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RESUME

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

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

1.1 Contexte général

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

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

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

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

acoustique du matériau poroélastique introduit dans la double paroi (Figure 1.1). Dans
ses travaux, Atalla [4] a étudié leffet d’une macro perforation des poreux utilisés alors que
Fuller [38] a considéré des inclusions de masses dans le but d’améliorer le TL (Transmis-
sion Loss : perte par transmission). Il apparait que le réseau ainsi rajouté a la structure
permet de réaliser de I’absorption sur une gamme plus large de fréquences. Doutres [28] a
exploré la piste d'un matériau poreux multi-couches. Enfin, Mao [67] a étudié la possibilité
de rajouter un résonateur d’Helmotz pour traiter le mode de cavité de la double paroi.
Mais ces méthodes perdent de leur efficacité lorsque les longueurs d’ondes acoustiques sont
grandes devant 1’épaisseur de la structure. Ces techniques sont dites passives en opposition
au controle actif qui est plus adapté aux basses fréquences. Dans le cas de 'ANC (Active
Noise Control), des sources acoustiques secondaires sont utilisées pour réaliser un antibruit
qui interfére avec la perturbation primaire et conduit & une réduction du niveau de bruit.
Néanmoins, exceptés le casque antibruit [75] et le controle de bruit dans les gaines de
ventilation 57|, les applications industrielles sont rares. En effet, 'obtention d’une atté-
nuation globale et non en un point de I'espace, le nombre de sources secondaires nécessaires
augmente rapidement [37|. La Figure 1.1 souligne le fait que le bruit a U'intérieur de la ca-

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

controle actif vibroacoustique.

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

donc le probléme au controle d’une structure simple et non double.

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

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

L’idée a l'origine de cette these est de combiner les possibilités du controle centralisé avec
les avantages du controle décentralisé en réalisant un controle décentralisé avec des in-
formations locales, mais ayant un impact global sur la perte par transmission. Ainsi, la

problématique principale est la suivante :

Etablir une méthode afin de réaliser le contréle optimal de la puissance acous-
tique rayonnée par la structure, au moyen d’unités de contréle actif locales et

indépendantes.

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

qui est en fait double :

1. Calculer le contréle qui minimise la puissance acoustique rayonnée et I’ex-
primer sous la forme d’une loi mécanique locale. Contrairement & d’autres
méthodes qui ne tentent que de calculer un critére local qui réduit la puissance acous-
tique, 'objectif est ici d’exprimer 'ajout d’une impédance qui minimise exactement
a chaque fréquence le critére global. A cette étape du projet, les problématiques tels
que la réalisabilité d'un controle large bande a travers une contrainte de causalité
ne sont pas considérées. De plus, la valeur du critére local optimal n’est recherchée
ni sous une forme paramétrique particuliére (masse ressort), ni de maniére exhaus-
tive mais sous sa forme analytique (réponse en fréquence). Enfin, dans I'optique ou
la méthode doit étre applicable en pratique, le calcul du controle optimal doit étre

exprimable & partir de données mesurables.

2. Réaliser le controle décentralisé de cette loi locale. Dans la mesure ot on
souhaite réaliser le controle optimal & chaque fréquence, on considére la mise en
place d'un contrdle harmonique. Etant donné qu’aucun a priori n'est fait sur la
valeur de I'impédance locale ajoutée qui permet de minimiser la puissance acoustique
rayonnée, le controleur implanté doit permettre de converger asymptotiquement vers
une valeur quelconque. Ainsi, le controleur proposé doit garantir des critéres de
performance dynamique en terme de rapidité de la convergence. Enfin, le controle
doit pouvoir étre décentralisé, c’est-a-dire un controle multivoies ou les unités de

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

qui se démarque des méthodes dites d’amortissement actif.

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

confrontés avec ceux provenant de la mise en place d’autres approches.

1.3 Organisation du document

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

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

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

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

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

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

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

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

classique d’amortissement actif.

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

instable.

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

document.

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

résultats originaux.

[’Annexe A présente la prise en compte du couplage passif de 'actionneur sur la struc-
ture, négligé dans la plupart des études. La justification de cette approximation est discutée
dans le cadre de la méthode des impédances mécaniques virtuelles optimales ainsi que pour

d’autres applications.
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L’Annexe B présente la modélisation du transfert force/tension pour un actionneur iner-
tiel fixé a une structure. La modélisation proposée permet de considérer 1'utilisation de

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

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

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

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

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

L’objectif visé par la méthode proposée dans la thése est de réaliser le controle optimal de la
puissance acoustique rayonnée. La premiére partie de I'état de 'art est donc consacrée aux
principales méthodes de controle actif vibroacoustique qui visent a minimiser la puissance
acoustique rayonnée a travers une estimation de cette grandeur. La problématique consi-
dérée dans cette étude est d’atteindre cet objectif global sans passer par son estimation, au
moyen dunités de controle locales indépendantes. Une grande partie de 1’état de I'art est
dédiée a la mise en place de telles unités. Lorsqu’un controle local est considéré, le choix
d’un couple de variables d’entrée-sortie colocalisées duales permet de relier les grandeurs
électriques associées aux transducteurs aux grandeurs mécaniques de la structure grace a
la réalisation d’un port hamiltonien. Ces concepts sont décrits dans une deuxiéme partie
et la mise en place pratique d’un tel port dans une troisiéme. La considération de variables
duales colocalisées permet entre autres d’amortir localement la structure. La diminution
du niveau vibratoire local est la plupart du temps associé a la diminution de la puissance
acoustique rayonnée, cette approche a été largement étudiée dans la littérature. Une troi-
siéme partie est donc consacrée aux stratégies diverses d’amortissement actif. Le principe
de colocation duale ne permet pas seulement d’ajouter de I'amortissement & une structure
mais plus généralement de modifier localement son impédance mécanique. Les stratégies
de controle de I'impédance mécanique dans le contexte du controle actif vibroacoustique,
présentées comme telles, sont beaucoup moins courantes, et font I’objet d’une quatriéme

partie. L'implantation de ce controle en multivoies est abordée dans une derniére partie.

2.1 Contréle actif vibroacoustique des structures

En controle actif vibroacoustique, la question principale qui se pose est de savoir de quelle
maniére la vibration de la structure doit étre modifiée activement afin de diminuer son
rayonnement acoustique. Théoriquement, il est possible de calculer les commandes opti-
males & envoyer aux actionneurs vibratoires pour minimiser la puissance acoustique rayon-
née a partir de mesures acoustiques en champ lointain |37]. Cependant, ce genre de mesure
acoustique est difficilement envisageable dans 1'optique d’une application industrielle car
elle implique des capteurs de pression en champ lointain. Aussi, 'utilisation de capteurs

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

transducteurs.

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

est décrit sur la Figure 2.1.

actionneurs excitation primaire capteurs
excitation des | + mesure des
états considérés X états considérés
dynamique de

. la strucuture
excitation des mesure des

états résiduels états résiduels |

retour |f«—]0bservateur des <
d'état états considérés

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

2.2 Dualité, passivité et impédance mécanique

De nombreuses méthode de contréle actif vibroacoustique consistent & mettre en place

des unités de controle constituées d'un actionneur et d’un capteur colocalisés. Un choix
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judicieux de signal de commande et de mesure tel que le systéme s’apparente a un port
hamiltonien présente différents avantages concernant la passivité, la stabilité mais égale-

ment l'interprétation physique du controle implanté.

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

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

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

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

Si le systéme est bouclé avec un gain réel positif, le tracé de Nyquist de la boucle ouverte
est toujours situé dans le demi-plan droit : il n’y a théoriquement aucun risque d’instabilité
et ce quelle que soit la valeur de ce gain. Dans ce cas, le terme de stabilité inconditionnelle
[92] est employé. 11 est donc possible de s’assurer de la stabilité du systéme en vérifiant sa

stricte réelle positivité [7].

Lorsqu’un systéme multi-entrées multi-sorties (MIMO) est implanté, cette condition sur
la matrice H des transferts entre les vecteurs de commande u et de mesure y sur les N,

unités de controle s’exprime parfois [89] sous la forme :

H(jw) + H(jw)? >0, Yw eR, (2.3)

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

nal) est inconditionnellement stable [7].



12 CHAPITRE 2. ETAT DE L’ART

2.3 Choix des unités de controle

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

en pratique dans la littérature.

2.3.1 Actionneur inertiel

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

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

La boucle du coté des parties réelles négatives est due a la résonance de actionneur : la
dualité et la positivité du transfert ne sont pas assurées sur toute une bande fréquentielle.
Ce phénomeéne est a l'origine d’instabilités potentielles lors de la mise en place d’une boucle

fermée avec un gain trop élevé. Ce phénomeéne sera d’autant plus important si la fréquence
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naturelle du transducteur est proche d’une des résonances de la structure a controler.

Dans la littérature, et en général pour le controle de structures peu amorties, il y a donc un
intérét certain & 'utilisation d’un actionneur inertiel dont la fréquence naturelle est la plus
basse possible par rapport a la résonance du premier mode structurel. En réalisant une
boucle rétroactive via un controleur PID sur une mesure du déplacement relatif entre la
base de 'actionneur et sa masse mobile, il est possible de réduire la fréquence naturelle de
I'actionneur mais également d’amortir efficacement sa résonance [10]. Ainsi, 'actionneur
modifié schématisé sur la Figure 2.3 gauche, permet de modifier le diagramme de Nyquist
du transfert avec la vitesse de la structure a isoler des vibrations en augmentant sa marge

de gain (Figure 2.3 droite).

2
15
1
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x 5 0.5
> H(jw) g
-0
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-1 -0.5 0 0.5 1 1.5 2
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Figure 2.3 Schéma d'un actionneur inertiel avec boucle rétroactive sur le dé-
placement [10].

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

que la boucle ouverte ainsi modifiée est & partie réelle positive pour toutes les fréquences.

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

résonance du premier mode structurel d’une poutre.

Aux fréquences élevées, 'inductance de la bobine de I'actionneur n’est plus négligeable et
le comportement inductif du transducteur devient plus important que son comportement
résistif. L actionneur inertiel n’est plus capable de dissiper toute I’énergie qu’il recoit et en

renvoie donc une partie a la structure : le systéme bouclé n’est plus exclusivement passif
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Figure 2.4 Diagramme de Bode du compensateur de la résonance de 'action-
neur inertiel et diagramme de Nyquist de la boucle ouverte associée [30].

et le caractére dual et positif du transfert n’est plus assuré [53|. Un moyen efficace afin
de ne pas observer cet effet est de controler 'actionneur en courant et non pas en tension
[34].

2.3.2 Actionneur piézoélectrique

[utilisation de transducteurs piézoélectriques pour composer des unités de controle duales
est plus récente et présente 'avantage de réduire considérablement la masse ajoutée a la
structure par les transducteurs. Parmi eux, les céramiques PZT (Plomb, Zirconate, Tita-
nate) bénéficient d’une grande rigidité interne et d’un fort coefficient de couplage. Leur
polarisation est dans la direction normale a la surface sur laquelle ils sont fixés & la struc-
ture, ce qui leur permet d’étre a l'origine de déformations en flexion et en extension.
Pour ce qui est des capteurs piézoélectriques, des films PVDF (polyfluorure de vinylidéne)
sont réguliérement utilisés [58]. De part son fonctionnement, un actionneur piézoélectrique
génére une déformation asymétrique qui peut étre décomposée comme la somme d’une dé-

formation de flexion pure et d’une extension (Figure 2.5).

Dans certains cas, I'extension peut étre négligée. Tant que la fréquence d’excitation est
en-dessous de sa fréquence de résonance, la tension de l'actionneur PZT est proportion-
nelle au moment qu’il impose & la plaque et que la dérivée temporelle de la tension du
capteur PVDF mesure la vitesse de déformation de flexion de la plaque [6]. Les variables
sont duales sur la gamme de fréquence sur laquelle I'hypothése de flexion pure est véri-
fice [92][18]. Lorsque cette hypothése n’est pas vérifiée, le transfert n’est plus dual et sa

partie réelle risque de ne pas étre positive |[60|. Afin d’empécher la génération d’ondes
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Figure 2.5 Décomposition des déformations engendrées par un PZT en flexion
pure et en extension [6].

d’extension, 'utilisation de PZT en vis-a-vis et en opposition de phase a été étudiée [37].
Cependant, lorsque la structure contrdlée est courbe, un couplage apparait entre les ondes
de flexion et les ondes d’extension, ce qui rend cette méthode inefficace et réduit la bande
fréquentielle sur laquelle la dualité et la positivité sont garanties [48]. Les fréquences de
résonances des modes d’extension étant généralement beaucoup plus grandes que celles
des modes de flexion, il est possible d’approcher leur participation par une raideur et donc

de les compenser a I'aide d’un compensateur de type jws [61].

2.3.3 Sensoriactuateur

Un outil pertinent pour relier les couples entrées/sorties mécaniques qui viennent d’étre
définis avec les grandeurs électriques de commandes et mesures des transducteurs est
d’utiliser I'analogie mécanique / électrique a travers une représentation du systéme sous
la forme d’un circuit électrique équivalent [55]. Sur la Figure 2.6, la partie centrale (dans
les tirets) représente le mode m d’une plaque de raideur S,,, de masse M, et d’amortis-
sement R,,. Deux types d’entrées sont représentées sur la gauche : un actionneur inertiel
qui impose une force fz au point ¢ et un actionneur piézoélectrique de capacité C; qui

impose un potentiel v; pour une charge ¢; en un point j. La valeur u,, désigne la vitesse
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de déformation du mode m. Sur la droite du schéma, un potentiel v, est mesurable aux
bornes d’un capteur piézoélectrique de capacité Cy au point k. Les coefficients A et &
représentent les projections de la force et du potentiel sur le mode m et la capacité C;
le couplage capacitif entre 'entrée j et la sortie k, négligeable aux basses fréquences avec

des transducteurs éloignés.

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

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

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

L utilisation d'un actionneur de type PZT en sensoriactuateur a été largement étudié dans
la littérature [2][94]. L'estimation de la vitesse locale requiert la compensation de leffet
capacitif induit par le matériau piézoélectrique [77|. L’utilisation d’un actionneur inertiel
en sensoriactuateur est beaucoup moins courante [47||52|. Comme pour un haut-parleur
, cette opération nécessite entre autres de compenser Ieffet résistif et inductif du trans-
ducteur. Boulandet et al [16] ont montré que pour une structure peu amortie, l'utilisation
de sensoriactuateurs piézoélectriques ou électrodynamiques permet d’obtenir des résultats

comparables pour du controle actif de vibration.

2.4 Amortissement actif

En principe, la réduction du niveau de vibration locale de la structure correspond a une

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

Elles se répartissent principalement en deux groupes.
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Figure 2.7 Puissance acoustique rayonnée sans controle (trait pointillé) et avec
minimisation de I’énergie cinétique de la plaque (trait plein) 87].

2.4.1 Feedback simple gain

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

réguliérement défini en fonction du vecteur des signaux mesurés y tel que :

uw) =-gy(w), geR™, VweR™ (2.4)
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Comme il 'a déja été évoqué, la positivité du transfert entre les deux variables duales
permet de garantir la stabilité du controle quelle que soit la valeur de g [92]. Cela auto-
rise également la possibilité de répartir plusieurs unités sur la structure et de réaliser un
controle multivoies décentralisé (Figure 2.8), la défaillance d’une des unités ne risquant
pas de perturber la stabilité du systéme. D’aprés la section précédente, il est possible de
mettre en place un tel controle & 'aide d’unités électrodynamiques mais aussi piézoélec-
triques : différentes études permettent de conclure que les résultats obtenus dans les deux

cas sont relativement identiques [31].

£ 80 b
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Figure 2.9 FEnergie cinétique

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

En dehors du fait que la stabilité d’'un tel controle est en pratique seulement condition-
nelle, empéchant d’augmenter la valeur du gain de rétroaction de maniére infinie, il est
important de noter que pour une trop grande valeur de g, la vitesse de la structure au
voisinage du point de controle est quasiment nulle. La structure est localement bloquée,
I’énergie absorbée par le controle est nulle et la stratégie ne correspond plus & de 'amor-
tissement. Un tel blocage est a Porigine d’une restructuration modale qui peut entrainer
I'augmentation de I’énergie cinétique globale & certaines fréquences (voir Figure 2.9). Il
existe donc pour chaque unité, un gain g% qui permet de minimiser I’énergie cinétique.
D’aprés Zilletti [96], ce critére d’optimisation global se traduit de maniére locale : la mi-
nimisation de I’énergie cinétique globale de la structure correspond a la maximisation de
I'absorption d’énergie sur chaque unité. Si g est le gain qui permet cette maximisation,

alors sur la bande fréquentielle considérée dans cette étude, g = g Il apparait que
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cette égalité n’est valable que sur une certaine bande fréquentielle. En exprimant ces cri-
téres d’optimisation dans le domaine temporel, Gardonio [40] montre que dans certains
cas, g # gP et les compare en fonction de paramétres comme le nombre d’unités sur la

structure.

2.4.2 Shunt capacitifs

Il est également possible de réaliser I'amortissement local de la structure de maniére pas-
sive, en lui intégrant des éléments piézoélectriques [35]. Lorsque la structure est soumise
a une perturbation primaire, la vitesse transverse engendrée provoque I'apparition d'un
potentiel électrique V' aux bornes de I'élément piézoélectrique (Figure 2.10). Si celui-ci
est connecté a une impédance électrique 7€, le courant électrique [ apparaissant dans le

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

>

élément | |
piézoélectrique V 7e

structure |

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

La plupart des travaux dans ce domaine ont ainsi porté sur le choix de I'impédance élec-
trique de dissipation Z¢. La construction d’un circuit résonant permet de dégrader effica-
cement I'énergie mécanique a la fréquence de résonance d’un mode structurel [45]. 11 est
également possible, tout du moins en principe, d’atténuer a la fois deux modes structuraux
a l'aide de circuits paralléles [50]. Plus récemment, Beck et al [9] ont étudié Peffet de 1'ajout
d’une capacité négative afin de compenser celle de I’élément piézoélectrique. La réalisation
d’une capacité négative nécessitant un circuit actif, la méthode proposée ne peut plus étre
qualifiée de passive & proprement parler mais permet d’étendre I'effet du controle & une
bande fréquentielle plus large. La disposition des unités selon une configuration périodique
permet également de ne plus se limiter au controle d’une des résonances du systéme [9][93].
Enfin, afin de caler en temps réel la résonance du circuit électrique avec celle du mode

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

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

suivante.
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2.5 Contré6le actif de I'impédance mécanique locale

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

mécanique réalisée.

2.5.1 Principe

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

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

ot Z est 'impédance mécanique locale, w la vitesse transverse et 3 F), la somme des forces
extérieures au point O. Cette derniére peut se décomposer en deux : la force primaire
FPrt due a la perturbation primaire et la force secondaire F* engendrée par I'actionneur.
Cette force s’écrit :

F(w) = Hyy(w)u(w), (2.6)

en définissant Hy, comme la fonction de transfert entre la force réellement appliquée a la

structure en fonction de la commande envoyée a I'actionneur. De méme :

w(w) = Huyy(w)y(w), (2.7)

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

Alors, lorsqu’une commande w telle que :
u(w) = —-Z%w)y(w), Z%w)eC, (2.8)
est envoyée a 'actionneur, il est possible de réécrire I'Eq. (2.5) :
Z(w)i(w) = F"(w) = Hpu(w) Z°(w) [Hay (W) () (2.9)

En posant
Zi(w) = Hpu(w) Z°(w) [Huy ()] (2.10)
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il est possible d’écrire :
[Z(w) + Zy ()] w(w) = FI™ (w) (2.11)

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

a été mise en place de différentes maniéres.

2.5.2 Stratégies de controle vibroacoustique par contrdle actif de

I'impédance mécanique

La différence qui existe entre la grandeur Z¢ imposée par le controle et I'impédance mé-
canique virtuelle Z¢ véritablement réalisée explique pourquoi les méthodes classiques
d’amortissement actif |31| ne correspondent pas a proprement parler a du controle de
I'impédance mécanique. Cependant, en réalisant ’hypothése que les variables u et y sont
duales, ce qui implique que sur la bande de fréquence considérée les transferts Hy, et Hy,
sont approchables par des constantes réelles positives (voir Eq. (2.1)), alors il est possible
d’écrire :

Zw) = aZ’(w), «aeRt, (2.12)

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

fréquences supérieures a la résonance de I'actionneur.

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

entre sa base et sa masse mobile) déja évoqué a la section 2.3.1 [10].
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Dans la plupart de ses travaux, Elliott, pour minimiser des critéres acoustiques ou vi-
bratoires, favorise la mise en place d’une impédance dissipative plutdt qu’inertielle ou de
raideur. Il y a peu, d’autres ont tenté d’imposer une masse-raideur virtuelle au systéme,
rencontrant parfois des difficultés [63]. De récentes études tiennent compte des mécanismes
qui dominent la perte par transmission pour imposer une impédance mécanique virtuelle
qui agit comme une masse en basse fréquence, et amortit les fréquences au-dela de la fré-
quence critique |78]. Les quelques études menées autour de I'optimisation des impédances
mécaniques virtuelles par rapport a la minimisation de la puissance acoustique rayonnée
par la structure se heurtent a la contrainte de causalité : Remington [82] montre qu’en uti-
lisant directement les valeurs des impédances mécaniques virtuelles optimales trouvées aux
différentes pulsations pour fabriquer un filtre et mettre en place un controle large bande
dans le domaine temporel, on risque d’obtenir un filtre non causal d’une part, c’est-a-dire
dont la réponse impulsionnelle n’est pas nulle pour les temps négatifs et trés longue d’autre
part. Il préfére alors approcher les impédances optimales par une forme paramétrique, en
rajoutant un critére de causalité ou de stabilité. De maniére générale, un résonateur amorti
peut se décomposer en la somme d’un effet de masse M., de raideur C, et d’amortissement
R.. En choisissant Z¢(w) tel que :

Z%(w) = jwM. + R. + &, (2.13)
Jw

il est possible de régler les valeurs des réels positifs M€, R¢ et C° de ce controleur stable

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

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

(SPR) sont recherchées sous la forme :
Zf(w) = ageR(Z;) + jormS(Z;), (2.14)

de maniére exhaustive, en faisant varier le couple (age, ayy,) (Figure 2.11). 11 est intéres-
sant de constater que contrairement a la grande majorité des autres études, les valeurs des

impédances mécaniques virtuelles testées sont complexes et non réelles. De plus, contrai-
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rement a de 'amortissement virtuel, ces valeurs peuvent étre a parties réelles négatives :

des stratégies revenant a réaliser de I'injection d’énergie a la structure sont donc testées.
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Figure 2.11 Atténuations du niveau de bruit (SPR) mesurées en dB a 430 Hz
dans le cas d’'un champ primaire diffus sur une plaque mince en appui simple en
fonction des variables (age, azm) [81].

N A O ©

Lorsque I'impédance & imposer n’est pas passive (R{Z¢ } > 0) mais active (R{Z¢,} < 0),
un simple controle par rétroaction peut étre instable. Ce probléme est contourné en consi-
dérant un contréleur harmonique qui peut imposer 'impédance mécanique virtuelle désirée

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

2.6 Implantation des impédances mécaniques virtuelles

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

transducteurs, leur nombre et leur place.

2.6.1 Nature du contréle multivoies

Les avantages d’un controle décentralisé, ¢’est a dire sans connexion entre les différentes

unités de controle ont été évoqués en introduction. En effet, Elliott [31], Engels [33] et
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Alujevic [1] ont montré qu’avec des unités duales colocalisées, les performances de ’amor-

tissement actif sont proches d’un systéme centralisé, mais pour un cott, un poids et un

encombrement réduits. Contrairement au cas centralisé, dans le cas distribué plusieurs

controleurs sont séparément associés a un sous ensemble d'unités de controle du systéme.

Le cas décentralisé en est donc un cas particulier ot chaque unité est associé a son propre

controleur. Une optimisation ot chaque contréleur est concu en connaissant les effets de

tous les autres se distingue alors d’une conception modulaire ot chaque controleur est

concu indépendamment des autres. Une comparaison de ces différentes approches, selon

que l'objectif du controle

par Frampton [36] et est

est de minimiser une fonction coit globale ou locale a été réalisée

schématisée sur la Figure 2.12.
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Figure 2.12 Schéma d’un controleur a architecture centralisée/distribuée, a op-
timisation holistique/modulaire pour une fonction de cotit globale/locale [36].

Une question pratique qu’il est nécessaire de se poser lors de la mise en place d’un controéle

multivoies concerne la position des différents transducteurs. L’influence du positionnement
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sur les résultats a été étudiée par Clark [22] et Halim [46] dans le cas colocalisé. I n’est pas
possible de placer de maniére optimale un nombre fini d’unités pour controler une infinité
de fréquences. Le rayonnement total étant directement li¢ au rayonnement des modes, les
actionneurs et les capteurs sont généralement positionnés sur les ventres des modes de la
plaque que I'on veut contréler. Cette solution permet d’obtenir les meilleurs résultats mais

suppose une bonne connaissance de la forme des modes [37].

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

2.6.2 Controleur harmonique multivoies

Il existe de nombreuses méthodes pour mettre en place un contréleur harmonique : le design
classique, le loop shaping, le retour d’état augmenté, les méthodes HHC (Higher harmonic
control), etc... Sievers en liste un grand nombre et montre leur équivalence en théorie
[88]. Mais en pratique, elles présentent chacune leurs avantages et leurs inconvénients
en fonction de I'usage que I'on veut en faire. Ainsi, le contréoleur HHC qui revient a la
méthode de enveloppe complexe [72] a pour premier avantage de présenter une structure
relativement simple. La Figure 2.13 présente les schémas blocs d’un tel contréleur. Afin
d’extraire I'enveloppe complexe Y;(t) du signal réel sinusoidal y;(t) mesuré sur I'unité i,
un filtrage passe-bande par une démodulation a la fréquence d’étude fyest réalisé. La
démodulation consiste en la multiplication par une enveloppe complexe puis un filtrage

passe-bas de réponse impulsionnelle f(¢) et de fréquence de coupure f. < f :

Yilt) = 2/(t) * (yi(t)e ") (2.15)

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

par le controleur :

ui(t) = R(Us(t)e?0") (2.16)
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En considérant que le filtrage passe-bas permet d’écrire H(s + jwy) ~ H(jwy) il est alors
possible d’écrire :
Y(t)=HU(t) + D (2.17)

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

Square) [20] pour rendre le controle adaptatif.

Lorsqu’on réalise de 'amortissement actif avec des variables duales, le controle revient a
imposer la valeur Z¢ € Rt Vi . La stabilité du systéme bouclé est assurée et il est donc
possible d’utiliser les enveloppes complexes pour imposer directement U;(t) = —Z¢Y;(t)
avec Zf € Cet R(Zf) > 0 Vi [70]. Cependant, rien ne garantit a priori que les impédances
mécaniques virtuelles optimales soient & partie réelle positive. En pratique, un contro-
leur itératif est préféré pour implanter I'algorithme. L’idée de base est d’implémenter un
controleur MIMO (Multi Input Multi Output) en s’inspirant du réjecteur harmonique in-
tégrateur présenté sur la Figure 2.13 (a) et proposé par Micheau [71]. Sur cette figure, le
coefficient p est un réel positif appelé coefficient de convergence et C est une matrice a
valeurs complexes appelée matrice de compensation et qui doit étre choisie de maniére a
assurer la stabilité du systéme en boucle fermée. Le principe du réjecteur étant d’obtenir
un signal nul sur les capteurs, d’aprés la définition de Z¢ donnée a I'Eq. (2.8), le controle

consiste alors & imposer localement une impédance mécanique virtuelle infinie.

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

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

Ulk + 1] = UJk] — pC(U[k] + Z°Y[k]) (2.18)
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Figure 2.13 Schéma de controleurs résonants utilisant la méthode de l'enve-
loppe complexe [72].
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CHAPITRE 3

MODELISATION DES MECANISMES VIBRO-
ACOUSTIQUES

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

différentes hypothéses considérées dans les modéles.

