reconstruire au mieux
{X(w)}m. Cest ce critere qui est implicitement employé lorsqu’on met en ceuvre la relation
(2.11).

Une restriction fondamentale pour 1’application de (2.11) est la nécessité pour la matrice
[H*H],,, d’étre inversible. Cette nécessité est une des clés de I’applicabilité de la mesure
indirecte d’efforts. Nous y revenons en détail dans la section 2.2.5. Par ailleurs, I’utilisation de
la relation (2.9) implique que les forces excitant la structure soient exclusivement situées sur les
degrés de liberté d’excitation considérés. La non prise en compte d’une excitation peut avoir de
lourdes conséquences sur la qualité des efforts reconstruits.

2.2.3 Optimisation de I’inversion de la matrice de transfert

Certains travaux relatifs a la mesure indirecte d’efforts a partir de fonctions de transfert me-
surées rapportent des approches pragmatiques pour faciliter et améliorer I'inversion. Deshan-
ghere [DES 87] suggere 1’utilisation de techniques d’analyse modale pour synthétiser la matrice
de transfert mesurée a partir de 1’extraction de parametres modaux. Cette opération permet de
lisser les courbes, et d’estimer plus justement la valeur de la fonction de transfert lorsque la
cohérence est mauvaise. Cette opération nécessite cependant une structure peu amortie et a den-
sité modale relativement faible. De plus, le bruit statistique lissé est remplacé par une erreur de
biais due a I’erreur sur les parametres modaux extraits, ce qui peu conduire a des efforts recons-
truits plus lisses, mais pas forcément plus justes.

De Vis et al. [DVHVDL 92] proposent une approche intéressante pour faciliter I'inversion de la
matrice de transfert : les valeurs faibles des transfert (antirésonances par exemple), supposées
entachées d’erreurs relativement importantes, sont mises a zéro. Cette démarche reste vraisem-
blable, car si un point d’excitation est tres peu vu d’un point de réponse (ce qui est traduit par un
transfert faible), ce point d’excitation peut étre considéré comme ayant des effets négligeables au
point de réponse considéré par rapport aux autres excitations.

Une troisieme technique mise au point pour améliorer I’inversion de la matrice de transfert a
été présentée par Mas et al. [MSW 94]. Cette technique se base sur la pondération des moindres
carrés. La méthode des moindres carrés se base sur la minimisation de la norme Euclidienne d’un
vecteur (voir plus haut). Le fait de pondérer chaque terme du vecteur minimisé permet d’ajuster
I’importance accordé a chaque ligne du systeme. Chaque membre de I’équation de base 2.9/ est
multipli€ par une matrice diagonale de coefficients de pondération :

Wiy A X} = "Wy Hw){Fw - (2.12)
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Ce qui donne la pseudo inversion suivante :

{Foy} = (W) s[Hw)) T Wiy o{Xw) - (2.13)

Lutilisation de la matrice de pondération permet de minimiser la quantité suivante :

1" Wiy s ({ X} = [Hw{Fuw}) -

Ainsi, I’'importance de chaque ligne du systeme (2.12) dans le processus de minimisation est
ajusté par la matrice de pondération. Chaque ligne du systeme correspond a un point de réponse
de la structure. L'importance accordée a chaque réponse peu donc étre aisément ajusté par ce
procédé. Le critere employé par Mas et al. [MSW 94] se base sur 1’utilisation du rapport si-
gnal bruit de chaque réponse mesurée pour ajuster les pondération. Janssens et Verheij [JV 00]
proposent d’utiliser la pondération pour normaliser la matrice de transfert. En effet, certains
points de réponse peuvent présenter des transferts beaucoup plus bas que d’autres, parce qu’ils
sont par exemple placés sur des positions beaucoup plus raides. Les réponses mesurées sont par
conséquent beaucoup plus faibles que sur d’autres points. Dans le but de prendre en compte
tous les capteurs avec un poids équivalent, une pondération permettant de donner une norme
équivalente a chaque ligne de la matrice de transfert est proposée. Une démarche équivalente,
validée lors d’une expérience [LPLP 02b], tend a montrer la 1égitimité de I’emploi systématique
d’une telle technique.

2.2.4 Meéthode d’inversion en coordonnées modales

L’inversion matricielle nécessaire a la résolution de 1’équation (2.11), effectuée pour chaque
abscisse fréquentielle de I’analyse, pouvait sembler coliteuse en temps de calcul dans les années
1980. De plus, I'inversion pouvait poser probleme en cas de mauvais conditionnement de la
matrice de transfert. Pour ces raisons, un certain nombre de travaux a été consacré a la diago-
nalisation du systeme (2.9). L’idée, initiée par Desanghere en 1985 ([DS 835], [DES 87]), est de
projeter les entrées et sorties du probleme dans la base des modes propres de la structure, de
maniere a retrouver le systeme diagonal décrit précédemment par 1’équation (2.5) :

{Xyw} = rh(w)J{Fg(w)}, (2.14)
1
pi(—w? + 2jwhie; + QF)

avec hy(,y = i° terme de la diagonale de '_h(w) N

Bien entendu, I’inversion de ce systeme devient triviale, la matrice '—h(w) _ étant diagonale.
La difficulté est transférée sur la projection des réponses mesurées dans la base modales, et sur
la reconstruction des efforts réels a partir des efforts modaux. Ces opérations se basent sur les
relations décrites précédemment dans la partie consacrée aux modeles éléments finis (relations
(2.2) et (2.3)) :

(X} =[x Xy} (2.15)
{Fyw)} = [@r] {Fl}-

Les matrices [®y]| et [®f] représentent les lignes de la matrice des modes propres [®]| pour
les degrés de liberté respectivement de réponse { X } et d’efforts { £’} considérés. Les matrices
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[@x] et [®F], ainsi que les paramétres modaux €2; et m; entrant dans le calcul de "/ peuvent
s’obtenir par un calcul analytique ou par calcul éléments finis. Cependant, il est également
possible d’accéder a toutes ces données en effectuant une analyse modale expérimentale de la
structure étudiée (cf. [LEM 88|, [LMS 96]). Cette analyse permet en plus de déterminer les
amortissement modaux ¢;. Par contre, I’analyse n’est possible que lorsque la structure observe
un comportement modal, c’est a dire lorsque la densité modale est réduite et que la structure est
peu amortie. Une fois le modele modal constitué, I’identification des efforts est réalisée par les
opérations successives suivantes :

— projection des réponses mesurées dans la base modale,
— détermination des efforts modaux,
— reconstitution des efforts dans la base spatiale a partir des efforts modaux.

Les opérations de projection nécessitent 1’inversion des relations (2.15). Ces inversions sont
classiquement réalisées par la méthode des moindres carrés. Soient p le nombre de modes du
modele modal, n le nombre d’efforts recherchés, et m le nombre de points de mesure :

{Xg(w)}p = [q)X]:;p{X(w)}m; (2.16)
{F(w)}n = [(I)F]Z;{Fg(w)}z?'

Cette méthode a 1’avantage, par rapport a la méthode d’inversion de la matrice de trans-
fert, de ne pas nécessiter 1’inversion pour chaque pas de I’analyse fréquentielle. L’unicité
des solutions des moindres carrés exprimé par (2.16) impose 3 conditions. Le nombre de
points de mesure m doit étre supérieur ou égal au nombre de modes pris en compte p,
le nombre de modes pris en compte p supérieur ou égal au nombre d’efforts reconstruits
n, et les matrices modales partielles [Pr| et [Px]| doivent étre inversibles. Cette derniere
condition n’est généralement pas cause de problemes. En effet, les déformées propres de la
structure sont théoriquement orthogonales, et si les degrés de liberté sont répartis correcte-
ment sur la structure, les matrices modales réduites [®| et [®x] sont bien conditionnées.
Finalement, la méthode d’inversion en coordonnées modales peut s’écrire comme suit :

{Frtn = [@rL Thiwyo) [@x15 0 { X @) b (2.17)

Avecm > p > n.

Les matrices [®r]” " et [®x]T sont des données fondamentales pour 1’application de la méthode
d’inversion en coordonnées modales. Zhang et al. [ZAB 90] ont consacré un article a I’utilisation
de telles matrices en analyse vibratoire, appelées filtres modaux discrets, composés de vecteur
modaux dits réciproques. La technique d’inversion en coordonnées modales a fait 1’objet de
nombreux travaux (Desanghere et Snoeys [DS 85], Desanghere [DES 87], Shih et al. [SZA 89],
Dobson et Rider [DR 90], Zhang et al. [ZAB 90], Hansen et Starkey [HS 90], Warwick et
Gilheany [WG 93], Hadjit et al. [HCDV 97]). Deux points importants restent a souligner :

— I’omission d’un mode propre non négligeable dans la bande de fréquence étudiée a de
fortes conséquences sur la justesse des efforts reconstruits,
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— la projection de I’'inversion dans la base modale supprime les possibles mauvais condition-
nement de matrices a inverser. Mais cela ne résout pas pour autant le mauvais condition-
nement du systeme global exposé en (2.17), qui reste similaire au systeéme d’inversion de
matrice de transfert classique (2.11). On peut cependant utiliser cette méthode dans un but
de régularisation, ce point sera abordé dans la partie 2.2.6.

2.2.5 Conditionnement du probléme inverse

Nous pouvons rappeler, pour entamer cette partie, la définition du probléme bien posé au
sens de Hadamard exposée au début de ce chapitre. Un probleme, pour étre qualifié de bien
posé, doit avoir une solution unique et stable devant de petites variations des données d’entrées.
L’existence de la solution dépend de I’inversibilité du systeme (2.9), qui est équivalente que
I’on considere I’inversion de la matrice de transfert classique (2.11) ou en coordonnées modales
(2.17). Si la matrice [H*H],, du systtme (2.11) est inversible, les conditions d’existence
et d’unicité d’une solution au sens des moindres carrés est garantie. Si la matrice n’est pas
inversible, on ne peut pas résoudre le probleme tel quel, il doit étre reformulé. Cependant, si
les fonctions de transfert sont issues de mesures, il est tres rare de tomber réellement sur une
matrice non inversible, ce qui n’est pas un point positif, bien au contraire. En effet, le bruit de
mesure entachant nécessairement la matrice de transfert, la singularité du systeme réel peut étre
masquée. Ce phénomene est abordé largement dans 1’ouvrage de Tikhonov et Arsenine [TA 76],
et est constaté des les premiers travaux consacrés a la mesure indirecte d’efforts (cf. Fabunmi
[FAB 87], Lee et Park [LP 94]). Ibrahim [IBR 88] approfondit I’étude de ce probleme dans le
cadre de I’analyse modale. Finalement, un seul critére permet en général de qualifier un systéme
de bien ou mal conditionné : la stabilité de la solution {F'},, devant une petite variation des
données d’entrée [H],,, et {X },,. Pour les systemes linéaires tels que (2.11), cette stabilité est
liée a I’amplification de I’erreur due a I’inversion de la matrice [H* H,,,,, qui peut étre quantifiée
par le rapport entre ses valeurs propres extrémes. Les racines carrées de ces valeurs propres sont
appelées valeurs singulieres de la matrice de transfert rectangulaire [H],,,. Le rapport entre les
valeurs singuli¢res maximum et minimum de [H|,,,, est appelé le nombre de conditionnement,
et est compris entre 1 et +-00. Plus ce rapport est grand, plus le syst¢eme devient mal conditionné,
et plus le probleme est rendu instable. Si la matrice [H |,,,,, posséde des valeurs singulieres nulles,
elle est dite dégénérée, et la matrice [H* H],,, n’est pas inversible. Le probléme ne posseéde dans
ce cas pas de solution unique. Le nombre de valeurs singuliéres non nulles de [H],,, est appelé
son rang. Si [H|,,, est dégénérée, elle posseéde un rang r inférieur au nombre de colonnes n, et
son nombre de conditionnement est infini. Au final, il est généralement admis que le nombre de
conditionnement de la matrice de transfert est un bon indicateur de confiance des efforts obtenus
par mesure indirecte.

En cas de nombre de conditionnement fini mais élevé de matrice de transfert mesurée, deux
interprétations peuvent étre faites :

— le systéme est inversible, bien que mal conditionné,

— le systeme est dégénéré (non-inversible), et les valeurs singulieres les plus petites sont en
fait des valeurs nulles rendues non nulles par les incertitudes de mesure.
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La limite entre ces deux interprétations est extrémement floue, de sorte que des systemes
mal conditionnés et dégénérés peuvent €tre pratiquement indiscernables. Cela revient a dire que
dans de nombreux cas, le rang réel du systeme étudié est indéterminé.

Les causes pouvant entrainer un mauvais conditionnement de la matrice de transfert sont

multiples. Pour pouvoir comprendre ces causes, il faut noter que le conditionnement d’une
matrice rectangulaire de m lignes et n colonnes, avec m > n, caractérise le degré de dépendance
linéaire entre les vecteurs représentant les colonnes de la matrice. Chaque colonne de la matrice
de transfert [H, (w)]mn représente la déformée de la structure sur les m points de mesure a une des
n forces recherchées a la fréquence w. Le conditionnement de [H )], dépend donc du degré
d’indépendance linéaire des n déformées de la structure dues aux n excitations.
Les chercheurs a I’origine des premiers travaux de mesure indirecte d’efforts ont été confrontés
a des mauvais conditionnement de matrices. Powell et Seering [PS 84] ont identifi€ une premiere
raison pouvant entrainer un mauvais conditionnement de la matrice de transfert. Si deux
points d’excitation sont physiquement trop proches, les déformées correspondantes sont trop
semblables, plus spécialement en basses fréquences, ce qui crée une dépendance linéaire entre
deux colonnes de la matrice de transfert. Pour le systtme en coordonnées modales, cela ce
traduit par une matrice [® | non inversible. Hillary et Hewins [HE 84], Fabunmi [FAB 86],
puis Desanghere [DES 87] ont constaté qu’un fort conditionnement apparait au voisinage
fréquentiel des résonances de la structure. Ce fort conditionnement est du au fait que la réponse
de la structure est fortement dominée par une seule déformée propre. Quel que soit le point
d’excitation, la réponse de la structure est alors quasiment égale a cette déformée propre a un
facteur pres. Il en résulte que toute les colonnes de la matrice de transfert sont linéairement
dépendantes, ce qui crée un rang de valeur 1. Bien sir, cette singularité est le plus souvent
masquée dans la réalité. D une part les incertitudes de mesure suffisent généralement, comme
nous 1’avons dit précédemment, a produire une matrice de transfert de rang n. D’autre part,
la réponse de la structure sur une fréquence propre, bien que largement dominée par le mode
résonnant, contient également d’autres déformées modales, ce qui est d’autant plus vrai que
I’amortissement du mode dominant est important. Le probleme peut également étre amoindri
par un caractere local du mode dominant. En effet, en cas de mode local, la déformée propre
correspondante ne domine la réponse de la structure que localement. En observant I’équation
de la mesure indirecte d’efforts en coordonnées modales (2.17), on constate que la participation
modale joue un réle fondamental dans la détermination du rang de la matrice de transfert. il y
apparait que le rang de la matrice [H| est égal au mieux au nombre de modes participant a la
réponse. C’est Fabunmi ([FAB 86], [FAB 87]) qui introduisit et expliqua le premier ce critere
d’ordre général. Ainsi, le nombre d’effort identifiables a la fréquence w est égal au nombre
de modes participant a la réponse. Ce critere est évidemment fortement pénalisant en basses
fréquences, domaine spectral de la réponse de la structure possédant la densité modale la plus
faible. L’ensemble de ces cas sont représentés sur une structure simple possédant deux degrés
de liberté sur la figure 2.1. Les points de mesure de la réponse ne sont pas représentés sur
le schéma, ils sont supposés €tre en nombre au moins €gal au nombre d’efforts recherchés et
idéalement répartis sur la structure.
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Finalement, les criteres permettant d’assurer un bon conditionnement du probleme de mesure
indirecte d’efforts peuvent étre résumés en quatre points :

— le nombre de points de mesure doit €tre supérieur au nombre de points d’excitation, et ils
doivent étre uniformément répartis sur la structure,

— les excitations recherchées doivent étre suffisamment espacées pour produire des réponses
différentes,

— le nombre de modes participant a la réponse de la structure doit €tre supérieur ou égal au
nombre d’efforts recherchés,

— si le probleme est résolu en coordonnées modales, le nombre de points de mesure doit étre
supérieur ou égal au nombre de modes participant a la réponse de la structure (voir partie
précédente).

Systéme étudié Systéme modal
correspondant

v
0 J - Ny =2, Rang(H) =2
{ Forces identifiables

¢ Forces trop proches
0 Nr=2, Rang(H) =1
Forces indiscernables

v Prédominance d’un mode
J I X (voisinage d’une fréquence propre)
%l Nr=2, Rang(H) =1
Forces indiscernables
v
w $%' §¢ Ny =3, Rang(H) =2
Forces indiscernables

F1G. 2.1 — Faisabilité de la mesure indirecte d’efforts

Le premier point est le moins contraignant, le placement des capteurs et leur nombre restant
des parametres facilement modifiables, voir optimisables (cf. Lee et Park [LP 94]). Le second
point est également contournable. En effet, si deux efforts s’averent indiscernables, le probleme
peut étre aisément reformulé en ne recherchant non pas les deux efforts séparément mais un
effort résultant, les autres efforts recherché n’en patissant pas. Le troisieme point est de loin
le plus pénalisant. Au voisinage des fréquence propres de systemes peu amortis, le nombre
d’efforts identifiables est ramené a 1. Quand la densité modale de la structure est faible (en
basses fréquence essentiellement), le nombre d’efforts identifiables est borné sur des plages de
fréquences qui peuvent étre relativement larges. Fabunmi ([FAB 86], [FAB 87]) a longuement
décrit les limitations de la mesure indirecte d’efforts due a une participation modale faible. La
matrice de transfert en coordonnées modales, d’apres (2.17), est décomposée comme suit :

[H o) lmn = [Px)mp Piw) opp[ P - (2.18)
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L’idée de Fabunmi est d’examiner le rang des deux matrices suivantes issues de la formulation
précédente :

[aF(w)]pn - '_h(w)_lpp[¢F]£pa (219)

[aX(w)]pm = ([(I)X]mprh(W)—'pp)T

Il montre dans [FAB 86] que le rang de la matrice [H(.)|m, est déterminée par le plus petit
des rangs des matrices [ p()|pn €t [x (w)]pm. De plus, il définit le rapport modal (modal ratio)
en examinant les normes des lignes de ces deux matrices. En classant ces normes par ordre
décroissant, le rapport modal est définit par le rapport entre la premiere et la n° norme, n
correspondant au nombre d’efforts recherchés. Quand ce rapport ce rapproche de 1, cela signifie
que la n® participation modale est équivalente a la premiere. Lorsque ce rapport tend vers 0, cela
signifie que la participation du n° mode est négligeable, et donc que les efforts ne sont pas iden-
tifiables. Ce rapport fournit un indicateur similaire a I’inverse du nombre de conditionnement de
la matrice de transfert définit précédemment, mais il nécessite la connaissance du modele modal
de la structure. Un indicateur similaire, le facteur de contribution modal, est introduit par Han
and Wicks [HW 90]. Cet indicateur est déterminé, pour chaque mode et chaque fréquence, par
le rapport entre la contribution du mode considéré et la contribution du mode dominant.

Optimisation du conditionnement

Dans la plupart des cas, la réponse de la structure étudiée est mesurée en terme d’accélérations
ou de vitesses de déformation. Des les prémices de la mesure indirecte, d’autres types de données
ont cependant été utilisées avec succes. En effet, I’injection dans le probleme de données de
nature différente (contraintes [HE 84| [EJR 88] [HW 90], rotations [HW 90]), tend a améliorer
la reconstruction des efforts. Hillary et Ewins [HE 84] ont démontré la supériorité des données
de contraintes par rapport aux données d’accélérations. En effet, une matrice composée de
transferts en contraintes est par nature mieux conditionnée qu’une matrice de transferts en
accélération.

Quelques travaux ont trait a I’optimisation du placement des réponses vibratoires (cf. Lee et
Park [LP 94], Blau [BLA 00]). Le principe est de minimiser le nombre de conditionnement de
la matrice de transfert. Mais ces méthodes ne résolvent pas le probleme lorsque le systeme est
physiquement mal conditionné, elle ne permettent que d’optimiser le placement des capteurs.
Par ailleurs, 1’optimisation étant faite pour I’intégralité de la bande de fréquence étudiée, des
compromis sont a faire, les placements optimaux n’étant pas identiques d’une fréquence a
I’autre. Une solution plus couramment employée est la surdétermination conséquente du nombre
de points de mesure par rapport au nombre d’efforts recherchés. Enfin, il est évident qu’une regle
d’ordre général s’impose dans les différentes stratégies de placement de capteurs : les réponses
mesurées doivent €tre situées au plus pres des excitations, de maniere a « diagonaliser » le plus
possible le systeme de transferts.

La reconstruction d’effort est intrinsequement critique au voisinage des fréquences propres
de la structure excitée. Une approche originale a été€ introduite par Lee et Park [LP 94] pour
surmonter ce probleme. L’idée est tout simplement d’ajouter un batteur de maniere a décaler en
fréquence le mode incriminé. Ainsi, la matrice de transfert est rendue inversible, donc les efforts
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reconstructibles. Cette opération se rapproche plus de la régularisation physique du probleme
que de d’une simple optimisation du conditionnement. Cependant, pour étre efficace, 1’ajout du
batteur doit modifier significativement le comportement de la structure, ce qui peut modifier
les efforts recherchés. De plus, la mise en ceuvre d’une telle technique sur un systeme réel
semble difficilement réalisable. Une approche différente consiste a jouer sur I’amortissement
de la structure. En effet, une structure amortie génere des pics moins marqués sur ses fonctions
de transfert. Le conditionnement en est donc amélioré (cf. Mas et al. [MSW 94]). Lee et Park
[LP 95] proposent d’ajouter numériquement de 1’amortissement aux fonctions de transfert
mesurées. Cette approche permet de lisser les efforts reconstruits, mais introduit une erreur de
biais du fait de la surestimation de I’amortissement réel présent pendant la mesure des réponses
de la structure.

2.2.6 Méthodes de régularisation

Le mauvais conditionnement de la matrice de transfert est un probleme central pour la
mesure indirecte d’efforts. Lorsque 1’on a affaire a un conditionnement critique, la présence
d’incertitudes sur les quantités mesurées est fatalement a 1’origine de fortes erreurs sur les ef-
forts reconstruits. C’est pourquoi des les premiers travaux sur la mesure indirecte d’efforts une
régularisation mathématique est évoquée. Régulariser un probleme mal conditionné signifie faire
baisser I’hypersensibilité de la solution aux variations des données d’entrée. Deux techniques ont
été expérimentées en mesure indirecte d’efforts : la TSVD (pour Truncated Singular Value De-
composition) et la régularisation de Tikhonov. Ces deux méthodes se basent sur le fait que 1’hy-
persensibilité du probleme est due a I’existence de multiples pseudo-solutions potentiellement
admissibles. La régularisation TSVD ou Tikhonov sont deux méthodes permettant d’ajouter un
critere de choix sur I’ensemble des solutions potentielles, ce criteére se basant sur la norme de
la solution. Les deux méthodes introduisent un parametre de régularisation qu’il est nécessaire
d’ajuster.

Pour décrire mathématiquement les effets des deux types de régularisation, on introduit la
décomposition en valeurs singulieres de la matrice de transfert. Cette décomposition s’écrit sous
la forme suivante :

[H]on = [Ulmn' S_nn|V]E, avecm > n, (2.20)

avec ' S _,,, matrice diagonale des valeurs singulieres classées par ordre décroissant,
[V],, matrice unitaire
et [U]mn telle que [U),[Ulmn = "I inn-
Cette formulation nous permet d’exprimer la pseudo-inverse de la matrice de transfert calculée a
partir de sa SVD :

[H o = [VInn" S sn UL (2.21)
Il est évident dans I’expression (2.21) que de petites variations des petites valeurs singulieres
+

mn*

peuvent étre, de part leur inversion, a I’origine de variations importantes de la solution [H]|
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La troncature de valeurs singulieres

Le nombre de valeur singulieres non nulles de la matrice [H] définit son rang, c’est a dire
le niveau de dépendance linéaire de ses colonnes. En pratique, le bruit entachant les mesures
de fonctions de transfert mesurées masque ces dépendances linéaires, de sorte que les valeurs
singulieres sont en général toutes non nulles. De maniere générale, les plus petites valeurs sin-
gulieres de la matrice de transfert sont responsables de 1’hypersensibilité de I’inversion. Une ap-
proche pragmatique pour réduire cette hypersensibilité est de considérer les plus petites valeurs
singulieres comme nulles. Il est alors nécessaire de fixer un seuil en dessous duquel les valeurs
singulieres sont rejetées. Ce seuil, qui constitue le parametre de régularisation, est généralement
définit en fonction du niveau d’incertitude des fonctions de transfert composant [H]. Si ’on
considere un nombre r de valeurs singulieres retenues, I’équation (2.21) devient :

(Hlp = V] S U],

mn mr:*

(2.22)

Cette technique a été décrite dans le cadre de la mesure indirecte d’efforts par Powell et

Seering en 1984 [PS 84], et utilisées dans de nombreux travaux par la suite ([EJR 88]], [HEN 94],
[VER 97], [VKGB 99], [KVKK 99], [JVT 99], [TT 03a]).
La troncature de valeur singulieres revient a admettre un niveau de dépendance linéaire entre
les colonnes de la matrice de transfert. La mesure indirecte d’efforts admet dans ce cas une
infinité de solutions. L’application de (2.22) revient alors a construire une pseudo-inverse [H]*
permettant d’obtenir la solution { #'} de norme Euclidienne minimale (cf. [LH 74]). La technique
TSVD se rapproche de la technique de mesure indirecte d’efforts par projection dans la base
modale. En comparant les équations 2.17 et 2.22, il apparait que dans les deux cas le systéme est
diagonalisé avant d’€tre inversé. Dans le cas de I’inversion en coordonnées modales, la troncature
éventuelle dans certaines bandes de fréquence de modes peu sollicités permet de la méme facon
de régulariser le probleme.

La régularisation de Tikhonov

La régularisation de Tikhonov permet, comme la TSVD, d’ajouter un critere sur la norme de
la solution. Rappelons la formulation du probleme au sens des moindres carrés :

déterminer { F(.)}n a partir de { X }m et [H () mn
minimisant la quantité |[{ X )} — [Hw) [{Flw) H]-

La formulation du probleme des moindres carrés au sens de Tikhonov, exprimée en [TA 76],
devient :

déterminer {F )} a partir de { X (o) }m et [Hu)lmn
minimisant la quantité [|[{ X ()} — [H)[{Flw) }H| + B [{Fw) Hl-

Le parametre 3 (réel positif) permet d’accorder plus ou moins d’importance dans le proces-
sus de minimisation a la norme de la solution ||{F{.,}||. La régularisation de Tikhonov est un
outil antérieur a la TSVD, car il ne nécessite pas I’utilisation de la décomposition en valeurs
singulieres. L’ expression matricielle de la régularisation de Tikhonov est décrite par le systeme
suivant :

{Fytn = (HwimHw)lmn + B Tamn) ™ THw))fm {X @) b (2.23)
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Le parametre 3, qui constitue le parametre de régularisation, renforce la diagonale de la matrice
([H )] [H(w)]mn) permettant de faciliter son inversion.

Dans le but de comparer la régularisation de Tikhonov a la méthode de TSVD, exprimons la
relation (2.23) en remplacant [[ ] par sa décomposition en valeurs singuliéres (pour alléger les
formules, nous ne signalons pas la dépendance en fréquence symbolisée par la pulsation w) :

{F} = (V]'S2[V]" + B 1) V] SLIUT{X}.

On note que
BT =BVIVIT VIV = BIV] L[VT,

ce qui donne
{F} = [VI("S2*+ 5 1) SUUT{X S,

soit
{F} = [V]" S, UT{ X}, (2.24)

r r r —
avec' S  ="8 + 35,7

ou s = s; + < pour la i¢ valeur singuliere.
i

La régularisation de Tikhonov est donc une opération d’altération des valeurs singulieres
(cf. Blau [BLA 00]). Plus une valeur singuliere est petite, plus le parametre de correction 3 va
la rehausser. Au contraire, si une valeur singuliere est importante, la correction sera minime.
La régularisation de Tikhonov est donc différente de la TSVD. Au lieu de tronquer les valeurs
singulieres responsables de 1I’hypersensibilité, elle les rehausse de maniere a diminuer leur effet
néfaste. Cette méthode est mise en ceuvre par Nelson et Yoon sur un probleme de mesure indirecte
de sources acoustiques ([NY 98], [YN 98]) et plus récemment dans le domaine de la mesure
indirecte d’efforts vibratoires par Kim et al. [KWN 02], et Thite et Thompson [TT 03b].

Pondération par la droite de la matrice de transfert

La norme Euclidienne de la solution { F'} devenant un critére de choix de la solution, il est
important d’ajuster les unités des composantes de {F'} pour ne pas négliger certaines d’entre
elles. Ce réajustement, qui peut €tre vu comme une pondération par la droite de la matrice de
transfert, est tres semblable a la pondération par la gauche décrite en 2.2.3, réalisée pour ajuster
I’importance relative des composantes de la réponse { X }.

Le choix des parametres de régularisation

L’étape critique lorsque I’on utilise la TSVD ou la régularisation de Tikhonov est le choix
du parametre de régularisation. Pour la TSVD, le parametre est un seuil au dessous duquel les
valeurs singulieres sont rejetées. Ce seuil peut étre ajusté par rapport a la valeur singuliere la plus
forte. Romano et Lopez [RL 96] rejettent pour leurs travaux les valeurs singulieres inférieures a
10 % de la valeur singuliere prépondérante. Une approche plus précise est de régler le seuil en
fonction du niveau de bruit présent dans la matrice de transfert (cf. [PS 84], [VER 97], [JVT 99],
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[JVL 02], [TT 03c]). Les bornes d’erreur sur les valeurs singulieres d’une matrice en fonction
de I’incertitude sur les quantités la constituant sont donnés dans des ouvrages traitant de calcul
matriciel (cf. [LH 74], [NEU 98]]). La difficulté réside dans 1’estimation des erreurs entachant les
fonctions de transfert (cf. section suivante 2.2.7).

L’ajustement du parametre de régularisation de Tikhonov est plus difficile a mettre en ceuvre
, ce qui explique que malgré I’antériorité de la méthode sur la TSVD, sa mise en ceuvre dans
le domaine de la mesure indirecte d’efforts est plus récente. Les méthodes d’ajustement du pa-
rametre de régularisation de Tikhonov portent des noms divers tels que la Validation Croisée
Ordinaire (OCV), le Validation Croisée Généralisée (GCV), la courbe en L (L-curve). Cette
derniere méthode part du principe que le parametre de régularisation n’est pas assez important
tant que son augmentation entraine une forte diminution de la norme de la solution et une aug-
mentation minime du résidu. Utilisée au chapitre 12, la méthode de la courbe en L fait I’objet
de I’annexe Bl de ce présent travail. Nous n’aborderons pas plus le développement de ces tech-
niques, faisant encore I’objet de nombreux développements (nous donnons cependant quelques
références sur le sujet : Hansen [HAN ], Neumaier [NEU 98], Busby et Trujillo [BT 97], Nelson
et Yoon [NY 98], Thite et Thompson [TT 03b]).

Les limites de la régularisation mathématique

A lack of information cannot be remedied by any mathematical trickery. Ces mots de
Lanczos [LAN 61] a propos des systemes linéaires mal conditionnés expriment parfaitement
les limites des méthodes de régularisation lorsque 1’on désire les appliquer aux techniques de
mesure indirecte d’efforts. Les outils de régularisation mathématique ont en effet un défaut
majeur qu’il faut toujours garder a I’esprit lorsqu’on les utilise : ils permettent de quantifier
séparément des efforts qui sont physiquement indiscernables. Ce type de méthode ajoute un
critere a priori de minimisation de la norme de la solution, qui conduit a choisir parmi une
infinité de solutions le vecteur d’efforts de norme minimale, qui n’est pas forcément la solution
la plus proche de la réalité. Ces remarques a propos de I’application de la régularisation a la
mesure indirecte d’efforts ont été faites par plusieurs scientifiques (Stevens [STE 87], Fregolent
[ES 90], To et Ewins [TE 95]). Prenons I’exemple simple du systeme masse ressort a un degré
de liberté. Appliquons lui deux forces quelconques. La mesure indirecte d’efforts ne permet
pas physiquement d’identifier ces deux forces. Cependant, la régularisation d’un tel systeéme va
permettre de quantifier les deux efforts a partir du critere de minimisation de leurs normes, ce
qui peut €tre a 1’origine d’erreurs importantes. Il faut cependant noter que dans de nombreux
cas, la régularisation est la seule solution permettant d’aboutir a une solution non dénuée de sens
physique. Tout dépend alors de I’efficacité du choix du parametre de régularisation.

2.2.7 Incertitude sur les efforts reconstruits

La mesure indirecte d’efforts est soumise a deux types d’erreurs : I’erreur de mesure pertur-
bant les réponses de la structure et éventuellement la matrice de transfert (si elle est mesurée),
et I’erreur de biais sur la matrice de transfert (qu’elle soit calculée ou mesurée). Si la matrice
de transfert est mesurée, I’erreur de biais représente les variations de la structure entre la phase
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expérimentale d’acquisition des fonctions de transfert et la phase opératoire d’acquisition des
réponses vibratoires. Si la matrice de transfert est estimée par calcul (€léments finis ou méthode
analytique), I’erreur de biais représente la différence entre le modele utilisé et la structure réelle.
L’erreur de mesure est aisément chiffrable, tandis que I’erreur de biais est difficile a estimer, et
peut étre en pratique beaucoup plus handicapante que I’erreur de mesure. Ce probléme est sou-
levé dans de nombreux travaux (cf. Stevens [STE 87], Zhang [ZHA 98]). Cependant, la grande
majorité (pour ne pas dire I’intégralité) des travaux relatifs a 1’étude de I’erreur dans la mesure
indirecte d’efforts ne tiennent compte que de I’erreur de mesure. Il est donc clair que ces tra-
vaux ne donnent pas une marge d’erreur sur 1’estimation des efforts réels, mais seulement sur
I’estimation de pseudo-forces (cf. Janssens et Verheij [JV 00]), les pseudo-forces étant définies
par les forces a injecter dans le modele pour produire la méme réponse que la structure réelle.
L’incertitude sur les pseudo-forces reconstruites est donc gouvernée par les incertitudes de me-
sure, tandis que 1’écart entre les pseudo-forces et les forces réelles dépend de I’erreur de biais. La
difficulté est que 1’écart entre les pseudo-forces et les forces réelles, difficilement chiffrable, peut
s’avérer beaucoup plus important que la marge d’incertitude donnée aux pseudo-forces. Le pa-
ragraphe suivant mentionne cependant les principaux travaux relatifs a 1I’estimation cette marge
d’incertitude.

Marge d’incertitude donnée aux pseudo-forces reconstruites

La détermination de la marge d’incertitude sur les pseudo-forces se base sur deux estima-
tions : I'incertitude sur les données d’entrée et le facteur d’amplification d’erreur apporté par
I’inversion de la matrice de transfert. Les premieres techniques visant a borner 1’amplification
de I’erreur se basent sur le conditionnement de la matrice de transfert (cf. Hansen et Starkey
[HS 90], Lewit [LEW 93], Blau [BLA 00]). Les détails des formulation d’amplification d’erreur
sont détaillées dans des ouvrages traitant de calcul matriciel (cf. Lawson et Hanson [LH 74]). Les
incertitudes des données d’entrée (fonctions de transfert et réponses vibratoires) sont estimées a
partir des outils d’analyse spectrale utilisés. Le dernier chapitre de I’ouvrage de Bendat et Piersol
[BP 80] est enticrement consacré a I’estimation des erreurs de mesure en analyse spectrale. Rog-
genkamp et Bernhard [RB 93] donnent une estimation de I’incertitude sur les efforts reconstruits
a partir de données interspectrales. Les travaux récents de Blau ([BLA 99], [BLA 00]) appro-
fondissent 1’analyse de 1’effet des erreurs statistiques de mesure dans les techniques de mesure
indirecte d’efforts. Janssens et Verheij [JV 00] proposent quant a eux une analyse basée sur la
construction d’une matrice de covariance des réponses mesurées, permettant de juger la stabilité
du systeme stationnaire étudié.
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Chapitre 3

Analyse spectrale de systéemes stationnaires
- application a I’identification de sources
vibratoires localisées a priori

Le troisieme et dernier chapitre de cette partie bibliographique est consacré aux techniques
d’analyse spectrale des signaux stationnaires. Une premicre partie est vouée a la description
des outils classiques d’analyse des signaux issus de systemes stationnaires et a leur utilisation
pour la séparation statistique de sources. La seconde partie traite de leur emploi en tant que pré-
traitement des données pour 1’application des techniques de mesure indirecte d’efforts décrites
au chapitre précédent.

3.1 DP’analyse statistique des vibrations de systemes station-
naires

Cette premicre partie a pour objet d’exposer les différentes techniques d’analyse du signal
permettant de caractériser un ensemble d’enregistrements temporels de signaux stationnaires
acquis simultanément. Une premiere section est consacrée a la description de I’outil de base
de ce type de techniques : le moyennage spectral. La notion de cohérence entre deux signaux
est introduite dans une deuxieme section. Les troisiemes et quatriemes sections sont consacrées
a deux techniques d’analyse spectrale, respectivement 1’analyse spectrale conditionnée (ASC) et
I’analyse spectrale en composantes principales (ASP).
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3.1.1 autospectre moyenné

Le spectre d’un signal temporel est une décomposition de ce signal en une somme de fonc-
tions sinusoidales possédant chacune une fréquence, une amplitude et une phase. Lorsque I’on
désire caractériser un signal temporel stationnaire, on a recours au calcul de son spectre. L’algo-
rithme FFT (Fast Fourier Transform) utilisé permet de calculer le spectre a partir d’une fenétre
temporelle relativement breve, par exemple 1 s pour obtenir une résolution spectrale de 1 Hz.
La décomposition d’un signal temporel discret fini en une somme de fonctions sinusoidales est
donnée par I’expression de la transformée de Fourier discrete inverse :

N
o 1 2
.I(t) - ZX(fi)e]%rfltv le [t07t0 + f_7t0 + f_7 "'7t0 +
i=1 ¢ ¢
avec f; = fe%,
N nombre d’échantillons d’une fenétre temporelle,
fe fréquence d’échantillonnage du signal

N-1
fe

I (3.1

et X (f;) spectre discret complexe.

