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Symboles et Abbréviations

MRV Machines à reluctance variable

MSAP Machines Synchrones à Aimants Permanents

FPP Fréquence de passage de pales

Z Nombre de pales (dents) du rotor

Lp niveau de pression acoustique (SPL en anglais)

Lw niveau de puissance acoustique (SWL en anglais)
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Introduction

Les machines électriques représentent les convertisseurs d'énergie les plus répandus
au monde. Les habitants des pays industrialisés en sont entourés. Cette omniprésence
des machines électriques se doit à leur compacité en constante progression depuis leur
création, au dix-neuvième siècle.

En mode moteur, la puissance délivrée par une machine électrique tournante est, aux
pertes mécaniques près, égale au produit de la vitesse de rotation de son rotor, Ω (en
rad/s), par le couple appliqué par le stator sur le rotor, C (en Nm) : P = C ·Ω. L'amélio-
ration de la compacité d'une machine électrique passe donc par l'accroissement, à volume
constant, de l'une, de l'autre ou des deux grandeurs C et Ω.

Accroissement du couple Le couple délivré par une machine électrique est directe-
ment lié à l'intensité e�cace des courants qui parcourent ses bobinages. L'intensi�cation
des courants dans une machine électrique est limitée par le phénomène des pertes cuivre :
parcourus par un courant électrique, les bobinages s'échau�ent par e�et Joule. La chaleur
ainsi dissipée au c÷ur des bobinages doit être évacuée a�n que la température au sein
de la machine n'atteigne pas des valeurs destructrices. Les pertes cuivre évoluent avec le
carré de la valeur e�cace du courant qui parcourt les bobinages de la machine.

Les pertes cuivre constituent un problème d'autant plus gênant que le phénomène
de saturation de l'induction dans les matériaux magnétiques impose, lorsque le circuit
magnétique est saturé, d'augmenter fortement le courant pour obtenir un e�et signi�catif
sur le couple délivré par la machine. À l'heure actuelle, la densité volumique de couple
des machines électriques est limitée à environ 10 Nm/L.

Augmentation de la vitesse Le recul des limites technologiques, sur les guidages
en rotation et sur l'électronique de puissance principalement, autorise des fréquences de
rotation toujours plus élevées pour les machines électriques. Les limites actuelles à l'ac-
croissement des vitesses de rotation des machines électriques se situent principalement
dans

1. les pertes fer qui augmentent avec la fréquence de conversion électrique et

2. le bruit, les machines rapides étant plus bruyantes que les machines classiques.

Les travaux qui suivent portent sur cette deuxième problématique. Être en capacité de
créer et d'exploiter des machines rapides ne signi�e pas que ces machines vont être ac-
ceptées par leurs utilisateurs. À quoi bon faire des machines compactes si personne n'en
veut ?
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2 Introduction

Cette thèse a pour objectif de modéliser et prédire le bruit d'une machine rapide. Le
plan suivi pour atteindre ces objectifs est détaillé ci-après.

L'état de l'art sur le bruit des machines haute vitesse est présenté dans le premier
chapitre. Après la dé�nition des di�érents critères amenant à considérer une machine
comme rapide, les di�érentes sources de bruit dans les machines sont explicitées a�n
d'isoler les sources actives pour les vitesses visées.

Le second chapitre porte sur la mise en place d'un outil de détermination du bruit
aéroacoustique. Une analyse préliminaire de l'écoulement de l'air dans l'entrefer permet de
déterminer le protocole de simulation à adopter pour cet écoulement. Un post-traitement
relevant de l'aéroacoustique est ensuite construit sur la base des données de simulation
pour estimer le niveau de bruit de la machine étudiée.

La mise en place de l'outil de calcul du bruit aéroacoustique faisant intervenir de nom-
breuses hypothèses, le chapitre 3 se consacre à la confrontation des résultats obtenus à
l'aide de cet outil à des données recueillies expérimentalement.

En�n, l'outil de calcul construit est utilisé pour comprendre l'in�uence des paramètres
géométriques de la machine étudiée sur le niveau de bruit qu'elle émet et répondre ainsi
à la question � comment concevoir une machine moins bruyante ? �
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Chapitre 1

État de l'art sur le bruit des machines
rapides

Ce chapitre introductif vise à exposer et délimiter la probléma-
tique de cette étude. Après la dé�nition du cadre de l'étude, ce
chapitre se focalise sur le bruit des machines électriques rapides
avant d'évoquer les solutions existantes visant à le réduire.
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Cadre de l'étude 5

1 Cadre de l'étude

1.1 Intérêt

L'amélioration de la compacité d'une chaîne de traction électrique ou hybride passe
par l'accroissement de la puissance volumique de la (des) machine(s) électrique(s) qui la
compose(nt). Cet accroissement de puissance volumique repose sur deux axes que sont
l'augmentation du couple délivré et l'élévation de la fréquence de rotation.

Historiquement, les électrotechniciens ont été amenés à travailler sur des machines
ayant des vitesses de rotation � faibles � qui ont fait l'objet de nombreuses études d'opti-
misation portant sur la réduction des pertes et l'amélioration du couple délivré. L'élévation
de la fréquence de rotation des machines constitue un axe de recherche récemment ouvert
par les progrès réalisés dans les techniques de fabrication des machines, les guidages en
rotation et surtout par la hausse des fréquences de travail des composants d'électronique
de puissance. Le champ des possibilités, mais aussi des problématiques, ainsi ouvert est
vaste et nous nous focaliserons dans cette étude sur le problème du bruit.

Bien que pouvant apparaitre comme une problématique secondaire vis à vis de la
recherche des performances énergétiques, la réduction du bruit émis par les machines
constitue une thématique de recherche très active. Les moteurs électriques étant souvent
situés à proximité de leurs utilisateurs, les nuisances sonores qu'ils engendrent constituent
un critère important lors de leur conception. Ce critère est d'autant plus important que
l'accroissement de la fréquence de rotation d'une machine est réputé pour en intensi�er
le bruit.

À titre d'exemple, on constatera que le bruit est une préoccupation majeure des études
ayant pour objet de remplacer les machines synchrones à aimants permanents (MSAP)
traditionnellement utilisées en automobile par des machines à reluctance variable (MRV),
tant pour les véhicules électriques [2] qu'hybrides électriques [3]. En e�et, s'il n'est pas
nécessairement plus élevé en terme d'intensité sonore, le bruit généré par une chaine de
transmission électrique est plus di�cilement accepté [4]. Les tonalités de fréquences for-
tement variables et potentiellement très aiguës émises par la chaine de traction électrique
sont perçues comme gênantes par l'utilisateur du véhicule habitué au ronronnement basse
fréquence de son moteur à combustion interne.

Il est di�cile d'obtenir avec une MRV la densité de puissance qu'o�re une MSAP
[5, 6], aussi il est intéressant d'en augmenter la vitesse de rotation, ce qui a pour e�et
d'intensi�er les émissions sonores de cette machine déjà réputée bruyante.

1.2 Structure d'étude

1.2.1 Principe de fonctionnement d'une machine à reluctance variable

La reluctance caractérise la résistance d'un circuit magnétique à la circulation d'un �ux
magnétique. Le principe de fonctionnement d'une machine à reluctance variable repose
sur le fait qu'un circuit magnétique parcouru par un �ux magnétique a naturellement
tendance, lorsque cela est possible, à se placer dans une con�guration minimisant sa
reluctance. Ce fonctionnement peut se résumer sous la forme du schéma de la �gure 1.1.

L'alimentation en courant de la bobine crée un �ux magnétique dans le circuit qui doit
obligatoirement circuler en circuit fermé. On représente le parcours du �ux magnétique
par des lignes de champs (traits �n verts). La reluctance de l'air étant très supérieure
à celle du fer, la minimisation de la reluctance de ce circuit passe par la réduction des
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6 État de l'art sur le bruit des machines rapides

θ

i

φ

Rotor (fer)

Stator (fer)

Figure 1.1 � Principe de fonctionnement d'une MRV monophasée

longueurs des entrefers traversés, ce qui se traduit par l'alignement du rotor avec le stator
(position de conjonction, θ = k π, k étant un entier).

Les forces magnétiques étant attractives quel que soit le sens du courant, la posi-
tion de conjonction constitue une position d'équilibre stable. Dans le cas d'une machine
monophasée, le mouvement de rotation continue ne peut être obtenu qu'en arrêtant l'ali-
mentation de la machine avant la position de conjonction pour laisser le rotor tourner sur
son inertie et ne reprendre l'alimentation de la machine qu'une fois la position d'opposition
(θ = π

2
ou 3π

2
) passée.

Les di�cultés de démarrage et la forte ondulation du couple qu'elle fournit font que
cette structure de MRV monopahsée est peu utilisée industriellement. On lui préfère des
structures polyphasées (souvent triphasées, �gure 1.2) qui peuvent délivrer un couple
quelque soit la position du rotor et qui présentent une ondulation de couple plus faible.

(a) 6/4 (b) 12/8

Figure 1.2 � Exemples de structures de MRV triphasées
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1.2.2 Avantages et inconvénients de la MRV

L'atout majeur de la machine à reluctance variable est son rotor entièrement passif,
constitué d'un simple empilement de tôles sur un arbre. L'absence d'aimants, de bobinages
tournants ou encore de contact glissant rend la machine particulièrement robuste, simple
à produire et économe en maintenance.

Cette robustesse fait de la MRV une bonne candidate pour l'accroissement de la puis-
sance massique des machines par l'augmentation de leur fréquence de rotation. Sa com-
position exempte d'aimants permanents renforce ce positionnement en autorisant son
fonctionnement dans des conditions sévères de température, l'extraction de la chaleur
dissipée au rotor pouvant s'avérer délicate en haute vitesse.

Cependant la machine à reluctance variable présente aussi des défauts que sont l'on-
dulation du couple qu'elle délivre ainsi que son comportement vibratoire et acoustique
médiocre. L'ondulation du couple peut être réduite par des optimisations structurelles
[7, 8] ou par l'optimisation de la commande [9, 10, 11] tandis que les vibrations et le
bruit, principaux freins à une utilisation plus massive des MRV, font l'objet de diverses
techniques de réduction qui seront exposées plus loin dans ce chapitre.

1.3 Critères haute vitesse pour les machines électriques

L'augmentation de la vitesse de rotation d'une machine engendre des problématiques :

1. de tenue mécanique du rotor tant du point de vue des contraintes d'inertie que des
phénomènes de vibration en �exion ;

2. d'accroissement des pertes magnétiques (non abordé dans ce document) ;

3. de complexi�cation du guidage en rotation du rotor ;

4. d'élévation du niveau de bruit généré.

Suivant l'application visée, les dimensions de la machine, son environnement, ... toutes
ces contraintes n'ont pas la même importance. De fait il n'existe pas de critère numérique
universel permettant de distinguer les machines dites � haute vitesse � des machines clas-
siques. Néanmoins une dé�nition est proposée dans l'ouvrage [12] :
� À chaque fois que la vitesse de rotation intervient comme contrainte majeure, de façon
directe ou indirecte, dans la conception ou le dimensionnement de la machine électrique,
on parle de machine haute vitesse. �
Sur la base de cette dé�nition nous pouvons dé�nir quatre critères correspondant à cha-
cune des problématiques énoncées ci-dessus.

1.3.1 Tenue mécanique du rotor

Les problématiques de tenue mécanique du rotor excluent d'emblée les machines à
rotors bobinés du cadre des machines hautes vitesses. Si de plus on ne conserve que
les machines utilisées industriellement, ne restent alors que les machines à rotors passifs
(MRV, machine à commutation de �ux), les machines asynchrones à cage d'écureuil et
les machines synchrones à aimants. L'étude de la littérature sur les machines rapides fait
ressortir deux problèmes majeurs relevant de la tenue mécanique du rotor : la résistance
aux contraintes introduites par le phénomène de centrifugation et les vibrations de �exion
de l'arbre rotorique. Ces deux phénomènes sont expliqués sur un rotor dont la forme est
dé�nie sur la �gure 1.3.
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Figure 1.3 � Géométrie simpli�ée d'un rotor pour l'étude mécanique

Contraintes d'inertie On parle de machine haute vitesse au sens de la contrainte dès
lors que la charge imposée au rotor est principalement due aux e�ets d'inertie plutôt
qu'aux contraintes d'origine magnétique.

On considère un cylindre de section annulaire (rayon intérieur ri, extérieur re) tour-
nant autour de son axe de révolution et soumis aux seuls e�ets d'inertie. Dans ce cas,
une étude classique de mécanique des milieux continus donne l'expression approchée des
composantes principales du tenseur des contraintes dans le cylindre, σrr et σθθ :

σrr(r) =
1

8
ρΩ2(3 + ν)

(r2 − r2
i )(r

2
e − r2)

r2

σθθ(r) =
1

8
ρ(rΩ)2

[
(3 + ν)

(
r2
i r

2
e

r4
+
r2
i + r2

e

r2

)
− (1 + 3ν)

]
Pour les matériaux utilisés dans la construction des machines électriques le coe�cient de
Poisson ν est compris entre 0.2 et 0.4.

La vitesse de rotation maximale est recherchée en appliquant le critère de Tresca qui
vise à limiter la contrainte de cisaillement maximale subie par le matériau. Dans notre
cas ce critère s'écrit de la manière suivante :

σθθ(r)− σrr(r) < σlim

car si le coe�cient de Poisson est positif alors on montre que la di�érence σθθ(r)− σrr(r)
est positive entre ri et re. On montre également que cette di�érence est maximale en
r = ri, si bien que le critère de plasticité de Tresca amène à :

Ω2 <
4 σlim

ρ (ri2(1− ν) + re2(3 + ν))

Cette inégalité peut encore se mettre sous la forme :

(reΩ)2 <
4 σlim

ρ

[(
ri
re

)2

(1− ν) + (3 + ν)

] (1.1)

ce qui, dans le cas où le rayon extérieur est grand devant le rayon intérieur aboutit à :

reΩ <

√
σlim
ρ3+ν

4

(1.2)
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où reΩ n'est autre que la vitesse périphérique vp du rotor.
Dans la pratique la section du rotor n'est pas purement annulaire mais présente des

accidents géométriques (encoches, perçages, ...) qui introduisent un coe�cient de concen-
tration de contraintes kc. La contrainte σlim à ne pas dépasser vaut alors σe/kc où σe
désigne la limite d'élasticité du matériau. On arrive à la formule bien connue des électro-
techniciens :

vp <

√
σe
ρ kσ

(1.3)

où kσ = 3+ν
4
kc.

Vibrations de �exion En assimilant l'arbre rotorique à une poutre droite élastique
bi-articulée (un roulement à billes à contact radial est assimilable à une liaison rotule)
de section constante (cf �gure 1.4), le modèle d'Euler-Bernoulli sur les vibrations libres
d'une poutre en �exion amène à l'expression des fréquences propres suivantes [13] :

f

l

Figure 1.4 � Poutre sur deux appuis soumise à une charge transversale répartie uniforme

Ωn =
(n π

l

)2

√
E IG
ρ S

où l désigne la longueur entre les paliers, E le module d'Young du matériau, IG le moment
quadratique de la section en �exion, ρ la masse volumique du matériau et S l'aire de la
section. Si l'arbre rotorique a une section circulaire pleine (IG = πri

4
/4) alors la pulsation

du premier mode propre est donnée par la relation :

Ω1 =
π2 ri
2 l2

√
E

ρ
(1.4)

Cette pulsation est appelée vitesse critique du rotor.
Si l'on exclut la présence d'un balourd, lequel n'a pas besoin d'atteindre la vitesse cri-

tique pour dégrader signi�cativement le comportement vibratoire de la machine, il reste
un phénomène qui peut exciter l'arbre rotorique en �exion : la �exion de l'arbre rotorique
sous l'e�et du poids du rotor. Quoique faible, cette �exion introduit un excentrique entre
le centre de gravité du rotor et son axe de rotation qui peut su�re à exciter le rotor [14],
de fait il est recommandé de ne pas fonctionner au dessus de 80% de la vitesse critique
[15]. Le phénomène de �exion de l'arbre rotorique amène à concevoir des machines rapides
plus courtes que les machines classiques.

Soulignons que dans le cas des machines rapides, la limitation de la �exion de l'arbre
du rotor conduit potentiellement à un rayon intérieur ne pouvant être considéré comme

Bruit aéroacoustique des MRV



10 État de l'art sur le bruit des machines rapides

petit devant le rayon extérieur. La vitesse maximale admise par le rotor suivant le critère
de Tresca est alors déterminée par l'équation 1.1.

1.3.2 Guidage en rotation

Les technologies de guidage en rotation sont usuellement divisées en deux catégories
suivant qu'il y ait ou non un contact solide entre le rotor et le stator.

Les technologies sans contact sont des méthodes actives d'isolement du rotor à l'aide
d'un gaz sous pression (palier aérostatique), d'un liquide sous pression (palier hydrosta-
tique) ou d'un champ magnétique (palier magnétique). Ces technologies autorisent des
vitesses relatives élevées (> 200 m/s pour les paliers magnétiques) mais nécessitent une
alimentation en énergie et un contrôle qui en compliquent l'utilisation, en particulier dans
les application embarquées.

Les machines électriques font généralement intervenir des technologies de guidage en
rotation avec contact. Les paliers hydrodynamiques de par leur bonne résistance aux
charges radiales et les faibles vitesses périphériques (< 20m/s) qu'ils admettent sont
réservés aux machines lentes au rotor lourd ou subissant des chocs et/ou des vibrations
(machines de bateaux et concasseurs par exemple).

Les solutions par frottement de roulement (roulement à billes, à rouleaux, etc) sont
utilisées dans quasiment tous les cas de fonctionnement à petite ou moyenne puissance en
environnement � normal 1 �. La limitation en vitesse des roulements est principalement
liée à deux phénomènes : la dilatation thermique due à l'élévation de température du fait
des pertes par frottement et la centrifugation des éléments roulants [14]. Di�érents types
de roulements peuvent être choisis en fonction de conditions de fonctionnement :

les roulements classiques (bagues, cages et éléments roulants en acier) acceptent usuel-
lement des vitesses de l'ordre de 30 mètres par seconde (d'après les données des
constructeurs pour des roulement à billes à contact radial) ;

pour des applications plus rapides des roulements hybrides (bagues en aciers, élé-
ments roulants en céramique) ont été développées. Les céramiques utilisées sont
plus légères que l'acier (réduction des e�ets de centrifugation) et présentent un
coe�cient de frottement avec l'acier plus faible que celui d'un contact acier/acier
[16, 17]. Les constructeurs de ces roulements indiquent des vitesses atteignables de
l'ordre de 130 m/s.