3.1 Reéponse vibratoire de la structure

Dans la premiére partie de cette section, le comportement mécanique de la structure a
controéler est décrit. Le systéme composé de la structure et équipé des unités de controéles
est ensuite considéré. Le couplage entre les actionneurs et la structure et celui entre la
structure et les capteurs de chaque unité de controéles sont développés selon que des unités
¢lectrodynamiques ou des unités piézoélectriques sont choisies. A l'issue d’une comparai-
son, l'utilisation d’actionneurs inertiels dans la suite de ’étude est alors justifiée. Enfin, la

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

29
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3.1.1 Plaque mince simplement supportée

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

de I'équation :
DAAw(z,y,t) + pid(x, y, t) + Ri(x,y,t) = F<(x,y,1) (3.1)

Ou A est Popérateur Laplacien, D = représente la raideur , o = ph la masse par

EhR®
12(1—v2)
unité de surface et R = {7 'amortissement visqueux de la plaque. En régime harmonique,

a la pulsation w, on décompose classiquement la solution sous la forme modale :

w(x,y,t) = exp(iwt) i D, (2, Y)qm (3.2)

m=1

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

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

s’exprime :

I ) sin(—=) m = (mg,m,) € N* (3.3)

Y

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

Fext
p(w2, — w? + inw)

(3.4)

Avec

_ /D (.2 2
wm_\/:(lymw—’—’}/my)

Mg T

Yme = I, et Tmy = Ly, ’

Ot wy, est la pulsation propre du mode m et F** la projection des forces externes sur ce

mode :

Fit= [ [ Pt montais (3.5)
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Cette projection peut se simplifier selon le type d’excitation : point de force, excitation
acoustique par une onde plane incidente [86] ou un champ diffus [73|. La matrice diagonale
et de dimension N, x N,,, des admittances mécaniques modales M est définie d’apres 1'Eq.
(3.4) telle que ses termes diagonaux sont :

Jw
p(w?, — w? +inw)’

M = (3.6)
L’expression de la mobilité mécanique Y, de la plaque en un point O se déduit directement

des expressions matricielles précédentes :

Y, = ®(Xo,yo) " M® (X0, o). (3.7)

3.1.2 Transducteurs secondaires

La structure est alors équipée de N, unités de controle, chacune composée d’un action-
neur et d'un capteur colocalisé. La structure d’origine est alors modifiée par I'impédance
mécanique passive (masse, raideur,...) locale des transducteurs. Ainsi, leur action sur la
structure ne peut pas étre simplement envisagé comme une force externe (voir Eq. (3.1)).
Si cet effet peut étre considéré comme négligeable au regard de la taille et la masse des
transducteurs piézoélectriques devant les dimensions de la plaque, cette approximation
devient moins précise alors qu’on s’intéresse a des actionneurs inertiels plus gros et plus
lourd. En prenant en compte I'impédance mécanique passive des transducteurs, 'Eq. (3.1)
sans second membre devrait étre modifiée et la base de décomposition modale calculée
pour la plaque non instrumentée ne serait plus adaptée au probléme. il est alors possible
de définir une nouvelle base de décomposition modale pour le systéme comprenant la
structure et les transducteurs. Ce calcul est proposé en Annexe A en étudiant 'ajout de
systémes masse-ressort localement sur la plaque. Exprimé dans cette nouvelle base, I'effet
des actionneurs secondaires peut alors de nouveau étre considéré comme une force externe
appliqué a la structure. Cependant, ce passage dans une nouvelle base modale complexifie
les calculs alors que la base des modes de la structure non-instrumentée, beaucoup plus
étudiée dans la littérature, facilite I'interprétation des phénomeénes physiques mis en jeu
par le controle. Ainsi, dans la suite du mémoire, le choix a été fait de conserver la base
de décomposition modale d'un plaque mince en appui simple et de ne pas considérer les

impédances mécaniques passives locales ajoutées par les transducteurs.

Cette simplification permet d’écrire le vecteur y des signaux mesurés par les capteurs en
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fonction du vecteur u le vecteur des commandes envoyées aux actionneurs comme :
y =Hu+d, (3.8)

ou H est la matrice des transferts secondaires entre les actionneurs et les capteurs et d
est le vecteur des signaux primaires (y|u=o). 1l est alors possible de décomposer la matrice

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

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

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

avec b le vecteur de dimension N,, qui représente le couplage entre le champ primaire et
les modes structuraux. Avec q le vecteur des amplitudes modales de déplacement décrit a

I'Eq. (3.4), I'Eq. (3.8) s’écrit sous la forme du systéme :

jwM™lq = Au+b

. (3.11)
y = jwSq

y=Hu+d<& {
qui permettra par la suite d’interpréter les effets du champ primaire et du contréle sur
les amplitudes modales. Alors que la suite de cette section est consacrée au calcul des

matrices A et S, I'expression de b est détaillée dans la section 3.1.3 pour différents types

de perturbations primaires.

Actionneur inertiel/Accélérométre

Dans un premier temps, une unité composée d’'un actionneur inertiel commandé en tension
et d’un accélérométre dont le signal est intégré temporellement est considérée. Le calcul

de la fonction de transfert Hy,; entre la commande en tension et la force appliquée a la
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structure par I'actionneur de I'unité 7 est détaillé & I’Annexe B. Celle-ci s’exprime :

- jwM, Bl 1
Zo + jwMy(R, + B2)Y; Z;)

Jw

Hpyi = (3.12)

avec Z, = jwMa+Ra+% ou R,, M, et K, sont respectivement la résistance mécanique, la
masse et la raideur de ’actionneur inertiel, Y; est la mobilité mécanique locale de la struc-
ture a la position de I'unité i (Eq. (3.7)) et Z;, 'impédance électrique du transducteur sur
la structure. La dépendance de Hy,; par rapport a Zin montre ici I'intérét de commander
I’actionneur en courant et pas en tension, comme il I’a été considéré dans cette étude. La
mise en place d’une commande en tension est plus simple et moins dispendieuse qu’une
commande en courant. Dans la suite, il sera montré que ce choix n’a aucune influence sur

les résultats de la méthode des impédances mécaniques virtuelles optimales.

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

structure, il est possible d’écrire :
Am,i - Hfu,iq)m(xu,ia yu,i)a (313)

OU (%44, Yui) sont les coordonnées de la i-iéme unité de controle.

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

mesurée a sa sortie, intégrée temporellement, alors le transfert avec la vitesse transverse

locale de la plaque a la position de I'unité ¢ vaut Hy,; = Si ol s, est la sensibilité de
a

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

Si,m - [Hiby,i]_l q)m(mu,ia yu,z> (314)

PZT/PVDF

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

fin, les résultats ont également été comparés avec ceux obtenus par une méthode éléments
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finis prenant en compte les déformations d’extension.

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

la commande en tension w :

dglu

S 3.15
B (3.15)

me(z,y) = my(z,y) = Coll(z,y)

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

déterminée en fonction des paramétres de I'actionneur et de la structure [6], et avec :
Mz, y) = [H(z = 213) = Hz = 22)[[H(y — y1.0) = H(Y — v24)], (3.16)

ol Z14, Y1,i, T2.i, Yo, sont les extrémités de I'actionneur 7 et ‘H la fonction de Heaviside. La

force externe imposée a la structure s’exprime alors :

2 2
m,  0°my,

(3.17)

puis aprés projection sur le mode m suivant I'Eq. (3.5) et en posant ¢4 = — odas

= AphhpoiLaly -
2 2
(’ymz +72,

,ymz ’ymy

Ami = CA

)

> [cos(Vm, i) — coS(Ym, T1,i)] [COS(’meyZ,i) — Cos(ymyylyi)} ,
(3.18)

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

directement explicitée & partir de I'expression de A. Ainsi :

s [ Vimw Vi,
Sim = € e [c08(Yim, #2,) = €O8(Ym, 1,0)] [€OS(Yim, Y2,i) — €OS(Ym, Y14)]
mg [my

(3.19)

h+h . . . S
S = a1 ZTwdl hpa est I'épaisseur du PVDF, e3; son coefficient de piézoélec-

avec ¢” =

Cp'udf 2
tricité et Cpyq sa capacitance.
Comparaison des transducteurs

Dans cette section, les transducteurs électrodynamiques et les transducteurs piézoélec-

triques sont comparés. Une attention particuliére est portée a ’analyse des résultats en
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vue de I'application finale de la méthode des impédances mécaniques virtuelles optimales

au panneau aéronautique.

Les deux technologies les plus utilisées pour réaliser du controle actif vibroacoustique ont
donc été modélisées. Contrairement a ’actionneur inertiel qui exerce une force transverse
sur la structure, I'actionneur piézoélectrique applique des moments de flexion linéiques.
Dans les deux cas, en plus de son action globale sur la structure, ’actionneur crée une
déformation locale plus ou moins marquée selon sa nature. Le mode d’action de l'action-
neur piézoélectrique est a 1'origine d’un flexion locale plus importante (Figure 3.1). Alors
qu’elle ne participe quasiment pas au rayonnement de la structure, la déformation locale
modifie alors fortement le transfert vibratoire avec le capteur dual colocalisé. Une méthode
permettant d’identifier cet effet et le compenser en assimilant la participation des modes
d’ordres élevés a une raideur est présentée en Annexe C. Apreés cette opération, le signal
issu des capteurs est beaucoup plus représentatif du rayonnement et ne dépend quasiment
plus ni de la nature ni des dimensions de I'actionneur. Cette compensation est nécessaire
lorsqu’est envisagé un controle centralisé ou distribué réalisant une estimation du rayon-

nement acoustique a partir de mesures vibratoires.

Figure 3.1 Déplacement transverse engendré par une excitation par un action-
neur piézoélectrique (gauche) ou inertiel (droite), f = 400Hz, n =1 x 1072

Méme s’il est possible de compenser l'effet local, cette étude souligne le fait qu'une grande
partie de la puissance fournie a 'actionneur piézoélectrique va étre utilisée pour générer un
effet local important qui n’a que trés peu d’influence sur le rayonnement acoustique. Cet, ef-
fet a toutes les chances d’étre accentué en passant de la plaque d’aluminium considérée dans
I’étude théorique au panneau aéronautique, beaucoup plus amorti. Pour s’en convaincre, le

méme calcul que celui qui a servi a tracer la Figure 3.1 a été réalisé en multipliant par vingt
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Figure 3.2 Déplacement transverse engendré par une excitation par un action-
neur piézoélectrique (gauche) ou inertiel (droite), f = 400Hz, n =2 x 1071,
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Figure 3.3 Efficacité du couplage entre un actionneur PZT et une plaque mince
d’aluminium (plein) ou un panneau aéronautique (tirets) en fonction de I’épais-
seur du PZT [27].

I'amortissement de la plaque en appui simple considérée (n =1 x 1072 — 5 =2 x 1071).
Contrairement a 'actionneur inertiel qui met en mouvement toute la structure, I'influence

du PZT se limite quasiment a son voisinage (Figure 3.2).

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

mince infinie, Delas [27| développe une méthode permettant de régler au mieux 1'épaisseur
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Iy du piézoélectrique par rapport a celle de la structure en fonction du coefficient K :

Ea(l — V)

K=—-=
E(1—wv,)’

(3.20)
ou F, et v, sont respectivement le module d”Young et le coefficient de Poisson du matériau
Mlly=t) " permet de prévoir que dans le cas d’une

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

piézoélectrique. La fonction &(hy.:) =

autour du millimétre (Figure 3.3) tandis que d’aprés les données mécaniques disponibles
(Tableau 6.1), I’épaisseur optimale pour un PZT du méme type, mais dans le cas d’un

panneau intérieur aéronautique, sera autour du dixiéme de millimétre.

La génération d'une déformation globale sur une structure fortement amortie nécessite
I’envoi & un actionneur d’'une commande trés forte dans la mesure ot une grande partie
sert a générer une déformation locale peu influente sur le rayonnement. Cependant, la
tension maximale pouvant étre envoyée a un actionneur PZT sans observer de satura-
tion ni risquer de le dépolariser dépend de son épaisseur. Enfin, un bon couplage avec un
panneau aéronautique requiert des actionneurs trés fins (de Pordre du dixiéme de milli-
métre). Ces modélisations permettent donc de prédire la difficulté qui serait rencontrée
en mettant en place la méthode des impédances mécaniques virtuelles optimales sur le
panneau aéronautique a l'aide d’unités piézoélectriques classiques. La conception d’ac-
tionneurs piézoélectriques adaptés a cette application n’a pas été abordée au cours de ce
travail de doctorat. En revanche, du point de vue d’une application industrielle, I’action-
neur inertiel, du fait de sa masse mobile, est plus fragile qu’'un actionneur PZT. De plus,
aux fréquences considérées, et en commandant ’actionneur en tension, le calcul de la force
qu’il transmet réellement a la structure est moins direct (Eq. (3.12)) que pour le PZT (Eq.
(3.17)).

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

dans cette étude n’en dépend pas. Dans la suite de 'étude, les simulations numériques
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et les expériences seront réalisées en considérant des unités de controle constituées d'un

actionneur inertiel et d’un accélérométre.

3.1.3 Perturbation primaire

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

seules des excitations primaires académiques seront considérées.
Excitation mécanique

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

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

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

ment, appuyée.
Onde plane incidente

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

(0, ), comme sur la Figure 3.4, et d’amplitude P, le vecteur b peut alors s’écrire :
8
b= —|Plr(0, ¢) (3.22)
27

Avec
Tm(ea ¢) = ImmImy (3.23)

et ou
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I, = Ssgn(sin(0) cos(¢)) si (T,?Lz:)z = (sin(0) cos(¢))?

_ mgr[l—(=1)"= exp(—jsin(0) cos(¢)kLy)] .
I, = (maﬂr)z*(SiIIl)(O)]cos(QS)kLz)z sinon

I, = ZLsgn(sin(0) sin(¢)) si (ZLLy:)Q = (sin(6) sin(¢))?

_ mym[1—(=1)"¥ exp(—j sin(0) sin(¢p)k Ly )] .
Imy == (myw)L(sirlf(ér)]sin(qa)/fLy)2 - simon,

chtufe

Figure 3.4 Onde plane d’incidence (6, ¢).

en définissant k = ¢ le nombre d’onde acoustique et sgn la fonction signe tq Vo € R :
1 si >0
sgn(z) =¢ —1 si <0 (3.24)
0 si =0
Champ diffus

En pratique, il est rare que 'excitation primaire ne fasse intervenir une onde plane que

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

Iatténuation moyenne attendue.

3.2 Rayonnement acoustique

La section qui suit propose, aprés quelques rappels de définitions, le calcul théorique
exact de la puissance acoustique rayonnée par une plaque rectangulaire mince en appui
simple, suivant qu'une condition en champ lointain ou en champ proche est considérée.
Les problématiques liées a I'estimation du rayonnement a partir de mesures acoustiques
locales sont abordées dans le chapitre suivant. [.’objectif est donc de présenter ici la théorie

qui est utilisée pour réaliser les simulations numériques

3.2.1 Deéfinitions

[intensité acoustique I en un point est la moitié du produit entre entre le conjugué de la

vitesse acoustique normale et la pression acoustique :

1
I = iv*p =1, +7l, (3.25)

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

sur une surface & hémisphérique :
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2r  pw/2
W= / I,dS = / / I,r* sin 0dOde (3.26)
S 0 0

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

de Rayleigh en considérant les notations de la Figure 3.5 :

M jpow dw (€, t) .
pirt0) = [ [ PR (R cgdsan (3.27)

oll po est la densité du fluide, ¢ la vitesse de propagation dans celui-ci, et R = \/r? — 1?2

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

Figure 3.5 Paramétres de calcul pour le rayonnement acoustique [63].

3.2.2 Champ lointain

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

de considérer que % = |71\ En réalisant ainsi une approximation champ lointain puis une

décomposition modale [86], 'Eq. (3.27) s’écrit :
—pw? L, L

p<r’ 07 ¢) =

= Y exp|—jw(t — r/c — sin (L, cosf + L, sin ¢))] ; G Lo, I, (3.28)

En champ lointain, la relation :
v=— (3.29)
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est vérifiée et I'intensité acoustique s’écrit alors d’aprés les Eqs (3.25) et (3.28) :

|p|2 pOW 2
I=1,= = E A Im 3.30
2ppC 472 7“2 | oL | ( )

D’apres les Eqgs (3.26) et (3.30) :
W = (juq)"Q(jwq), (3.31)

ot (.)" est le hermitien et € est la matrice de résistance des modes structuraux [23][8] :

2
Q- p0w4 2 / / r.r sin(6)d0dg (3.32)
mee

Avec 1y, = Iy, I, et ol

I, = SLsgn(sin(0) cos(¢)) si (F57)? = (sin(0) cos(¢))?

Im _ mgm[1—(—1)" exp(—7j sin(0) cos(¢p)kL,)]

(me7)?—(sin(0) cos($)k L) sinon

I, = ZLsgn(sin(f) sin(¢)) si (T,:z:)z = (sin(0) sin(¢))?

— mym[1—(—=1)"¥ exp(—j sin(0) sin(p)kLy )] .
L, == (g7 — (@) sin(@RLy)® sinon,

La matrice de résistance de rayonnement des modes structuraux définit les facteurs de
rayonnement de chaque mode ainsi que leurs interactions. Ces termes sont représentés sur
la Figure 3.6 dans le cas d’une plaque simplement appuyée. Les termes diagonaux sont les
facteurs de rayonnements propres et les termes hors diagonaux définissent les interactions
acoustiques entre différents modes. Ces facteurs de rayonnements varient avec la fréquence

et dépendent des déformées modales de la structure.
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Figure 3.6 Coefficients de la matrice de résistance de rayonnement des modes
structuraux d’une plaque en appui simple en fonction de kil = %[63].

3.2.3 Champ proche

La puissance acoustique rayonnée par une structure plane peut étre calculée a partir d’une
méthode en champ proche présentée dans [29]. Le rayonnement de la plaque est obtenu a
partir d’'un ensemble de n sources élémentaires de surface S; et rayonnant une puissance
acoustique :
S' - H

Wi = SR (il ) (3.33)
Avec w; et p; respectivement la vitesse normale et la pression complexe de 1'élément i.
En introduisant la matrice d’impédance acoustique Z, qui lie les pressions et les vitesses
entre chaque pistons élémentaires par la relation p = Z,w, la puissance acoustique totale

rayonnée par la structure s’écrit :
Si o H Sz o H . o H .
W = E?R{W p} = Eﬁ{w Z,w} =w" Rw (3.34)

Avec R la matrice réelle symétrique et définie positive des résistances de rayonnement des
éléments rayonnants. Elle ne dépend que des dimensions de la structure et des caractéris-
tiques du milieu acoustique. En posant r;; la distance entre les éléments rayonnants 7 et j
elle peut s’écrire [41] :

~ w?po(LyLy)? sinkry;

Rij(w) (3.35)

4re krij
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Alors, d’apres les Eqs (3.31) et (3.34) :
W =wRw = (jwq)?Q(jwq) (3.36)

et en déduire :

Q= ¢"Rop (3.37)

Les vecteurs propres de la matrice R sont plus communément appelés les modes de rayon-

nement de la structure.

Méme si elles aboutissent au méme résultat, chacune des deux méthodes de calcul pré-
sentées dans cette section ont leurs avantages et leurs inconvénients. En effet, la méthode
a partir d’éléments rayonnant en champ proche permet de raisonner a partir des vitesses
vibratoires locales qui sont des grandeurs locales. Cependant, un nombre important de
sources vibratoires élémentaires peut étre requis pour permettre au calcul de la puissance
acoustique de converger. En considérant les déformées modales directement, la méthode
en champ lointain nécessite de prendre en compte moins de termes. De plus, méme si les
modes de structures sont des objets mathématiques, ils peuvent étre utiles pour interpré-
ter le sens physique du controle. C’est donc le calcul de la puissance acoustique en champ
lointain qui sera utilisé afin de produire les résultats numériques présentés dans le chapitre

suivant.



CHAPITRE 4

METHODE DES IMPEDANCES MECANIQUES
VIRTUELLES OPTIMALES

L’objectif de ce chapitre est de décrire la méthode des impédances mécaniques virtuelles
optimales dans ses principes généraux. Ainsi, le probléme de contréle vibroacoustique a
résoudre est formulé dans une premiére section. Il a déja été évoqué a I'introduction que
la méthode envisagée se divise en deux étapes qui sont donc chacune décrites dans une
section : la construction et la résolution du probléme de minimisation qui permet de dé-
terminer les valeurs des impédances mécaniques virtuelles optimales sont détaillées dans
un premier temps. La conception du contréleur harmonique décentralisé d’impédance mé-
canique est ensuite présentée. Enfin, une section est consacrée aux problématiques qu’im-

pliquent une telle approche vis-a-vis de la robustesse aux variations du champ primaire.

4.1 Formulation du probleme

Soit une structure séparant deux espaces : un espace émetteur et un espace récepteur. Cette
structure est excitée par une perturbation primaire qui peut étre sous la forme d’une ex-
citation mécanique au niveau de la structure elle méme ou d’une excitation acoustique
dans I'espace émetteur. Elle est instrumentée de N, unités de controle, chacune composée
d’un actionneur et d’un capteur (Figure 4.1). A la pulsation w, la matrice des fonctions
de transfert entre les signaux de commande envoyées aux actionneurs et les sighaux me-
surés par les capteurs est notée H. Chaque capteur mesurant la participation de tous les
actionneurs a la fois, la matrice H est pleine. Avec u le vecteur des commandes envoyées

aux actionneurs, alors le vecteur y des signaux mesurés par les capteurs s’écrit :
y =Hu+d, (4.1)

ott d est le vecteur des signaux primaires (yju—o). En choisissant des paires de transducteurs
duales colocalisées, il a été montré dans la section 2.5 qu’il est possible d’ajouter localement

a la structure une impédance mécanique virtuelle. En multivoies, on rappelle que la matrice

45
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capteur
actionnel

Figure 4.1 Plaque bafflée équipée de 3 unités de controle pour le controle actif
vibroacoustique par la méthode des impédances mécaniques virtuelles.

diagonale complexe Z° est définie comme la matrice ayant pour termes diagonaux :

Uj .
z5 = —— Vi € [1, N,] (4.2)
Yi
La question qui se pose est de savoir quelle valeur de la matrice complexe Z° correspond
a une réduction de la puissance acoustique rayonnée dans l'espace récepteur. Une fois que
la valeur de Z° est fixée, I'enjeu est de proposer un controleur, si possible décentralisé,

permettant d’atteindre cette objectif.

Ainsi, la méthode des impédances mécaniques virtuelles optimales est définie par la suc-

cession de deux étapes :

1. Une premiére étape hors ligne durant laquelle sont effectuées toutes
les mesures nécessaires au calcul de la valeur de Z€ qui minimise la
puissance acoustique W rayonnée dans le demi espace récepteur.

La matrice diagonale Z°" est définie telle que :
77" = arg(n%n(W(Zc)) (4.3)

2. Une deuxiéme étape réalisée en ligne pendant laquelle les impé-
dances mécaniques virtuelles optimales sont imposées a I'aide d’un

controleur décentralisé.
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Lors de la premiére étape, la valeur de Z°% est calculée pour chaque pulsation w. La
grandeur mécanique Z%" des impédances mécaniques virtuelles optimales s’exprime alors

en transposant I'Eq. (2.10) en multivoies :
Z%' = Hp Z7" [Hyy) (4.4)

Les matrices Hg, et Hy,y permettant la conversion des grandeurs électriques en grandeurs
mécaniques sur chaque unité sont diagonales. Il est important de noter que la méthode
proposée consiste en le calcul de Z°Pt, puis de son contrdle. Contrairement aux approches
classiques large-bande qui visent a imposer de I'amortissement actif par la mise en place
d’une boucle rétroactive proportionnelle, le controle considéré dans cette étude, et décrit
a la section 2.6, permet d’imposer une impédance mécanique virtuelle quelconque et ne
nécessite pas la duale colocation des variables. Le fait de controler I’actionneur est tension
et non pas en courant ne constitue pas un inconvénient particulier. L’opération décrite par
I’Eq. (4.4) pour connaitre 'impédance mécanique Z° réalisée lorsque Z°P! est imposé par

le controle peut étre faite en post-traitement.

4.2 Calcul des impédances mécaniques virtuelles opti-

males

Dans le cadre d’une campagne expérimentale sur une structure académique dont la modé-
lisation est parfaitement maitrisée, il pourrait étre envisageable d’implanter expérimenta-
lement les valeurs des impédances mécaniques virtuelles optimales calculées en théorie a
partir d'une modélisation analytique ou par éléments finis. Dans le cas de structures plus
complexes, pour lesquelles la modélisation de la transparence acoustique est parfois un su-
jet de recherche a part entiére, ce genre de considération n’est pas envisageable a cause de
I’étendue des incertitudes paramétriques ou de modéle. Le calcul du controle optimal qui
minimise la puissance acoustique rayonnée doit donc étre fait & partir de mesures réalisées

hors-ligne lors de la premiére étape.

4.2.1 Estimation du rayonnement acoustique

La section précédente fait apparaitre la nécessité de connaitre la valeur de la puissance
acoustique rayonnée (Eq. (4.3)). Dans le chapitre 3, celle-ci est exprimée sur la base des
modes structuraux. Plutot que d’estimer des grandeurs comme la matrice de rayonnement

des modes structuraux (£2), le couplage entre les transducteurs et les modes structuraux
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(A et S) ou la mobilité mécanique modale (M) & partir de mesures, il est plus judicieux
d’exprimer le rayonnement acoustique de la structure directement a partir de grandeurs
mesurables. Différentes approches sont possibles : le choix réalisé dans cette étude est celui
de remonter au rayonnement acoustique a partir de mesures intensimétriques en champ
proche. Les avantages et les inconvénients de cette approche par rapport a des mesures
de pression acoustique en champ lointain ou des mesures de la vitesse du déplacement

transverse de la structure sont discutés.

Méme si c’est difficilement le cas dans une cabine d’avion, une condition de rayonnement
en champ libre est considérée dans le demi espace récepteur, comme dans le cadre théo-
rique. Le couplage avec les modes de cavité de la cabine est en effet un aspect qui n’est

pas abordé dans cette étude.

L’estimation de la puissance acoustique rayonnée par une structure bafflée peut étre réa-
lisée a partir de mesures de pression sur une demi-sphére S’ entourant I'objet rayonnant
dans I'espace récepteur. Si la surface S! est suffisamment éloigné de la structure vibrante,
alors la vitesse acoustique est approchée par sa composante radiale et avec un nombre

suffisant de microphones, il est possible d’estimer la puissance acoustique rayonnée :

1

W=_—
2pc

()" (p") (4.5)
ot p' est le vecteur des pressions mesurées sur S' en champ lointain.

Dans cette étude, 'estimation du rayonnement acoustique est réalisée a partir de mesures
de l'intensité acoustique en champ proche plutdét qu’en champ lointain, principalement

pour les raisons suivantes [15] :

- Tout d’abord, il est aisé de comprendre I'intérét de mesures au voisinage de la struc-

ture pour des raisons de facilité de mise en ceuvre et d’encombrement.

- Une mesure en champ proche permet également de réduire les effets de non-anéchoicité
du demi espace récepteur sur les résultats. En effet, les mesures sont réalisées loin
des parois et sont donc moins sensibles aux réflexions indésirables. Contrairement
au calcul en champ lointain, le calcul en champ proche est toujours valable dans la
mesure ou la partie active de l'intensité acoustique seule est conservée, en prenant

sa partie réelle.

- Enfin, le fait de réaliser les mesures proches de la structure vibrante a I'origine du

rayonnement garantit un meilleur rapport signal sur bruit.
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L’équation (4.5) souligne le fait qu’en champ lointain, une mesure de pression a I’aide d’un
microphone suffit & obtenir I'intensité acoustique en un point alors que la valeur de la pres-
sion mais également de la composante normale de la vitesse acoustique sont nécessaires en
champ proche. De maniére générale, cette mesure se fait grace a une sonde intensimétrique
qui peut mesurer ces deux grandeurs (sonde (p,v)), ou une sonde (p,p), représentée sur la
Figure 4.2, qui mesure la pression en deux points. La composante normale de la vitesse
acoustique est alors exprimée par rapport au gradient de pression qui est approché par

différence finie :

p = P1tp2
2
- 1 _ 1 (p2—p1) (4.6)

T e VP T Tiope Ar
1 2

Figure 4.2 Sonde intensimétrique pression-pression

Il est envisageable de mettre en place une antenne microphonique afin d’estimer la puis-
sance acoustique rayonnée en temps réel & partir de mesures en champ lointain. Une
approche semblable en champ proche nécessite 1'utilisation d’une sonde intensimétrique,
plus chére et plus difficile a étalonner, et c’est donc la plupart du temps un balayage
spatial qui est réalisé rendant alors impossible I'estimation en temps réel de la puissance
acoustique rayonnée. Il faut alors choisir la surface et la densité du maillage sur lequel
seront effectuées les mesures intensimétriques [42|. Dans le cas d’une plaque finie baffiée, il
est possible de réaliser les mesures sur un plan S en champ proche. Sur la Figure 4.3, il est
possible de constater que toute une partie du rayonnement acoustique n’est pas mesurée.
Afin de réduire erreur d’estimation alors commise, la surface de mesure est choisie plus

large que la structure. La puissance acoustique rayonnée est alors approchée par :

S H

avec p et v les vecteur des pressions et des vitesses acoustiques normales des mesures

effectuées sur les Ng points de S. Alors d’aprés Wu [95], si la distance z,, entre la plaque
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et la surface de mesure est plus grande que la distance entre les points du balayage,
I’estimation de la puissance acoustique rayonnée sera d’autant plus bonne que la densité du
maillage sera importante. En pratique, une mesure préliminaire est réalisée en choisissant
un maillage trés fin. Des calculs sont ensuite faits pour savoir a quel point ce maillage
peut étre décimé sans faire d’erreur d’estimation de la puissance acoustique. De maniére
générale, pour un écart inter-position de la sonde de Az, une fréquence d’étude inférieure

a la fréquence f,,., permet d’éviter un repliement spatial |83| avec :
q p

Ax
-~
emTRTTTTTTT X TN E < "7 >~ TTTTTeTTTTTTT < .=ET
- > > > > > > .-
BT TR /* _______ = . N N > .. = . > _C--
z panneau
surface des m
mesures acoustiques 7 V4

Figure 4.3 Surface de mesure intensimétrique en champ proche pour ’estima-
tion de la puissance acoustique rayonnée par un panneau.