Le spectre X (f) obtenu pour une fenétre temporelle particuliere est appelé spectre instantané.
X (f) étant périodisé de par le caractere discret du signal temporel z(¢), la bande de fréquence
utile de X (f) est f € [0, ..., fe/2]. Pour la méme raison, le signal temporel z(¢) ne doit pas
contenir de composante sinusoidale de fréquence supérieure a f. /2 sous peine de recouvrement
spectral (théoreme de Shannon). L’ autospectre instantané peut étre défini par le produit du spectre
instantané par son conjugué, c’est-a-dire le carré de son amplitude. Pour caractériser un signal
stationnaire, on a recours a un procédé de moyennage des autospectres instantanés obtenus pour
différentes fenétres temporelles. L’autospectre d’un signal temporel x(¢) est la moyenne des
autospectres instantanés obtenue pour n fenétres temporelles :

Sulf) = (Xi(H) X)) = (X1 (F) ), (32)
ou I’opérateur (.),, représente le moyennage de n éléments.

Le cas de signaux périodiques

les signaux périodiques appartiennent a la classe des signaux stationnaires déterministes, c’est a
dire qu’ils sont prévisibles. De plus, ils sont par définition entierement caractérisés par la des-
cription temporelle d’une seule période. L’ autospectre moyenné d’un signal périodique est a
caractere discret, c’est a dire que I’énergie est concentrée sur les harmoniques correspondant aux
multiples de la fréquence fondamentale, valant I’inverse de la durée d’une période.
L’inconvénient majeur du moyennage spectral appliqué aux signaux périodiques est qu’il perd
I’information de décalage temporel entre les différentes harmoniques (information donnée par la
phase du spectre d’une période). De ce fait, la reconstruction temporelle d’une période du signal
a partir d’un autospectre moyenné est impossible.

3.1.2 Interspectre et cohérence

La phase du spectre d’un signal obtenu pour différentes fenétres temporelles n’est pas
déterministe, excepté pour un signal périodique synchronisé avec le moyennage (principe de
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I’order tracking). Cependant, les phases relatives de différents signaux acquis simultanément
peuvent avoir une espérance non nulle. Pour analyser les phases relatives de deux signaux, I’ou-
til utilisé est I’interspectre. L’interspectre moyenné sur n fenétres temporelles de deux signaux
x1(t) et xo(t) est définit par :

S12(f) = (X1(f) Xa(f))n, (3.3)
X1(f) et Xo(f) représentant les spectres de x; () et de x2(t) obtenus pour n fenétres.

En utilisant la forme complexe des spectres X; = |X;|e’* et X, = |Xy|e’?, on réécrit la
définition (3.3) en faisant apparaitre explicitement la phase relative :

Siy = (| X1 X,|e?B~),. (3.4)

La relation (3.3) montre I’importance de la stabilité de la phase relative (§ — «) sur la
détermination de Si». Si le décalage de phase des spectres X;(f) et Xo(f) est invariable sui-
vant la fenétre temporelle observée, I’interspectre moyenné tend vers une valeur non nulle d’am-
plitude (|X;X5|),. Si les phases des deux signaux varient de maniere aléatoire d’une fenétre a
I’autre, I’espérance de I'interspectre est nulle (a cause de I’espérance nulle du moyennage de
¢1(A=2)). Dans cet esprit, la stabilité des phases relatives de deux signaux peut étre quantifiée
en comparant le carré de 1’amplitude de leur interspectre au produit de leurs autospectres. Cet
indicateur est la cohérence des deux signaux :

2 Sl (X Xo)?
12 511322 <X1X1>n<X2X2>n

La cohérence de x(t) et z5(t) a une espérance de 1 lorsque les phases relatives des deux

(3.5)

signaux sont totalement déterministes, on est alors en présence de deux signaux totalement
cohérents. Si la cohérence tend vers 0 quand le nombre de moyennes augmente, les deux signaux
sont dits incohérents. La cohérence entre les deux signaux peut également tendre vers une valeur
déterminée comprise entre 0 et 1, les deux signaux sont dans ce cas dits partiellement cohérents.

La cohérence permet de séparer les autospectres des deux signaux x () et z5(¢) en une part
cohérente et une part incohérente avec 1’autre :

S = ’7%2511 + (1- 7%2)511 ; (3.6)
~ - ~———

part coherente avec x2(t)  part incoherente avec xa(t)

Sop = ViS22 +  (1—=77)5%
~—— ~——

part coherente avec x1(t)  part incoherente avec x; (t)

Cohérence, causalité et périodicité

Dans les domaines des vibrations et de I’acoustique, la notion de cohérence est souvent rap-
prochée de la notion de causalité. De maniere générale, s’il existe une relation physique linéaire
entre deux signaux, on peut affirmer qu’un rapport de causalité entre ces deux signaux implique
leur cohérence. Cependant, I'inverse est faux : la cohérence entre deux signaux n’implique pas
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forcément un lien de causalité entre eux. Un exemple flagrant, qui nous concerne particulierement
dans le cadre de cette these, est exposé par Russel en [RUS 82]. Cet exemple concerne 1’analyse
des cohérences entre les signaux de pression a I’intérieur des chambres de combustion d’un mo-
teur. Les explosions ayant lieux dans les différents cylindres sont des phénomenes physiquement
indépendants, donc sans rapport de causalité entre eux. Cependant, les signaux de pression cy-
lindre observent un niveau de cohérence important. Cela peut s’expliquer par la nature périodique
des signaux de pression cylindre. En effet, on peut dire de maniere générale que deux signaux
périodiques de méme période sont forcément cohérents, qu’il existe ou non un rapport de cau-
salité entre eux. De la méme maniere, on peut dire que deux signaux périodiques de périodes
différentes sont forcément incohérents (sauf dans le cas ou ils observent certaines harmoniques
rigoureusement égales).

3.1.3 L’analyse spectrale conditionnée (ASC)
Autospectres et interspectres conditionnés

L’analyse spectrale conditionnée (ASC) a été développée des la fin des années 60, on peut
citer en premier lieu les ouvrages de référence sur le sujet de Jenkins et Watts [JW 68] et de Ben-
dat et Piersol [BP 80]. Les quantités spectrales conditionnées ou résiduelles sont définies comme
étant la part d’un autospectre ou d’un interspectre incohérente avec un signal de référence.
Comme nous 1’avons écrit précédemment en (3.6), la partie d’'un autospectre S1; d’un signal
x1(t) incohérente avec un signal x3(t) est définie par :

Sis = (1 —~%)Sh. (3.7)

S11.3 est I'autospectre du signal x(¢) conditionné par x3(t). De la méme maniére, on peut définir
’interspectre conditionné de deux signaux x(t) et z5(t) par rapport au signal x3(¢) :
S,
Siza = 512 — 5 Sia. (3.8)
33

La démonstration des formulations (3.7) et (3.8) est proposée dans I’ouvrage de Bendat et Pier-
sol [BP 80]. Des approches différentes mais menant a un résultat similaire sont rassemblées et
comparées dans le travail de Desanghere [DES 87].

Cohérence partielle

A partir de I’expression de I’autospectre et de I’interspectre conditionné, on peut exprimer
directement la cohérence conditionnée (appelée cohérence partielle) :

2 o |512‘3|2

= 3.9
Y123 S11.3522.3

La cohérence conditionnée, également appelée cohérence partielle, permet d’estimer le niveau
de cohérence entre deux signaux une fois que la contribution d’un troisieme signal leur a été
retranchée.

L’ ASC peut étre réalisée en cascade, c’est-a-dire que I’on peut conditionner par rapport a un
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signal x4(t) des quantités spectrales déja conditionnées par un signal x3(t). En appliquant les
expressions (3.8) et (3.7), on obtient :

511.3,4 = (1 - 7124.3)511.3,

522.3,4 = (1 - 7%4.3)522‘37

Sa2.3
Si2.34 = S123 — 5 Sia.3,
44.3
2
9 . |S12.374|

Y12.34 = .
S511.3,45922.3.4

S11.3,4 et Saz 34 représentent les parts des autospectres des signaux x;(t) et z5(t) incohérentes a
la fois avec les signaux x3(t) et 24(t). 77, 5 4 représente le niveau de cohérence partielle entre les
signaux z1(t) et z5(t) une fois que les parts cohérentes avec x3(t) et z4(t) aient été supprimées.
Le conditionnement spectral peut ainsi €tre réalis€ en cascade pour un nombre de signaux
indéfini.

La cohérence multiple

La cohérence multiple est la part d’un autospectre cohérente avec plusieurs références. Dans
le cas de trois signaux de référence, on peut définir la cohérence multiple du signal x4(t) par
rapport a 1 (t), xo(t) et z3(t) :

> V0SSt vhiSua + Y1251, 1
Ya:1,2,3 = Sue . (3.10)

Le numérateur du rapport (3.10) est la somme des autospectres du signal x4(¢) conditionnés en
cascade. Le premier terme ﬁl Sy représente la part de Sy4 cohérente avec x4 (t), le second terme
V2, 1S44.1 Teprésente la part de Sy partiellement cohérente avec xo(t) une fois la part cohérente
avec w1 (t) retranchée, et ainsi de suite. On obtient ainsi la part du spectre Sy4 cohérente avec soit
x1(t), soit xo(t), soit x3(t).

En explicitant dans la relation (3.10) les autospectres conditionnés en fonction des cohérences et
de I’autospectre total Sy4, on obtient I’expression suivante de la cohérence multiple :

%%;1,2,3 = 721 + 722.1(1 - 721) + %%3.1,2(1 - %%2‘1)(1 - 721)
= 1-(1- 7421)(1 - ’722.1)(1 - %%3.1,2)- (3.11)

L’expression de la cohérence multiple, exprimée en (3.10) ou (3.11) peut étre aisément étendue
a un nombre de signaux indéterminé.

Outre les ouvrages de référence cités au début de cette partie, on peut trouver de nombreux
articles datant des années 70 consacrés a la cohérence partielle (cf. Dodds et Robson [DR 75,
Bendat [BEN 76], Potter [POT 77]). On peut également citer plusieurs travaux consacrés a 1’ ap-
plication pratique de 1’analyse spectrale conditionnée. Chung et al. [CCH 75] se sont intéressés
a I’identification de transferts vibratoires pour caractériser les systemes de génération du bruit
d’un moteur. Alfredson [ALF 77] a tenté d’appliquer les techniques de cohérence partielle pour
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identifier les contribution de différents €éléments d’un moteur Diesel au rayonnement total du mo-
teur. Ces applications ce sont heurtées a la difficulté majeure de 1’application de ces techniques
pour I’identification de contribution de différentes sources : lorsque les sources sont fortement
cohérentes, les quantités spectrales conditionnées par 1I’une ou I’autre des sources sont fortement
réduites et par conséquence bruitées. Cet inconvénient majeur est également souligné dans
I’article de Wang et Crocker [WC 83]. Un travail plus récent de Giangreco et al. [GWHL 93]
présente une application satisfaisante des techniques d’analyse spectrale conditionnée dans
le cas d’un bateau en fonctionnement. Les contributions sur le rayonnement sous-marin des
bruits mécaniques et des bruits d’écoulement de 1’eau sur la coque ont été identifiées avec succes.

3.1.4 DL’analyse spectrale en composantes principales (ASP)

L’analyse spectrale en composantes principales (ASP) est une alternative a I’analyse spectrale
conditionnée (ASC). Elle a pour données d’entrée les mémes quantités, c’est a dire des autos-
pectres et des interspectres. Le principe de I’analyse en composantes principales est de séparer
numériquement les différents signaux considérés en contributions de sources « virtuelles » in-
cohérentes. Le concept de base est évoqué dans 1’ouvrage de Jenkins et Watts [JW 68] des
1969 dans le domaine temporel sous 1’appellation latent roots extraction. L’ application dans
le domaine spectral est présentée par Price et Bernhard [PB 86] en 1986. La formulation de la
décomposition en composantes principales est issue de 1’expression matricielle des autospectres
et interspectres d’un ensemble de signaux acquis simultanément.

Formulation de la matrice interspectrale

La matrice interspectrale [Sx x| d’un ensemble de m signaux (z(t), x2(t), ..., z,(t)) acquis
simultanément se construit comme suit :

Sll 512 Slm

Sy1 Ssy . Som
[Sxx]=| 2 7% e (3.12)

Sml Sm2 Smm

avec S;; autospectre de la voie ¢
et S;; interspectre des voies ¢ et j.

La matrice [Sx x| a la propriété d’étre hermitienne, c’est a dire qu’elle est égale a la transposée
de sa conjuguée. Ce caractere vient de la relation suivante inhérente aux interspectres (cf. (3.3)) :

ou z désigne le conjugué de x .

Décomposition propre de la matrice interspectrale

La nature hermitienne de la matrice [Sxx] nous permet d’écrire la relation suivante (cf.
[GVL 83]) basée sur sa décomposition en valeurs propres et vecteurs propres :

[Sxx]mm = [Plmp X_pp @y, (0 <), (3.13)
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avec ' 2 _pp Matrice diagonale des p valeurs propres non nulles
et [®],,, matrice des p vecteurs propres correspondants agencés en colonnes.

En posant ' o pp = DY _pp» ON peut reformuler (3.13) comme suit :

[Sx xTmm = X X mp (3.14)

avec [X]mp = | ]mprUJpp'

En développant 1’équation (3.14), on peut exprimer la matrice interspectrale [Sx x| ,m comme
une superposition de matrices interspectrales :

[Sxx] = [S5%] + .. + [S%] + ... + [S%%], (3.15)
avec [S¥5] = (X HX X"}, {x*"'} i° colonne de [X]ymp.

Une telle sommation de matrices interspectrales est caractéristique de la superposition de
phénomenes vibratoires décorrélés. Observons la décomposition d’un autospectre S;; d’un signal
x;(t) situé sur la diagonale de [Sxx] :

Sis = Sij + 85"+ + S

Cette décomposition énergétique de 1’autospectre total .S;; du signal x;(t) est caractéristique de
la superposition de p signaux totalement décorrélés (x5 (), z3**(t), ..., 2" (t)). Les sources
virtuelles sont définies comme €tant les sources générant les matrices interspectrales décorrélées
exprimées par (3.15). Chaque matrice interspectrale virtuelle [S5%] est I’expression de la
matrice interspectrale avec comme unique source active la source virtuelle n°i.

Les voies de chaque matrice interspectrale virtuelle sont totalement cohérentes, puisque toutes
corrélées a la source virtuelle n’s. La contribution de chaque source virtuelle est en fait

svt

caractérisée par le seul vecteur réponse {x**'}, pouvant étre interprété comme la déformée de la
structure induite par I’'unique source virtuelle n“.

On peut ajouter que le nombre p de valeurs propres non nulles de la matrice interspectrale,
c’est-a-dire son rang, représente le nombre phénomenes décorrélées présents sur I’ensemble des
signaux (z1(t), z2(t), ..., 2, (t)). Le nombre p peut donc étre interprété comme étant le nombre
de sources décorrélées excitant la structure. Cependant, si p est égal au nombre de signaux acquis
simultanément m, il se peut que le nombre de sources réellement décorrélées soit en réalité
supérieur a m, p étant borné artificiellement par m (une matrice m * m possede évidemment
au plus m valeurs propres non nulles). Il est également bon de noter qu’en pratique, le rang de
la matrice interspectrale est toujours égal a m, c’est-a-dire que toutes ses valeurs propres sont
non nulles. En effet, le bruit de mesure suffit dans la plupart des cas a assurer un rang maximum
de m. Une expertise est alors nécessaire pour déterminer les sources virtuelles négligeables ne
représentant que du bruit de mesure dont les contributions pouvant étre supprimées (ce qui a
pour effet bénéfique de débruiter la matrice interspectrale). Seules les p sources virtuelles non
négligeable sont alors conservées, p étant alors le rang « physique » de la matrice interspectrale,
correspondant au nombre de sources décorrélées excitant la structure.
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Cohérence virtuelle et cohérence virtuelle multiple

La cohérence est un outil qui chiffre la part de I’autospectre d’un signal cohérente avec un
autre signal (voir plus haut). La cohérence virtuelle va donc tout simplement chiffrer la part de
I’autospectre d’un signal cohérente avec une source virtuelle. La décomposition de 1’autospectre
en « contributions » des sources virtuelles est simple et robuste, étant donné 1’incohérence des
sources virtuelles. La cohérence virtuelle d’un signal z () par rapport a la source virtuelle i est
définie par :

’Yj,sm' = Sj‘ : (316)

La cohérence virtuelle est un outil permettant éventuellement de localiser les sources physiques
liées aux composantes principales, en admettant que les signaux fortement cohérents avec une
source virtuelle particuliere soient physiquement proche de la source réelle. Mais c’est un outil
d’expertise a employer avec précautions. L’'intérét principal de la cohérence virtuelle est qu’elle
permet facilement de déterminer le nombre de phénomenes décorrélés observés sur un signal
particulier. Pour cela, on introduit la cohérence virtuelle multiple d’un signal x;(¢) :

svl sv2 SV
9 B Sjj —l—Sjj —i—...—l—Sjj
’}/j:svl,svl“.,svi - Sj’ .

(3.17)

Lorsque le nombre de sources virtuelles ¢ permet d’obtenir une cohérence virtuelle multiple
proche de 1, cela signifie que le nombre maximum de phénomenes décorrélés observés sur le
signal z(t) est i.

La technique d’analyse spectrale en composantes principales (ASP) a été régulierement uti-
lisée depuis I’article de Price et Bernhard [PB 86] (Wagstaff et al. [WBBH 88|, Okubo et Kuma-
zawa [OK 88], Otte et al. [OSVDP 88] [OLHO 90]). Les remarques récurrentes liées a la mise
en ceuvre de I’ ASP peuvent €tre résumées point par point :

— la méthode quantifie efficacement le nombre de phénomenes vibratoires décorrélés de la

structure vibrante,

— la décorrélation totale des phénomenes permet de fournir des indicateurs virtuels robustes

(cohérence virtuelle, fonction de transfert virtuelle),
— la relation entre sources physiques réelles et sources virtuelles est loin d’étre évidente.

Le troisieme point constitue la difficulté majeure de 1’application de I’ ASP. La décomposition
est faite fréquence a fréquence, et les composantes principales rangées par ordre décroissant.
C’est pourquoi une composante principale peut caractériser plusieurs sources physiques
différentes suivant la fréquence observée, ce qui signifie qu’un spectre S j}” da a la source vir-
tuelle 7 peut étre difficile a interpréter, car pas forcément caractéristique d’une source physique
déterminable. Cet inconvénient est mentionné par Otte [OTT 94|, qui consacre une partie de son
travail a I’ ASP. Une autre remarque de Otte est que pour des raisons statistiques, le nombre de
moyennes réalisées pour 1’analyse spectrale doit étre supérieur au nombre de sources décorrélées,
sous peine de créer des corrélations artificielles. Wagstaff et al. [WBBH 88] soulignent I’impor-
tance de la résolution fréquentielle utilisée pour 1’analyse spectrale. Un pas en fréquence trop
large détériore la cohérence entre les signaux, pénalisant par 1a méme I’ ASP.
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[’ASP s’est peu a peu imposée comme un outil de pré-traitement de résultats de mesures
en environnement multi-sources, que se soit pour I’analyse des voies de transfert (De Vis et
al. [DVHVDL 92|, Hendricx et Vandenbroek [HV 93]), I'intensimétrie vibratoire (Carniel et
al. [CMPO 96]]), ou encore I’holographie acoustique (Hallman et Bolton [HB 92], Li et al
[LPC 95]).

3.1.5 ASCversus ASP

Les deux techniques d’ASC (analyse spectrale conditionnée) et d’ASP (analyse spectrale
en composantes principales) ont toutes les deux des avantages et des inconvénients qui sont
parfois différents, ce qui les rend finalement complémentaires. Les premiers travaux traitant de
I’ ASP proposent la méthode comme une alternative a I’ASC, qui montre ses limites lorsque les
références sont fortement corrélées (Otte et al. [OSVDP 88|, Okubo et Kumazawa [OK 88]]). Ce-
pendant, les inconvénients de 1’ ASP relatifs aux difficultés d’interprétation des sources virtuelles
sont également évoqués (Wagstaff er al. [WBBH 88]). Au final, les deux méthodes semblent
se révéler complémentaires. L’ ASP fournit un outil permettant d’avoir une interprétation glo-
bale d’un ensemble de mesures, notamment en ce qui concerne le dénombrement des sources
décorrélées, et de pré-traiter idéalement les données avant d’appliquer d’autres méthodes (TPA,
holographie, intensimétrie ...). L’ ASC est plus un outil d’analyse, traitant directement les sources
physiques. Les deux techniques peuvent par ailleurs étre couplées, ce qu’a fait Albright [ALB 95]
en développant une méthodologie mixte.

3.2 DP’identification des sources vibratoires stationnaires a
partir de mesures interspectrales moyennées

Nous allons revenir dans cette partie au probleme de mesure indirecte d’efforts traité au
chapitre précédent. La relation de base utilisée pour la mesure indirecte est la relation suivante :

{F)tn = ([Hw)mn) {Xw) }m (m > n). (3.18)

Les réponses { X, }m et excitations { F{,, }, sont exprimées dans le domaine de Fourier. Ce sont
des vecteurs complexes dépendant de la fréquence. Ces quantités ne sont pas directement acces-
sibles a partir de données spectrales moyennées (autospectres et interspectres). Nous allons donc
nous concentrer dans cette partie a I’études des techniques mises en ceuvre dans la littérature pour
injecter des résultats de mesures stationnaires dans le probleme de mesure indirecte d’efforts.

Le niveau de cohérence des sources a identifier joue un role primordial dans le choix de la
méthode a utiliser. Si toutes les réponses sont cohérentes entre elles, on peut dire que toutes
les sources sont également cohérentes entre elles. Une premiere technique basée sur la recons-
truction du vecteur réponse {X,)}, peut alors étre mise en ceuvre . Si on est en mesure de
supposer que les sources sont completement décorrélées, le probleme peut étre reformulé en
énergie (au carré), les effets de phase entre les contributions de chaque source étant nuls. Enfin,
dans le cas général ou les réponses sont partiellement corrélées et qu’aucun a priori ne peut étre
fait sur le niveau de corrélation des sources, le probleme doit €tre reformulé de maniere a faire
apparaitre une matrice interspectrale de réponses et une matrice interspectrale d’excitations. On
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verra dans quelle mesure la méthode d’ ASP présentée en section 3.1.4 peut alors €tre utilisée en
préconditionnement des données.

3.2.1 Champ d’accélération cohérent

Dans le cas ou toutes les réponses mesurées sont cohérentes, les sources peuvent étre sup-
posées également completement cohérentes. Toute I'information contenue dans la matrice in-
terspectrale des réponses peut €tre représentée par une seule ligne ou colonne (la matrice est
de rang 1). Si m représente le nombre de réponses mesurées, on a besoin d’acquérir un autos-
pectre sur une voie dite de référence et m — 1 interspectres. A partir de ces informations, on peut
reconstruire chaque réponse comme suit :

X, = 5 (i €[l,..ml &i#r),

~
3

5

X, = V5 (3.19)

<

Le vecteur de réponses ainsi reconstruit peut €tre injecté dans I’équation (3.18). Cette technique
est employée par Kurmaniak et al. [KVKK 99], Zhang [ZHA 98]. Une technique similaire est
mise en ceuvre par Janssens et al. [JVT 99] ou Thite et Thompson [TT 03a], mais basée sur
I’acquisition de m interspectres et m — 1 autospectres. La formulation est alors la suivante :

X, = /8ue?Sw) (iel,..,m]&i#r),

X, V Srrs (3.20)

ou ¢(S;,) désigne la phase de I’interspectre .S;,..

3.2.2 Sources a priori décorrélées

Si I'on peut supposer les sources décorrélées entre elles (sources issues de machines
différentes, ou de phénomenes périodiques de périodes différentes), alors on peut ignorer les
effets de phase lors de la sommation des différentes contributions. Les contributions de chaque
source peuvent étre additionnées au carré. On peut alors réécrire le probleme direct comme suit :

{Sx} = [[H[|{Sr}. (3.21)

avec {Sx } vecteur des autospectres des réponses,
{SF} vecteur des autospectres des forces
et [|H|?] matrice des modules aux carré des transferts.

Cette formulation est appliquée dans quelques travaux relatifs a la mesure indirecte d’efforts (cf.
Kromulsky et Hojan [KH 96], Leclere e al. [LPLP 02b] [LPLP 02al]). La matrice [|H|?] n’est
cependant pas inversée classiquement. En effet, une contrainte existe sur le résultat {Sr} qui
doit étre réel positif (de par sa nature d’autospectre). La matrice [|H |*] et le vecteur {Sx } étant
réels, le résultat {Sr} obtenu par les moindres carrés est forcément réel, mais peut étre négatif.
C’est pourquoi un algorithme spécial, connu sous le nom de non negative least squares (cf.
Lawson et Hanson [LH 74]) doit étre employé.
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3.2.3 Champ d’accélérations partiellement cohérent : cas général

Dans le cas général pour lequel aucun a priori ne peut étre effectué sur I’incohérence des
sources, et si les réponses mesurées ne sont pas completement corrélées, le probleme doit étre
reformulé en faisant apparaitre des matrices interspectrales. Cela est fait en multipliant les deux
membres de 1’équation 3.18 par leur transposée hermitienne :

(Fo ) L F} = (Hol,,) T, (Helne) X )

L Sxx)mm((He )" (3.22)

mn
avec [Spr|n, matrice interspectrale des efforts
et [Sxx|mm matrice interspectrale des réponses.

[SFF]nn = m

Cette formulation est utilisée dans de nombreux travaux relatifs a I’application pratique de la
mesure indirecte d’efforts (cf. Roggenkamp et Bernhard [RB 92] [RB 93], Jin et al. [JBHW 93],
Wagstaff et al. [WLIC 95], Blau [BLA 97], Chen et al. [CLWH 97]). L’avantage est qu’elle ne
nécessite aucun a priori sur le niveau de corrélation des sources. L’ inconvénient majeur de 1’ ap-
plication de cette technique est que les réponses doivent étre mesurées simultanément, puisque
tous les autospectres et interspectres doivent étre acquis pour construire la matrice interspectrale
des réponses. Si le nombre de réponse est m, on doit donc acquérir (m? — m)/2 interspectres et
m autospectres.

Réduction des données interspectrales a acquérir

Des méthodologies ont été mises en place pour palier le principal inconvénient de la
formulation (3.22), qui est la nécessité d’acquérir I’intégralité de la matrice interspectrale des
réponses. Deux méthodes relativement similaires ont €t€ mises en ceuvre , toutes deux basées sur
la réduction du nombre de voies dites de référence. Les voies de référence sont les voies pour
lesquelles les interspectres avec toutes les autres voies sont calculés. En fait, cela signifie que
I’on ne va pas acquérir I’intégralité de la matrice interspectrale des réponses, mais seulement
ses colonnes (ou ses lignes) correspondantes aux voies de référence. Si I’on sélectionne r voies
de référence sur un total de m réponses, le nombre d’autospectres est réduit a r et le nombre

d’interspectres a 5 (m*—m— (r*—r)). D’ol la construction de la matrice interspectrale partielle :

Sll Slr
Sgl S2r
[SXR]mr == 531 Sgr . (323)
| Sml . Sm'r |

SVD de la matrice interspectrale partielle

La premiere technique se base sur la décomposition en valeurs singulieres (SVD) de la ma-
trice interspectrale partielle des réponses :

[SXR]mr = [U]mprEJpp[V]* (3.24)

Tp?
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avec p < r nombre de valeurs singulieres non négligeables.
Cette technique nous permet de décomposer [Sxg|.- en une somme de matrices interspec-
trales partielles décorrélées :

[Sxr] = [S¥&] + [SXR) + - + [SXE], (3.25)

avec [S¥h]mr = {U XV}, {U},,, i€ colonne de [U],,y,
> i¢ terme de la diagonale de "' ¥,
et {V'}, i° colonne de [V],,.

Cette décomposition est similaire a la décomposition en valeurs propres de 1’analyse
spectrale en composantes principales, cf. équation (3.15). Les différentes matrices partielles
[S5¢%]mr sont représentatives du systéme avec la seule source virtuelle n°i active. Les réponses
sont donc completement cohérentes, et les techniques (3.19) ou (3.20) peuvent étre appliquées
pour chaque source virtuelle non négligeable. Cette méthode basée sur la SVD de la matrice
interspectrale partielle est décrite dans un article de Warwick et Gilheany [WG 93], ainsi que
dans la these de Otte [OTT 94]].

ASP de la matrice interspectrale des références

Une seconde technique basée sur I’acquisition de la matrice interspectrale partielle est
basée sur I’analyse spectrale en composantes principales (ASP) de la matrice interspectrale des
références (cf. section (3.1.4))) :

Sll Slr
Sraler = | oo o | (3.26)
Sy o Sy

On écrit la décomposition de la matrice interspectrale des références [Sgg] :
[Sarlr = [Py 0% [P, (3.27)

avec p < r nombre de valeurs propres non négligeables.
On peut d’apres (3.27) écrire les réponses vibratoires décorrélées des références :

[XRlrp = (@], 0 pp. (3.28)

Les vecteurs colonnes de la matrice [y |, représentent les déformées de la structure dues aux
p sources virtuelles non négligeables. Pour obtenir les déformées virtuelles aux autres points que
les points de référence, on multiplie les transposées hermitiennes des deux membres de (3.28)
par [x]mp, ensemble des déformées virtuelles décorrélées pour I’ensemble des réponses :

X p X ELrp = X]imp 0 (@l (3.29)
T

Le produit [x],,,[xr],, (membre de gauche de (3.29)) doit étre égal a la matrice interspectrale
partielle [Sx g]. on peut donc a partir de (3.29) obtenir I’expression de x|, déformées virtuelles

pour I’ensemble des réponses :
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Xlmp = [SxRI[®],, 0, - (3.30)

L’obtention des p déformées virtuelles décorrélées permet d’appliquer p fois la relation d’in-
version (3.18). Cela peut également €tre écrit matriciellement comme suit :

[Plnp = ([H]mn)Jr[X]mpa (3.31)

avec [p]n, matrice des forces appliquées aux n points d’excitation pour les p phénomenes
décorrélés.

Chaque colonne de la matrice [¢],, représente la répartition spatiale sur les n points d’excita-
tion des différentes sources virtuelles. La matrice interspectrale des excitations [Spr| peut étre
reconstruite a partir de [}, :

[SFFln =[] [e] (3.32)

Cette méthode est décrite dans de plusieurs travaux (Hendricx et Vandenbroek [HV 93], Otte
[OTT 94], et fait I’objet de la these de Zhang [ZHA 98] [ZP 96a] [ZP 96b]).

Les limitations des deux méthodes basées sur 1’acquisition d’une matrice interspectrale
réduite sont identiques : d’une part le nombre de références choisies doit étre au moins égal
au nombre de sources décorrélées, et d’autre part la cohérence multiple de chaque réponse non
choisie comme référence avec toutes les références doit €tre voisine de 1.
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Deuxieme partie

Contribution aux techniques de mesure
indirecte d’efforts
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La seconde partie de ce travail de these est consacrée aux développements originaux réalisés

autour des méthodes de mesure indirecte d’efforts. Les deux premiers chapitres concernent la
présentation théorique de ces développements, tandis que le troisieme chapitre constitue une va-
lidation expérimentale.
Le premier chapitre, intitulé Stratégies de pondération, présente deux principes de pondération
des moindres carrés. La pondération des moindres carrés n’est pas une méthode nouvelle dans
le cadre de la mesure indirecte, c’est une technique qui permet d’ajuster I’importance donnée
a chaque réponse mesurée lors de la reconstitution des efforts. Mas ef al. [MSW 94] utilisent
la méthode en se basant sur le rapport signal bruit des réponses. Janssens et Verheij [JV 00]
évoquent le principe de normalisation du systeme de transfert. Ce principe est repris et expli-
cité dans une premiere section. Un second principe de pondération est proposé, basé sur les
cohérences des fonctions de transfert. Le deuxieme chapitre est intitulé Méthode des moindres
carrés totaux - application a la mesure indirecte d’efforts. Ce chapitre présente 1’utilisation de
la méthode des moindres carrés totaux dans le cadre de la mesure indirecte. Cette méthode,
déja exploitée dans d’autres domaines scientifiques, n’a pas été employée dans la littérature
dédiée a la mesure indirecte. Son application nécessite, lorsque plusieurs phénomenes vibratoires
décorrélés sont identifiés, la décomposition en composantes principales des réponses mesurées.
Le troisieme chapitre, Mise en ceuvre expérimentale, expose une expérience de mesure indirecte
d’efforts réalisée sur un carter cylindre de moteur. Ce chapitre a pour objet la validation des
différentes méthodes exposées au chapitre 3, ainsi que 1’évaluation des bénéfices apportés par les
développements originaux développés aux chapitres 4/et 5.
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Chapitre 4

Stratégies de pondération

Nous avons abordé la technique de pondération des moindres carrés dans la section 2.2.3.
Nous rappelons dans un premier temps le principe de cette méthode. La relation entre forces et
déplacements d’une structure au comportement linéaire peut s’écrire comme suit dans le domaine
de Fourier :

{Xw} = Huw{Fuw} (4.1)

avec {X(,)} vecteur des réponses de la structure,
{F(w)} vecteur des excitations
et [H (.| matrice de transfert.

La mesure indirecte d’efforts se base sur I’inversion de (4.1) par la méthode des moindres
carrés. La solution {F'} au sens des moindres carrés résulte de la minimisation de la norme
Euclidienne d’un vecteur résidu { R} :

{R} = {X} = [H{F}.

Le résidu {R} représente la différence entre la réponse a priori { X}, mesurée, et la réponse
a posteriori { X }P°s* = [H|{F'}, calculée a partir de la solution au sens des moindres carrés
{F}. Le résidu a donc une dimension de réponse vibratoire. La contribution de chaque terme de
{R} a sa norme Euclidienne est sa valeur au carré. Il est possible d’ajuster I’importance donnée
a chaque terme du résidu, vis-a-vis de sa norme Euclidienne, en le multipliant par un facteur
donné. La pondération des moindres carrés consiste a multiplier les deux membres de I’équation
(4.1) par une matrice diagonale dite de pondération avant I’inversion :

"W{X} =W [H|{F}. (4.2)
Ainsi, le résidu est normé par " W :
{r} ="W_{{X} - [H{F}}.
La solution { F'} par la méthode des moindres carrés pondérés s’écrit :
{F} = [H]"{X}, (4.3)

avec [H|W+ = [FVVJ[HHJr "W,
[ ]T dénotant la pseudo-inverse, [M]T = ([M]*[M])~ [ M]*.
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La matrice diagonale de pondération "W sert a ajuster ’importance de chaque ligne du
systeme matriciel (4.1). Le i° terme de la diagonale de "W , est un coefficient attribué au i°
terme de la réponse vibratoire { X } suivant le poids que 1’on désire lui attribuer.

Deux stratégies de pondération ont été imaginées pour améliorer la technique de mesure
indirecte d’efforts, toutes deux basées sur 1’analyse de la matrice de transfert. La premicre est
une normalisation du systéme, servant a corriger la tendance de la méthode des moindres carrés
a donner plus d’importance aux réponses situées sur les degrés de liberté les plus souples de
la structure. La normalisation peut servir également lorsque différentes unités sont représentées
dans la réponse (pressions, accélérations, contraintes) ou dans 1’excitation (force, moment). La
seconde stratégie utilise la fonction de cohérence, indicateur permettant de chiffrer 1’erreur avec
laquelle une fonction de transfert mesurée est estimée.

4.1 Normalisation de la matrice de transfert

4.1.1 Principe

Lorsque la matrice de transfert possede de fortes hétérogénéités, ce qui peut arriver avec

des structures complexes ou tout simplement quand les transferts ont des unités différentes, la
réponse de la structure peut observer des amplitudes fortement différentes. Ainsi, un résidu relatif
donné (en %) de la réponse vibratoire en un degré de liberté raide de la structure sera jugé moins
pénalisant qu'un résidu de méme amplitude relative mais sur un degré de liberté souple. Un
capteur important, situé proche d’une excitation, peut étre ainsi négligé parce qu’il est situé
sur une direction particuliecrement rigide. La normalisation du systeme consiste a corriger cette
tendance.
Le principe adopté pour normaliser le systéme est de choisir la matrice de pondération " W _ de
sorte qu’un vecteur d’excitation {F'} unitaire d’excitations décorrélées produise un vecteur de
réponses pondérées " W _{ X} unitaire. Nous rappelons la formulation du systeme (4.1) lorsque
les excitations sont décorrélées (cf. partie 3.2.2) :

{Sx} = [[H*{Sr}, (4.4)

avec {Sx } vecteur des autospectres des réponses,
{SFr} vecteur des autospectres des forces
et [|H|?] matrice des modules aux carré des transferts.

La matrice de pondération est introduite dans la formulation (4.4) :
WSk}t = "W A HP|{SF}

Le principe adopté se traduit alors par :

1

. 1
="W_ 2HA K .. ,

.

1 n

m
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avec m et n nombres de réponses et d’excitations.

On obtient ainsi la valeur a donner a chaque terme de " W :

1

Wia= | [ D [Hisl aveci € [1,...,m], (4.5)
j=1

avec W, ; i° terme de la diagonale de "W,
H; ; j° terme de la 1° ligne de la matrice de transfert
et m et n nombres de réponses et d’excitations.

Cette technique de normalisation a fait I’objet d’un précédent travail [LPLP 02b], et a montré
son efficacité dans un contexte expérimental (cf partie 6)).

4.1.2 Illustration numérique sur une structure simple

Pour illustrer numériquement 1’intérét de la normalisation de la matrice de transfert, on met
en place une structure simple volontairement hétérogene en raideur. Cette structure est réalisée
a I’aide de 200 éléments finis de type poutre 2D. La structure, représentée sur la figure 4.1 est
composée de deux poutres de sections fortement différentes jointes entre elles a une extrémité et
encastrées a 1’autre. On introduit dans les calculs de fonctions de transfert un amortissement de
type modal et d’une valeur de 1 %.