Il existe également des roulements entièrement en céramique couramment utilisés dans
les broches des machines d'usinage à grande vitesse mais rares en dehors de cette appli-
cation : leur fragilité impose un cycle de chau�e avant leur utilisation qui limite leur
utilisation dans les autres usages.

La multitude de solutions disponibles et les e�orts déployés par les constructeurs de
roulements tendent à minimiser l'importance du problème posé par le guidage en rotation
du rotor dans les machines électriques.

1. ie pour des machines ne travaillant pas dans le vide, en présence de gaz explosifs ou lorsque le risque
de contamination du milieu impose d'isoler le rotor du stator
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1.3.3 Bruit

Les nuisances sonores engendrées par une machine électrique sont fortement dépen-
dantes de la technologie de machine employée, des conditions de fonctionnement, et du
voisinage de la machine. Cette multitude de paramètres fait qu'il n'existe pas de cri-
tère "haute vitesse" concernant le bruit. On pourra simplement évoquer que, de manière
générale, le bruit rayonné par une machine électrique croit avec sa fréquence de rotation.

Les nuisances sonores sont parmi les plus subies par les populations citadines, lesquelles
évoluent dans un environnement où les machines électriques sont fortement présentes,
aussi l'estimation et la réduction du bruit des machines électriques constitue un domaine
de recherche très actif.

1.4 Machine étudiée

La machine servant de support à cette étude est représentée sur la �gure 1.5 et les
principales caractéristiques de son stator sont reportées dans le tableau 1.1. Cette machine
qui peut atteindre des vitesses de rotation élevées (65 000 tr/min) sous des tensions faibles
(< 60 V) a servi de support à des études de réduction de bruit magnétique au sein du
SATIE [1].

Grandeur Symbole Valeur
Nombre de dents Z 4
Longueur active l 40 mm
Nombre de spires N 26
Rayon intérieur stator sir 10.1 mm
Rayon intérieur bobinage scr 10.65 mm
Rayon intérieur cale swr 11.5 mm
Épaisseur dent statorique stt 7 mm

Table 1.1 � Principales dimensions du stator de la machine étudiée

2 Bruit des machines haute vitesse

2.1 Notions d'acoustique

Un son (ou un bruit dans sa version nuisible) est une �uctuation de pression du milieu
ambiant, l'air en ce qui nous concerne, autour de la pression ambiante. Il est communément
admis que l'on peut entendre des sons dont la fréquence est incluse entre 20 Hz et 20 kHz
et pour une amplitude de l'oscillation de pression supérieure à 20 µPa, qui dé�nit le seuil
d'audibilité (dans l'air pour une fréquence de 1000 Hz, là où la sensibilité de l'oreille est
la plus élevée). A l'opposée du seuil d'audibilité se trouve le seuil de douleur, atteint pour
des �uctuations de pression de l'ordre de 63 Pa.

2.1.1 Intensimétrie acoustique

La plage de niveaux de pression audibles étant très vaste (elle couvre sept ordres de
grandeurs), la mesure de niveaux acoustiques passe par des échelles logarithmiques. Deux
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(a) Dispositif réel

rer

rir

rtt

sir

scr

swr

stt

(b) Vue schématique d'une coupe axiale de l'entrefer

Figure 1.5 � Machine support de l'étude

grandeurs sont couramment utilisées pour caractériser le niveau d'intensité d'un son :
le niveau de pression acoustique (SPL pour Sound Pressure Level, communément noté
également LP ) et le niveau de puissance acoustique (SWL pour Sound Power Level, noté
LW ).

En notant Pa la pression acoustique, �uctuation de la pression de l'air autour de la
pression ambiante P0, on dé�nit le niveau de pression acoustique de la manière suivante :

LP = 10 log10

(〈
Pa

2
〉

Pr
2

)
où Pr vaut 20 µPa. De façon analogue on dé�nit le niveau de puissance acoustique à
partir de la puissance acoustique W :

LW = 10 log10

(
W

Wr

)
où Wr = 10−12 W . Les grandeurs pr et Wr sont associées au seuil d'audibilité à 1000 Hz.
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On peut noter que ces deux grandeurs, bien que destinées à quanti�er le même phé-
nomène, ne sont pas redondantes. Le niveau de pression acoustique est une grandeur
ponctuelle utile pour caractériser la gène locale provoquée par les émissions sonores alors
que le niveau de puissance acoustique est une grandeur moyennée sur une surface en-
globant généralement la source acoustique. Le niveau de puissance acoustique sera plus
adapté à des �ns de comparaisons de niveau d'émissions entre di�érentes sources.

Les niveaux de pression et de puissance acoustiques sont liées par la relation suivante :

LW = 10 log10

(∫ ∫
S

100.1 LP dS

S0

)

où S désigne la surface où le niveau de puissance acoustique est calculé et S0 = 1m2. En
pratique cette formule est souvent utilisée en discrétisant l'intégrale de surface. Le niveau
de puissance acoustique est alors calculé à partir de niveaux de pressions acoustiques
mesurés en di�érents points répartis sur une surface qui englobe la source acoustique
étudiée [18].

De la même manière, l'estimation du niveau d'intensité acoustique d'une source peut
être obtenue à partir de l'estimation de la pression acoustique émise par cette source sur
une surface qui l'englobe.

2.1.2 Notions de psychoacoustique

L'objectif des études de réduction de bruit est de réduire une gène acoustique. Entre
la génération d'un bruit et la gène qu'il provoque interviennent les mécanismes physiolo-
giques de conversion du bruit en signaux interprétables par le cerveau et les mécanismes
psychologiques d'interprétation du bruit. Ces phénomènes, plus subjectifs que ceux inter-
venant dans la génération du bruit, sont regroupés sous le terme de psychoacoustique.

Si l'utilisation d'une échelle logarithmique est adaptée pour la quanti�cation des ni-
veaux de pression acoustique en raison de leur étendue, elle est également justi�ée par la
réponse physiologique à l'intensité d'un son qui se résume sous la loi de Weber-Fechner :
� la sensation croît linéairement avec le logarithme de l'excitation � [19]. Cependant la
seule utilisation d'une échelle logarithmique ne su�t pas à prendre en compte les di�é-
rences de sensibilité acoustique des individus en fonction de la fréquence des sons. C'est
la raison pour laquelle des �ltres de pondération ont été établis sur la base des lignes
isophoniques, c'est à dire des courbes de niveaux de pression acoustique en fonction de la
fréquence le long desquelles la sensation d'intensité sonore est ressentie comme étant la
même [20]. Le plus connu et plus utilisé de ces �ltres de pondération est le �ltre A (voir
�gure 1.6), les niveaux sonores pondérés A sont notés � dBA � ou � dB(A) �.

Le caractère logarithmique du récepteur acoustique que constitue l'oreille a pour consé-
quence que, dans les études de réduction de bruit, on s'attaquera toujours, s'il en existe
une, à la source sonore de plus forte intensité.

Soulignons qu'il est possible de construire des estimateurs de gène sonore plus élaborés
que le niveau d'intensité acoustique pondéré en prenant en compte plus de paramètres
psychoacoustiques tels que, par exemple, la tonalité ou les variations de fréquence et
d'intensité [21].
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Figure 1.6 � Filtre de pondération A

2.2 Sources de bruit dans les machines

Avant de réduire les émissions de la source la plus intense présente au sein d'une ma-
chine électrique, il convient d'abord de recenser ces sources. La communauté scienti�que
du génie électrique classe les bruits émis par les machines électriques en trois catégories
suivant le phénomène qui leur a donné naissance [22] [23] :

� les vibrations d'origine structurelle (générées par les roulements, les balourds, les
défauts géométriques, etc) engendrent un bruit � mécanique �,

� les phénomènes magnétiques peuvent amener un bruit quali�é de magnétique et
� l'écoulement de l'air dans la machine peut engendrer un bruit aérodynamique.
Soulignons que l'inventaire ci-dessus ne tient pas compte du couplage d'une charge

à une machine, lequel apporte son lot de sources acoustiques notamment de par les on-
dulations de couple et les défauts d'alignement des arbres moteur et récepteur qui sont
générateurs de vibrations. Ces phénomènes sont ignorés dans cette étude a�n de se foca-
liser sur le bruit propre des machines électriques seules.

2.2.1 Bruit mécanique

La présence d'un balourd sur le rotor n'est pas la seule cause de génération de bruit
mécanique dans les machines électriques.

Les systèmes de contacts glissants (incluant les systèmes balais/collecteur) et le gui-
dage en rotation génèrent du bruit mécanique. Les contacts glissants et le guidage en
rotation par le biais de paliers lisses ne seront pas abordés ici car la vitesse admissible de
ces systèmes interdit leur utilisation dans le cadre des machines rapides. Les solutions de
guidage en rotation par frottement de roulement sont, quant à elles, couramment utilisées
dans le cadre des machines hautes vitesses.

Pour minimiser le bruit mécanique provenant des roulements il convient tout d'abord
de respecter les conditions de montage du fabricant visant à faire travailler le roulement
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dans ses conditions normales d'utilisation. Un mauvais alignement des roulements avec le
rotor ou le stator, un montage hyperstatique, une dilatation thermique de la machine mal
dimensionnée ou une pollution du lubri�ant nuisent non seulement à la durée de vie du
roulement mais aussi à son comportement vibratoire et acoustique.

En fonctionnement normal les roulements ne constituent pas une source e�cace de
bruit. Ils sont cependant générateurs de vibrations qui peuvent ensuite être rayonnées par
les éléments de la machine. Ces vibrations sont répertoriées en deux catégories suivant
leurs origines [24] : les variations de raideur du roulement et la présence de défauts.

Variations de raideur Au cours de la rotation du roulement, il se produit un transfert
de la charge radiale entre les éléments roulants. Or les roulements ne peuvent avoir qu'un
nombre �ni d'éléments roulants, aussi le nombre d'éléments roulants supportant la charge
évolue au cours de la rotation, ce qui engendre une variation de la raideur radiale du
roulement, laquelle se traduit par un mouvement oscillant du rotor par rapport au stator.

Cette variation de raideur est inévitable mais son amplitude est très faible, si bien
que lorsqu'un roulement génère des vibrations perturbatrices pour le fonctionnement du
moteur c'est qu'il présente généralement un défaut.

Présence de défauts Les défauts dans les roulements sont principalement dus aux
ruptures de fatigue qui endommagent les éléments roulants ou les chemins de roulement.
Ces ruptures se traduisent par des �ssures, trous et éclats qui génèrent des vibrations de
fréquences discrètes bien identi�ées utilisées pour le diagnostic acoustique des roulements.

2.2.2 Bruit d'origine magnétique

Au cours du fonctionnement d'une machine électrique, son entrefer ainsi que ses parties
actives sont le siège d'une induction magnétique �uctuante. Ces variations d'induction ont
pour e�et de soumettre le rotor et le stator à des e�orts magnétiques et magnétosrictifs
variables qui amènent, du fait de l'élasticité des éléments de la machine, des déplacements.

Il a été établi [25] que bien qu'étant d'amplitude comparable avec les forces magné-
tiques, les forces magnétostrictives, en raison de leur répartition, sont à l'origine d'un
déplacement bien plus faible que les forces magnétiques. Aussi les travaux d'estimation
du bruit magnétique des machines électriques se concentrent sur le calcul des contraintes
magnétiques issues du tenseur de Maxwell.

En pratique les vibrations du rotor sont souvent négligées pour se concentrer sur les vi-
brations du stator qui peuvent être directement rayonnées sous forme d'ondes acoustiques
ou transmises à la culasse du moteur suivant le montage. La di�culté majeure rencontrée
lors de l'estimation du niveau de bruit magnétique des machines électriques réside dans
la modélisation du comportement vibratoire du stator [26]. En e�et ce dernier

� présente des formes complexes,
� se compose de plusieurs matériaux (bobinage en cuivre, aimants, fer),
� est constitué d'un ensemble de tôles empilées n'ayant pas le même comportement

mécanique qu'un matériau plein,
� ...

En raison de ces di�cultés le comportement vibratoire du stator est soit modélisé numé-
riquement [27, 28] soit étudié sur la base d'un modèle simpli�é [29, 30].

Le stator d'une machine électrique peut présenter de nombreux modes dans le do-
maine des fréquences audibles (�gure 1.7). L'excitation d'un mode se traduit par l'appa-
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rition d'une raie à la fréquence correspondante dans le spectre acoustique rayonné par la
machine. Tous les modes ne sont cependant pas excités en même temps, il existe deux
conditions nécessaires et su�santes pour qu'un mode soit excité par les contraintes appli-
quées au stator :

1. la fréquence d'évolution des contraintes (ou de l'un de ses harmoniques) doit coïn-
cider avec celle du mode (condition fréquentielle) ;

2. la répartition spatiale des contraintes doit être compatible avec la déformée du
mode correspondant (condition spatiale).

(a) Mode 2,0 (plan) (b) Mode 2,1 (3D)

Figure 1.7 � Exemples de modes de déformation du stator de la MRV 2/4 étudiée -
Source : thèse J. Ojeda [1]

Cas de la machine étudiée Il a été établi [1] que le seul mode audible excité par les
contraintes s'appliquant sur le stator est le mode d'ovalisation plane (mode 2,0, �gure 1.7)
dont la fréquence propre est de 8 kHz.

Le bruit magnétique est à l'origine d'un bruit de raies qui, dans le cas d'une machine
exempte d'aimants, disparait lorsque l'on coupe l'alimentation électrique. Notons que du
point de vue de l'acousticien ce bruit n'est pas di�érent du bruit mécanique puisqu'il
résulte également d'un problème de vibro-acoustique du stator. Seul le mode d'excitation
de la structure est modi�é.

2.2.3 Bruit d'origine aérodynamique

Le bruit d'origine aérodynamique a été peu étudié dans le cadre des machines élec-
triques et il est souvent identi�é au bruit du dispositif de ventilation [31] [16]. L'accroisse-
ment des vitesses de rotation des machines électriques a cependant augmenté l'importance
de ce type de bruit, si bien qu'il n'est pas nécessaire d'avoir un ventilateur pour générer
un écoulement dans l'entrefer et produire du bruit aéroacoustique : le rotor s'en charge
[32]. En raison de l'adhérence de l'air sur la surface du rotor (on parle de non glissement
de l'air à l'interface solide/air), celui-ci entraine l'air qui l'entoure au cours de sa rotation.
Un volume d'air ainsi mis en mouvement va être centrifugé vers le stator qu'il va impacter,
convertissant alors une partie de son énergie cinétique en pression avant de revenir vers
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le rotor, chassé par d'autres éléments de �uides. Ce comportement est assimilable à celui
d'un ventilateur centrifuge dont le débit d'air net (de l'entrée vers la sortie) serait nul.

Les études de bruit portant sur les turbomachines et les ventilateurs ont mis en évi-
dence l'existence de plusieurs mécanismes de génération de bruit par un écoulement. Ces
mécanismes sont classés en trois catégories [33, 34] :

� le bruit monopolaire qui est dû aux variations rapides de débit imposées par les
surfaces solides dans l'écoulement, cette source est absente des écoulements pouvant
être considérés comme incompressibles ;

� le bruit dipolaire trouve son origine dans les �uctuations de charge imposées par le
�uide sur les surfaces solides présentes dans l'écoulement ;

� le bruit quadripolaire qui est directement généré au sein de l'écoulement du fait des
contraintes de cisaillement auxquelles la turbulence soumet le �uide.

Le bruit monopolaire est un bruit de raies, le terme quadripolaire est à l'origine d'un bruit
large bande tandis que la source dipolaire dépend du caractère périodique ou non pério-
dique de la charge appliquée sur les surfaces solides (à une charge périodique correspond
un bruit de raies).

Parce qu'elle facilite l'entrainement du �uide, la saillance du rotor augmente le phéno-
mène d'interaction �uide entre le rotor et le stator. La présence d'une saillance au stator
augmente elle aussi cette interaction en complexi�ant le trajet du �uide et en introduisant
une modulation périodique du champ de pression. Ainsi les machines à double saillance
géométrique telles que les machine à reluctance variable ou les machines à commutation
de �ux, déjà réputées bruyantes du point de vue magnétique, le seront aussi du point
de vue aérodynamique. Quoique que cela ait déjà été constaté [35], il n'existe à notre
connaissance aucune étude quantitative sur le sujet, aussi cette étude se focalise sur les
machines à reluctance variable à double saillance.

2.2.4 Interactions �uide/structure

Une machine fonctionnant à haute vitesse travaille sous de faibles inductions magné-
tiques et son entrefer est le siège d'un écoulement intense. Il n'est donc pas assuré que
la pression aéraulique s'appliquant sur le stator soit négligeable devant la pression ma-
gnétique comme elle l'est en basse vitesse. L'écoulement dans l'entrefer pourrait ainsi
également constituer une source d'excitation vibratoire pour le stator. Cette possibilité
est discutée dans le cas de la MRV 2/4 monophasée décrite à la page 11 avec un rotor de
forme classique et un entrefer de 0.1 mm.

A�n d'évaluer l'importance des interactions �uide/structure, on cherche à comparer
l'e�cacité de l'excitation magnétique à celle de l'excitation �uide pour le mode d'ovalisa-
tion du stator.

Supposons la vitesse de rotation du rotor égale à 60000 tr/min (proche de la limite du
dispositif expérimental) sous une induction de 0.2 Tesla (la machine est alimentée sur une
demie période électrique). La fréquence de passage de pales, qui correspond à la fréquence
fondamentale des contraintes magnétiques, vaut alors 4 kHz. Le premier harmonique de
cette fréquence satisfait donc la condition fréquentielle nécessaire à l'excitation du mode
d'ovalisation du stator.

Si elles partagent la même fréquence, la contrainte magnétique et la pression aéraulique
n'ont pas la même répartition spatiale et sont toutes deux représentées sur la �gure
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Figure 1.8 � Répartition spatiale des pressions magnétique et aéraulique à l'intérieur du
stator

1.8. La partie supérieure de cette �gure est consacrée à la pression magnétique (calculée
en magnétostatique avec Ansys APDL) tandis que la partie inférieure est dédiée à la
pression aréaulique (obtenue à l'aide d'Ansys FLUENT). Sur chacun de ces deux demi-
graphes, les courbes �nes représentent la pression pour di�érentes positions du rotor et
les courbes noires la géométrie sur laquelle elle s'applique. Le niveau de pression appliqué
est proportionnel à la di�érence de rayon entre la courbe représentant la pression et la
géométrie. La courbe rouge représente l'enveloppe des courbes de pression, soit la pression
maximale en tout point et pour toute position du rotor.

S'il apparait que les ordres de grandeurs des amplitudes ces deux pressions sont simi-
laires, il n'en va pas de même pour leur répartition spatiale. La pression magnétique se
concentre sur les dents statoriques, d'où une forte variation spatiale compatible avec le
mode d'ovalisation du stator alors que la pression statique du �uide est plus répartie sur
la surface interne du stator. De fait les variations de la pression magnétique constituent
une source d'excitation vibratoire du stator plus e�cace que la pression aéraulique.