[estimation de la puissance acoustique rayonnée par une structure a partir de sa vitesse
de déformation transverse (Eq. (3.34)). Il est possible de montrer, a partir de I'Eq. (3.35),
que cette formulation garantit la construction d’une forme quadratique en fonction des
commandes u. Dans le cas d’une structure plane, l'utilisation d’un vibromeétre laser a
effet Doppler et a balayage pourrait s’avérer étre une option trés pratique et mériterait
d’étre expérimentée. Lorsque des structures de forme plus complexe sont considérées, la
discrétisation de la surface vibrante peut devenir plus compliquée et la mesure rapide de

la vitesse transverse de la structure plus délicate.

4.2.2 Reésolution du probléme d’optimisation

La méthode proposée ici est basée sur la définition puis la résolution d’un probléme d’op-
timisation. La fonction de cotit construite est directement liée a la quantité a minimiser,
a savoir la puissance acoustique rayonnée. Dans le but d’améliorer le conditionnement du
probléme et imposer une limite a I’énergie déployée par le controle, une pénalisation de

Ieffort de controle est introduite. Finalement, la fonction de cotut .J est choisie :

J(u) = W(u) +uTu (4.9)



4.2. CALCUL DES IMPEDANCES MECANIQUES VIRTUELLES OPTIMALES 51

Ou la matrice T' est une matrice symétrique définie positive a choisir en fonction de la
contrainte que l'on souhaite appliquer aux actionneurs secondaires [85]. La fonction de
colit associée au probléme d’optimisation ainsi modifiée, les solutions du nouveau pro-
bléme d’optimisation ne sont plus optimales vis a vis de la puissance acoustique rayonnée
seule : dans la littérature, le terme de solutions sous optimales est parfois utilisé pour
désigner cette perte de performance. Selon la surface d’erreur associée a la fonction de

coiit J(u), il peut cependant étre intéressant de considérer une telle pénalisation.

Dans la suite de cette section, le probléme de minimisation est résolu sous trois formes
différentes. Premiérement, I'expression de la puissance acoustique rayonnée en fonction
des amplitudes des vitesses modales, établie au Chapitre 3 est utilisée. Puis, la résolution
du probléme est détaillée selon que l'estimation de la puissance est réalisée a partir de
mesures acoustiques en champ lointain ou en champ proche. Une attention particuliére est

portée a la comparaison de ces différentes méthodes vis-a -vis du calcul optimal.
A partir des amplitudes des vitesses modales

En utilisant I’expression (3.31) de la puissance acoustique rayonnée en fonction des am-

plitudes des vitesses modales, il est possible de réécrire 'Eq. (4.9) :
J(u) = (jwa)"Q(jwg) + uTu (4.10)

Puis d’aprés le systéme (4.9) :

J(u) = [M(Au+b)"QM(Au+b) +u”Tu (4.11)
= u(APMAQMA +T)u +uAPMPQMD + ...
.. + bIMAQMAu + b" M7 QMb (4.12)

Le terme quadratique en fonction de u est la matrice (ATMPQMA + T') qui est symé-
trique définie positive car € 'est également (section 3.2.2). Le probléme de minimisation
admet un unique extremum local. Le calcul du gradient de J en fonction du vecteur
des commandes permet donc de définir le vecteur u?’ des commandes optimales comme
'unique solution de 'équation V,(u") = 0. Cette matrice étant également hermitienne,
il est possible de montrer que le calcul du gradient V,J par rapport au vecteur complexe

u se fait comme si la variable était réelle :

Vo = 2(A"M7QMA + T)u + 2A"M"7QMb (4.13)
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et on peut calculer les commandes optimales qui annulent le gradient :

u” = —(A"M7QMA +I)~'AYM" QMb, (4.14)

A partir des mesures de pression en champ lointain

L’expression (4.5) de la puissance acoustique rayonnée a partir de mesures de pressions
acoustique en champ lointain est & présent considérée. Dans une situation de controle actif
. . l , . ; .. .
vibroacoustique, le vecteur p' se décompose classiquement en la somme d’une participation
primaire et secondaire :
! l l
p=Hu+p, (4.15)

ol Hé est la matrice des transferts entre les commandes envoyées aux actionneurs secon-
daires et les pressions mesurées sur la demi-sphére S' et pé est le vecteur des pressions

acoustiques primaires mesurées sur S'. Alors 'Eq. (4.8) s’écrit :
J(u) = u” ((HL)HHL + I‘) u+ (pé)HHéu + uH(HZ)Hpé, + (pé)Hp; (4.16)

L’équation (4.16) fait également apparaitre la fonction de coiit J comme une fonction
quadratique de u qui admet un unique extremum local dans la mesure ou la matrice

(Hé)HHi7 est symétrique définie positive. Il est possible d’écrire :
Vo/ = ((H)"H, +T) u+ (H))"p] (4.17)

u” = (H)"H + 1) (H)"p! (4.18)

L’expression du probléme de minimisation a partir des mesures de pression en champ
lointain permet une interprétation du controle optimal. [.’atténuation optimale obtenue par
le controle dépend directement de ’écart entre le champ de pression dii a la perturbation
primaire pé et le champ de pression Hﬁ)uof’t généré par les actionneurs inertiels lorsque
la commande u®! leur est envoyée. La multiplication de pr par la pseudo inverse de
Hé, dans I'Eq. (4.18), souligne le fait que I'espace des champs que peuvent générer les
sources secondaires est de rang limité alors que pé ne l'est pas forcément. La premiére
conclusion est donc que plus grand sera le nombre d’actionneur, meilleure pourra étre la
reconstruction d’'un champ secondaire qui permet de minimiser la puissance acoustique
rayonnée. Dans la suite de I'étude, il sera observé que dans certaines situations comme

une résonance marquée de la structure, le perturbation primaire et les champs secondaires
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sont tous projetés sur la déformée du mode structurel correspondant : une atténuation
important de la puissance acoustique rayonnée ne requiert en théorie, dans ce cas, qu’une

seule unité.
A partir des mesures d’intensité en champ proche

De la méme maniére qu’en champ lointain, les vecteurs p et v des mesures en champ

proche peuvent s’écrire :

{ p = Hutp, (4.19)

v = Hyu+v,
ou :

- H,, est la matrice de dimension Ng x N, des fonctions de transfert entre les com-

mandes envoyées aux actionneurs et les pressions acoustiques mesurées sur S.

- H, est la matrice de dimension Ng x N, des fonctions de transfert entre les com-

mandes envoyées aux actionneurs et les vitesses acoustiques normales mesurées sur

S.

- p, est le vecteur de dimension Ng X 1 des pressions acoustiques primaires mesurées

sur S.

- v, est le vecteur de dimension Ng x 1 des vitesses acoustiques normales primaires

mesurées sur S.
En remplagant le systéme (4.19) dans I'Eq. (4.7), la fonction de coit s’écrit :

S
J(u) = mRe{(H@u +v,)? (Hyu +p,)} +uTu

= %Re{uHHpru +u”H]'p, + v'Hyu+v['p,} + uTu  (4.20)
[’expression (4.20) ne permet pas d’affirmer que J est une fonction de cott quadratique par
rapport au vecteur des commandes u. Cependant, les trois équations (4.12), (4.16) et (4.20)
sont trois expressions qui représente la méme grandeur. Dans la mesure ou 'estimation
de la puissance acoustique rayonnée par les mesures intensimétriques est bonne alors la
fonction de cotit définie en (4.20) admet bien un unique extremum local par rapport
a u. Comme précédemment, le calcul du gradient le gradient V,J permet de déduire

Pexpression des commandes optimales :

n n n n 2N55
Vol = |(H})"H! + (H)"H} + 3

Ly, | u+ ((H)7p( + (V) (4:21)
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2Ngp -
u?t = — [(HP)PH? + (H")TH? + Iv, | ((HD)"pM + (H)Hv)  (4.22)

La méme interprétation que pour le calcul optimal en champ lointain peut étre faite au
sujet de 'Eq. (4.22). Cependant, I'intensité en champ proche étant moins simple a expri-
mer en fonction de u, 'interprétation du contrdle optimal comme une projection est moins

aisée.
Discussion

Le caractére quadratique positif de J par rapport au vecteur des commandes u est né-
cessaire a la résolution du probléme de minimisation. Il est important de souligner que
la grandeur calculée a I'Eq. (4.16) est quadratique positive par définition alors que celle
calculée a 'Eq. (4.20) n’est quadratique positive que dans la mesure ou elle approche une
grandeur quadratique positive. La puissance exacte est forcément positive alors que I'in-
tensité active locale est une grandeur signée qui peut donc étre négative. Dans la situation
ot une erreur d’estimation de la puissance est faite, par exemple si un maillage trop peu
dense est considéré, rien ne garantit donc que la fonction de cofit est alors quadratique
positive. Par exemple, dans le cas extréme ou 'intensité n’est mesurée qu’en un seul point,
le controle optimal tendra a la rendre fortement négative, ce qui ne garantit pas une réduc-
tion de la puissance. Berry et al [15] se sont intéressés a cette problématique et montrent
que dans pour un maillage de mesures trop peu dense, I'utilisation en champ proche de
I'Eq. (4.16), méme inexacte, pour estimer la puissance acoustique rayonnée, permet d’ob-
tenir une meilleure atténuation qu’en construisant une fonction de coiit non quadratique
positive a I’aide de 'Eq. (4.20). Tl pourrait étre intéressant d’observer les résultats obtenus

en ajoutant a cette étude l'effet de la pénalisation de I'effort de controle.
Expression de la matrice des impédances mécaniques virtuelles optimales

Chaque terme de la matrice diagonale Z°P* des impédances virtuelles optimales est défini
a partir des commandes optimales exprimées & 'une des trois équations (4.14), (4.18) ou
(4.22), et vaut alors :

opt
7=t on y7' =Hu” 4d (4.23)

Cette expression terme a terme de Z° suffit la plupart du temps. Cependant, pour certains

développements, il est nécessaire de I'exprimer explicitement de maniére matricielle. En
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définissant e; le vecteur de taille (IV, x 1) composé d'un 1 en i-éme position et de zéros
ailleurs et E; la matrice de taille (N, x N,) composé d'un 1 en (i,i)-éme position et de

zéros ailleurs il est possible d’écrire la forme matricielle de I'Eq. (4.23) :

w00
Z7 = 10 .. 0 (4.24)
0 0 ﬁ

N, N, -1
= (Z einPtEi> (Z eiy"ptEi> s (425)
=1 =1

d’ont on peut écrire I'expression matricielle des impédances mécaniques virtuelles opti-
males :

Nu Nu -t

opt § opt E opt -1
ZWZ; = Hfu e;u P Ei ey P Ei [Hv'vy] . (426)

i—1 i=1
Méme si ces expressions matricielles sont nécessaires pour certains développement, leur
complexité justifie le fait que dans la plupart des cas, I'expression sur chaque unité 7 est

préférée.

4.3 Conception du contréleur harmonique

Aprés avoir décrit le controleur harmonique permettant d’imposer les impédances méca-
niques virtuelles optimales et exprimé le conditions de stabilité, une méthode est proposée
afin de calculer une matrice de compensation permettant la réalisation d’un controle dé-

centralisé. Le compensateur équivalent est ensuite exprimé.

4.3.1 Description

Dans le but de minimiser la distance |U(t) — (—Z°"Y(t))|, le controleur harmonique
représenté sur la Figure 4.4 est considéré. Dans le domaine temporel, il correspond a
I’équation sur les enveloppes complexes :

dU(t)

== —puC(U(t) + ZPY (1)) (4.27)
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Figure 4.4 Schéma du contréleur résonant utilisé pour imposé I'impédance vir-
tuelle optimale.

4.3.2 Condition de stabilité

La matrice de compensation C doit étre choisie pour garantir la stabilité du systéme en
boucle fermée. Pour cela, les N valeurs propres complexes \; du systéme en boucle
fermée uC(Iy, +ZP"H) doivent étre telles que R();) > 0 Vi. Cette condition est valable
dans la mesure ot hypothése est faite que le systéme a une réponse parfaitement linéaire
et que la perturbation est stationnaire a la pulsation w. Cela implique que les opérations
de démodulation et de modulation extraient et générent les signaux de maniére idéale.
Or le bloc de démodulation faisant intervenir un filtre passe bas, il induit nécessairement
un retard. Dans le but d’augmenter la précision du critére de stabilité, il est possible de
tenir compte des réponses impulsionnelles des filtres utilisés lors de la modulation et la

démodulation [6].

Les deux caractéristiques principales d'une convergence sont sa vitesse, c’est-a-dire en
combien de temps la consigne est atteinte, et son amortissement qui est lié a la présence et
Iamplitude de dépassements éventuels par rapport a la consigne. Ces deux caractéristiques
peuvent s’exprimer en fonction des valeurs propres A;. Ainsi, 'objectif en terme de vitesse
est fixé en choisissant un réel positif ¢ et en terme d’amortissement en posant un angle
~. Les positions désirées des valeurs propres aprés compensation par la matrice C sont

schématisées sur la Figure 4.5 et garantissent :
1. un taux de convergence acceptable : R(\;) > ¢ > 0.
2. un amortissement acceptable : |Z\;| < 7.

L’équation (4.27) montre que Z%" étant diagonale, Palgorithme sera centralisé si C est

pleine et décentralisé si C est diagonale.
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Figure 4.5 Objectifs du placement des valeurs propres dans le plan complexe.

4.3.3 Choix de la matrice de compensation

Pour un algorithme centralisé, il est possible d’utiliser la technique du placement de poles.

Le choix le plus classique est de prendre :
C = (Iy, +Z"H) ™, (4.28)

ce qui garantit \; = 1 Vi. Méme si la matrice Z°" imposée est diagonale, la matrice C
a bl

est pleine et I’algorithme de convergence est centralisé.

Le paragraphe suivant présente une méthode permettant de calculer une matrice de com-
pensation diagonale pour 'implantation d’un controle décentralisé. La matrice C ainsi gé-
nérée doit étre telle que les valeurs propres \; du systéme en boucle ouverte C(Iy, +Z°"'H)
vérifient la condition de stabilité mais aussi les critéres d’amortissement et de vitesse de la
convergence décrits plus haut. La matrice de compensation C est donc contrainte a étre
une matrice diagonale complexe : C = diag(c;, —, cy) € CV*¥ [56]. Les N valeurs propres
A; ne s’expriment pas facilement analytiquement en fonction des coefficients ¢;. Dans ce

cas, une méthode est proposée pour choisir les valeurs complexes de C (voir Figure 4.6) :

1. Un échantillonnage des vecteurs [—1,1] et [—j, j] est réalisé avec un pas de 2. Les
valeurs de )\; sont ensuite calculées pour chacune des (n¢)?" matrices C dont les

¢éléments sont tels que ¢; € [—1,1] x [—7, j].

2. Parmi toutes les matrices calculées a I'étape 1, seules celles qui vérifient la condition

Vi, |A\;] > ¢ sont conservées.
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3. Dans I'ensemble construit a ’'étape 2, on sélectionne la matrice Cq telle que 'angle

maximal entre les valeurs propres \; soit le plus petit possible. En posant :

¥ = |max Z\; — min Z\;| , (4.29)

alors :
Cy = arg méni (4.30)
4. Une rotation d’angle ¢y = —min Z\; + g est enfin appliquée afin de recentrer les

valeurs propres autour de I'axe des réels. LLa matrice de compensation finalement

construite a l'issue de cette méthode s’écrit donc :

C = exp(jy)Co (4.31)
12 k
10} .
8t ]
6l : . ]
Y ]
g (p
+ ]
+
+
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Figure 4.6 Tllustration de la méthode de placement des valeurs propres pour le
controle décentralisé ([ : valeurs propres de (Iy, + Z°P'H), o : valeurs propres
A; a Pétape 3, + : valeurs propres \; a I'étape 4).

Alors, si v > 7, la matrice de compensation ainsi construite permet de respecter les objec-
tifs de convergence. Il est important de noter que la méthode de recherche de la matrice de
compensation proposée dans cette section n’est pas optimale et a simplement été élaborée
de maniére pratique afin de respecter les spécifications exprimées en terme d’amortisse-
ment, et de vitesse de convergence. Lorsqu’un systéme comprenant de nombreuses voies
est considéré, le nombre de matrices C a calculer et a tester augmente rapidement et
peut contraindre I'utilisateur & augmenter le pas en diminuant n°. Enfin, la vitesse de la

convergence est en pratique plutot liée & une problématique de dynamiques différentes de
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vitesses de convergence selon les voies qu’a la vitesse de convergence de la voie la plus
lente. En effet, si aucune des voies ne converge rapidement, un choix de coefficient p plus
grand permet d’accélérer la convergence de toutes les voies de la méme maniére, ce qui
est moins judicieux quand une voie converge lentement et une autre rapidement. Ce genre
de considération pourrait étre pris en compte afin d’améliorer I'algorithme présenté dans

cette section.

4.3.4 Compensateur équivalent

L’expression (4.27), en considérant un algorithme décentralisé, permet de considérer le

controle unité par unité et d’écrire pour 'unité 7, 'équation dans le domaine de Laplace :
SUZ‘ = —IMC”(U,L + ZioiptY;) s (432)

ce qui équivaut a écrire :
t

Ui _ _nCiuZi” (4.33)

Y; puCii + s
En ajoutant 'opération de modulation et de démodulation a la pulsation wy, il est possible
d’écrire le compensateur équivalent z;;(s) au controleur considéré :

t : . s .
ui(s) — pCuZy” f(s —jwo)  pCH(Zi")" f(s + jwo)

“ii\S) = = : - - , 4.34
¢) yi(s) s+ pCiy — jwo s+ pCl + jwo (4.34)

ou f est un filtre passe-bas tel que f(0) =1 et f(jw) - 0. Alors, d’apres I'Eq. (4.34),
wW—r—+00

zii(jwo) = —Z2". Le compensateur réalisé a deux poles qui sont localisés en wy+uS{Cy;} et
—wp — uSI{Cy; }. Ils sont représentés sur la Figure 4.7 (gauche). Il est possible de remarquer
que le réjecteur harmonique correspond au cas ou les deux poles sont sur ’axe imaginaire.
Lorsque la partie réelle de C}; est positive, alors le compensateur mis en place est équivalent
a un résonateur amorti, stable, classiquement utilisé pour réaliser de I’amortissement ac-
tif. Cependant, rien ne permet d’affirmer que la partie réelle de Cj; sera toujours réelle
positive : pour certaines valeurs de transferts vibratoires ou d’impédances mécaniques vir-
tuelles, 'algorithme présenté a la section précédente peut aboutir & une matrice diagonale
C dont certains éléments sont & partie réelle négative. Sur les unités correspondantes, cela

correspond a I'implantation d’un compensateur instable, plus rare dans la littérature.

Dans la section précédente, 'hypothése que les opérations de modulation et de démodula-

tion sont parfaites a été réalisée. L'expression de z; a I'Eq. (4.27) permet de comprendre
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Figure 4.7 Exemple de position des poles du compensateur équivalent (gauche)
et exemple de réponse fréquentielle avec (pointillés) et sans (traits pleins) prise
en compte du filtrage passe-bas pour un gain de boucle élevé (noir) ou faible

(gris).

dans quelle mesure cette approximation est juste (Figure 4.7 droite). Si le gain de boucle p
est choisi relativement faible, le compensateur agit sur une bande fréquentielle trés fine et
n’est presque pas affecté par I'effet du filtrage passe-bas, ce qui n’est pas forcément garanti
pour une valeur de gain de boucle plus élevée. Il est important de noter que le méme type
de raisonnement peut étre fait sur le controle cenntralisé en considérant la décomposition

en valeurs propres de la matrice de compensation.

4.4 Robustesse en performance de la méthode aux va-

riations du champ primaire

Il est primordial de comprendre que la plupart des transferts qui sont identifiés a 1'étape
1 ne peuvent plus I'étre a 'étape 2. Ainsi, toutes les mesures permettant de reconstruire
le rayonnement acoustique ne sont plus envisageables et le systéme n’est plus informé
ni de l'effet du champ primaire, ni de l'effet du controle sur le rayonnement. La seule
information qui peut étre ré-identifiée en ligne est le transfert entre un actionneur et
son capteur colocalisé, a savoir les termes diagonaux de H ainsi que le vecteur d. Le
calcul optimal se faisant a I'Etape 1 pour un champ primaire donné, il est indispensable
de consacrer une partie de I'étude qui suit aux conséquences d’une variation du champ
primaire entre I'étape d’identification et le contréle on-line de Z°" sur les performances
de la méthode des impédances mécaniques virtuelles optimales. Un intérét particulier est

porté a la robustesse de la méthode a de telles incertitudes vis a vis du nombre de degrés de
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liberté du systéme et suivant que la fréquence considérée dans I’étude est au voisinage ou
non d’une résonance de la structure. Dans les discussions menées au sein de cette section,
la notion de robustesse en performance est uniquement liée a la capacité de la méthode
a garantir une réduction de la puissance acoustique rayonnée par la plaque (atténuation

positive) malgré les variations du champ primaire.

4.4.1 Problématique de la robustesse en performance

Le calcul des commandes optimales puis des impédances mécaniques virtuelles optimales
est réalisé a issue de 'Etape 1 pour une perturbation primaire donnée. Plus précisément,
'Eq.(4.14) montre que cette dépendance ne s’exprime que par I'intermédiaire du vecteur
b, qui pour rappel modélise le couplage entre le champ primaire et les modes structuraux.
Dans la suite de cette partie, la distinction sera faite entre by I'état du vecteur b a I'Etape
1 et by son état a ’'Etape 2. Dans le cas d’un controle optimal en boucle ouverte, la
commande optimale u”(b;) calculée a I'issue de 'Etape 1 est directement envoyée aux
actionneur lors de 'Etape 2 :

u=u”(b,) (4.35)

Les commandes ne dépendant pas de bs, la robustesse du controle est directement liée a
la différence entre by et bs. C’est la raison pour laquelle ce type de controle optimal en
boucle ouverte n’est pas envisageable en pratique [37]. En revanche, lorsque la méthode
des impédances mécaniques virtuelles optimales est appliquée, il s’agit de la mise en ceuvre
d’une rétroaction qui permet une régulation de la commande : les commandes envoyées

aux actionneurs a 'Etape 2 s’écrivent alors d’aprés le systéme (3.11) :

u = —Z% by
= —Z(by)(Hu +d)
= —Z(by)(SMAu + SMb,)
— — (L 4 Z”(by)SMA) ™' Z%(b;)SMb, (4.36)

L’équation (4.36) fait apparaitre la dépendance de u par rapport a by (par I'intermédiaire
de Z°P') mais également par rapport a by. Cependant, le fait que la commande envoyée
a 'Etape 2 dépende de 1'état de la perturbation primaire a 'Etape 2 ne garantit en au-
cun cas que la puissance acoustique rayonnée sera bien réduite et que le controle sera
donc robuste. Des développements & partir de I'Eq. (4.36) afin d’en déduire I'expression
analytique d’une condition sur la variation entre by et by qui garantisse une atténuation

de la puissance acoustique sont loin d’étre triviaux dans la mesure ou il font intervenir
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I'expression matricielle explicite de Z* (Eq. (4.25)). Cependant, dans des cas particuliers,

certaines simplifications sont possibles.

4.4.2 Lien avec le nombre de degrés de liberté du systéme

Dans un premier temps, le cas ou il existe une constante « telle que :
b2 = Ozb]_, aeC (437)

est étudié. Alors d’aprés 'Eq.(4.33) : u”(by) = au®’(b;) et d’aprés le systéme (3.11)
y? (bg) = ay®(by). D’apres la définition (4.23), Vi € [1, N,] :
u (by)  aul(by)

Z¥ (by) = — = =Z¥ (b 4.38
ii ( 2) yiopt(bz) Oéyfpt(bl) it ( 1) ( )

Ainsi, dans le cas ou la variation de la perturbation primaire affecte tous les modes struc-
turaux de la méme maniére, les impédances mécaniques virtuelles optimales a I'Etape 1

restent optimales a 'Etape 2.

Le voisinage d’une résonance constitue également un cas particulier dans I'étude de la
robustesse par rapport aux variations de la perturbation primaire. Si la fréquence d’étude
est proche de la résonance du p-iéme mode structurel, alors le terme (p,p) de la matrice
diagonale M sera prépondérant devant tous les autres. sauf cas particulier ou le couplage
entre le champ primaire et ce mode ne serait trés mauvais ((by), ou (bz), trés faible), la
p-iéme composante du vecteur Mb sera également prépondérante devant les autres. Dans

un tel cas, il est alors possible de trouver un scalaire o € C tel que :
Mb2 ~ OéMbl, aeC (439)

Le vecteur Mb apparait directement dans le calcul de u’" (Eq. 4.36) et cette situation
se rapproche de celle décrite au paragraphe précédent. De la méme maniére il est possible
d’écrire d’aprés 'Eq. (4.33) :

u”?(by) ~ au?(by) &  Z%(by) ~ Z%(b,) (4.40)

Dans ce cas également, les impédances mécaniques virtuelles optimales a I'Etape 1 le

restent & 'Etape 2. Le point commun & ces deux situations particuliéres est qu’a chaque
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fois, la variation de la perturbation primaire se projette sur un seul degré de liberté du
probléme. Le fait que la méthode soit robuste & un degré de liberté supplémentaire qu’en
imposant les commandes optimales en boucle ouverte est directement lié¢ au fait que la
matrice diagonale Z°' est définie comme le rapport entre les commandes envoyées aux

actionneurs et les signaux mesurés par les capteurs.

4.5 Conclusions

A ce point de I'étude, il est important de faire un bilan des possibilités offertes par la
méthode en deux étapes proposée au cours de ce doctorat, mais également de ses limites,
afin de justifier les aspects qui seront préférablement étudiés en simulation numériques ou

au cours des campagnes expérimentales.

Le fait que I'é¢tape 1 soit réalisée hors ligne permet de mettre en ceuvre des mesures
qui ne seraient pas envisageables en ligne. Il est ainsi possible de considérer des mesures
acoustiques en champ proche, en champ lointain, ou des cartographies vibratoires avec
une résolution suffisante pour estimer convenablement la puissance acoustique rayonnée

et ainsi s’assurer d’obtenir une fonction J(u) quadratique.

La matrice des impédances mécaniques virtuelles optimales ZP* est un objectif diagonal,
qui ne nécessite pour l'atteindre que les vitesses vibratoires locales. Cependant, contraire-
ment aux stratégies qui visent a réaliser de ’amortissement actif, cet objectif a été optimisé
par rapport & un critére acoustique. Il s’agit bien 14 de combiner un controle ASAC opti-
mal par rapport a la minimisation de la puissance acoustique rayonnée avec la simplicité
d’un controle local multivoies décentralisé. A configuration identique, la solution optimale
doit aboutir & une meilleure atténuation que n’importe quelle valeur d’amortissement. Les

résultats de I’étude seront présentés dans la suite pour les deux stratégies.

Enfin, la robustesse aux variations du champ primaire est une problématique qui découle
directement de 'approche en deux étapes mise en place ici. Méme si la résonance des
modes structuraux semble étre une situation favorable & cette robustesse, rien ne permet
de garantir en revanche que le controle restera robuste hors résonance ou sur une structure

plus amortie.
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CHAPITRE 5
SIMULATIONS NUMERIQUES

Ce chapitre présente I'application de la méthode des impédances mécaniques virtuelles
optimales au cas d’une plaque d’aluminium mince en appui simple dont le comportement
vibroacoustique a été modélisé précédemment. En plus de 'observation des résultats du
controle optimal exprimés en terme d’impédances mécaniques virtuelles optimales, une
attention particuliére est portée a 'interprétation de cette stratégie en étudiant s’il s’agit
d’une méthode consistant plutot a de I'injection ou a de I'absorption d’énergie. La corres-
pondance ou non de la minimisation de la puissance acoustique rayonnée avec la minimi-
sation d’une grandeur globale vibratoire comme 1’énergie cinétique ou le débit volumique
est également étudiée. De plus, la mise en place d'une stratégie classique d’amortissement
actif est simulée de maniére & pouvoir mettre en relief les différences et les similitudes
qu’il existe avec la méthode des impédances mécaniques virtuelles optimales. L’influence
de la valeur du paramétre de pénalisation de l'effort de commande sur les résultats est
également étudiée. Enfin, la derniére section de ce chapitre est dédiée a la problématique
de la effort de commande de la méthode vis a vis des variations de la perturbation primaire

entre I’étape 1 d’identification et ’étape 2 du controle d’'impédance mécanique en ligne.