Trois points d’excitation et quatre de réponse sont sélectionnés. L’un des points d’excitation

Fl F2 FS
0.02m 0.002m
J/ X 1 XZ X3 X4 l/
O , m m m
T ' 0
0.5m 1.5m

F1G. 4.1 — Structure étudiée

(F71) est placé coté rigide (poutre de 2 cm d’épaisseur) et les deux autres (F3 et F3) coté souple
(2 mm d’épaisseur). Un des points de mesure (X;) est placé coté rigide, et trois (X, X3 et Xy)
coté souple. Les transferts entre les trois points d’excitation et les quatre points de réponse sont
calculés et stockés sous forme matricielle. Pour illustrer I’hétérogénéité de la structure, les quatre
autospectres des réponses provoquées par trois excitations décorrélées de type bruit blanc sont
tracés sur la figure 4.2. Ces réponses sont obtenues par application de 1’équation (4.4).

Il est évident sur la figure 4.2/ que la structure présente un caractere fortement hétérogene
en dessous de 300 Hz, la réponse au point X étant particulierement faible par rapport aux autres.
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Réponse de la structure a des excitations décorrélées
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FIG. 4.2 — Illustration de 1’hétérogénéité de la structure

Le probleme de mesure indirecte d’efforts a ét€ simulé selon les étapes suivantes :

— calcul de la matrice de transfert entre les points d’excitation et de réponse,
— simulation de la réponse de la structure en injectant des efforts unitaires corrélés (résolution
de (4.1)),
— actions répétées IV fois pour chaque abscisse fréquentielle :
* bruitage gaussien complexe de la réponse (écart type 1 %),
* résolution du probleme par les moindres carrés pondérés et non pondérés,
— calcul de I’écart type obtenu sur les /V excitations reconstruites.

Le bruitage introduit sur les réponses est un bruitage gaussien additif d’écart type 1 % en
amplitude et aléatoire en phase. L’écart type sur les forces reconstruites obtenu par les moindres
carrés et les moindres carrés pondérés est tracé pour les 3 forces sur la figure 4.3.

On constate dans un premier temps que les écarts types sur les efforts reconstruits observent
des pics au voisinage des fréquences propres du systeme, d’autant plus marqués dans les basses
fréquences. Ces pics sont dus au conditionnement du probleme, qui est détérioré quand un mode
particulier domine la réponse vibratoire au voisinage d’une fréquence propre peu amortie (cf.
partie 2.2.5). Les écarts types particuliecrement €élevés en basse fréquence sont dus a une densité
modale plus forte, ce qui accentue ce phénomene. Il est clair sur la figure 4.3/ que la normalisation
du systeme est bénéfique, les écarts types sur les efforts reconstruits étant fortement diminués
en dessous de 300 Hz, zone fréquentielle de forte hétérogénéité de raideur. Non seulement le
réajustement de I’importance accordée au capteur situé sur le degré de liberté particulierement
raide (X) permet une forte amélioration de la reconstruction des efforts voisins (essentiellement
F et dans une moindre mesure F5), mais ce réajustement ne détériore pas la reconstruction du
troisieme effort F3, qui pourtant était avantagé dans le calcul non pondéré par les fortes ampli-
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Méthode des moindres carrés classique Méthode des moindres carrés pondérés (normalisation)

10000% : 10000% : :
—— Ecart type force F 1 —— Ecart type force F 1
Ecart type force F2 Ecart type force F2

1000%Mtp Ay . Ecart type force F3 1000%-  , . Ecart type force F3 H

100%; 100%

10% 10%

Ecart type
Ecart type

1%

. . . . 0.1% . . . .
100 200 300 400 500 0 100 200 300 400 500

Fréquence (Hz) Fréquence (Hz)

0.1%
0

F1G. 4.3 — Ecart type sur les efforts reconstruits par les moindres carrés et les moindres carrés
pondérés par la méthode de normalisation (écart type de 1 % introduit sur les réponses)

tudes des réponses aux points voisins X3 et X,.

Comme il a été vu dans la partie 2.2.5, la stabilité du probleme face a une erreur aléatoire sur
les entrées (réponses vibratoires) est directement liée au conditionnement de la matrice pseudo-
inversée. Dans le probleme non pondéré, la matrice pseudo-inversée n’est autre que la matrice
de transfert [F|] elle méme, tandis qu’il s’agit du produit " W _[H] dans le probléme pondéré. Le
conditionnement des matrices [H] et " W J[H| sont tracés sur la figure 4.4, Plus le conditionne-
ment est proche de 1, moins les efforts reconstruits sont sensibles aux erreurs sur les réponses.
Cette figure illustre parfaitement I’apport de la normalisation, qui a pour effet de diminuer forte-
ment le conditionnement du systeme. On note également le mauvais conditionnement en basse
fréquence provoqué par la présence de nombreux modes peu amortis.

le5

Matrice de transfert
—— Matrice de transfert pondérée

[y

[}

N
L

le3

le2

Nombre de conditionnement

=
o

0 100 200 300 400 500
Fréquence (Hz)

F1G. 4.4 — Conditionnement des matrices pseudo-inversées
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4.2 Pondération basée sur les cohérences des fonctions de
transfert

Lorsque la matrice de transfert est mesurée, 1’incertitude de mesure peut €tre quantifiée la va-
leur des cohérences associées. Nous rappelons la formulation de la fonction de transfert /;; entre

une excitation [ et une réponse X; obtenue a partir de I’autospectre moyenné de I’excitation .S
et de I'interspectre moyenné \Sj;, ainsi que la cohérence associée %-2]. :

S..
Hi‘ = ]17

! Sjj

“ SiiSj"

La signification de la fonction de cohérence est largement abordée au chapitre 3. La formula-
tion adoptée pour la fonction de transfert est de type H;, estimateur qui minimise le bruit présent
sur le signal de réponse. Bendat et Piersol [BP 80] nous donnent une estimation de I’erreur com-
mise sur I’estimation du module de la fonction de transfert en fonction de la cohérence :

(4.6)

avec n nombre de fenétre temporelles utilisées pour le moyennage.
Une illustration de I’expression (4.6) est donnée par la figure 4.5. 11 est évident que le nombre

de moyennes réalisées est d’autant plus important pour améliorer 1’estimation du transfert que la
cohérence entre [ et X est faible.

Erreur relative sur I'estimation de |Hij|
50 .

|‘ e 10 moyennes
“ 3 ---50 moyennes
Wi —— 100 moyennes
— “
O\o \
[ \
2300\ %
g B
© R
@ 20f
v
100 e
0 : ‘ ‘ ‘
o 0.2 0.4 06 o8 !
(:ohérence\/i2i

F1G. 4.5 — Estimation de 1’erreur aléatoire relative sur les fonctions de transfert mesurées en
fonction de la cohérence

L’idée d’une pondération basée sur les cohérences est d’appliquer un filtre donnant plus d’im-
portance dans la résolution inverse aux réponses pour lesquelles les fonction de transfert sont les
moins bruitées. Cette idée a été utilisée par Bell et Rodeman [BR 88] dans le cadre d’une re-
construction scalaire d’effort (une seule force reconstruite a partir de plusieurs réponses). Dans
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le cadre d’un probleme pour lequel plusieurs efforts sont reconstruits, il est nécessaire de te-
nir compte de I’ensemble des transferts associ€s a chaque réponse. L’approche la plus simple
consiste a pondérer les réponses par la moyenne des cohérences des fonctions de transfert as-
sociées, c’est a dire les transferts entre toutes les excitations et la réponse considérée :

n p
1 9 )
Wii= - E 1 Yij aveci € [1,...,m], 4.7
J:

avec W, ; 1 terme de la diagonale de "W,
yfj cohérence entre la j° excitation et la i° réponse,
m et n nombres de réponses et d’excitations,
et p un parametre ajustant la pondération.

Le parametre p permet d’ajuster la pondération. Ce parametre peut €tre réglé au regard de
la relation (4.6) illustrée par la figure 4.5. Plus le nombre de fenétres temporelles est faible,
plus I’incertitude sur les transferts observant une cohérence faible est importante, et donc plus le
filtrage apporté par p doit étre sévere. La valeur du i° coefficient de pondération I¥; ; est tracé sur
la figure 4.6 pour différentes valeurs de p.

Pondération en fonction de la moyenne des cohérences

=1/4
cost P
S
IS
‘O
206 p=1/2
Q.
(]
o
2
0.4 _
g p=1
% p= 2
o - =
Oo.2 P
0 Il Il Il
0 0.2 0.4 0.6 0.8 1

Cohérence moyenne
F1G. 4.6 — Pondération appliquée par la relation (4.7) en fonction de la cohérence

Un bémol doit cependant tre apporté lorsque 1’on désire appliquer ce type de correction de
maniere systématique. Une cohérence entre une excitation et une réponse peut étre mauvaise a
cause d’un transfert de faible amplitude. La réponse étant fortement polluée par le bruit de fond,
la cohérence obtenue est faible. Cependant, lorsque la méme réponse possede un transfert de
forte amplitude associé a une bonne cohérence avec une autre excitation, oter de I’importance
a cette réponse par une forte pondération peut étre mauvais pour le conditionnement. Imagi-
nons le cas simple pour lequel une réponse ne « voit » qu’une excitation, qui n’est elle méme
« vue » que par cette réponse. La reconstruction de I’excitation devient alors triviale, pouvant
étre résolue scalairement. Cependant, si le capteur de réponse ne « voit » pas les autres excita-
tions, les cohérences résultantes peuvent €tre mauvaises. Appliquer directement (4.7) peut alors
conduire a négliger cette réponse, contenant pourtant une information exclusive sur I’une des
excitations. L’équation (4.7) peut étre reformulée pour tenir compte de cela. Il suffit de pondérer
le moyennage des cohérences par I’amplitude des fonctions de transfert associées :
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p
1 n

. _
1
2 2.2 :
Wi = | (Y18l - > (1Hi %) aveci € [1,...,m], (4.8)
j=1 j=1

avec W, ; i° terme de la diagonale de "W,

%-2]- cohérence entre la j¢ excitation et la i° réponse,
m et n nombres de réponses et d’excitations

et p un parametre ajustant la pondération.

4.3 Conclusion

La technique de pondération développée au cours de ce chapitre s’apparente a une
méthode d’optimisation du calcul des moindres carrés. La normalisation du systeme, basée sur
I’équilibrage de I’importance donnée a chaque réponse lors de la minimisation du résidu, s’est
avérée efficace sur une structure simple observant un comportement dynamique volontairement
hétérogene. L’effet de la normalisation sur le conditionnement du probléme est caractérisé par
I’amélioration notoire du nombre de conditionnement de la matrice de transfert pondérée. Un
second concept de pondération a été exposé, applicable dans les situations pour lesquels les
transferts sont mesurés. Cette pondération se base sur les fonctions de cohérence associées aux
fonctions de transfert, fonctions qui permettent de chiffrer I’incertitude sur les transferts mesurés.
Le principe est d’accorder moins d’importance aux réponses pour lesquelles les transferts me-
surés ont une mauvaise cohérence. Cette stratégie de pondération peut permettre de supprimer
d’éventuelles erreurs que pourrait apporter un fort niveau de bruit sur un transfert mesuré. Cette
stratégie de pondération, ainsi que la méthode de normalisation du systeme, est appliquée dans
un cas expérimental décrit au chapitre 6.
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Chapitre 5

Méthode des moindres carrés totaux -
application a la mesure indirecte d’efforts

La méthode des moindres carrés totaux est une alternative a la méthode des moindres carrés
pour inverser un systeme linéaire surdéterminé. C’est une méthode qui, en principe, correspond
mieux au probleme de mesure indirecte d’efforts. Une premiere section est dédiée a la description
du concept des moindres carrés totaux, comparé au concept moindres carrés dans une expérience
numérique. Une seconde section est consacrée a 1’application des moindres carrés totaux a la
mesure indirecte d’efforts. Enfin, une troisieme section est un exposé les différents indicateurs
de réussite des calculs moindres carrés et moindres carrés totaux.

5.1 Les moindres carrés totaux

5.1.1 Principe de la méthode

La méthode des moindres carrés totaux est une approche différente des moindres carrés clas-
sique pour inverser un systeme linéaire. Prenons le systéme matriciel suivant :

[c]mp = [Almn[blnp, m > n. (5.1

L’inversion de cette relation devient nécessaire lorsque 1’on désire obtenir [b] connaissant [c]
et [A]. Le principe des moindres carrés a été évoqué en 2.2.2/pour le cas ott p = 1. Dans ce cas,
[b] et [c] sont des vecteurs colonnes. Pour les moindres carrés classiques, la résolution peut étre
effectuée indépendamment pour chaque colonne de [b],,,,, et passe par la pseudo-inversion de [A].
Le résidu représente la différence apres calcul entre les deux termes de 1’équation (5.1). Quand p
vaut 1, le résidu est un vecteur, et la solution au sens des moindres carrés passe par la minimisa-
tion de sa norme Euclidienne (cf. section 2.2.2). Lorsque p est supérieur a 1, la minimisation est
faite sur une norme matricielle dite de Frobenius du résidu :

17 )mpll 10 =

ou r;; désigne la i° ligne de la j° colonnes de [r],,,.
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Le principe de la résolution du probleme au sens des moindres carrés peut etre formulé
comme suit (cf. Golub et Van Loan [GVL 83]) :

minimiser ||[r]]| to satisfaisant R([c] + [r]) C R([4]),
ol R([z]) désigne I’ensemble des combinaisons linéaires des vecteurs colonnes de la matrice

Cette formulation du principe des moindres carrés met en évidence que 1’ensemble des erreurs
sur les données d’entrée [A] et [c] est supposé étre concentré sur le vecteur [c]. Le vecteur résidu
[r] est en quelque sorte un degré de liberté donné au vecteur [c]. La mise en ceuvre des moindres
carrés passe par le calcul de la pseudo-inverse de la matrice [A]. Le résultat [b] au sens des
moindres carrés est une projection des différents vecteurs colonnes de [c| sur la base des n vec-
teurs colonnes formant la matrice [A],,,, :

[b] = [A]*[c] = ([A]"[A])~"[Alld].

Le principe de la résolution du probléme au sens des moindres carrés totaux est formulé
comme suit (cf. [GVL 83]) :

minimiser || [T | ¢ | || fro satisfaisant R([c] + [rc]) C R([A] + [ra)),
les matrices [r.] et [r4] représentant les résidus obtenus pour les matrices [c] et [A].

Les matrices [r] et [r 4] sont qualifiées de résiduelles car elle représentent la distance entre des
quantités données a priori [c] et [A] et les mémes quantités a posteriori ([c] + [r.]) et ([A] + [ra]).
Par comparaison avec le principe des moindres carrés classique expos€ plus haut, on constate
que cette formulation tient compte d’une possible erreur non seulement sur le vecteur [¢| mais
également sur la matrice [A]. Pour mettre en ceuvre la méthode des moindres carrés totaux, on
part du principe qu’il existe un nombre p de dépendances linéaires entre les n vecteurs colonnes
de la matrice [A],,, et les p vecteurs colonnes de [c],,,. Ce principe est traduit algébriquement par
le fait que la matrice résultant de 1’assemblage de [A],,, et [c],,, doit &tre de rang n :

rang ([ A | ¢ lingmip) =1, (5.2)
[ A| ¢] représentant une matrice composée de [A] a gauche et [c| a droite.

La contrainte imposée par la relation (35.2) peut €tre introduite en utilisant la décomposition
en valeurs singulieres de la matrice composée [ A | ¢ ] :

e 0 ][V Vo] -

[ ] = [l Uil | S0 0 | [ i

avec ' ¥, , matrice diagonale des p plus petites valeurs singuliéres.

Pour satisfaire la contrainte (5.2), la matrice '_Epp _ est considérée comme nulle. Ainsi, le rang
de la matrice composée | A | ¢ |p(nip), défini par le nombre de valeurs singulieres non nulles,
est artificiellement réglé a n. En multipliant les deux membres de 1’équation (5.3) par la matrice
unitaire [V'] (composée de [V,,], [Vipl, [Vin)s €t [Vp]), on obtient la relation suivante :
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Vnn Vnp
Vin Vop

Le systeme donné par les p colonnes de droite des deux membres de 1’équation (5.4) peut s’écrire

[ Amn | Cmp | [ } = [ Upmn2nn|0pp)]- (54)

comme suit :
[Amn] [Vap) + [Cmp) [Vap] = 0,
soit
[emp) = —[Amn] [Vap] [Vip) - (5.5)

La solution [b,,] au sens des moindres carrés totaux peut étre obtenue en injectant 1’expres-
sion (5.5) dans le systeme (5.1) :

[onp) = = [Vapl Vi) - (5.6)

On peut également formuler a posteriori les matrices [A,,,] et [, corrigées au sens des
moindres carrés totaux par 1’annulation des p plus petites valeurs singulieres. D’apres (3.3), on
peut écrire :

[AmN]pOSt = [Umn]rgnnJ[Vnn]*a (5.7

[Cmp]pOSt = [Umn]l—znn_l[‘/pn]*

Par comparaison, la méthode des moindres carrés classique donne :

[Amn]pOSt = [Amn]7
[emp]™*™ = [Amn][bup] = [Amn][Amn] " [Cmp)-

Cela montre bien la différence fondamentale entre les moindres carrés et les moindres carrés
totaux : les moindres carrés classiques n’apportent pas de correction a la matrice [A,,,].

5.1.2 Moindres carrés et moindres carrés totaux - confrontation
numérique

Dans le but de comparer les méthodes des moindres carrés et des moindres carrés totaux, on
met en place une expérience purement numérique de type Monte Carlo. On prend le systeme
(5.1) avec les tailles suivantes :

{c}sa = [Alses {0} 541 (5.8)

Pour chaque expérience, les éléments de [A]g.5 et {b}s.1 sont tirés au hasard. Le vecteur
{c}s«1 est ensuite calculé a partir de (5.8). Ensuite, un bruit de type gaussien avec un écart
type donné est introduit sur [Als.s et {c}s.1. Les estimations au sens des moindres carrés et
des moindres carrés totaux du vecteur {b}s,.; sont ensuite calculées. La comparaison de ces es-
timations avec le vecteur {b}s.; introduit au départ permet d’évaluer les erreurs relatives sur la
solution pour chacune des deux méthodes.

La matrice [A]g.5 n’est pas réellement tirée au hasard, un nombre de conditionnement prédéfini
lui est attribué. On utilise pour cela la décomposition en valeurs singulieres d’une matrice tirée au
hasard. Les valeurs singulieres sont modifiées de maniere a obtenir le conditionnement désiré :
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[R] = [U]" SV,

avec [R] matrice dont les termes sont tirés de maniere aléatoire entre O et 1.
On modifie les valeurs singulieres " S | de sorte que le rapport entre la plus grande et la plus petite
soit égal au conditionnement désiré :
Smaac k
(Sm'm) =6

avec S et S™" les valeurs singulieres maximum et minimum,

¢ le conditionnement désiré
et k la correction recherchée.

Ainsi,
In(c)
In(Smar) — [n(Smin)’

k=
Soit la matrice de conditionnement ¢ :
[A] = [U]"S V]

Deux expériences sont réalisées. La premiere concerne 1’étude de I’erreur moyenne relative
sur le résultat {b}s,; en fonction de I’erreur sur les données d’entrée {c}s.; et [A]s.s, et ce
a conditionnement donné égal a 100. La seconde expérience est dédiée a 1’étude de I’erreur
moyenne relative sur le résultat {b}s.; en fonction du conditionnement de la matrice [A]s.s,
et ce avec une erreur sur les données d’entrée {c}s.; et [A]s.s de 1 %. Pour chaque abs-
cisse (erreur sur les données d’entrée pour la premiere expérience et conditionnement pour la
seconde expérience), le calcul est répété 1000 fois, et une moyenne des erreurs relatives sur la so-
lution est calculée. Les résultats des deux expériences numériques sont présentés sur la figureS.1.

Erreur sur la solution en fonction de I'erreur sur les données Erreur sur la solution en fonction du conditionnement

: : 10000 i T .
H g
51000} + 21000+ ]
=2 =
i
© £
5 5
? D 100 ]
(0] (0]
S 100} | <
2 g
£ £
= —_ 107 s N
g / 3 -
Llj p Vad —— Moindres carrés LE —— Moindres carrés

10¢ Moindres carrés totaux Moindres carrés totaux
1 ‘ ‘ ‘
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Erreur sur les données d’'entrée (%)

N ) 10000
Conditionnement de la matrice [A]

FIG. 5.1 — Comparaison des moindres carrés et moindres carrés totaux par méthode Monte Carlo
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On constate dans un premier temps que le facteur d’amplification de 1’erreur est dans tous les
cas supérieur a 1, c’est-a-dire que 1’erreur sur la solution {b} est toujours supérieure a I’erreur
imposée aux données d’entrée du probleme [A] et {c}. Ce facteur d’amplification est relativement
constant dans un premier temps lorsque I’erreur sur les données d’entrée augmente, et équivalent
pour les méthodes moindres carrés et moindres carrés totaux. Ce facteur d’amplification d’erreur
augmente avec le conditionnement de la matrice [A], et reste équivalent pour les deux approches
tant que le conditionnement est inférieur a 100. 11 est évident sur les deux expériences que lorsque
Ierreur sur les données d’entrée ou le conditionnement de [A] dépasse un certain seuil, 1’estima-
tion au sens des moindres carrés diverge moins que I’estimation au sens des moindres carrés
totaux. Cette observation est trés importante. En effet, on a vu précédemment (cf. 5.1.1) que la
méthode des moindres carrés totaux se base sur le fait que I’erreur est potentiellement présente
sur le vecteur {c}g.1 et la matrice [A]s,5. La méthode des moindres carrés admet seulement une
possible erreur sur {c}s.;. Dans le cas présent nous avons bruité a la fois {c}s.; et [A]s.s, la
méthode la plus juste au niveau des hypotheses est donc la méthode des moindres carrés to-
taux. Cependant, les moindres carrés semblent fournir une estimation de la solution plus stable
en conditions défavorables (fort conditionnement, fort niveau de bruit) et par conséquent moins
fausse. La nature « dérégularisante » de la méthode des moindres carrés totaux est connue et a
été évoquée dans plusieurs travaux ([GVL 80], [LUC 00]).

5.2 Application des moindres carrés totaux a la mesure indi-
recte d’efforts

5.2.1 Cas général des réponses partiellement corrélées

Lorsque les réponses mesurées ne sont pas totalement corrélées et qu’aucun a priori ne peut
étre fait sur le niveau de corrélation des sources, la formulation générale du probleme de mesure
indirecte d’efforts est issue de la relation entre matrices interspectrales d’excitation et de réponse :

[SXX]mm = [H]mn[SFF}nn[H]:mm (5.9)

avec [Spr|n, matrice interspectrale des efforts
et [Sxx|mm matrice interspectrale des réponses.

Le systeme (5.9) n’est pas conditionné pour 1’application des moindres carrés totaux.
D’apres La technique d’analyse spectrale en composantes principales exposée en 3.1.4, on peut
décomposer la matrice interspectrale des réponses vibratoires [Sx x|, en un nombre p de
réponses décorrélées (avec p < m) :

[SXX]mm = [X]mp[X]jnpa (510)

avec [X]mp = [(I)]mprUJpp’
[®@],,,, vecteurs propres de [Sx x]
et' o _ipp Matrice diagonale des valeurs propres non nulles de [Sx x]m-
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Les colonnes de la matrice [x],., représentent les vecteurs de réponses vibratoires décorrélés.
Des techniques évoquées en 3.2.3/ permettent d’obtenir une formulation équivalente a (5.10) a
partir de I’acquisition d’une matrice interspectrale de réponse réduite.

A partir de la matrice [x],n,, on peut reformuler (5.9) comme suit :

avec [¢],, matrice composée des p vecteurs d’excitation décorrélés.

La formulation (5.11) permet d’estimer une solution [¢],,, au sens des moindres carrés totaux.
Ensuite, il est possible de reconstruire a partir des excitations virtuelles décorrélées la matrice
interspectrale réelle des excitation :

[SFFlnn = [@}np[ﬁo]:zp' (5.12)

5.2.2 Pondération des moindres carrés totaux

5.2.3 Pondération des lignes du systeme

Les différentes stratégies de pondération des moindres carrés développées en au chapitre
4 peuvent étre aisément appliquées aux moindres carrés totaux. Il suffit pour cela de multi-
plier la matrice composée de la matrice de transfert [H] et des réponses vibratoires décorrélées
[X]mp par la matrice de pondération construite d’apres les différentes stratégies adoptées avant la
décomposition en valeurs singulieres.

5.2.4 Pondération des colonnes du systeme

La pondération utilisée jusqu’ici se base sur la multiplication de chaque ligne du systeme par
un facteur donné. Cela se traduit par la multiplication par la gauche des deux membres de (4.1).
Une pondération des colonnes du systeme, qui se traduit par une multiplication par la droite, n’a
pas encore été abordée car elle n’a aucun effet sur la solution au sens des moindres carrés. En
effet, reprenons (4.1) pondéré par la gauche par " W& | et par la droite par " WP |

rwGJ{X}erJ — FWGJ[H]{F}FWDJ-
Ce systeme est invers€ au sens des moindres carrés :
{F}FWDJ = ( FWGJ{H] >+FWGJ{X}FWD47

ce qui équivaut a :
{F} = ("TWEH])TWEL{X}.

Cependant, il faut noter que lorsque une des méthodes de régularisation évoquée en 2.2.6
est utilisée, la pondération des colonnes n’est plus sans effets. Elle est d’ailleurs utilisée
par Guillaume [GPDS 02] dans le cadre d’un probleme de localisation de sources vibratoires
régularisé par troncature de valeurs singulieres.

La méthode des moindres carrés totaux utilise la technique de troncature de valeurs singulieres,
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sans pour autant parler de régularisation (voir plus haut'5.1.1). La pondération des colonnes de la
matrice composée [ H | x | est en effet possible, voir méme fortement conseillée. La pondération
par la droite va ajuster I’importance donné a chaque colonne lors de la décomposition en valeurs
singulieres. Plus une colonne est amplifiée, plus elle sera représentée par des valeurs singulicres
fortes. Etant donné que I’on supprime les p plus petites valeurs singulieres, leur hiérarchisation
est déterminante.

Reprenons le principe des moindres carrés totaux :

minimiser || [T | 7y | || fro satisfaisant R([x] + [ry]) C R([H] + [ru]),
ou R([a]) désigne I’ensemble des combinaisons linéaires des vecteurs colonnes de la matrice

[a)].

C’est la tolérance sur les résidus de la matrice de transfert 7] et du vecteur de réponses [r, | qui
est ajustée par la pondération des colonnes. Si par exemple un poids trop important est donné aux
colonnes représentées par la matrice [H], les colonnes représentées par x| vont étre négligées,
ce qui revient a calculer une solution au sens des moindres carrés classique : toute I’erreur est
reportée sur le résidu [r,].

La pondération des colonnes est fondamentale pour la résolution au sens des moindres carrés to-
taux du probleme de mesure indirecte d’efforts, car les différentes colonnes de la matrice [ H | x |
décomposée en valeurs singulieres sont d’unités différentes. Les colonnes représentées par [H |
sont des transferts, dont I’unité est de type réponse/excitation. Les colonnes représentées par [y
sont des réponses. Il est donc nécessaire de rattraper cette différence d’unité. Un poids est donc
alloué a chaque colonne de la matrice de transfert de maniere a ajuster leur norme Euclidienne a
’unité. les colonnes de la matrice [x] représentent les réponses décorrélées par analyse spectrale
en composantes principales. Les colonnes les plus faibles de [x| sont aussi les plus bruitées, et
si le nombre de phénomenes décorrélées p (nombres de colonnes de [y]) a été surestimé, les co-
lonnes les plus faibles ne représentent que du bruit. Dans le but de ne pas amplifier les colonnes
de [x] présentant les normes Euclidiennes les plus petites, ce ne sont pas chaque colonne qui est
normée a ’'unité (comme pour [H]), mais la matrice [y] elle méme, au sens de Frobenius. Les
éléments de la matrice diagonale de pondération par la droite " W sont donc exprimés par :

NG

2

Wi = Z |Hi, , €L . nl, (5.13)
=1
1 @ &
Wi =0l ™ = DD

i=1 k=1

[N

2

Xi k , jJEM+1,....,n+p|.

5.2.5 Solution au sens des moindres carrés totaux pondérés

La matrice composée | Hyy | Xmp | €st donc multipliée par la gauche par "W et par
la droite par " WP avant sa décomposition en valeurs singulieres. On reprend la formulation
(5.3):

(5.14)

Sn 0 [ Vim Vi |
,_WGJ[ Hmn ‘ me ]FWDJ = [Umn‘ Ump] |: :| |: b :| )

0 X,
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avec ' ¥, , matrice diagonale des p plus petites valeurs singuliéres.
Les p plus petites valeurs singulieres sont supprimées. En multipliant les deux membres de
I’équation (5.14) par la matrice unitaire [V] (composée de [V,.], [Vipl. [Vonls €t [Vyp]), on ob-
tient la relation suivante :

Vnn Vnp
Vin Vop

Le systeme donné par les p colonnes de droite des deux membres de 1’équation (5.15) peut

"W Hun | Xomp ]" WP { } = [UpnZnn|0p)- (5.15)

s’écrire comme Ssuit :

WO Hon L] | i) | <o,

D
(pr %p)

avec " WP | matrice diagonale des n premiers termes de la diagonale de " W7 |

et " WD _ matrice diagonale des p derniers termes de la diagonale de " W7 _.
Ainsi, on a
G G
l—W _I[Hmn]l—wygb_lvnp + l—W _I[me]l—WprJ pp — Oa

soit

[Xmp] = —[Hon]" W,

n

Vel [Vop] W2 7 (5.16)

La solution [p],,, est alors identifié en injectant (5.16) dans (5.11) :

[Pl = =" Woan (Ve Vo)~ W7 (5.17)
Avec [¢],, matrice composée des p vecteurs d’excitation décorrélés.

On reconstruit ensuite la matrice interspectrale réelle des excitation :

[SpEln = [@lnpl]np- (5.18)

5.3 Indicateurs de succes des moindres carrés et des moindres
carreés totaux

5.3.1 Résidu

Les résidus de calcul au sens des moindres carrés et des moindres carrés totaux chiffrent en
quelque sorte la vérification a posteriori des hypotheses de départ.
Pour les moindres carrés, I’hypothese de départ est que le vecteur réponse est une combinaison
linéaire des colonnes de la matrice de transfert. Le résidu est alors la différence entre la com-
binaison linéaire des colonnes de la matrice de transfert la plus proche du vecteur réponse et le
vecteur réponse lui méme :

{r} = [H{F}™ - {X},
ou {F'}¢ désigne la solution au sens des moindres carrés.

Dans ce cas, le résidu permet de repérer d’éventuelles erreurs de modele, car si I’on n’arrive pas
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a reproduire les réponses mesurées avec la matrice de transfert, c’est que cette derniere décrit
mal la structure réelle.

Pour les moindres carrés totaux, I’hypothese de base est que les colonnes de la matrice de
transfert et des réponses observent des dépendances linéaires. Cette hypothese est vérifiée par
I’annulation des p plus petites valeurs singulieres. Le résidu au sens des moindres carrés totaux
est obtenu sur les réponses [ X | mais aussi sur la matrice de transfert [H].

[rx] = [X] = [X],
[rr] = [H]P** — [H],

les quantités a posteriori [X]P°s* et [H|P°%" étant exprimmées par (5.7).

Dans le cas des moindres carrés totaux, le résidu permet également de repérer une erreur de
modele, mais dans une moindre mesure, car un certain degré de liberté, représenté par le résidu
[71], est justement donné a la matrice de transfert lors de la résolution.

5.3.2 Conditionnement de la matrice de transfert

Le conditionnement de la matrice de transfert est un indicateur de stabilité du probleme (cf.

2.2.5). Le conditionnement d’une matrice, compris entre 1 et 400, est le rapport entre sa plus
forte et sa plus faible valeur singuliere. Plus le conditionnement est proche de 1, plus le probleme
est stable. Le conditionnement peut fournir un bon indicateur de réussite a la fois des moindres
carrés et des moindres carrés totaux.
Cependant, pour les moindres carrés totaux, la décomposition en valeurs singulieres est réalisée
sur une matrice composée des fonctions de transfert et des réponses. Ensuite, une opération
de troncature des valeurs singulieres les plus petites est réalisée. Il est évident que plus ces
valeurs sont élevées, plus ’hypothese de départ sur le rang de la matrice composée (cf. (5.2)
est contrariée. Dans le cas extréme pour lequel la n® valeur singuliere (par ordre décroissant)
est égale a la (n + 1)¢, cas bien évidemment jamais rencontré exactement dans la pratique, le
probléme au sens des moindres carrés n’a pas de solution. En effet, comment choisir les n plus
grandes valeurs singuliéres a conserver lorsque la n® est égale a la (n + 1)¢? Dans leur article
sur I’analyse des moindres carrés totaux [GVL 80], Golub et Van Loan proposent d’introduire
la différence entre la n° et la (n + 1)¢ valeur singuliére comme un indicateur de solvabilité du
probleme au sens des moindres carrés totaux.

5.3.3 Comparaison des estimations moindres carrés et moindres carrés to-
taux

On a constaté en 5.1.2 que la méthode des moindres carrés totaux est plus sensible que la

méthode des moindres carrés car les hypotheses de départ sont plus exigeantes. On vérifie sur

la figure 5.1 que lorsque les conditions sont bonnes (faible bruit sur les données et conditionne-
ment raisonnable), les deux méthodes donnent des résultats équivalents. Par contre, en conditions
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défavorables, la multiplication de I’erreur est plus importante par les moindres carrés totaux. Un
indicateur permettant de repérer d’éventuelles « mauvaises » conditions d’inversion a donc été
imaginé, basé sur la comparaison des solutions au sens des moindres carrés et des moindres
carrés totaux :

5 FL — R €L, ...,nletj €L, ...p| (5.19)
ij =1 — = o, avece e [l onjety e |l,..,p .
| FTe] + | F

avec [F|™¢ et [F]™* solutions au sens des moindres carrés et des moindres carrés totaux,
n le nombre d’efforts recherchés
et p le nombre de phénomenes décorrélés.

L’indicateur ¢; ; est compris entre O et 1. plus il est proche de 1, plus les solutions au sens
des moindres carrés et des moindres carrés totaux sont proches. Le développement de cet indica-
teur, ainsi qu’une mise en pratique expérimentale, a fait 1’objet de plusieurs travaux [LPLP 03a]
[LPLP O3b].

5.4 Conclusion

La méthode des moindres carrés totaux, bien qu’a priori mieux adaptée a la mesure indi-
recte d’efforts que les moindres carrés classiques, s’est révélée €tre numériquement moins stable.
Lorsque les conditions d’inversion sont bonnes (faible bruit, faible conditionnement), les deux
méthodes sont aussi performantes. Par contre, lorsque les conditions se dégradent, les moindres
carrés classiques fournissent des résultats « moins faux » que les moindres carrés totaux. La
comparaison des estimations moindres carrés - moindres carrés totaux a été proposée comme
étant un indicateur de bonnes ou mauvaises conditions d’inversion. Lorsque les deux méthodes
donnent des résultats similaires, 1’estimation de la solution peut étre considérée comme fiable.
Si les deux approches donnent des résultats différents, I’estimation la moins fausse est celle au
sens des moindres carrés, mais il faut garder a I’esprit que le calcul est réalisé dans de mauvaises
conditions, et que méme I’estimation moindres carrés est probablement entachée d’erreurs non
négligeables.
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Chapitre 6

Mise en ceuvre expérimentale

L’objectif de ce chapitre est de mettre en ceuvre et de valider dans un cadre expérimental les
méthodes présentées dans les chapitres précédents. Des efforts connus (mesurés) sont injectés
sur une structure, dont la réponse vibratoire est mesurée en un certain nombre de points. La
comparaison des efforts mesurés directement et indirectement (via les réponses vibratoires) per-
met d’évaluer la faisabilité des techniques de mesure indirecte d’efforts. Une premiere section
est dédiée a la description du dispositif expérimental et des différentes phases de mesure. Une
seconde section est consacrée a 1’analyse spectrale en composantes principales des acquisitions.
Dans une troisieme section nous étudions le probleme inverse de la reconstruction des excita-
tions, avec une mise en pratique des différentes techniques présentées précédemment. Enfin, une
derniere partie est consacrée a I’utilisation d’un modele éléments finis pour la reconstruction des
excitations.

6.1 Dispositif expérimental

Le dispositif expérimental est représenté sur la figure 6.1.

Générateurs
Amplificateurs<

Filtres

Alimentatior
capteur

FIG. 6.1 — Dispositif expérimental — Appareillage et structure excitée par trois pots vibrants
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Choix de la structure

Cette expérience constituant un premier pas vers la reconstitution des excitations internes d’un
moteur en fonctionnement, le choix de la structure utilisée s’est naturellement porté sur la piece
maitresse d’'un GMP : le carter cylindre. En effet, les efforts dynamiques internes d’un moteur
en fonctionnement sont principalement exercés sur certaines zones de cette piece : les faces
internes des chambres de combustion (explosion des gaz et guidage en translation du piston), et
les paliers vilebrequin (guidage en rotation du vilebrequin).

Placement des excitations

Les efforts ont été injectés sur la structure au moyen de trois pots vibrants fixés sur les paliers
vilebrequin, zone d’excitation du moteur en fonctionnement. Des capteurs de force ont été fixés
a ’interface entre les pots et la structure dans le but de pouvoir mesurer dans un premier temps
les fonctions de transfert, et de pouvoir ensuite confronter les efforts mesurés directement aux
efforts obtenus par méthode inverse. Les paliers n°1 et 5 ont été sollicités sur une direction
parallele a 1’axe de rotation du vilebrequin (axe z) par les pots n° 1 et 3. Cette direction
d’excitation est sollicitée dans le moteur en fonctionnement par les moments d’axe x provoqués
par la flexion du vilebrequin. Le palier n"2 a été sollicité sur une direction parallele aux axes
de translation des pistons par le pot n"2 (axe y, voir figure 6.2), direction du palier encaissant
directement les efforts générés par les explosions.