Cette analyse qualitative est con�rmée par la comparaison du produit scalaire de la
contrainte radiale σn (magnétique ou aéraulique) avec la déformée du mode 2, κ(ξ). A�n
de simpli�er l'expression de la déformée, on suppose que le rotor a une géométrie annulaire
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(�gure 1.9), sa déformée pour le mode d'ovalisation a alors pour expression :

κ(ξ) = cos(2ξ + π)

En notant θ la position angulaire du rotor, le produit scalaire de la contrainte normale
par la déformée a pour expression :

ps(θ) =
1

2π

2π∫
ξ=0

σn(ξ, θ) · cos(2ξ + π) dθ

Ce produit scalaire ps est tracé pour chacune des pressions (magnétique et aérau-
lique) en fonction de la position θ du rotor sur la �gure 1.10. Cette �gure est conforme à
l'analyse qualitative précédente : la contrainte magnétique constitue la principale source
d'excitation vibratoire du stator.

Con�rmation expérimentale A�n de con�rmer la non participation des interactions
�uide/structure à l'excitation vibratoire du stator, une mesure de l'accélération de ce
dernier, et donc de son comportement vibratoire, est réalisée. Le dispositif expérimental
(�gure 1.11) est constitué de la MRV décrite en page 11 sur laquelle sont disposés deux
accéléromètres piézoélectriques (ref. DJB A/23/E). Les signaux délivrés par les accéléro-
mètres sont enregistrés sur une durée de 30 ms au milieu de laquelle l'alimentation de la
machine est stoppée alors que cette dernière a une fréquence de rotation d'environ 48600
tours par minute (soit une vitesse périphérique de 48.6 m/s). Deux con�gurations sont
étudiées au cours de l'essai, à savoir

1. machine alimentée : le stator est excité par les phénomènes mécaniques, magné-
tiques et aérauliques ;

2. alimentation coupée : l'excitation magnétique est alors inexistante.

L'utilisation de deux con�gurations de mesure di�érentes est rendue nécessaire par la
superposition des fréquences des phénomènes magnétiques et aérodynamiques. En e�et le
champ de pression s'appliquant sur le stator et les courants d'alimentation partagent le
même fondamental à quatre fois la fréquence de rotation puisque le rotor a quatre dents.

Les résultats de ces mesures sont représentés sur la �gure 1.12. La calibration des
accéléromètres étant incertaine, les signaux qu'ils retournent sont normalisés par leur
maximum respectif.

Le spectre d'accélération du stator en con�guration machine alimentée est caractérisé
par la présence de raies à la fréquence de rotation (810 Hz) ainsi qu'à quatre, huit et douze
fois cette fréquence de rotation, soit la fréquence de passage de pales et ses harmoniques.
Les fréquences voisines de 8 kHz, fréquence identi�ée comme correspondant à la fréquence
de résonance du stator [1], sont fortement excitées également.

Après coupure de l'alimentation, la raie correspondant à la fréquence de rotation
demeure inchangée. Cette composante du spectre vibratoire est due aux imperfections
d'équilibrage du rotor. En revanche la composante correspondant à la fréquence de pas-
sage de pales et tous ses harmoniques sont fortement atténués. La culasse présente un
comportement analogue à celui du stator.
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Déformée du mode 2

κ(ξ)

ξ

Figure 1.9 � Paramétrage pour la dé�nition de la déformée du stator
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Figure 1.10 � Évolution du produit scalaire de la contrainte normale par la déformée au
cours d'un quart de tour du rotor
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Figure 1.11 � Dispositif de mesure de l'accélération vibratoire du stator

En conclusion, il ressort de l'analyse du spectre de l'accélération du stator que les raies
correspondant aux fréquences des phénomènes aérodynamiques et magnétiques sont for-
tement atténuées par la disparition de la source d'excitation magnétique. Les interactions
�uide/structure ne participent donc pas signi�cativement à l'excitation vibratoire du sta-
tor et seront donc négligées dans les estimations du bruit d'origine aérodynamique de la
machine étudiée.

Bilan

Schématiquement les sources de bruit dans les machines électriques peuvent être dé-
composées selon le diagramme proposé en �gure 1.13.
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Figure 1.12 � Signaux retournés par les accéléromètres disposés sur le stator et la culasse
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Bruit des machines électriques

Vibroacoustique Excitation magnétique

Excitation mécanique

Aéroacoustique Écoulement dans l’entrefer

Ventilation

Figure 1.13 � Mécanismes de générations de bruit dans une machine électrique

2.3 Importance relative des di�érentes sources de bruit

Le bruit émis par une machine électrique dépend de ses conditions de fonctionnement
et plus précisément de sa vitesse de rotation et de la charge à laquelle elle est soumise.
À basse vitesse l'écoulement dans l'entrefer n'est pas assez intense pour être bruyant, les
bruits mécanique et magnétique dominent les émissions sonores de la machine, le second
étant, sauf avarie mécanique, le plus important.

L'augmentation de la vitesse de rotation se traduit par une intensi�cation de la contri-
bution du bruit aérodynamique, à plus forte raison que le dé�uxage intervenant en haute
vitesse réduit les niveaux d'induction et donc l'excitation magnétique du stator. Les trois
mécanismes de génération de bruit aérodynamique ne s'activent pas aux mêmes vitesses
et leurs intensités évoluent di�éremment avec la vitesse [36, 37, 38] :

� le bruit dipolaire est présent dès les faibles vitesses, il est le premier à concurrencer
le bruit magnétique et l'amplitude de la pression acoustique qui lui est associée
évolue avec la puissance 2.5 de la vitesse, soit SPLd ∝ 50 log10(Ω) [39] ;

� vient ensuite le bruit monopolaire qui devient important qu'aux environs de Mach
0.5 (soit pour une vitesse périphérique vp ≈ 170 m/s), l'amplitude de sa pression
acoustique évolue à la puissance 3 de la vitesse, d'où SPLm ∝ 60 log10(Ω) ;

� en�n pour les nombres de Mach supérieures à 0.8 c'est le bruit quadripolaire
qui se fait le plus entendre, cependant les vitesses périphériques correspondantes
(> 270 m/s) ne sont que rarement atteintes par les machines électriques.

L'évolution attendue du niveau de bruit émis par la machine en fonction de la vitesse
peut alors se résumer sous la forme du graphique présenté en �gure 1.14.

L'évolution du bruit magnétique en fonction de la vitesse dépend, entre autres para-
mètres, des modes propres de la machine considérée. Il n'est donc pas possible d'en donner
une loi d'évolution générale. De même, la vitesse au delà de laquelle le bruit dipolaire do-
mine le bruit magnétique dépend de nombreux facteurs parmi lesquels on trouvera la
topologie de la machine considérée et ses conditions de fonctionnement, aussi cette vitesse
n'est pas connue a priori.
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Figure 1.14 � Évolution attendue du niveau de bruit de la machine en fonction de la
vitesse périphérique du rotor

3 Techniques de réduction de bruit

Le bruit émis par les MRV constituant un frein à leur utilisation, il fait l'objet de
nombreuses études.

3.1 Bruit magnétique des MRV

Les réponses apportées par la communauté scienti�que du génie électrique aux pro-
blème posé par le bruit magnétique des MRV peuvent se regrouper en trois familles
expliquées dans ce qui suit.

La recherche de formes d'ondes optimales d'alimentation de la machine
consiste, par exemple, à limiter les variations brusques (et par là même leur contenu
harmonique) des e�orts radiaux sur le stator en adoucissant les fronts de tension d'ali-
mentation [40] ou en introduisant un croisement d'alimentation entre les phases [41].

Une autre méthode d'alimentation utilisant des éléments de contrôle actif des vi-
brations est proposé par Wu et Pollock [42]. Après une analyse temporelle des couplages
entre les phénomènes vibratoires du stator et les tensions appliquées aux di�érentes phases
de la machine, ils proposent de réaliser les coupures d'alimentation des bobinages en deux
étapes successives décalées dans le temps d'une demi période de vibration du stator a�n
de générer deux ondes en opposition de phase qui se neutralisent. D'autres solutions
de réduction active des vibrations ont par la suite été étudiées parmi lesquelles on ci-
tera l'utilisation d'enroulements auxiliaires et l'ajout d'actionneurs piezoélectriques. Les
enroulements auxiliaires sont utilisés pour injecter des harmoniques de courant a�n de
réduire l'excitation magnétique des modes de vibration du stator [43] alors que les ac-
tionneurs piezoélectriques permettent d'agir directement au niveau des déformations du
stator [44, 45].
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En�n de nombreuses études ont pour objet la recherche et le dimensionnement
de topologies permettant de réduire le niveau de bruit magnétique des machines
à reluctance variable. Le champ des possibilités est large, aussi les stratégies déployées
sont nombreuses : modi�cation de la jonction dent statorique/culasse pour augmenter
la rigidité du stator [46], vrillage du rotor a�n de répartir les e�orts radiaux sur une
couronne [47, 48], etc. Les tolérances de fabrication et de montage ont aussi leur in�uence
sur le bruit magnétique émis par une machine. Il a été mis en évidence qu'un défaut de
coaxialité du rotor par rapport au stator amène un déséquilibre magnétique de la machine
qui génère des vibrations [49].

3.2 Bruit aéroacoustique

Des études portant sur le comportement aérodynamique des machines électriques
existent mais elles ont généralement pour objectifs la quanti�cation et la minimisation
des pertes aérodynamiques [50], l'optimisation de la ventilation [51, 52, 53] ou les deux
en même temps [54]. Il n'existe, à l'heure actuelle et à notre connaissance, aucune étude
quantitative publiée sur le bruit aéroacoustique des machines électriques. À l'inverse, de
telles études existent pour les turbomachines.

Les études sur le bruit aérodynamique ont pris leur essor avec le développement de
l'aviation et plus particulièrement de l'aviation militaire (dans les années 1920) : le bruit
des hélices, facilement identi�able, nuit à la discrétion des avions de combat et facilite leur
repérage. Ces études se concentrent sur des hélices tournant en champ libre [55] jusqu'à
l'avènement des turboréacteurs qui imposent de prendre en compte les interactions entre
le rotor et le stator.

La propulsion des avions n'est pas le seul problème de l'aéroacoustique et de nom-
breuses études portent notamment sur les ventilateurs. Nous nous intéresserons plus par-
ticulièrement ici aux méthodes de réduction de bruit développées pour les ventilateurs
centrifuges (�gure 1.15) dont on a établi la ressemblance avec la MRV.

ω

S
ortie

Entrée du fluide

Bec de volute

Figure 1.15 � Schéma d'un ventilateur centrifuge
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Neise dans son état de l'art [56] classe les méthodes en cinq catégories dont seulement
quatre sont transposables aux MRV.

Augmentation de la distance entre le rotor et le stator Cette solution très ef-
�cace pour réduire le bruit des ventilateurs n'est pas souhaitable dans le cas de
MRV pour lesquelles une augmentation de l'entrefer se traduit par une dégradation
signi�cative des performances.

Déphasage des sources de �uctuation de pression par l'inclinaison des pales ou
bec de volute (�gure 1.16). Cette solution s'avère e�cace à condition que l'inclinai-
son soit su�sante pour que le bec de volute couvre au moins deux pales du rotor
simultanément. Dans le cadre de la MRV une telle inclinaison se traduirait par une
forte diminution de la variation de reluctance qui altèrerait le couple fourni par la
machine.

Figure 1.16 � Inclinaison du bec de volute

Modi�cation du rotor Trois solutions rentrent dans cette catégorie : l'étagement
du rotor, l'espacement irrégulier de ses pales et l'ajout de grilles.
� L'étagement du rotor consiste en un assemblage de deux demi rotors décalés

angulairement d'une demi dent ce qui permet de générer deux ondes de pres-
sions voisines spatialement et en opposition de phase. Facilement réalisable dans
le cas des ventilateurs pour lesquels le positionnement angulaire du rotor par
rapport au stator n'a pas d'importance, cette solution est di�cilement trans-
posables aux MRV. Il est en e�et impossible d'étager signi�cativement le rotor
sans dégrader le fonctionnement de la machine.

� L'espacement irrégulier des pales ne réduit pas le niveau d'intensité acoustique
mais répartit l'intensité sonore de la fréquence de passage de pale sur un spectre
plus large ce qui s'avère moins gênant pour l'utilisateur. Pour la MRV, l'obli-
gation de compenser les e�orts radiaux exercés sur le rotor imposent que 2 p
dents rotoriques (p est le nombre de paires de pôles) passent simultanément
sous le même nombre de dents statoriques et qu'il existe une symétrie centrale
des dents statoriques et rotoriques entre elles. De fait les possibilités d'espace-
ment irrégulier des dents sont limitées. Rajoutons de plus qu'une irrégularité
dans le placement azimutal des dents de la machine augmenterait l'ondulation
du couple délivré par la MRV.

� L'ajout de grille pour a�ner la turbulence et lisser le pro�l de vitesse est com-
plexe à réaliser dans un espace aussi con�né que l'entrefer en particulier pour
des vitesses périphériques du rotor élevées. Notons également que l'absence d'un
débit net de �uide entre le rotor et le stator risque d'a�ecter l'e�cacité de cette
technique de réduction de bruit.
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L'ajout d'atténuateurs acoustiques Dans le cadre de cette méthode on citera
l'utilisation de matériaux absorbants et de résonateurs acoustiques. Ces méthodes
sont rendues di�ciles par le manque de place au stator aussi elles ne peuvent
s'appliquer qu'aux machines dont les bobinages sont su�samment distants pour y
intercaler les atténuateurs. De plus :
� l'isolation thermique qu'apportent les garnitures d'absorption acoustique peut

s'avérer problématique dans le cadre des machines électriques ;
� l'emploi de résonateurs acoustiques pour atténuer les ondes de pression à l'in-

térieur du stator requiert au moins autant de résonateurs que de cavités (et
donc de dents statoriques) et qu'à moins d'utiliser des résonateurs réglables (et
donc de leur prévoir un dispositif de commande), ce dispositif ne sera e�cace
que pour des fréquences voisines de la fréquence caractéristique des résonateurs
implantés.

4 Conclusion du chapitre

Le bruit rayonné par une machine électrique peut se décomposer en deux contributions
que sont les émissions vibroacoustiques du stator sous l'e�et des excitations mécanique et
magnétique et les phénomènes aéroacoustiques au sein de l'entrefer. Il existe une vitesse
au delà de laquelle l'intensité acoustique rayonnée est principalement due aux phénomènes
aérodynamiques. Cette vitesse de transition permet de dé�nir la notion de rapidité d'une
machine électrique au sens de ses nuisances sonores.

La littérature sur le bruit des machines électriques, abondante en ce qui concerne le
bruit d'origine magnétique, devient rare sur le bruit d'origine aérodynamique. Il existe
cependant de nombreuses études sur le bruit aéroacoustique des turbomachines, lesquelles
présentent des similitudes avec les machines électriques. Cependant, si des solutions ont été
développées pour réduire les émissions sonores des turbomachines, elle sont pour nombre
d'entre elles incompatibles avec les contraintes inhérentes aux machines électriques.

L'origine du bruit d'une machine électrique rapide étant identi�ée, la suite de cette
étude se consacre à l'établissement d'une méthode d'estimation du niveau de ce bruit.
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Chapitre 2

Mise en place de l'outil de calcul

Ce second chapitre traite des problématiques spéci�ques à la
détermination du niveau de bruit aéroacoustique des machines
à reluctance variable. Pour ce faire l'étude se focalise sur une
MRV dont les principales caractéristiques sont explicitées en
début de chapitre. Viennent alors une présentation succincte
des méthodes de calcul développées par les aéroacousticiens
ainsi qu'une analyse de l'écoulement donnant naissance à la
perturbation acoustique étudiée. En�n les outils et la méthode
d'estimation du bruit aéroacoustique utilisée sont développés.
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1 Méthodes de calcul en aéroacoustique

Le bruit aéroacoustique trouve son origine dans l'écoulement turbulent engendré dans
l'entrefer par la rotation du rotor. La résolution de cet écoulement relève de la dynamique
des �uides, ou encore de l'aérodynamique puisque nous sommes dans l'air, et le calcul de
niveaux de bruit est un problème d'acoustique. Cette étude se place donc dans le cadre
de l'aéroacoustique qui unit ces deux disciplines.

1.1 Résolution directe

La génération et la propagation des sons sont régies par les équations générales de la
mécanique des �uides, c'est à dire les équations de conservation de la matière et de la
quantité de mouvement (les équations de Navier-Stokes) auxquelles on ajoute une équation
d'état du �uide. Ce sont ces mêmes équations qui gouvernent l'écoulement turbulent qui
donne naissance à la perturbation acoustique qui nous intéresse. Il est ainsi théoriquement
possible de résoudre simultanément l'écoulement, la génération des ondes sonores et leur
propagation. Théoriquement seulement car sont énoncés ci-dessous trois obstacles majeurs
à la résolution directe des problèmes d'aéroacoustique :

1. L'absence de solution analytique aux équations de Navier-Stokes empêche de ré-
soudre de manière exacte les écoulements turbulents qui sont au c÷ur des problèmes
d'aéroacoustique.

2. Les 6 ordres de grandeurs que couvre la pression acoustique (des 20 µPa du seuil
d'audition aux 63 Pa du seuil de douleur) et la faible amplitude de cette pression
acoustique vis à vis des pressions de l'écoulement imposent une très haute résolution
lors du calcul.

3. La �nesse des structures turbulentes de l'écoulement impose des maillages �ns
tandis que les ordres de grandeurs des longueurs d'ondes acoustiques (17 mm au
minimum pour f = 20 kHz) imposent des maillages couvrant de grandes distances.

Bien que constituant un domaine de recherche actif, la résolution directe de problèmes
d'aéroacoustique s'avère encore impossible dans des cas d'intérêt pratique comme l'est le
notre. Ces di�cultés ont amené au développement de méthodes hybrides qui découplent la
résolution de l'écoulement de la génération et de la propagation des perturbations sonores.

1.2 Méthodes hybrides

L'écoulement turbulent à l'origine de l'émission de bruit est généralement localisé dans
une région de l'espace au c÷ur d'un grand volume au repos ou en mouvement uniforme.
Considérons alors un couplage faible entre le problème de dynamique des �uides et le
problème d'acoustique, c'est à dire que l'on suppose que la perturbation acoustique n'a pas
d'e�et sur l'écoulement qui lui a donnée naissance. On peut alors utiliser deux approches
distinctes pour arriver à une prédiction du bruit d'origine aérodynamique :

1. une première étude de dynamique des �uides est réalisée dans la région du jet
(incluant la zone de de l'écoulement plus une éventuelle région où apparaissent
des mouvements convectifs de �uide) a�n d'estimer les caractéristiques de l'écou-
lement ;

2. les informations déterminées lors de cette première étude servent de point de départ
à un calcul de propagation acoustique dans le restant du domaine (méthode basée
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sur l'intégrale de Kirchho� par exemple) ou sont utilisées comme données d'entrée
pour utiliser une analogie aéroacoustique.