5.1 Configuration étudiée

Soit une plaque d’aluminium mince en appui simple. Ses propriétés mécaniques sont notées
dans le Tableau 5.1. L’excitation primaire est une onde plane d’incidence § = %,¢ =
0 et d’amplitude P,,. = 10 Pa. Trois unités de controle sont disposées aux positions
reportées dans le Tableau 5.2. Ces unités sont constituées d’un actionneur inertiel et d’un
accéléromeétre en vis-a-vis. Afin de simplifier les calculs et dans la mesure ot les grandeurs
mécaniques (ZS,, f, W) sont directement tracées, la matrice diagonale de transfert Hg,(w)
exprimée a 'Eq. (3.12) est approchée par une constante sur la bande fréquentielle [150 450]
Hz. Les caractéristiques de ’actionneur inertiel, présentées en Annexe B, permettent de
fixer cette constante a Hy,;(w) = 0.5 N.V7L. La sensibilit¢ des accélérométres est de
S, = 15 mV.m~'.s2.

Dans la suite, tous les résultats sont présentés sous la forme de deux sous-figures. Sur
chaque sous-figure de gauche, une échelle fréquentielle de 150 a 450 Hz permet d’observer

les résonances des modes structuraux :

65
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Parameétre Valeur
Longueur L,=48 x 1073 m
Largeur L,=42x10"% m
Epaisseur h=318x107% m
Module d"Young E = 68.5 x 10° Pa
Coefficient, de poisson w=0.33
Masse par unité de surface v = 8.586 kg.m 2
Coefficient d’amortissement n=>5x10"3

Tableau 5.1 Propriétés mécaniques.

Numéro de 'unité 1 2 3
Xy (m) 0.058 0.201 0.237
Vu (M) 0.337 0.293 0.213

Tableau 5.2 Position des unités de contréle.

- (2,1) 4 177 Hz.
- (1,2) & 208 Hz.

(2,2) 4 310 Hz.

(3,1) & 344 Hz.

- (1,3) 4 425 Hx.

Pour des raisons de symétrie, I'incidence de I’onde primaire simulée ici ne permet d’exciter
que les modes (2,1), (3,1) et (1,3) sur cette bande fréquentielle d’étude. Enfin, I'unité
3 est située au centre de la plaque et donc sur la ligne nodale de tout mode pair : elle
n’aura aucun effet sur le mode (2,1). Sur chaque sous-figure de droite, la bande fréquen-
tielle, comprise entre 320 et 360 Hz, est centrée autour du mode (3, 1). Ce mode structurel

impair-impair a une efficacité de rayonnement importante.

Le calcul des impédances mécaniques virtuelles optimales est réalisé a partir des ampli-
tudes des vitesses modales d’aprés ’'Eq. (4.10). La pénalisation de I'effort de commande
considérée dans les simulations est une pénalisation uniforme : T' = SIy,, o 3 € R est
appelé le paramétre de pénalisation. En considérant 1'Eq. (4.14), il apparait que ce para-
métre intervient au sein de la somme : (AYM7QMA + Bl ). Afin de comprendre Ieffet

de ce paramétre sur les résultats du probléme de minimisation, deux valeurs différentes de
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[ seront étudiées dans la suite : une pénalisation faible, correspondant au cas ou le terme
ATMHEQOMA est prépondérant devant SIn, et une pénalisation forte correspondant au

cas contraire. La commande envoyée aux actionneurs est dans ce cas telle que :
u=—-7Z%y (5.1)

L’intérét de la méthode des impédances mécaniques virtuelles optimales par rapport a des
méthodes classiques d’amortissement, actif a été souligné au chapitre 2. Il apparait alors
intéressant de comparer les résultats obtenus en appliquant les deux méthodes. Pour cela
on définit un coefficient g € R™*, identique pour toutes les fréquences et sur chaque unité
et on construit la matrice diagonale G telle que G;; = g, Vi = 1,..., N,. La commande

envoyée aux actionneurs dans ce cas est telle que :
u= -Gy (5.2)

L’effet de Papproximation de Hg,(w) par une constante sur la réalisation d’amortissement
actif a été discuté au début de la section 5.2. Le controle simulé par I'Eq. (5.2) correspond
a I'implantation d’une impédance mécanique virtuelle purement résistive (possible en pra-
tique a la condition de controler I'actionneur en force [11]). De la méme maniére que la
pondération de 'effort de commande peut étre réglée en choisissant un réel positif 5 dans
la méthode des impédances mécaniques virtuelles optimales, la valeur du réel g peut étre

réglée pour doser 'effet d’amortissement local.

5.2 Impédances mécaniques virtuelles optimales

Afin de comparer les deux méthodes, les valeurs de ces deux paramétres sont choisies de
maniére a ce que les amplitudes des commandes envoyées aux actionneurs soient du méme
ordre de grandeur, celles-ci ne pouvant étre égales pour les deux méthodes dans la mesure
ott les réels 3 et g sont fixés pour toutes les fréquences et les unités. Finalement, les deux

situations suivantes sont comparées :
- =0, g=6.7 x 10° : pénalisation faible/amortissement fort.

- B=5x10"% g= 1.3 x 10* : pénalisation forte/amortissement faible.
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5.2.1 Faible pénalisation de I'effort de commande

Dans cette section, la résolution du probléme de minimisation est faite pour 5 = 0, c’est-a-
dire sans pénalisation de I'effort de commande. Afin d’obtenir des amplitudes de commande
de méme ordre de grandeur, cette situation est comparée a une stratégie classique d’amor-
tissement actif avec g = 6.7 x 10°. Les Figures 5.1 et 5.2 permettent de constater que le
controle optimal assure une atténuation sur toute la bande fréquentielle d’étude (Fig. 5.1)
plus importante que l'amortissement actif (Fig. 5.2), qui atténue les effets de résonance
mais également d’anti-résonance. Le niveau de bruit hors-résonance est alors plus fort avec

que sans controle (entre 200 et 320 Hz).
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Figure 5.1 Controle optimal (S = 0) : puissance acoustique rayonnée sans (trait
pointillé) et avec controle (trait plein) pour une bande fréquentielle de 150 & 450
Hz (gauche) et 320 a 360 Hz (droite).
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Figure 5.2 Amortissement actif (g = 6.7 x 10°) : puissance acoustique rayon-
née sans controle (trait pointillé) et avec controle (trait plein) pour une bande
fréquentielle de 150 a 450 Hz (gauche) et 320 a 360 Hz (droite).

Suivant la stratégie mise en place, les forces appliquées par les actionneurs a la structure,
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ainsi que les vitesses transverses locales sont différentes (Figs. 5.3 et 5.4). Contrairement a
I’amortissement actif, le controle optimal ne vise pas simplement & minimiser la vibration
locale. A certaines fréquences, la plaque est susceptible de vibrer d’avantage localement
lorsque le controle optimal est appliqué que sans controle. Les cartographies de vitesse
vibratoire & f = 344 Hz permettent de constater que les deux stratégies de controle ne
modifient pas la vibration de la structure de la méme maniére (Figure 5.5). Comme c’était
déja visible sur les figures précédentes, la vibration sur 'unité 3 est bien diminuée par le

controle optimal mais beaucoup moins que par 'amortissement.
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Figure 5.3 Controle optimal (5 = 0) : modules des commandes (haut) et des
signaux simulés des capteurs (bas) sans controle (trait pointillé) et avec controle
(trait plein) pour une bande fréquentielle de 150 & 450 Hz (gauche) et 320 a 360
Hz (droite).

Sur la Figure 5.6 sont tracées les parties réelles et imaginaires des impédances mécaniques
virtuelles optimales sur les 3 unités. Par définition, Z° est un rapport. Ainsi, le calcul peut
aboutir a des variations fréquentielles de Z%"(w) trés importantes. La premiére conclusion
qu’il est possible de tirer a cette étape de I’étude est qu’aucune tendance ne semble se
dégager sur toute la bande fréquentielle comme au voisinage d’'une résonance mécanique
et que contrairement a I'amortissement actif, Z%" peut avoir des valeurs complexes, et
aussi bien a parties réelles positives que négatives. Pour rappel, une partie réelle néga-
tive signale que 'unité apporte localement de I'énergie au systéme par le biais des unités,
selon le concept de port hamiltonien (colocation duale évoquée & la section 2.2.1). Afin
d’illustrer cette remarque, la puissance injectée au systéme suivant les deux stratégies est
tracée sur les Figures 5.7 et 5.8 en calculant le produit P = w/f. Si "amortissement actif

correspond bien a une puissance injectée réelle négative, le controle optimal correspond a
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Figure 5.4 Amortissement actif (¢ = 6.7 x 10°) : modules des commandes
(haut) et des signaux simulés des capteurs (bas) sans controle (trait pointillé) et
avec controle (trait plein) pour une bande fréquentielle de 150 & 450 Hz (gauche)
et 320 a 360 Hz (droite).
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Figure 5.5 Vitesses vibratoires de la plaque sans controle (gauche) avec controle
optimal pour 8 = 0 (centre), et amortissement actif pour g = 6.7 x 10° (droite)
a [ =344 Hz.

une puissance injectée, comme prévu par les impédances mécaniques virtuelles optimales.
On notera enfin 'intérét d’observer un produit (P) plutot qu’un rapport (Z%") du point
de vue des variations fréquentielles. Les différences entre les deux stratégies apparaissent

également en tragant l'effet du contrdle sur I'énergie cinétique globale (Fig. 5.9) ou le
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Figure 5.6 Controle optimal (5 = 0) : partie réelle (haut) et imaginaire (bas)
des impédances mécaniques virtuelles optimales pour une bande fréquentielle de
150 a 450 Hz (gauche) et 320 a 360 Hz (droite). 'impédance mécanique virtuelle
imposée par I’amortissement actif est en pointillés.
o - x10°
| 0.06 | T T T
w
£ 004 1 £ sk \ ]
= 002} 1 = ol T 1
= o\/w =
s N~ & -5p : : 1
g _0'02\/ 1 8
Z -0.04%- i i i i Et_‘, -10¢ L i i i i H i ]
= 15 200 250 300 350 400 450 & 320 325 330 335 340 345 350 355 360
freq (Hz) freq (Hz)
l, 005f ‘ ‘ ‘ ‘ ‘ 3 ‘w. 0.02f T
g of g o

Z o8] | & o0z
¥

B :

& \_/ g, -0.06

ler) 150 200 250 300 350 400 4507 320 325 330 335 340 345 350 355 360
freq (Hz) freq (Hz)

Figure 5.7 Controle optimal (5 = 0) : partie réelle (haut) et imaginaire (bas)
de la puissance injectée sur chacune des unités pour une bande fréquentielle de
150 a 450 Hz (gauche) et 320 a 360 Hz (droite).

débit volumique (Fig 5.10) de la structure. Comme souligné par Elliott [54] ou Charette
[21], si 'amortissement actif correspond de maniére générale a une réduction de I’énergie
cinétique globale de la plaque, le controle optimal est plus proche d’'une stratégie visant
a réduire son débit volumique. La minimisation de la puissance acoustique rayonnée ne

correspond cependant pas exactement a la minimisation du débit volumique.
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Figure 5.8 Amortissement actif (g = 6.7 x 10°) : partie réelle (haut) et ima-
ginaire (bas) de la puissance injectée sur chacune des unités pour une bande
fréquentielle de 150 & 450 Hz (gauche) et 320 a 360 Hz (droite).
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Enfin, il est important de rappeler la difficulté du choix de g lorsqu’une stratégie d’amor-

tissement actif est mise en ceuvre. Ainsi, annuler localement la vitesse de la plaque en

créant une situation de blocage peut entrainer une restructuration modale forte de la vi-

bration et une augmentation de I’énergie cinétique globale. Si la valeur de g a été fixée

dans cette section par rapport a 'amplitude des commandes, il aurait également été pos-

sible de comparer le controle optimal avec un amortissement actif tel que le choix de ¢

assure la minimisation de I’énergie cinétique a travers la maximisation de I’absorption

locale d’énergie comme vu au Chapitre 2.
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Figure 5.9 Energie cinétique totale sans controle (trait pointillé), controle op-
timal pour 8 = 0 (noir) et amortissement actif pour g = 6.7 x 10° (gris) pour
une bande fréquentielle de 150 a 450 Hz (gauche) et 320 a 360 Hz (droite).
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Figure 5.10 Débit volumique total sans controle (trait pointillé), controle op-
timal pour 8 = 0 (noir) et amortissement actif pour g = 6.7 x 10° (gris) pour
une bande fréquentielle de 150 a 450 Hz (gauche) et 320 a 360 Hz (droite).

5.2.2 Forte pénalisation de I'effort de commande

Dans cette section, les simulations sont réalisées pour une pénalisation de 'effort de com-
mande telle que 3 = 5 x 107°. Cette situation doit étre comparée avec une stratégie
classique d’amortissement actif pour un faible gain, et la valeur g = 1.3 x 10 est fixée.
Alors que sans pénalisation, les deux stratégies correspondaient a des résultats profondé-
ment différents, les résultats sont dans ce cas trés proches. Les atténuations obtenues sont
identiques sur toute la bande fréquentielle étudiée (Figs 5.11 et 5.12). Comme évoqué a la
section 4.2.2, la pénalisation de D'effort de commande entraine une perte de performance
et des atténuations ne sont obtenues qu’au voisinage des résonances. Les signaux de com-
mandes et des vitesses mesurées sont identiques pour les deux stratégies (Figs 5.13, 5.14
et 5.15). Sur les résonances, la partie réelle de Z" est positive de valeur proche de 'impé-
dance mécanique virtuelle résistive correspondant a la valeur de g et sa partie imaginaire
est nulle : les deux stratégies sont identiques. Au voisinage des résonances de la structure,
la partie imaginaire de Z%" n’est plus nulle (Figure 5.16). Il est intéressant de noter que
sur les trois résonances observées, I'évolution de Z2%"(w) est identique (sauf pour I'unité 3
au voisinage de f = 210 Hz, représentée en gris clair, et positionnée sur une ligne nodale
du mode (2,1)). Ce type de propriété peut étre particuliérement intéressante lors de la
mise en place d’'un contréleur large bande. Cependant, cet aspect n’est pas abordé dans
cette étude. Les mémes observations peuvent étre faites sur les puissances échangées sur
les unités (Figs 5.17 et 5.18) et sur les modifications de I’énergie cinétique et du débit

volumique (Figs 5.19 et 5.20) : les deux stratégies mises en places sont trés proches.
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Figure 5.11 Controle optimal (8 = 5 x 107°) : puissance acoustique rayonnée
sans (trait pointillé) et avec controle (trait plein) pour une bande fréquentielle
de 150 & 450 Hz (gauche) et 320 a 360 Hz (droite).
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Figure 5.12  Amortissement actif (g = 1.3 x 10%) : puissance acoustique rayon-
née sans (trait pointillé) et avec controle (trait plein) pour une bande fréquen-
tielle de 150 a 450 Hz (gauche) et 320 a4 360 Hz (droite).
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Figure 5.13 Controle optimal (3 =5 x 107°) : modules des commandes (haut)
et des signaux simulés des capteurs (bas) sans controle (trait pointillé) et avec

contrdle (trait plein) pour une bande fréquentielle de 150 & 450 Hz (gauche) et
320 4 360 Hz (droite).
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Figure 5.14 Amortissement actif (¢ = 1.3 x 10*) : modules des commandes
(haut) et des signaux simulés des capteurs (bas) sans controle (trait pointillé) et

avec controle (trait plein) pour une bande fréquentielle de 150 a 450 Hz (gauche)
et 320 a 360 Hz (droite).
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Figure 5.15 Vitesses vibratoires de la plaque sans controle (gauche), avec
controle optimal pour 8 = 5 x 1075 (centre) et amortissement actif pour
g = 1.3 x 10* (droite) a f = 344 Hz.
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Figure 5.16 Controle optimal (8 = 5x 107°) : partie réelle (haut) et imaginaire
(bas) des impédances mécaniques virtuelles optimales pour une bande fréquen-
tielle de 150 a 450 Hz (gauche) et 320 a 360 Hz (droite). L'impédance mécanique
virtuelle imposée par I'amortissement actif est en pointillés.



5.3. ROBUSTESSE EN PERFORMANCE DE LA METHODE AUX VARIATIONS

DU CHAMP PRIMAIRE 7
7 0 ‘ ‘ ‘ ‘ ‘ h 0 ‘ ‘ ‘ ; ‘
% l | Vols
E. ~0.05 S -0.02
= Z, -0.04
— -01 —
o — -0.06
g; -0.15 é; -0.08
53/ 150 200 250 300 350 400 45@/ 320 325 330 335 340 345 350 355 360
freq (Hz) freq (Hz)
& o
I% ‘u:
I i A 4»
£ o005 , g 00
5 J ) ) 5 0.02 J
— 0 | ] ' 7 — [0 —— \/ —
13 3
& _oosl S -002f
& ‘ ‘ ‘ ‘ : - ‘ ‘ ‘ ‘ ‘ ‘
& 150 200 250 300 350 400 4505 320 325 330 335 340 345 350 355 360
freq (Hz) freq (Hz)

Figure 5.17  Controle optimal (3 = 5x 107°) : partie réelle (haut) et imaginaire
(bas) de la puissance injectée sur chacune des unités pour une bande fréquentielle
de 150 a 450 Hz (gauche) et 320 a 360 Hz (droite).
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Figure 5.18 Amortissement actif (g = 1.3 x 10%) : partie réelle (haut) et ima-
ginaire (bas) de la puissance injectée sur chacune des unités pour une bande
fréequentielle de 150 a 450 Hz (gauche) et 320 a 360 Hz (droite).

5.3 Robustesse en performance de la méthode aux va-
riations du champ primaire
A la suite des développements de la section 4.4, I'objectif de cette section est d’étudier

leffet de variations de la perturbation primaire sur les performances de la méthode des

impédances mécaniques virtuelles optimales. Dans les discussions menées au sein de cette
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Figure 5.19 Energie cinétique totale sans controle (trait pointillé), controle
optimal pour 3 = 5 x 1075 (noir) et amortissement actif pour g = 1.3 x 10%
(gris) pour une bande fréquentielle de 150 a 450 Hz (gauche) et 320 a 360 Hz
(droite).
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Figure 5.20 Débit volumique total sans contréle (trait pointillé), controle op-
timal pour 8 =5 x 107 (noir) et amortissement actif pour g = 1.3 x 10* (gris)
pour une bande fréquentielle de 150 a 450 Hz (gauche) et 320 a 360 Hz (droite).

section, la notion de robustesse en performance est directement liée & la capacité de la
méthode a garantir une réduction de la puissance acoustique rayonnée par la plaque (at-
ténuation positive) malgré les variations du champ primaire. Des résultats sont présentés
dans le cas particulier d’une perturbation primaire sous la forme d’une onde plane dont
I’angle d’incidence est susceptible de varier entre I'Etape 1 d’identification et ’'Etape 2 de

controle.

5.3.1 Variation de I'angle d’incidence du champ primaire

Dans cette section, le calcul optimal est réalisé a 'issue de I’étape 1 pour une onde primaire
plane de module P, = 10 Pa et d’angle d’incidence (0,¢) = (§,0). Ainsi, le couplage

entre le champ primaire et les modes structuraux sera noté b(%), les commandes optimales
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u(%) et les impédances virtuelles optimales Z*(%).

Au cours de I'étape 2, ¢ = 0 et I'angle 6 peut varier entre —7 et 7 (Figure 5.21). Quelle

P inc

Figure 5.21 Variation de I'angle d’incidence du champ primaire

que soit la valeur de 6, le controle impose I'impédance Z°(%) sur chaque unité et les
commandes envoyées aux actionneurs sont telles que :

™

u(f) = —Z"pt(6

)y (6) (5.3)

Il a été montré au chapitre 4 (Eq. (4.33)) que le vecteur des commandes dépend bien de
I’angle d’incidence, a travers y. Ce n’est pas le cas lorsque les commandes u(%) sont di-
rectement imposées. Cependant, le fait que les commandes soient adaptatives ne garantit
en aucun cas que la puissance acoustique rayonnée correspondante sera toujours réduite.
Dans la suite les résultats sans controle sont comparés avec quatre situations différentes,

pour lesquelles les commandes envoyées aux actionneurs sont telles que :

- cas 1 : u(f) = u?(0)
- cas 2 : u(f) = u”(§)
- cas 3:u(f) = —Z7(%)y(0)

- cas 4 :u(f) = —gy(0)
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Figure 5.22 Puissance acoustique rayonnée (f = 344 Hz, ¢ = 0, Pj,. = 10 Pa,
(B =0,9 =6.7 x 10°) (gauche), (8 =5 x 107°,g = 1.3 x 10*) (droite)) : sans
controle (trait pointillé), cas 1 (noir), cas 2 (gris foncé), cas 3 (gris clair), cas 4

(+).

5.3.2 Reésultats

Sur la Figure 5.22, la puissance acoustique rayonnée sur la résonance du mode (3,1) pour
f = 344 Hrz est tracée en fonction de 'angle d’incidence 6 & I'étape 2, sans et avec péna-
lisation de l'effort de commande. Comme prévu, les courbes des cas 1, 2 et 3 se croisent
pour § = %. Contrairement au cas 2, le cas 3 permet d’obtenir une atténuation proche
de 'atténuation optimale. Sans pénalisation, le contrdle n’agit pas seulement sur le mode
résonant. Ainsi, la valeur des impédances mécaniques virtuelles optimales Z°P'(6) varie
et le cas 1 differe légeérement du cas 3. Cependant, imposer Z*(%) permet quand méme
d’obtenir une atténuation importante pour une large gamme d’angles d’incidence. Enfin,
la réalisation d’amortissement (cas 4) est une stratégie non optimale, mais robuste aux
variations du champ primaire. Lorsqu’une pénalisation de I'effort de commande est appli-
quée, le controle se focalise sur le mode prépondérant. La valeur de Z°P'(0) est presque
constante et les cas 1, 3 et 4 sont alors identiques. Il est ainsi possible de conclure que,
comme prévu, le choix d’une fréquence d’excitation proche d’'une résonance constitue une
situation particuliérement favorable par rapport & la robustesse en performance de la mé-
thode des impédances mécaniques virtuelles optimales aux variations du champ primaire.
Afin d’étudier la robustesse de la méthode aux variations du champ primaire a différentes
fréquences, les atténuations de la puissance acoustique rayonnée (SPR : Sound Pressure
Reduction) obtenues lorsque Z°"(%) est imposé (cas 3) ou en réalisant de 'amortissement
actif (cas 4) sont tracées sur la Figure 5.23 pour (8 = 0,9 = 6.7 x 10°) et la Figure 5.24
pour (8 =5 x107%, g = 1.3 x 10%) en fonction de la fréquence et de I'angle d’incidence
de 'onde primaire a I’étape 2. Les meilleurs résultats sont bien obtenus, dans le cas 3,

pour ¢ = . Sans pénalisation, les deux méthodes permettent d’obtenir des atténuations



5.3. ROBUSTESSE EN PERFORMANCE DE LA METHODE AUX VARIATIONS
DU CHAMP PRIMAIRE 81

importantes, principalement au voisinage des résonances (marquées par des tirets), quel
que soit I'angle d’incidence. Comme il I'a déja été observé sur la Figure 5.2, la réalisation
d’amortissement actif atténue les effets de résonances mais également d’anti-résonance,
ce qui explique le fait que les atténuations obtenues soient la plupart du temps négatives
sur la Figure 5.22 (bas). Les mémes observations peuvent étre faites avec pénalisation de
effort de commande. Les atténuations obtenues (positives comme négatives) sont moins
importantes et la dépendance de la méthode des impédances mécaniques virtuelles opti-
males & I’angle d’incidence moins marquée. Il est donc bien possible de conclure que la
pénalisation de l'effort de commande entraine une perte de performance mais une aug-

mentation de la robustesse du controle mis en place.

La simulation du probléme vibroacoustique sur une structure peu amortie, puis sa résolu-
tion, permettent de tirer différentes conclusions. Sur une telle structure, la minimisation
de la puissance acoustique rayonnée sur une large bande fréquentielle revient & sa minimi-
sation au voisinage des résonances. Cette situation, dans laquelle la perturbation primaire
et les déformées engendrées par les actionneurs secondaires sont projetées dans leur quasi-
totalité sur le mode associé a cette résonance, et qui a été évoquée au chapitre 4, est
favorable a 'obtention d’une atténuation importante de la puissance acoustique rayonnée
a l'aide de peu d’unités, mais également a la robustesse de la méthode aux variations du

champ primaire.

Avec une pénalisation importante de l'effort de commande, la méthode tend vers une
stratégie classique d’amortissement actif. En revanche, pour une pénalisation faible, elle
permet, en garantissant une meilleure robustesse, de réaliser des attténuations de la puis-
sance acoustique rayonnée aux résonances de 10 dB supérieures a celles obtenues par la

réalisation d’amortissement actif.
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Figure 5.24 Atténuation de la puissance acoustique rayonnée (f = 344 Hz,
¢ =0, P;,. = 10 Pa) obtenue dans le cas 3 pour =5 x 107° (haut) et le cas 4
pour g = 1.3 x 10* (bas).
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CHAPITRE 6
RESULTATS EXPERIMENTAUX

Ce chapitre présente 'application expérimentale de la méthode des impédances mécaniques
virtuelles optimales. Deux campagnes expérimentales ont été menées au cours de ce tra-
vail de doctorat. Une premiére au Laboratoire de Mécanique et d’Acoustique de Marseille
(LMA), ayant pour but de confronter les résultats simulés avec des mesures expérimen-
tales dans un cas académique maitrisé. Une seconde, réalisée au Groupe d’Acoustique
de I’Université de Sherbrooke (GAUS) a permis de tester la méthode sur une structure
beaucoup plus proche de la problématique industrielle de la réduction de bruit dans une
cabine aéronautique. C’est au regard des conclusions tirées de la premiére campagne que
le protocole de la seconde a été décidé. De méme, c’est la compréhension des mécanismes
physiques, en particulier ceux intervenant dans la résolution du probléme de minimisation,
observés lors de la premiére campagne, qui a permis d’interpréter les résultats obtenus a
Iissue de la seconde. Ces deux expériences permettent également de considérer appli-
cation de la méthode des impédances mécaniques virtuelles optimales, d’une part a une
structure au comportement modale fortement marqué comme c’est le cas dans la majorité
des études présentant des stratégies ASAC, mais également & une structure plus amortie,

au comportement vibroacoustique plus complexe.

6.1 Plague mince simplement supportée

L’expérience décrite dans cette section a été réalisée au LMA dans le but de vérifier les
résultats issus des simulations numériques présentés au chapitre précédent. Entre autres,

les aspects suivants seront donc particuliérement étudiés :

- les résultats du controle optimal (commandes optimales, impédances mécaniques

virtuelles optimales, puissance injectée, ...).

- l'influence du paramétre de pénalisation de l'effort de controle sur les résultats du

controle optimal.
- la comparaison avec une stratégie classique d’amortissement actif.
- la robustesse de la méthode a une variation de I'angle d’incidence de 'onde plane

acoustique primaire.
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Les aspects liés a la convergence du controleur harmonique sont développés dans le contexte
de la seconde expérience, présentée a la section suivante. La premiére partie de cette section
est dédiée a la description du dispositif expérimental mis en place au LMA. Puis, une partie
est consacrée a la méthodologie envisagée, du processus d’identification des transferts a la
présentation des résultats. Comme pour les simulations théoriques, la premiére partie de
I’étude est réalisée pour un angle d’incidence fixé, qui est ensuite modifié¢ dans une seconde
partie afin de répondre & des questions de robustesse. Enfin, les conclusions issues de cette

premiére campagne expérimentale sont exposées.