Pot n°2
Palier 2 1y

/]

. S b - T Pot n°1
Pot n°3 i oW V- . - y i Palier 1 /z

FIG. 6.2 — Fixation des pots vibrants sur les paliers

Placement des accéléromeétres

13 capteurs ont été utilisés pour mesurer les accélérations de la structure. 1 capteur (n°1) a été
placé sur le palier n°2 selon I’axe y (selon la direction d’excitation appliquée a ce palier), 5
capteurs (n"2 a 6) ont été placés sur les 5 paliers selon I’axe z (visibles sur la figure 6.2). Les 7
autres accélérometres ont été répartis sur les faces externes du carter cylindre, selon les 3 axes X,
y et Z.
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Mesure des fonctions de transfert

Une premicre phase de mesure est consacrée a 1’acquisition des fonctions de transfert entre les 3
points d’excitation et les 13 points de réponse. Un générateur interne au systeme d’acquisition
est utilisé pour alimenter tour a tour les trois pots vibrants. La plage de fréquence étudiée est 0-4
kHz, les signaux sont échantillonnés a 8192 Hz. Le générateur interne est filtré automatiquement
pour n’exciter que la plage de fréquence d’analyse. Les estimation des cohérences et des
fonctions de transfert sont réalisées a partir de quantités interspectrales moyennées sur 200
fenétres temporelles. 3 acquisitions sont réalisées en alimentant chacun des 3 pots. A chaque
acquisition, 13 fonctions de transfert et 13 fonctions de cohérence sont estimées. Ainsi, on
construit une matrice de transfert ainsi qu’une matrice de cohérences de 13 lignes par 3 colonnes.

6.1.1 Phases d’acquisition

La mise en ceuvre des différentes techniques de mesure indirecte d’efforts nécessite
différentes configuration de corrélation des sources. 3 configurations différentes ont été réalisées :

— 3 sources corrélées (1 générateur pour 3 pots vibrants)

— 3 sources décorrélées (3 générateurs pour 3 pots vibrants)

— 3 sources partiellement corrélées (2 générateurs pour 3 pots vibrants)

Ces trois configurations d’excitation sont schématisées sur la figure 6.3. En plus du générateur
interne du systeme d’acquisition filtré automatiquement, deux générateurs couplés a deux filtres
fréquentiels ont été utilisés.

— Générateur | l@  Filtre @ | Amplificateur
Amplificateur Po BK1405 ®] | Kemo VBF17J|Te BK 2706 e
® BK2706 ]

Systéme

Pot

1

Pacquisition Générateur | 1@  Filre e | Amplificateur /12
Amplificateur Poi BK1405 Kemo VBF17J| e BK 2706 e 2

/E

Générateur_ |~ —® BK2706 @] Systéeme Amplificateur Pot

interne — d’acquisition | @ BK 2706 ¢
Amplificateur Poi

~e BK 2706 ¢ Générateur
interne

chei
\

Générateur | Lo Filtre @] | Amplificateur Pol
BK1405 @[ | Kemo VBF17J| @ BK 2706 e

Amplificateur Pot

Systéme le BK 2706 o

d’acquisition

Générateur Amplificateur Pot
interne ®1 ——T® BK2706 ]

!

FI1G. 6.3 — Différentes configurations d’excitation : sources corrélées (en haut a gauche),
décorrélées (en haut a droite) et partiellement corrélées (en bas)

Pour la premiere configuration d’excitation, les amplificateurs reliés aux trois pots sont ali-
mentés par un méme signal généré par le systeéme d’acquisition. Pour la seconde configuration,
les 3 amplificateurs sont alimentés par 3 générateurs différents. Les deux générateurs externes
n’étant pas filtrés, des filtres leurs sont associés de maniere a exciter uniquement la bande de
fréquence 0-4 kHz. Pour produire un champ d’excitation partiellement corrélé, deux des trois
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pots ont été alimentés par le méme signal (pots situés sur les paliers 2 et 5), et le troisieme par un
générateur externe.

6.2 Analyse Spectrale en composantes Principales

L’intérét majeur de 1’analyse spectrale en composantes principales (ASP) est de séparer et de
dénombrer les phénomenes vibratoires décorrélés présents sur la structure. Les bases théoriques
de I’ASP sont exposées en 3.1.4. Les résultats des 3 mesures en configuration multi excitatrice
sont stockés sous la forme de matrices interspectrales fonctions de la fréquence. Les mesures des
excitations ont été réalisées uniquement dans le but de comparer a posteriori les efforts mesurés
directement et indirectement. Seules les matrices interspectrales des réponses sont utilisées pour
I’analyse spectrale en composantes principales.

Configuration sources corrélées Configuration sources décorrélées
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FIG. 6.4 — Moyennes des cohérences virtuelles (multiples) avec 1 (2,3) source(s) virtuelle(s)
prépondérante(s)

La matrice interspectrale étant composée de 13 lignes et 13 colonnes (on dispose de 13
accélérometres), on est en mesure d’extraire 13 phénomenes décorrélées pour chaque canal
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fréquentiel. Les sources associées aux mouvements décorrélés sont appelées sources virtuelles.
Il a été présenté en 3.1.4 la cohérence virtuelle qui chiffre la part d’un autospectre de réponse
causée par une source virtuelle. La cohérence virtuelle multiple, qui représente la part d’un au-
tospectre de réponse causée par un ensemble de sources virtuelles, a également été exposée.
C’est cet outil que nous utilisons pour tenter de chiffrer pour chaque configuration de mesure
le nombre de phénomenes décorrélés. Les sources virtuelles peuvent €tre classées par ordre de
prépondérance, c’est-a-dire dans I’ordre décroissant des valeurs propres associées. Les moyennes
des cohérences virtuelles multiples pour les 13 réponses sont tracées sur la figure 6.4, en pre-
nant comme référence une, deux ou trois sources prépondérantes. Il est évident sur cette figure
que le nombre de sources virtuelles nécessaires pour obtenir une cohérence virtuelle multiple
voisine de 1 équivaut au nombre de sources décorrélées excitant la structure. La configuration
pour laquelle les 3 pots vibrants sont alimentés par le méme générateur (excitations corrélées)
observe une moyenne des cohérences virtuelles voisine de 1 en ne gardant que la source vir-
tuelle prépondérante. Le nombre de sources virtuelles a prendre en compte dans le calcul de
cohérence virtuelle multiple est de 2 lorsque 2 générateurs alimentent les 3 pots (sources par-
tiellement corrélées), et de 3 lorsque 3 générateurs alimentent les 3 pots (sources décorrélées).
Le méme type de résultat est présenté sur la figure 6.5. Cette figure représente le nombre de
sources virtuelles a conserver pour obtenir une cohérence virtuelle multiple d’au moins 80 %
pour I’ensemble des réponses vibratoires, et ce pour les trois configurations d’excitation.

6 ‘ :
Excitations corrélées
Excitations partiellement corrélées

S 57 . - Excitations décorrélées i
T
3
E
S e emeccccsmiim = - -e -
[%]
Q
e
23
[}
o
()
5 2
£
o
z

l . .

0 L L L

0 1000 2000 3000 4000

Fréquence (Hz)

FIG. 6.5 — Nombre de sources virtuelles prépondérantes a prendre en compte pour obtenir une
cohérence virtuelle multiple d’au moins 80 % pour I’ensemble des réponses vibratoires

Il est visible que le nombre de sources virtuelles a prendre en compte pour obtenir une

cohérence virtuelle multiple de 80 % correspond pour la grande majorité des pas de calcul en
fréquence au nombre de sources décorrélées.
L’analyse en composantes principales (ASP) permet donc de mettre en évidence le nombre de
phénomenes décorrélés agissant sur la structure. Cette information est primordiale quand il s’agit
de choisir I’une des techniques de mesure indirecte d’efforts exposées en 3.2. De plus, I’ASP est
un prétraitement indispensable lorsque 1’on désire appliquer la méthode des moindres carrés to-
taux (cf.5.2).
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6.3 Reconstruction des excitations

6.3.1 Confrontation des méthodes d’inversion utilisant les moindres carrés
pondérés

Dans un premier temps, les résultats de mesure indirecte obtenus par les techniques
présentées dans la partie 3.2/ sont confrontées aux efforts mesurés directement. Les 3 techniques
utilisées sont les suivantes :

— méthode spectrale (cf. 3.2.1), applicable lorsque les réponses sont cohérentes,

— méthode autospectrale (cf. 3.2.2), applicable si les excitations sont décorrélées,

— méthode interspectrale (cf. 3.2.3), applicable sans restriction.

Pour chaque calcul, les stratégies de pondération des moindres carrés exposées au chapitre 4
sont appliquées. Les deux matrices de pondération obtenues selon les formulations (4.5) et (4.8)
sont multipliées pour obtenir une matrice de pondération unique. Le parametre p de 1’équation
(4.8), sévérisant le filtrage basé sur les cohérences, est ajusté a 10.
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FIG. 6.6 — Reconstruction de I’effort au palier 1 par les 3 méthodes - configuration excitations
corrélées

L’effort au palier 1 reconstruit par les trois méthodes pour la configuration sources corrélées
est tracé sur la figure 6.6. Il est clair que les méthodes spectrales et interspectrales donnent des
résultats équivalents plutdt satisfaisants (sauf en basse fréquence). Par contre, 1’effort reconstruit
par la méthode autospectrale, méthode qui ne prend pas en compte les effets de phase, est moins
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bon. Cela confirme la limite de la méthode autospectrale lorsque les sources sont corrélées.
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FI1G. 6.7 — Reconstruction de 1’effort au palier 1 par les 3 méthodes - configuration excitations
décorrélées

L’effort au palier 1 reconstruit par les trois méthodes pour la configuration sources
décorrélées est tracé sur la figure 6.7. Cette fois-ci, les deux méthodes donnant satisfaction
sont les méthodes autospectrales et interspectrales. Pour la méthode spectrale, un capteur
d’accélération doit étre choisit en tant que référence des phases. Lorsque la cohérence entre
un des capteurs et le capteur de référence est mauvaise, ce qui arrive lorsque plusieurs sources
décorrélées excitent la structure, cette méthode n’est pas valable, ce qui est confirmé par la figure
6.7. L’effort au palier 2 reconstruit par les trois méthodes pour la configuration sources partielle-
ment corrélées est tracé sur la figure 6.8. Dans cette configuration, les pots excitant les paliers 2
et 5 sont corrélées entre eux et décorrélés avec le pot excitant le palier 1. Nous vérifions que dans
cette configuration d’excitation pour laquelle les réponses ne sont pas completement cohérente et

les excitation non completement décorrélées, la seule technique d’inversion valide est la méthode
interspectrale.

6.3.2 Optimisation de I’inversion (effet de la pondération des moindres
carrés

Les résultats figurant en section 6.3.1 on été calculés en appliquant les stratégies de
pondération développées au chapitre 4. Dans le but d’estimer le role des différentes pondération,
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FIG. 6.8 — Reconstruction de I’effort au palier 2 par les 3 méthodes - configuration excitations
partiellement corrélées

le calcul pondéré est comparé au calcul non pondéré.

Normalisation de la matrice de transfert

La normalisation du systeme évoquée en section 4.1 a pour but de corriger la tendance
naturelle des moindres carrés a privilégier les accélérometres situés sur des degrés de liberté
souples. Cette normalisation, applicable dans n’importe quel cas, est recommandée lorsque la
matrice de transfert observe de fortes hétérogénéités. Le carter cylindre est une structure com-
plexe présentant des hétérogénéités de raideur. Pour illustrer cet état de fait, deux fonctions de
transfert sont tracées sur la figure 6.9.

La fonction de transfert entre une excitation et une réponse sur z au palier 1 domine largement
(de plus de 15 dB) la fonction de transfert entre une excitation et une réponse sur y au palier 2
dans la bande de fréquence 500-1500 Hz. C’est en effet la bande de fréquence correspondant aux
modes de flexion de palier, qui engendre une forte réponse sur 1’axe z . Cette forte hétérogénéité
des amplitudes des réponses peut entrainer la négligence de 1’information apportée par un cap-
teur situé sur une direction raide, la réponse sur y au palier 2 par exemple. Cette réponse, située
au voisinage direct et dans la méme direction que 1’'une des excitations, apporte cependant une
information importante. La reconstruction de cette excitation avec et sans pondération, ainsi que
I’excitation mesurée directement, est tracée sur la figure 6.10. On utilise la méthode interspec-
trale, appliquée a la configuration de sources partiellement corrélées. On utilise la formulation
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Fonctions de transfert mesurées sur le carter cylindre
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FI1G. 6.9 — Illustration de 1’hétérogénéité de la structure

(4.5) pour obtenir matrice de pondération.
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FIG. 6.10 — Effet de la normalisation sur la re- FIG. 6.11 — Effet de la normalisation sur le
construction de 1’effort au palier 2 conditionnement du probleme

Il est évident sur la figure 6.10 que la normalisation permet d’améliorer notablement la re-
construction de I’efforts sur y au palier 2, et ce particulierement dans la zone fréquentielle ob-
servant de fortes hétérogénéités. Le conditionnement des matrices pseudo-inversées sont tracés
sur la figure 6.11. Pour le probleéme non pondéré, il s’agit du conditionnement de la matrice de
transfert [H|. Pour le probleéme normalisé, il s’agit du conditionnement du produit de la matrice
diagonale de pondération par la matrice de transfert " W [ H|. Le conditionnement est également
nettement amélioré par la normalisation, ce qui confirme les calculs réalisés en 4.1 sur une struc-
ture en éléments finis.

81



Pondération basée sur les cohérences

La pondération basée sur les cohérences de la matrice de transfert a pour but de privilégier les
lignes du systeme inversé pour lesquelles les transferts sont les moins bruités (cf. 4.2). L’effort au
palier 2 reconstruit avec normalisation est tracé sur la figure 6.12 avec et sans pondération basée
sur les cohérences. On utilise toujours la méthode interspectrale, appliquée a la configuration de
sources partiellement corrélées. Le facteur p, sévérisant le filtrage, utilisé dans I’équation (4.8)
est de 10.

Reconstruction de I'effort au palier 2
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FI1G. 6.12 — Effet de la pondération basée sur les cohérences sur la reconstruction de 1’effort au
palier 2

On constate sur la figure 6.12 que 1’amélioration apportée par la pondération basée sur les
cohérences est tres locale en fréquence, et apparait presque exclusivement sur les harmoniques
impaires du secteur ( 50 Hz, 150 Hz, ...). Cette stratégie de pondération est visiblement utile
lorsque les transferts mesurés, associés a de mauvaise cohérences entre signal d’excitation et
signal de réponse, sont fortement bruités.

6.3.3 Utilisation des moindres carrés totaux (MCT)

La méthode des moindres carrés totaux (MCT) exposée en 5.2 est utilisée pour reconstruire
les efforts par mesure indirecte. Les stratégies de pondération (normalisation, pondération sur
les cohérences) sont utilisées. On choisit d’étudier la configuration observant des excitations
partiellement corrélées. 2 sources virtuelles sont conservées lors de 1’analyse en composantes
principales. L’estimation MCT de I’effort au palier 1 est tracé sur la figure 6.13 avec I’estima-
tion moindres carrés (MC) et I’effort directement mesuré. On constate que I’estimation MCT est
généralement moins bonne que 1’estimation MC classiques. Cela confirme les résultats obtenus
numériquement dans la partie 5.1.2. L’indicateur ¢ basé sur la comparaison des estimations MC
et MCT, exprimé par (5.19), est tracé sur la méme figure. Lorsque cet indicateur est proche de
1, cela signifie que les estimations MC et MCT sont proches. Lorsque cet indicateur diminue,
cela signifie que la concordance entre les solutions MC et MCT diminue. On constate que les
zones fréquentielles pour lesquelles ¢ est proche de 1 correspondent aux zones pour lesquelles
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Reconstruction de I'effort au palier 1
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FI1G. 6.13 — Comparaison des estimations de I’effort au palier 1 par les moindres carrés et les
moindres carrés totaux

les estimations MC et MCT sont proches de 1’effort mesuré directement. Lorsque ¢ chute, 1’esti-
mation la moins fausse reste la solution MC. Cependant il est notable que I’indicateur § fournit
une information intéressante sur la fiabilité de 1’estimation MC.

6.3.4 Limitation du nombre de réponses utilisées

Jusqu’ici, 13 capteurs d’accélération ont été utilisés pour reconstruire les excitations, dont 3
situés au voisinage direct des excitations. Dans le but d’évaluer la faisabilité de la mesure in-
directe sans réponses mesurées a proximité des excitations, une reconstruction des trois efforts
injectés au carter cylindre est réalisée a partir des 7 accélérometres situés a I’extérieur de la struc-
ture, les 6 capteurs aux paliers n’étant pas pris en compte. La matrice de transfert utilisée est donc
de taille 7*3. On utilise les résultats de mesure obtenus en configuration sources partiellement
corrélées. Les 3 efforts reconstruits par la méthode des moindres carrés sont présentés sur la
figure 6.14, ainsi que les indicateurs ¢ (cf. section 5.3.3) associés a chaque effort.

Les efforts introduits sur les palier 1 et 5 sont correctement reconstruits, tandis que 1’effort au
palier 2 est beaucoup plus bruité. Cela est compréhensible : les efforts introduits sur les paliers
I et 5 le sont sur ’axe z , points d’entrées relativement souples dans la bande de fréquence
étudiée. L’effort introduit au palier 2 est d’axe y , point d’entrée rigide. Cette hétérogénéité de
raideur est illustrée par la figure 6.9. La contribution de I’excitation palier 2 a la réponse de la
structure, par rapport aux autres excitations, est donc faible. L’excitation palier 2 est peu « vue »
des accélérometres externes. Il y a donc un manque d’information qui n’est pas récupérable par
une quelconque pondération des moindres carrés.
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Reconstruction de I'effort au palier 1 Reconstruction de I'effort au palier 2
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FI1G. 6.14 — Reconstruction des efforts a partir des accélérometres externes seulement

Les indicateurs o correspondant a chaque effort reconstruit sont tracés sur la figure 6.14. On
constate que ces indicateurs fournissent une information fiable sur la qualité de la reconstruction.
L’indicateur au palier 1 est proche de 1 sauf en basse fréquence (< 200 Hz), zone pour laquelle
I’effort n’est pas correctement reconstruit. L’ indicateur associé au palier 2 est bon en dessous
de 1000 Hz, la reconstruction de 1’effort étant bonne. Au dessus de 1000 Hz, 1’indicateur chute,
ainsi que la justesse de la reconstruction. Pour I’effort injecté au palier 5, la reconstruction ainsi
que I'indicateur ¢ est comparable a 1’effort reconstruit au palier 1 en dessous de 2 kHz. Au dela,
la reconstruction se dégrade 1égerement, et parallelement I’indicateur  baisse.

Le conditionnement de la matrice de transfert 7*3 utilisée, ainsi que celui de la matrice de
transfert complete 13*3 (avec les capteurs aux paliers), est tracé sur la figure 6.15. Les condi-
tionnement sont calculés en tenant compte des différentes pondérations utilisées (normalisation
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Conditionnement de la matrice de transfert
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FIG. 6.15 — Conditionnement des matrices de transfert suivant les réponses utilisées

et pondération basée sur les cohérences). Le conditionnement est visiblement altéré par la non
prise en compte des capteurs aux paliers. Cela illustre bien 1’un des principes de la mesure indi-
recte d’efforts, qui est de placer les réponses mesurées au plus proche des excitations recherchées.
Cependant, si cela est impossible, les résultats tracés sur la figure 6.14/ montrent que 1’on peut
dans une certaine mesure €loigner les réponses mesurées des excitations recherchées.

6.4 Ultilisation d’un modele éléments finis

L’étape la plus longue et difficile de la mesure indirecte d’efforts réside dans la construc-
tion expérimentale de la matrice de transfert. Dans un cas pratique, cette opération nécessite de
déconnecter les organes excitateurs de la structure, et d’injecter un effort via un capteur de force
pour chacun des points d’excitation, parfois dans plusieurs direction. L’utilisation d’un modele
pour obtenir la matrice de transfert peut donc s’avérer étre une démarche intéressante. Dans
cette section, nous utilisons un modele éléments finis de la structure pour construire la matrice
de transfert. Les efforts injectés lors de I’expérience sont reconstruits a partir de la matrice de
transfert calculée et des réponses mesurées.

6.4.1 Le modele

Le modele utilis€ pour construire la matrice de transfert est un modele éléments finis du
carter cylindre de 15000 nceuds et 11000 éléments. C’est un modele mixte comprenant autant
d’éléments 2D que 3D. Les éléments 2D et 3D n’ont pas le méme systeme de degré de liberté
(les éléments 2D ont des degrés de liberté de rotation), et des contraintes sont ajoutées de
maniere a tenir compte de cette différence. Le modele est représenté sur la figure 6.16.

Une base modale tronquée a 10 kHz enrichie de raideurs pseudo-statiques est calculée. Le
modele est grossicrement recalé en raideur, de maniere a ajuster la premiere fréquence propre du
modele sur la premiere fréquence propre mesurée sur la structure réelle (un mode de torsion du
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F1G. 6.16 — Modele éléments finis de la structure

carter cylindre a environ 500 Hz). Un amortissement modal est introduit, ajusté approximative-
ment par rapport a la mesure. Deux fonctions de transfert mesurées et calculées sont tracées sur
la figure 6.17. A gauche, il s’agit du transfert entre réponse et excitation selon z au palier n°1. A
droite, il s’agit du transfert entre réponse et excitation selon y au palier n"2. Ces deux fonctions

FRF : Reponse /z palier 1 — excitation /z palier 1 FRF : Reponse /y palier 2 — excitation /Y palier 2
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FI1G. 6.17 — Comparaison FRF mesurées et calculées par éléments finis

de transfert illustrent bien la relative bonne qualité du modele. Cependant, on note sur la fonction
de transfert selon y au palier n°2 une raideur trop importante du modele, et ce malgré la prise en
compte des raideurs statiques.

6.4.2 Reconstruction des excitations a partir de transferts calculés

Les réponses utilisées sont celles mesurées en configuration excitation partiellement
corrélées. La méthode utilisée est donc la méthode interspectrale. La normalisation du systeéme
est appliquée. Aucune pondération basée sur les cohérence n’est réalisée, les fonctions de
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transfert n’étant pas mesurées mais calculées. Les trois efforts reconstruits par la méthode
des moindres carrés et des moindres carrés totaux sont tracés sur la figure 6.18, ainsi que les
indicateurs 0 associés (concordance des estimations moindres carrés et moindres carrés totaux).

Reconstruction de I'effort au paller 1

Reconstruction de I'effort au paller 2
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FIG. 6.18 — Reconstruction des efforts a partir des transferts calculés

On constate sur cette figure que la légere erreur de modele introduite sur les fonctions

de transfert suffit a

altérer fortement les efforts reconstruits. On note également la plus forte

sensibilité de la solution au sens des moindres carrés totaux a ce type d’erreur de modélisation.
Les indicateurs § semblent fournir une estimation assez fiable des zones fréquentielles pour
lesquelles les efforts reconstruits sont assez proches de la mesure.

Il parait évident, d’apres cet essai, que I’utilisation d’un modele éléments finis pour la mesure
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indirecte d’efforts peut introduire de fortes erreurs sur les efforts reconstruits. Cependant, il est
probable que dans le cas d’une structure plus amortie, observant des transferts plus lisses en
fréquence, les résultats soient moins négatifs. Un recalage précis du modele semble de toutes
facon €tre une étape incontournable. La comparaison des estimations moindres carrés et moindres
carrés totaux, quantifiée par I’indicateur 9, semble étre par ailleurs un outil intéressant permettant
d’évaluer la fiabilité de la solution.

6.5 Conclusion

L’expérience faisant 1’objet de ce chapitre a permis de mettre en pratique les différentes tech-
niques classiques de mesure indirecte d’efforts exposées dans la premiere partie bibliographique
de cette these, ainsi que d’éprouver les développements proposés dans les deux premiers cha-
pitres de cette seconde partie. L’analyse spectrale en composantes principales c’est avéré étre
un outil efficace de diagnostic du champ vibratoire permettant de pré-conditionner de maniere
optimale les acquisitions des réponses. Les différentes méthodes de mesure indirecte ont été em-
ployées avec succes, selon les limites qui leur avaient été fixées. Les différentes stratégies de
pondération développées dans le chapitre 4 se sont révélées efficaces, particulierement la nor-
malisation du systéme, qui semble devoir étre utilisée de facon systématique. La technique des
moindres carrés totaux, basée sur des hypotheses plus satisfaisantes que les moindres carrés clas-
siques vis-a-vis de la mesure indirecte d’efforts, a été utilisée. Les moindres carrés totaux se sont
révélés moins efficaces que les moindres carrés classiques car plus sensibles aux différentes er-
reurs sur les données d’entrée. Un indicateur basé sur la comparaison des estimations moindres
carrés et moindres carrés totaux a été présenté, permettant de mettre en évidence la fiabilité des
efforts reconstruits. Enfin, I’utilisation d’un modele éléments finis a la place de mesures pour
construire la matrice de transfert a donné des résultats relativement décevant, illustrant la forte
sensibilité de la mesure indirecte d’efforts aux erreurs de modele.
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Troisieme partie

Modélisation du moteur Diesel F9Q
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L’objet de cette partie est la construction de 1’opérateur matriciel de transfert excitations-
réponses modélisant le moteur Renault FOQ, un moteur Diesel 4 cylindres en lignes de 1.9L de
cylindrée. Les excitations retenues sont les excitations considérées comme principales, les efforts
de gaz et les efforts mécaniques produits par I’attelage mobile. Il est important de noter que
I’attelage mobile est considéré comme un €lément excitateur, donc externe au systeme étudié.
On peut énumérer I’ensemble des excitations prises en compte, ainsi que leur dénomination
adoptée par la suite :

— les efforts des gaz sur la culasse, excitation combustion culasse (x4),

— les efforts des pistons sur les flits, excitation piston fiit (x4),

— les résultantes horizontales et verticales aux paliers, excitation force palier (x10),
— les moments horizontaux et verticaux aux paliers, excitation moment palier (x10).

Les réponses sélectionnées sur le bloc moteur pour mesurer les accélérations sont au nombre
de 28, 14 a I’'intérieur du moteur au niveau des chapeaux de palier (en triaxe), et 14 réparties sur
la surface externe du bloc. L’ensemble des points de mesure est exposé en annexe F.

Deux approches ont été suivies pour évaluer les transferts entre excitations et réponses : la mesure
sur un moteur inerte identique au moteur étudié, et le calcul éléments finis. Le premier chapitre
de cette partie est consacré a la campagne de mesure réalisée pour obtenir un modele de transfert
expérimental, tandis que le second chapitre est dédié a la description du modele éléments finis
utilisé pour obtenir un modele de transfert numérique. Les deux approches observent des diffi-
cultés de différents types. L’approche expérimentale se heurte a des difficultés de mise en ceuvre
dues aux différentes excitations a reproduire, notamment les moments aux paliers. L’approche
numérique se heurte bien slr aux problemes liés a la complexité géométrique de la structure a
modéliser, le résultat final étant forcément entaché d’une erreur de modele. Les résultats obtenus
par les deux méthodes (expérimentale et numérique) sont comparés dans un troisieme et dernier
chapitre.

En raison du nombre important de transferts obtenus, les résultats ne sont pas présentés pour
chaque fonction de transfert. Les transferts obtenus pour chaque excitation sont présentés en
somme de modules, permettant ainsi de synthétiser la réponse globale du moteur et de comparer
efficacement les résultats.
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Chapitre 7

Caractérisation expérimentale du bloc
moteur

Le but de ce chapitre est de décrire la campagne de mesure réalisée pour évaluer par
expérience les transferts de combustion (voie culasse), basculement de piston (voie fiits), et de
moments et résultantes aux paliers (voie basse). Les différents systemes d’excitation utilisés ont
nécessité I’aménagement de la structure (réalisations de lumieres dans le carter d’huile et le car-
ter cylindre), dont les effets sur les transferts ont été supposés négligeables.

La mesure par réciprocité a été envisagée, mais n’a pas été retenue pour différentes raisons.
Tout d’abord, certains points de mesure de la réponse ne sont pas plus accessibles que les points
d’excitation (capteurs internes, capteurs situés derriere le démarreur ...). De plus, la mesure par
réciprocité des moments et résultantes aux paliers auraient posé probleme, nécessitant I’installa-
tion de 8 accélérometres par palier.

Les pots vibrants utilisés sont des petits modeles (B&K 4810 - 10N), la bande d’analyse 0-5 kHz
a donc été séparée en 4 bandes, les acquisitions étant réalisées 4 fois pour chaque montage :

— 0-400 Hz,

— 400-1600 Hz,

— 1600-3200 Hz,

— 3200-5000 Hz.

Cette séparation du spectre a non seulement permis de concentrer 1’énergie injectée par le pot
vibrant sur des plages de fréquence réduites, mais a également permis de régler pour chaque
bande de fréquence les gains d’entrée du systeme d’acquisition, optimisant ainsi la dynamique
de mesure. Les parametres d’analyse FFT ont été choisis de maniere a obtenir une résolution
fréquentielle de 1 Hz, et 30 fenétres temporelles (associées a une pondération Hanning) ont été
utilisées pour chaque acquisition.

7.1 Mesure des transferts de I’excitation combustion-culasse

7.1.1 Excitation acoustique

La force générée par 1’explosion dans la chambre de combustion est de nature répartie,
aérienne et impulsionnelle. Une premiere idée est de mettre en ceuvre un dispositif permettant
de réaliser une excitation similaire, mais en régime stationnaire. La plupart des travaux réalisés
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dans la littérature (cf. [1) ont été consacrés a la simulation de 1’explosion, et nécessitaient la
mise en ceuvre d’une excitation de nature impulsive. Nous cherchons ici non pas a réellement
simuler I’excitation, mais a quantifier les transferts vibratoires entre le niveau de pression dans la
chambre et quelques points de réponse, ce qui peut étre fait en mesures stationnaires. Le principe,
original, est d’isoler acoustiquement la chambre de combustion, et d’y générer un fort niveau de
bruit large bande, de maniere a exciter par une pression acoustique répartie les parois exposées.
La structure ainsi excitée vibre, ce qui permet de mesurer des réponses. Pour réaliser une mesure
de fonction de transfert, le niveau de pression acoustique a I’intérieur de la chambre doit étre
également mesuré. Pour cela, un micro 1/4 de pouce est inséré a la place de I’injecteur (cf. figure
7.2). Le dispositif expérimental est schématisé sur la figure 7.1.

— i

Microphone—— |

_ _ >

Piston factce—— & o
L1
7 525 = =
Guide d'onde f
Excitateur acoustique

FI1G. 7.1 — Dispositif expérimental, mesure des transferts de 1’excitation combustion-culasse

F1G. 7.2 — Positionnement du microphone

Pour exciter acoustiquement 'intérieur de la chambre de combustion, il est nécessaire
de faire produire par un appareil spécifique externe un fort niveau de pression acoustique
et de ’amener par le biais d’un guide d’ondes (tuyau flexible) a 'intérieur de la chambre.
Le principe et I’appareillage ont fait 1’objet d’un dépdt de brevet [LG 99] pour une autre
application. Deux générateurs acoustiques ont été utilisés suivant le domaine de fréquence
étudié. Les deux appareils, ainsi que le principe de fonctionnement, sont présentés sur la
figure 7.3 Un haut parleur excite un volume d’air a I’intérieur de 1’appareil. Une chambre
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de compression au profil exponentiel (pavillon) permet de coupler de maniere optimale ce
volume d’air et un guide d’onde flexible. Ce guide d’onde permet de positionner I’excitation
acoustique (extrémité du tuyau) sur la surface a exciter. Les niveaux de pression obtenus
dans la chambre de combustion, de I'ordre de 150 dB, sont présentés sur la figure 7.4. Ces
niveaux sont bien plus faibles que ceux provoqués par une explosion qui peut atteindre dans
un moteur Diesel a injection directe une valeur pic de 200 bars (environ 230 dB). Mais la
structure est supposée se comporter de facon linéaire, et le transfert obtenu entre le niveau de
pression cylindre et la réponse de la structure est censé ne pas dépendre du niveau de I’excitation.

Tuyau

Pavillon

Haut
parleur

' HP

RN

FIG. 7.3 — excitateurs acoustiques
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F1G. 7.4 — Niveaux de pression obtenus dans la chambre pour les deux excitateurs

L’examen de la figure 7.4 nous permet d’attribuer a chaque excitateur un domaine de
fréquence d’utilisation (de maniere a toujours se servir de 1’appareil le plus efficace). Le gros
excitateur sera employé pour les basses fréquences (< 500 Hz) tandis que le petit sera utilisé
pour les moyennes et hautes fréquences. On peut nettement distinguer sur la figure 7.4/1es modes
acoustiques du dispositif d’excitation. Ces modes apparaissent sur le spectre d’excitation (micro-
phone) et des réponses vibratoires, mais n’ont bien siir pas d’incidence sur les transferts obtenus.
Nous faisons dans un premier temps 1’hypothese que le niveau de pression est constant dans la
chambre de combustion, ¢’est-a-dire que la pression mesurée par le microphone est identique a
la pression exercée sur I’ensemble des surfaces exposées.

La conception du faux piston servant a isoler la cavité doit répondre a deux exigences :

— I’étanchéité acoustique de la cavité excitée,
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— le découplage mécanique entre le piston et le cylindre.
L’exigence d’étanchéité acoustique est due au fait que I’on ne veut exciter que les surfaces de la
chambre de combustion (hauts de fiits et culasse). Si I’isolement entre la chambre et la cavité du
bloc moteur est trop médiocre, le niveau de pression excitant 1’intérieur du moteur devient non
négligeable. La seconde exigence est due au fait qu’il ne faut pas transmettre les efforts générés
sur la surface supérieur du piston au bloc moteur. En effet, cet effort doit étre directement ap-
pliqué au sol, transmit par I’intermédiaire d’une tige traversant le carter d’huile. Il est évident
que ces deux contraintes sont antagonistes. La solution retenue a été de construire un piston de
diametre significativement inférieur a la chemise, pour éviter un couplage mécanique créé par
un ajustement trop serré. L’isolation acoustique a alors été réalisée en comblant I’espace entre le
piston et la chemise par un joint caoutchouc et une bande de mousse (voir schéma et photo sur
la figure 7.5). De plus, I’arbre a cames a été orienté de maniere a fermer les soupapes du poste
excité. La distance laissée entre la culasse et le piston doit étre faible. En effet, dans les moteurs

Joint caoutchouc
mousse adhésive

Pavillor

Tuyat
(quide d’onde

o R R R

Suppor

FIG. 7.5 — Piston factice d’excitation

Diesel, I’explosion intervient lorsque le piston est quasiment en contact avec la culasse. Pour
assurer une homogénéité du champ dans la chambre, une adaptation de section type pavillon a
été réalisée dans le piston. De plus, un montage particulier permet de faire déboucher le guide
d’onde au centre de la chambre.

Les résultats obtenus avec ce dispositif sont décevants. Les fonctions de transfert obtenues sont,
bien que fortement cohérentes, hypersensibles a I’installation de mesure. Nous avons tracé sur la
figure 7.6 les sommes des valeurs absolues des fonctions de transfert ainsi que les moyennes des
cohérences correspondantes obtenues pour 2 montages successifs du faux piston. L’étanchéité
acoustique entre la chambre de combustion et I’intérieur du bloc est soupgonnée €tre a 1’origine
de I’hypersensibilité. En effet, lors de deux montages successifs du faux piston, les conditions
d’écrasement du joint d’étanchéité peuvent changer, ce qui peut provoquer des fuites acoustiques
variables. D’autre part, si ces fuites sont a 1’origine de I’hypersensibilité, cela signifie qu’elle ne
sont pas négligeables. En effet, méme si le niveau de pression a I’intérieur du bloc est beaucoup
plus faible que dans la chambre de combustion, la surface excitée est, elle, beaucoup plus impor-
tante, et également plus souple. De plus, un simple calcul de modes acoustiques en assimilant la
cavité du bloc a un pavé donne des premieres fréquences propres aux environs de 500 Hz, ce qui
expliquerait que 1’hypersensibilité commence des 500 Hz. Une autre explication pourrait venir
d’une forte sensibilité engendrée par les différentes conditions de serrage des vis assemblant le
carter d’huile au reste de la structure. En effet, pour chaque montage du dispositif, le démontage
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FI1G. 7.6 — Illustration de 1’hypersensibilité des transferts

du carter d’huile est nécessaire.

Effet de la présence d’eau

Les mesures ont été effectuées en présence d’eau dans le circuit d’eau du moteur. Cependant,
des mesures ont été effectuées avec et sans eau pour avoir une idée de I’effet induit par 1’eau sur
les transferts. Des transferts ont donc ét€ mesurés dans les deux configurations avec le dispositif
d’excitation acoustique. Pour s’assurer de la répétitivité des mesures, le dispositif d’excitation
n’a pas ét€ modifié entre les deux acquisitions. Les résultats sont présentés (toujours en somme
de modules de FRF) sur la figure 7.7. On constate que la présence d’eau a peu d’influence sur

Effet de la présence d’'eau sur la mesure des transferts

% |FRF| (dB)

Sans eau
== Avec eau

2000 3000 4000

Fréquence (Hz)

5000

Fi1G. 7.7 — Effet de la présence d’eau dans le circuit de refroidissement

les transferts mesurés. Un léger décalage est cependant observé dans les hautes fréquences (>3.5
kHz), les transferts sans eau étant légerement supérieurs, de 1’ordre de 2 dB.
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7.1.2 Excitation solidienne

Un second dispositif d’excitation a ét€ mis en ceuvre pour obtenir les transferts entre
I’excitation combustion-culasse et les points de mesure. Le premier dispositif tentait d’exciter
acoustiquement les surfaces exposées a la combustion. Cette démarche donnant des résultats
décevants, le second dispositif c’est orienté vers une excitation mécanique. Cette solution
est moins séduisante que la précédente, car 1’excitation obtenue est nécessairement localisée.
Cependant, la surface excitée de la culasse est un endroit extrémement raide, ce qui signifie
que la fréquence a partir de laquelle une excitation ponctuelle differe d’une excitation répartie
est assez élevée. Le schéma général du dispositif expérimental, ainsi qu’une photographie du
montage sont donnés en figure 7.8. Une tige filetée munie d’un capteur de force est positionnée

1
Ay
Capteur deforce —|
[
pis

Tendeur
Pot vibrant :WF\!