La méthode choisie dans la suite de cette étude se base sur une analogie aéroacoustique
dont nous allons maintenant expliquer le principe.

1.2.1 Analogie acoustique

Une analogie acoustique est une méthode de prédiction sonore basée sur une équation
de type :

L(p) = Q (2.1)

dans laquelle p désigne la pression acoustique, L est un opérateur di�érentiel qui devient
l'opérateur de propagation linéaire en dehors de la région de l'écoulement et Q désigne les
sources acoustiques qui sont calculées à partir des paramètres de l'écoulement. La première
analogie acoustique a été établie par Lighthill en 1952 [57] dans le cadre des études qu'il
menait sur le bruit de jet. Sans approximations, par une manipulation des équations de
conservation dans le cas d'un �uide visqueux sans sources de �uide, surfaces solides ou
forces de volume au sein de l'écoulement, Lighthill aboutit à l'équation suivante :

∂2ρ

∂t2
− c0

2∆ρ =
∂2

∂xi∂xj
(Tij) (2.2)

où c0 est la célérité du son (342 m/s dans l'air à une température de 20�Celsius) et T est
le tenseur de Lighthill dé�ni par :

Tij = ρ vi vj + (P − c0
2ρ)δij − τij

avec −→v le vecteur vitesse, ρ la masse volumique du �uide et τ le tenseur des contraintes
de cisaillement (la convention sur la sommation des termes d'indices répétés est utilisée
tout au long de ce document).

L'opérateur de propagation d'onde qui constitue le terme de gauche de l'équation de
Lighthill porte sur la variation de masse volumique du �uide et non sur la pression comme
le veut la dé�nition de l'analogie acoustique donnée précédemment. Dans le cadre de
l'acoustique linéaire, on suppose que l'air est un gaz parfait qui subit une transformation
isentropique. Variation de masse volumique et pression acoustique sont alors liées par la
relation suivante :

p = c0
2 ρ

On retrouve ainsi le cadre de l'analogie acoustique.
Cette analogie a ensuite été étendue par Curle [58] pour prendre en compte la présence

de surfaces solides �xes dans l'écoulement. Ffowcs-Williams et Hawkings (FWH) [59] ont
ensuite introduit le mouvement des surfaces solides. L'e�et d'un écoulement uniforme
dans le milieu de propagation est dû à Goldstein et les non-uniformités du mouvement
du milieu de propagation ont été étudiées par Phillips et Lilley. Ces di�érentes analogies
acoustiques sont reprises et détaillées par Goldstein [38].

Dans le cadre de notre étude nous avons a�aire à des surfaces solides en mouvement
au sein d'un milieu au repos (loin des surfaces en mouvement), nous utiliserons donc
l'équation de Ffowcs-Williams et Hawkings.
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1.2.2 Équation de Ffocws-Williams et Hawkings

L'équation de Ffowcs Williams et Hawkings (FWH) admet une formulation intégrale
qui permet d'exprimer la pression acoustique en un point −→x à la date t :

c0
2ρ(~x, t) = −

∫ τ=T

τ=−T

∫
S(τ)

ρ0VN
∂G

∂τ
dS(~y) dτ︸ ︷︷ ︸

pT (~x,t)

+

∫ τ=T

τ=−T

∫
S(τ)

fi
∂G

∂yi
dS(~y) dτ︸ ︷︷ ︸

pL(~x,t)

+

∫ τ=T

τ=−T

∫
V (τ)

Tij
∂2G

∂yi∂yj
d~y dτ︸ ︷︷ ︸

pQ(~x,t)

(2.3)

Dans cette expression −→y repère la position de la source sonore, τ est le temps retardé
(instant d'émission de la perturbation) et G est une fonction de Green à choisir suivant
les conditions aux limites temporelles et spatiales du problème considéré. La durée T est
choisie su�samment longue a�n d'inclure dans le calcul de la perturbation acoustique les
contributions de toutes les sources. Ainsi en régime subsonique la durée T doit respecter
la condition suivante : T > dmax/c0 avec dmax = Max(||−→y − −→x ||). Le membre de droite
de cette équation fait intervenir trois termes que l'on va brièvement expliquer.

� pT (~x, t) est la pression associée au bruit monopolaire. C'est une distribution surfa-
cique dont la cause est le volume de �uide déplacé par les surfaces en mouvement.
VN désigne la vitesse normale à la surface (la normale est choisie sortant de la
matière), ainsi VNdS(~y) désigne le volume déplacé par l'élément de surface dS(~y)
au cours de son mouvement. Ce déplacement de volume génère un bruit de raies
appelé � bruit d'épaisseur � (thickness noise) dans le sens où il serait absent dans
le cas d'une pale d'épaisseur nulle.

� pL(~x, t) est le terme associé à la source dipolaire. Il s'agit d'une distribution sur-
facique due à l'interaction entre le �uide et les surfaces solides. fi désigne la com-
posante selon l'axe i de l'e�ort surfacique appliqué par le �uide sur l'élément de
surface dS(~y). Le bruit dipolaire est appelé bruit de charge (loading noise) et peut
être un bruit de raies et/ou un bruit large bande en fonction du phénomène à
l'origine des e�orts aérodynamiques sur les surfaces solides [33].

� pQ(~x, t) est le terme quadripolaire. C'est un terme volumique, semblable à celui
décrit par Lighthill, dû uniquement au caractère turbulent de l'écoulement qui
génère un bruit large bande.

Les fonctions de Green respectant les conditions aux limites spatiales et temporelles
des problèmes réels étant di�ciles à déterminer, on utilise généralement la fonction de
Green en champ libre et lointain dé�nie par :

G(−→y , τ,−→x , t) =
δ(t− τ − d/c0

)

4πd
avec d = ||−→x −−→y ||

L'utilisation de cette fonction amène l'hypothèse d'une propagation libre de la perturba-
tion acoustique du point d'émission vers le point d'écoute.

1.3 Modèle de bruit retenu

Le faible nombre de Mach de l'écoulement dans l'entrefer permet de focaliser l'étude
sur le terme dipolaire de l'équation de FWH. La pression acoustique qui lui est associée
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trouve son origine dans les �uctuations de charge, c'est à dire la pression appliquée par le
�uide sur les surfaces solides, dans la région de l'écoulement. Le type de bruit généré est
fonction de la nature de la charge : une charge de type stationnaire (appliquée au rotor) ou
périodique produit un bruit tonal alors qu'une charge apériodique engendre un bruit large
bande. Dans le cas des turbomachines fonctionnant à faible nombre de Mach, la charge
apériodique est généralement faible devant les composantes stationnaire et périodique ce
qui amène un spectre acoustique dominé par le bruit tonal.

Aussi, dans la suite de cette étude le bruit d'origine aérodynamique de la MRV étudiée
sera réduit à sa composante tonale engendrée par la composante dipolaire de l'équation de
FWH. L'évolution du champ de pression sur les surfaces solides de l'entrefer constitue les
termes sources requis par l'équation de FWH.

2 Analyse préliminaire

L'écoulement dans l'entrefer constitue le lieu des mécanismes de génération du bruit
aéroacoustique, il est par conséquent intéressant de s'y arrêter un peu avant de se focaliser
sur la détermination des niveaux de bruit qu'il engendre.

La détermination des �uctuations de pression dans l'entrefer passe par un calcul de
dynamique des �uides (ou CFD pour Computational Fluid Dynamics) et le modèle de
bruit aéroacoustique retenu (bruit de raies de nature dipolaire) suppose que l'écoulement
dans l'entrefer est non compressible et ne présente pas d'instabilités.

La détermination de ces instabilités requiert un calcul précis des phénomènes tur-
bulents dans l'écoulement ce qui s'avère numériquement très couteux. Dans l'optique
de véri�er les deux hypothèses émises sur la nature de l'écoulement (stabilité et incom-
pressibilité), une étude est réalisée à l'aide d'un code de calcul permettant de simuler
l'écoulement sans modèle de turbulence sur une géométrie simpli�ée.

Dans le cadre de ces hypothèses, il sera possible d'utiliser un solveur incompressible
et de modéliser les phénomènes de turbulence au lieu de les calculer, ce qui autorise des
maillages et des pas de temps moins �ns que dans le cas d'une résolution directe et se
traduit par une réduction signi�cative du temps de calcul.

2.1 Simpli�cations géométriques

Schématiquement la géométrie des parois encadrant l'écoulement peut se représenter
par la �gure 2.1(a). La faible épaisseur de l'entrefer par rapport au rayon du rotor permet
de � dérouler � cette géométrie (�gure 2.1(b)). Si de plus on néglige la saillance du stator
on arrive à la géométrie de la �gure 2.1(c) qui s'approche du cas de la cavité entrainée.

2.2 Cavité entrainée

Les cavités entrainées (�gure 2.2) font l'objet de nombreuses études en dynamique des
�uides. Le rapport de forme de la cavité, dé�ni comme étant le quotient de la longueur L
par la profondeur D, permet de les classer en deux catégories [60] :

cavité fermée si le rapport de forme est supérieur à neuf et

cavité ouverte dans le cas où ce rapport est inférieur à six.

Dans le cas d'un rotor à quatre dents ayant un rayon extérieur de 9.95 mm, un rayon
intérieur de 7.5 mm et une épaisseur de dent de 7.7 mm, la cavité issue de la simpli�cation
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ω

(a) Problème original

←−vx ←−vx

−→vb −→vb

(b) Problème déroulé

−→v

~x
~y

(c) Problème simpli�é

Figure 2.1 � Simpli�cations géométriques pour l'analyse préliminaire

L

DW

~x
~y

~z

v∞

Figure 2.2 � Cavité entrainée

du problème présente un rapport longueur sur profondeur de l'ordre de trois. La cavité
entrainée correspondante est donc de type ouverte.

Il est établi que les premières instabilités qui apparaissent dans ce type d'écoulement
sont les instabilités de Görtler [61] qui se caractérisent par des tourbillons d'axe −→y .

Il existe cependant une di�érence notable entre le cas de la cavité entrainée et l'écoule-
ment simpli�é schématisé à la �gure 2.1(c) : la proximité de la paroi supérieure (l'entrefer
considéré ici est de 0.15 mm) modi�e à la fois le champ de vitesse incident et le comporte-
ment de l'écoulement dans la cavité. Les résultats concernant les cavités entrainés présents
dans la littérature ne pourront donc pas être utilisés ici. L'écoulement en con�guration
simpli�ée est alors étudié numériquement.
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2.3 Procédure de calcul direct

Les simpli�cations apportées à la géométrie permettent de simuler l'écoulement à l'aide
du code de calcul volumes �nis, CHORUS, développé au sein du LIMSI 1. Ce code de calcul
permet la simulation directe d'écoulements compressibles en régime instationnaire et en
trois dimensions.

L'étude menée avec CHORUS se décompose en trois temps. Pour commencer, une
étude de sensibilité au maillage est menée en deux dimensions sur la con�guration de
la �gure 2.1(c) pour une vitesse de parois de 42 m/s (correspondant à une vitesse de
rotation de 40 000 tr/min). Viennent ensuite une étude en trois dimensions visant à
étudier l'apparition d'éventuelles instabilités dans l'écoulement ainsi qu'une comparaison
entre les résultats issus du calcul direct avec CHORUS et de la simulation RANS menée
avec FLUENT.

2.3.1 Paramétrage CHORUS

Chaque calcul mené avec CHORUS est réalisé en régime transitoire et se décompose en
deux phases : une première phase d'initialisation réalisée avec un pas de temps adaptatif
et un nombre de courant 2 de 0.3 précède une seconde phase d'exploitation au cours de
laquelle le pas de temps est �xe. Le pas de temps utilisé pour la phase d'exploitation est
celui vers lequel le solveur a convergé au cours de la phase d'initialisation de telle sorte que
le nombre de courant soit toujours environ égal à 0.3 au cours de la phase d'exploitation.

Seuls les résultats de la phase d'exploitation sont présentés par la suite.

2.3.2 Maillage

Le maillage est réalisé à l'aide d'un mailleur également développé par le LIMSI. Le
maillage est de type cartésien avec un pas irrégulier a�n d'obtenir une discrétisation �ne
du domaine dans le canal d'entrefer et au niveau des sommets tout en conservant un
nombre d'éléments raisonnable (�gure 2.3).

Les parois inférieure et supérieure (de normales ±−→y ) ont des conditions aux limites
de type mur adiabatique tandis que les parois droite et gauche (de normales ±−→x ) cor-
respondent à une périodicité spatiale. La saillance du rotor est prise en compte à l'aide
de corps immergés dont les parois sont imperméables. La paroi supérieure a une vitesse
constante v selon l'axe −→x .

Figure 2.3 � Maillage 2D pour CHORUS (éléments agrandis)

Les maillages sont dimensionnés de telle sorte que le ratio d'aspect global (rapport
maximal entre les deux dimensions d'une maille) n'excède pas 3 et que les variations
relatives de longueurs entre les mailles successives soient de l'ordre de 1% sur chaque axe.

1. Laboratoire d'Informatique pour la Mécanique et les Sciences de l'Ingénieur
2. Le nombre de courant correspond au ratio Vitesse de paroi× pas de temps

longueur d'une maille
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2.4 Résultats de l'analyse préliminaire

L'étude de sensibilité a été menée sur quatre maillages (voir tableau 2.1). Les résultats
obtenus sont présentés sur la �gure 2.4 où l'on peut voir la pression relative appliquée
par le �uide sur la paroi statorique en fonction de la position selon l'axe −→x pour les
quatre maillages. L'écoulement simulé s'étant avéré stationnaire, les résultats présentés
sont valables pour tous les pas de temps une fois sorti du régime transitoire.

Maillage
Nombre de cellules Dimension minimale

des élémentssuivant −→x suivant −→y global
0 580 100 58 000 15 µm
1 730 145 105 850 10 µm
2 972 180 174 960 7.5 µm
3 1460 260 379 600 5 µm

Table 2.1 � Maillages utilisés pour l'étude de sensibilité
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Figure 2.4 � Pression statorique relative obtenue pour di�érents maillages

La sensibilité, vis à vis du maillage, des résultats obtenus se réduit à partir du maillage
numéro 2 (∼ 175 000 éléments), lequel sera utilisé dans la suite de l'étude.

2.4.1 Stabilité de l'écoulement

Une simulation de l'écoulement est réalisée en trois dimensions a�n d'en véri�er la
stabilité. L'écoulement étudié est schématisé sur la �gure 2.5 et ses caractéristiques géo-
métriques sont reportées dans le tableau 2.2.

Bien qu'étant source d'instabilités, la saillance du stator n'est pas prise en compte dans
cette étude. En conséquence la vitesse critique à partir de laquelle l'écoulement devient
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v

−→v

~x
~y

~z L

D

e

W

Figure 2.5 � Con�guration simpli�ée 3D

Grandeur Symbole Valeur
Longueur de cavité L 7.9 mm
Profondeur de cavité D 2.45 mm
Largeur de cavité W 2.6 mm
Hauteur d'entrefer e 0.15 mm

Table 2.2 � Dimensions de la con�guration simpli�ée 3D

instable sera plus faible dans le cas de la double saillance que dans le cas simpli�é étudié
ici.

Le maillage en trois dimensions est obtenu en extrudant le maillage 2D sur une épais-
seur de 2.6 mm (soit une épaisseur correspondant à la hauteur du domaine). L'épaisseur
est découpée en 13 cellules de 20 µm chacune, ce qui amène un maillage à 13 760 500
éléments. Pour une vitesse d'entrainement de paroi de 60 mètres par seconde il n'apparait
pas d'instabilités tourbillonnaires autour de l'axe −→y (voir champs de vitesse �gure 2.6).

y1

y2

y3
~y

~x

(a) Plan XY (z=1.3 mm)

~z

~x

(b) Plan XZ pour y=y1

~z

~x

(c) Plan XZ pour y=y2

~z

~x

(d) Plan XZ pour y=y3

Figure 2.6 � Champs de vitesse obtenus par le calcul direct 3D avec CHORUS à la date
t=1.597 ms

L'absence de composantes suivant l'axe −→z des vecteurs vitesse permet de conclure que
l'écoulement simpli�é est stable pour la vitesse d'entrainement de 60 mètres par seconde. Il
est cependant impossible de déterminer la vitesse critique à partir de laquelle apparaissent
les instabilités sur la base de ce seul calcul. Pour être plus exhaustive, cette étude devrait
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être renouvelée pour di�érentes vitesses d'entrainement jusqu'à apparition des instabilités
dans l'écoulement. Malheureusement le temps de calcul très long (environ 12 semaines par
milliseconde calculée) rend la multiplication des vitesses de calcul délicate.

2.4.2 Comparaison CHORUS / FLUENT

Une étude sur une con�guration similaire à celle du calcul réalisé en deux dimensions
avec CHORUS est menée a�n de comparer les résultats fournis par les deux codes. L'ob-
jectif est de véri�er que la simulation des phénomènes turbulents à l'aide d'un modèle
RANS (Reynolds Averaged Navier-Stokes equations) de type kω−SST (très utilisé pour
les turbomachines) n'engendre pas une erreur trop importante. L'utilisation d'un modèle
RANS pour la simulation des phénomènes turbulents permet d'utiliser des maillages et
des pas de temps plus lâches qu'en calcul direct, ce qui réduit signi�cativement le temps
de calcul. Les résultats de cette étude comparative sont représentés sur la �gure 2.7.

La comparaison se fait au niveau des pressions pariétales. Le modèle RANS ne permet-
tant pas de calculer la pression moyenne (celle-ci est estimée a posteriori), les pressions
relatives sont comparées. La pression moyenne n'intervenant pas dans les mécanismes de
génération de bruit, son estimation n'a pas d'intérêt ici. La pression pariétale appliquée
sur la paroi supérieure est tracée en fonction de l'abscisse −→x tandis que la pression de
la paroi inférieure est tracée en fonction de l'abscisse � aplanie � en parcourant le rotor
selon l'axe −→x . La vitesse d'entrainement de la paroi supérieure est de 42 m/s.