6.1.1 Dispositif expérimental

Comme dans I’étude théorique, la structure controlée est une plaque mince rectangulaire,
d’aluminium, dont les caractéristiques mécaniques sont notées dans le Tableau 5.1. Une
méthode fréquemment utilisée au GAUS est employée afin d’approcher des conditions li-
mites d’appui simple : la plaque est montée sur des supports flexibles (languettes) le long
de ses bords. Ces supports sont eux-mémes fixées & un cadre rigide, ce qui empéche tout

déplacement transverse aux extrémités de la plaque mais permet sa rotation (Figure 6.1).

plaque

A

I
languette

systeme
de serrage

Figure 6.1 montage plaque en condition d’appui simple

Un guide d’onde acoustique de profondeur 15 cm est ajouté a la structure du coté de
I'espace recepteur afin d’améliorer I'estimation de la puissance acoustique rayonnée. Les
mesures intensimétriques sont réalisées a 1’aide d’une sonde pression-pression (Mini-sonde
intensimétrique!) sur une surface plane S a 13 ¢cm de la plaque a I’aide d’un robot également
équipé d’un vibromeétre laser a effet Doppler qui permet d’estimer la vitesse transverse de
la structure en face de chaque point du balayage intensimétrique (Figures 6.2 et 6.3). Un
caisson d’excitation acoustique, composé de 4 colonnes de 3 haut-parleurs Monacor (R)
SP-60 a été congu afin de réaliser I'excitation primaire. Le dispositif mis en place dans

le cadre de cette expérience revient en réalité a un dispositif de mesure de transparence

Thttp ://www.cttm-lemans.com/Les_ produits-16-135-fr-3.html
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acoustique mais présente ’énorme avantage de ne pas nécessiter de chambres réverbérante
et anéchoique couplées. En revanche, I’excitation primaire générée dans cette disposition
pourra difficilement étre considérée identique a4 une onde plane incidente comme ce qui a
été simulé en théorie. Cependant, un effet comparable est reproduit en introduisant un dé-
phasage entre les colonnes de haut-parleurs constituant le caisson d’excitation acoustique.
Un déphasage A correspondant a la formation de voies d'une onde plane d’incidence 6
est choisi en posant 7 = —#sin(@) avec d la distance entre chaque colonne de haut-
parleurs :

Ap=[le ™ e 7] (6.1)

. R 48 cm
caisson d'excitation B ..
acoustique A‘ ‘A :A
4 r. 18.3cm | 10 7}
actionneur inertiel | | Ly @ 127 om
accélérometre 5.8 cm b
e # ! 21cm
. haut-parleur 20.1cm @ !
(p,p) . o Sy
sonde % 24 cm @
intensimétrique

plaque

(a) (b)

Figure 6.2 Schéma du dispositif expérimental (a). Position des unités de
controle (b).

Trois unités de controle sont positionnées sur la plaque aux positions illustrées sur la Fi-
gure 6.2 de telle sorte que ni I'unité 1 ni I'unité 2 ne soit sur la ligne nodale d'un des
modes structuraux jusqu’a 600 Hz. Afin de traiter particuliérement les modes impairs-
impairs, 'unité 3 est disposée au centre de la plaque [6]. Chaque unité est composée d’un
actionneur inertiel Visaton (R) EX 60S et d'un accélérométre Bruel & Kjaer (R) 4397. Les
spécifications techniques de ces transducteurs sont présentées plus en détail dans ’Annexe
B.

La génération et I'acquisition des signaux ainsi que I'implantation du contréle sont effec-
tuées a l’aide d’un controleur temps-réel Opal-RT (R) dont la fréquence d’échantillonnage
est fixée a 40 kHz. En pratique, I'implantation du controle harmonique est basée sur la

méthode de 'enveloppe complexe décrite a la section 2.6 : des blocs de démodulation et
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Figure 6.3 Caisson d’excitation lors de sa fabrication (gauche). Dispositif ex-
périmental (droite).

de modulation extraient les enveloppes complexes des signaux mesurés et générent celles

de la perturbation primaire et des commandes envoyées aux actionneurs.

6.1.2 Meéthodologie

Différentes mesures préliminaires permettent de fixer les signaux d’excitation utilisés pour
réaliser les différentes identifications. Ces signaux sont composés d’une série de cinqg chirps
linéaires de 20 & 1000 Hz de deux secondes chacun. Ces mesures préliminaires permettent
également de fixer le nombre de points de mesures du balayage intensimétrique. Ainsi, un
premier maillage de S est effectué avec un maillage de 22 x 20 mm. Aprés vérification que
la puissance acoustique rayonnée calculée comme expliqué a la section 4.2.1 est identique
avec un maillage de 44 x 40 mm, ce dernier maillage est choisi dans la suite de la campagne
expérimentale et permet de travailler d’aprés 'Eq. (4.8) jusqu’a une fréquence maximale de
4000 Hz. Enfin, ces mesures préliminaires permettent de constater un pic de la transparence
acoustique qui ne correspond pas a une résonance de la structure (Figure 6.4). Il s’agit en
réalité d'un mode de cavité dont la résonance (= 360 Hz) est proche d'une des résonances
de la plaque (~ 340 Hz). L’ajout de volumes de laines de roche entre la surface des hauts
parleurs et la plaque permet de faire disparaitre cette résonance parasite, mais rend difficile
la mesure de pression acoustique dans ce volume.

Tous les transferts nécessaires au calcul du controle optimal présenté a la section 4.2.2 sont
ensuite identifiés sur la bande 20-1000 Hz. Il est donc possible de résoudre le probléme de
minimisation pour chaque fréquence de la gamme étudiée. Cependant, il est important de
souligner une fois de plus que le controleur mis en place est harmonique. Ainsi, pour vérifier

les résultats du calcul optimal sur toute une bande fréquentielle, il faudrait implanter
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Figure 6.4 Niveau de bruit mesuré par le microphone 1 de la sonde intensimé-
trique en un point quelconque du maillage pour une excitation de la colonne 2 de
haut-parleurs (gauche), avec ou sans traitement acoustique de la cavité (droite).

le controle fréquence par fréquence, ce qui est difficilement réalisable. LLa méthodologie

envisagée est donc la suivante :

1. Les prévisions issues du calcul optimal sont comparées a des mesures & une fréquence

fixée (cartographies intensimétriques, vibratoires, ..

).

2. Une fois que cette vérification a été effectuée, il est possible de raisonner a partir des

prévisions du calcul issues des prévisions large bande.

Vérification des prévisions du contréle optimal

L’objectif majeur de cette étape est donc de vérifier la validité des résultats prévus a

partir des identifications large bande. La commande u"’ est calculée a partir de 1'Eq.

(4.22). Puis, les différentes grandeurs mesurables sont simulées a partir des fonctions de

transferts, dans le cas o les commandes optimales sont envoyées aux actionneurs. Ces

prévisions sont ensuite confrontées aux cartographies mesurées lorsque la commande u

opt

est réellement envoyée aux actionneurs. C’est donc plutét le principe de superposition qui

est testé et ¢’est sa validation qui autorise le fait de travailler a posteriori avec les transferts

mesurés. En réalité, le controle fait intervenir trois fois ce principe :

- le champ primaire est la superposition des champ générés par les quatre colonnes de

haut-parleurs identifiées séparément.

- le champ secondaire est la superposition des champ générés par les trois actionneurs

inertiels.
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- le champ total est la superposition du champ primaire et du champ secondaire.

Cette superposition a été testée a la fréquence f = 340 Hz qui correspond & la résonance
du mode (3,1) de la plaque. Le calcul optimal a été calculé pour B = 1 x 1075, Les
cartographies d’intensité acoustique prévues et mesurées sont présentées sur la Figure 6.5.
Pour ce qui est du champ primaire et du champ secondaire simulés séparément, il y a
une bonne concordance entre la prévision et la mesure. Des différences apparaissent lors
de la superposition des champs primaire et secondaire. Dans la configuration étudiée, le
choix d’un paramétre de régularisation de 'effort de controle trés faible permet d’obtenir
une atténuation prévue de 45 dB pour une atténuation mesurée de 37 dB de la puissance
acoustique rayonnée. Cela résulte en un résidu intensimétrique quasiment nul et donc trés
sensible aux bruits parasites ou autres erreurs de mesure. Tout au long de I'étude théorique,
il a été souligné que la minimisation de la puissance acoustique rayonnée ne correspond pas
forcément & la minimisation de la vibration de la structure. En effet, la superposition des
champ primaire et secondaire est beaucoup plus facile a valider en observant la déformée
vibratoire de la plaque a f = 340 Hz (Figure 6.6). En conclusion, les validations effectuées
dans cette section a une fréquence permettent de justifier la présentation dans les sections

suivantes de résultats prévus a partir des transferts identifiés expérimentalement.

6.1.3 Résultats

[’amplitude du champ primaire a été choisie dans les simulations numériques afin de
correspondre & un niveau d’excitation comparable & celui fixé expérimentalement et le
déphasage entre les colonnes de haut-parleurs réglé d’aprés I'Eq. (6.1) pour correspondre
au mieux a une incidence d’onde plane de 6 = %. Alors que les résultats théoriques sont
exprimés directement sous la forme de grandeurs mécaniques (f, w, Z%"), en pratique ce
sont plutot les grandeurs électriques (u,y,Z") mesurables qui sont utilisées. De plus,
I’algorithme de controle de 'impédance mécanique locale (Etape 2) est exprimé a I'aide de
ces grandeurs. En rappelant que y est la tension mesurée aux bornes des accélérométres,
intégrée temporellement, et que la force exercée par les actionneurs sur la structure est
telle que f = Hy,u, il est possible de retrouver les grandeurs mécaniques associées aux
grandeurs électriques mesurées et d’exprimer Z2%" en fonction de Z°* (Eq. (4.4)). La valeur
du transfert Hy, entre la force exercée sur la structure en fonction de la commande envoyée
sur chaque actionneur est nécessaire. Ce transfert, représenté sur la Figure 6.7, est estimé
grace a une méthode présentée en Annexe B et qui a également permis de développer
une méthode d’estimation de la mobilité mécanique d’une structure au seul moyen d’un

actionneur inertiel. Les résultats de cette étude sont également présentés en Annexe B.
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Figure 6.5 Cartographies d’intensité acoustique prévues (gauche) et mesurées
(droite) liées au champ primaire (haut), secondaire (milieu) et total (bas) a
f = 340Hz, en kg.s—3

Comme dans I’étude théorique, le controle optimal est comparé avec une stratégie classique
d’amortissement actif. Le controle simulé & partir des données expérimentales consiste donc

en la génération d’'une commande qui vérifie :
u=—-Gy (6.2)

Comme il I'a déja été évoqué dans I'étude théorique, sans prise en compte du transfert
Hy,, 'impédance mécanique virtuelle locale imposée ne correspond pas purement a de
mortissement. méme qu ns 'étu éoriqu valeur du ré iti i-
I’amortissement. De méme que dans I’étude théo e, la valeur du réel positif g est cho
sie de telle sorte que les commandes envoyées aux actionneurs sont du méme ordre de
grandeur que pour le controle optimal. Conformément aux valeurs choisies en simulation,

les situations suivantes sont comparées :
- B=1x107% g=6.7 x 10° : pénalisation faible/amortissement fort.

- B=5x10"% g = 1.3 x 10* : pénalisation fort/amortissement faible.
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actionneur sur la structure et la tension appliquée a ses bornes.

Le choix de 8 # 0 a été fait pour considérer une faible pénalisation, contrairement au
cas théorique. Le calcul optimal étant réalisé & chaque fréquence, une valeur faible mais
non nulle de pénalisation permet d’obtenir des évolutions fréquentielles beaucoup moins
violentes des courbes tracées dans la suite. De maniére générale, une bonne concordance

avec les simulations numériques présentées au chapitre précédent est observée. De ce fait,
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seuls les résultats les plus pertinents sont présentés.

Lorsqu’une faible pénalisation de I'effort de controle est appliquée, le controle optimal
permet de prévoir une atténuation plus importante sur toute la bande fréquentielle consi-
dérée (Figure 6.8) qu’en appliquant de amortissement actif ce qui peut méme entrainer
une augmentation du niveau de bruit aux anti-résonances (Figure 6.9). Les cartographies
vibratoires (Figure 6.10) sont conformes a celles obtenues en simulations (Figure 5.5).
Comme en théorie, les valeurs des impédances mécaniques virtuelles optimales Z%* (cal-
culées d’aprés Z°P') présentent des variations importantes en fonction de la fréquence et
peuvent étre aussi bien a partie réelle positive que négative au voisinage des résonances
(Figure 6.11), ce qui permet une fois de plus de distinguer la méthode des impédances
mécaniques virtuelles optimales d’une stratégie d’amortissement actif dans la mesure ot
le controle optimal requiert parfois que de ’énergie soit injectée au systéme. Enfin, a la dif-
férence de 'amortissement actif, le controle optimal semble d’avantage minimiser le débit

volumique que I'énergie cinétique globale de la plaque (Figure 6.12).
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Figure 6.8 Controle optimal (3 = 1 x 107%) : puissance acoustique rayonnée
sans (trait pointillé) et avec contréle (trait plein) pour une bande fréquentielle
de 150 a 450 Hz (gauche) et 320 a 360 Hz (droite).

De la méme maniére que ce qui a été observé en théorie, le fait d’augmenter le paramétre
de pénalisation de 'effort de contréle S lors du calcul optimal tend a faire converger la
méthode des impédances mécaniques virtuelles optimales vers une stratégie équivalente a
de 'amortissement actif. Les résultats en terme d’atténuation de la puissance acoustique
rayonnée (Figures 6.13 et 6.14), de la modification de la vibration (Figure 6.15), de I’énergie
cinétique ou du débit volumique total de la structure (Figure 6.17) sont dans ce cas
trés proches pour les deux méthodes. De méme, les variations de Z%" au voisinage des

résonances correspondent a celles observées en théorie (Figure 5.16) : sur la résonance d’un
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Figure 6.9 Amortissement actif (g = 6.7 x 10%) : puissance acoustique rayonnée
sans (trait pointillé) et avec controle (trait plein) pour une bande fréquentielle
de 150 & 450 Hz (gauche) et 320 a 360 Hz (droite).
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Figure 6.10 Vitesses vibratoires de la plaque sans contrdle (gauche), avec
controle optimal pour 8 = 1 x 1076 (centre) et amortissement actif pour
g = 6.7 x 10° (droite) & f = 340 Hz.
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mode structurel, 'impédance virtuelle optimale est réelle positive (Figure 6.16). Sur cette
figure apparait également le fait que 'impédance mécanique virtuelle imposée lorsqu’une
méthode classique d’amortissement actif est mise en place avec un actionneur inertiel

commandé en tension n’est pas simplement une constante réelle positive.
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Figure 6.11 Controle optimal (3 = 1 x 107%) : partie réelle (haut) et imaginaire
(bas) des impédances mécaniques virtuelles optimales 3 = 1 x 1075 pour une
bande fréquentielle de 150 a 450 Hz (gauche) et 320 a 360 Hz (droite).
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Figure 6.12 Energie cinétique de la plaque (gauche) et débit volumique (droite)
sans controle (traits pointillés), avec controle optimal pour =1 x 107% (noir)
et amortissement actif pour g = 6.7 x 10° (gris).

6.1.4 Variations de I'angle d’'incidence du champ primaire

La valeur de I'angle d’incidence simulé ¢ est modifiée entre —% et T a l'aide de retards
introduits entre les colonnes de haut-parleurs (Eq. 6.1) et la situation sans controle est
comparée a quatre autres situations, comme dans le cas théorique : les impédances méca-
niques virtuelles optimales sont calculées et imposées pour tout 6 (cas 1), les commandes
optimales u"pt(%) sont envoyées aux actionneurs pour tout 6 (cas 2), les impédances vir-
tuelles Z°P/(%) sont imposées pour tout 6 (cas 3) et une stratégie d’amortissement actif

est mise en place (cas 4). Une fois de plus, les résultats obtenus a partir des données
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Figure 6.13 Controle optimal (8 = 5 x 107°) : puissance acoustique rayonnée
sans (trait pointillé) et avec controle (trait plein) pour une bande fréquentielle
de 150 & 450 Hz (gauche) et 320 a 360 Hz (droite).
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Figure 6.14 Amortissement actif (g = 1.3 x 10%) : puissance acoustique rayon-
née sans (trait pointillé) et avec controle (trait plein) pour une bande fréquen-
tielle de 150 a 450 Hz (gauche) et 320 a 360 Hz (droite).

expérimentales sont comparables & ceux simulés numériquement (Figure 6.18). A la fré-
quence f = 340 Hz, les courbes des puissances acoustiques rayonnées obtenues dans les
cas 1, 2 et 3 se croisent comme attendu au voisinage de ¢ = £. Sur une résonance et pour
une pénalisation faible, méme si la valeur des impédances mécaniques virtuelles optimales
varie avec 'angle d’incidence de I'onde primaire, le fait d’imposer la méme impédance
mécanique virtuelle pour tout 6 (cas 3) permet cependant d’obtenir une bonne atténua-
tion. [’augmentation de la pénalisation entraine une diminution de la performance mais
une augmentation de la robustesse en performance : la valeur des impédances mécaniques
virtuelles optimales varie beaucoup moins avec ’angle d’incidence de 'onde primaire et
les cas 2, 3 et 4 sont trés proches. Les résultats obtenus par la réalisation d’amortissement

actif concordent avec les simulations numériques et montrent I'intérét d’implanter les im-

360
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Figure 6.15 Vitesses vibratoires de la plaque sans controle (gauche), avec
controle optimal pour 3 = 5 x 107° (centre) et amortissement actif pour
g = 1.3 x 10* (droite) & f = 340 Hz.
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Figure 6.16 Controle optimal : partie réelle (gauche) et imaginaire (droite) des
impédances mécaniques virtuelles optimales pour 3 =5 x 107° (traits pleins) et
pour g = 1.3 x 10* (traits pointillés).

pédances mécaniques virtuelles optimales.

Les atténuations obtenues dans les cas 3 et 4 sont ensuite tracées pour une fréquence
entre 150 et 450 Hz (Figure 6.19) et les conclusions sont les mémes qu’en théorie : avec
pénalisation de D'effort de controle, les atténuations obtenues sont plus faibles et d’avan-
tages localisées autour des résonances. En revanche, les zones d’atténuation négative sont

moins nombreuses et les valeurs négatives moins importantes. De plus, méme avec une
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Figure 6.17 Energie cinétique de la plaque (gauche) et débit volumique (droite)
sans controle (traits pointillés), avec controle optimal pour 3 =5 x 107 (noir)
et amortissement actif pour g = 1.3 x 10* (gris).

pénalisation de 'effort de contréle trés faible, le voisinage d’un résonance reste une si-
tuation favorable & la robustesse en performance de la méthode & la variation de 'angle
d’incidence. Il est donc bien possible de conclure que la pénalisation de 'effort de controéle
entraine une perte de performance mais une augmentation de la robustesse en performance

du contréle mis en place.
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Figure 6.18 Puissance acoustique rayonnée (f = 340 Hz, ¢ =0, (8 =1x 1079,
g = 6.7 x 10°) (gauche), (8 =5 x 107%,g = 1.3 x 10%) (droite)) : sans controle
(trait pointillé), cas 1 (noir), cas 2 (gris foncé), cas 3 (gris clair), cas 4 (+).

6.1.5 Conclusion

Malgré des différences en terme d’excitation primaire, le dispositif expérimental détaillé
dans cette section constitue un montage relativement simple et moins cotiteux qu’une me-

sure de perte par transmission classique faisant intervenir deux chambres couplées, mais
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Figure 6.19 Atténuation de la puissance acoustique rayonnée (f = 340 Hz,
¢ =0, Pi,. = 10 Pa) obtenue dans le cas 3 pour 3 =1 x 107¢ (haut) et le cas 4
pour g = 6.7 x 10° (bas).

permet cependant une bonne concordance des résultats théoriques et mesurés dans le
cas d’'une plaque mince en appui simple. Toutes les tendances prévues par la simulation
du probléme vibroacoustique ont pu étre vérifiées en pratique. Tout d’abord, le controle
optimal permet d’obtenir une meilleure atténuation de la puissance acoustique rayonnée
qu'une stratégie classique d’amortissement actif : 'amortissement actif ne permet d’im-
poser qu'une impédance mécanique virtuelle résistive alors que la valeur des impédances
mécaniques virtuelles optimales correspond dans certains cas a de I'injection de I’énergie a
la structure. De méme, 'étude de la robustesse en performance de la méthode aux varia-
tions de I'angle d’incidence de I'onde primaire a permis de confirmer qu’au voisinage des

résonances de la structure, la valeur des impédances mécaniques virtuelles optimales varie
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Figure 6.20 Atténuation de la puissance acoustique rayonnée (f = 340 Hz,
¢ = 0, Pi,. = 10 Pa) obtenue dans le cas 3 pour 3 =5 x 107° (haut) et le cas 4
pour g = 1.3 x 10* (bas).

beaucoup moins en fonction de I'excitation primaire qu’hors résonance. Enfin, I'influence
du parameétre de pénalisation de l'effort de controle, a la fois sur la performance et la

robustesse en performance de la méthode a également pu étre validé expérimentalement.

De maniére plus générale, la mise en place de cette premiére campagne expérimentale et
la bonne concordance entre la théorie et les mesures dans ce cas académique permettent
surtout de considérer application de la méthode a une structure beaucoup plus complexe,

dont le comportement vibroacoustique est a priori inconnu.
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6.2 Panneau intérieur aéronautique

La premiére expérience a permis la validation du controle optimal en montrant, dans
le cas académique d’une plaque mince en appui simple, une bonne concordance entre la
théorie et les mesures. La problématique de la seconde campagne expérimentale, réalisée au
GAUS est différente. Il s’agit 1a de mettre en place la méthode des impédances mécaniques
virtuelles optimales dans une situation beaucoup plus proche de celle de la réduction de la
puissance acousitque rayonnée a I'intérieur d’une cabine aéronautique. Méme si le couplage
entre le rayonnement de la structure et les modes de cavité de la cabine, étudié¢ dans la
littérature par [62||43] n’est pas considéré ici, la structure controlée est bien un panneau

intérieur d’'une double paroi aéronautique.

11 est possible de relever les principales différences entre le comportement d’un tel panneau
et celui d’une plaque mince en aluminium comme celle considérée précédemment. Tout
d’abord, la courbure de la structure selon une de ses directions induit selon cette direction
une raideur a l'origine du décalage vers des fréquences plus hautes de la résonance de
certains des modes structuraux (lié a leur indice modal dans cette direction) [65][48].
De plus, le matériau dont est constitué le panneau est composite de type sandwich nid
d’abeille : un tel matériau combine une forte raideur pour une faible masse mais est

également bien plus amorti qu'une plaque d’aluminium.

Mises a part ces généralités, c’est I'application de la méthode des impédances mécaniques
virtuelles optimales & une structure inconnue qui est testée au cours de cette expérience a
I’aide d’un dispositif classique de mesure de transparence acoustique. Ainsi, cette section
présente, pour une excitation harmonique, les résultats du calcul optimal (étape 1) mais
également du controle centralisé ou décentralisé des impédances mécaniques virtuelles
optimales (étape 2). Enfin, la robustesse de la méthode a des variations du champ primaire

est étudiée.

6.2.1 Dispositif expérimental

La structure controlée est donc le panneau intérieur d’une double paroi aéronautique
(trimpanel) fourni par Bombardier Aerospace, en matériau composite de type sandwich
nid d’abeille comme schématisé sur la Figure 6.21. Ses caractéristiques mécaniques sont
notées dans le Tableau 6.1. Il est courbé dans le sens de sa hauteur avec un rayon de
courbure de 0.9 m, et composé d’un hublot. Il a été monté sur sa hauteur entre les chambres

réverbérantes et anéchoiques du GAUS de telle sorte que les conditions limites réalisées
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approchent une condition d’encastrement (Figure 6.22). Le volet du hublot a été démonté
afin d’éviter le bruit de "rattle" (grésillement dii a 'entrechoquement de certaines parties
du volet). I’étanchéité acoustique du hublot a été assurée en jointant la plaque de plexiglas
constituant le hublot. Dans cette campagne expérimentale, le panneau est considéré comme
une structure rayonnante dans son ensemble, a laquelle on souhaite appliquer la méthode
des impédances mécaniques virtuelles optimales. Ainsi, une couche d’isolant acoustique a
été ajoutée (Figure 6.23) sur le hublot afin que toute la transmission acoustique a travers

le panneau ne soit pas exclusivement due a ce dernier.

peau

liaison adhésive

nid d'abeille

Figure 6.21 Schéma d’un matériau composite type nid d’abeille [49].

Le champ primaire est généré a I'aide d’une seule source JBL (R) EON 15 disposée dans
la chambre réverbérante (Figure 6.22). Les mesures intensimétriques sont réalisées a 'aide
d’une sonde pression-pression B&K 4181 déplacée au moyen d’un robot sur une surface
plane S située a 10 cm de la paroi de la chambre anéchoique. Des premiéres mesures
effectuées pour un maillage de S de 10x10 cm permettent de choisir dans la suite de I’étude
un maillage de 20x20 ¢cm (7x7 points de mesure), ce qui autorise une bonne estimation
du rayonnement jusqu’a une fréquence f = 850 Hz selon I'Eq. (4.8). Un vibrométre laser a
balayage a effet Doppler Polytech (R) est également disposé dans la chambre anéchoique
afin de réaliser des cartographies vibratoires de la structure controlée. La génération et
I’acquisition des signaux ainsi que I'implantation du controle sont effectuées a 1'aide d'un

controleur temps-réel Opal-RT (R) dont la fréquence d’échantillonnage est fixée a 20 kHz.

Cing unités de controle sont positionnées sur le panneau (Fig. 6.23) Chaque unité est
composée d'un actionneur inertiel Dayton Audio DAEX 32, dont les spécifications sont
présentées dans le tableau 6.2 et d’un accéléromeétre B&K 4397. 11 est possible, pour choisir
leur position, de s’appuyer sur des mesures vibratoires du panneau soumis au champ
primaire seul. Cependant, compte-tenu de la complexité des transferts vibratoires a partir

de f = 200 Hz et vu la masse non négligeable des actionneurs (5 x 0.12 kg) par rapport a
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Paramétre Notation Valeur Unité
Longueur L, 0.96 m
Largeur L, 1.1 m
Rayon de courbure R 0.9 m
Peau
Epaisseur hy 0.508 mm
Masse volumique pr 1906  kgm™3
Coefficient de Poisson vy 0.141
Module d’Young Ey 23.6 10° Pa
Nid d’abeille
Epaisseur h 6.35 mm
Module d"Young E, 103 Pa
E2 103 Pa
E; 138107 Pa
Masse volumique ) 48 kgm™3
Coefficient de poisson 21 0.45
Vo 0.01

Tableau 6.1 Paramétres physiques du trim panel en composite

Figure 6.22 Dispositifs pour les mesures intensimétriques et vibratoires coté
chambre anéchoique (gauche) et source primaire coté chambre réverbérante
(droite).

celle du panneau (3.7 kg), les positions "idéales" pour le panneau non-instrumenté ne sont
pas forcément idéales lorsque les actionneurs inertiels sont fixés. Une "équi-répartition”

des unités de controle est préférée.
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Parameter Notation Value Unit
Résistance dc R, 3.36 Q
Inductance bobine L, 0.05 mH
Facteur de Force Bl 4.4 NA-!
Masse mobile M, 0.105 kg
Résistance mécanique R, 0.31 Nm™!s
Raideur de suspension K, 14.210° Nm™!

Tableau 6.2 Paramétres d’un actionneur de type Dayton Audio DAEX32

Figure 6.23 Panneau instrumenté avec les actionneurs inertiels co6té chambre
réverbérante (gauche) et avec les accélérométres coté chambre anéchoique
(droite).

6.2.2 Mesures préliminaires

La méthodologie et les résultats présentés dans la suite de cette étude expérimentale sont
la conséquence directe de mesures préliminaires dont les conclusions sont résumées dans
cette partie. Parmi ces mesures préliminaires, un dispositif de mesure de perte par trans-
mission a été mis en place via un analyseur Pulse (R) multicanaux. La mesure de TL
(Transmission Loss) permet de constater que le trim panel est assez fortement amorti (Fi-
gure 6.24). Des mesures locales de I'impédance mécanique ont également été réalisées en 2
positions (Figure 6.25) : au-dela de 500 Hz, la structure n’a plus du tout un comportement
modal. Cette mesure permet également de vérifier que les pics observés entre 100 et 500
Hz sur la courbe de TL ne sont pas seulement dus au comportement modal de la chambre
réverbérante dont la fréquence de Schroeder est estimée autour de 250 Hz. A lissue de ces
mesures préliminaires, la décision est prise de réaliser les deux étapes de la méthode des
impédances mécaniques virtuelles optimales a la fréquence fy = 363.2 Hz, supérieure a la
fréquence de Schroeder et & laquelle le comportement du panneau est relativement mo-

dal. Cette fréquence correspond également a un léger pic de cohérence dans les transferts
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acoustiques et vibratoires.
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Figure 6.24 Mesure de transmission acoustique du panneau intérieur aéronau-
tique.
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Figure 6.25 Mobilité mécanique de la structure aux positions des unités 1 et
2.
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Identification

Comme dans le cas de la plaque en appui simple, les identifications de différents transferts
sont nécessaires au calcul des impédances mécaniques virtuelles optimales. Une identi-
fication large-bande est envisagée dans un premier temps. La différence majeure avec
Pexpérience précédente est que ’établissement d’'un champ diffus dans la chambre réver-
bérante impose une durée d’identification relativement longue. Ainsi, en utilisant comme
signal d’excitation un bruit blanc filtré de 50 Hz a 2000 Hz, la durée minimale requise
est de deux minutes pour une identification garantissant une bonne répétabilité et une
bonne cohérence du transfert entre la commande envoyée a la source de bruit primaire
et la pression mesurée par la sonde intensimétrique en chaque point du maillage de S.
De plus, une légére variation temporelle de ce transfert est observée de telle sorte qu'une
réidentification quotidienne est nécessaire a une bonne concordance entre les prévisions du

controle et les cartographies intensimétriques effectivement mesurées.