F1G. 7.8 — Dispositif expérimental - excitation solidienne

verticalement sur 1’axe du cylindre. Une force statique exercée par un tendeur plaque la tige et
le capteur de force au centre de la culasse, des lumieres étant réalisées dans le carter d’huile au
niveau des quatre postes. Un pot vibrant est fixé a 1’autre extrémité de la tige. Dans un soucis
de vérifier la répétabilité des mesures face aux différents montages, la somme des fonctions de
transfert ainsi que les moyennes des cohérences correspondantes sont tracées sur la figure 7.9
pour deux montages successifs (incluant un démontage du carter d’huile). Les résultats obtenus
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FIG. 7.9 — Résultats pour deux montages successifs

sont similaires pour deux montages successifs. Cela montre que 1’hypersensibilité obtenue
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avec I’excitation acoustique ne vient pas des conditions de serrage des €léments de la structure
(notamment du carter d’huile), mais bien du montage du systeme d’excitation acoustique lui
méme (faux piston). Les bons niveaux de cohérence obtenus montrent qu’aucun probleme lié
aux possibles antirésonances du dispositif n’est a déplorer. Dans le but de comparer les transferts
obtenus avec I’excitation acoustique et mécanique, les sommes des fonctions de transfert
(excitation au poste 1) sont tracées sur la figure [7.10. Les unités des fonctions de transfert étant
différentes (m.s~2.Pa~! pour ’excitation acoustique, et m.s~2.N~! pour I’excitation mécanique),
les fonctions de transfert en excitation acoustique sont corrigées par la surface exposée de la

culasse (1 m.s72.Pa~!' =S m.s72.N~! avec S = 50 cm?). Il est évident que la tendance globale
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F1G. 7.10 — Comparaison excitation mécanique et acoustique

des résultats obtenus avec les différentes méthodes diverge des 1 kHz. Pour tenter d’expliquer
cet état de fait, les premiers modes acoustiques de la chambre de combustion ont été calculés
analytiquement avec une hypothese de cavité cylindrique, les calculs sont proposé€s en annexe
A. Les résultats donnent des premiers modes pour lesquels la pression acoustique varie selon le
rayon de la cavité (cf. figure 7.11). Ces résultats sont obtenus avec une célérité du son égale a 340
m/s. Ils sont donc valables pour la cavité acoustique considérée, mais ne sont pas valables pour
une chambre de combustion en fonctionnement, les conditions de température et de pression
étant fortement différentes. On constate que le premier mode de cavité apparait des 2500 Hz.
De plus, les deux premiers modes observent une ligne nodale passant par le centre de la cavité,
au point de positionnement du micro (voir figure 7.2). Cela peut expliquer la sous-estimation
de I’effort injecté, et donc la surestimation de la fonction de transfert résultante constatée sur la
figure [7.10 dans la plage de fréquence 2000-3000 Hz. Par ailleurs, le troisieme mode (5200 Hz)
observe un ventre au point de positionnement du micro. Cela pourrait expliquer la surestimation
de I’effort injecté et donc la sous-estimation des fonctions de transfert obtenues au dela de 4000
Hz.

La présence de modes de cavité de la chambre de combustion en dessous de 5 kHz ainsi
que I’hypersensibilité des résultats au montage du dispositif d’excitation acoustique rendent
ce moyen de mesure peu fiable. L’excitation mécanique sera donc retenue pour la suite des
opérations. Les transferts mesurés pour 1’excitation combustion-culasse sont comparés aux
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Mode 1 - f = 2500 Hz Mode 2 - f = 4100 Hz

Mode 3 - f =5200 Hz Mode 4 - f = 5700 Hz

F1G. 7.11 — Premiers modes de la chambre de combustion (c = 340m/s)

autres transferts a la fin de ce chapitre (cf. 7.4).

7.2 Mesure des transferts de I’excitation piston-fiit

L’excitation générée par le piston sur la chemise est complexe. Elle résulte de la combinaison
des efforts provoqués par 1’explosion et du choc 1ié au basculement de piston. La description
précise du phénomene de basculement de piston est réalisée dans la partie 1. Le basculement
de piston intervient notamment lorsque le piston est au point mort haut (PMH) au moment de
la combustion, lorsque les efforts des gaz combinés au changement d’obliquité de la bielle pro-
voquent un basculement brusque du piston du coté opposé poussée (COP) au coté poussée (CP)
du cylindre. Ce mouvement rapide provoque un choc lorsque le piston atteint le coté poussée du
fht. Sur le moteur étudié, la position de I’'impact est estimé a environ 35 mm de la culasse. Les
efforts dus a la combustion (également de nature impulsive) interviennent quasiment au méme
moment que le basculement. Les efforts appliqués par le piston sur le fiit sont donc modélisés
comme étant appliqués ponctuellement sur un point fixe, correspondant a la zone d’impact du
basculement de piston. Dans le but de mesurer les transferts entre les points d’impact piston slap
et les points de mesure, le dispositif schématisé sur la figure 7.12 est mis en place pour chaque cy-
lindre. Une poutre munie d’un capteur de force est plaquée contre I’intérieur du fiit coté poussée
a 35 mm de la culasse a 1’aide d’un tendeur. Un pot vibrant excite la poutre a I’extérieur du
bloc moteur. Le systeme d’excitation observe bien entendu des pics aux résonances de la poutre.
Ces pics ne sont pas génants car le capteur de force est placé en aval de ce dispositif, directe-
ment a I’interface avec le fiit. Cependant, a certaines fréquences, la force injectée observe des
antirésonances liées aux modes de flexion, provoquant une chute de cohérence. Pour remédier
a ce probleme, les transferts sont mesurés pour une seconde configuration, une masse ajoutée
étant fixée sur la poutre. Cet ajout de masse ayant pour effet de décaler les fréquences propres,
les antirésonances des deux dispositifs sont obtenues a des fréquences différentes (voir spectres
figure7.13)). Les fonctions de transfert étant obtenues pour plusieurs bandes de fréquence d’exci-
tation successives, le dispositif d’excitation est choisi pour chaque bande de maniere a optimiser
les valeurs des cohérences. Les transferts obtenus pour le basculement de piston sont tracés et
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F1G. 7.12 — Dispositif expérimental - excitation flit

Autospectres d’excitation

Sans masse
— Avec masse

10t

Autospectre d’effort (dB)

500 1000 1500 2000 2500 3000
Fréquence (Hz)

FI1G. 7.13 — Autospectres d’excitation avec et sans masse ajoutée

comparés aux autres transferts dans la partie 7.4.

7.3 Mesure des transferts des moments et forces aux paliers
vilebrequin

7.3.1 Dispositifs d’excitation

Les efforts appliqués par le vilebrequin sur un palier du carter cylindre peuvent étre
décomposés en moments et forces sur les deux directions perpendiculaires a 1’axe du vilebre-
quin. Dans le but de simuler individuellement ces quatre efforts, deux dispositifs d’excitation a
deux pots vibrants sont réalisés (cf. figure 7.14). Le principe est d’alimenter les deux pots avec
un seul générateur (via deux amplificateurs), de maniere a avoir deux excitations cohérentes.
En alimentant les pots en phase, on génere un effort de type force. En alimentant les pots en
opposition de phase, on génere un effort de type moment. Bien sir, il est nécessaire de régler
les gains des deux amplificateurs de puissance associés a chaque pot de maniere a observer des
autospectres d’excitation rigoureusement semblables de part et d’autre du dispositif. Les deux
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FI1G. 7.14 — Dispositifs d’excitation des paliers

leviers utilisés pour les deux dispositifs, réalisés en aluminium, sont supposés se comporter de
maniere indéformable dans la bande de fréquence étudiée (< 5 kHz), leurs premiers modes ap-
paraissant au dela de 10 kHz. La réalisation de deux dispositifs différents tient des différentes
hypotheses que I’on peut faire quant a la nature des contacts entre le vilebrequin et les paliers.
L’espace compris entre le vilebrequin et les coussinets de paliers est rempli d’huile. On peut sup-
poser que le film d’huile répartit les efforts sur les paliers de maniere relativement uniforme, de
sorte qu’on puisse décomposer chaque effort transmis en un moment et une force au palier. Le
dispositif n°1 permet d’exercer un moment et une force ramenés au centre du palier. Cependant,
en cas de forte charge, I’excitation peut devenir tres localisé€e sur le bas du palier dans la direction
verticale. Pour cette raison, le dispositif n"2 est réalisé pour se rapprocher de ce type d’excitation
permettant d’obtenir un moment et une force localisés sur le bas du palier. Ainsi, trois montages
sont effectués sur chaque paliers, deux avec le dispositif n°1 en horizontal et vertical, un avec le
dispositif n"2 en vertical seulement (cf. figure 7.15). Des orifices sont réalisés dans la jupe du
carter cylindre de maniere a laisser passer les tiges filetées reliant les pots vibrants aux leviers
d’excitation.

Dans le but de produire une excitation du palier en force ou en moment, il faut ajus-
ter les gains des amplificateurs de puissance alimentant les deux pots de maniere a obte-
nir une fonction de transfert entre les deux capteurs d’efforts (notés a et b) d’amplitude
0 dB et de phase 0 ou m. Si cette condition est vérifiée, on peut obtenir directement les
fonctions de transfert en force et moment purs. Prenons les indices ¢ et —¢ pour symboli-
ser les quantités mesurées avec respectivement les pots en phase et en opposition de phase.
Les fonctions de transfert sont exprimées par les formulations suivantes :

ey =10

{z}
QLE

{H"} = (7.1)

avec { H'} et { HM} les fonctions de transfert entre respectivement une force au palier et un
moment au palier et les accélérations {x}
et L le bras de levier du systeme d’excitation utilisé (voir figure 7.14).

On note que I’effort injecté au point b n’entre pas dans le calcul (7.1). En effet, on suppose
que lorsque les pots sont en phase, on injecte une force pure, donc F, = F;. Au contraire,
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F1G. 7.15 — Différents montages d’excitation réalisés pour chaque palier, exemple au palier 5

lorsque les pots sont en opposition de phase, on suppose F, = —F;. L’effort F; est donc
substitué¢ par I'effort F,, ce qui se traduit par la présence d’un facteur 2 au dénominateur.
L’équation (7.1) peut étre €crite en quantités interspectrales moyennées :
S,
ey = 2"

aa

{Sxa}i

HM
= (7.2)
{ } 2LSaa
ol {S,,} représente 1’ensemble des interspectres entre les accélérations et la force en a

et {S.. } Iautospectre de la force en a.

7.3.2 Recomposition des fonctions de transfert en efforts et moments purs

Comme 1l a été dit plus haut, la formulation (7.2) est valable lorsque les deux efforts injectés
en a et b sont égaux en module. La fonction de transfert entre les deux capteurs de force doit donc
étre d’amplitude 0 dB et de phase 0 ou 7 suivant la configuration ¢ ou —¢ (pots en phase ou en
opposition de phase), ce qui correspond a un rapport Fy/F,, égal a 1 ou -1. Malheureusement,
I’obtention d’une telle fonction de transfert sur I’ensemble du spectre est en pratique impossible.
Une fonction de transfert classique obtenue sur 1’un des dispositifs d’excitation avec les pots en
phase et en opposition de phase est représentée sur la figure 7.16.

A partir des deux efforts F), et F}, aux points a et b, on peut calculer le moment et la force
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Fonction de transfert force — force Fa/Fb
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FIG. 7.16 — Fonction de transfert entre les deux capteurs de force

réellement injectés au palier :

F(w)= F,(w)+ F(w),
M(w) = LE,(w) — LEy(w). (7.3)

Les amplitudes des moments et forces obtenues pour 1’'un des dispositifs d’excitation avec
les pots en phase et en opposition de phase sont représentées sur la figure 7.17. Les efforts Fj,
et F;, totalement cohérents, sont reconstruits a partir des auto et interspectres d’excitation en
prenant comme référence de phase le point a. Il est évident sur la figure 7.17 que lorsque les pots
sont en phase ou en opposition de phase, on ne peut pas affirmer que I’on injecte strictement des
forces pures ou des moments purs.

Résultante F = Fa+Fb
10 T
— pots en phase
pots en opp. de phase

résultante (dB)
N
o
.

0 1000 2000 3000 4000 5000

o Moment M =L ( Fa—Fb)

v

g -20 b
£ -30
£ — pots en phase
g -40r pots en opp. de phase 7
_50 . . . .
0 1000 2000 3000 4000 5000

F1G. 7.17 — Moments et résultantes injectés avec les pots en phase et en opposition de phase

Une méthode a été mise en ceuvre pour obtenir les fonctions de transfert entre les efforts
purs (force et moment) et les capteurs d’accélération a partir des mesures réalisées dans les
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configurations ¢ et —.

Formulons matriciellement les fonctions de transfert entre les deux efforts purs et les m réponses :

(2w = [H]es { ¥ }M , (7.4)

avec {x} vecteur des accélérations,
R et M résultante et moment injectés
et [H] = [{H"}{ H™}] matrice de transfert en efforts purs recherchée.

Le calcul du moment M et de la force F exprimé par I’équation 7.3 peut tre formulé matriciel-

lement :
F 1 1 F,
b=l S0 RS o3

En tenant compte des deux configurations d’excitation ¢ et — et en incluant I’équation (7.5), la
relation (7.4) devient :

wre=tm| 4] R ] 76)

L’obtention de la matrice de transfert entre efforts purs et accélérations s’obtient en inversant la
relation matricielle (7.6) :

-1 -1

CRORER R I - )

Cette relation [7.7/ peut enfin étre formulée en données interspectrales référencées au point d’ex-

citation a : .

[se Sse17 11
REN RNl It B R 78)
Saq représentant I’autospectre du capteur de force de référence a,
Spa 'interspectre entre les capteurs de force b et a
et {S..} les interspectres de I’ensemble des points de mesures d’accélération avec le capteur de
force de référence.

Les sommes des fonctions de transfert obtenues par la formulation (7.2) et la méthode de recom-
position en efforts purs sont tracées pour le palier 2 en vertical avec le dispositif n°1 sur la figure
7.18. Cette figure montre I’effet de la correction apportée par la méthode de recomposition en
efforts purs, non négligeable dans certaines bandes de fréquence (notamment pour le moment
aux alentours de 3 kHz).

7.3.3 Effet des masses des leviers d’excitation

Les leviers d’excitation possedent une certaine masse qui influe sur le comportement dyna-
mique de la structure, notamment localement au niveau des paliers. Les capteurs de force sont
placés en amont du levier et non a I’interface réelle entre le levier et la structure. C’est pourquoi
les fonctions de transfert obtenues avec les leviers caractérisent 1’ensemble levier-structure, et
non la structure seule. Les efforts réellement injectés sur le palier restent donc inconnus.
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F1G. 7.18 — Somme des fonctions de transfert en force et en moment

Correction des fonctions de transfert en force

On désire corriger les fonctions de transfert mesurées pour tenir compte des masses des le-
viers. Les effets de masse ajoutée sont illustrés par la figure 7.19.

STRUCTURE
mﬁFz
M.
PlT
F1

F1G. 7.19 — Effet de la masse des leviers

Les fonction de transfert mesurées sont obtenues par rapport au point d’excitation P1. Pour
obtenir les transferts par rapport au point P2, on applique I’équation de la mécanique a la masse
ajoutée M selon I’axe de la force appliquée :

Fy — Fy = Mxyy,

avec x s 1’accélération de la masse,
F 1a force injectée a I’ensemble structure + masse ajoutée
et F; la force injectée a la structure seule.
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Force selon ’axe vertical y

Pour obtenir I’accélération x5, de la masse selon 1’axe vertical i , on observe les accélérations
mesurées sur les chapeaux de paliers (I’ensemble levier-chapeau étant supposé indéformable
dans la plage de fréquence considérée). Le transfert entre le chapeau de palier sur y et 1’effort
F1, injecté verticalement a I’ensemble structure plus masse est connu. L’accélération de la masse
est donc obtenue de la maniere suivante :

Thy = FlHCy/Fly7

avec Hcy 1, transfert mesuré entre 1’accélération selon y du chapeau de palier et la force F7,
appliquée a I’ensemble structure + levier.

On obtient ainsi une estimation de 1’effort injecté selon y au point 2 (en aval de la masse) :
Fyy = Fiy(1 — MHCy/Fly)-

Les fonctions de transfert entre les accélérations et le point d’excitation 2 (en aval de la masse)
en vertical sont obtenues de la maniere suivante :

{a} {a} B 1
= = {Hx/Fly} )
F2y Fly(l _MHCy/Fly) (1 _MHCy/Fly)

(7.9)

{Hae/roy} =

avec Hgy 1y transfert mesuré entre I’accélération selon y du chapeau de palier et la force Fi,
appliquée a I’ensemble structure + levier,
{H, / F1y } 'ensemble des transferts mesurés entre une force selon y au palier et les accélérations
de I’ensemble structure + levier
et {H, / F2y} 'ensemble des transferts entre une force selon y au palier et les accélérations de la
structure seule.

Une formulation équivalente est exposée par Sestieri et D’ Ambroglio dans [SD 89], dans le cadre
de recomposition artificielle de transferts d’une structure modifiée a partir de transferts mesurés
sur la structure réelle. Les sommes des fonctions de transfert en force pure verticale au palier 2
mesurées et corrigées pour les deux dispositifs d’excitation sont tracées sur la figure 7.20.

Force selon I’axe horizontal x

Dans le cas de I’excitation horizontale (selon = ), ’estimation de 1’accélération du levier
d’excitation est plus difficile. On la suppose cependant égale en premiere approximation a
I’accélération horizontale du chapeau de palier, méme si cette approximation semble moins
évidente que pour le cas vertical. Ainsi, par analogie avec le cas vertical, on obtient la correction
suivante :

{z} _ 1

Fr Hx T ’
F2x { /F1 }(1 - MHCI/FI:B)

{Hy/pon} = (7.10)

avec Hoy 1, transfert mesuré€ entre 1’accélération selon = du chapeau de palier et la force £,
appliquée a I’ensemble structure + levier,
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F1G. 7.20 — Correction des FRF due a la prise en compte de la masse des leviers d’excitation,
excitation type force verticale au palier 2

{H,/r1,} ensemble des transferts mesurés entre une force selon x au palier et les accélérations
de I’ensemble structure + levier
et {H, / Fo. r ensemble des transferts entre une force selon x au palier et les accélérations de la
structure seule.

Les sommes des fonctions de transfert en force pure horizontale au palier 2 originales et
corrigées sont tracées sur la figure 7.21. Dans cette direction, on rappelle que seul le dispositif
d’excitation 1 a été¢ employé.

Les formulations (7.9) et (7.10) mettent en évidence un facteur de correction (1 — M H)™!
a appliquer aux fonctions de transfert mesurées pour estimer les fonctions de transfert ca-
ractéristiques de la structure seule sans les leviers d’excitation. La valeur de H (Hcy/r1, selon
x et Hey/r1y selon ) est en quelque sorte la mobilité d’entrée (en accélération) de I’ensemble
structure + levier. On constate sur les figures 7.20 et 7.21 que I’effet de masse ajoutée n’est pas
le méme suivant la direction d’excitation verticale ou horizontale. Lorsqu’on excite le palier en
vertical (figure 7.20), la prise en compte de la masse du levier a pour effet d’atténuer la fonction
de transfert. Au contraire, dans la direction horizontale (figure 7.21), la prise en compte de la
masse semble amplifier la fonction de transfert. Ces effets peuvent étre expliqués en observant
les facteurs de correction employés dans les équations (7.9) et (7.10). L’effet d’atténuation ou
d’amplification dépend de la phase de la mobilité d’entrée utilisée H. Rappelons I’estimation de
I’effort injecté réellement dans la structure en fonction de I’effort appliqué en amont de la masse
F et de la mobilité H :
Fy=F(1—-MH). (7.11)

Leffet d’amplification ou d’atténuation de I’effort injecté est dicté par la phase et I’amplitude
de la mobilité d’entrée [ . Si cette mobilité est plutdt négative (phase voisine de ), on peut
considérer que le systeme structure plus masse ajoutée répond en raideur. Dans ce cas, I’équation
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Dispositif 1(horizontal)
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F1G. 7.21 — Correction des FRF due a la prise en compte de la masse des leviers d’excitation,
excitation type force horizontale au palier 2

(7.11) montre que la masse amplifie I’effort injecté (/3 > Fi). La fonction de transfert est par
conséquent surestimée si I’on ne tient pas compte de la masse. Si la phase de la mobilité d’entrée
est plutdt voisine de 0, le systeme répond plutdt en masse. Dans ce cas, les deux cas de figure
(atténuation ou amplification de I’effort) peuvent se présenter suivant la valeur de (1 — M H).
Les phases des la mobilité d’entrée d’un palier en horizontal Hc,,p1, et vertical Heypy, sont
tracées sur la figure 7.22.

Phases des mobilités d’entrée du systéme structure + masse ajoutée
T T

Phase (rad)
o

""" Horizontal - dispositif 1
— Vertical — dispositif 2
—— Vertical — dispositif 1

_ | I I I I
P 0 1000 2000 3000 4000 5000
Fréquence (Hz)

F1G. 7.22 — Phases des mobilités d’entrée du systeme structure + levier - exemple du palier n"2

On constate sur cette figure que les mobilités d’entrée du systeme structure plus levier sont
proches de 7 pour les excitations en vertical (dispositifs 1 et 2), tandis que la mobilité d’entrée
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de I’excitation horizontale est plus proche de 0 dans la bande de fréquence 2500-5000 Hz. Cela
explique le fait que les fonctions de transfert avec 1’excitation en vertical sans prise en compte
de la masse ajoutée sont surestimées (cf. figure 7.20), les fonctions de transfert avec excitation
horizontale étant quant-a elles sous-estimées.

Correction des fonctions de transfert en moment

Une démarche similaire a la correction de transferts en forces pures peut étre appliquée
pour corriger les efforts en moments purs. La difficulté réside également dans 1’estimation de
I’accélération (cette fois angulaire) du levier d’excitation employé. Seul les transferts obtenus
avec le dispositif n°2 en position vertical (excitation moment sur I’axe = ) on fait 1’objet d’une
correction. En premiere approximation, le mouvement haute fréquence du levier d’excitation n"2
soumis a un moment est supposé etre dominé par le mouvement de rotation autour de son centre
de gravité, comme schématisé sur la figure 7.23.

Y

N

r V%é
\
N \
H \
Accélérométréi A

F1G. 7.23 — Mouvement approximatif d’un palier soumis a un moment appliqué par le levier n°2

Cette hypothese nous permet d’estimer 1’accélération angulaire du levier autour de son centre
d’inertie a partir de I’accélération du chapeau de palier mesurée sur I’axe z .

; (7.12)

avec f accélération angulaire du levier et x accélération sur z du chapeau de palier.

En suivant le méme raisonnement, on aboutit a une expression identique a 7.9 concernant les
transferts en moment corrigés en fonction des transferts mesurés :

{z} {a} L
{ /M2 } MQx Mlac(l - %HCZ/Mlx) { /Ml}(l - %HCZ/MM)

avec [ inertie du levier autour de son centre de gravité,
r distance entre I’accélérometre et le centre de gravité du levier
et H.zy1 fonction de transfert entre le moment appliqué au systeme structure plus levier et
I’accélération du chapeau de palier selon I’axe z .
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F1G. 7.24 — Correction des FRF due a la prise en compte de I’inertie des leviers d’excitation,
excitation type moment selon x au palier 2

La somme des fonctions de transfert en moment selon x au palier 2 originales et corrigées par la
formulation [7.13/ tenant compte de I'inertie du levier sont tracées sur la figure [7.24. On constate
sur la figure 7.24 que I’inertie du systeme d’excitation semble fortement perturber la mesure
de fonction de transfert. Cela est compréhensible, car le palier est un endroit assez souple de la
structure, et les mouvements du palier sont des les basses fréquences dominés par des modes
locaux. Ces modes sont des modes de flexion de palier, ce qui explique pourquoi ils sont excités
par une excitation de type moment, et non par une excitation en force verticale ou horizontale.
Le caractere local de ces modes explique la forte sensibilité du comportement dynamique a
I’ajout d’une masse. On observe deux résonances sur la figure 7.24. La premiere, aux alentours
de 1 kHz, est caractéristique des modes de flexion de palier (mouvement de flexion dans le plan
yOz, cf. partie 8). Les cinq paliers fournissant chacun un degré de liberté en flexion, les modes
de paliers sont au nombre de cing. La seconde résonance, aux alentours de 2kHz, est fortement
sensible a 1’ajout de masse (décalage de 300 Hz du pic). Ce pic est sans aucun doute produit
par le mode de torsion autour de I’axe = du chapeau de palier, mode dont le caractere local
est encore plus prononcé que les modes de flexion de palier. C’est pourquoi ce mode ressort
particulicrement a une sollicitation du chapeau de palier en moment sur = . De plus, 1’ajout de
masse est effectué au centre du palier, sur le ventre du mode de torsion. Cela explique la forte
sensibilité de la fréquence de résonance : la prise en compte de la masse a pour effet de décaler
le pic vers les hautes fréquences. Cependant, nous rappelons que les corrections des fonctions de
transfert on été réalisées en émettant des hypotheses relativement grossieres, c’est pourquoi elle
ne permet de dégager qu’une tendance, notamment sur 1’estimation de la résonance du mode de
torsion du palier. L’hypothese sur I’estimation du mouvement du levier, représentée par la figure
7.23, est cependant confortée pour la plage de fréquence dominée par le mode de torsion du
chapeau de palier. L’hypothese peut par ailleurs sembler surestimer 1’accélération angulaire du
levier lorsque le mouvement est dominé par les modes de flexion de paliers (fréquence j 1.5 kHz).
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Les résultats obtenus avec les deux dispositifs d’excitation en force sur y et en moment sur x
sont tracés sur la figure 7.25. Plusieurs remarques importantes peuvent €tre faites en observant la

>FRF - force selony

20 [ T T M
g 10} i
[T
i
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FIG. 7.25 — Comparaison des sommes de fonction de transferts obtenues avec les deux dispositifs
d’excitation

figure 7.25. Tout d’abord, le pic provoqué par le mode de torsion du chapeau de palier n’apparait
qu’avec le dispositif n°2. En effet, le dispositif n1 est un cylindre serré dans le palier. De ce fait, la
surface interne du palier est fortement rigidifiée, et le mode de torsion du palier est completement
bloqué. Le mode de torsion du chapeau de palier n’apparait pas seulement pour I’excitation de
type moment, il est visible également sur I’excitation en force verticale. Ce phénomene est di a
I’impossibilité de recomposer la fonction de transfert en force pure dans cette zone de fréquence
fortement dominée par le mouvement de torsion du chapeau de palier. En observant la figure en
effort vertical, on constate que les transfert obtenus avec le dispositif n"2 sont plus important que
ceux obtenus avec le dispositif n°1, la différence augmentant linéairement avec la fréquence. Cela
peut &tre expliqué également par la rigidification du palier due au montage du dispositif n°1. Le
point d’entrée étant plus souple avec le dispositif n°2, les transferts résultants sont globalement
plus importants. En excitation type moment, on constate €également un transfert plus important
d’environ 3 dB avec le dispositif n°2, mais cette fois uniquement en basse fréquence notamment
avant les modes de flexion de palier. La différence provient du fait que les deux dispositifs créent
des moments résultants localisés au centre du palier pour le dispositif n°1, et sur la face interne
du chapeau de palier pour le dispositif n°2. Le point d’excitation du dispositif n°2 est donc plus
éloigné de la liaison palier-structure, ce qui génere un bras de levier plus important. Une derniere
remarque important concerne les forces selon z générées par les masses ajoutées en mouvement.
Lorsque le palier est excité en moment selon x , de forts déplacements sont observés sur le palier
selon z (selon le mode de flexion). Ce mouvement selon z provoque une accélération selon z
de la masse ajoutée, ce qui entraine fatalement des efforts de type force selon z . Les transferts
obtenus en moment sont donc forcément pollués par une force sur I’axe du vilebrequin z générée
par la masse ajoutée.
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7.4 Comparaison des différents transferts mesurés

Dans le but d’avoir une idée de la hiérarchisation des transferts, différentes quantités sont
tracées sur les figure [7.26. Pour synthétiser I’ensemble des mesures, les sommes de transferts
sont moyennées sur les quatre postes pour les excitations combustion-culasse et piston-fiit, ou
sur les 5 paliers pour les moments et forces aux paliers. Pour les efforts aux paliers, seuls les
moments horizontaux et les forces verticales, directions les plus sollicitées, sont représentés. Les
quantités tracées sur les figure 7.26/sont les suivantes :

— la moyenne des transferts de 1’excitation combustion-culasse en somme des valeurs abso-

lues,

— la moyenne des transferts de 1’excitation piston-fiit en somme des valeurs absolues,

— la moyenne des transferts de moment sur X aux paliers en somme des valeurs absolues,

— la moyenne des transferts de force sur Y aux paliers en somme des valeurs absolues.

Dans le but de pouvoir comparer les transferts en force et moment, les transferts en moment
sont ramenés a des transferts en force en les multipliant par la largeur des paliers (équivalent au
bras de levier).

Hiérarchisation des transferts mesurés
25 T T T j%

20| A

15¢

b
,o\l |'\-"_.,,
YA
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<S|FRF|>
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—— Combustion
-+ Basculement de piston
— Force verticale au palier J
- - - Moment horizontal au palier

0 1000 2000 3000 4000 5000
Fréquence (Hz)

F1G. 7.26 — Hiérarchisation des transferts mesurés

La hiérarchisation des voies de transfert n’est qu’une étape de la caractérisation du moteur
en tant que source vibratoire. Cependant, elle permet d’évaluer les éventuelles hétérogénéités de
transfert. On constate notamment le fort niveau des transferts avec excitation de type moment
aux paliers dans la région des modes de paliers (500 Hz - 1500 Hz). On observe également la
forte raideur des transferts de I’excitation combustion-culasse, ou dans une moindre mesure des
transferts de I’excitation force verticale au palier. Cela est compréhensible, ces deux directions
d’excitation sont celles qui encaissent I’explosion (par la culasse pour 1’effort de combustion,
et par I’attelage mobile pour I’effort vertical au palier). Par ailleurs, on note un fort transfert de
I’excitation piston-fiit en hautes fréquences (> 3 kHz).

111



7.5 Conclusion

La construction par I’expérience de la matrice de transfert entre excitations et réponses
modélisant le bloc moteur représente une campagne de mesure trés importante. Différentes tech-
niques ont été exposées au cours de ce chapitre pour injecter dans la structure des excitation
mesurées similaires aux forces réellement injectées a 1’intérieur du moteur en fonctionnement.
Une excitation acoustique a été envisagée pour I’excitation combustion-culasse, mais une excita-
tion mécanique a finalement été préférée a cause d’une hypersensibilité des mesures au montage
de la cavité acoustique et a cause de modes présents dans la cavité en dessous de 5 kHz, faussant
les mesures. Une excitation ponctuelle fixe a été utilisée pour reproduire 1’excitation piston-fit,
les efforts au niveau du fiit étant supposés €tre en majorité injectés au moment du choc de bascu-
lement de piston. Deux dispositifs a deux pots vibrants ont été testés pour injecter les moments
et résultantes aux paliers, couplés a différentes techniques de correction prenant en compte la
masse des dispositifs utilisés et le coté imparfait des excitations (moments et efforts purs diffi-
ciles a mettre en ceuvre expérimentalement). Au final, la mesure des transferts sur la structure
réelle a nécessité 1’introduction de plusieurs hypotheses sur la nature des excitations. C’est pour-
quoi il est bon de rappeler que la matrice de transfert obtenu n’est qu’un modele de la structure
réelle, méme s’il est issu de 1’expérience.
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Chapitre 8

Modélisation numérique du bloc moteur

8.1 Présentation du modele

Le modele éléments finis utilisé est maillé par environ 80000 nceuds . C’est un modele mixte
composé d’environ 30000 éléments 3D et 40000 éléments 2D (des contraintes sont ajoutées pour
modéliser correctement les interfaces entre éléments 2D et 3D). Le modele complet est présenté
sur la figure 8.1.

FIG. 8.1 — Modele éléments finis du moteur Renault F9Q718 1.9L Dci
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8.2 Calcul de base modale enrichie par des modes de
déformation statique

8.2.1 Calcul de la base modale

Une base modale est calculée a partir du modele éléments finis en conditions libre-libre. 1228
modes sont extraits dans une plage de fréquence allant de 0 a 8 kHz. 1a nombre de modes obtenus
par bande de 250 Hz est représenté sur la figure 8.2.

Nombre de modes par bandes de 250Hz
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F1G. 8.2 — Répartition fréquentielle des modes

Les premiers modes du GMP, situés en dessous de 1 kHz, sont pour la plupart des modes d’ac-
cessoires (essentiellement turbocompresseur, mais aussi démarreur, climatisation...). Les ampli-
tudes modales des accessoires, zones particulierement souples, dominent largement dans cette
bande de fréquence les déformations du bloc moteur. Le premier mode non solide est observé
aux environs de 200 Hz, il s’agit de I’un des nombreux modes de turbo (cf. 8.3/ a gauche). Le
premier mode propre global de la structure, un mode de flexion , intervient aux environs de 300
Hz (cf. 8.3/ a droite). On note enfin aux alentours de 1 kHz I’apparition de modes tres locaux de
flexion de palier. L'un d’entre eux, observant un couplage des paliers n°2 et n°4, est représenté sur
la figure 8.4. Ces modes locaux nous intéressent tout particulierement car les paliers représentent
I’une des zones excitées par I’attelage mobile.

8.2.2 Enrichissement par des modes de déformation pseudo-statiques

Pour évaluer la réponse d’une structure jusqu’a une certaine fréquence f, on doit traditionnel-
lement calculer la base modale jusqu’a 2 f. Cependant, la structure du GMP présente des degrés
de liberté fortement raides. Pour ces degrés de liberté, les modes dominant la réponse vibratoire
locale, méme a basse fréquence, peuvent étre situés au dela de 8 kHz. C’est pourquoi une base
modale tronquée a 8 kHz n’est pas suffisamment représentative pour représenter un effort ap-
pliqué sur ce type de degré de liberté. Pour palier ce probleme, des modes issus de déformations
statiques sont insérés dans la base modale. Pour chaque degré de liberté d’excitation, la rai-
deur résiduelle est incluse dans la base modale (la structure étant en condition libre-libre, une
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FIG. 8.4 — Un des modes de flexion de paliers vilebrequin (1080 Hz) - couplage paliers 2 et 4

procédure particuliere doit Etre mise en ceuvre pour obtenir des pseudo-flexibilités statiques ainsi
que les fréquences propres correspondantes, cf. [IMB 79]). L’effet de la prise en compte des rai-
deurs résiduelles est présenté sur la figure 8.5 pour un calcul de fonction de transfert en excitation
et réponse verticale au palier 2, direction particulierement raide.

FRF excitation et réponse verticale au palier 2

-5

— Auvec raideurs pseudo-statiques
- - Sans raideurs pseudo-statiques

500 1000 1500
Fréquence (Hz)

FIG. 8.5 — Illustration de I’effet des modes de raideur pseudo-statiques
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8.3 Calcul des transferts

L’ensemble des transferts entre les sources potentielles et les points de mesure sont
synthétisés a partir de la base modale. La base calculée étant réelle (aucun amortissement in-
jecté au niveau élémentaire), un amortissement modal doit étre introduit. celui ci peut €tre évalué
en premiere approximation en comparant une FRF calculée a une FRF mesurée sur la structure
réelle (GMP sans attelage mobile). La figure 8.6/ illustre 1’ajustement approximatif de 1’amortis-
sement. Les amortissements injectés sont :

— 5 % entre 0 Hz et 600 Hz,

— 3 % entre 600 Hz et 2 kHz,

— 1 % au dessus de 2 kHz.

A]ustement appro><|mat|f del amomssemem

10

|
|

-40 —— FRF calcul amortissement modal constant 0.1%

— FRF calcul amortissement modal ajusté
— FRF mesure

O

I r‘ H'

i »)
W i W i ‘ ” iy A "'W A ‘ i

\

0 1000 2000 3000 4000 5000
Fréquence (Hz)

F1G. 8.6 — Illustration du réglage approximatif de 1I’amortissement modal

8.3.1 Simulation des excitations

Les efforts introduits sur la culasse et sur le fiit sont modélisés ponctuellement. Les efforts
piston-fiit sont positionnés coté poussée des fiits a 35 mm de la culasse. Les efforts sur la culasse
sont positionnés au centre des faces exposées a la combustion. Les efforts aux paliers sont
répartis sur 8 nceuds sur la surface cylindrique interne des paliers choisis suivant la direction
et la nature (force ou moment) de I’effort. Les différentes configurations sont exposées sur la
figure 8.7. La modélisation peut paraitre contestable. En effet, les efforts sont essentiellement
encaissés par le bas du palier en vertical (axe y ). Les forces verticales pourraient par exemple
étre reconstruites séparément en haut et en bas du palier. Plusieurs raisons ont motivé ce choix
de modélisation. La premiere est que le fait de reconstruire séparément les forces en haut et en
bas du palier pourrait aboutir a des efforts reconstruits antagonistes, ce qui est physiquement
impossible (le vilebrequin exerce un effort soit vers le haut, soit vers le bas). De plus, le nombre
d’efforts a reconstruire doit étre limité pour optimiser la mesure indirecte. Un seul effort vertical
par palier est donc préférable a deux. Enfin, deux calculs avec une modélisation d’excitation
répartie haut-bas de palier ou une modélisation d’excitation bas de palier uniquement donnent
des résultats assez proches (maximum 2 dB au dessus de 3 kHz), les différences étant du second
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F1G. 8.7 — Modélisation des excitations aux paliers

ordre par rapport aux différences calcul-mesure.

Les différents transferts obtenus sont hiérarchisés sur la figure 8.8. Les quantités tracées sur
les figure 8.8 sont les mémes que pour la hiérarchisation des transferts mesurés (cf. partie 7.4),
c’est a dire :

— la moyenne des transferts de 1’excitation combustion-culasse en somme des valeurs abso-

lues,

— la moyenne des transferts de 1’excitation piston-flit en somme des valeurs absolues,

— la moyenne des transferts de moment sur X aux paliers en somme des valeurs absolues,

— la moyenne des transferts de force sur Y aux paliers en somme des valeurs absolues.