Les mêmes maillages sont utilisés pour l'étude avec Fluent et avec Chorus cependant
la convergence des résultats avec Fluent est obtenue dès le premier maillage.
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Figure 2.7 � Étude comparative des résultats fournis par Chrous et Fluent sur le cas
simpli�é 2D

La calcul RANS s'avère nécessairement moins précis que le calcul direct, en particulier
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sur la capture des évolutions brusques de la pression. L'ordre de grandeur du temps de
calcul est passé de la semaine à la minute. Les allures et les amplitudes des pressions
retournées par chaque méthode sont très voisines, ce qui valide l'utilisation d'un modèle
RANS de type kω−SST pour le calcul CFD lors de la détermination du niveau de bruit
de la machine.

2.5 Bilan

Bien que la recherche de la vitesse limite d'apparition des instabilités de l'écoulement
n'ait pu être menée à son terme, cette étude préliminaire de l'écoulement nous a per-
mis d'en estimer la limite de compressibilité. Du caractère incompressible de l'écoulement
étudié dépend la validité du modèle de bruit retenu : au delà de cette limite de compressi-
bilité, la source de bruit aéroacoustique de nature monopolaire ne peut plus être négligée.
Il apparait au cours de cette étude que pour les vitesses admissibles par le dispositif ex-
périmental (jusqu'à 65 mètres par seconde), l'écoulement pourra être considéré comme
incompressible et que le solveur incompressible utilisé donne des résultats compatibles
avec ceux fournis par le code de calcul direct.

3 Calcul CFD avec Fluent

Étant désormais établi que l'écoulement dans l'entrefer peut être résolu de manière
satisfaisante avec Fluent, la procédure de calcul mise en place va être détaillée.

3.1 Géométrie et maillage

Le domaine �uide considéré est représenté sur la �gure 2.8. A�n de simpli�er la phase
de maillage, les arrondis du bobinage sont supprimés lors de la modélisation du domaine
�uide et la géométrie est paramétrée selon les cotes de la �gure 2.9.

Les variations importantes de l'entrefer (entre 0,1 et 4 millimètres) rendent l'utilisation
d'un maillage uniforme peu adaptée à notre problème. En e�et il faut assurer que la zone
d'entrefer minimum soit couverte radialement par un nombre su�sant d'éléments (quatre
éléments s'est avéré être un minimum et une dizaine d'éléments constitue une valeur
usuelle pour la simulation d'écoulements dans les turbomachines), ce qui engendre un
maillage très �n, inutile lorsque l'on s'éloigne des surfaces solides et que l'on est sorti de
la couche limite.

Le maillage est réalisé à l'aide d'Ansys Meshing c© en privilégiant les éléments qua-
drangulaires disposés de manière régulière partout où la géométrie le permet. Au milieu
de l'entrefer se trouve une interface séparant la partie mobile du maillage liée au rotor de
sa partie �xe solidaire du stator.

3.2 Paramètres solveur CFD et déroulement du calcul

L'étape de simulation de l'écoulement dans l'entrefer est réalisée à l'aide du logiciel
Ansys c©Fluent. A�n de limiter le temps de calcul, les simulations sont menées en deux
dimensions, ce qui implique de négliger les e�ets de bords et la possibilité qu'a le �uide de
s'échapper de l'entrefer par les extrémités axiales de la machine. De fait il est admis que
procéder à une simulation de l'écoulement en deux dimensions en vue d'estimer le bruit

Bruit aéroacoustique des MRV



Calcul CFD avec Fluent 41
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Figure 2.8 � Domaine �uide (entrefer agrandi)
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Figure 2.9 � Domaine de calcul CFD et paramétrage de la géométrie
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aéroacoustique d'une machine tournante amène à une sur-estimation dudit bruit, mais
cette méthode présente tout de même un niveau de précision su�sant pour être utilisée
dans des études de réduction de bruit sur des turbomachines.

Les champs de pression sur les surfaces rotorique et statorique étant fortement variables
en fonction de la position du rotor et de sa vitesse de rotation, le calcul est menée en régime
transitoire. Il se décompose en deux grandes étapes décrites ci-dessous.

1. Une étape d'initialisation au cours de laquelle le solveur travaille en simple précision
pendant une rotation du rotor.

2. La deuxième consiste à passer le solveur en double précision et à poursuivre le
calcul pendant un tour et demi du rotor. Les données envoyées au post-traitement
acoustique sont prises sur le dernier tour du rotor.

la convergence du calcul est surveillée à l'aide du couple aérodynamique appliqué par
le �uide sur le rotor (�gure 2.10). En e�et celui-ci dépendant directement du champ
de pression sur le rotor, l'observation de sa périodicité constitue un bon indicateur de
convergence du calcul.
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Figure 2.10 � Exemple d'évolution du couple aérodynamique appliqué par l'air sur le
rotor au cours du calcul pour une vitesse de rotation de 40 000 tr/min

Le pas de temps des calculs de dynamique des �uides est choisi de telle sorte que le
nombre de courant soit égal à 1/2. Ce nombre sans dimension correspond au ratio de
la dimension orthoradiale des éléments du maillage par la distance parcourue par une
particule de �uide au cours d'un pas de temps. Dans notre cas ce nombre est égale au
nombre de divisions orthoradiales du maillage divisé par le nombre de pas de temps par
tour : CN = NDO

PPR
. Ce choix de nombre de courant amène à discrétiser une période de

rotation du rotor en 5736 pas de temps.
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La turbulence est modélisée à l'aide d'un modèle RANS instationnaire de type
k − ω SST , les paramètres détaillés du solveur sont disponibles en annexe A.

4 Évaluation du niveau de bruit

La formulation intégrale de l'équation de Ffocws-Williams et Hawkings ne permet pas
en l'état de d'évaluer les niveaux de pression acoustique, il faut la développer a�n d'en
obtenir une forme plus adaptée à notre problème.

4.1 Développement de Hanson et Parzych

Dans leur étude sur le bruit des hélices, Hanson et Parzych [62] proposent un déve-
loppement de l'équation 2.3 adapté aux systèmes tournants non alignées avec le système
de coordonnées et subissant un �ux d'air incident. C'est ce développement qui va être
suivi au cours de cette section à deux simpli�cations près : le rotor ne reçoit aucun �ux
incident et il est aligné avec le système de coordonnées.

4.1.1 Paramétrage

Un schéma plan du paramétrage décrit ci-dessous est proposé sur la �gure 2.11.

−→ex

−→ey

O

~x

P

φp

−→ep

−→e1

−→e2

Ω · τ

~y

S

φs

−→ers−→eφs

Figure 2.11 � Paramétrage adopté pour le développement de la solution à l'équation de
Ffocws-Willians et Hawkings

On nomme RS = (O, ~ex, ~ey, ~ez) le repère cartésien lié au stator dont l'axe −→ez est
confondu avec celui de la machine et dont l'origine O est l'intersection de l'axe −→ez avec
le plan axial médian de la machine. On dé�nit un repère cartésienRR0 = (O,−→e1 ,

−→e2 ,
−→ez )

lié au rotor. L'angle (−→ex ,−→e1 ) qui positionne le repère rotorique par rapport au repère

Bruit aéroacoustique des MRV



44 Mise en place de l'outil de calcul

statorique est dé�ni comme suit : (−→ex ,−→e1 ) = Ω · τ . On suppose de fait qu'à l'origine du
temps d'émission τ les deux repères sont confondus. En�n on dé�nit le repère RRS =
(S,−→ers,−→eφs,−→ez ) lié au rotor.

La position de l'observateur est notée par −→x et décrite à l'aide des coordonnées sphé-
riques (ρp, θp, φp) de telle sorte que

−→x = ρp sin(θp) cosφp
−→ex + ρp sin(θp) sinφp

−→ey + ρp cos(θp)
−→ez

De même la position des points sources est notée par −→y et décrite à l'aide des coordonnées
sphériques (ρs, θs, φs) de telle sorte que

−→y = ρs sin(θs) cosφs
−→e1 + ρs sin(θs) sinφs

−→e2 + ρs cos(θs)
−→ez

ce qui amène :

−→y = ρs sin(θs) cos Φs
−→ex + ρs sin(θs) sin Φs

−→ey + ρs cos(θs)
−→ez

avec Φs = φs + Ω · τ où Ω peut être négatif pour tenir compte des deux sens de rotation
du rotor.

4.1.2 Hypothèses

Le développement de l'équation 2.3 qui va être exposé dans la suite fait intervenir trois
hypothèses majeures portant sur :

1. la nature du bruit aéroacoustique émis par la machine ;

2. sa propagation ;

3. la position de l'observateur par rapport à la source.

Nature du bruit Il a été établi au cours du premier chapitre, et con�rmé au début
de second, que pour la géométrie et les vitesses du problème étudié, seule la composante
tonale du bruit dipolaire est à considérer.

Propagation L'utilisation lors de la résolution de l'équation de FWH de la fonction
de Green en champ libre implique l'hypothèse d'une propagation libre de la perturbation
sonore du point d'émission vers le point d'écoute. Or l'entrefer de la machine constitue
une zone close, ce qui vient contrarier l'hypothèse de propagation libre. Une hypothèse
simpli�catrice sera développée ultérieurement (cf 4.2) a�n de permettre d'utiliser quand
même la fonction de Green en champ libre.

Champ lointain Tout au long du développement on supposera que l'observateur est
situé su�samment loin de la source de telle sorte que l'on puisse utiliser une formulation
en champ lointain de l'équation de FWH. L'hypothèse du champ lointain impose trois
conditions sur la distance d entre la source et l'observateur :

1. d >> ρs, ce qui implique alors que distance r et rayon d'observation ρp sont proches
(condition géométrique) ;

2. d >> λ où λ est la longueur d'onde acoustique (condition acoustique) ;

3. d >> ρ2
s

λ
: l'observateur doit être situé dans la zone de Fraunhofer (les ondes

sphériques peuvent être considérées comme étant planes).
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En pratique l'hypothèse de champ lointain permet de pratiquer un développement
limité en ρs/ρp à l'ordre 0 dans les termes d'amplitude et d'ordre 1 dans les termes de
phase.

4.1.3 Développements

Nous allons maintenant détailler le développement du terme de pression de chargement
pL(~x, t) =

∫ τ=T

τ=−T
∫
S(τ)

fi
∂G
∂yi

dS(~y) dτ dans le cadre du paramétrage et des hypothèses
énoncées ci-dessus. L'écoulement et la perturbation sonore qui en découle sont étudiés en
régime établi, la phase d'établissement de la perturbation sonore n'est pas considérée.

Le terme fi ∂G∂yi est un produit scalaire, de fait il est indépendant du repère de calcul.
On utilise alors la linéarité de l'intégrale et on se place dans un repère solidaire des
surfaces émettrices (RRS pour le rotor,RS pour le stator) de telle sorte que les surfaces
d'intégration S(τ) deviennent indépendantes de la date d'émission τ . Les bornes des
intégrales en espace et en temps sont alors indépendantes et on peut les intervertir :

pL(~x, t) = pLR(~x, t) + pLS(~x, t) avec :

pLR(~x, t) =

∫
S(Rotor)

∫ τ=T

τ=−T

[
fi
∂G

∂yi

]
RRS

dτ dS(~y)

pLS(~x, t) =

∫
S(Stator)

∫ τ=T

τ=−T

[
fi
∂G

∂yi

]
RS

dτ dS(~y)

L'hypothèse formulée sur la nature de bruit (bruit dipolaire engendré par la charge
périodique) implique que la pression de chargement pL(~x, t) est périodique de période
identique aux phénomènes qui lui ont donné naissance, soit au moins la période de révo-
lution du rotor 2π/ω avec ω = |Ω| = γ · Ω où γ = ±1. On s'intéressera donc au cours de
ce développement à la transformée de Fourier complexe de la pression de chargement qui
s'exprime par :

p
(n)
L (~x) =

ω

2π

∫ t=t0+ 2π
ω

t=t0

pL(~x, t) einωt dt

où t0 est une date quelconque.
En régime subsonique, la fonction g(τ) = t − τ − d/c0

n'a qu'une racine possible.
Autrement dit, à une source acoustique située en −→y et émettant à la date τ correspond
une unique date t à laquelle la perturbation acoustique peut être écoutée à une position
de l'observateur −→x donnée. Ainsi en choisissant d'intégrer pour la date d'émission τ allant
de 0 à 2π

ω
, on restreint la solution pL(~x, t) à un intervalle de temps

[
t1, t1 + 2π

ω

]
où la date

t1 est donnée par :

t1 =
‖−→y −−→x ‖

c0

≈ ‖
−→x ‖
c0

dans le cas du champ lointain.

On appelle pL1(~x, t) la fonction dé�nie par :

pL1(~x, t) =

{
pL(~x, t) ∀t ∈

[
t1, t1 + 2π

ω

]
0 ailleurs

En prenant t0 = t1 dans l'expression de la transformée de Fourier de la pression de
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chargement on arrive à :

p
(n)
L (~x) =

ω

2π

∫ t=t1+ 2π
ω

t=t1

pL(~x, t) einωt dt

p
(n)
L (~x) =

ω

2π

∫ t=t1+ 2π
ω

t=t1

pL1(~x, t) einωt dt

p
(n)
L (~x) =

ω

2π

∫ t=∞

t=−∞
pL1(~x, t) einωt dt

La composante fi de l'e�ort appliqué par le �uide sur l'élément de surface considéré
dépend de sa position −→y ainsi que de la date d'émission τ . On a donc fi = fi(

−→y , τ). La
fonction de Green, quant à elle, dépend des positions de la source et de l'observateur ainsi
que des dates d'écoute et d'émission, c'est à dire : G = G(−→y , τ,−→x , t). On a donc :

p
(n)
Lx (~x, t) =

ω

2π

∫ t=∞

t=−∞

∫
Sx

∫ τ= 2π
ω

τ=0

[
fi(
−→y , τ)

∂G(−→x , t,−→y , τ)

∂yi

]
RRx

dτ dS(~y) dt

où l'indice x se réfère indi�éremment aux surfaces rotorique ou statorique. Les bornes des
intégrales sont indépendantes et fi ne dépend pas de t, on peut alors écrire :

p
(n)
Lx (~x) =

ω

2π

∫
S

∫ τ= 2π
ω

τ=0

[
fi

∫ t=∞

t=−∞

∂G

∂yi
einωtdt

]
RRx

dτ dS(~y)

ce qui amène à :

p
(n)
Lx (~x) =

ω

2π

∫
S

∫ τ= 2π
ω

τ=0

[
fi
∂Gn

∂yi

]
RRx

einωτ dτ dS(~y) (2.4)

où Gn est la fonction de Green harmonique dé�nie par :

Gn =
e
inωd
c0

4πd
(2.5)

4.1.4 Contribution du rotor

L'e�ort surfacique
−→
f peut se décomposer dans le repèreRRS de la manière suivante :

−→
f = fr

−→ers + fφ
−→eφs + fz

−→ez
ce qui amène :

p
(n)
LR(~x) = p(n)

r (~x) + p
(n)
φ (~x) + p(n)

z (~x)

avec :

p(n)
r (~x) =

ω

2π

∫
S

∫ τ= 2π
ω

τ=0

fr
∂Gn

∂rs
einωτ dτ dS(~y)

p
(n)
φ (~x) =

ω

2π

∫
S

∫ τ= 2π
ω

τ=0

fφ
∂Gn

rs∂φs
einωτ dτ dS(~y)

p(n)
z (~x) =

ω

2π

∫
S

∫ τ= 2π
ω

τ=0

fz
∂Gn

∂zs
einωτ dτ dS(~y)
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La machine étudiée ne contient aucun élément destiné à entrainer le �uide dans la
direction axiale (ventilateur, vrillage de rotor, ...), aussi on supposera que l'écoulement
engendré par la rotation du rotor n'a pas de composante axiale. Dans le cadre de cette
hypothèse la présente étude est menée dans le plan de coupe axial de la machine et la
contribution des e�orts axiaux au bruit de chargement n'est pas prise en compte.

Contribution de l'e�ort radial L'expression de la composante radiale du gradient
de la fonction de Green harmonique est donnée en annexe 1. La contribution de l'e�ort
radial à la pression de chargement s'écrit alors de la manière suivante :

p(n)
r (~x) = −inω sin θp

4πc0ρp
e
in
ω·ρp
c0

∫
S

e
−inω·zs

c0
cos θpIr(τ)dS(~y)

avec :

Ir(τ) =
ω

2π

∫ τ= 2π
ω

τ=0

fr cos(φp − γ ω τ − φs)e−in
ω·rs
c0

sin(θp) cos(φp−γωτ−φs)einωτdτ

L'intégrale temporelle est alors développée à l'aide de la formule B.5 pour aboutir à :

Ir(τ) = −
q=∞∑
k=−∞

ik+1J ′k(−n
ωrs
c0

sin θp) eik(φp−φs) ω

2π

∫ τ= 2π
ω

τ=0

fre
−iγkωτeinωτdτ

où J ′z(x) désigne la dérivée par rapport à x de la fonction de Bessel de première espèce

notée Jz(x). En posant k = γ(n − q) et en remarquant que Ω
2π

∫ τ= 2π
Ω

τ=0
fre

ikΩτdτ est la

transformée de Fourier complexe d'ordre k de l'e�ort fr, notée f
(k)
r , on arrive à :

Ir(τ) = −i
q=∞∑
q=−∞

J ′γ(n−q)(−n
ωrs
c0

sin θp) eiγ(n−q)(φp−φs+π
2

)f (q)
r

Finalement l'expression de la contribution de l'e�ort radial à la pression de chargement
est la suivante :

p(n)
r (~x) = −n ω sin θp

4πc0ρp
e
in
ω·ρp
c0

∫
S

e
−inω·zs

c0
cos θp Sr dS(~y) (2.6)

avec :

C = −nωrs
c0

sin θp

Sr =

q=∞∑
q=−∞

J ′γ(n−q)(C) eiγ(n−q)(φp−φs+π
2

)f (q)
r (2.7)

Contribution de l'e�ort orthoradial En suivant une démarche similaire à celle dé-
veloppée ci-dessus pour la contribution de l'e�ort radial on arrive à :

p
(n)
φ (~x) = −inω sin(θp)

4πc0ρp
e
in
ωρp
c0

∫
S

e
−inωzs

c0
cos θpIφ(τ)dS(~y)

avec :

Iφ(τ) =
ω

2π

∫ τ= 2π
ω

τ=0

fφ sin(φp − γωτ − φs)e−in
ωrs
c0

sin θp cos(φp−γωτ−φs)einωτdτ
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puis l'utilisation de la formule B.6 donne :

Iφ(τ) =
−1

C

k=∞∑
k=−∞

k ikJk(C) eik(φp−φs−γωτ) einωτf
(k)
φ

avec C = −nωrs
c0

sin θp. En e�ectuant le même changement d'indice que pour la contribu-
tion de l'e�ort radial on arrive à :

p
(n)
φ (~x) = iγ

nω sin θp
4πc0ρp

e
in
ωρp
c0

∫
S

e
−inωzs

c0
cos(θp)

C
Sφ dS(~y) (2.8)

avec :

Sφ =

q=∞∑
q=−∞

(
(n− q)eiγ(n−q)(φp−φs+π

2
)Jγ(n−q)(C)f

(q)
φ

)
(2.9)

4.1.5 Contribution du stator

Les développements qui amènent à une expression � sympathique � de la pression
dipolaire rayonnée par la face interne du stator sont plus directs que ceux du rotors. La
surface étant �xe dans l'espace, −→y est constant vis à vis de la date d'émission τ , on peut
directement exprimer le gradient de la fonction de Green harmonique dans un repère lié
au stator. On montre facilement à partir de l'équation 2.4 qu'en coordonnées cylindriques
cette pression s'exprime par :

p
(n)
LS(~x) = −inω sin θp

4πc0

∫
S(Stator)

[
cos(φp − φs)f (n)

r + sin(φp − φs)f (n)
φ

] e
inωd

c0

d
dS(~y) (2.10)

4.1.6 Niveau de pression acoustique

L'expression du niveau de pression acoustique en fonction des coe�cients de Fourier
complexes de la pression acoustique est la suivante (cf annexe C) :

SPLZ = 10 log10

2
∑{
|p(n)
LR + p

(n)
LS |2 · pondZ(n)

}
pr2

 (2.11)

où pondZ(n) est le facteur de pondération correspondant au �ltre de pondération choisi.