Compte tenu de ces difficultés, la décision est prise de mesurer directement les valeurs des
matrices Hy, Hy, pp, Pv, H et d (voir chapitre 4) pour f = f; en utilisant la méthode de
Ienveloppe complexe. Un sinus a la fréquence fy est généré pendant 5 secondes et une
moyenne temporelle de 'enveloppe complexe du signal mesuré est alors effectuée sur les
3 derniéres secondes. Le gain de temps par rapport a une identification des transferts en
large-bande permet d’avoir un suivi régulier des transferts et confronter systématiquement

prévisions et mesures.

6.2.3 Résultats

Etape 1 : calcul optimal

Dans un premier temps, la source primaire est placée en position P; selon l'orientation
schématisée sur la Figure 6.26. Le niveau du bruit primaire harmonique mesuré dans la
chambre réverbérante a 'aide d’un microphone en rotation est de 96.7 dB. Les identifica-
tions harmoniques & f = f; des transferts des excitations primaires et secondaires vers le
doublet microphonique de la sonde intensimétrique permettent de calculer u®?*(P;) d’aprés
les calculs présentés a la section 4.2. En mesurant les transferts des champs primaires et
secondaires vers les cinq accélérométres, il est ensuite possible de calculer Z°P'(Py) puis
ZoP'(Py). En ne considérant pas de pénalisation de l'effort de controle (5—0), une atté-

nuation de la puissance acoustique rayonnée de 10.8 dB est prédite (Figure 6.27) pour des
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Figure 6.26 Schéma du dispositif expérimental pour I'application de la méthode
des impédances mécaniques virtuelles a un panneau aéronautique.

tensions optimales a envoyer aux actionneurs inertiels u’*(P;) d’amplitudes parfaitement
réalisables (voir Tableau 6.1). Sur une structure déja bien amortie comme celle considérée
ici, la valeur des impédances mécaniques virtuelles optimales Z°*(Py) est a partie réelle
négative sur toutes les unités de controle : la stratégie mise en place ne correspond pas a
de "absorption mais bien a de I'injection d’énergie a la structure et se dissocie bien d’une

stratégie classique d’amortissement actif.

mesure sans controle (W=70.2 dB) révision avec controle (W=59.4 dB)
1.2; B

1.0!

|
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Figure 6.27 Cartographie intensimétrique & f = 363.2 Hz pour la source pri-
maire en position P; : sans controle (gauche) et prévue par le calcul optimal
(droite).

Meéme si I'atténuation prévue est supérieure a 10 dB, il est intéressant de noter que le calcul
optimal a été réalisé sans pénalisation de I'effort de controle. La seule chose qui pourrait

permettre, pour une méme position de la source primaire et le méme nombre d’unités de
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Z7'(P) (Nan™hs) [u?*(P)] (V) [u"(P)] (V)
Unité 1 | (—3.7230 + 0.72155) x 103 0.23 0.07
Unité 2 | (—4.2635 + 1.53155) x 103 0.21 0.06
Unité 3 | (—1.6773 + 0.48645) x 103 0.26 0.06
Unité 4 | (—7.0630 — 5.69995) x 10° 0.38 0.09
Unité 5 | (—1.3417 — 2.61955) x 103 0.11 0.13

Tableau 6.3 impédances mécaniques virtuelles optimales, commandes opti-
males et commandes aprés convergence du réjecteur harmonique, & f = 363.2
Hz pour la source primaire en position P;.

controle, une meilleure atténuation, serait de mieux positionner les unités de controle. S’il
n’est pas possible de faire ce type de prévision sans faire des mesures supplémentaires, il
est en revanche possible d’étudier 'influence de la position de chacune des unités sur le
résultat du controle optimal. Pour cela, Patténuation ou SPR (Sound Power Reduction)
optimale prédite pour chaque combinaison possible d’unités (de 1 a 5) est simulée pour
£ = 0 (Figure 6.28). La premiére chose a noter est qu’il n’y a aucune combinaison de moins
de cinq unités qui permet une atténuation aussi élevée que celle obtenue avec cing unités.
En moyenne, le fait d’ajouter une unité a la structure permet de réaliser une atténuation
supplémentaire d’environ 2 dB. Les unités 1,2 et 5 semblent mieux positionnées que les
unités 3 et 4. Cependant, certaines combinaisons faisant intervenir ces unités permettent

d’obtenir de bonnes atténuations.

Une des explications possibles & ce type de résultat est liée & la complexité de la défor-
mée vibratoire et de I'intensité acoustique en champ proche engendrées par I’excitation
primaire. Cette problématique a été évoquée a la section 4.2 : I'espace des champs que
peuvent générer les sources secondaires a un rang trop faible par rapport a celui crée par
le champ primaire, méme si les actionneurs inertiels entre eux n’ont pas du tout le méme
effet en terme de rayonnement acoustique (Figure 6.29). Le probléme auquel se heurte le
controle optimal n’est pas un probléme d’amplitude mais bien de complexité du champ
secondaire optimal & générer. Ainsi, méme si l'effet n’est pas additif, 'augmentation du
nombre d’unités de controle, dans la mesure ou elle permet de construire un champ se-
condaire plus complexe, entraine également une hausse de I'atténuation optimale de la

puissance acoustique rayonnée.
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Cette observation permet de bien comprendre la différence fondamentale avec le cas parti-
culier du controle optimal d une structure simple peu amortie au voisinage d’une résonance.
Dans la situation étudiée ici, les excitations primaires et secondaires ne sont plus projetées
dans leur quasi-totalité sur la méme déformée vibratoire. Un seul actionneur n’est alors
plus nécessairement suffisant pour réaliser le champ intensimétrique secondaire qui permet

d’annuler la puissance acoustique rayonnée par la structure.

[’amortissement important du panneau aéronautique a également un effet sur la valeur
de I'impédance mécanique virtuelle optimale. Ainsi, il est logique de s’attendre a ce que la
stratégie de controle optimale se dissocie fortement d'une stratégie d’amortissement actif.
L’injection d’énergie est nécessaire pour que le controle ait un effet global sur la structure.
Le contréle optimal est comparé avec un réjecteur harmonique, mis en place sur les 5 unités
d’aprés le schéma présenté la Figure 3.2 (a). Les amplitudes des commandes aprés conver-
gence u’% sont beaucoup plus faibles que les commandes optimales (Tableau 6.3) : Ieffet
sur le rayonnement acoustique est négligeable et 'atténuation de la puissance rayonnée
est nulle. De la méme maniére, en mettant en place une stratégie d’amortissement actif,
il est impossible d’avoir un effet global sur la structure. Les cartographies vibratoires du
panneau avec et sans controle (Figure 6.30) permettent de constater que le controle tend
a augmenter la complexité de la déformée vibratoire de la structure mais également son
niveau. L’énergie cinétique du panneau est calculée & partir des mesures (Tableau 6.4).
Si le réjecteur harmonique, en bloquant localement le panneau, entraine une légére aug-
mentation de son énergie cinétique, 'augmentation importante de I’énergie cinétique en
mettant en place le controle optimal prouve que la stratégie implantée correspond bien a

de I'injection d’énergie.

Figure 6.30 Cartographie vibratoire a f = 363.2 Hz pour la source primaire en
position P; sans controle (gauche) et prévue par le controle optimal (droite).
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‘ sans controle controle optimal réjecteur

E. (J) 1.56 x 107° 2.1 % 1078 2.54 x 107

Tableau 6.4 Energies cinétiques du panneau a f = 363.2 Hz pour la source
primaire en position P;.

Etape 2 : controle de I'impédance mécanique virtuelle

Une fois la valeur des impédances mécaniques virtuelles optimales calculée, elle est implan-
tée au moyen du controleur harmonique décrit aux chapitres pécédents et dont 1’équation

est rappelée :
dU(t)
dt

Dans un premier temps, c’est un controleur centralisé qui est mis en place et la matrice

= —uC(U(t) + Z2Y (1)) (6:3)

de compensation est choisie telle que C = (I;+ Z°P'(P;)H) ™. Cette approche permet une
convergence trés directe : sur la Figure 6.31 (droite) sont tracées les trajectoires des com-
mandes lors de la convergence en centralisé (bleu). La convergence se faisant selon 'Eq.
6.3, c’est bien la convergence des commandes et non des impédances mécaniques virtuelles
qu’il est pertinent d’observer. Cela permet de plus de s’assurer qu’il n’y a aucun dépasse-
ment, trop important des commandes envoyées aux actionneurs inertiels. La cartographie
d’intensité acoustique obtenue aprés convergence (Figure 6.32 gauche) est bien conforme a

la prévision (Figure 6.27 droite). Dans ce cas, les valeurs propres de C sont les suivantes :
AMC) =1[4.23-3.07j , —2.20+2.205 , 0.98 —0.775 , 0.03 —0.855 , —0.48 + 1.4075] (6.4)

Deux de ces valeurs propres sont a partie réelle négative : le compensateur équivalent est

instable d’apreés la section (4.3.4).

Afin de mettre en place un controleur décentralisé, une matrice de compensation C diago-
nale est alors calculée d’aprés la méthode proposée a la section 4.3, en choisissant n¢ = 3, ce
qui correspond & un échantillonnage trés faible de I'espace des valeurs possible des parties

32%% = 59049 matrices diago-

réelles et imaginaires de chaque terme diagonal. Parmi les
nales générées, la matrice C choisie est celle qui permet de modifier les valeurs propres
A; du systéme en boucle ouverte de telle sorte que la convergence réponde le mieux aux
critéres de vitesse et d’amortissement (Figure 6.31 gauche). La matrice C obtenue est ex-
primée a 'Eq. (6.5). Un de ses termes est a partie réelle négative : sur l'unité 5, le controle
implanté correspond a un compensateur bande étroite instable. La stabilité n’est garantie

que lorsque le systéme est bouclé. Ce type de compensateur se démarque des controleurs
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résonants, stables, qui sont classiquement implanté pour réaliser de ’amortissement actif.
Le calcul des valeurs propres de C dans le cas centralisé permet ici de vérifier que le ca-
ractére instable du compensateur équivalent dans le cas décentralisé n’est pas uniquement

di a l'algorithme de recherche de C diagonale proposé dans cette étude.

1.22 — 0.725 0 0 0 0
0 0.41 — 0.24; 0 0 0

C= 0 0 0.41 — 0.24; 0 0 (6.5)
0 0 0 0.24 +0.415 0
0 0 0 0 —0.41 + 0.24;

Pour une matrice de compensation de dimension 5 comme c’est le cas ici, le temps de calcul
important oblige a se limiter a une valeur faible du paramétre n¢. En augmentant la valeur
de n¢, il serait possible d’optimiser le choix de la matrice de compensation afin de garantir
une meilleure vitesse et un meilleur amortissement de la convergence des commandes (Fi-
gure 6.31 droite). Aprés convergence, ces commandes sont légérement différentes de celles
obtenues en centralisé. C’est une conséquence de la variation du champ primaire diffus
dans la chambre réverbérante. En garantissant la relation u = —Z%"(P;)y a lissue de sa
convergence, les commandes obtenues peuvent légérement différer de u”'(P;). Cette va-
riation apparait également sur le rayonnement acoustique (Figure 6.32 droite). Méme si ce
dernier n’est pas parfaitement identique a celui prédit, ’atténuation réalisée est cependant
équivalente (=~ 10 dB).
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Figure 6.31 Choix de la matrice de compensation diagonale (gauche) et conver-
gence des commandes pour le controle centralisé : bleu et décentralisé : rouge
(droite).
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mesure avec controle mesure avec controle

centralisé (W=60.7 dB) décentralisé (W=61.1 dB)

.0 45 .
0 0.2 0.4 06 08 1.0 12 0.0 02 04 06 0.8 1.0 12

Figure 6.32 Cartographie intensimétrique & f = 363.2 Hz pour la source pri-
maire en position P; aprés convergence du controle centralisé (gauche) et décen-
tralisé (droite).

45

Robustesse de la méthode

La source de bruit primaire est ensuite déplacée en P, (Fig. 6.26). Dans le but d’étudier la
robustesse de la méthode des impédances mécaniques virtuelles optimales, les impédances
virtuelles Z°P*( P;) sont imposées au moyen d’un controleur centralisé. La cartographie in-
tensimétrique associée au champ primaire est également mesurée de telle sorte qu’il est
possible de comparer prévision et mesure aprés convergence du controle (Figure 6.33).
L’atténuation obtenue est négative : Le fait d’imposer Z°'(P;) alors que la source pri-
maire est en P;, entraine I'augmentation de la puissance acoustique rayonnée de 3 dB.
La méme conclusion est obtenue lorsque la source est positionnée en position Ps : une
augmentation de la puissance acoustique rayonnée de 2 dB est observée lorsque ZP'(P)
est imposé (Figure 6.34). La faible robustesse observée peut étre expliquée en partie par
la grande différence qu’il existe en terme d’intensité acoustique générée par le champ pri-

maire selon que la source est position P, P, ou P;.

(W=73.7 dB) 1grévision avec controle (W=76.6 dB) , mesure avec contréle (W=76.5 dB)
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Figure 6.33 Cartographie intensimétrique & f = 363.2 Hz pour la source pri-
maire en position P, sans controle (gauche), avec prévision (centre) et mesure
(droite) avec controle en imposant Z°'(P1)
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,,,mesure sans contréle (W=69 dB)

1prévision avec contréle (W=70.9 dB) ; mesure avec contrdle (W=71 dB)
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Figure 6.34 Cartographie intensimétrique a f = 363.2 Hz pour la source pri-
maire en position Pj sans controle (gauche), avec prévision (centre) et mesure
(droite) avec controle en imposant Z°P'(P1)

La bonne concordance entre prévisions et mesures autorise cependant une extrapolation
des résultats présentés sur les Figures 6.29 et 6.30. Les atténuations prédites lorsque la
source primaire est localisée a la position F; lors de I'étape 1 et en position P; pour
1,7 = 1,2, 3, sont reportées dans le Tableau 6.5 dont la premiére colonne correspond aux
résultats des Figures 6.29 et 6.30. Si les termes diagonaux (¢ = j) sont bien positifs, plu-
sieurs termes non-diagonaux sont négatifs, ce qui signifie que le contréle n’est pas robuste.
Ces résultats sont obtenus pour un calcul optimal sans pénalisation de I'effort de controéle
(6 =0). Le méme tableau (Tableau 6.6) est tracé en ajoutant une pénalisation de I'effort
de controle dans le calcul (8 = 107%). Comme prévu d’aprés les conclusions de I'expérience
réalisée au LMA, une perte de performance est observée : les termes diagonaux sont plus
faibles que sans pénalisation. De plus, le nombre de termes négatifs a diminué : il semble
que, comme pour les résultats obtenues sur la plaque d’aluminium, la pénalisation de 1’ef-
fort de controle améliore la robustesse de la méthode. Enfin, il est possible de supposer
que la position et I'orientation de la source primaire en Pj, plus proche du panneau, soit
a l'origine d’un champ primaire plus différent que ceux générés en P; et Ps, et explique le
fait que les atténuations calculées aux coordonnées (3,1), (3,2), (1,3), (2,3) des Tableaux

6.5 et 6.6 sont plus faibles que les autres.

position de la source primaire a 1’étape 1
Py Py Py
position de la P 10.7 dB 2.5 dB 0.6 dB
source primaire P -2.9 dB 8.2 dB -1.3 dB
a 'étape 2 Ps -1.9 dB -1.6 dB 4.7 dB

Tableau 6.5 Prévision des atténuations obtenues en fonction de la position de
la source primaire a I'étape 1 et 2 a f = 363.2Hz et pour 5 = 0.
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position de la source primaire & 1'étape 1
P P Ps
position de la P 5.4 dB 2.4 dB 1.0 dB
source primaire b 2.7 dB 4.9 dB 1.0 dB
a létape 2 Ps -0.4 dB -0.8 dB 2.5 dB

Tableau 6.6 Prévision des atténuations obtenues en fonction de la position de
la source primaire & I'étape 1 et 2 & f = 363.2Hz et pour S = 1076.

6.2.4 Conclusion

Les résultats présentés dans la section précédente montrent que la méthode des impé-
dances mécaniques virtuelles optimales fonctionne sur une structure composite fortement
amortie. Les calculs réalisés a I'issue de 'étape d’identification, et vérifiés par des mesures,
permettent de tirer différentes conclusions. Premiérement, la régle générale en controle
actif qui veut que le nombre d’actionneurs secondaires nécessaires & réaliser une bonne
atténuation soit directement lié au nombre de degrés de libertés du systéme semble ici
vérifiée. Le fort amortissement et la complexité de la structure aéronautique nécessitent
I'utilisation de nombreuses unités de controle. De plus, sur une structure amortie natu-
rellement, l'injection d’énergie semble indispensable afin d’avoir un effet de réduction du
rayonnement acoustique. Il est intéressant de mettre en avant cette conclusion dans la
mesure ol la grande majorité des études de controle actif vibroacoustique décentralisé
s’'intéresse au cas particulier de la réalisation d’amortissement actif sur une structure peu
amortie. Une telle stratégie est totalement inefficace dans le cas d’un panneau compo-
site comme celui étudié ici. De plus, il a été montré que 'implantation d’une impédance
mécanique virtuelle active peut nécessiter la mise en place d’'un compensateur équivalent

instable, ce qui justifie dans ce cas l'utilisation du controleur développé dans cette étude.

La variation de la position et de l'orientation de la source de bruit primaire a permis
de confirmer que la robustesse en performance du contréle par rapport a la perturbation
primaire est directement liée au nombre de degrés de libertés du systéme. De plus, 'ajout

dans la fonction de cotit d’'un terme de pénalisation de l'effort de controle a bien 'effet
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attendu de diminuer la performance du controle tout en augmentant sa robustesse en per-

formance.

Un autre aspect de la méthode testé dans cette expérience était la mise en place du contro-
leur décentralisé d’impédances mécaniques virtuelles. L’algorithme proposé afin de choisir
une matrice de compensation diagonale, méme §’il pourrait étre optimisé, a I'avantage
d’étre fondé sur des principes analogues aux méthodes de placement de poles et d’anti-
ciper la vitesse de la convergence en calculant les valeurs propres du systéme en boucle

ouverte.

Enfin, la bonne connaissance des phénomeénes physiques intervenant dans le fonctionne-
ment de 'actionneur inertiel permet de le considérer comme sensori actuateur : en le
commandant en courant et en mesurant la tension a ces bornes (ou l'inverse), il est pos-
sible d’estimer la vitesse locale de la plaque d’aprés les équations présentées en Annexe B.
LLa comparaison de la mise en place de la méthode des impédances mécaniques virtuelles
optimales au moyen de deux unités composées soit d’un actionneur inertiel et d’accéléro-
métre, soit d'un actionneur inertiel utilisé en sensori actuateur est présenté en Annexe D

pour le méme dispositif que celui considéré au GAUS et décrit dans la section précédente.



118 CHAPITRE 6. RESULTATS EXPERIMENTAUX



CHAPITRE 7

CONCLUSIONS

7.1 Résultats principaux

Résolution du probéme d’optimisation

Le probléme d’optimisation associé a la minimisation de la puissance acoustique rayonnée
a été exprimé de différentes maniéres. D’une part, I’expression de la fonction de cott sous
la forme de la somme des modes structuraux a permis de décomposer les mécanismes
intervenant aux différentes étapes de la résolution et d’interpréter le probléme en terme
de degrés de liberté. D’autre part, son expression a 'aide de grandeurs mesurables rend

possible sa mise pratique sur n’importe quel type de structure.
Controdle décentralisé de I'impédance mécanique locale

Afin d’imposer les impédances mécaniques virtuelles optimales calculées a I'issue de la pre-
miére étape de la méthode, et qui sont des complexes quelconques qui peuvent étre aussi
bien & partie réelle positive que négative, un controleur harmonique basé sur le concept des
enveloppes complexes est implanté. Un algorithme permettant de sélectionner un contro-
leur diagonal, s’appuyant sur la localisation des valeurs propres du systéme bouclé, a été
développé dans l'optique de réaliser le controle décentralisé de I'impédance mécanique
locale lors de la deuxiéme étape de la méthode. Dans certains cas, il a été observé que
le compensateur équivalent implanté est instable, sa stabilité n’étant alors garantie que
lorsque le systéme est bouclé. Il est important de noter que ce genre de compensateur
instable est distinct des résonateurs stables généralement implantés lorsqu’est réalisé de

I’amortissement actif.

Meéthode des impédances mécaniques virtuelles optimales sur une structure

peu amortie

La méthode des impédances mécaniques virtuelles optimales a été appliquée au cas d’une
structure peu amortie et la comparaison avec une stratégie classique d’amortissement actif
a été faite aussi bien sous la forme de simulations numériques que de mesures expérimen-

tales. Sans pénalisation de l'effort de controle, I'atténuation de la puissance acoustique
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rayonnée obtenue sur les résonances peut aller jusqu’a 40 dB et est supérieure a celle obte-
nue avec de 'amortissement actif réglé pour que les commandes envoyées aux actionneurs
soient de méme amplitude. Les impédances mécaniques virtuelles optimales ne sont en
effet pas uniquement dissipatives et peuvent méme correspondre a de l'injection d’énergie
a la structure. La stratégie mise en place tend alors plutét a minimiser le débit volumique
total de la structure que son énergie cinétique, comme c’est le cas pour de I'amortissement
actif. Alors que dans ce cas les deux stratégies sont bien distinctes, les résultats obtenus en
ajoutant une pénalisation de I'effort de controle dans la fonction de cotit sont sensiblement
identiques & de I'amortissement actif. Avec ou sans pénalisation, la méthode est robuste
par rapport aux variations de I'angle d’incidence du champ primaire. Le contréle d'une
structure peu amortie est particuliérement favorable dans la mesure o aux résonances,
le champ primaire comme les champ secondaires générés par chacun des actionneur se
projettent dans leur intégralité sur une seule déformée vibratoire : celle du mode associé
a la résonance. Il est alors facile de générer le champ secondaire qui annule la puissance

acoustique rayonnée.

Méthode des impédances mécaniques virtuelles optimales sur une structure

amortie

Sur une structure fortement amortie, la réalisation d’amortissement actif est inutile. La gé-
nération d’un effet global sur la structure requiert I'injection d’énergie localement. Contrai-
rement au cas peu amortie, tout ne se projette pas sur un mode et il est beaucoup plus
difficile de reconstruire le champ primaire a 'aide des actionneurs secondaires. Une telle
situation peut donc requérir de nombreuses unités de controle. Une atténuation de 10 dB
de la puissance acoustique rayonnée est obtenue avec 5 unités. Pour les mémes raisons que
celles qui viennent d’étre évoquées, le controle est beaucoup moins robuste en performance
aux variations du champ primaire que sur une structure peu amortie. La pénalisation de
I’effort de controle permet alors d’augmenter cette robustesse mais en baissant la perfor-

mance de la méthode.

7.2 Perspectives

Outre le perfectionnement de différents outils décrits dans ce mémoire, il est possible de

citer différentes perspectives potentielles a ce travail de recherche.

La premiére perspective qui vient a Uesprit est ’étude du passage du cas harmonique

considéré dans ce travail, a un controle large-bande. Si la mise en place d’un controle multi-
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harmoniques est directement envisageable, I'implantation d’un controleur large bande est
plus problématique. Le probléme de minimisation étant résolu a chaque fréquence, la fa-
brication d’un filtre dans le domaine temporel et la mise en place d'un controle large bande
risque de nécessiter un filtre non causal d’une part, ¢’est-a-dire dont la réponse impulsion-
nelle n’est pas nulle pour les temps négatifs et trés longue d’autre part. Il existe cependant

certaines méthodes pour approcher ces réponses par des filtres causaux.

Il a été évoqué que l'algorithme de calcul de la matrice de compensation diagonale pour
I'implantation du contrble décentralisé reste & perfectionner. Il pourrait étre intéressant
de pousser ’analyse théorique afin d’exprimer directement les valeurs de cette matrice en
fonction de celles du transfert entre actionneurs et capteurs vibratoires et des impédances
virtuelles optimales. Les quelques tests effectués sur cet algorithme poussent & penser
qu’avec un maillage dense de I'espace des complexes de dimension (n¢)*" il est possible
de trouver une matrice de compensation diagonale qui garantit une convergence aussi ra-

pide et amortie qu’avec une matrice pleine.

La faible robustesse en performance de la méthode des impédances mécaniques virtuelles
optimales aux variations du champ primaire sur une structure fortement amortie a été évo-
quée. L’intérét de la pénalisation de 'effort de controle a également été souligné. Méme
si cet effet est tout a fait logique, la pénalisation uniforme choisie dans le cadre de cette
étude n’est pas directement liée a cette problématique. La perspective sans doute la plus
intéressante de ce travail serait de déterminer quel type de pénalisation permet de pondé-
rer la fonction de cotlt associée au probléme de minimisation avec un terme directement
lié & la robustesse en performance. Une possibilité a tester serait alors de projeter tous
les champs primaires possibles sur I'espace formé par les champs secondaires générés par
chaque actionneur. En définissant la partie commune de toutes ces projections et en pon-
dérant la fonction de cotit par la commande optimale qui minimise la puissance acoustique
rayonnée par la structure soumise a ce champ, la pénalisation du contréle ne se ferait plus

par rapport a une commande nulle mais par rapport a une commande optimale robuste.
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ANNEXE A

Prise en compte du couplage passif d'un ac-
tionneur sur une structure

Dans la modélisation présentée au chapitre 3, le couplage passif des actionneurs sur la
structure a été négligé. Si cette approximation est justifiable pour les actionneurs piézo-
électriques considérés, elle I'est moins pour les actionneurs inertiels qui sont plus lourds.
Afin de pouvoir tenir compte de cet effet sans modifier tout les calculs qui découlent de
cette modification, il suffirait de ne plus considérer les modes structuraux de la plaque seule
mais ceux de ’ensemble constitué de la plaque et des actionneurs. Un calcul est proposé
afin de retrouver ces modes. En raisonnant a partir des données expérimentales, négliger
cet effet revient a considérer directement le controle de I’ensemble structure-transducteurs.
L’objectif de la seconde partie de cette étude est de quantifiée I'erreur qui est réalisée.

A.1 Modélisation du couplage passif

La force exercée au point (x,y) d'une structure par un actionneur localisé en (z4,Y,)
peut s’écrire comme la somme d’un effet actif proportionnel & la commande qui lui est
envoyée (modélisé au chapitre 3) et d'un effet passif. Dans le cas d’un actionneur inertiel,
I’approximation ponctuelle permet d’écrire :

f(xvy) = Hfuu - Zad}(x?y)a(xaaya)? (Al)

ou 0(z,y) est la fonction de Dirac, Hy, est la fonction de tranfert décrite a I'Eq. (3.12)
et ZP sera appelé 'impédance mécanique passive de 'actionneur. D’aprés les définitions
données au chapitre 3, on considére une structure dont la matrice des mobilité modales est
notée M. Sans perturbation primaire et si une commande nulle est envoyée a 'actionneur,
alors le vecteur des amplitudes modales de déplacement q est tel que :

jwM 'q = c, (A.2)

ou c est la projection de f(x,y) sur les modes structuraux ¢,(z,y),p = 1,.., Ny, :

¢p = //Iy f(@,y)op(x, y)dzdy A3)
- //Iy 20 (0, 9)5(wa, Ya) dp(, y)dwdy

= Zaw(xa’ ya)qﬁp(xa’ ya)
- jWZaZQa¢a(xaaya)¢p(xaaya) (A4)

123



ANNEXE A. PRISE EN COMPTE DU COUPLAGE PASSIF D’'UN ACTIONNEUR
124 SUR UNE STRUCTURE

En posant :

¢1($a7ya)¢1($a7ya) ¢1(xaaya)¢Nm (xaaya)
- : : , (A.5)

(/bNm (xaa ya‘)¢1 ($a, ya) ¢Nm («Ta: ya)'(bNm (xau ya)

la matrice réelle symétrique et indépendante de la fréquence des couplages inter-modaux

, 1l est possible écrire :
c = jwZ*¥?q (A.6)

Avec N, actionneurs, L’Eq. (A.6) devient alors :

c=jw (Z Z“"‘I’a”> q (A7)

L’équation sans second membre de I’ensemble constitué par la structure et les transduc-
teurs est obtenue en faisant passer tous les termes de I'Eq. (A.2) a gauche. En ajoutant les
termes dus au champ primaire et a l'effet actif des actionneurs, le systéme (3.11) s’écrit :

jw(M™+3Y Zu¥)q = Au+b
y = JjwSq
et tous les calculs développés dans le corps du manuscrit peuvent étre modifiés en rempla-
cant M~! par (M~ 4 Y Zo@on).