Les transferts en moment sont ramenés a des transferts en force en les multipliant par la
largeur des paliers (bras de levier).

L’ observation de la figure 8.8 mene aux mémes conclusions que pour les transferts mesurés,
a savoir :
— importance des transferts de moments horizontaux aux paliers dans la zone des modes de
flexion de paliers (1 kHz-1.5 kHz),
— forte raideur de la voie culasse (excitation combustion-culasse),
— transfert important en haute fréquence(>3 kHz) pour I’excitation piston-fat.

8.4 Conclusion

La construction de la matrice de transfert a partir d’un modele éléments finis du GMP est une
opération relativement simple et rapide, des lors qu’un modele éléments finis de la structure est
déja construit. Le calcul d’une base modale de 0 a 8 kHz a été réalisé. Cette base a été enrichie de
modes pseudo-statique pour prendre en compte les raideurs résiduelles des modes de fréquence
propre trop élevée pour €tre représenté dans la base modale. Un recalage de I’amortissement a
été ajusté a partir de fonctions de transfert mesurées. L’ avantage de la méthode des éléments finis
pour obtenir la matrice de transfert est avant tout la rapidité de 1’opération. L’inconvénient réside
bien entendu dans les possibles erreurs de modele, mais cet inconvénient ne peut que s’amenuiser
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Hiérarchisation des transferts calculés
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F1G. 8.8 — Hiérarchisation des transferts calculés

par I’avenir avec I’affinement des modeles éléments finis rendu possible par le décuplement de

la puissance des calculateurs.
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Chapitre 9

Comparaison des transferts mesurés et
calculés

Le dernier chapitre de cette partie consacrée a I’estimation des transferts du GMP est
consacré a la comparaison des transferts du modele numérique et du modele expérimental. L’ ob-
jectif de cette comparaison n’est pas de valider les simulations numériques. En effet, des erreurs
de modélisation peuvent apparaitre non seulement sur le modele numérique, mais également
sur le modele construit expérimentalement. Le moteur inerte utilisé pour la mesure des transfert
a un comportement dynamique forcément différent du moteur étudié en fonctionnement. De
plus, les différents dispositifs expérimentaux relativement complexes mis en ceuvre peuvent étre
sujet a caution. Une comparaison des deux modeles avec des mesures sur le moteur étudié en
fonctionnement pourrait paraitre opportune, mais elle demande un démontage complet de 1’at-
telage mobile (vilebrequin, pistons, bielles), éléments considérés comme extérieurs au modele.
De plus, cette comparaison ne permettrait pas d’évaluer I’erreur réalisée par la mise en ceuvre
des différents dispositifs d’excitation. L’ objet de cette partie est en fait de comparer les modeles
obtenus par des voies totalement différentes (numérique et expérimentale) de maniere a évaluer
I’ordre de grandeur de I’ erreur de biais possiblement introduite dans la mesure indirecte d’efforts.

Les transferts sont comparés en somme des modules pour I’ensemble des points de mesure de
la réponse. De plus, les transferts pour la combustion et le basculement de piston sont moyennés
sur les quatre postes, et les transferts des excitations paliers sont moyennés sur les cinq paliers.

9.1 Transferts de la combustion et du basculement de piston

On constate sur la figure 9.1 que les comparaisons calcul mesure sont similaires pour les
transferts de combustion et de basculement de piston. En basse fréquence (0-2 kHz), les trans-
ferts mesurés et calculés sont comparables. Entre 2 kHz et 3 kHz, les transferts calculés sont
supérieurs de quelques dB aux transferts mesurés. Enfin, en haute fréquence (3-5 kHz), les trans-
ferts mesurés sont bien supérieurs au calcul, particulierement pour les transferts de basculement
de piston (différence de 1’ordre de 5 dB) qui observent pour 1’expérience une série de pics assez
marqués.
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Transferts de combustion Transferts de basculement de piston
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F1G. 9.1 — Transfert des efforts de combustion (a gauche) et de basculement de piston (a droite)

9.2 Transferts des moments et forces aux paliers vilebrequin

Les transferts aux paliers en force sur x (axe horizontal) et y (axe vertical) sont tracés sur la
figure 9.2.
Pour les efforts sur x , on constate une bonne corrélation calcul-mesure jusqu’a 2500 Hz. On
observe au dela une forte différence de 1’ordre de 10 dB en faveur des transferts mesurés, qui
observent des pics fortement marqués.
En ce qui concerne les transferts des efforts injectés verticalement, 3 courbes sont tracées :
le calcul, la mesure avec le dispositif 1, et la mesure avec le dispositif 2. On rappelle que le
dispositif 1 est un cylindre monté serré dans le palier tandis que le dispositif 2 est une poutre
vissée sur le chapeau de palier (voir la figure [7.14 du chapitre 7). On constate que le dispositif
donnant les résultats les plus proches du modele est le dispositif 1, ce qui peut sembler évident
au premier abord, vu la modélisation de I’excitation a la fois sur le haut et sur le bas du palier
(cf. figure 8.7). Mais comme il est dit dans le chapitre précédent, un modele d’excitation sur le
bas du palier uniquement donne des résultats relativement proches des résultats obtenus avec
le modele utilisé (répartition haut/bas de palier). En fait, méme avec une excitation modélisée
uniquement bas de palier, le dispositif le plus proche du calcul reste le dispositif n°l. On
constate sur les deux transferts mesurés une bosse dans la zone des modes de palier (1-1.5
kHz), certainement du a une 1égere perturbation en moment de la force injectée. Cette bosse est
d’autant plus marquée pour le dispositif n°2, qui observe en plus un pic aux alentours de 2 kHz
provoqué vraisemblablement par un mode de torsion du chapeau de palier (voir explications
dans la partie 7.3). On constate enfin qu’en haute fréquence (>3 kHz) les transferts mesurés sont
plus importants que les transferts calculés.

Les transferts en moments sur 1’axe horizontal (x ) et I’axe vertical (y ) sont tracés sur la
figure 9.3. On constate sur la figure de gauche (moment en = ) que le calcul suit assez bien la
mesure réalisée avec le dispositif n’1. Par contre, les mesures réalisées avec le dispositif n°2
observent dans la bande de fréquence 1-2 kHz une souplesse importante. Les courbes tracées
étant une moyenne des transferts pour les 5 paliers, on observe plusieurs pics correspondant aux
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Transferts de force sur X aux paliers

Transferts de force sur Y aux paliers
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F1G. 9.2 — Transfert des forces aux paliers (axe horizontal a gauche, vertical a droite)

5000

différents modes de torsion de chaque chapeau de palier. On rappelle que ces modes de torsion de
chapeaux de paliers ne sortent pas avec une excitation réalisée avec le dispositif n°1. Ces modes
de torsion ne sortent pas non plus (ou tres peu) par le calcul, ce qui peut laisser supposer que le
dispositif n°2 amplifie exagérément ce mouvement.
Les résultats sur le moment vertical (sur ¢ ) observent une bonne concordance calcul-mesure dans
une bande moyenne fréquences (1-3 kHz). en basse et en haute fréquence, les mesures montrent

des transferts plus importants que le calcul.

Transferts de moment sur X aux paliers

Transferts de moment sur Y aux paliers
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F1G. 9.3 — Transfert des moments aux paliers (axe horizontal a gauche, vertical a droite)

9.3 Conclusion

Les résultats obtenus numériquement et expérimentalement sont globalement assez concor-
dants. Les transferts sont relativement bien reproduits par le modele jusqu’a 3 kHz. Au dessus
de 3 kHz, la mesure montre des transferts globalement plus importants, la différence augmentant
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avec la fréquence. Cela peut laisser supposer une trop grande raideur du modele dans cette zone
fréquentielle. D’un autre coté, les mesures réalisées aux paliers avec deux dispositifs différents
donnent des résultats tres différents. Cependant, la bonne concordance de I'un des dispositifs
avec le calcul (dispositif n°1) peut laisser supposer que les résultats obtenus sont plus fiables
qu’avec le second dispositif.

Au final, on ne peut pas vraiment affirmer que 1’un des deux moyens d’obtenir une estimation
des transferts (calcul éléments finis ou expérimentation) est préférable a 1’autre. En effet, méme
si I’expérimentation peut paraitre plus juste, la difficulté de mise en ceuvre est importante, ce qui
induit une certaine incertitude sur la validité des résultats. De plus, la campagne de mesure a
réaliser sur le moteur inerte est trés longue, ce qui peut étre un probléme pour une application
industrielle de la méthode. L’estimation des transferts par le calcul reste donc intéressante, car
beaucoup plus rapide (si bien slir un modele éléments finis est disponible).
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Quatrieme partie

Identification des sources internes du
moteur Diesel F9Q
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Chapitre 10

Mesures réalisées sur le moteur F9Q en
fonctionnement

10.1 Description du banc moteur

Un banc moteur est mis en place pour mesurer les réponses vibratoires de la structure en
conditions de fonctionnement. Le moteur étudié est un moteur Diesel Renault de type FOQ718,
4 cylindres en ligne, de 1.9L de cylindrée, équipé d’un turbocompresseur. Une photographie du
banc moteur est représentée sur la figure 10.1. Le moteur est couplé a un frein de puissance a

F1G. 10.1 — Banc moteur utilisé

courants de Foucault de maniere a imposer une certaine charge. La boite de vitesse est montée
sur le carter, mais elle est vide de toute pignonerie : le frein de puissance est directement en prise
a I’arbre primaire via un joint de cardan. Son role est de donner a la structure un comportement
dynamique le plus proche possible du GMP complet.

Le systeme d’injection est de type common-rail, le gazole est acheminé aux injecteurs via
une rampe commune sous tres haute pression. La loi d’injection (ouverture et fermeture des
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injecteurs) est gérée par le calculateur, qui utilise la pré-injection de maniere a lisser la courbe de
montée en pression a I'intérieur des cylindres. La pression maximum atteinte dans les chambres
de combustion est de 1’ordre de 160 bars a pleine charge.

Différents points de fonctionnement du moteur seront étudiés en régime stationnaire dans
cette partie, chaque point étant caractérisé par une charge (en Nm ou en kW) et par un régime.
Les courbes de couple et de puissance a pleine charge en fonction du régime, caractérisant le
moteur étudié, sont fournies en annexe G.

Un systeme d’acquisition 32 voies est utilisé pour les acquisitions. 4 voies sont réservées
aux capteurs de pression cylindre. Ces capteurs, introduits par la culasse a la place des bougies
de préchauffage, mesurent la pression a I’intérieur des chambres de combustion. Les 28 voies
restantes sont équipées en capteurs d’accélération. L’ensemble des accélérometres est répertorié
en annexe F, accompagné de photographies. 14 accélérometres résistant aux fortes températures
atteintes par 1’huile sont placés sur les chapeaux de palier vilebrequin. Le moteur possede 5
chapeaux de paliers, numérotés par convention de 1 a 5 en partant du palier situé coté volant
moteur (boite de vitesse). Les chapeaux de paliers 2 a 5 sont équipés sur 3 axes, le palier 1 sur 2
axes uniquement, pour des raison d’encombrement. Les deux accélérometres attribués au palier 1
sont en fait fixés sur le carter d’huile, ce dernier étant solidaire du chapeau. Les 14 accélérometres
restants sont distribués sur la surface externe du moteur, 6 sur la jupe, et 8 sur le bloc en face des
4 fits coté poussé et opposé poussée.

10.2 Présentation des résultats

Pour chaque point de fonctionnement étudié, les 32 voies sont enregistrées sur 1 mn
échantillonnées a 16384 Hz. L’intégralité de la matrice interspectrale est ensuite calculée en
post-traitement. On opte pour une résolution fréquentielle de 1 Hz, les fenétres temporelles
étant réglées a 1 s (16384 échantillons). Les spectres obtenus ont un caractere discret forte-
ment prononcé, I’essentiel de 1’énergie €tant concentrée sur les fréquences multiples de la demie-
fréquence de rotation du moteur. Le pas fréquentiel observé entre chaque raie varie donc de 8
a 33 Hz pour un régime variant de 1000 a 4000 tr/mn. Dans le but de faciliter leur lecture, les
quantités fonction de la fréquence (spectres, cohérences) sont traitées avant d’étre représentées
sur des graphes. Les spectres sont recalculés par bandes, dont les fréquences centrales corres-
pondent aux raies moteur. Ainsi, la valeur d’un autospectre pour la bande de fréquence centrale
(2 est intégré comme suit :

Q Q
1S(Q))" =Y S(w), avec Q — 71’“ <w< O+ TR

S(w) autospectre calculé par Hz,
|S(£2)|" autospectre recalculé par bandes de fréquence
et (2 fréquence de rotation du moteur exprimée en tour/s.

La cohérence entre deux signaux x; et x; peut étre définie comme issue du rapport entre
I’autospectre de z; conditionné par z; et I’autospectre de x; (cf. chapitre 3) :
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20y _ 4 Sijw)
Vi(w) =1 Su(w)

avec 77;(w) cohérence entre les signaux x; et x;,
S;i(w) autospectre de x;
et S;; ;(w) autospectre de x; conditionné par x;.

On peut donc définir une cohérence de x; par rapport a x; pour une bande de fréquence
donnée comme étant le rapport entre les valeurs de I’autospectre conditionné S;; ; et I’autospectre
total S;; calculés pour la-dite bande de fréquence centrale 2 :

|Siig (D _ - o1 =7 (w)) Si(w)] _ > 17 (w) Sii(w)]
|Si(S)[° > Si(w) > Si(w)

avecQ—%<w§Q+QTR.

AP =1-

Il est important de noter qu’une telle cohérence recalculée par bandes n’est pas réciproque,

c’est-a-dire que la cohérence par bandes de z; par rapport a x; n’est pas égale a la cohérence
par bandes de x; par rapport a x;. En effet, pour une bande donnée, I’énergie d’un signal z; peut
étre totalement cohérente avec un signal x; sans que la réciproque soit vraie. Prenons I’exemple
d’un signal x; de type sinus observant un seul pic a une fréquence f;, fréquence pour laquelle
la fonction de cohérence 'yfj vaut 1. La totalité¢ de 1’énergie de z; est cohérente avec x;. Admet-
tons par ailleurs que le signal x; (superposition de deux sinus) observe un premier pic a f; et
un second pic de méme amplitude a une fréquence f,, fréquence pour laquelle la fonction de
cohérence 7% est nulle. Seul le premier pic de x; a f; est donc cohérent avec z;, ce qui équivaut
a 50% de 1’énergie totale de x;. La cohérence par bandes de x; par rapport a x; est donc de
0.5 sur une bande contenant f; et fs, tandis que la cohérence par bandes réciproque de x; par
rapport a x; est de 1 sur cette méme bande. La cohérence recalculée par bande n’est donc pas
strictement équivalente a une fonction de cohérence, tout en conservant une signification phy-
sique intéressante. La cohérence par bandes de x; par rapport a x; représente pour une bande de
fréquence donnée le pourcentage de I’énergie de x; cohérent avec ;.
Par la suite, les différents autospectres et cohérences sont présentés sur les différentes figures
par bandes de fréquences. Les calculs restent cependant effectués a partir des spectres en bandes
fines. Un exemple de spectre et de cohérence représentés par Hz et recalculés par bandes de
fréquences est présenté sur la figure 10.2.

10.3 Analyse spectrale des acquisitions

La technique d’analyse spectrale en composantes principales est un outil permettant d’ana-
lyser le niveau de cohérence d’un ensemble de signaux stationnaires acquis simultanément. Elle
permet de déterminer, a partir de la matrice interspectrale, le nombre de phénomenes vibratoires
décorrélés composant la réponse de la structure. Parmi I’ensemble des voies d’acquisition, 4 en-
registrent des signaux d’excitation (les pressions cylindre), tandis que les 28 autres enregistrent
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F1G. 10.2 — Exemple de spectre (a gauche) et de cohérence (a droite) représentés en bandes fines
et recalculés par bandes de largeur (25 /2 (demi régime de rotation)

des réponses. Dans une premiere section, le niveau de cohérence des pressions cylindres est ana-
lysé. Ensuite, I’analyse en composantes principales est réalisée sur la matrice interspectrale des
réponses.

10.3.1 Analyse des pressions cylindre

Les signaux de pression cylindre représentent les explosions ayant lieu a des moments
différents en des endroits différents. Ces explosions sont des phénomenes que 1’on peut qualifier
d’indépendants. Cependant, leur répétabilité et leur synchronisation les rendent fortement
corrélés. Ceci est illustré par la figure [10.3 (a gauche), issue de mesures réalisées au point de
fonctionnement (3500 tr/mn, 164 Nm). Les 4 autospectres de pression cylindre sont séparés
en contributions de sources virtuelles décorrélées. Les sources virtuelles sont par convention
classées par niveau de contribution décroissant.

La somme des autospectres est représentée, ainsi que la somme des autospectres cohérents
avec la sources virtuelle n°1. La contribution des sources virtuelles n°2, 3 et 4 sont additionnées
et également représentées sur la figure 10.3. On constate que I’essentiel de la contribution aux
quatre signaux de pression cylindre est attribuée a la source virtuelle principale (SV n°1). Cela
signifie que 1’on peut considérer les pressions cylindre comme étant virtuellement générées par
une seule et unique cause. Ces résultats confirment de nombreux travaux réalisés sur le sujet (
[CCH 75] [ABRT 80] [YC 83]).

La moyenne des cohérences des 4 signaux de pression cylindre avec les sources virtuelles n°1, 2
et 3 est représentée sur la méme figure 10.3! (a droite). Il est évident sur cette figure que seule la
source virtuelle n°1 est fortement cohérente avec les pressions cylindre.

Les mémes représentations sont réalisées pour un autre point de fonctionnement du moteur
(1400 tr/mn, 38 Nm). Ce point de fonctionnement est fortement éloigné du précédent, tant en
charge (164/38 Nm) qu’en régime (3500/1400 tr/mn). Les observations que 1’on peut réaliser
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Somme des pressions cylindres (3500tr/mn — 164Nm)
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F1G. 10.3 — Décomposition en sources virtuelles des pressions cylindres - (3500 tr/mn, 164 Nm)

sur la figure 10.4 sont relativement différentes. Il faut tout d’abord noter que la différence de
régime a pour effet de changer 1’échelle des abscisses. Pour un régime de 3500 tr/mn, la 100°
raie moteur est a pres de 3 kHz, tandis qu’a 1400 tr/mn, elle se situe a peine au dessus de 1
kHz. 11 est donc logique que 1’énergie de la réponse vibratoire soit plus concentrée vers les
basses fréquences en bas régime qu’en haut régime. Ensuite, la différence de charge a pour effet
de modifier le contenu fréquentiel des excitations. Plus I’explosion est forte, plus le signal de
pression cylindre est renforcé en hautes fréquences (également bien siir en basses fréquences,
mais dans une moindre mesure).

0 Somme des pressions cylindres (1400 tr/mn - 38 Nm) Cohérences virtuelles moyennes des pcyls (1400 tr/mn — 38 Nm)
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F1G. 10.4 — Décomposition en sources virtuelles des pressions cylindres - (1400 tr/mn, 38 Nm)

On constate sur la figure de gauche que la contribution de la premiere source virtuelle domine
largement en basse fréquence, mais que son importance par rapport aux autres contributions dimi-
nue quand la fréquence augmente, pour leur devenir équivalente au dessus de 3 kHz. On constate
sur la figure de droite que la cohérence virtuelle moyenne des 4 signaux diminue graduellement
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avec I’indice de la source virtuelle considérée au dela de 4 kHz. On peut alors dire que dans cette
zone de fréquence des pressions cylindres sont fortement décorrélées. Mais étant donné le tres
faible niveau de pression mesuré dans ces fréquences (pres de 80 dB inférieur au niveau en basse
fréquence), il est probable que ce signal soit dominé par du bruit de fond de mesure.

Il parait évident d’apres ces résultats que les 4 excitations indépendantes que sont les explo-
sions sur les 4 postes du moteur sont en fait fortement corrélées. Cela implique que la séparation
statistique de leurs contributions a la réponse vibratoire de la structure par les techniques d’ana-
lyse spectrale conditionnée décrites en 3 est fortement compromise. Quelques expérimentateurs
[RUS 82] [ALB 95] on eu recours a la décorrélation « physique » des signaux pour y parvenir,
en faisant varier de maniere aléatoire les parametres d’injection par exemple.

10.3.2 Analyse des réponses vibratoires

Une analyse similaire a celle réalisée sur les pressions cylindres est conduite sur I’ensemble
des signaux accélérométriques (au nombre de 28) caractérisant la réponse dynamique de la struc-
ture. Les deux points de fonctionnement étudiés sont les mémes : (3500 tr/mn ; 164 Nm) et (1400
tr/mn ; 38 Nm).

La figure 10.5 représente la décomposition en sources virtuelles du point (3500 tr/mn ; 164 Nm).
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F1G. 10.5 — Décomposition des réponses vibratoires en contributions de sources virtuelles - (3500
tr/mn, 164 Nm)

Il est nettement visible sur la somme des autospectres des réponses (a gauche) que la seule
source virtuelle n°1 représente quasiment 1’intégralité des réponses mesurées. La contribution
totale des 27 autres sources virtuelles est largement inférieure (de I’ordre de 10 dB sur tout le
spectre) a la contribution de la source virtuelle n°l. On note cependant que la moyenne des
cohérences virtuelles des réponses par rapport a la source virtuelle n°1 n’est pas proche de 100
%, mais se situe entre 80 et 90 %. Ce phénomene est en partie di au fait que la cohérence
est observée sur une bande de fréquence, et non pas sur la raie centrale uniquement. En effet,
on constate sur un spectre de réponse type (cf. figure 10.2) que les pics de cohérence pour le
spectre en bandes fines approchent de I’unité au voisinage direct des raies moteur, tandis que la
cohérence observée par bandes de fréquence est amoindrie. La diminution de la cohérence par
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bande représente la prise en compte de I’énergie vibratoire non concentrée sur les raies moteur.

La figure 10.6 représente la décomposition en sources virtuelles du point (1400 tr/mn, 38
Nm).
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F1G. 10.6 — Décomposition des réponses vibratoires en contributions de sources virtuelles - (1400
tr/mn, 38 Nm)

Comme pour I’étude des pressions cylindres réalisée plus haut, la cohérence moyenne des
réponses avec la source virtuelle n°1 (a droite) est moins bonne pour ce point de fonctionnement
moteur. On constate que la contribution de la source virtuelle n"2 a la somme des réponses
(a gauche) n’est plus négligeable au dela de 3 kHz. La somme des contributions des sources
virtuelles 3 a 28 est également représentée, et atteint quasiment la contribution de la source
virtuelle n°1 au dela de 4 kHz. Cela peut s’expliquer uniquement en regardant le niveau de
cohérence des pressions cylindres (cf. figure [10.4). Les sources internes principales du moteur
étant faiblement cohérentes en hautes fréquences, il est logique que le méme phénomene soit
observé sur les réponses vibratoires.

10.4 Conclusion

Ce chapitre a permis de présenter dans un premier temps le banc moteur mis en place pour
appliquer les différentes techniques développées au cours de ce travail. Un format standard de
présentation des résultats (spectres et cohérences) a été adopté. Une analyse spectrale a été
réalisée sur les mesures de maniere a obtenir un premier diagnostic du moteur en tant que source
vibratoire. Le moteur peut en général étre considéré comme une source unique d’un point de
vue statistique. Le niveau de cohérence des signaux enregistrés est important, notamment en ce
qui concerne les pressions cylindres. Cependant, on note 1’apparition de plusieurs phénomenes
vibratoires décorrélés pour certains points de fonctionnement bas régime et faible charge. Par la
suite (notamment au chapitre |12), dans le but de standardiser les calculs, on prendra en compte
les 4 phénomenes vibratoires décorrélés prépondérants présents sur la structure.
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Chapitre 11

Modélisation des excitations pistons-fiits et
vilebrequin-paliers du moteur F9Q

Objectifs du chapitre

L’objet de ce chapitre est de construire un modele des excitations internes du moteur en
fonctionnement ayant pour données d’entrée les pressions cylindres mesurées. Ce modele, re-
lativement basique, constituera une base de comparaison pour les efforts obtenus par mesure
indirecte. L’ organisation générale de ce chapitre est présentée sur la figure 11.1, exposant le role
des différentes sections 11.1 a11.4.

11.1 Dynamique du 11.2 Modélisation
mono-cylindre du vilebrequin

11.3 Modele
d’excitations internes
moteur 4 cylindres

Efforts des gaz

'
'

'

i , Excitations pahers,
H mesures en

'

'

'

'

'

culasse, fiits
1

Transferts mesurés ou
MESURES calculés (chap. 7 & 8)

fonctionnement

Réponse du bloc

- Réponse du bloc moteur
11.4 Comparaison | —— aux excitations

synthétisées

:
moteur mesurée en_|
fonctionnement !

1

:

|

FIG. 11.1 — Organisation générale du chapitre 11

La premiere section de ce chapitre concerne 1’étude de la dynamique du monocylindre, avec
application numérique a partir des données massiques et inertielles de 1’attelage mobile du F9Q.
La seconde partie est consacrée a la modélisation quasi-statique du vilebrequin en éléments finis
de type poutre. Cette modélisation relativement simpliste de la piece (limitée en fréquence) nous
permet de construire une répartition des efforts de chaque poste du moteur 4 cylindre sur les 5
paliers vilebrequin. Ainsi, un modele d’excitations internes du moteur F9Q peut étre construit.
I1 faut noter qu’aucun jeu n’est pris en considération lors de la modélisation, et donc aucun choc
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mécanique. Le modele est alimenté par les signaux de pressions cylindres acquis moteur en fonc-
tionnement. Les excitations modélisé€es, couplées avec le modele numérique ou expérimental du
bloc moteur construit dans la partie 11, nous permettent de synthétiser une réponse de la struc-
ture. Cette réponse modélisée est comparée a la réponse réelle mesurée moteur en fonctionne-
ment dans la quatrieme et derniere partie de ce chapitre.

11.1 Dynamique du monocylindre

Cette premiere section est consacrée a 1’étude de la dynamique de 1I’ensemble piston-bielle-
manivelle. Les conventions et notations utilisées pour les différentes formulations sont explicitées
sur le schéma11.2.

La mise en équation de la dynamique du monocylindre est présentée en annexe C. Toutes les

YOA

Distances
OA=R
AB=L

BGb = L]

AGb = L2

FI1G. 11.2 — Modele de mécanisme piston-bielle-manivelle

pieces sont considérées indéformables, et les liaisons parfaites. Si I’on fait I’hypothese que le
régime de rotation du monocylindre est constant, on obtient les expressions suivantes dont les
données d’entrée sont I’angle du vilebrequin (#), le régime du monocylindre (/V), et la force
exercée par les gaz en fonction de I’angle du vilebrequin (Fg‘(G)) :

. R .
sin(pgg)) = 7 sin(0)
R2? sin?(0
cos(p@)) = —\/1 — T()
. RN cos(0)
poN) = 7 cos(p())
Po.n) = (Pl — N?)tan(pe))

F]Z:{’(H,N) = Fé(e) — M,R [(,5(9’]\[) sin(0) + (¢@o.n) — N)N cos(@)}
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N Ly . ' I
Fz(e,N) = Fg(o,N) — MyR <P(9,N)f2 sin(f) + (ap(@N)fZ — N)N cos(0)
Fpony = MR 2 N? sin(6) + (0.8) = (L Fg vy + LoF g i) sinpo))
| L L cos(p))

x . Ly .
Faony = Foon — MbeN2 sin(6)

Fé(e,N) = —FE(G,N)
Fg(e,N) = Fﬁ(ew)
Foo.n Flom
Cony = RFjpn cos(d) + RF,Z(@,N) sin(6)

Avec
— M,, My, masses du piston et de la bielle
I, inertie de la bielle en son centre d’inertie
F¢ effort d’axe )?O exercé par le piston sur le fiit

— F§ et F}, efforts d’axes respectifs X et Yo, exercés par le piston sur la bielle
F3% et FY efforts d’axes respectifs X et Yy, exercés par la bielle sur le vilebrequin

— F3 et FY efforts d’axes respectifs X et Yy exercés par le vilebrequin sur le palier
C couple externe d’axe Zp exercé sur le vilebrequin

Les parametres massiques et géométriques M, M,, I, IR, L, et L sont mesurés a partir de
pieces du moteur étudié (cf. annexe D). On obtient les valeurs suivantes :

Masse du piston M, 0,776 kg
Masse de la bielle M, 0,713 kg

Inertie de la bielle I, |2,7.1073 kg.m?
Rayon du vilebrequin R 0,0465 m
Longueur de bielle L 0,140 m
Position du centre d’inertie de bielle | L 0,097 m

Les efforts du piston contre le flit (F%) peuvent €tre directement injectés dans un modele
d’excitation 4 cylindres en imposant les déphasages adéquats sur chaque poste (chaque poste du
4 cylindre étant considéré comme un monocylindre). Dans le but d’évaluer les efforts transmis
par chaque poste a ’ensemble des 5 paliers du carter cylindre, un modele de déformation du
vilebrequin doit étre construit.

11.2 Modélisation quasi-statique du vilebrequin du F9Q

On choisit de construire un modele quasi-statique du vilebrequin, c’est a dire que son compor-
tement modal est ignoré, seules sont prises en compte les raideurs statiques. Cette modélisation
est grossiere et ne peut tre correcte qu’en basse fréquence. Cependant, elle a le mérite d’étre
simple et de ne pas nécessiter de recalage dynamique de la structure.
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Le modele est un assemblage d’éléments finis de type poutre. Le modele constitué de 18
nceuds et 17 éléments, ainsi que les sections des poutres utilisées, est représenté sur la figure ' 11.3.

MODELE SECTIONS

25 20 25
) ) 225
<>
yl @55

71 Tourillon
- e— e . Ny A N . 90

46,5
N ®L“8 e

Maneton

(e}
v

FIG. 11.3 — Modele éléments finis du vilebrequin

Les poutres représentant les manetons et tourillons sont a sections circulaires dont les dimen-
sions sont directement issues de mesures sur le vilebrequin réel. Les dimensions des bras reliant
tourillons et manetons sont ajustées de maniere a recaler le modele sur des raideurs mesurées. On
dispose de deux résultats de mesure de déformée statique du vilebrequin. Dans les deux confi-
guration, le vilebrequin est posé en appui sur ses deux tourillons extrémes 1 et 5, et un effort de
1000daN est appliqué au tourillon 3, dont le déplacement est mesuré. Dans le premier essai, la
force est appliquée selon ?{ et le déplacement mesurée selon ?1 dans le second essai, la force
est appliquée selon )71) et le déplacement mesuré selon )T{ . On obtient les erreurs suivantes pour
le modele recalé :

Recalage statique du vilebrequin

Essai mesure | modele | erreur

Selon y, plan de flexion (yOz) | 880um | 823um | 7%
Selon x, plan de flexion (2Ox) | 584 m | 603um | 3%

Pour les calculs statiques, 1’ensemble des nceuds situés sur I’axe du vilebrequin z sont bloqués
en translation sur les axes )?1 et 71 Le couple étant transmis par le coté volant moteur, le nceud
situé a I’extrémité du vilebrequin considéré comme coté volant est bloqué en rotation. On réalise
quatre calculs statiques pour les quatre postes. Pour chaque calcul, un effort unitaire est appliqué
sur )71> et )7{ au niveau du maneton considéré. On observe les efforts résultants au niveau des
paliers. Les résultats sont présentés en annexe E. On constate sur ces résultats que les efforts
appliqués au niveau des manetons sur )7{ et 71 sollicitent le vilebrequin respectivement en torsion
sur I’axe z1 et en flexion dans le plan z10y1. Lorsque un maneton est sollicité sur 7, les paliers
encaissant les réactions sont les deux paliers adjacents, sollicités en effort sur ?{ et en moment
sur )71) .

Le vilebrequin peut au final étre représenté par une matrice de transfert statique entre les
forces appliquées aux manetons et les efforts (forces et moments) transmis aux paliers (cf. annexe
E). Cette matrice de transfert est valable dans le repere tournant associé au vilebrequin. Les
efforts appliqués aux manetons, connus dans le repere fixe (noté RO), doivent €tre exprimés
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dans le repere tournant (noté R1) avant de calculer les efforts transmis aux paliers. Ensuite, les
efforts transmis aux paliers sont eux méme exprimés dans le repere lié au carter cylindre. Les
changements de reperes R1 vers RO et RO vers R1 sont gérés par des relations trigonométriques :

F*t = F*0 cos(f
Fvb = B9 cos(

F* = F*cos(d
FY = F¥ cos(

n

) + F*0 sin(6)
) — F™ sin(6)
) — F¥ sin(6)
) )

in(0

+

T
s

n

avec F™0 et F¥° coordonnées de I'effort I dans le repere 0,
et ! et F¥! coordonnées de effort ' dans le repére 1.

11.3 Modele d’excitation 4 cylindres en lignes - application au
moteur F9Q

Un modele d’excitation du moteur 4 cylindres en ligne est obtenu en couplant 4 monocy-

lindres avec le modele quasi-statique du vilebrequin. L’angle 6 du vilebrequin est donné par
rapport au poste 1 (coté volant moteur). Lorsque € vaut 0, les pistons 1 et 4 sont au PMH, et le
carburant est injecté au poste 1. Les efforts aux 4 manetons sont calculés sur un cycle moteur par
la dynamique du monocylindre. Les efforts transmis aux paliers sont ensuite obtenus grace au
modele quasi-statique du vilebrequin.
Des enregistrements temporels de pression cylindre ont ét€ mesurés sur le moteur en fonctionne-
ment a 3500 tr/mn pour deux charges différentes, 42 Nm (20 %) et 164 Nm (76 %). On observe
la pression cylindre sur une période, c’est a dire un cycle moteur. Les quatre pressions cylindres,
ainsi que leurs transformées de Fourier, sont représentées sur la figure [11.4.

Pressions cylindres a 3500tr/mn pour 42Nm et 164Nm de couple
160

spectres de pression cylindre & 3500tr/mn

— 42Nm
—— 164Nm | |

: : : : ; : 15
— 42N
140! Poste 1 Poste 3 Poste 4 o 164£1m 1 \,

Poste 2
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B
o
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FI1G. 11.4 — Signal temporel et spectre de pression cylindre pour chaque poste 3500 tr/mn, 42
Nm & 164 Nm

Des premieres observations peuvent étre faites sur les pressions cylindre mesurées. On
constate tout d’abord une 1égere dispersion des pressions maximum d’un cylindre a 1’autre. On
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distingue nettement sur la forme de chaque pic la montée en pression due a la compression et a la
pré-injection, puis juste apres le PMH on voit I’ effet de 1’auto-allumage du mélange provoqué par
I’injection. Pour les mesures réalisées a faible charge (42 Nm), le premier pic du a la compression
est plus important que le second provoqué par I’explosion. Pour les mesures a forte charge (164
Nm), c’est le pic provoqué par I’injection qui domine. Les spectres des 4 postes se ressemblent
pour une charge donnée. On constate qu’en basse fréquence (<400 Hz), le spectre a forte charge
domine. En moyenne fréquence (>400 Hz et < 1700 Hz), c’est le spectre a faible charge qui est
plus fort, tandis qu’en haute fréquence (> 1700 Hz), la tendance s’inverse a nouveau.
On peut finalement évaluer les efforts appliqués par le vilebrequin sur les paliers. Cette évaluation
n’est bien entendu qu’une premicre approximation pour les raisons suivantes :

— les différentes parties de 1’attelage mobile sont supposées indéformables,

— les différentes liaisons (piston-cylindre, piston-bielle, bielle-vilebrequin et vilebrequin-

palier) sont supposées parfaites, il n’y a prise en compte ni des jeux ni de 1’huile
— le comportement modal du vilebrequin est ignoré, seules les raideurs statiques sont prises
en compte

Malgré toutes ces raisons, 1’observation des efforts appliqués au bloc moteur obtenus par
ce modele reste intéressante. Les efforts ont été calculés sur un cycle moteur pour les deux
configurations de mesure de pression cylindre : deux charges différentes 42 Nm (20 % de la
pleine charge) et 164 Nm (76 %) pour un régime de 3500 tr/mn. Un troisieéme calcul a été réalisé
avec des pressions cylindres nulles, ce qui correspond a un essai moteur entrainé. Ce calcul
permet d’estimer la part des efforts d’inertie.
Pour chaque effort, on représente 1’évolution temporelle calculée sur un cycle moteur, ainsi que
le module de la transformée de Fourier du méme signal. La transformée de Fourier étant réalisée
sur un cycle moteur, les harmoniques du spectre obtenu correspondent aux harmoniques moteur.

x 10" Force verticale transmise au palier 5 Spectre de la force verticale transmise au palier 5

—— 164Nm
354 — 42Nm ||
ONm

Force (N)
i

Force (dB)
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i

o 5 10 15 20 25 30 0 500 1000 1500 2000 2500
Temps(ms) Fréquence (Hz)

F1G. 11.5 — Force verticale transmise au palier 5

La force verticale calculée au palier 5 est représentée sur la figure 11.5. On distingue sur
le signal temporel 1’explosion du poste 4 (cf. figure [11.4), seul poste attenant au palier 5. On
constate sur le spectre que I’effort obtenu sans charge est concentré sur les basses fréquences
et sur les harmoniques paires uniquement. Cela s’explique par le fait que la période du signal
temporel correspondant n’est pas la durée d’un cycle, mais la durée d’un tour de vilebrequin.
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D’autre part, les efforts d’inertie sont de nature quasi-sinusoidale, donc concentrés sur les basse
fréquence. On constate également que I’harmonique 2 de I’excitation est plus importante sans
charge qu’avec charge. Lorsque ’on observe les spectres de la force avec charge, on retrouve
a peu de chose pres le spectre de la combustion, les seules différences étant situées en basses
fréquence, notamment sur I’harmonique 2 pour laquelle les contributions des efforts d’inertie et
d’explosion se compensent.