4.2 Atténuation du stator

Au cours des précédents développements il a été supposé que la perturbation sonore
se propage librement de l'entrefer de la machine vers le milieu extérieur. La présence d'un
stator épais qui vient fermer l'entrefer rend cette hypothèse peu réaliste. La modélisation
de la propagation des ondes acoustiques dans l'entrefer et vers le milieu extérieur sort du
cadre de cette étude et risque de s'avérer complexe du fait de la géométrie de l'entrefer.
On observera simplement que rotor et stator sont principalement faits d'acier dont l'im-
pédance acoustique se situe cinq ordres de grandeurs au dessus de celle de l'air. Aussi
une onde acoustique se propageant dans l'air et qui vient impacter une plaque d'acier (cf
�gure 2.12) est quasiment intégralement ré�échie par cette dernière : le ratio de l'intensité
de l'onde absorbée sur l'intensité de l'onde incidente est de l'ordre de 10−5.
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On supposera dans le cas de notre machine que les ondes acoustiques qui impactent le
rotor et la paroi interne du stator sont intégralement ré�échies jusqu'à ce qu'elles puissent
quitter l'entrefer par une des ouvertures du stator.

I A

T

R S

I : onde incidente

A : onde absorbée

T : onde transmise

R : onde réfléchie

S : onde sortante

Figure 2.12 � Représentation schématique de la propagation des ondes acoustiques dans
le stator

Cette hypothèse amène deux conséquences directes :

1. la directivité de la source sonore, très impactée par la présence du stator, ne sera
pas quanti�able à l'aide de la méthode de calcul utilisée ;

2. l'intensité acoustique générée dans l'entrefer est préservée.

Il convient cependant de nuancer la portée de cette hypothèse : on ne tient pas compte
d'éventuelles interférences destructrices qui peuvent avoir lieu dans l'entrefer et l'approxi-
mation de la ré�exion sans pertes de l'onde acoustique est irréaliste en haute fréquence.

4.3 Méthodes alternatives basées sur le couple aérodynamique

Le niveau de bruit émis constitue un critère d'optimisation lors de la conception des
machines électriques. La méthode d'estimation proposée sur la base de l'équation de
Ffocws-Williams et Hawkings présente le défaut de requérir la résolution complète de
l'écoulement dans l'entrefer de la machine. Cette résolution, couteuse en temps de calcul,
rend la prédiction du niveau de bruit aéroacoustique incompatible avec un processus d'op-
timisation. Un outil de comparaison rapide des niveaux de bruit d'origine aérodynamique
serait donc le bienvenu.

Puisque la résolution complète de l'écoulement est complexe, il serait intéressant de
trouver des méthodes � rapides � a�n de calculer le couple aérodynamique qu'exerce l'air
sur le rotor au cours de sa rotation. Bien que de telles méthodes n'aient pas encore été
identi�ées à ce jour, deux estimateurs du niveau de bruit calculés à partir du couple
aérodynamique vont être présentés.

4.3.1 Formule de Gutin

Gutin [55] (repris par Goldstein [38]) a développé une théorie de prédiction du bruit
dipolaire engendré par la charge stationnaire appliqué aux hélices d'avions. Une note
technique de Deming [63] pour la NACA (ex NASA) fournit une expression simple de la
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pression acoustique calculée à l'aide de cette théorie :

dpqz =
qzΩ

2πc0d

(
−dT

dR
cos(β) +

c0

ΩR2

dQ

dR

)
Jqz(m)dR

dans laquelle q désigne l'ordre de l'harmonique considéré, z le nombre de pales, β l'angle
d'inclinaison par rapport l'axe de l'hélice, R le rayon de l'hélice et m = qz sin(β) V

c0
où V

est la vitesse locale de l'hélice. Les grandeurs T et Q sont respectivement les moyennes
temporelles de l'e�ort de poussée et du couple appliqué à l'élément de rayon dR.

Dans le cas du rotor d'une machine électrique l'e�ort de poussée est nul et le niveau
de bruit sera maximal dans le plan médian du rotor (c'est à dire pour β = π

2
). On arrive

alors à :

dp =
z

2πdR2

dQ

dR
Jz

(
z
V

c0

)
dR (2.12)

L'utilisation de cette formule nécessite de connaitre le champ de répartition du couple,
c'est à dire de l'e�ort orthoradial, appliqué sur le rotor. La charge aérodynamique consi-
dérée par Gutin devant être stationnaire (l'hélice tourne en champ libre en régime subso-
nique), cette relation s'avère peu adaptée à notre problème.

4.3.2 Méthode de la puissance �uctuante

La construction d'un estimateur de niveau de bruit peut aussi se faire sur la base de
considérations énergétiques. Pour ce faire on s'intéresse au couple aérodynamique global T
appliqué au rotor qui peut se décomposer en une valeur moyenne et une valeur �uctuante.
Wright [37] a établi que dans le cas des rotors tournant en régime subsonique, la charge
instationnaire constitue la principale source de bruit. On calcule la valeur e�cace du
couple �uctuant qui, une fois multipliée à la fréquence de rotation, donne une puissance
que l'on supposera rayonnée sous forme acoustique. On estime alors le niveau de puissance
aéroacoustique émis par la machine à l'aide de l'expression suivante :

LW = 10 log10

(
T̃Ω

Wr

)
(2.13)

où Wr est le niveau de puissance acoustique de référence (10−12 Watts) et T̃ =

√〈
T̃ 2
〉
.

Il n'est pas nécessaire de connaitre la répartition des e�orts sur les surfaces du rotor
et du stator pour utiliser cet estimateur, seul le couple aérodynamique intervient. Ceci se
traduit par un gain de temps signi�catif lors des simulations de dynamique des �uides.
En contrepartie les niveaux de puissance acoustique calculés sur la base de cette formule
risquent d'être bien supérieurs à la réalité puisque toutes les �uctuations de puissance dis-
sipées lors de la rotation du rotor sont supposées converties en puissance acoustique. Il est
cependant attendu/espéré que les niveaux calculés fournissent une tendance comparable
à celle obtenue avec les équations de FWH.

5 Implémentation du post-traitement

Les équations du post-traitement aéroacoustiques étant maintenant établies, il faut
désormais les implémenter dans la chaîne logicielle.
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5.1 Méthodologie

L'outil de calcul du bruit aéroacoustique peut se résumer sous la forme de la chaîne
logicielle représentée sur la �gure 2.13.

Geometry Meshing Fluent
P (θ,Ω)

Matlab
SPLGéométrie

Vitesse

APDL
Couple électromagnétique

Ansys

Figure 2.13 � Chaîne logicielle

5.2 Discrétisation

Les équations 2.6 et 2.8 supposent des intégrations continues sur les variables d'es-
pace et de temps. Il est nécessaire d'adapter ces équations a�n de prendre en compte les
discrétisations introduites par l'étape de simulation.

Considérons l'équation 2.6 qui traite de la contribution de l'e�ort radial appliqué sur
le stator, le raisonnement est le même pour les autres équations.

Discrétisation spatiale L'intégrale de surface est discrétisée en respectant le cri-
tère de compacité des sources (voir ci-dessous). Les simulations étant menées en
deux dimensions, la coordonnée zs est constante sur toute la région des sources.
L'intégrale porte alors sur les e�orts linéiques appliqués par le �uide sur les parois :

∫
S

e
−inω·zs

c0
cos θp

(
q=∞∑
q=−∞

J ′γ(n−q)(C) eiγ(n−q)(φp−φs+π
2

)f (q)
r

)
dS(~y) =

l · e−in
ω·zs
c0

cos θp
s=ns∑
s=1

q=∞∑
q=−∞

J ′γ(n−q)(C) eiγ(n−q)(φp−φs+π
2

)F (q)
r (2.14)

où F (q)
r désigne l'e�ort linéique (ie l'e�ort surfacique pour une longueur active égale

à 1m) appliqué par le �uide sur les parois.

Discrétisation fréquentielle Les coe�cients de Fourier des e�orts F (q)
r qui inter-

viennent dans la somme 2.7 sont obtenus à l'aide d'une transformation du Fourier
rapide sur le signal discret issu de la simulation. On notera que seuls les harmo-
niques multiples de la fréquence de rotation inférieurs à 20 kHz entrent en compte
dans ce calcul, aussi la fréquence d'échantillonnage a été choisie pour être un mul-
tiple de cette fréquence de rotation et la somme sur l'indice q est �nie.

5.3 Sources compactes

Le choix de la taille des éléments discrétisés pour l'intégration spatiale sur le domaine
des sources acoustiques doit satisfaire la condition de compacité. Cette condition impose
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que la variation du temps retardé d'une extrémité à l'autre de l'élément source considéré
doit rester faible devant la période caractéristique des sources, c'est à dire :

∆τ << Tc

Dans le cas où le nombre de Mach reste faible (ce qui est notre cas), l'e�et Doppler peut
être négligé et la période caractéristique des sources est un multiple de la période de
rotation. Sous cette hypothèse la variation du temps retardé peut également s'exprimer
simplement comme étant la dimension caractéristique de la source considéré que divise la
vitesse de propagation des ondes acoustiques L

c0
. La condition de compacité a alors pour

expression :

L <<
c0

fc

où, fc désignant la fréquence caractéristique des sources acoustiques, c0fc n'est autre que la
longueur d'onde des ondes acoustiques émises.

En supposant que l'on veuille respecter la condition de compacité jusqu'à une fréquence
de 20 kHz, il faut que la dimension caractéristique des sources acoustiques reste faible
devant la longueur d'onde acoustique à cette fréquence, soit 12 mm. Il apparait alors que
le maillage utilisé lors de l'étape de simulation CFD, lequel a une dimension orthoradiale
de l'ordre de 2.2 · 10−5 m, représente une discrétisation spatiale inutilement �ne pour le
post-traitement aéroacoustique. Les données issues de l'étape de dynamique des �uides
sont regroupées en sources compactes dont la dimension caractéristique dans le plan de
simulation est de l'ordre de 0.5 mm.

5.4 Calcul du couple électromagnétique

Parallèlement à l'estimation du niveau de bruit aéroacoustique, le couple délivré par
les con�gurations testées est estimé à l'aide d'Ansys APDL. Ce calcul est réalisé en ma-
gnétostatique avec prise en compte de la saturation pour une densité de courant de 7
Ampère par millimètre carré dans les bobinages. La machine est supposée alimentée sur
une demi période électrique. La �gure 2.14 donne un exemple d'évolution du couple élec-
tromagnétique fourni par la machine au cours d'une rotation complète d'un rotor à quatre
dents.

L'utilisation d'un solveur magnétostatique sous-entend la non prise en compte du
temps d'établissement du courant dans les bobinages de la machine. Or ce temps n'est
pas forcément négligeable, à plus forte raison que l'on travaille à fréquence de rotation
élevée. Ainsi les valeurs de couple calculées sont optimistes mais permettent quand même
de comparer les di�érentes topologies entre elles.

6 Conclusion du chapitre

L'écoulement engendré, dans l'entrefer de la MRV étudiée, par la rotation du rotor a
été analysé. Deux conclusions se dégagent de cette étude :

1. l'écoulement dans l'entrefer peut être simulé avec un modèle RANS,

2. la source de bruit qu'il constitue est une source dipolaire engendré par une charge
stationnaire.
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Figure 2.14 � Allure du couple électromagnétique délivré par la MRV 2/4

La mise en place de l'outil d'estimation du bruit d'origine aérodynamique requiert
de nombreuses hypothèses et simpli�cations. La suite de cette étude est consacrée à la
validation expérimentale de cet outil.
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Chapitre 3

Étude expérimentale

Ce chapitre vise à confronter les niveaux de puissance acous-
tique estimés à l'aide de l'outil de calcul mis en place au
chapitre précédent à des niveaux de puissance acoustique
mesurés. Ce chapitre s'ouvre sur une présentation du dispo-
sitif mis en place pour réaliser les mesures acoustiques. La
validité du modèle d'étude est ensuite remise en question à la
lumière des résultats expérimentaux avant que n'arrivent les
comparaisons des niveaux de puissance acoustique.

Moteur ! On tourne !
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L'objectif de l'étude expérimentale à venir est double. Il s'agit, premièrement, de
véri�er la validité des hypothèses formulées sur la nature du bruit généré par la machine
étudiée. Dans un deuxième temps vient une comparaison entre les niveaux de bruit calculés
et mesurés pour deux des trois rotors fabriqués.

1 Présentation du dispositif expérimental

1.1 Machine étudiée

Au stator présenté au début du chapitre 2 sont associés trois rotors et un système de
commande qui sont décrits ci-dessous.

1.1.1 Rotors

Trois rotors ont été réalisés a�n d'o�rir la possibilité d'e�ectuer des mesures sur trois
machines 1 distinctes à partir d'un seul stator. Ces trois rotors se distinguent principa-
lement par l'épaisseur et le nombre de leurs dents : le premier a quatre dents � �nes �,
le second quatre dents � épaisses � et le troisième six dents � �nes �. Ces rotors sont re-
présentés sur la �gure 3.1 et leurs caractéristiques géométriques recensées dans le tableau
3.1. Chacun de ces rotors a fait l'objet de calculs d'estimation du bruit aéroacoustique
pour di�érentes vitesses entre 22 000 et 65 000 tr/min.

Figure 3.1 � Rotors réalisés

Le guidage en rotation des rotors par rapport au stator est réalisé à l'aide de roulements
à billes à contact radial munis de cages en �bres renforcées de résine phénolique[64]. Ces
roulements sont conçus pour supporter des vitesses de rotation jusqu'à 50 000 tours par
minute.

1. seulement deux ont pu être exploitées en pratique
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Rotor Nombre de dents (Z) Rayon externe (rer) Rayon interne (rir) Épaisseur de dent (rtt)
Z4Thick 4 10 7.5 8
Z4thin 4 9.99 6.5 5.2
Z6 6 9.95 6.5 5.2

Table 3.1 � Caractéristiques géométriques des trois rotors (les longueurs sont exprimées
en mm)

1.1.2 Alimentation de la machine

Une alimentation de laboratoire délivre l'énergie électrique nécessaire à l'alimentation
de la machine, cette énergie est modulée par un hacheur réversible en courant (�gure 3.2).

T1

T4

C I

D2

D3

E

U

Figure 3.2 � Hacheur réversible en tension utilisé pour alimenter la MRV

La fréquence de travail électrique d'une MRV dont le rotor comporte Z dents est
égale à la fréquence de rotation du rotor multiplié par le nombre de dents Z. On note φ
l'angle électrique de la MRV. L'angle φ est dé�ni tel que, en début et en �n de période
électrique (φ = 0[360]�), la machine est en position de conjonction (une paire de dents
du rotor est alignée avec les dents du stator). La position d'opposition (lorsque le couple
s'inverse) correspond, pour un rotor dont les dents sont symétriques par rapport à leur
ligne médiane, à la position φ = 180�.

Le couple instantané délivré par la MRV est lié à l'intensité i du courant qui parcourt
ses bobinages et à l'évolution de l'inductance L du circuit magnétique par la relation :

c =
1

2
i2

dL

dθ
=
Z

2
i2

dL

dφ

L'évolution de l'inductance L du circuit magnétique en fonction de l'angle φ peut se
modéliser de la manière représentée sur la �gure 3.3.

La forme de courant idéale, du point de vue du couple délivré, est un créneau qui
est à l'état haut sur toute la phase où la grandeur dL

dφ
est positive (ou négative suivant

le sens du couple désiré) et nul sur le restant de la période. Une telle forme de courant
n'est cependant pas possible du fait du caractère inductif des bobinages. L'évolution du
courant circulant dans les bobinages de la machine en fonction de l'angle électrique (noté
∆φ car sa valeur absolue n'est pas connue) est montrée, pour une vitesse de 48 500 tr/min
sur la �gure 3.4.
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Figure 3.3 � Évolution de l'inductance du circuit magnétique au cours d'une période
électrique
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Figure 3.4 � Relevé du courant circulant dans les bobinages de la MRV

1.1.3 Commande

L'alimentation d'une MRV requiert de connaitre, ou à défaut d'estimer, la position du
rotor à tout moment. Les fréquences de rotation visées rendent délicates l'utilisation d'un
capteur classique tels que les codeurs incrémentaux ou les synchrorésolveurs. Il a donc
été choisi d'estimer la position angulaire du rotor à partir du signal créneau de fréquence
identique à la fréquence de passage de pales délivré par une fourche optique � basique �
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délivrant Z impulsions par tour (Z = 4 ou Z = 6). La commande de la MRV se décompose
alors en trois tâches que sont :

1. l'estimation de la position du rotor,

2. le phasage des signaux de commande et

3. l'asservissement de la fréquence de rotation.

L'accomplissement simultanée de ces trois tâches représente une charge de travail consé-
quente qui s'est révélée trop lourde pour les micro-contrôleurs disponibles au SATIE.
La fréquence d'échantillonnage des signaux de commande ainsi obtenus s'est avérée trop
faible pour assurer un fonctionnement régulier de la machine, préalable indispensable à
la réalisation de mesures de quantités acoustiques à une vitesse donnée.

Un dispositif analogique a été réalisé a�n de réduire la charge de travail du micro-
contrôleur utilisé et permettre ainsi l'entrainement de la machine et l'asservissement de
sa fréquence de rotation. Ce dispositif est détaillé en annexe D.