(A.8)

Contrairement & M™" la matrice (M~ + >~ Z®%) n’est pas diagonale : la base des
vecteurs propres ¢ sur laquelle le probléme est décomposé perd de son intérét. Il est ce-
pendant possible de calculer une nouvelle base de vecteurs propres. On doit pour cela
considérer le probléme sans amortissement. Sous cette condition :

- M~ est symétrique réelle.
- Z% € jR, Vn donc la matrice ) Z% W est symétrique réelle.

Il existe donc une matrice A diagonale et une matrice Z inversible telles que :

B (M1 +) Z@) E=A (A.9)

Dans cette nouvelle base I’équation sans second membre devient :
AB =0, avec B=E'q (A.10)

L’expression des nouveaux vecteurs propres associés dépend de la matrice 2 de passage
de Pancienne & la nouvelle base de décomposition. Afin d’exprimer cette nouvelle base
en terme de déformée vibratoire, il faut réaliser un maillage spatial de la structure. Si ce
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maillage est constitué de N, points, alors en définissant :

d1(w, ) ¢Nm(9€1;y1)
T = : : : (A.11)

¢1(Tn, YN,) - ON,. (TN, YN,)

alors les colonnes de la matrice TZE forment la nouvelle base de vecteurs propres.

Cependant, cette nouvelle base de décomposition n’est pas facilement utilisable, et ce pour
différentes raisons. Un des avantages de considérer la structure seule est que les modes
structuraux par rapport a la fréquence dans la mesure ou la dépendance fréquentielle
apparait uniquement sur les amplitudes modales. La décomposition en valeurs propres
réalisée a 'Eq. (A.9) doit étre effectuée a chaque fréquence. Rien ne garantit que la méme
propriété sera obtenue sur les nouveaux vecteurs propres, pour une impédance mécanique
passive quelconque. Cependant, si cette impédance mécanique passive se décompose facile-
ment en la somme d’une masse et d’une raideur, alors d’aprés 'Eq. (A.9) il serait possible
de montrer que les nouveaux vecteurs propres ne dépendent pas non plus de la fréquence.

Différents modéles ont été développés pour projeter I'amortissement de la structure sur la
base des vecteurs propres comme ’amortissement structurel ou 'amortissement visqueux.
Sur la nouvelle base de décomposition, il n’existe pas de moyen simple de prendre en
compte cet amortissement et en méme temps la partie réelle des impédances mécaniques
passives des actionneurs.

Il est intéressant de noter que I'approche qui a été développée dans cette section pour
I'impédance mécanique passive des transducteurs est parfaitement transposable en consi-
dérant les impédances mécaniques virtuelles imposées par le controle. Cependant, pour les
différentes raisons qui viennent d’étre évoquées, la nouvelle base de décomposition présen-
tée ici n’est pas utilisée, ni pour tenir compte de 'effet passif des transducteurs, ni pour
étudier effet des impédances mécaniques virtuelles imposées par le controle.

A.2 Reésultats numériques

Dans cette section, quelques résultats numériques sont présentés afin de quantifier I’erreur
réalisée en négligeant 'effet passif des actionneurs inertiels. On s’intéresse au cas de la
plaque mince en appui simple modélisée au chapitre 3 et dont les propriétés mécaniques
sont notées dans le Tableau 5.1. On considére que les actionneurs inertiels sont controlés
en force et que leur impédance mécanique vaut :

K,
Z(jw) = jwM, + Ry + —, (A.12)

Jw
ou M, = 0.095 kg, R, = 3.75 N.m~'s et K, = 25 x 10> N.m~! sont respectivement
la masse mobile, la résistance mécanique et la raideur de suspension de I'actionneur. Un
actionneur est positionné au centre de la plaque et génére une force constante par rapport
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a la fréquence de 1 N. La vitesse de la plaque en ce point est calculée pour trois situations
différentes :

- l'effet passif de 'actionneur est négligé.
- Deffet passif de 'actionneur est pris en compte.

- deux autres actionneurs sont disposés sur la plaque. Aucune commande ne leur est
envoyée. Leur effet passif est pris en compte.

Les résultats sont tracés sur la Figure A.1. Lorsqu'un seul actionneur est disposé sur
la structure, sa masse entraine un léger décalage fréquentiel des résonances qui sont alors
abaissées. Ce léger décalage peut étre problématique lorsque I'impédance mécanique d’une
structure est mesurée a l'aide d’un actionneur ou d’un pot vibrant.

Lorsque plusieurs actionneurs sont disposés sur la structure, l'effet de masse ajoutée est
logiquement plus important. Le phénoméne mis en avant par I'étude du cas 3 est que
I'ajout d’actionneurs a tendance a modifier les propriétés de symétries de la structure. La
légére modification des lignes nodales fait apparaitre dans la réponse en vitesse des réso-
nances de mode qui n’étaient pas observées avec le seul actionneur au centre de la plaque.
De maniere générale, si la masse des actionneurs est relativement faible devant celle de
la structure, l'effet observé est un déplacement léger des lignes nodales, comme c’est le
cas ici. En revanche, I'utilisation d’actionneurs plus lourds par rapport a la structure peut
changer plus profondément son comportement modal en créant de nouveaux modes.
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Figure A.1 Mobilité mécanique au centre de la plaque dans le cas 1 (trait
pointillé), 2 (gris foncé) et 3 (gris clair).
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ANNEXE B

Transfert Force/Tension d'un actionneur iner-
tiel couplé a une structure

De nombreuses méthodes de controle actif vibratoire ou vibroacoustique considére 1'uti-
lisation d’actionneurs inertiels afin d’appliquer une force transverse a la structure. Cette
force, crée par la mise en mouvement d’une masse, peut s’exprimer a partir des grandeurs
électriques comme le courant ou la tension aux bornes de l'actionneur. Dépendamment
de la stratégie mise en place, il peut étre important de connaitre la valeur de la force
réellement appliquée a la structure lorsque 'actionneur est commandé en tension ou en
courant. C’est en particulier le cas dans le cadre de la méthode des impédances mécaniques
virtuelles optimales dans laquelle on souhaite pouvoir remonter a la valeur des impédances
mécaniques imposées localement a la structure par le controleur. La plupart du temps, le
mode de fixation de I'actionneur inertiel sur la structure ne permet pas de considérer fa-
cilement ’ajout d’un capteur de force sans modification du transfert & mesurer. L’objectif
de cette étude est donc d’exprimer le transfert entre la force appliquée a la structure et la
tension a ses bornes en fonction de grandeurs mesurables. Il est également montré qu’une
bonne connaissance du comportement de ’actionneur inertiel permet d’estimer un certain
nombre des variables du probléme dont la vitesse de la structure ou de la masse mobile
a partir de son impédance électrique d’entrée sur la structure. Il est également possible
de réaliser une estimation de la mobilité mécanique locale de la structure : une expression
permet de considérer I'actionneur inertiel comme un capteur d’impédance mécanique lo-
cale. D’aprés le principe de la transduction électrodynamique qui lie la force F', la vitesse
w, le courant ¢ et la tension u :

(B.1)

F = Bl
u = Blw

Cela justifie que actionneur inertiel devrait plutot étre commandé en courant qu’en ten-
sion pour générer une force. Pour I’application considérée dans ce travail, la commande en
tension ne présente pas d’inconvénient et la disponibilité d’amplificateurs audio conduit a
faire le choix de les piloter en tension, ce qui est décrit dans la suite.

B.1 Expression du transfert force/tension pour un ac-
tionneur inertiel

On considére donc un actionneur inertiel fixé a une structure (Figure B.1). Son compor-
tement électrique, conformément aux lois de Kirchhoff, peut se mettre sous la forme :

w=Zi— Bl(w — i) , (B.2)
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Ou u est la tension appliquée aux bornes du transducteur, ¢ le courant qui parcourt sa
bobine, w la vitesse de la structure au point o est fixé 'actionneur, w, la vitesse de la
masse mobile et Bl le facteur de force exprimé en N.A~!. L’impédance électrique bloquée
du transducteur Z, peut se décomposer sous la forme :

Z.=R, + jwL, (B.3)

Ot les valeurs de R, et Z. sont reportées dans le Tableau B.1. D’aprés le second principe
de Newton, il est possible d’écrire :

K,
JwMatig + Ry(tg — ) + —= (1, — W) = Bli, (B.4)

Jw
ou R,, M, et K, sont respectivement la résistance mécanique, la masse et la raideur du
transducteur (Tableau B.1). En posant Z, = jwM, + Ra + % et avec Y la mobilité

mécanique locale de la structure :
w=FY | (B.5)

les équations (B.2), (B.3) et (B.4) permettent d’exprimer la force exercée sur la structure :

L, |
F, = Jer e Bli (B.6)
Zoy+ (Ry + j—:)jwMaY

En pratique, la valeur de la mobilité mécanique locale Y n’est pas facile d’accés et requiert
un capteur de force ou un capteur d’'impédance mécanique. il faut noter que pour mesurer
Y, on peut exciter la structure avec un pot vibrant, plus adapté a I'ajout d’un capteur
de force, et placer un accéléromeétre en vis-a-vis. Cependant, une approximation de 1'Eq.
(B.6) est parfois réalisée. Soit w, = % la résonance mécanique de 'actionneur inertiel,
alors si w > w,, 'impédance (Rﬁ—%) est faible devant Y ~! et jwM,. Alors Z, ~ jwM, et
Fy =~ Bli. En posant Z;, = (%) I'impédance électrique d’entrée de I'actionneur inertiel sur
la structure, le transfert force imposée a la structure / tension aux bornes de 'actionneur

s’approche par :
F, Bl

w7
Cependant, d’aprés les paramétres de I'actionneur présentés dans le Tableau B.1, f, =
52 = 80 Hz. Compte tenu du fait que la fréquence de résonance du premier mode de la
structure considérée en simulation et dans I'expérience réalisée a Marseille est autour de

80 Hz également, I'approximation (B.7) n’est pas envisageable et d’aprés (B.6) :

(B.7)

Fs o deMaBl 1

U Zot (R + 22)jwl,Y " Zi,

(B.8)

Des résultats simulés sont tracés en module et en phase sur la Figure B.2 suivant avec (Eq.
(B.7)) ou sans (Eq. (B.8)) approximation. L’erreur d’approximation est relativement im-
portante et la mesure de la mobilité mécanique locale est nécessaire a la bonne estimation
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Figure B.1 Schéma d’un actionneur inertiel fixé a une structure.

Paramétre Notation Valeur Unité
Résistance dc R, 8.3 Q
Inductance bobine L, 0.19 mH
Facteur de force Bl 4.4 N.A-!
Masse mobile M, 0.095 kg
Résistance mécanique R, 3.75 N.m~ls
Raideur de suspension K, 25 x 10> N.m™!

Tableau B.1 Paramétres d'un actionneur inertiel de type Visaton EX 60S

du transfert %, particuliérement aux résonances, ou l'approximation (R, + %) <Y
n’est pas vérifiée.

B.2 Estimation de la mobilité mécanique locale d'une
structure a l'aide d'un actionneur inertiel

En récrivant I'Eq. (B.2) sous la forme :

. . (Zzn - Ze) .
y— ) = T B.9
(i — ) = Fn =2, (B.9)
et ’'Eq. (B.4) sous la forme :
Z(tg — ) = Bli — jwMb (B.10)
alors, il est possible d’écrire :
' Z, BI)?
v Ze+ BY _ 4 (B.11)

W jwM,BI Z,
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Figure B.2 module (haut) et phase (bas) du transfert théorique exact (bleu)
et estimé (rouge) Force/tension d’un actionneur inertiel.

Ainsi, le transfert % s’exprime en fonction de I'impédance électrique d’entrée de I'action-
neur sur la structure et de ses paramétres mécaniques et électriques qui sont mesurables,
par exemple en utilisant une méthode comme celle proposée par Small [90|. Cependant, il
est intéressant de remarquer que sur une masse rigide :

mer - g - Ze+B_l2

Ce qui permet de mesurer directement <Ze + g—lz> et réécrire I'Eq. (8) :

w Z
— = Zinrr — Z; B.13
AR Y] (Zin, ] (B.13)
D’aprés 'Eq. (B.2), on peut écrire :
w, 1 Za
— ==\ Zin—Ze + — Zinymr — Zin B.14
= — 51 (B 2t e = 2] (3.14)

Une équation du probléme qui n’a pas encore été utilisé est celle qui garantit 1’égalité de
I’action et de la réaction des forces mises en jeu dans le systéme :

fs = —fo = —JwMuw, (B.15)
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Il est alors possible d’exprimer directement la mobilité mécanique locale de la structure :

Y = (m) (B.16)

L’Eq. (B.16) montre qu'il est possible d’estimer la mobilité mécanique locale a partir de
mesures de vitesse de la structure et de la masse mobile. D’aprés les Eqgs. (B.10) et (B.11) :

—jwM, Za 1oz,
Y = | —— Zz - Ze - Zzn mr Zz T Zzn mr Z’L B.17
{ Bi ( - JwM, [Zin, ])} LwMaBz [Zin, Il (BAT)

L’Eq. (B.17) montre qu’il est possible d’exprimer la mobilité locale a partir des paramétres
de 'actionneur inertiel et de la mesure de son impédance électrique d’entrée lorsqu’il est
fixé & la structure. Il est ici montré comment il est possible de se servir d’un actionneur
inertiel comme capteur d’impédance mécanique.

Les résultats présentés sur la Figure B.3 comparent mesures et estimations des impédances
électriques d’entrée sur masse rigide et plaque en appui simple avec un actionneur de type
Visaton EX 60S. Dans un premier temps, les paramétres électromécaniques de ’actionneur
inertiel théorique sont choisis afin que les valeurs mesurée et modélisée de Z;), ,,, soient
identiques (voir Tableau B.1). La modélisation de I'actionneur inertiel par les équations
(B.2) et (B.3) pour une masse rigide permet d’obtenir une bonne estimation de Zj, .
Cependant, un zoom fréquentiel aprés la résonance mécanique de ’actionneur met en évi-
dence une composante qui a ’air linéaire et qui n’est pas approchée par ’approximation. Il
pourrait étre intéressant de mettre en place une méthode comme celle proposée par Small
pour choisir au mieux les paramétres du modéle. Sur la Figure B.4, différentes grandeurs
ont été estimées suivant qu’on se place dans une situation ot la mesure du transfert (%s)
est diponible, en bleu (envisageable avec un accélérométre colocalisé) ou seulement Z;, en
rouge. L’erreur qui est faite lors de 'estimation de Z;, ,,,, entraine logiquement une erreur
dans I'estimation de (%’) a partir de Z;,,, au fur et & mesure que la fréquence augmente. La
mobilité mécanique locale de la structure a été mesurée a I'aide d’un pot vibrant équipé
d’un capteur de force et d’un accéléromeétre. 11 est intéressant de constater que des résultats
tout & fait comparables sont obtenus en considérant I'actionneur inertiel et un accéléro-
meétre ou l'actionneur seul en sensori-actuateur, particuliérement sur les résonances de la
structure. Il est également intéressant de constater que les deux méthodes aboutissent a la
méme estimation du transfert (f—us) qui est comparable aux valeurs théoriques présentées
sur la Figure B.2. De maniére générale, tous les résultats présentés dans cette étude ont
également été simulés et les résultats théoriques sont tout a fait superposables avec les
résultats expérimentaux.

Dans le but de réaliser une meilleure estimation de I'impédance électrique d’entrée de
I’actionneur inertiel sur base rigide, un terme est ajouté a l'expression de I'impédance
électrique bloquée, en prenant en compte 'influence des courants de Foucault. Alors :

wLyR
Z,=R.+jwL.+ 72, ou Z,=-to22"

= B.18
Jwlo 4+ R ( )
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de maniére analogique au modeéle proposé par Seidel [59] pour I'estimation des paramétres
électriques d’un haut-parleur. Les valeurs des parainductance Ly = L. = 0.19 mH et
pararésistance Ry = 0.12€2 permettent une meilleure correspondance entre mesure et mo-
délisation de Zj, ., particuliérement apres la résonance mécanique de 'actionneur (Figure
B.5). L’amélioration se répercute également sur I'estimation de la vitesse de la structure
mais également de la mobilité mécanique locale (Figure B.6).
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Figure B.3 Impédance électrique d’entrée sur masse rigide avec un actionneur
inertiel de type Visaton EX 60S : estimation (rouge) et mesure (noir).
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Figure B.4 haut : transfert (%), milieu : mobilité mécanique locale, bas : trans-
fert (f—i), mesuré (noir), estimé a partir de mesure de (2) (bleu) ou Z;, (rouge).
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Figure B.5 Impédance électrique d’entrée sur masse rigide avec un actionneur
inertiel de type Visaton EX 60S : estimation (rouge) avec Z, et mesure (noir).
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Figure B.6 haut : transfert (%), milieu : mobilité mécanique locale, bas : trans-
fert (%), mesuré (noir), estimé a partir de mesure de () (bleu) ou Z;, (rouge).



ANNEXE C

Compensation de la déformation locale engen-
drée par un actionneur

L’Annexe C est une étude comparative du couplage "actif” entre 'actionneur et la structure
selon qu’un actionneur piézoélectrique ou inertiel est considéré. Cette étude, acceptée pour
publication dans le journal Mechanics & Industry se focalise sur la déformation locale alors
engendrée sur la structure et propose une méthode afin de la compenser.
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Bending nearfield compensation in the context of
vibroacoustic active control

M. Michau?, A. Berry®, P. Herzog®, P. Micheau®

a. Ecole Centrale de Marseille
b. Faculté de Génie Mécanique, GAUS, Université de Sherbrooke
c. Laboratoire de Mécanique et d’Acoustique, Marseille

Résumé :

A Uinverse des techniques passives dont lefficacité chute aux basses fréquences, le controle actif vibro-
acoustique permet de réduire le rayonnement d’une structure en contrélant sa vibration a ['aide de
transducteurs le plus souvent piézoélectriques ou électrodynamiques. En plus de son action globale
sur la structure, 'actionneur crée une déformation locale plus ou moins marquée selon sa nature.
Dans certaines stratégies de controle comme celle de 'impédance mécanique virtuelle, on utilise des
actionneurs et des capteurs colocalisés. Alors qu’elle ne participe quasiment pas au rayonnement de
la structure, la déformation locale modifie alors fortement le transfert vibratoire. Une méthode est
proposée afin d’identifier cet effet et le compenser en assimilant la participation des modes d’ordres
€levés a une raideur. Apres cette opération, le signal issu des capteurs est beaucoup plus représentatif
du rayonnement et ne dépend quasiment plus ni de la nature ni des dimensions de l’actionneur.

Abstract :

The efficiency of passive methods for noise reduction decreases at low frequency. In this frequency
range active structural acoustic control (ASAC) can reduce sound radiation of structures by controling
there vibration usually using piezoelectric or electrodynamic transducers. Besides its global effect on the
structure, a bending nearfield is observed, depending on the actuator type. In some ASAC strategies as
in the virtual impedance approach, actuators and sensors are collocated. Although it does not affect the
radiation of the structure, the local bending strongly modifies the transfer function between transducers.
A method is proposed in order to identify and compensate it. The global part of the vibratory field
is extracted by cancelling the contribution of higher order modes approrimated as a stiffness. After
compensation, the signal from the sensor is much more representative of the radiation and nearly
independant of the nature and the size of the actuator.

Mots clefs : nearfield compensation, vibroacoustic active control

1 Introduction

Lightweight composite materials are widely used by the aerospace industry because they combine high
stiffness and low mass. Unfortunately, they provide poor acoustical performance at low frequencies.
Active structural acoustic control (ASAC) strategies allow for effective aircraft noise attenuation of low
frequencies with control units integrated in the structure. The sound transmitted through the fuselage
can thus be reduced by controling the vibration of the interior skin of the sidewall (trim panel). By
colocating an inertial actuator and an accelerometer, it is possible to control the force/velocity dual
pair at one point of the panel [1]. It has been shown that, under pure bending assumption, piezoelectric
devices can also form colocated, dual actuator-sensor pairs for active control of plate vibration [2].
Besides its strong physical sense, duality is an interesting property regarding control stability [3].
However, in such a colocated pair, the sensor is especially influenced by the nearfield effect of the
actuator. In addition to the global behaviour of the structure, the excitation is the cause of a local
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bending, depending on the actuator type [4], that strongly modifies the transfer function between
colocated transducers.

The radiation of a structure, driven by large scale deformations, is barely affected by its local defor-
mation. It thus appears that the global part of vibratory field induced by the actuator is much more
relevant to deal with the control problem. The compensation of the bending nearfield may therefore
be necessary when developping strategies where the acoustic radiation is estimated from local vibra-
tion measurements [5]. This would avoid that the control attempts to cope with the nearfield strain
not involved in the farfield radiation. By doing this, the dynamic range and robustness of iteratives
algorithms should be improved.

2 Mechanical model

In the following analysis, we consider only the effect of an actuator as an external source acting
on the structure. The passive mechanical impedance of the actuator is thus neglected in order to
simplify expressions. Two usual technologies are considered, which have different acting principle on
the structure (Figure 1). An inertial actuator (AI) induces an almost normal distribution of force
density whereas a piezoceramic actuator (PZT) can be considered as applying bending moments to
the structure. It was verified with analytical model and finite element method that the participation of
the extension strain induced by the PZT to the transverse displacement of the structure was negligible.
So, even with the same actuator size, the structure response may be quite different depending on which
of these two technologies is involved.

inertial actuator structure piezoelectric actuator

FIGURE 1 — excitation mechanism for an inertial and a piezoelectric actuator on a structure

The structure considered in this paper is a simply supported plate with dimensions L, X Ly X h, a
bending stiffness D and a mass per unit area M. The excitation is harmonic with angular frequency
w. Under pure bending assumption, an actuator-plate-sensor transfer is classically expanded over the
structural modes :

H(w) = Z BynYimnCrman (1)

(m,n)

where Y,,,,, is the mechanical admittance of the (m,n) mode :
—jw
Yim = ——5——5+ 2
" M(w?nn - WQ) ( )
with

and 7y, ="

mm
L. »

Tm =
Wmn = 4/ % (’Y'rzn + 77%)
By, is a modal coupling coefficient beetween the actuator and the plate. It can be written :
Bpn = 5 anA%:fl (3)

where f is a force per voltage constant. Expression (3) distinguishes the influence of the size and
location from the actuator technology in the excitation mechanism. A% is dimensionless and depends

on the actuator size and location. Defining (x1, z2,y1,y2) its location :

A = leos(ymaz) — cos(ym1)] [cos(my2) — cos(yny1)] (4)
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Note that A% does not depend on the actuator technology. I',y,;, is also a dimensionless modal coupling
coeffcient, which expresses the actuator acting principle and is independant of its location :

TmIn

YmIn

2 2 1 1
v = (B8) e - e () o
xloy

pztl
mn

2|

T

FIGURE 2 — Influence of the acting principle on the modal contribution for a piezoelectric (left) and
an inertial (right) actuator

Expression (5) may be interpreted as a series of contribution coefficients to the modal expansion. This
is illustrated in Figure 2, where the coefficients have been calculated as a function of modal indices
(m,n). It appears that the piezoelectric actuator emphasizes the participation of higher order modes
(small space scale), contrary to the inertial actuator. This difference leads to a different transverse dis-
placement (Figure 3). Unlike the inertial actuator, the piezoelectric actuator creates a strong bending
nearfield effect. As TPZ7 increases with the modal index, it requires to consider much more terms in
the expansion (1) with a piezoelectric than with an inertial actuator.

FIGURE 3 — transverse displacement for a excitation by a piezoelectric and an inertial actuator, f =
400H 2z

It should be noticed that the above expressions are theoretical and do not take into account some
practical aspects. Especially, the piezoelectric device must be glued to the plate. This spreads the
moments induced near its boundaries, leading to a reduced coupling with higher order modes.

The last component not yet considered in (1) is the expression of the coupling coefficient C,,,, beetween
the plate and the sensor. As far as dual pairs are considered, a piezoelectric polyvinylidene fluoride
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(PVDF) sensor is colocated to the piezoceramic actuator and an accelerometer is colocated to the
inertial actuator. Contrary to the PVDF sensor, the accelerometer is considered as a ponctual sensor :

AﬁgC = $in(VYmTace) SiN(VnYace) # A%Z (6)

and

Crggc = CACCWSin(’meacc)Sin(’Ynyacc) (7)

From the duality and the colocation it comes for the PVDF sensor :

PVDF _ nPZT PVDF __ Aact
an - an CL’I’Ld Amn - Amn (8)
in
PVDF _ PVDFnPVDF APVDF
Cmn =c an Amn (9)

Where both ¢”VPF and ¢A¢C are voltage per velocity constants. It appears that the combined effect
of TPVPE and T'PZT in the expression (1) still increase the difference in the number of terms to be
considered depending on the technology chosen for the actuator/sensor pair.

3 Nearfield compensation

In the ASAC context, only the low frequency range is considered. The acoustical radiation to be
controlled is mainly driven by the large scale deformation and is barely affected by the local strain
described by higher order modes. For simulation purposes, a truncation of the modal expansion could
be proposed, based on radiation criteria. Experimentally, the bending nearfield strongly modifies mea-
sured direct transfers. It then becomes difficult to estimate the structure radiation. A method is
presented here in order to compensate this bending nearfield.

3.1 Stiffness approximation of higher order modes

The function Y, : w — 7 in RT is defined from (2). When the excitation frequency is much

M(w?, —w

2
smaller than the natural frequency of a structural mode (5
expansion in 0 at order 2 :

2~ <« 1), Yo is approched by its Taylor
—jw
D(v, +77)?

It can be shown that the participation of this modes can be expressed as a stiffness. Defining the two
2

Voun(0) = 772+ ofu) = +o(w?) (10)

domains E1(w) the subset of modal indexes such as _5— < 1 and E3(w) its complementary subset in
N* x N* leads to the classical relations [7] :
Vi (w) =2y E 11
mn(w) M(w%m) (mvn) € 1(0.1) ( )
V2 () = V(m,n) € Ea(w) (12)

M(w?nn - w2)

The expression of Yin does not depend on w but the repartition of the modes in the two domains

FE7 and FE5 depends on the frequency and more specifically on the modal density. Note that the case
2

(“2> < 1) could be treated as well in order to show that when the excitation frequency is much higher

than the natural frequency of a mode, it can be approched by a mass. This is not considered in this

paper.
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3.2 Theoretical results

Considering the decomposition in two domains (9) and (10), it is then possible to express :

Hy (w) = Z anYnlamCmn (13)
(m,n)eE; (w)

The compensated transfer function H is defined as :
H(w) = H(w) — Hi(w) (14)

By construction, H respresents mainly the contribution of lower order modes, whatever the actuator
technology considered. This is illustrated thereafter. When the excitation frequency is close to the
natural frequency of a mode, the transfer is dominated by this mode and neither the bending nearfield
nor its compensation can be observed. Figure 4 corresponds to an off-resonance case (f = 400Hz).
The effect of the compensation on the transverse displacement is presented for the two technologies
previously considered, and for a point force excitation. The compensated transfers are much closer
although the transverse displacement still depends on the excitation type. It can be explained by the
difference in modal filtering (I'P? £ T'% in (5)).

n

piezoelectric

inertial actuator point force
actuator

compensation
OFF

compensation
ON

FIGURE 4 — Effect of the compensation on transverse displacement for different type of excitation,
f =400Hz

The compensation is then applied to the direct transfer beetween dual pairs (Figure 5). By calcu-
lating %7 the higher order modes participation appears constant as calculated in section 3.1. The
compensation thus removes the contribution of higher morder modes, which is almost constant at
lower frequencies. The real part of J% for the PZT has therefore an almost null mean value. For the
inertial actuator/ accelerometer pair, only the transfer without compensation is plotted. Neither the
bending nearfield nor its compensation can be distinguished on the graph.

3.3 Experimental procedure

Hy
Jw
constant above the [10 — 600H z] frequency range. So a few off-resonance measurements of H(w) are
enough in order to estimate H;. Considering H;(w) &~ jwr where 7 is a constant leads to a simple
model in the time domain allowing to perform real-time compensation. This is a principle close to the
method proposed in [6] in order to compensate the extensionnal modes participation.