La force verticale calculée au palier 3 est représentée sur la figure 11.6. On constate sur

x 10° Force verticale transmise au palier 3 Spectre de la force verticale transmise au palier 3
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F1G. 11.6 — Force verticale transmise au palier 3

I’évolution temporelle que 1’on voit cette fois deux explosions, correspondant aux postes 2 et
3, postes situés de part et d’autre du palier 3. En observant les spectres, on constate que cette
fois I’énergie est concentrée sur les harmoniques paires pour les 3 spectres, sans charge, a 42
Nm, et a 164 Nm. Cela peut étre expliqué en observant I’évolution temporelle. Visiblement,
un cycle moteur contient deux motifs relativement identiques (les différences étant dues aux
différences des pressions cylindre 2 et 3). La période des signaux étant rendue égale au cycle
moteur divisé par deux, 1’énergie des spectres calculés sur un cycle moteur est concentrée sur
les harmoniques paires, harmoniques du régime moteur. L’enveloppe globale des spectres en
charge reste fortement ressemblante au spectre de pression cylindre, notamment vis-a-vis de la
hiérarchisation faible charge - forte charge.

Le moment horizontal calculé au palier 2 est représenté sur la figure [11.7. On distingue net-
tement sur 1’évolution temporelle les explosions des deux postes adjacents (postes 1 et 4). Les
deux impulsions en moment sont de signe opposé. En effet, le poste 1 est situé apres le palier
2 sur ’axe z , tandis que le poste 2 est situé avant (cf. figure 11.3). Les bras de levier donnés
aux explosions sont donc de signes opposés. Les deux impulsions antagonistes sont distantes
d’un intervalle temporel valant le quart d’un cycle moteur. Cela a pour conséquence d’atténuer
fortement les harmoniques multiples de 4 du spectre correspondant. On constate également que
I’enveloppe globale du spectre de moment d’axe horizontal reste proche de la forme du spectre
de pression cylindre, excepté en basse fréquence particulierement pour 1’harmonique 2, pour
laquelle les efforts de combustion et d’inertie se compensent.

Le moment vertical calculé au palier 3 est représenté sur la figure 11.8. On constate que les
explosions des postes 3 et 4 apparaissent nettement sur les évolutions temporelles. En observant
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F1G. 11.8 — Moment vertical transmis au palier 3

les figure E.5 et E.6 de ’annexe E, on constate une forte transmission des efforts exercés sur
I’axe )71) aux manetons 3 et 4 sur le moment d’axe 71) au palier 3. Cette forte transmission des
efforts est due a la déformation en torsion du vilebrequin en présence d’un couple provoqué par
un effort sur )71) au niveau des manetons. La déformation du vilebrequin n’est provoqué qu’aux
paliers situés entre le maneton excité et le volant moteur (coté palier 1). Il est donc normal de
retrouver les impulsions des postes 3 et 4 au niveau du moment vertical transmis au palier 3.
Chaque impulsion observe un changement de signe provoqué par le changement d’obliquité de
la bielle au PMH. les deux impulsions sont de signes opposés, car les transferts force maneton
4 ()71)) / moment palier 3 (71) et force maneton 3 ()T{) / moment palier 3 (?1) sont de signes
opposés (cf. annexe E)). Les deux impulsions sont distantes d’un quart de période, ce qui provoque
comme pour le moment horizontal au palier 2 une forte atténuation des harmoniques multiples
de 4 des spectres correspondants. Quant a I’enveloppe des spectres en charge, les enveloppes
globales sont cette fois différentes des formes des spectres de pression cylindre. En moyenne et
haute fréquence, le moment vertical au palier 3 est plus important pour 42 Nm que pour 164
Nm. Cela peut étre expliqué par le fait que I’injection principale a 164 Nm intervient légerement
plus tot dans le cycle (de quelques degrés de rotation vilebrequin). La torsion du vilebrequin
est provoquée par les efforts aux manetons sur )T{ . Au PMH, la force exercée par les gaz est
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o . . . , -
intégralement transmise au vilebrequin sur 1’axe 71 La composante sur X, des efforts des gaz
est donc « pondérée » par sin(f). Plus I’explosion est proche du PMH, plus elle est atténuée, ce
qui explique la supériorité du spectre de moment au palier 3 pour 42 Nm.
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FI1G. 11.9 — Moment horizontal transmis au palier 3

Le moment horizontal calculé au palier 3 est représenté sur la figure 11.9. L’évolution tempo-
relle est plus difficile a interpréter car elle résulte de la combinaison de la flexion du vilebrequin
provoquée par les explosions des postes situés de part et d’autre du palier 3 et de la torsion du
vilebrequin provoquée par les explosions aux postes 3 et 4. Le fort transfert dans le repere vile-
brequin entre des efforts aux manetons sur )71) et le moment appliqué au palier 3 sur 17{ a déja été
évoqué pour le commentaire de la figure 11.8, et est illustré en annexe El. On distingue donc sur la
figure 11.9 I’explosion du poste 4 au niveau de 1’abscisse 22 ms. On note également I’émergence
a I’abscisse 29 ms de I’explosion du poste 2, qui provoque la flexion du vilebrequin qui se tra-
duit par des moments horizontaux aux paliers adjacents 2 et 3. L’explosion au poste 3 provoque
également une flexion du vilebrequin et un moment au palier 3, mais elle génere en plus la tor-
sion du vilebrequin qui produit un moment sur ?{ au palier 3. Le pic observé a 1’abscisse 12 ms
résulte donc de la combinaison de ces deux phénomenes, torsion et flexion du vilebrequin. Au
moment du PMH, 7{ et 375 sont alignés. Le moment généré au palier 3 sur )7{ par la torsion du
vilebrequin est donc quasiment entierement projeté sur }70 au voisinage du PMH. C’est pourquoi
le détail de I’explosion du poste 4 (abscisse 12 ms), se produisant au voisinage du PMH, est
fortement atténué sur le moment sur )Té. En observant les spectres correspondant, on constate
qu’en dessous de 800 Hz, les harmoniques multiples de 4 sont fortement atténuées, comme pour
les spectres tracés sur les figures11.8 et/ 11.7. Au dessus de 800 Hz, 1’énergie est concentrée sur
les harmoniques impaires. Cette différence peut étre expliquée en observant les évolutions tem-
porelles correspondantes. L’ explosion du poste 4 (22 ms), est visible bien que fortement atténuée
au moment du PMH, comme il a été dit précédemment. Les composantes haute fréquence sont
justement provoquées par le détail de I’explosion ayant lieu au PMH. Les composantes hautes
fréquences du moment horizontal au palier 3 provoquées par explosion au palier 4 sont donc
fortement atténuées. Les explosions contribuant au signal au dessus de 800 Hz sont donc les ex-
plosions des postes 3 (12 ms) et 2 (28 ms). Ces deux événements €tant antagonistes et distants
d’un demi cycle moteur, les spectres résultants sont concentrés sur les harmoniques impaires. En
basse fréquence, la contribution de I’explosion du poste 4 (22 ms) est non négligeable. On peut

141



alors décomposer le moment horizontal au palier 3 en une part due a la flexion du vilebrequin
(postes 2 et 3) et une autre part due a la torsion du vilebrequin (postes 3 et 4). Pour la premiere
part du signal, les deux événements sont antagonistes et distants d’un demi cycle moteur, ce qui
concentre 1I’énergie sur les harmoniques impaires du signal. En se qui concerne la seconde part
due a la torsion du vilebrequin, les deux événements sont antagonistes mais cette fois distants
d’un quart de cycle moteur, ce qui a pour effet d’atténuer fortement les harmoniques multiples
de 4. 1l résulte de la combinaison de ces deux part des spectres basse fréquence (<800 Hz) pour
lesquels seules les harmoniques multiples de 4 sont atténuées.

11.4 Réponse dynamique du moteur : confrontation modele -
mesures en fonctionnement

Le modele d’excitation construit lors de ce chapitre peut étre couplé aux différents modeles
de transfert construits en partie 11l de maniere a obtenir une réponse de la structure. Deux modeles
de transferts ont été€ construits en I, un modele issu de 1’expérimentation, et un modele obtenu
par calcul éléments finis. La relation permettant d’obtenir la réponse de la structure en différents
points a partir des excitations et de la connaissance des transferts s’exprime sous la forme d’un
produit matriciel dans le domaine de Fourier :

{ X }m = [Hwlmad Flo) I (11.1)

avec { X () }» réponse de la structure,
[H ()] mn matrice de transfert,
{F(w) }n excitations,
et w la fréquence.

Les excitations sont modélisées a partir d’enregistrement de pressions cylindres sur un cycle
moteur. Les spectres d’excitation constituant { ()}, sont donc les transformées de Fourier
des signaux temporels d’efforts modélisés sur un seul cycle moteur. Les réponses vibratoires
{X(w) }m calculées avec la matrice de transfert mesurée ou obtenue par éléments finis sont com-
parées avec les réponses mesurées en méme temps que les pressions cylindres. les comparaisons
sont réalisées pour les deux phases a 3500 tr/mn, I’une a 42 Nm de couple (20 % de charge, cf
fig. 11.10) et 'autre a 164 Nm (76 % de charge, cf fig. [11.11). On compare dans un premier
temps la valeur des couples moteur mesurés avec les couples moteurs calculés (couples instan-
tanés moyennés sur un cycle). Avec les pressions cylindres mesurées a 42 et 164 Nm, on trouve
respectivement des couples moteurs calculés de 63 et 185 Nm. La différence, constante pour
les deux charges, est de 21 Nm. Les liaisons étant considérées comme parfaites dans le modele,
cette différence peut étre attribuée aux frottements, ce qui signifierait que le couple a imposer
au moteur pour le faire tourner sans combustion a 3500 tr/mn est de 1’ordre de 20 Nm, ce qui
correspond a une puissance de 0.7 kW.

Pour chaque phase (20 et 76 %), les comparaisons sont effectuées pour les paliers 2 et 5 dans
les axes )7(; (vertical) et Z_; (horizontal parallele au vilebrequin), et pour la somme des réponses
en valeur absolue, de maniere a avoir un point de vue plus général. Globalement, les compa-
raisons sont identiques pour les deux phases a faible et forte charge. De fortes différences de
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concordance calcul mesure sont observées aux paliers suivant les directions de mesure }7)() ou
Z_(;. Sur I’axe }70), la réponse calculée avec les transferts modélisés par éléments finis est tres
proche de la réalité en dessous de 500 Hz. La réponse calculée avec les transferts mesurés est
relativement médiocre dans cette bande de fréquence, en raison d’un fort niveau de bruit, surtout
pour les transferts pour lesquels I’excitation et la réponse sont orientés sur des axes différents.
Au dessus de 500 Hz, toujours sur 1’axe }75, la réponse calculée sous-estime la réponse réelle
mesurée, la différence restant inférieure a 5 dB. Sur 1’axe Z_O) , la confrontation calcul-mesure est
beaucoup moins bonne, surtout en basse fréquence. En effet, en dessous des modes de paliers
(situés entre 1k et 1.5 kHz), le calcul surestime la réponse d’environ 5 dB, cette différence étant
tres stable en fréquence (les spectres mesurés et calculés étant quasiment paralleles). Pour les
fréquences supérieures aux modes de paliers, la réponse calculée devient relativement bonne,
voir méme assez prédictive, en particulier pour le palier 2 a 42 Nm. Pour le palier 5, on distingue
nettement sur les réponses mesurées que la zone des modes de paliers est décalée vers les hautes
fréquences par rapport aux réponses calculées. La réponse calculée avec les transferts mesurés
semble cependant plus fidele que la réponse calculée avec les transferts modélisés par éléments
finis. Globalement, sur les sommes des réponses du moteur en module, on retrouve la surestima-
tion faite pour les réponses calculées en dessous des modes de paliers. Au dela (>1200 Hz), le
calcul et la mesure sont en relative bonne concordance, particulierement pour la phase a faible
charge. La forte surestimation en basse fréquence des réponses aux paliers sur Z_O> s’explique par
la surestimation des moments horizontaux selon )TO) injectés aux paliers, efforts responsables
de leur flexion selon ZS. Cette surestimation peut étre expliquée d’une part par la non prise en
compte dans le modele d’excitation des jeux et du film d’huile. Une autre raison peut étre la non
prise en compte dans le modele de la flexibilité des paliers dans cette direction, cette souplesse
permettant d’atténuer les efforts transmis aux paliers. Cette souplesse particuliere des paliers sur
I’axe Z—O> ne se retrouve pas sur }75, ce qui peut expliquer le fait que les résultats soient meilleurs
dans cette direction.

11.5 Conclusion

Le modele proposé dans ce chapitre permet d’évaluer I’ensemble des excitations internes
considérées dans cette these a partir de la mesure des pressions cylindres et du régime moteur.
Ce modele s’appuie d’une part sur la dynamique du monocylindre indéformable avec liaisons
parfaites et d’autre part sur un modele quasi-statique de déformation du vilebrequin. Ce modele
d’excitation, couplé aux modeles du GMP d’origine numérique et expérimentale développés
dans la troisieme partie de cette these, permet de calculer une réponse dynamique de la structure.
Cette réponse calculée est comparée a la réponse mesurée pour deux points de fonctionnement du
moteur. Plusieurs conclusions ont pu étre établies d’apres la comparaison calcul mesure. D’une
part il a été mis en évidence que le modele de la structure d’origine expérimental est peu fiable en
dessous de 500 Hz, ceci étant attribué au fort niveau de bruit entachant les mesures de transferts
dans cette bande de fréquence. D’autre part le modele d’excitation semble assez fidele en basse
fréquence au niveau des efforts injectés verticalement aux paliers. Par contre, les moments d’axe
horizontal aux paliers (a I’origine du mouvement de flexion) semblent étre largement surestimés.
Cette surestimation a été attribuée a la non prise en compte dans le modele de vilebrequin du
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F1G. 11.10 — Confrontation calcul-mesure 3500 tr/mn - 42 Nm

film d’huile et de la souplesse des paliers. Le modele d’excitation ainsi développé, bien que

relativement grossier, permet de fournir une base de comparaison pour les efforts obtenus par
mesure indirecte.
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Chapitre 12

Reconstitution des excitations internes du
moteur F9Q par mesure indirecte

Le dernier chapitre de cette these est consacré a 1’application des techniques de mesure indi-
recte a la reconstruction des excitations internes d’un moteur fonctionnant en régime stationnaire.
Dans cette partie, la technique de normalisation de la matrice de transfert, développée au cha-
pitre 4, sera systématiquement utilisée. La premicre section est consacrée a la reconstruction des
efforts internes sans prendre en compte a priori les pressions cylindre mesurées. Cette étape per-
met de vérifier a posteriori la validité de la méthode en comparant pressions cylindres mesurées
directement et indirectement. La seconde partie de ce chapitre prend en compte les pressions
cylindre mesurées comme une information a priori dans le probleme, ce qui permet d’améliorer
la reconstruction des autres excitations.

L’ensemble des forces représentées dans les matrices de transfert d’origine numérique et
expérimentale en partie I1I sont :

— les efforts des gaz sur la culasse (x4),

— les efforts des pistons sur les flts (x4),

— les résultantes horizontales et verticales aux paliers (x 10),
— les moments horizontaux et verticaux aux paliers (x10).

L’ensemble de ces excitations, ainsi que les conventions de repere et de numérotation, est
représenté sur la figure [12.1 (la représentation des efforts aux paliers est réalisée pour le palier
n’1 uniquement).

On rappelle qu'un conditionnement des mesures est réalisé avant d’effectuer le calcul de
mesure indirecte (cf. chapitre 10). On réalise une décomposition en composantes principales des
voies considérées comme voies de réponse (sans les pressions cylindres en [12.1/ puis avec en
12.2), et on conserve les 4 composantes principales prépondérantes. Ensuite, le systeme résolu
est du type (3.31) en appliquant la normalisation exprimée par (4.5). Les autospectre d’excitation
reconstitués sont obtenus par application de (3.32).
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FI1G. 12.1 — Efforts pris en compte dans la mesure indirecte

12.1 Reconstitution des efforts sans tenir compte des pres-
sions cylindres mesurées

Dans cette premicre section, les pressions cylindres sont considérées a posteriori , elles

n’entrent pas dans le calcul de mesure indirecte. Ainsi, les pressions cylindres mesurées direc-
tement sont comparées aux pressions cylindres reconstruites par mesure indirecte, dans le but
d’évaluer la méthode. les excitations recherchées sont au nombre de 28. Dans un premier temps,
on considere les efforts horizontaux et les moments verticaux aux paliers comme nuls. En effet,
I’explosion d’un poste se produisant au PMH, les directions principalement excitées au niveau
des paliers sont les résultantes verticales et les moments d’axes horizontaux. Cette premiere
approximation permet de supprimer 10 efforts reconstruits, ce qui ne peux qu’améliorer le
conditionnement du probleme. La taille de la matrice de transfert résultante est donc de 28*18
(28 réponses mesurées et 18 efforts recherchés).
Les efforts sont reconstruits pour deux points de fonctionnement du moteur (3500 tr/mn ; 42
Nm) et (3500 tr/mn ; 164 Nm), avec les transferts d’origine numérique et expérimentale. La
pression cylindre du poste 1 mesurée directement et indirectement pour les deux points de
fonctionnement est représentée sur la figure 12.2.

Il est évident sur cette figure que les efforts reconstruits sont bien trop importants. Cette
instabilité de I’inversion peut étre attribuée au mauvais conditionnement du systéme, la structure
ne permettant pas physiquement d’identifier 18 efforts. Cela s’explique par le fait que plusieurs
solutions de distribution de force peuvent générer la réponse mesurée via la matrice de transfert.
Cependant, nous avons vu en section 2.2.6 qu’il était possible de régulariser ce type de
problemes mal posés, pour aboutir au choix de 1'une de ces solutions. Une régularisation de
Tikhonov est appliquée sur la matrice de transfert. La régularisation de Tikhonov, comme il a
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FIG. 12.2 — Pression cylindre du poste 1 mesurée et reconstruite pour deux points de fonctionne-
ment

été vu en section 2.2.6, permet d’ajouter un critere de choix basé sur la norme de la solution. Le
parametre de régularisation (3 est ajusté selon le principe de la courbe en L. Cette méthode, qui
tente de réaliser le meilleur compromis entre la minimisation du résidu des moindres carrés et la
minimisation de la norme de la solution, est exposée en annexe Bl

Avant de régulariser, I’ensemble des excitations représentées dans la matrice de transfert doit
étre exprimé dans une seule et méme unité. En effet, la norme Euclidienne de la solution devient
un critere de choix dans le probleme régularisé. Pour que la somme des valeurs au carré des
excitations (équivalent au carré de la norme Euclidienne) ait un sens physique, il est nécessaire
que les excitations soient exprimées dans une seule unité. Les moments reconstruits en N.m sont
donc ramenés en Newton en les multipliant par la largeur des paliers, bras de levier permettant
de rendre comparables efforts et moments. Les pressions cylindres sont exprimées en Newton
en les multipliant par la surface de la culasse exposée a I’explosion. Cette procédure revient a
une pondération par la droite de la matrice de transfert, que 1’on a présentée comme nécessaire
en cas de régularisation en section 2.2.6.

La pression cylindre du poste 1 mesurée directement et indirectement pour les deux points
de fonctionnement, en utilisant la régularisation de Tikhonov, est représentée sur la figure 12.3.
On constate que la régularisation permet de retrouver, pour les deux points de fonctionnement
étudiés, un ordre de grandeur acceptable de la pression cylindre. L’ utilisation des deux matrices
de transfert d’origine numérique et expérimentale semble donner des résultats équivalents
excepté en basse fréquence (<500 Hz), zone pour laquelle les transferts d’origine numérique
donnent des résultats plus satisfaisants que les transferts d’origine expérimentale. Cela peut
s’expliquer par le fort niveau de bruit présent sur les transferts mesurés en basse fréquence.

La régularisation est une méthode qui permet de corriger les valeurs singulieres de la ma-
trice de transfert (cf. 2.2.6). Le conditionnement de la matrice de transfert non régularisée et
régularisée est représenté sur la figure 12.4 pour les transferts calculés et mesurés. On constate
que la régularisation a pour effet de réduire d’un facteur 10 environ le conditionnement du
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probleme.
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FI1G. 12.3 — Pression cylindre du poste 1 mesurée et reconstruite pour deux points de fonctionne-
ment en appliquant la régularisation de Tikhonov
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FI1G. 12.4 — Conditionnement des matrices de transfert mesurées et calculées, régularisées et
non-régularisées

12.2 Reconstitution des efforts en tenant compte des pressions
cylindres mesurées

12.2.1 Insertion des pressions cylindres comme données a priori

Les pressions cylindres mesurées moteur en fonctionnement représentent une information
riche, elles représentent la mesure directe de 4 excitations internes sur les 28 énumérées en début
de chapitre. Leur introduction comme donnée a priori dans le probleme de mesure indirecte
peut donc permettre d’améliorer la résolution des 24 autres excitations (5 forces et moments

150



sur 2 axes aux paliers et 4 excitations pistons-fiits). La stratégie adoptée pour tenir compte de
la mesure de ces excitations est de les considérer comme faisant partie des réponses dans le
systeme matriciel. La matrice de transfert doit donc €tre augmentée de 4 lignes correspondant
aux pressions cylindres, remplies de valeurs nulles excepté sur les colonnes correspondant aux
excitations combustion-culasse. Le nouveau systéme s’écrit comme suit :

([ Pi(Pa) ) S0

0 0O 0 . 0 ¢ \
P, (N)
Py 0 S' 0 0 0 ..0 1P2
P 0 0 S' 0 0 ..0 P,
P, o 0o 0 s5To .0 P, 12
F (N
X, (m.s™2) 1F )
: H F
\ X28 J I | \ 24 )

avec P; pression cylindre du poste i,
X; réponse de 1’accélérometre n’i,
S la surface de la culasse exposée a une explosion,
H matrice de transfert entre les 28 excitations et les 28 réponses accélérométriques
et F; la i° excitation interne autre que pression cylindre.

Les efforts sont tous exprimés dans la méme unité, le Newton, pour réaliser correctement la
régularisation (cf.12.1). Les transferts entre I’excitation combustion-culasse (en N) et la réponse
pression cylindre (en Pa) prennent donc en compte le changement d’unité par I’introduction de
la surface S, surface de la culasse exposée a I’explosion. L’harmonisation des unités du vec-
teur de réponse n’est pas nécessaire, le systeme étant normalisé par la technique de pondération
développée au chapitre 4.

12.2.2 Solution au sens des moindres carrés totaux régularisée

L’application de la méthode des moindres carrés totaux (MCT) a la mesure indirecte d’efforts
est exposée au chapitre 5. La méthode MCT, bien que généralement moins fiable que la méthode
des moindres carrés (MC), permet de calculer un indicateur intéressant sur la fiabilité de la so-
lution. Cet indicateur, basé sur la comparaison des solutions MC et MCT, permet de mettre en
évidence les cas pour lesquels I’inversion est réalisée dans de mauvaises conditions. Pour pou-
voir comparer la solution MCT a la solution MC, il est nécessaire d’appliquer une régularisation
strictement identique. La régularisation de Tikhonov est une méthode qui corrige la matrice de
transfert en modifiant ses valeurs singulieres. Le parametre de régularisation est donc déterminé
par la méthode de la courbe en L (cf. annexe B)), qui utilise la méthode MC. La matrice de trans-
fert est ensuite corrigée en utilisant le méme parametre, et la solution MCT est estimée a partir
de cette matrice de transfert régularisée.

La méthode MCT est plus sensible que la méthode MC au bruit ou aux erreurs de modele. Les
efforts tracés par la suite sont donc des estimations MC. Cependant, I’indicateur § développé
au chapitre |5 basé sur la comparaison des estimations MC et MCT est tracé pour chaque effort
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reconstitué. L’indicateur ¢ est compris entre O et 1. Plus il s’éloigne de 1, plus les estimations
MC et MCT sont €loignées, ce qui indique de mauvaises conditions d’inversion.

12.2.3 Comparaison entre excitations obtenues par mesure indirecte et ex-
citations simulées

Le nombre de réponses étant ramené a 32 par la prise en compte des pressions cylindre, la
totalité des efforts (28) peut €tre reconstituée par mesure indirecte. La matrice de transfert est
de taille 32*28, et nous utilisons pour les calculs la matrice de transfert calculée par éléments
finis. Nous allons comparer dans cette section les excitations reconstituées aux excitations si-
mulées au chapitre [11. La simulation est réalisée a partir des signaux temporels des 4 pressions
cylindres mesurées sur 1 cycle moteur. Ces mesures sont injectées dans un modele dynamique
indéformable d’attelage mobile, puis un modele quasi-statique de vilebrequin est utilisé pour
répartir les efforts sur les paliers. Les efforts sont simulés dans le domaine temporel sur un cycle
moteur. La transformée de Fourier des efforts sur une période permet d’obtenir un spectre dont
I’abscisse fréquentielle correspond aux harmoniques moteur. Le module au carré de ce résultat
est comparé aux autospectres d’efforts reconstruits par mesure indirecte intégrés par bandes de
fréquences dont les fréquences centrales correspondent aux harmoniques moteur (calcul détaillé
en section 10.2)).

Point de fonctionnement (3500 tr/mn ; 164 Nm)

La simulation et la mesure indirecte de 1’effort sur y au palier 3 sont représentées sur la figure

12.5/ (a gauche). La mesure indirecte et la simulation sont extrémement concordantes en basse
fréquence (<500 Hz). Ce premier résultat confirme I’intérét de la régularisation, qui permet
d’obtenir des résultats tangibles. Au dela, I’effort obtenu par mesure indirecte est globalement
supérieur a I’effort simulé. Cela confirme les résultats obtenus au chapitre 11, qui semblaient
montrer que la réponse des chapeaux de paliers sur y aux excitations simulées sous-estimait la
réalité dans cette bande de fréquence. L’ indicateur MC/MCT correspondant est relativement bon
jusqu’a 3 kHz, ce qui signifie que I’estimation obtenue par mesure indirecte est relativement
fiable. Au dela, I’indicateur se dégrade, ce qui pourrait indiquer une erreur de modele non
négligeable.
Le moment sur x simulé et mesuré indirectement au palier 2 est représenté sur la figure 12.5
(a droite). La aussi la comparaison des efforts simulés et mesurés indirectement confirment les
observations du chapitre [11. En dessus de 1 kHz, le moment simulé est largement supérieur
au moment mesuré indirectement. Nous avons vu au chapitre |11/ que la réponse des paliers sur
I’axe z (flexion du palier) aux excitations simulées était largement surestimée par rapport aux
réponses mesurées, cette erreur de simulation étant attribuée a la non prise en compte dans le
modele quasi-statique du vilebrequin du film d’huile et de la flexibilité des paliers. Au dela de
1 kHz, la simulation et la mesure indirecte semblent relativement concordantes. L’indicateur de
comparaison MC/MCT, relativement bon en dessous de 2 kHz, semble se dégrader en haute
fréquence, ce qui semble confirmer de possibles erreurs de modélisation.

La simulation et la mesure indirecte de I’effort piston-fiit au poste 4 sont représentées sur la
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Effort sur y au palier 3 (3500 tr/mn — 164 Nm) Moment sur x au palier 2 (3500 tr/mn — 164 Nm)
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F1G. 12.5 — Efforts simulés et mesurés indirectement : force sur y au palier 3 (a gauche) et
moment sur x au palier 2 (a droite)

figure 12.6 (a gauche).

On constate que I’effort simulé est bien inférieur a I’effort reconstruit par mesure indirecte.
Ce résultat n’est pas étonnant, car le jeu piston-fiit n’est pas pris en compte dans la simulation. Le
jeu piston-fat, a I’origine du phénomene de basculement de piston, augmente considérablement
les efforts encaissés par le fat (cf. chapitre [1). Cependant, il est possible que le résultat de
mesure indirecte soit relativement €loigné de la réalité. En effet, les capteurs d’accélération
situés en face des fiits ne contiennent pas une information aussi exclusive que les capteurs situés
aux paliers, ce qui rend I'inversion plus sensible. Cela est d’ailleurs confirmé par 1’indicateur
MC/MCT, notablement moins bon pour I’effort piston-fiit que pour les efforts aux paliers.

La simulation et la mesure indirecte de 1’effort sur x au palier 2 sont représentées sur la figure
12.6 (a droite). En dessous de 500 Hz, I’effort simulé est supérieur a 1’effort mesuré indirecte-
ment. Cette surestimation de 1’effort simulé peut également étre attribué a I’erreur introduite par
le modele de vilebrequin. Au dela de 1 kHz, L’effort mesuré indirectement domine largement
I’effort simulé. Cela peut étre attribué a la non prise en compte des jeux pistons-fits. En effet, la
force sur = au palier constitue la réaction antagoniste a I’effort piston-fit, également orientée sur
x.

Point de fonctionnement (1400 tr/mn ; 38 Nm)

L’effort simulé et mesuré indirectement encaissé par le palier 5 sur y pour le point de fonc-
tionnement (1400 tr/mn ; 38 Nm) est représenté sur la figure 12.7. La simulation et la mesure
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Effort piston—-chemise poste 4 (3500 tr/mn — 164 Nm)

Effort sur x au palier 2 (3500 tr/mn — 164 Nm)
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F1G. 12.6 — Efforts simulés et mesurés indirectement : force piston-fiit au poste 4 (a gauche) et
force sur z au palier 2 (a droite)

indirecte sont trés concordantes en dessous de 1 kHz. Au dela, ’effort mesuré indirectement
est supérieur a I’effort simulé, comme c’est le cas pour le point de mesure (3500 tr/mn ; 164
Nm). Le résultat obtenu pour le moment sur z au palier 5 (a droite) est également comparable en
basse fréquence au point de fonctionnement (3500 tr/mn ; 164 Nm) : la simulation semble sur-
estimer 1’effort. Cependant, contrairement au point de fonctionnement précédemment étudié, les
moments simulés et mesurés indirectement ne sont pas concordants au dessus de 1 kHz. L’effort
mesuré indirectement est 1€égerement supérieur a I’effort simulé.

L effort piston-fiit au poste 4, obtenu par simulation et par mesure indirecte, est représenté
sur la figure [12.8 (a droite). Comme pour le point de fonctionnement (3500 tr/mn ; 164 Nm),
I’effort simulé est largement sous-estimé. cependant, 1’écart entre simulation et mesure indirecte,
de I’ordre de 20 dB, est inférieur a celui obtenu pour (3500 tr/mn ; 164 Nm), de I’ordre de 30
dB. Cette différence d’écart peut €tre attribuée a la sévérité moins importante du basculement
de piston pour le point (1400 tr/mn ; 38 Nm) que pour le point (3500 tr/mn ; 164 Nm). Cette
réduction de I’écart entre la simulation et la mesure indirecte se retrouve sur 1’effort au palier 2,
également représenté sur la figure 12.8 (a gauche). En effet, la simulation et la mesure indirecte
sont concordantes sur cette excitation entre 1 kHz et 3 kHz. En dessous (< 1 kHz), la simulation
est plus forte que la mesure indirecte, et au dessus (> 3 kHz) la mesure indirecte est supérieure
a la simulation. Ce résultat, confronté a 1’étude de la force piston-fiit, semble confirmer que la
sous estimation de la force simulée au palier 2 sur x pour le point de fonctionnement (3500 tr/mn
; 164 Nm) est principalement due a la non prise en compte dans le modele du basculement de
piston.
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Effort sur y au palier 5 (1400 tr/mn — 38 Nm)

Moment sur x au palier 5 (1400 tr/mn — 38 Nm)
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F1G. 12.7 — Efforts simulés et mesurés indirectement : force sur y au palier 5 (a gauche) et
moment sur z au palier 5 (a droite)

12.2.4 Hiérarchisation des contributions des efforts internes a la réponse
de la structure

Une des premieres exploitations possible des résultats fournis par la mesure indirecte des
excitations internes du moteur est la hiérarchisation des excitations vis-a-vis des réponses vi-
bratoires. Cela permet d’identifier les sources internes dominant la réponse de la structure.
La hiérarchisation est réalisée pour les deux points de fonctionnement étudiés dans la section
précédente, a savoir (3500 tr/mn ; 164 Nm) et (1400 tr/mn ; 38 Nm). Les matrices de transfert
d’origine numérique et expérimentale sont utilisées pour calculer les différentes réponses. Pour
faciliter la lecture, les sources internes sont regroupées en 3 sous-groupes pour la hiérarchisation :

— les excitations paliers,

— les excitations pistons-fiits,

— et les excitations combustion-culasse.

Les résultats sont présentés par bandes de fréquences de largeur 100 Hz. Pour chaque graphe, 4
courbes représentant la somme des autospectres des 28 réponses accélérométriques sont tracées.
La premiere courbe représente la somme des réponses de la structure calculées avec 1’intégralité
des excitations. La seconde courbe représente la somme des réponses provoquées par les seules
excitations aux paliers, la troisieme la somme des réponses provoquées par les excitations flits
et la quatrieme la somme des réponses provoquées par I’excitation culasse. Il faut noter que
toutes les excitations sont fortement corrélées, ce qui explique le fait que la somme des réponses
provoquées par I’intégralité des excitations puisse €tre moins importante que la somme des
réponses provoquées par un seul sous groupe d’excitation. Cela est logique lorsqu’on considere
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Effort plston chemise poste 4 (1400 tr/mn - 38 Nm) Effort sur x au pa||er 2 (1400 tr/mn — 38 Nm)
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F1G. 12.8 — Efforts simulés et mesurés indirectement : force piston-fiit au poste 4 (a gauche) et
force sur = au palier 2 (a droite)

que les efforts internes sont plus ou moins antagonistes. Par exemple, si le moteur n’était
réellement excité que par les excitations combustion-culasse (ce qui revient a poser les pistons
en appui sur le sol), les efforts encaissés par les supports moteur seraient bien plus important
que les efforts encaissé€s en fonctionnement normal.

La hiérarchisation pour le point (3500 tr/mn ; 164 Nm) est tracée sur la figure 12.9 a partir
des transferts d’origine numérique (a gauche) et expérimentale (a droite). Les résultats obtenus
a partir des transferts d’origine numérique et expérimentale sont relativement comparables. La
contribution de I’excitation combustion-culasse semble étre significative uniquement en basse
fréquence (< 500 Hz) et dans une bande relativement fine allant de 2 a 2,5 kHz. La contribution
des excitations aux paliers semble étre significative sur tout le spectre de 0 a 5 kHz. Entre 500
Hz et 1 kHz, la contribution des excitations paliers domine largement la contribution des autres
excitations. La contribution des excitations pistons-flits devient significative au dessus de 2 kHz.
Au dessus de 3 kHz, cette contribution devient comparable a la contribution des excitations
paliers. La zone la plus difficile a interpréter est celle comprise entre 2 et 2,5 kHz, car aucune
des excitations ne semble y étre négligeable. De plus, les résultats obtenus avec les transferts
d’origine numérique et expérimentale sont relativement différents.

L’examen de la hiérarchisation pour le point (1400 tr/mn ; 38 Nm) (tracée sur la figure '12.10)
amene a des observations tres proches de celles effectuées pour le point (3500 tr/mn ; 164 Nm).
Les basses fréquences sont dominées par la contribution des excitations paliers et combustion-
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Utilisation des transferts calculés (3500tr/mn — 164 Nm)
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F1G. 12.10 — Hiérarchisation des contributions des sources internes - Utilisation des transferts
calculés (a gauche) et mesurés (a droite) - point de fonctionnement (1400 tr/mn ; 38 Nm)

culasse. La zone 500 Hz - 2 kHz est dominée par les excitations paliers. Entre 2 et 3 kHz,
les résultats obtenus par la matrice de transfert d’origine expérimentale sont différents de ceux
obtenus avec la matrice d’origine numérique, comme c’est le cas pour le point de fonctionnement
(3500 tr/mn ; 164 Nm). Les transferts mesurés semblent mettre en avant la contribution des
paliers, tandis que les résultats obtenus par les transferts calculés semblent plus indécis. Au dela
de 3 kHz, la contribution de I’excitation combustion-culasse semble devenir négligeable, les
excitations paliers et pistons-flits contribuant pour des parts comparables a la réponse.
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12.3 Conclusion

Les résultats obtenus dans ce chapitre sont globalement encourageants. L’utilisation de la
régularisation, étape incontournable lorsque le nombre d’efforts recherchés est important, semble
donner des résultats non dénués de sens physique. Une formulation a été proposée pour introduire
dans le probleme de mesure indirecte d’efforts des excitations directement mesurées. L’ utilisa-
tion des signaux de pressions cylindres comme information a priori ainsi permit d’améliorer
notablement la reconstruction des autres efforts. Il faut cependant noter que les efforts les mieux
reconstruits sont ceux pour lesquels un capteur d’accélération a été placé a proximité et dans la
méme direction. Le caractere exclusif de I'information apportée par ces capteurs caractérisant
principalement un effort unique permet de « diagonaliser » la matrice de transfert, facilitant
I’inversion. Un indice permettant de juger la qualité de la reconstruction de chaque effort est
apporté par I’indicateur de comparaison moindres carrés - moindres carrés totaux. L’utilisation
des matrices de transfert d’origine numérique et expérimentale a généré des résultats finalement
assez concordants. Les efforts mesurés indirectement ont permis de soulever les points forts et
les points faibles de la modélisation basique d’attelage mobile développé au chapitre 11. Les
conclusions de la comparaison des efforts simulés et obtenus par mesure indirecte ont dans 1’en-
semble corroboré les observations réalisées au chapitre 11 sur la comparaison des réponses me-
surées et simulées via le modele d’excitation et les modeles de transfert. Enfin, une tentative de
hiérarchisation des sources internes a été réalisée pour exploiter les efforts mesurés indirecte-
ment. Les résultats, tendent a prouver que la voie basse (excitations paliers) est importante sur
tout le spectre, que la voie culasse n’est importante qu’en basse fréquence (< 1 kHz), et que la
voie flits devient forte a partir de 2 kHz. Ces résultats sont cependant cautionnés par la qualité que
I’on peut soupgonner relativement mauvaise de la reconstruction des excitations pistons-fiits.
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Conclusion et perspectives

La mesure indirecte d’efforts est une technique qui se base sur la mesure des réponses
vibratoires d’une structure pour estimer les différentes excitations qui lui sont appliquées. C’est
une approche qui consiste a considérer la structure elle méme comme un capteur de force.
Nous nous sommes limités a 1I’étude de la mesure indirecte dans le contexte de la quantification
d’excitations stationnaires localisées a priori .