Asservissement de vitesse La stratégie d'alimentation retenue consiste à alimenter
la machine en pleine onde (pas de modulation de largeur d'impulsion), l'asservissement de
vitesse est réalisé en agissant sur la largeur de la plage temporelle d'alimentation (angle
φon sur la �gure 3.4).

Avance de phase Pour assurer le bon fonctionnement de la MRV, le courant qui tra-
verse les bobinages statoriques doit être parfaitement en phase avec la position angulaire
du rotor. Le caractère inductif de la MRV entraine une latence entre l'application d'une
tension aux bornes du bobinage et l'établissement d'un courant dans celui-ci. Cette latence
est compensée par une avance temporelle des signaux de commande des interrupteurs par
rapport à la position du rotor, on parle d'avance de phase (cet angle est noté ψ). Cette
avance de phase est ajustée manuellement.

1.2 Dispositif de mesure

La mesure de quantités acoustiques (niveaux de pression et spectres en ce qui nous
concerne) requiert une attention particulière tant sur le dispositif que sur le protocole.

1.2.1 Mise en place de la machine

L'objectif du dispositif de mesure est de parvenir à capturer toute l'intensité sonore
issue de la machine étudiée, rien que cette intensité sonore et de ne la capturer qu'une
seule fois.

La capture de toute l'intensité sonore une seule fois peut se faire en plaçant le système
étudié en champ libre et en e�ectuant des mesures sur une sphère englobant ce système. Le
placement du système étudié en champ libre suppose de suspendre la machine à l'intérieur
d'un espace vide très vaste ou dans une chambre anéchoïque, c'est à dire une pièce dont
les parois absorbent les ondes acoustiques incidentes, évitant ainsi toute ré�exion parasite.

Il n'est cependant pas aisé de suspendre une machine électrique et d'e�ectuer des
mesures tout autour, aussi les mesures sont réalisées en chambre semi-anéchoïque. La
chambre semi-anéchoïque vise à reproduire des conditions de type � champ libre sur plan
ré�echissant �, elle associe des murs et un plafond anéchoïque à un sol ré�échissant. La
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machine étudiée doit donc être montée à proximité d'une vaste surface acoustiquement
ré�échissante située à proximité du sol dans une chambre semi-anéchoïque.

La mesure des seules émissions sonores de la machine étudiée suppose que l'environ-
nement de mesure est isolé des perturbations extérieures, ce qui est le cas des chambres
semi-anéchoïques, et que le bruit mesuré doit bien être émis par la source étudiée et non
par un élément annexe. Dans le cas d'une machine électrique, les vibrations générées par
la machine et transmises à son voisinage (support, charge, ...) peuvent générer un bruit
signi�catif, en particulier dans le domaine des basses fréquences pour les machines de
taille réduite [65]. Dans le cas où un dispositif de charge est présent, celui-ci devra être
isolé à moins qu'il ne fasse partie du système étudié.

Figure 3.5 � Suspension de la machine et positionnement des accéléromètres

Le bruit d'origine aérodynamique n'est pas dépendant du couple délivré par la ma-
chine, aussi aucun dispositif de charge n'est ajouté. A�n de prévenir toute excitation
vibratoire du support, la machine étudiée est suspendue à son support à l'aide de res-
sorts choisis su�samment souples de telle sorte que la fréquence de résonance du système
masse-ressort ainsi constitué soit inférieure aux fréquences de rotation considérées par la
suite.

1.2.2 Matériel de mesure

Les mesures sont menées dans la chambre semi-anéchoïque et avec le matériel de me-
sure du Laboratoire Systèmes Électrotechniques et Environnement (LSEE, Faculté de
Sciences Appliquées, Béthune). Les pressions acoustiques sont mesurées à l'aide d'un mi-
crophone capacitif (Brüel & Kjaer, type 4189-A-021, plage de fréquence de 20 à 20000 Hz).
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Une calibration incertaine du microphone utilisé amène une incertitude sur les niveaux de
pression acoustique absolus mesurés sans a�ecter les écarts de niveaux de pression relevés.

En parallèle des mesures acoustiques sont réalisées de mesures d'accélérations vibra-
toires à l'aide d'accéléromètres piézoélectriques mono-axes (Brüel & Kjær, type 4397,
plage de fréquence de 1 à 25000 Hz, niveau maximal de fonctionnement de 765 g). Micro-
phone et accéléromètres sont connectés à un même boitier d'acquisition (Brüel & Kjaer,
Type 3050). Les accéléromètres sont positionnés dans le plan médian de la machine suivant
les positions indiquées sur la �gure 3.6.

Stator

Carcasse

Acc1

Acc2

Figure 3.6 � Positionnement des accéléromètres - vue schématique en coupe axiale selon
le plan médian de la machine

1.3 Protocole

Les mesures de niveau de bruit sont réalisées pour di�érentes vitesses. La machine
reste alimentée et asservie en vitesse tout au long des mesures de niveaux de pression
acoustique.

Toutes les mesures de quantités acoustiques sont réalisées en appliquant une pondéra-
tion de type A (�gure 1.6). Celle-ci modi�e très peu les niveaux mesurés sur une plage de
fréquences allant de 1 à 10kHz à l'intérieur de laquelle vont se situer les phénomènes aé-
roacoustiques étudiés et atténue fortement les basses fréquences (atténuation supérieure
à 10 dB pour des fréquences inférieures à 200 Hz). Les tonalités basses fréquences se
transmettant facilement par les vibrations structurelles, elles peuvent, malgré l'isolation
de la chambre semi-anéchoïque, parvenir à y pénétrer. Leur forte atténuation o�erte par
la pondération A constitue donc un avantage lors des mesures.

Les mesures de niveau de bruit sont menées suivant la norme ISO 3744 dans le cas
d'une surface de mesure hémisphérique. Le protocole de mesure consiste à diviser la surface
hémisphérique englobant la source acoustique en cinq surfaces d'aires égales et de relever
le niveau de pression acoustique le long de trajectoires annulaires dé�nies pour chaque
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élément de surface (voir �gure 3.7). Le niveau de pression acoustique moyen est alors
obtenu en appliquant la formule :

Lp = 10 log10

(
1

N

N∑
i=1

100.1Lp

)
où N est le nombre de trajectoires de mesure et Lp les niveaux de pression acoustique
mesurés le long de chacune des trajectoires.

Figure 3.7 � Trajectoires de microphone (source norme NF EN ISO 3744, annexe B4)

Plutôt que de déplacer le microphone, il a été choisi d'entrainer en rotation le plateau
sur lequel la machine est montée (voir �gure 3.8). Le plateau est entrainé à faible vitesse
(3 tours par minute environ) par un motoréducteur à courant continu commandé par un
micro-contrôleur (Arduino) qui permet de synchroniser le boitier d'acquisition à la rotation
du plateau. Les niveaux de pression acoustique mesurés se sont révélés indépendants du
sens de rotation du plateau et de sa vitesse.

Le bruit de fond à l'intérieur de la chambre semi-anéchoïque, entrainement du plateau
tournant inclus, ne dépasse pas 45 dBa. Le rayon de la surface de mesurage est de 59
cm, soit un rayon inférieur au minimum d'un mètre préconisé par la norme mais tout de
même supérieur au double de la distance caractéristique d. du parallélépipède de référence
englobant la source (référencé � B � sur la �gure 3.7, représenté sur la �gure 3.9).

Les spectres acoustiques présentés dans la suite de ce document sont mesurés en pla-
çant le microphone au dessus de la machine, il s'agit de la position occupée par le micro-
phone sur la �gure 3.8.

1.4 Éléments d'analyse vibratoire du stator

L'analyse des spectres d'accélération vibratoire présentés dans la suite de ce document
requiert de connaitre le comportement vibratoire du stator et de la carcasse de la machine.
Les fonctions de transfert vibratoires du stator et de la carcasse ont été mesurées au cours
d'une précédente étude, le résultat de cette mesure est présenté en �gure 3.10.
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Figure 3.8 � Machine montée sur son plateau tournant
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d

Figure 3.9 � Parallélépipède référence

Figure 3.10 � Diagramme de Bode en gain des fonctions de transfert accéléra-
tions/contraintes mesurées sur le stator et la carcasse - Source : thèse J. Ojeda [1]

La réponse vibratoire du stator à une excitation est dominée par son mode 2 à une
fréquence d'environ 8 kHz, ce qui est conforme à ce qui a été dit au chapitre 1.

La carcasse présente une réponse plus complexe que le stator avec plusieurs modes de
vibration notamment à 1000, 2500, 4000 et 5300 ainsi qu'entre 6500 et 7100 Hz.
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2 Origine du bruit mesuré

Comme nous l'avons vu à la section 2.3 du chapitre 1, la vitesse au delà de laquelle le
bruit d'origine aérodynamique est supposé dominer les émissions sonores d'une machine
électrique n'est pas connue a priori. Les phénomènes magnétiques et aérodynamiques
apportent simultanément leurs contributions qu'il va falloir di�érencier avant de prétendre
mesurer le bruit aéroacoustique de la machine étudiée.

Deux méthodes d'identi�cation des mécanismes de génération de bruit sont proposées :
l'analyse comparative des spectres vibratoires et acoustique et la comparaison des spectres
acoustiques machine allumée / machine éteinte.

2.1 Analyse des spectres acoustiques et vibratoires

Le mécanisme de génération de bruit magnétique passe par une excitation vibratoire
des éléments de la machine, de son stator et de sa carcasse en particulier. La mesure
simultanée des accélérations vibratoires de ces deux éléments et de la pression acous-
tique permet, par comparaison des spectres obtenus, de révéler les corrélations entre les
phénomènes acoustiques et vibratoires.

Les spectres acoustique et vibratoires ont été relevés pour 17 vitesses de rotation allant
de 15 000 à 60 000 tours par minute pour chacun des rotors à quatre dents. Les résultats
concernant deux vitesses de mesure sont présentés ci-après :

1. pour la vitesse de rotation la plus basse : 15 000 tr/min,

2. pour la vitesse de rotation la plus élevée : 60 000 tr/min.

Densité spectrale de puissance À chaque spectre présenté ci-dessous est ajoutée
une ligne en trait mixte qui représente la densité spectrale de puissance cumulée pour une
fréquence comprise entre 0 et 20 kHz. Cette densité spectrale de puissance est normalisée
par son maximum. Cet estimateur permet, pour chaque spectre, d'identi�er et de classer
les raies les plus importantes en terme de puissance transportée.

Fréquences caractéristiques Les fréquences caractéristiques pour les phénomènes
acoustiques et vibratoires sont indiquées sur chaque spectre, il s'agit

� de la fréquence de rotation fr,
� de la fréquence de passage de pales, FPP, qui est également la fréquence des cou-

rants et donc celles des contraintes magnétiques,
� des multiples entiers de la fréquence de passage de pales.

2.1.1 Rotors à quatre dents

L'analyse des spectres acoustique et vibratoires est menée ici pour le rotor à quatre
dents épaisses. Une analyse similaire menée avec le rotor à quatre dents �nes mène aux
même conclusions.

Basse vitesse Les spectres acoustique et vibratoires relevés pour le rotor à quatre dents
épaisses tournant à 15 000 tr/min sont donnés en �gure 3.11.

Spectre acoustique Le spectre acoustique est un spectre de raies. La puissance
acoustique est distribuée sur une bande de fréquence allant de 2 à 8 kHz. La
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Figure 3.11 � Spectres acoustique et vibratoires pour le rotor à quatre dents épaisses
tournant à une vitesse de 15 000 tr/min
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moitié de la puissance acoustique est transportée par la raie située à 3 kHz tandis
que l'autre moitié est portée par les raies situées à 2 ainsi qu'entre 4 et 8 kHz.

Accélération du stator et de la carcasse Le spectre d'accélération du stator est
dominé par la raie correspondant à son mode d'ovalisation plane située à 8 kHz.
À l'inverse, le spectre d'accélération de la carcasse comporte des raies distribuées
sur une large gamme de fréquences.

Haute vitesse La �gure 3.12 contient les spectres acoustique et vibratoires relevés pour
le rotor à quatre dents épaisses tournant à 60 000 tr/min.

Spectre acoustique De la même manière qu'à 15 000 tr/min, le spectre acoustique à
60 000 tr/min est un spectre de raies. Cependant, dans le cas de la haute vitesse, la
quasi totalité de la puissance acoustique est transportée par seulement deux raies
situées au niveaux de la FPP et du double de la FPP. Ces deux raies dominent
toutes les autres avec un écart de plus de 10 dBa.

Accélération du stator et de la carcasse Le spectre d'accélération du stator reste
dominé par le mode 2 qui con�rme sa prédominance sur les autres modes de vibra-
tions du stator. Le comportement vibratoire de la carcasse et du stator apparaissent
comme étant fortement dépendants l'un de l'autre.

Il est à noter qu'à la vitesse de 60 000 tr/min, la fréquence de passage de pales est égale
à 4000 Hz, soit la moitié de la fréquence du mode d'ovalisation du stator. Le premier
harmonique du courant coïncide alors avec la fréquence de résonance du stator. Cette
vitesse correspond donc à un état vibratoire intense du stator : le niveau d'accélération
atteint 63 dBa pour la raie à 8 kHz (il n'était que de 33 dBa à 15 000 tr/min).

En supposant que le bruit rayonné par la machine est d'origine magnétique, son spectre
acoustique devrait, dans ces conditions, être dominé par une raie à 8 kHz. Or il apparait
sur la �gure 3.12 que plus de 70% de la puissance acoustique rayonnée par la machine à
60 000 tr/min est transportée par la raie située à la FPP, fréquence pour laquelle le niveau
d'excitation vibratoire du stator n'est que de 27 dBa.

2.1.2 Comparaison entre basse et haute vitesse

En basse vitesse, la puissance acoustique émise par la machine est distribuée sur une
bande de fréquence allant de 2 à 8 kHz. Les évolutions des densités de puissance spectrale
des spectres acoustique et vibratoires présentent, en basse vitesse, des similitudes. Ces
similitudes indiquent qu'une proportion non négligeable des émissions acoustiques de la
machine sont issues de phénomènes vibro-acoustiques.

Plus la vitesse de rotation du rotor augmente, plus les raies situées à la fréquence de
passage de pales et à 2 FPP gagnent en intensité. À partir de 36 000 tr/min, ces deux raies
transportent plus de 80% de la puissance acoustique rayonnée par la machine équipée avec
l'un ou l'autre des rotors à quatre dents. Ce comportement s'avère indépendant de l'état
d'excitation vibratoire du stator.

Quelle que soit la vitesse de rotation considérée entre 15 0000 et 60 000 tr/min, le
spectre acoustique de la machine reste un spectre de raies (bruit tonal). Ce comportement
est compatible avec le terme source retenu pour l'estimation du bruit aéroacoustique de
la machine.
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Figure 3.12 � Spectres acoustique et vibratoires pour le rotor à quatre dents épaisses
tournant à une vitesse de 60 000 tr/min
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2.1.3 Rotor à six dents

Les niveaux de bruit estimés pour le rotor à six dents sont plus faibles que ceux des
rotors à quatre dents. Malheureusement un défaut d'équilibrage mécanique a signi�cative-
ment dégradé le comportement de la machine avec le rotor à six dents (apparition de raies
très marquées à la fréquence de rotation et ses harmoniques dans les spectres acoustique
et vibratoires, �gure 3.13). En conséquence les mesures de bruit réalisées avec ce rotor ne
sont pas exploitables.

2.1.4 Bilan

Cette première analyse tend à montrer que le bruit émis par la machine équipée d'un
des deux rotors à quatre dents n'est pas, pour une vitesse su�samment élevée, d'origine
vibratoire et serait donc engendré par des phénomènes aérodynamiques. Cependant les
mesures d'accélération ne concernent que deux éléments de la machine et sa fonction de
transfert acoustique n'est pas connue, aussi il est prématuré de conclure quant à l'origine
du bruit émis.

2.2 Comparaison spectres machine allumée / machine éteinte

A�n de s'assurer que le bruit mesuré n'est pas d'origine magnétique, on procède à des
relevés de spectres acoustiques lorsque la machine est alimentée et lorsqu'elle tourne sur
son inertie. Pour les mesures en con�guration non alimentée, la machine est entrainée à
une vitesse supérieure à celle de mesure puis l'alimentation est coupée. Le micro-contrôleur
de commande déclenche l'acquisition lorsque la vitesse cible est atteinte. On s'assure ainsi
de l'absence de courant, et donc d'e�orts magnétiques, tout au long de l'acquisition qui
dure 80 ms.

La �gure 3.14 représente les spectres acoustiques obtenus avec le rotor à quatre dents
épaisses pour quatre vitesses entre 22000 et 50000 tours par minute. Des résultats simi-
laires sont obtenus avec le rotor à quatre dents �nes (�gure 3.15). La fréquence du mode
2 du stator (fs) est indiquée sur chaque spectre.

Plusieurs constats se dégagent de l'étude de ces spectres :

Fréquence de passage de pales L'intensité de la raie située à la fréquence de passage
de pales (FPP) croît avec la vitesse de rotation jusqu'à dominer nettement le restant
du spectre à 50 000 tr/min. On relève un écart supérieur à 11 dB par rapport à la raie
d'intensité immédiatement inférieure à cette vitesse pour le rotor à dents �nes, 18 dB
pour le rotor à dents épaisses. Quelque soit la vitesse, l'intensité de cette raie n'est pas
a�ectée par la coupure de l'alimentation de la machine.
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Figure 3.13 � Spectres acoustique et vibratoires pour le rotor à 6 dents tournant à une
vitesse de 50 000 tr/min
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Figure 3.14 � Spectres machine allumée, machine éteinte pour le rotor à quatre dents épaisses
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Figure 3.15 � Spectres machine allumée, machine éteinte pour le rotor à quatre dents �nes
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Multiples de la FPP On distingue ici deux cas suivant que l'harmonique de la FPP
considéré corresponde ou non à une fréquence propre de la machine.

Lorsqu'elles correspondent à la fréquence de résonance du stator, les composantes
du spectre aux fréquences multiples de la FPP sont a�ectées par la coupure de
l'alimentation. Ce comportement s'observe pour les mesures à 30 000 et 40 000
tr/min, la FPP vaut alors respectivement le quart et le tiers de la fréquence de
résonance du stator. Le niveau associé à la raie située à la fréquence de résonance du
stator peut perdre jusqu'à 12 dB avec la coupure de l'alimentation de la machine.

Les harmoniques multiples de la fréquence de passage de pales qui ne correspondent
pas à une fréquence de résonance de la machine présentent la même amplitude
dans les deux con�gurations.

2.3 Bilan

Il ressort de l'étude des spectres acoustique et vibratoires de la machine l'existence de
trois plages de vitesse qui correspondent à trois comportements acoustiques de la machine.