In practice, only the transfer H(w) can be measured. As observed in the last section, is almost
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—H(PZT/PVDF)/io

L — H?S‘(PZT/PVDF)/im

— H—Hfs‘(PZT/PVDF)/iw
H(AI/ACC)/io>

- ij JVJ‘ JVJ L

Re(H/iw)

freq”EHz)
F1GURE 5 — Effect of the compensation on colocated dual actuator-sensor transfer

4 Conclusions

The method proposed here allows for a good distinction beetween global and local components of
the vibration field in the case of colocated transducers. It has been shown that the bending nearfield
strongly increase the number of terms in modal expansions to be considered in simulations. The
repartition of modes in domains and the approximation of higher order modes realised in this study may
help to fasten convergence of modal expansions. This paper also proposed a method to compensate the
bending nearfield in order to perform a better estimation of global deformation. Such an information
can be very usefull in the context of vibroacoustic active control. Because they have a different action
mechanism, piezo and inertial actuators induce different deformation on the plate . The compensation
presented here also allows to reduce the impact of this differences on the colocated control. The method
presented here allows for estimating the bending nearfield compensation term. Its implementation with
a feedback controller is an on-going work. A further step would be to find a configuration involving one
or several piezoelectric devices of various form that induce the same global vibration to the structure
as an inertial actuator, thus avoiding the need for such compensation.
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ANNEXE D

Méthode des impédances mécaniques virtuelles
optimales sur un panneau aéronautique a l'aide
de sensoriactuateurs

L’Annexe D est un article en cours de soumission au Journal of Sound & Vibration. 1l traite
de la possibilité d’appliquer la méthode des impédances mécaniques virtuelles optimales
a l,aide d’unités composées non pas d’un actionneur et d’un capteur en vis-a-vis, mais
uniquement d’un actionneur inertiel utilisé en sensoriactuateur. Cette possibilité a été
testée avec R. boulandet, en paralléle de la campagne expérimentale réalisée au GAUS sur
un panneau aéronautique.
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Abstract

This article addresses an active structural acoustic control (ASAC) approach to reduce sound transmission through
an aircraft trim panel. The focus is on the practical implementation of the virtual mechanical impedance method by
using electrodynamic sensoriactuators instead of conventional sensor-actuator units. The concept of virtual mechanical
impedance is to simply impose a linear complex-valued relationship between dual and collocated variables in order to
control a mechanical structure subject to a primary disturbance. The experimental setup includes a set of sensoriactuators
designed from a conventional electrodynamic inertial exciter and distributed over an aircraft composite panel which is
subject to a time-harmonic diffuse sound field. The virtual mechanical impedances are computed so as to minimize the
sound power radiated by the structure, and then imposed using a complex envelope controller. It is clearly shown that
the calculation of optimal mechanical impedances leads to provide some additional vibrational energy to the panel such
that the total sound power radiated is reduced. Measured data are compared to results obtained with sensor-actuator
pairs consisting of an accelerometer and an inertial exciter, particularly as regards sound power reduction. It is shown
that similar performance can be achieved using both types of control units. Concluding remarks and discussions on the
extension to broadband control are also provided.

Keywords: Sensoriactuators, Active Structural Acoustic Control, Virtual impedance control, Inertial exciter,
Time-harmonic control, Electrodynamic transducer.

1. Introduction

Noise reduction in aircraft cabins is a major challenge for the competitiveness of an aerospace manufacturer. To
decrease structural weight and reduce fuel consumption, the use of composite materials is becoming more widespread.
The combination of high stiffness and low mass, however, decreases the sound insulation capability of the cabin against
outside noise. The critical frequencies are also found to be lowered, which has the effect of increasing the radiation
efficiency of the structure. The use of passive materials is widely studied, but still penalized by added mass and a
poor efficiency at low frequencies. To address this problem, the active structural acoustic control (ASAC) strategy is
basically to change the way the vibrating structure radiates so as to minimize acoustic radiation [3]. Given a modal
density lower in the structure than in the acoustic field to be controlled, a relatively small number of control units can
be distributed over the structure to achieve a significant reduction in sound power radiated [3]. Generally speaking,
optimizing a global criterion requires the implementation of a control in which the various sensors share information
with each other to determine the global variable to be optimized. This approach is called centralized control and
makes it possible to minimize global quantities such as the kinetic energy of a flexural structure or its sound power
radiated. Conversely, no communication between the sensors is required when optimizing a local criterion, allowing the
implementation of a decentralized control. This approach can be used to reduce the transverse velocity and therefore
the local kinetic energy of a structure, and to achieve a mechanical impedance control in certain cases [1].

In most methods of active control of vibration (damping, power absorption, time-harmonic disturbance rejection,
etc.), the use of electromechanical transducers such as accelerometer, inertial exciter, PVDF- or PZT-type piezoelectric
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materials is required for both the sensing and actuation [4, 5, 6, 7, 8, 9, 10]. Generally speaking, sensors are attached to
the mechanical structure for measuring acceleration or strain signals, which are fed back to the inner loop to actively
compensate for the structural vibrations. A judicious choice of control and observation signals has several advantages
in terms of passivity and stability [17]. When dual and collocated variables are involved in both sensing and actuation,
their product is proportional to the power supplied to the structure and the controlled system is positive real, since
the majority of real systems are dissipative [15, 18, 12]. Moreover, the transfer function between the observation and
control signal is then proportional to the mobility of the structure, thereby making easier the physical interpretation of
the effect of control over the structure. In practice, however, sensors and actuators can not be perfectly collocated and
assumptions that guarantee the duality are not always respected in the entire frequency range of interest. For these
reasons, it is worth considering the use of a self-sensing actuator instead of a sensor-actuator pair.

A self-sensing actuator is basically a reversible electromechanical transducer, generally piezoelectric or electro-
magnetic, which uses simultaneously the dual function of sensing and actuation. The idea of self-sensing actuation
was developed concurrently by Hagood ez al. [13] and Dosch et al. [14] in the early nineties, where the PZT elements
were used as sensors and actuators simultaneously to reduce implementation, cost and complexity, by achieving
truly collocated control. The principle is later implemented to achieve vibration control on a cantilever beam [15],
active structural acoustic control on a simply supported plate[16], vibration damping [20], to develop a sensorless
technique for active noise control using an electrodynamic loudspeaker [19], or for biomedical application using an
electromagnetic actuator [21]. The main attraction of sensoriactuators in the context of vibration control is to modify
the local mechanical impedance of a structure over a wide range of real and imaginary parts, in a predictable and
desired manner with no additional sensor. In addition to being dual variables, control and observation are perfectly
collocated, thereby ensuring that the controlled system remains passive, which is not always the case using a pair of
sensor and actuator [15]. The key challenge is therefore to implement multi input multi output impedance control so
that acoustic radiation can be minimized without necessarily reducing the structural vibration.

The control objective in this work is to achieve optimal control of a global criterion, the sound power radiated by a
panel subjected to a diffuse field, using independent local control units involving the electrodynamic inertial exciter.
The practical implementation is done as a two-step process: the first step allows the identification of the vibroacoustic
transfer functions used to calculate the optimal control inputs (offline) and the second step, online, is required to set
the complex-valued target impedances to be imposed upon the structure using a complex envelope controller. The
remaining is organized as follow. First, the basic knowledge necessary for modeling the coupled electromechanical
system comprising the sensoriactuator and host structure is presented. The analytical model is obtained from the
equivalent circuit model of the electrodynamic inertial exciter and the modal summation formulation of the flexural
structure. In Section 3, the baseline concept of the virtual mechanical impedance is discussed. It is shown how the
global dynamic response of a structure subject to an acoustic excitation can be controlled effectively by changing the
mechanical impedance applied to different locations on the structure. Experimental results performed on an aircraft
trim panel using sound transmission loss facilities are provided in Section 4. Measured data are compared to results
obtained with sensor-actuator pairs consisting of an accelerometer and an inertial exciter, particularly as regards sound
power reduction. Concluding remarks and discussion on the extension to broadband control are also provided.

2. Coupled electromechanical actuator-structure model

2.1. Flexural structure model

Let us consider a flexural structure excited by a primary source. Under pure bending assumption, the transverse
velocity response of the structure v(f) = Re[v exp(jwt)] where w is the angular frequency and j = V=1, can be
expressed using the modal summation formulation [3, 24], as

v (6 = jo ) D a $u(xy) M

m=1 n=1
where v (x,y) is the complex phasor of the transverse velocity at a location (x, y), q,. is the complex modal amplitude
and ¢,,,, is the m, n-th mode shape function which are defined, for a simply supported L, X L, rectangular thin plate, as

Gmn(X, y) = sin (yy, X) sin (¥, y) )
2
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Figure 1: Schematic of a simply supported plate under control.

where y,, = mr/L, and y, = nr/L,.
Considering the general case of a time-harmonic excitation of the form f(¢) = Re[f exp(jwt)], where f is the
complex phasor of a transverse force, the complex modal amplitude g, can be written as

g =— o 3
—mn /uLxLy wng + 2j‘“gmn“-)mn - w?

where F, is the corresponding modal force that depends on the nature of the excitation, u is the mass per unit area
(in kg m™2), ¢, is the viscous damping ratio of the m, n-th mode, and w,,, is the corresponding natural frequency (in
rads™!), given by

Wpn = £l 1 (sz + 'Ynz) (4)

12(1 = v?)

where E is the Young’s modulus (in Pa), 4 is the thickness of the plate (in m), and v is the Poisson’s ratio of the plate.
Upon actuation using an ideal point force input F at the location (x, y), for example, the transverse velocity response
of the plate at the same location is assumed to be given by

LSS e F
) = » 5
Zx(x y) jw/JLva Z Z (al)mn2 + 2j("){mnwmn - w? ©

7 m=1 n=1

and the corresponding driving point mobility function (in ms~' N~') can be derived from Eq. (5), as

SN
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The physical parameters of the aluminum plate used to run simulations in the following can be found in Table 1.
Note that the vibrational response of the panel is considered independent from the fluid loading of the surrounding

media.

2.2. Electrodynamic inertial exciter
An electrodynamic inertial exciter is a reversible voice coil transducer which has capability to sustain and propagate
input vibrational energy. It can be regarded as a two-port system, including an electromechanical coupling through two
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Table 1: Physical parameters of the plate.

Parameter Notation  Value Unit
Width L, 0.481 m
Length L, 0.421 m
Thickness h 3.19 mm
Young’s modulus E 68.510° Pa
Mass density P 2740  kgm™
Poisson ratio % 0.33

Loss factor n 0.004

pairs of dual variables: the voltage and current for the electrical side, and the force and velocity for the mechanical side.
When attached to a host mechanical structure subject to vibration, the equation of motion of the inertial exciter derives
from the Newton’s second law and can be written as [24]

Ma 1.)a(l) + Ra (Va(t) - vs(l)) + Ka (xa(t) - xs(t)) = Bl l(t) (7)

where v, and v, are the velocities of the moving mass and host structure at the base of the inertial exciter, x, and x; are
the displacements of the moving mass and exciter base, M,, R,, K, are the mass, mechanical resistance, and stiffness
of the mount, respectively, and Bl is the force of electric origin resulting from the magnetic field acting on a moving
free charge (current).

The governing equation of the electrical dynamics is based on Kirchhoft’s circuit laws and can be written as

u(t) = R, i(t) + Loi(t) + &(t) )

where u is the input voltage applied to the transducer terminals, i is the electrical current flowing through the coil, and
& = —Bl(vy —v,) is the back electromotive force (voltage) induced in the coil during motion. The constant parameters
R, and L, are the dc resistance and self inductance of the coil, respectively. The physical parameters of the inertial
exciters used in this study can be found in Table 2. It is assumed that all input forces acting on the electrodynamic
driver are small enough so that the displacement remains proportional to applied forces (small-signal range). Otherwise,
some of the model parameters need to be considered as time-varying nonlinear functions of the input variables[28, 29].

Table 2: Physical parameters of the inertial exciter measured in small-signal range.

Parameter Notation  Value Unit
dc resistance R, 3.36 Q
Voice coil inductance L. 0.05 mH
Force factor BI 4.4 NA-!
Moving mass M, 0.105 kg
Mechanical resistance R, 0.31 Nm's
Suspension stiffness K, 14210° Nm™!
Resonance frequency fe 59.6 Hz

Based on assumptions of linear dynamic coupling of the transducer and using phasors to represent the complex
amplitude (magnitude and phase) of sinusoidal functions of time, the characteristic equations of the inertial exciter
given by Eqgs. (7) and (8) can be rewritten as

Z,i+Bly,—Bly,
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Figure 2: Computed and measured electrical input impedance of the inertial exciter when attached to a pure mass (a)
and when coupled to the plate (b).

where Z, = jwM, + R, + K,/ jw is the mechanical impedance of the inertial exciter, Z, = R, + jwL, is the blocked
electrical impedance of the transducer, and Z, . = R, + K,/ jw is the impedance of the spring-dashpot mounting system.

2.3. Input impedance of the inertial exciter
The input impedance of the inertial exciter is the complex ratio of the voltage to the current in the electrical circuit

of the transducer. It determines the electrical impedance (in Q) ’seen’ by any equipment such as electronic drive source,

electrical network, etc., connected across its input terminals. When attached to a pure mass, the closed form expression

of the input impedance of the inertial exciteur can be obtained by combining Eq. (7) and (8), as
2

=Z + (BD)

—e

(10)

Zio =

I~

—ma

As can be seen in Eq. (10), Z, , contains all the electromechanical effects that are operating, including all resistances
and reactances of the vibration exciter impedance, and permits the evaluation of key parameters of the transducer model
such as natural resonance, dc resistance, etc [30? ].

In the absence of primary disturbance, the closed form expression of the electrical input impedance of the coupled
plate-actuator system can be obtained by substituting Eq. (12) in Egs. (7) and (8), as

_, (BD?
- (joMa)* Y
Sma 1+ joM, Y

(11)

=in

I~

Equation (11) describes in terms of electrical impedance, the electromechanical coupling between the structure
and the actuator. Fig. 2 illustrates the frequency response function of the electrical input impedance of the inertial
exciter when attached to a pure mass (a) and fixed near the center of the plate (b). As can be seen in Fig. 2, there is a
good agreement between the measured and computed electrical input impedances. It can be noted that the transducer’s
natural resonance, which is clearly seen at 58 Hz in Fig. 2(a), strongly interacts with the first structural resonance at 75
Hz for the plate under study. As illustrated in Fig. 2(b), the following structural resonances in the higher frequency
range may be easily identified from the electrical input impedance.

2.4. Open loop response function
The flexural vibration of the plate is the superposition of the response to primary acoustic excitation and the
secondary structural excitation generated by the control actuators [24]. When the inertial exciter is attached to the
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Figure 3: Bode (a) and Nyquist (b) plots of the open loop frequency response function of the coupled plate-actuator
system.

plate, however, the transverse force generated upon actuation is likely to be affected by the response of the structure.
The frequency response function of the coupled plate-actuator system can be derived using mobility function and the
transverse velocity that results at the location (x, y) of the inertial exciter is given by

v,=d-Yf (12)

where d is the contribution caused by the primary acoustic disturbance, f i Jjw M, v, is the inertia force produced
by the vibration of the mass, and Y is the mobility function which is given in Eq. (6).

Upon actuation using a current drive source, the force which is transmitted to the structure via the spring-dashpot
mounting system can be derived by combining Egs. (7) and (12), as

jwM,
fo= 220 pij (13)
=S ng""]wMastZ
and the open loop response function of the coupled plate-actuator system can be expressed as
v jwM, Y Bl
=S = _].; (14)
L Zma +-]wM“stX

Fig. 3 illustrates the open loop frequency response function of the inertial exciter near the center of the plate. As
can be seen in Fig. 3, the measured and calculated data show good agreement over a frequency range of 0-2 kHz. Note
that upon actuation using a voltage drive source, Eqgs. (13) and (14) can be rewritten as

f = _ JjeM. Bl (15)
- Zma + jwMﬂ Zméz Zin -

and ‘
v,  joM,YBl 1 »
u Zma + jwMa stX Zin

respectively.

2.5. Output velocity at the base of the actuator

Combining now Eq. (7) and Eq. (8) and after some further manipulations, the output velocity at the base of the
actuator be expressed as

N

Za . Bl .
KSZ—ijaBl(_—_g_)Jr L (17)

(e}



Equation (17) clearly shows that the velocity response of the structure at the location of the inertial exciter can be
estimated from the driving current and the induced voltage at its input terminals. In addition, for frequencies such that
VK./M, < w < R,/L,, i.e. above the natural resonance of the inertial exciter and below the cut-off frequency of the
coil electrical filter, a simplified expression of Eq. (17) can be obtained as

v»=—£+(&—j Bl)i (18)

Equation (18) will be used as an estimate of the structure velocity at the location of the control inputs in the
following.

3. Control strategy and methodology

3.1. Virtual mechanical impedance concept
The concept of virtual mechanical impedance is to simply impose a linear complex-valued relationship between
dual and collocated variables used for both the actuation and observation of the controlled structure [1]. In practice,
the mechanical impedance of a flexible structure can be modified locally by using a set of distributed actuator-sensor
pairs, e.g. a vibration exciter and an accelerometer. Assuming that the system is linear and without considering the
electromechanical coupling between actuators and structure, the system to be controlled can be expressed in matrix
form [24], as
f=He+d (19)

where f is the vector of flow variables, typically the output signals of the sensors, e is the vector of control input signals
(effort variable), H is the matrix of transfer functions between the sensors and actuators, and d is the vector of primary
acoustic excitations at the sensor locations.

The control objective is to determine the optimal mechanical impedance between dual variables e and f used for
the structure actuation and observation, respectively, in order to reduce the radiated sound power. This can be written

mathematically as
e=-7Zf (20)

where Z is a diagonal matrix which connects the control inputs and the structure response at the location of the

actuators. It is worth mentioning that combining Eqgs. (19) and (20) leads to implement a feedback control system that
is unconditionally stable, provided the compensator is passive, i.e. Re [Z] > 0 for any angular frequency w [6].

3.2. Control objective and methodology

Due to the high inherent structural damping of the composite panel, conventional active damping is not a priori the
best way to reduce the sound power radiated. The control objective is therefore to minimize the overall sound power
radiated by the structure, without necessarily seeking to minimize structural vibration. There are mainly two ways to
assess the sound power radiated by panel-like structures: from the radiated sound intensity and from the vibrational
velocity [? ]. In the first case, the time-averaged sound power radiation can basically be evaluated by integrating the
product of the surface sound pressure p(x,y,0, ) and the transverse velocity v,(x, y, f) over the surface of the panel, as

L, Ly
wel f f Re [v,(x,1)"p(x,y.0)] dxdy @n
2Jo Jo -

where (-)* denotes the complex conjugate. In this study, the sound power (in W) radiated by the panel is measured by
integrating the normal component of active intensity over a planar surface S, as

W= ZSTSRe [V (22)

where p and v are the vectors of complex amplitudes of the sound pressure and particle velocity, respectively, and Ny is
the number of measurement points on the surface S.

The practical implementation is done as a two-step process:
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Step 1 (offline)

o The linear relationship between the primary sound field excitation, the secondary sources and the acoustic
intensity radiated on the measurement surface S are first evaluated [25], as

p=H,e+d,
{ v=H,e+d, 23)

where H,, and H, are Ny X N, matrices of the transfer functions between the secondary sources and the
acoustic pressures and particle velocity measured over S, respectively, and d,, and d,, are the contribution due
to the primary acoustic excitation in terms of radiated acoustic pressure and particle velocity, respectively.

e The quadratic cost function used to compute the optimal control to minimize the total sound power radiated
by the panel can be written as
J=W+pelle (24)

where 3 is a positive scalar used to weight the control effort in the cost function.

e The optimal control inputs which are solution of VeJ = 0 can be calculated as

e’ = —|H,"H, + H,"H, +

2N, ]!
3 ,31] [H."p, + H,""v, | (25)

where I is an N, X N, identity matrix. Note that optimal control inputs are calculated for a given primary
sound field.

Step 2 (online)

e The complex-valued relationship to be imposed between the control inputs (effort variable) and observation

(flow variable) can be expressed as
opt
e .

=i
Zii - fopt
=i

where Z;, is an elements of the diagonal matrix Z of virtual mechanical impedances, and f°” can be derived
=i
after

(26)

for'=He” +d 27)

In practice, the optimal mechanical impedances (26) can be implemented using a real-time complex
envelope controller [10, 25], the function of which can be expressed as

de

— =—uCle+Z 28

- e+ Zf] (28)
where y is a gain coefficient and C is a complex-valued compensation matrix. In order to ensure the stability
of the algorithm (28), C needs to be considered so that Re[4; {CT+ ZH)}| >0Vi=1---N, with N, the
number of actuators, where 4; {-} denotes the i-th eigenvalue of {-}. More details about the tuning of the
compensation matrix C can be found in [25].

o The algorithm (28) runs online and updates continuously the values for the effort variables by iteratively
minimizing the gap between the current mechanical impedance and the target mechanical impedances.

As discussed in [31], the radiated sound power W can be accurately estimated and the cost function J is quadratic
with respect to e, provided the spatial sampling over S is smaller than the distance between the test panel and the
measurement surface. Note that the second step does not require acoustic measurement. Fig. 4(a) illustrates the block
diagram of the control schemes when using sensor-actuator pairs.
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Figure 4: Block diagram of the control schemes when using sensor-actuator pairs (a) and sensoriactuators (b).

3.3. Impedance control using sensoriactuators

The baseline control scheme needs to be rearranged when using sensoriactuators, as shown in Fig. 4(b). Compared
to the block diagram with sensor-actuator pairs, the flow variable f depends on the output signals y of the transducers
and effort variable e. Note that upon actuation using a current drive source, effort and transducer output variables
are the driving current and induced voltage at the input terminals, respectively. The transfer function matrix G and
gain matrix K shown in Fig. 4(b) are needed to obtain the flow variable from effort inputs and transducer outputs, in
accordance with Eq. (18).

4. Results

4.1. Experimental setup

This section presents experimental results performed on an aircraft composite panel comprising a window. Measured
data were obtained using the sound transmission loss test facility depicted in Fig. 5. As shown in Fig. 5(a), a scanning
laser velocimeter and a sound intensity probe are used to measure the vibroacoustic response of the panel in the
receiving room. In this study, two inertial exciters used as control units were fixed on the panel (source side) with a thin
layer of adhesive glue, as illustrated in Fig. 5(b). Altogether, they add a mass of about 0.3 kg, which corresponds to
less than 10 percent increase of the 3.7 kg mass of the trim composite panel. The test panel was subject to a diffuse
sound field that is generated by a JBL EON15 sound source located in the reverberation room, as shown in Fig. 5(c).
The physical parameters of the test panel which assumes orthotropic properties for the core and isotropic properties
for the face sheet are given in Table 3. Note also that the boundary conditions of the panel were found to be between
pinned and clamped.

The p-p measurement principle is used to estimate the radiated sound intensity experimentally using a Bruel&Kjaér
Type 4181 probe. The particle velocity component in the direction of the axis of the probe is obtained by a finite-
difference approximation to the pressure gradient in Euler’s equation of motion, and the sound pressure is simply the
average of the two pressure signals. With a 12 mm microphone spacer, the useful frequency range is about [0.1; 5] kHz.
Pressure measurements were taken over a planar surface of 0.5 m distant from the test panel in the receiving room
(an anechoic room with a fully reflecting floor) (grid of 7 X 7 points), as shown in Fig. 5(a). An automated robot was
used to perform sound intensity measurements. The flexural kinetic energy of the panel is estimated from vibrational
velocity measurement on a grid of 11 X 13 points.

4.2. Input electrical impedance
Fig. 6 gives the measured input electrical impedance of the two inertial exciters when attached to a pure mass and
when coupled to the aircraft composite panel. The location of the two actuators is depicted in Fig. 5(b). Compared
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Figure 5: (Color online) Experimental setup using sound transmission loss facility: sound intensity and laser velocimetry
measurement in a semi anechoic room (a), arrangement of the actuators on the aircraft trim panel (b), and location of the sound
source in the reverberation room.
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Figure 6: Measured input electrical impedance of the two inertial exciters when attached to a pure mass (a) and when
coupled to the aircraft composite panel (b).

to Fig. 2, it can be noted that the resonant peaks of the aircraft composite panel are much more damped. The input
impedance of the actuators mounted on the composite panel is even very similar to that observed on the pure mass
above 1 kHz. This highlights the high inherent structural damping of the aircraft trim panel as the frequency increases.
Moreover, the increase in resistance observed on measuring the input electrical impedance of the actuators mounted on
the composite panel is due to greater length of connecting cable.

Flexural kinetic energy
The vibrational response of the panel were assessed in terms of its flexural energy, which can be mathematically

expressed as [6]
u (borh 5
E="% |v, (e )| dxdy (29)
4Jo Jo

where p = 2hsps + hp is the mass per unit area (in kg m~2) of the plate. Assuming time-harmonic excitation, Eq. (29)
gives an estimate of the spatially-averaged vibration of the panel. In practice, the vibrational velocity of the panel is
measured on a grid of 11 X 9 scan points using a scanning vibrometer. The total flexural kinetic energy is calculated as
the sum of the squared velocities of each surface element. Table 4 summarizes the measured flexural energy of the
panel without control and controlled with two sensor-actuator pairs and two sensoriactuators.
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Table 3: Physical parameters of the composite trim panel.

Parameter Notation  Value Unit
Width L, 0.96 m
Length L, 1.1 m
Facesheet
Thickness hy 0.508 mm
Mass density of 1906  kgm™
Poisson ratio Vi 0.141
Young’s modulus Ey 23.6 10° Pa
Core
Thickness h 6.35 mm
Young’s modulus E, 103 Pa
E, 10° Pa
E;3 138 10° Pa
Mass density o 48 kgm™3
Poisson ratio Vi 0.45
V) 0.01

4.3. Control performance

The results presented in the following are focused on the overall performance of the smart composite panel when it
is subject to a diffuse sound field generated by a loudspeaker at the excitation frequency of 363 Hz.

Table 4: Measured performance using open loop optimal control and optimal virtual impedance control at the excitation
frequency of 363 Hz.

Case Flexural energy Radiated sound power
no control 1.56107°J 69.6 dB (re. 10712W)
sensoriactuators 1.1110787J 66.5 dB (re. 10-12W)
sensor-actuator pairs 9.38107% 7 66.3 dB (re. 10712W)

As can be seen in Table 4, the reduction of the radiated sound power comes with increased levels of structural
vibration. Fig. 7 illustrates the way the vibrational velocity distribution on the panel is modified through virtual
impedance control. With no control, the area below the window in particular contributes to the overall flexural
kinetic energy of the panel, and hence to sound power transmission. Through virtual impedance control, however,
the vibrational velocity distribution on the panel is more evenly distributed over the different areas on each side of
the window. As can be seen in Fig. 7, the area near the actuators becomes dominant in terms of vibrational velocity.
As expected, the velocity response of the controlled panel is similar with both types of control units. Compared to
classical active damping, restructuring of the vibrational modes is required to achieve effective sound power reduction.
The acoustic interferences produced by different areas of the vibrating panel affects the radiation characteristics so that
the radiated acoustic power may be reduced.

Figs. 7 and 8 clearly show that the calculation of optimal mechanical impedances leads to provide some additional
vibrational energy to the panel such that the total sound power radiated is reduced. Fig. 8 shows the sound intensity map
measured at different steps. The map without control is compared to the map obtained when the optimal control inputs
computed at step 1 are applied in open loop. This prediction is compared to the results obtained after the centralized
convergence of the closed loop (step 2) when using sensor-actuators pairs and sensoriactuators. The strategy provides a
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Figure 7: Vibrational velocity distribution measured on the panel with no control (a) and by using virtual impedance
control with two sensor-actuator units (b) and two sensoriactuators (c).

3 dB attenuation. The small differences between the intensity maps can be explained by the slight variations observed
on the primary disturbance. The high inherent structural damping of the panel can explain why the optimal control
strategy differs from classical active damping strategy. Furthermore, its modal behaviour is not marked: the number of
degrees of freedom is high and a large number of control units is required so that the acoustic power radiated can be
more efficiently reduced.

The convergence of the control inputs and correponding virtual mechanical impedances at step 2 when considering
a centralized or a decentralized control and using sensor-actuator pairs (Fig. 9) or sensoriactuators (Fig. 10). In
both cases, the real part of the virtual mechanical impedance is negative, thus confirming that the strategy requires
energy injection to the structure. The slight differences between the virtual mechanical impedance values when using
sensor-actuator pairs or sensoriactuators could be a result of the error in estimating the local velocity of the structure
with sensoriactuators. The convergence speed of the decentralized algorithm is almost similar to centralized algorithm.

The effect of the compensation matrix C on the open loop transfer pole placement is shown on Fig. 11: after
compensation, they are located on the real axis. Its appears that the tuning of C allows for obtaining a convergence in
the decentralized case as direct as in the centralized case (Fig. 12).

5. Conclusion

This paper discussed an active structural acoustic control strategy that is based on the use of electrodynamic
sensoriactuators instead of sensor-actuator pairs. The electrodynamic transduction principles has been studied and
implemented successfully to achieve time-harmonic control on an aircraft composite panel. An electromechanical
model that fully encompasses the coupled plate-actuator dynamic response is provided. It is clearly shown that the
calculation of optimal mechanical impedances leads to provide some additional vibrational energy to the panel such that
the total sound power radiated is reduced. Simular results when considering sensoriactuators instead of sensor-actuator
pairs were obtained both in terms of attenuation of the acoustic power radiated and convergence of the closed loop
control.
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