L’approche de la mesure indirecte d’efforts a fait I’objet, au cours de ce travail, de plusieurs
développements. Une méthode connue sous le nom de pondération des moindres carrés a été
présentée. Cette méthode permet d’accorder plus ou moins de crédit a chacune des réponses
mesurées pour la reconstruction des efforts. Les deux stratégies de pondération proposées se
basent sur des observations directement liées a 1’application au probleme de mesure indirecte
d’efforts. La premiere, baptisée normalisation du systeme, permet de rééquilibrer la méthode
des moindres carrés dans le cadre de 1’étude d’une structure hétérogene en raideur, c’est-a-dire
lorsque la structure admet des déplacements d’amplitudes fortement différentes sur plusieurs di-
rections de mesure. La seconde stratégie de pondération est un filtrage des informations basé sur
les cohérences associées aux transferts modélisant la structure. Bien entendu, cette pondération
ne peut s’appliquer que lorsque la matrice de transfert est d’origine expérimentale. Le principe
est d’accorder moins de crédit aux réponses pour lesquelles les transferts sont associés a de
mauvaises cohérences, synonymes de bruit de mesure important. Un dernier développement
réalisé dans ce travail a concerné I’application de la technique des moindres carrés totaux a
la mesure indirecte d’efforts. Les moindres carrés totaux, une alternative aux moindres carrés
classiques, semblaient plus adaptés pour la mesure indirecte de part les hypotheses de base.
Cependant, la méthode s’est révélée a la fois numériquement et expérimentalement moins stable
que la méthode classique. Cette forte sensibilit¢ des moindres carrés totaux a cependant été
utilisée pour repérer les mauvaises conditions d’inversion, que ce soit un mauvais conditionne-
ment de matrice de transfert ou une erreur de modele importante. Un indicateur de concordance
moindres carrés - moindres carrés totaux a été développé. Tracé a coté de I’effort reconstruit par
les moindres carrés classiques, cet indicateur permet de repérer les zones fréquentielles pour
lesquelles les conditions d’inversion sont mauvaises, et donc I’effort reconstruit sujet a caution.

Une expérience « labo » a été mise en place pour tester les méthodes de mesure indirecte d’ef-
forts exposées dans la partie contexte scientifique et dans le but d’évaluer I’intérét apporté par les
différents développements proposés. Trois efforts appliqués aux paliers vilebrequin d’un carter
cylindre suspendu ont été identifiés avec succes a partir de transferts mesurés, et les limites des
différentes méthodes exposées dans la partie contexte scientifique ont été vérifiées. La technique
de normalisation du systeme a fait la preuve qu’elle permettait d’améliorer notablement la
qualité de la reconstruction des efforts. La technique de filtrage basé sur les cohérence a montré
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elle aussi une certaine efficacité, quoique moins flagrante. Un modele éléments finis a été ensuite
utilisé pour construire la matrice de transfert de la structure. De faibles erreurs de modele ont
provoqués des erreurs importantes sur les efforts reconstruits, soulignant ainsi I’importance de la
justesse du modele de transfert utilisé. L’indicateur basé sur la comparaison des moindres carrés
totaux s’est dans ce cas révélé étre un bon indicateur d’erreur de modele.

La troisieme partie de la these était consacré a la construction du modele de transfert du moteur
F9Q par une approche expérimentale et numérique (éléments finis). La longue campagne de
mesure dédiée a 1I’approche expérimentale a permis de concevoir des systemes d’excitation
originaux permettant d’injecter des efforts mesurés sur le bloc moteur inerte, au niveau des zones
excitées sur le moteur en fonctionnement. Les résultats obtenus par les deux approches se sont
finalement révélés relativement comparables. Il faut souligner que des hypotheses équivalentes
ont été réalisées au cours des deux approches au niveau de I’application des efforts. On peut
donc dire qu’un biais de modele est introduit a ce niveau, que le modele soit d’origine numérique
ou expérimentale.

La quatrieme et dernicre partie de la these concernait précisément 1’application de la mesure
indirecte d’efforts au moteur F9Q fonctionnant en régime stationnaire. Un modele basique
d’attelage mobile a permis de simuler a partir des pressions cylindres mesurées les efforts
internes recherchés. L’application de la méthode au moteur en fonctionnement a nécessité
I’emploi d’une régularisation du probleme, le nombre d’efforts recherchés étant trop important.
Une régularisation de Tikhonov couplée a la méthode de la courbe en L a permis d’obtenir des
résultats satisfaisants. Les pressions cylindres constituaient des excitations internes mesurées
directement par des capteurs de pression cylindre. Une approche a été exposée pour introduire
a priori ces excitations dans le probleme de mesure indirecte d’efforts, de maniere a améliorer
la reconstruction des autres excitations. Les résultats de la mesure indirecte se sont révélés
intéressant, permettant de mettre en évidence les points forts et les points faibles du modele
d’attelage mobile utilisé pour la simulation des excitations.

On peut finalement souligner quelques points importants au sujet de la mesure indirecte
d’efforts abordés au cours de ce travail de thése. Tout d’abord, I’erreur de modele réalisée sur
la matrice de transfert modélisant la structure s’est révélé étre bien plus handicapante, dans des
applications industrielles, que le bruit de mesure. La construction de la matrice de transfert doit
donc étre considéré comme 1’étape la plus critique de la méthode. Lorsque la structure le permet,
une matrice de transfert d’origine expérimentale semble préférable. Mais si les difficultés de
mise en ceuvre sont trop importantes, il peut étre préférable d’utiliser un modele éléments finis
recalé sur des mesures de transfert facilement accessibles. Le coté mal posé du probleme peut
étre présenté comme étant la seconde difficulté de la méthode de mesure indirecte d’efforts.
Cette difficulté est bien entendu subordonnée a la précédente, car méme si la structure réelle ne
permet pas d’identifier les efforts (ce qui caractérise le coté mal-posé du probleme), un modele
de transfert observant une erreur de modele peut masquer cela et offrir les conditions d’inversion
d’un probléme bien posé. Dans le cas ou la mesure indirecte d’efforts se révele appartenir a la
classe des problemes mal posés, I’outil a utiliser est la régularisation. Cet outil permet de fournir
une solution exploitable tant que le parametre régularisant est choisi avec précautions.

Lapplication de la mesure indirecte au moteur en régime stationnaire s’est révélée encou-
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rageante. On peut citer quelques pistes qui pourraient faire I’objet de futur travaux. On pourrait
tout d’abord s’intéresser a la qualité du modele de transfert utilisé. La construction d’un modele
d’origine numérique couplé a des mesures expérimentales semble €tre la bonne direction a em-
prunter pour 1’étude de 1’objet considéré, les modeles éléments finis étant de plus en plus per-
fectionnés. Différents modeles d’application des efforts internes pourraient €tre envisagés. Une
seconde voie réside en 1’optimisation du placement des réponses mesurées. La stratégie de pla-
cement est de rapprocher les réponses mesurées au plus pres possible des différentes excitations.
Enfin, la méthode a été testée dans le cadre du moteur en régime stationnaire. L’étape suivante
concerne donc logiquement 1’application de la mesure indirecte d’efforts au moteur en régime
transitoire.
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Annexe A

Modes propres d’une cavité cylindrique

A.1 Expression du champ acoustique en coordonnées cylin-
driques : solution par séparation de variables

M 'm r
M
E &

La pression acoustique en régime harmonique dans un fluide satisfait 1’équation d’Helm-
holtz :
AP(M) + k*P(M) =0,

avec k = 2,
¢ la célérité du son dans le fluide considéré,
et w = 27 f pulsation de la fonction P(M).

L’ opérateur Laplacien en coordonnées cylindriques est donnée par :

0?X . 10X n 1 0°X +62X

or2  ror 12002 022

D’ou I’expression de I’équation d’Helmholtz en coordonnées cylindriques :

AX =

0*P(z,r,0) 10P(z,1,0) l82P(z,7",9)+82P(z,r,9)

2 _
or? + r or + r2 002 022 +EP(z,r,0) =0 (A1)

Nous cherchons a déterminer les solutions P(z,r,0) satisfaisant cette équation par une
méthode de séparation de variables. On pose dans un premier temps P(z,7,6) = Z(2)Q(r,0).
La relation (A.1)) devient :

0*’Q  Z0Q Z*Q 0*Z
I+ =+ S5 —— 4+ Q=5 +kZQ =0. A2
8T2+T87"+7"2892+Q822+ @ (A.2)
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Divisons (A.2) par le produit Z@) :

1 8262 L2 1 8@ 1 0°Q 10%7
Q or? Qr or Qr? 8921 7 022

fonctlon der, 6 fonction de z

+k%=0. (A.3)

Observons la relation (A.3) successivement a z constant puis a (7, ) constants. On obtient le
systeme suivant :

1920  10Q 1 9%Q

1 LOQ 4 _ A4
Q&ﬂ*kwar+Q2aw+% 0 (A9
ZW +k = 0. (A.S5)

De plus, en injectant les expressions (A.4) et (A.5) dans (A.3) on obtient une contrainte sur les
constantes k2 et k2 :
k4 k2 = K2 (A.6)

La forme générale de la solution de 1’équation différentielle (A.S) est I’expression suivante :

Z(z) = Acos(k,z) + Bsin(k,z) (A7)

L’équation (A.4) dépend de r et 6. Opérons la séparation de variables Q(r,0) = R(r)®(0).
L’équation (A.4) devient :

10*°R 1 8R 1 9*®

-+ = — k: =0. A.8
R Or? * Rr or <I>r2 902 + (A8)
En multipliant (A.8) par r2, on obtient :
3R roR 1 0%®
———+—— 4kt = 0. (A.9)
2 T 902
R or R Or P D 90
fonctlon der fonction de 6
De (A.9) on déduit :
1 0%®
2+ —— =0. A.10
+ d 062 0 ( )

La forme générale de la solution de cette équation est I’expression suivante :

®(0) = C cos(nb) + Dsin(nd) (A.11)

Un contrainte fondamentale des solutions P(z, r, §) recherchées est leur périodicité de 27 suivant
I’azimut 6, ce qui est imposé par le caractere continu des solutions recherchées. La fonction ®(6)
doit donc étre de période 27, n est donc un nombre entier.
En injectant (A.10) dans (A.9), puis en multipliant par R, on obtient :
,O*R R

5ﬁ445;+m26—n%=0 (A.12)

Les solutions d’une telle équation différentielle sont définies par la combinaison linéaire des
fonctions de Bessel de premiere et deuxieme espece d’argument rk,.. Les fonctions de Bessel
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de deuxieme espece observent une singularité en » = 0. Pour satisfaire I’existence du champ
acoustique en r = 0, seules les fonctions de Bessel de premiere espece sont conservées.

R(r) = EJ,(rk,) (A.13)

L’ensemble des solutions R(r), ainsi que I’ensemble des solutions ®(6) exprimées en (A.11),
sont donc décrits pour n > (. Ainsi, la solution en variables séparées du champ acoustique en
coordonnées cylindriques s’exprime par :

P(z,r,0) = (Acos(k,z) + Bsin(k,z))(C cos(nf) + Dsin(n))(E J,(rk.)) |, (A.14)

avecn € [0,1,2, ..., +o0]

A.2 Calcul des modes propres d’une cavité cylindrique a pa-
rois rigides

On considere le domaine cylindrique définit par :

<z K
{ Oszs L, (A.15)

0<r<a.

Le champ acoustique doit satisfaire sur la frontiere de ce domaine la condition de Neumann :

oP
- =0,
02 lmom) (A.16)
or| |
ar r=a B ‘
A.2.1 conditions aux limites sur z
Dérivons P(z,r,0) selon z :
P Z
w — R(r)D(0)2 a(;) — R(r)®(0)k,(— Asin(k,2) + B cos(k.z)). (A.17)

L’application des conditions de Neumann en 0 et L donne :

B=0, (A.18)
Bcos(k,L) — Asin(k,L) =0, (A.19)
d’ou

sin(k;L) = 0, soit |k, = %*, avecm € [0, 1,2, ..., +-00] (A.20)

A.2.2 conditions aux limites sur r

Dérivons P(z,r,0) selonr :
P
w — Z(z)@(@)ag(r) — Z(2)®(0)EJ. (rk,). (A21)
T T

167



L’ application des conditions de Neumann en a donne :
J! (ak,) = 0. (A.22)

Pour tout n entier, I’expression (A.22) est satisfaite pour un nombre infini de valeurs discretes de
k, notées ky, :

ky = knq, avec q € [1,2, ..., +00] (A.23)

A.2.3 Fonctions et pulsations propres de la cavité cylindrique a parois ri-
gides

Injectons les résultats obtenus par I’application des conditions aux limites de Neumann dans
I’expression du champ acoustique en coordonnées cylindriques séparées (A.14), et en séparant
les modes symétriques et anti-symétriques sur #, nous obtenons I’ensemble des fonctions propres
pouvant représenter le champ acoustique d’une cavité cylindrique a parois rigides :

Po(z,m,0) = cos(z%)Jn(rknq) cos(nh), (A.24)

Poet(z,r,0) = COS(Z%)Jn(Tknq) sin(n@), (A.25)
que I’on peut écrire sous forme contractée :

Prngp(2,7,0) = cos(2") Jp (rkng) cos(nf + p7T) |, (A.26)

avecm € [0,1,2, ..., +00],
nel0,1,2,..., 400,
qg€[l,2,.., 400
etp € [0, 1].
En injectant les solutions admissibles de £, et &, exprimées en (A.20) et (A.23) dans (A.6),
on exprime les pulsations propres €2, :

Qg = e/ (22)° + k2, (A.27)

A.2.4 Valeurs numériques des premiers ak,,

Les ak,, admissibles sont les valeurs annulant la dérivée de la fonction de Bessel d’ordre n.
La dérivée des fonction de Bessel d’ordres n = 0, 1,2, 3 sont tracées sur la figure A.1.
Les racines de ces fonctions sont les valeurs admissibles de ak,, :

aknq | q=1|qg=2 =3
n=0| 0 3.832 | 7.016
n=1]1841 | 5.331 | 8.536
n=2| 0 3.054 | 6.706
n=3| 0 4.201 | 8.015

Les premiers modes propres de section du champ de pression d’une cavité cylindrique a

parois rigides sont représentés sur la figure A.2. Les nombres d’ondes correspondants sont donnés
en fonction du rayon du cylindre a.

168



0.6

FI1G. A.1 — dérivée des fonction de Bessel d’ordres n = 0, 1,2, 3

Mode 1 - k11 =1.841/a Mode 2 - k22 = 3.054/a

'

Mode 3 - k02 =3.832/a Mode 4 - k32 =4.201/a

FI1G. A.2 — Allure des 4 premiers modes propres de section d’une cavité cylindrique
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Annexe B

Principe de la courbe en L pour ajuster le
parametre de régularisation de Tikhonov

La régularisation de Tikhonov est utilisée pour stabiliser 1’inversion de systemes linéaires
mal conditionnés. Prenons le systeme linéaire suivant :

{ X} = [Hlmn{ F}n, avecm > n,

pour lequel on cherche a déterminer { F'},, a partir de { X },,, et [H],,,,. Cela peut étre fait au sens
des moindres carrés :

{F} = ([H][H]) " [H]{X}. (B.D1)

Cette expression mathématique répond au probleme suivant :

déterminer {F'} a partir de { X } et [H]
minimisant la quantité ||{ X} — [H|{F'}|.

Si la matrice [H] observe un nombre de conditionnement trop élevé, 1’inversion peut se révéler
instable, c’est a dire que d’infimes variations des données d’entrée { X } ou [H| peuvent entrainer
de fortes variations de { #'}. Si les données ne sont connues qu’a une incertitude pres, la solution
obtenue par résolution de (B.1) se trouve alors dénuée de sens. La solution du probleme régularisé
est exprimée par :

{F}y = ((H]"[H] + 6" 1) [H]{X}, (B.2)

ce qui répond au probleme :
déterminer {F'} a partir de { X } et [H]|
{X} = [HREH + BILE -
[ est un parametre permettant d’ajuster I’importance donnée a la minimisation de la norme

de la solution ||[{F'}|| par rapport a la norme du résidu ||{X} — [H|{F'}||. Si ce paramétre est
nul, on retrouve la solution exprimée par (B.1). Quand ce parametre augmente, la norme de la

minimisant la quantité

solution ||{ F'}| tend vers 0. L’ajustement de ce paramétre, caractérisant un compromis entre la
minimisation de |[{F'}|| et de ||{X} — [H]{F}
sens physique.

, est crucial pour obtenir une solution ayant un
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On définit les quantités n et p comme étant respectivement la norme de la solution et la norme
du résidu obtenue pour une régularisation  donnée :

n(8) = I{F}i

p(P) = I{X} — [H{F}|

On utilisera par la suite le résidu normé p,, par rapport a la norme de { X'} :

_ XS — [HHE]

pa(B) [5S]]

La courbe en L est une courbe paramétrique ayant pour abscisse p(3) et pour ordonnée 7(/3)
tracée pour différentes valeurs de 3. Un exemple est tracé sur la figure B.1.

Exemple de courbe en L

T — n=fp)

O Régularisation optimisée ]
X pas de régularisation
3000r 1

4000

3500

2500 i

=2000r 1

15001 1

10001 1

500+ 1

O 1 1
40 60 80 100
P, (en %)

F1G. B.1 — Courbe en L

Le point représenté par un X est le point correspondant a la solution non régularisée (5 =
0). La courbe en L est clairement séparée en deux zones : une zone pour laquelle la courbe
est quasiment verticale, et une zone pour laquelle la courbe est presque horizontale. Quand la
courbe est quasiment verticale, la norme 7 de la solution chute tandis que la norme du résidu p
n’augmente pas significativement. Lorsque la courbe est quasiment horizontale,  diminue tres
progressivement tandis que p augmente fortement. lorsque p,, tend vers 100 %, la solution { F'}
tend vers 0. Le point optimal qui nous intéresse est I’angle de la courbe en L (symbolisé par un
carré sur la figure), pour lequel la norme de la solution 7 est fortement réduite, sans pour autant
avoir augmenté significativement la norme du résidu p,,.
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Pour déterminer numériquement le point optimal, on introduit la norme régularisée de la
solution 7,,, qui correspond a la norme de la solution en fonction de (3 divisée par la norme
maximale de la solution obtenue pour 3 = 0, et multipliée par un facteur (1 — p,,(0)) :

n(B)
m(0) = == (1 = pn(0))
1(0)
)y, et p, sont tracés en fonction de [ sur la figure B.2, ainsi que la somme (7, + p,, ). L utilisation
de (1 — p,(0)) dans le calcul de p, permet d’obtenir un indicateur (7, + p,) compris entre 0

et 1. La norme de la solution 7,, diminue de facon monotone quand (3 augmente, tandis que p,,

Evolution de n,etp en fonction de 3

F1G. B.2 — Indicateurs basés sur la norme de la solution et du résidu

augmente de facon monotone avec (3. La courbe 7, + p, admet donc un minimum, que 1’on
désigne comme étant le point de régularisation optimal. Lors de la recherche numérique du
minimum, on peut en plus ajouter un critere de tolérance d’augmentation du résidu p,,. Pour les
calculs de régularisation effectués dans ce travail, on fixe I’augmentation maximale du résidu a
33%.

Le principe de la courbe en L pour choisir le parametre de régularisation de Tikhonov fait
I’objet d’un travail faisant référence de P.C. Hansen [HAN ].
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Annexe C

Dynamique du monocylindre

Distances
OA=R
AB=L

BGb = L]

AGb = L2

Xo

F1G. C.1 — Modele de mécanisme piston-bielle-manivelle

Les parametres massiques et inertiels sont notés comme suit :

M, masse du piston

M, masse de la bielle

M, masse du vilebrequin

— I, inertie de la bielle en son centre d’inertie

— [, inertie du vilebrequin en son centre d’inertie

C.1 Relation géométrique
En observant la figure (C.1, on note la relation géométrique suivante entre 6 et ¢ :

Rsin(0) = L sin(yp) (C.1)
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On choisit § comme degré de liberté maitre, et on exprime a partir de (C.1) sin(y), cos(y), ¢,

et ¢ en fonction de 6 :

sin(p) = % sin(#)
2 qin2
cos(p) = —\/1 — R+r;(9) ( cos(¢) toujours négatif)
R cos(h)
L cos(p

= Teoly)
)

b = (¢~ ) tan(p) + 20

C.2 Equations de mouvement

Les conventions de signe sur les différents efforts en jeu sont les suivantes :

F{ effort d’axe lz)exercé par les gaz sur le piston

FE effort d’axe X exercé par le piston sur le fiit

F% et F, efforts d’axes respectifs )Té et 575 exercés par le piston sur la bielle

F7 et Y efforts d’axes respectifs )Té et 175 exercés par la bielle sur le vilebrequin

Fg et FY efforts d’axes respectifs X et Yo exercés par le vilebrequin sur le palier
= . .
C couple externe d’axe Zp exercé sur le vilebrequin

Equations du piston

M, = FUY; — FEXg — FiXo — FIY

ptp —

Sur Xo 0 =—F5—Fg
Sur Yy : M,(3 — 6)Rsin(6) + (¢ — 6)6R cos(d) = FY — FY

Equations de la bielle

MTO = FEX5 + FUYg — FiXg — FUYg

Sur Xo : M,REL(6? sin(0) — 6 cos(6)) = Fp — F}

SurY, : MR pLa — 0)sin(0) + (02 — 602) cos(h)| = FY% — FY
i3 i3 B~ 14

>,

<O
D

Nl
I

M), rg + May) s, — May)rs — M, Fy

Sur Zg : Iy = Ly (Fg sin(p) + Fg cos(p)) + Lao( FY sin(p) + Fj cos(p))
Equations du vilebrequin
M,T0 = FiXg + F{Vo — F5Xo — F3Vo

(%
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SurXp : 0 = F§—F% (C.7)
SurYp : 0 = FY—FY (C.8)

) —
5b (O) =CZo+ ./\/l(o),F;v1 + M(O)vFX — M(o),pg — M(O),Fg

Sur Zg : 1,6 = C — RF? cos(9) — RFY sin(6) (C.9)
(C.10)

C.3 Résolution des équations en fonction de ¢

Le systeme constitué des équations de mouvement des pieces isolées est résolu en fonction
de 0, 6 et 6. On rappelle que les valeurs de cos(y), sin(p), ¢, et ¢ sont des fonctions de 6, ¢
et 6 (cf. section C.1). La valeur des efforts des gaz sur le piston F, est considérée comme une
donnée.

(C3): FY= F.—MR [(¢ — ) sin(0) + (¢ — 6)8 cos(e)]

(C5): FY= F%— MR [(@% — 6) sin(0) + (¢% —0)d cos(e)}
LiLy - .
22 262 sin(0) — 6 cos())
Iy — (L Fj + Ly FY) sin(y)

L cos(p)

Ly cos()(C4) + (C.6): FE= MR

(C4): Fi{= Fg— MbR%(é’Q sin(0) — 6 cos(6))
C2): Fi= -—F%

C7: Fi= F:

C8): FY= FY

(C9): C = RF%cos(d) + RFYsin(f) — 1,0

C.4 Résolution a régime fixe
Si les données sont le régime de rotation et la pression cylindre, le couple de freinage C' est

une inconnue. De plus, I’accélération angulaire du vilebrequin 6 est nulle. On écrit le systeme de
résolution en posant § = N :

F} = Ff— M,R[§sin(0) + (¢ — N)N cos(9)]

L L
FY = FY%— MR @f sin(0) + (gbf? — N)N cos(6)
LiLy 5 . I — (L1 F} + Lo FY) sin(yp)
Fy = MR N 0
& L2 sin(6) + L cos(yp)
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L
Fi = Fg—MbelNQ sin(6)

F& = —F}
Fy = Fj
Py = F

C = RFYj cos(0) + RFY sin(0)

Le probleme peut alors étre résolu pour n’importe quelle valeur de 6. Une application
numérique est réalisée avec une pression cylindre mesurée sur 1’un des postes d’un moteur Diesel
a 4000tr/mn. Les parametres géométriques et massiques utilisés sont ceux de ce méme moteur.
La pression cylindre injectée ainsi que le couple moteur —C' résultant sont tracés sur la figure
C.2. Les efforts de liaison avec I'extérieur F§, ) et F{& obtenus avec la pression cylindre me-
surée et avec une pression cylindre nulle (avec et sans charge) sont tracés sur la figure C.3. On
note que le couple moteur moyen sans charge est bien stir nul, tandis que le couple moyen avec

charge obtenu est de 13Nm.

Pression cylindre injectée dans le calcul Couple instantané moteur -C

1401

1201
]
L100¢ P
[ £
S £
< 80F K]
© E3
[=4 o
S 60r (@]
@
@
o
a 40f _a00- ;

201 600l --- Sans charge
0 100 200 360 460 560 600 700 0 100 200 300 400 500 600 700
0 (en °) 8 (en°)

F1G. C.2 — Pression cylindre et couple moteur

. A .
Force au palier Fx,, en fonction de 8 x10 Force au palier F)_'o en fonction de 8

Force sur le cylindre F><C en fonction de 6

8000

—— Avec charge
--- Sans charge

6000

2000

. B by
— Avec charge 1 /' S 71
p
--- Sans charge 1 K B ; 3000
s\ l, »‘ . “ ¥ N
. 3 W . J
. Y, -,

4000

|
N

2000 1000

Force (Newton)
o
Force (Newton)
N
Force (Newton)
o

1
w

1
N
o
S
S

—-2000

-4t {1 -2000

— Avec charge
_57 | 3000

—4000

—-6000

-8000 . . . . . . . . ; ; ; . . .
0 100 200 30% (en40(§0 500 600 700 0 100 200 300 400 500 600 700 0 100 200 300
6(en°)

F1G. C.3 — Efforts du monocylindre aux liaisons avec I’exterieur
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Annexe D

Parametres massiques et géométriques de
I’attelage mobile du F9Q718

D.1 Mesures triviales

Masses bielle et piston
— Masse du piston + axe : M), = 0,776 kg
— Masse de la bielle : M, =0,713 kg
Rayon vilebrequin et entraxe bielle
— Rayon du vilebrequin : R = 0,047 m
— Entraxe de la bielle : L = 0,140 m

D.2 Position du centre d’inertie de la bielle

Les deux pesées suivantes sont réalisées :

; L
Pesée téte | Li
de bielle mﬂﬁ/ Appui
N

Appui

%/— Pesémied
/J@Kue bielle

(SRS

S

FIG. D.1 — Pesées effectuées sur la bielle

— Masse de téte de bielle : M;; = 0,495 kg
— Masse de pied de bielle : M;, = 0,218 kg
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On vérifie My, + My, = M,,. Nous pouvons donc estimer la position du centre d’inertie de la
bielle :

My,
Li=L——=0,097 D.1
1 Mb 3 m ( )

D.3 Inertie de la bielle

L’inertie de la bielle est mesurée par pendulage. La bielle est posée en appui ponctuel sur
I’intérieur de sa téte et un mouvement de pendulage lui est donné (cf. figure D.2). La fréquence
du mouvement nous permet d’estimer I’inertie de la bielle.

FI1G. D.2 — Mesure de I’inertie de la bielle par pendulage

La période T du pendule peut étre déterminée comme suit (cf. [SWO 84]) :

Iyo)

T =27
gMyLg

(D.2)

avec Iyo) Inertie de la bielle au point d’appui O,
L distance entre le point d’appui O et le centre de gravité G,
et g ’accélération de la pesanteur.

En ramenant I’inertie de la bielle en G, on peut écrire

7\ 2
Ib(G) = (%) gMyLg — MbLé (D.3)

On compte 78,5 oscillations sur une minute. On en déduit 7' = 60/78,5 = 0,764 s.
Ona Lg = Ly + r (r=14 mm rayon du pied de bielle). on en déduit la valeur de [y :

Iy = 2,7.10"°kg.m’.
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Annexe E

Résultats des calculs statiques du modele
de vilebrequin

Les nceuds du modele de vilebrequin sont indexés comme suit :

N7 N8 N11 N12

N14 N17 N1

tle o/ N N ;

N3 N4 N15 N16

F1G. E.1 — Index des nceuds du modele

Conditions aux limites :
— Nceuds N1, N2, N5, N6, N9, N10, N13, N14, N17 et N18 bloqués en translation sur )71> et

v,
— Nceuds N1 bloqué en rotation sur Z

Le nceud considéré comme attenant au volant moteur est le noeud N1. Quatre calculs de statique
sont réalisés pour les quatre postes. Un effort de 1N sur )71> et IN sur ?1 est réparti sur les deux
nceuds du poste considéré (N3 et N4 pour le poste 1 par exemple). On observe les réactions au
niveau des blocages.

Les conventions suivantes sont adoptées pour les représentation d’efforts :

T Force appliquée

T Force de réaction

éf Moment de réaction

FI1G. E.2 — Symboles utilisé€s pour la représentation des efforts
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E.1 résultats du calcul au poste 1

FIG. E.3 — Calcul statique au poste 1

Calcul statique au poste 1 - résultats

Nceud || Force appliquée/?l Force appliquée/)?l)
N3 0.500N -0.500N
N4 0.500N -0.500N
’ Noeeud H Force de réaction/Y; ‘ Force de réaction/X; | Moment de réaction/Z;
N1 0.194N -0.685N 0.047Nm
N2 -0.693N 1.458N 0.000Nm
N5 -0.681N 0.203N 0.000Nm
N6 0.173N 0.023N 0.000Nm
N9 0.011N 0.000N 0.000Nm
N10 -0.003N 0.000N 0.000Nm
N13 0.000N 0.000N 0.000Nm
N14 0.000N 0.000N 0.000Nm
N17 0.000N 0.000N 0.000Nm
N18 0.000N 0.000N 0.000Nm
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E.2 résultats du calcul au poste 2

FI1G. E.4 — Calcul statique au poste 2

Calcul statique au poste 2 - résultats

Neeud || Force appliquée/ Y, | Force appliquée/)?{
N7 -0.500N 0.500N
N8 -0.500N 0.500N
’ Nceeud H Force de réaction/ 71 ‘ Force de réaction/ )71) Moment de réaction/ Z
N1 0.004N -0.702N 0.047Nm
N2 -0.011N 1.266N 0.000Nm
N5 -0.173N -0.587N 0.000Nm
N6 0.680N -0.767N 0.000Nm
N9 0.680N -0.193N 0.000Nm
N10 -0.173N -0.016N 0.000Nm
N13 -0.011IN 0.000N 0.000Nm
N14 0.003N 0.000N 0.000Nm
N17 0.000N 0.000N 0.000Nm
N18 0.000N 0.000N 0.000Nm

183




E.3 résultats du calcul au poste 3

F1G. E.5 — Calcul statique au poste 3

Calcul statique au poste 3 - résultats

Neeud || Force appliquée/ Y, | Force appliquée/ X,

N11 -0.500N 0.500N

N12 -0.500N 0.500N

’ Neeud H Force de réaction/ 71 ‘ Force de réaction/)?{ Moment de réaction/ Z

N1 0.000N -0.702N 0.047Nm
N2 0.000N 1.266N 0.000Nm
N5 0.003N -0.558N 0.000Nm
N6 -0.01IN -0.555N 0.000Nm
N9 -0.173N 1.843N 0.000Nm
N10 0.680N -2.052N 0.000Nm
N13 0.680N -0.212N 0.000Nm
N14 -0.173N -0.029N 0.000Nm
N17 -0.011N 0.000N 0.000Nm
N18 0.004N 0.000N 0.000Nm
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E.4 résultats du calcul au poste 4

F1G. E.6 — Calcul statique au poste 4

Calcul statique au poste 4 - résultats

Neeud || Force appliquée/ Y, | Force appliquée/)?{
N3 0.500N -0.500N
N4 0.500N -0.500N
’ Nceeud H Force de réaction/ 71 ‘ Force de réaction/ )71) Moment de réaction/ Z
N1 0.000N -0.702N 0.047Nm
N2 0.000N 1.266N 0.000Nm
N5 0.000N -0.558N 0.000Nm
N6 0.000N -0.555N 0.000Nm
N9 -0.003N 1.859N 0.000Nm
N10 0.011N -1.859N 0.000Nm
N13 0.173N 0.578N 0.000Nm
N14 -0.681IN 0.761N 0.000Nm
N17 -0.693N 0.192N 0.000Nm
N18 0.194N 0.017N 0.000Nm
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E.5 Fonctions de transfert effort transmis au palier / effort
appliqué au maneton

Les calculs statiques effectués nous permettent de construire des fonctions de transfert entre
les efforts appliqués aux manetons et les efforts transmis aux paliers. Les 4 résultantes obte-
nus sur les deux nceuds représentatifs de chaque palier peuvent étre transformées en un torseur
comprenant 2 résultantes et 2 moments représentant les efforts transmis aux paliers. On peut
finalement aboutir aux fonctions de transfert caractérisant le modele de vilebrequin :

Transferts de type force transmise au palier sur I’axe x
/ force appliquée au poste sur I’axe x (sans unité)

F, Poste 1 | F,; Poste 2 | F,, Poste 3 | I,; Poste 4
F,, palier 1 0.774 -0.564 -0.564 0.564
F,, palier 2 0.226 1.354 1.113 -1.113
F,, palier 3 0.001 0.209 0.209 0.000
F,, palier 4 0.000 0.000 0.242 1.339
F,, palier 5 0.000 0.000 0.001 0.209

Transferts de type moment transmis au palier sur I’axe Y

/ force appliquée au poste sur I’axe x (en cm)
F, Poste 1 | F,; Poste 2 | F,; Poste 3 | I,; Poste 4
M, palier 1 | -2.678 cm | 2.460 cm 2460 cm | -2.460 cm
M, palier2 | 0225cm | -0.225cm | 0.004cm | -0.003 cm
M, palier 3 | 0.000 cm 0.221cm | -4.869cm | 4.648 cm
M, palier4 | 0.000cm | 0.000cm | 0.229cm | -0.229 cm
M, palier5 | 0.000cm | 0.000cm | 0.000cm | 0.218 cm

Transferts de type force transmise au palier sur I’axe Y
/ force appliquée au poste sur 1’axe }7{ (sans unité)

F,, Poste 1 | Fy; Poste 2 | [); Poste 3 | F,; Poste 4
F,, palier 1 0.499 -0.007 0.000 0.000
F,, palier 2 0.508 0.507 -0.007 0.000
F,, palier 3 -0.007 0.507 0.507 -0.007
F,, palier 4 0.000 -0.007 0.507 0.508
F,, palier 5 0.000 0.000 -0.007 0.499

Transferts de type moment transmis au palier sur I’axe X

/ force appliquée au poste sur 1’axe 71 (en cm)
F,1 Poste 1 | F; Poste 2 | I}, Poste 3 | I, Poste 4
M,y palierl | 1.109cm | -0.018cm | 0.000 cm 0.000 cm
M, palier 2 | -1.068 cm 1.066 cm -0.018 cm 0.000 cm
M, palier 3 | 0.018 cm -1.066 cm 1.066 cm -0.018 cm
M, palier4 | 0.000 cm 0.018 cm -1.066 cm 1.068 cm
M, palier 5 | 0.000 cm 0.000 cm 0.018 cm -1.109 cm

186



Annexe F

Placement des capteurs

’ indice ‘ Emplacement ‘ axe ‘
5 Chapeau du palier n°1 (carter d’huile) y
6 Chapeau du palier n°1 (carter d’huile) z
7 Chapeau du palier n"2 X
8 Chapeau du palier n"2 y
9 Chapeau du palier n"2 z
10 Chapeau du palier n°3 X
11 Chapeau du palier n3 y
12 Chapeau du palier n°3 z
13 Chapeau du palier n°4 y
14 Chapeau du palier n°4 X
15 Chapeau du palier n°4 y
16 Chapeau du palier n°5 z
17 Chapeau du palier n°5 X
18 Chapeau du palier n°5 y
19 Jupe face turbo coté boite X
20 Jupe face turbo centre X
21 Jupe face turbo coté courroie X
22 Jupe face accessoires coté boite X
23 Jupe face accessoires coté centre X
24 Jupe face accessoires coté courroie (couvre-vilebrequin) | x
25 Carter cylindre face turbo poste 1 X
26 Carter cylindre face turbo poste 2 X
27 Carter cylindre face turbo poste 3 X
28 Carter cylindre face turbo poste 4 X
29 Carter cylindre face accessoires poste 1 X
30 Carter cylindre face accessoires poste 2 X
31 Carter cylindre face accessoires poste 3 X

’ 32 ‘ Culasse ‘ y ‘
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Définition des axes :
— axe « horizontal (perpendiculaire a 1’axe vilebrequin)

— axe y vertical (parallele aux axes des fiits)
— axe z horizontal (parallele a I’axe vilebrequin)

F1G. F.3 — Capteurs n°19,20 et 21 sur la jupe coté turbo
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F1G. F4 — Capteurs n°22 et 23 sur la jupe et 27 a 29 en face des fits 1 a 3 coté accessoires

F1G. FE.5 — Capteurs n"25 a 28 en face des fits coté poussée (face turbo)
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Annexe G

Courbes caractéristiques du moteur F9Q -
couple et puissance a pleine charge

Les deux courbes tracées dans cette annexe représentent le couple et la puissance fournis par
le moteur a pleine charge en fonction du régime. Le couple exercé par le moteur est mesuré au
niveau du frein de puissance, dont le stator est bloqué en rotation par I’'intermédiaire d’un bras
de levier muni d’un capteur de force. La puissance résulte du produit du couple mesuré par la
vitesse de rotation du rotor. Pour chaque abscisse des courbes, la consigne d’accélérateur est au
maximum. La consigne de régime est donnée au frein qui dissipe automatiquement la quantité

d’énergie nécessaire pour ne pas dépasser la consigne. 35 points de mesure sont réalisés, de 1000
a 4500 tr/mn par pas de 100 tr/mn.

Couple maximum fourni par le moteur FOQ

Puissance maximale fourni par le moteur FOQ
240 ‘ ‘ ‘ ‘ v\
=220 E )
= =
5]
= o
) 1]
& E
5 g
[0}
2180f =
9 <
= 8
T
c
ol 8
s °
>
3 a

1 L L L L L L L L L L L L
%%OO 1500 2000 2500 3000 3500 4000 4500 00 1500 2000 2500 3000 3500 4000 4500
Régime (tr/mn) Régime (tr/mn)

F1G. G.1 — Couple (a gauche) et puissance (a droite) fournis a pleine charge
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