� Pour les � faibles � vitesses (inférieures à 22 000 tr/min), la corrélation des spectres
acoustique et vibratoires de la machine indique la prédominance des phénomènes
vibroacoustiques dans la génération de bruit.

� À vitesse de rotation élevée (supérieure ou égale à 50 000 tr/min dans le cas pré-
sent), le spectre acoustique de la machine est dominé par la fréquence de passage
de pales, laquelle est d'origine aérodynamique. Ce comportement s'observe même
lorsque le mode d'ovalisation du stator, principal générateur de bruit magnétique,
est excité comme c'est le cas à 60 000 tr/min.

� Entre ces deux valeurs existe une plage où le bruit aérodynamique est globalement
présent mais encore trop faible pour dominer nettement le bruit d'origine magné-
tique lorsque ce dernier est particulièrement intense comme c'est le cas lorsque une
fréquence propre de la machine est excitée.

3 Niveaux de puissance acoustique

Les résultats des mesures de niveaux de puissance acoustique ainsi que la comparaison
aux valeurs calculées sont présentés sous la forme de la courbe d'évolution du niveau
de puissance acoustique en fonction de la vitesse de rotation du rotor tracée en échelle
logarithmique (�gure 3.16). Les niveaux de puissance acoustique sont déterminés à partir
des niveaux de pression acoustiques. Les mesures étant menées avec une pondération
de type A, les niveaux de puissance acoustique sont donnés en dBa. Les estimations de
niveaux de bruit sont menées pour tous les multiples de la fréquence de passage de pales
jusqu'à la limite du spectre acoustique audible (20 kHz).

3.1 Analyse des données expérimentales

Il a été établi au cours du précédent chapitre qu'en raison de son faible nombre de
Mach, l'écoulement dans l'entrefer constitue une source de bruit de nature dipolaire. De
plus il a été vu au cours du chapitre 1 qu'une source de bruit aéroacoustique peut être
caractérisée en étudiant la pente de la droite SWL = f (log10 (N)), laquelle vaut 50 dans
le cas d'une source dipolaire.

Bruit aéroacoustique des MRV
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Figure 3.16 � Niveaux de puissance acoustique calculés et mesurés - Spectre complet

Les trois plages de vitesse mises en évidence lors de l'étude sur l'origine du bruit
mesuré se retrouvent sur cette courbe.

À partir de 50000 tr/min, les niveaux de bruit mesurés suivent bien la pente ca-
ractéristique d'une source dipolaire. Le bruit aérodynamique domine alors les émis-
sions sonores de la machine.

En dessous de 24000 tr/min, les niveaux de bruit des deux rotors sont proches :
c'est le domaine de prédominance du bruit magnétique.

Entre ces deux vitesses, on constate que les niveaux de bruit des deux rotors sont
distincts et que leur évolution en fonction de la vitesse de rotation est semblable.
On observe un accroissement du niveau de bruit autour de 40 000 tr/min, vitesse à
laquelle la contribution du bruit magnétique est signi�cative du fait de l'excitation
du mode 2 du stator. Aucun des deux phénomènes générateurs de bruit ne domine
l'autre sur cette plage de vitesse.

3.2 Comparaison entre mesures et estimations

Trois constats se dégagent de la comparaison des niveaux de puissance acoustique
mesurés et estimés.

1. Les niveaux de bruit estimés sont, conformément à ce qui était attendu, supérieurs
aux niveaux mesurés. Ceci est dû à la surestimation des niveaux de pression de
l'écoulement dans l'entrefer introduite par le calcul CFD en deux dimensions.
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2. La hiérarchie des niveaux de bruit établie en simulation est retrouvée par la mesure :
le rotor à quatre dents �nes est, pour le bruit aéroacoustique, plus bruyant que celui
à quatre dents épaisses.

3. Les écarts mesurés (3 dB) sont plus faibles que ceux calculés (8 dB).

S'il apparait que l'outil de calcul proposé permet de hiérarchiser les niveaux de bruit
des di�érentes topologies, les écarts calculés ne sont cependant pas conformes à ceux qui
ont été mesurés.

3.3 Correction de l'outil

Il a été établi expérimentalement que lorsque la machine fonctionne en haute vitesse
au sens du critère acoustique, l'énergie acoustique est principalement transportée par la
raie située à la fréquence de passage de pales. Cette observation est prise en compte en
restreignant le calcul du niveau de puissance acoustique à la seule FPP. Les résultats de
ces nouveaux calculs sont représentés sur la �gure 3.17.
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Figure 3.17 � Niveaux de puissance acoustique calculés et mesurés - FPP seulement

On constate alors que les courbes du niveau de puissance acoustique en fonction du
logarithme de la vitesse forment de nouveau des droites dont la pente n'est plus carac-
téristique d'une source dipolaire mais que les écarts calculés (4.5 dB) se rapprochent des
écarts mesurés.
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3.4 Estimateur de niveau de puissance acoustique à partir du
couple aérodynamique

Les niveaux de puissance acoustique obtenus à l'aide de l'estimateur basé sur le couple
aérodynamique sont comparés à ceux fournis par l'équation de FWH appliquée à la fré-
quence de passage de pales sur la �gure 3.18. L'estimateur est appliqué sur le signal de
couple calculé au cours de la phase d'initialisation du calcul CFD en simple précision (série
de données �nissant par � SP �) ainsi que sur le signal issu du calcul en double précision
(� DP �). Un exemple d'évolution du couple aérodynamique appliqué sur le rotor au cours
du calcul ainsi que les plages de données utilisées pour les calculs en simple et en double
précision sont montrés sur la �gure 3.19.
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Figure 3.18 � Comparaison des méthodes d'estimation du niveau de puissance acoustique

Les niveaux de puissance estimés en simple et en double précision sont identiques. La
hiérarchie des rotors établie en mesure est retrouvée. L'écart de niveau de bruit estimé,
de l'ordre de 6 dB, correspond au double de l'écart mesuré. Cette méthode s'avère moins
précise que la méthode corrigée basée sur l'équation de FWH qui donne un écart entre les
niveaux de bruit des deux rotors de 4.5 dB.

L'estimateur de niveaux de bruit basé sur le couple aérodynamique fournit des ten-
dances analogues à celles données par l'équation FWH mais s'avère beaucoup plus simple
à mettre en ÷uvre et est applicable dès la phase de calcul en simple précision. La phase
d'initialisation du calcul en simple précision étant environ quatre fois moins longue que
la phase d'exploitation en double précision (de l'ordre de 8 heures en SP et 30 en DP), le
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Figure 3.19 � Exemple d'évolution du couple aérodynamique appliqué sur le rotor au
cours du calcul (rotor à quatre dents épaisses, 2312 rad/s)

gain de temps que peut représenter cette méthode sur l'estimation du niveau de bruit est
considérable.

3.4.1 Bilan

Du fait de la sur-estimation des niveaux de bruit qu'elles fournissent, les méthodes
proposées ne peuvent qu'au mieux estimer des écarts de niveaux de bruit. Plusieurs mé-
thodes d'estimation de ces écarts sont proposées, toutes donnent les mêmes tendances
mais n'ont pas la même précision.

La méthode fondée sur l'équation de Ffowcs Williams et Hawkings corrigée sur la base
d'observations expérimentales (calcul sur la seule FPP) s'avère être la méthode la plus
précise. Au regard des multiples hypothèses et simpli�cations formulées pour arriver à ce
résultat, l'erreur retournée, de l'ordre de 1.5 décibels, sera considérée comme acceptable
dans la suite de ce document.

Plus facile à mettre en ÷uvre, l'estimateur de niveau de puissance acoustique sur la
base du couple aérodynamique s'avère utilisable dès la phase de calcul en simple précision
(gain de temps) mais fournit des résultats moins précis que la méthode de FWH corrigée.

Si elle couvre une large plage de vitesse de rotation, la validation expérimentale e�ectuée
ne concerne que deux géométries di�érentes. Ces résultats appellent une confrontation
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expérimentale sur de nouvelles topologies de machines a�n d'en connaître la portée.
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Chapitre 4

Exploitation de l'outil

L'objectif ce chapitre est d'apporter des éléments de réponse à
la question � Comment concevoir une machine rapide tout en
minimisant son niveau de bruit aéroacoustique ? �

La réponse à cette question est apportée en deux temps. Dans
un premier temps, l'étude s'attarde sur l'in�uence des dimen-
sions d'une machine de forme classique sur son niveau de bruit.
Des géométries de rotor plus originales sont essayées dans un
second temps.
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La recherche de con�gurations géométriques permettant de concevoir des machines
émettant peu de bruit aéroacoustique est rendue di�cile car

� les paramètres in�uant sur le bruit aéroacoustique émis par une machine sont
nombreux,

� la durée des calculs n'autorise pas l'utilisation d'un processus d'optimisation.

La démarche proposée dans la suite de ce chapitre consiste à modi�er la géométrie de la
machine support à cette étude et présentée au chapitre 2 a�n de rechercher une topologie
de MRV qui réduit les nuisances aéroacoustiques. Cette étude est divisée en deux temps :

� premièrement, seules les dimensions du rotor sont modi�ées sans en changer la
forme, puis,

� dans un deuxième temps, des géométries plus originales inspirées des techniques
de réduction de bruit utilisées pour les ventilateurs centrifuges sont essayées.

1 Variations autour de la géométrie existante

Il a été montré au cours du chapitre 3 qu'agir sur les dimensions d'une MRV � clas-
sique � peut avoir une in�uence signi�cative sur le bruit aéroacoustique généré par cette
machine.

La réduction du bruit aéroacoustique émis par une machine requiert d'atténuer les
phénomènes qui donnent naissance à ce bruit. Dans le cas de la machine étudiée, le
mécanisme de génération de bruit aéroacoustique peut se résumer par les 4 étapes qui
suivent.

1. La rotation du rotor tend à créer un écoulement d'air dans l'entrefer. L'entraine-
ment de l'air dans l'entrefer est favorisé par la saillance du rotor.

2. La présence du stator à proximité du rotor bloque cet écoulement et provoque ainsi
une augmentation de la pression.

3. Les saillances du rotor et du stator introduisent une modulation périodique du
champ de pression dans l'entrefer et donc de la charge appliquée par le �uide sur
les parois dans l'entrefer.

4. Ces variations de charge constituent une source acoustique dipolaire à l'origine du
bruit aéroacoustique.

A�n de réduire l'amplitude du champ de pression dans l'entrefer, trois possibilités se
dégagent :

1. la réduction de la saillance,

2. l'agrandissement de l'entrefer.

Ces deux possibilités sont discutées dans la suite.

1.1 Réduction de la saillance du rotor

L'objectif est de s'approcher du cas limite où le rotor serait un cylindre tournant dans
le stator. Dans le cadre des hypothèses formulées sur l'écoulement (écoulement stable), la
charge appliquée par le �uide sur les parois serait alors constante et uniforme. La source
acoustique dipolaire périodique qui lui est associée ne générerait donc aucun bruit.
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La réduction de la saillance peut être obtenue par l'ajout de cales amagnétiques visant
à rendre la surface externe du rotor parfaitement cylindrique. Cette solution, qui com-
plique la réalisation de la MRV, est délicate à mettre en ÷uvre dans le cas d'une machine
rapide puisque les vitesses élevées engendrent des e�orts d'inertie importants qui tendent
à arracher les cales du rotor. Cette solution ne sera pas envisagée ici.

Deux solutions sont envisagées pour réduire la saillance du rotor :

1. modi�er les dimensions des dents ou

2. augmenter le nombre de dents du rotors.

Toutes ces modi�cations sont e�ectuées pour un entrefer d'épaisseur constante égale à 0.1
mm.

1.1.1 Modi�cation de la géométrie pour un rotor à quatre dents

La géométrie de départ est celle de la �gure 1.5(b) (page 12). A�n de limiter les
possibilités, l'étude porte sur deux paramètres : la largeur des dents et la profondeur des
encoches rotoriques. (�gure 4.1).

(a) Largeur de dent (b) Profondeur d'encoche

Figure 4.1 � Exemples de variations géométriques possibles pour le rotor

Les résultats de cette étude sont représentés sous la forme de deux graphes :

le niveau de puissance acoustique estimé représenté dans le plan (Profondeur d'en-
coche, Largeur de dent) (�gure 4.2(a)) et

le couple magnétostatique délivré par la machine représenté dans le même plan (�gure
4.2(b)).

Les points sur ces deux �gures correspondent aux géométries simulées (46 con�gurations
di�érentes ont été simulées). Le coin supérieur droit de ces graphes correspond à des
dimensions incompatibles avec la géométrie du rotor retenu.

Toutes les estimations de niveau de bruit présentées dans ce chapitre sont réalisées à
la vitesse de 40000 tr/min.

Les variations géométriques testées permettent de faire évoluer
� le couple magnétostatique délivré par la machine entre 2.2 et 5 Newton-mètres par

mètre (Nm/m) et
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(b) Couple électrostatique

Figure 4.2 � In�uence des dimensions du rotor à quatre dents sur les performances
acoustiques et magnétiques de la machine
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� le niveau de puissance acoustique émis par la machine sur une plage de 7 dBa entre
87.5 et 94.5 dBa.

On étudie successivement l'in�uence de la profondeur des encoches puis de la largeur
des dents.

In�uence de la profondeur des encoches Les évolutions du niveau de bruit estimé et
du couple magnétostatique délivré par la MRV en fonction de la profondeur des encoches
rotoriques sont tracées sur la �gure 4.3. Cette �gure est obtenue pour une largeur de
dent rotorique de 7 mm, ces évolutions sont semblables pour toutes les largeurs de dent
simulées.
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Figure 4.3 � In�uence de la profondeur d'encoche à largeur de dent �xée (7 mm)

Lorsque la largeur des dents rotoriques est prise égale à 7 mm, le couple magnétostatique
délivré par la MRV étudiée varie, pour les di�érentes profondeurs d'encoche simulées,
entre 3.7 et 5 Nm/m. L'évolution de ce couple en fonction de la profondeur d'encoche fait
apparaitre trois zones :

1. les dents dont la profondeur est trop faible (inférieur à 1.5 mm) n'o�rent pas, entre
les positions de conjonction et d'opposition, une variation de reluctance importante
et le couple délivré par la machine inférieur à son maximum ;

2. pour des profondeurs d'encoches comprises entre 1.5 et 3 mm, le couple délivré par
la machine est proche de son maximum ;
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3. au delà de 3 mm, la profondeur d'encoches est trop importante ce qui a�ecte la
surface disponible pour le passage du �ux magnétique dans le rotor et réduit ainsi
le couple délivré par la machine.

Lorsque la largeur des dents rotoriques est prise égale à 7 mm, les modi�cations de la
profondeur d'encoches engendrent des variations du niveau de puissance acoustique entre
90 et 92.5 dBa. Le niveau de bruit généré par la machine passe par son maximum à 92.5
dBa pour une profondeur d'encoches égale à 1 mm avant de décroitre jusqu'à une valeur
seuil atteinte pour une profondeur d'encoche de 2.5 mm.

Il ressort de cette étude qu'il existe une profondeur d'encoches optimale, 2.5 mm dans
le cas présent, qui permet d'obtenir un couple magnétostatique très proche du maximum
et un niveau de puissance acoustique minimum pour la largeur de dent étudiée.

In�uence de la largeur de la dent Les évolutions du niveau de bruit estimé et du
couple magnétostatique délivré par la MRV en fonction de la largeur des dents rotoriques
sont tracées sur la �gure 4.4. Cette �gure est obtenue pour une profondeur d'encoches de
2.5 mm, ces évolutions sont semblables pour toutes les profondeurs d'encoches simulées.
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Figure 4.4 � In�uence de l'épaisseur de la dent à profondeur �xée (2.5 mm)

Le niveau de puissance acoustique décroit avec la largeur de la dent tandis que le couple
délivré par la machine passe par un maximum (lorsque la largeur des dents rotoriques et
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statoriques sont proches). L'action sur la largeur de la dent permet d'obtenir une variation
de 6 dBa (entre 88 et 94 dBa) sur le niveau de puissance acoustique émis par la machine.
L'in�uence de la largeur de la dent sur les performances aéroacoustiques de la machine
peut alors se résumer de la manière suivante : plus les dents rotoriques sont larges, moins
la machine est bruyante. Cependant, une largeur de dents rotoriques trop importante
engendre une nette dégradation du couple délivré par la MRV. La valeur optimale de la
largeur des dents ne peut donc pas être donnée de façon inconditionnelle et dépendra du
critère prépondérant entre les performances magnétiques et acoustiques de la machine à
concevoir.

1.1.2 In�uence du nombre de dents

Le nombre de dents du rotor, noté Z, est un paramètre qui in�ue à la fois sur les com-
portements mécanique, magnétique et acoustique de la machine. Les possibilités d'évolu-
tion du nombre de dents sont très limitées car :

1. l'équilibre des e�orts magnétiques appliqués sur le rotor impose un nombre dents
pair,

2. la fréquence de travail électrique de la machine, qui est égale à la fréquence de pas-
sage de pales, soit Z fois la fréquence de rotation, doit être maintenue à des valeurs
acceptables du point de vue des pertes fer (voir chapitre 1) et de l'électronique de
commande.

Figure 4.5 � Machines pourvues de rotors à 2, 4 et 6 dents

Des machines pourvues de rotors à 2, 4 et 6 dents ont été simulées dans le cadre de
cette étude. Le stator n'a pas été modi�é entre ces di�érentes con�gurations. Le nombre
de dents du rotor ayant une in�uence sur la fréquence de passage de pales, il n'est pas
possible de comparer les niveaux de bruit émis par ces di�érentes machines sur leur seule
fréquence de passage de pales comme cela a été fait au chapitre précédent. Aussi, dans
le cas de l'étude sur l'in�uence du nombre de dents du rotor, les niveaux de puissance
acoustique sont calculés à partir des niveaux de tous les harmoniques de la FPP présents
dans le domaine audible (jusqu'à 20 kHz).

Les spectres estimés à 40 000 tr/min pour les machines simulées sont représentés sur la
�gure 4.6. Il apparait que les harmoniques des di�érentes con�gurations ont des niveaux
comparables. L'augmentation du nombre de dents du rotor provoque un étalement du

Bruit aéroacoustique des MRV



Variations autour de la géométrie existante 87

0 5 10 15 20
0

10

20

30

40

50

60

70

80

90

Fréquence (kHz)

S
W

L 
(d

B
a)

Z=2

0 10 20
0

10

20

30

40

50

60

70

80

90

Fréquence (kHz)

S
W

L 
(d

B
a)

Z=4

Spectres acoustiques

0 10 20
0

10

20

30

40

50

60

70

80

Fréquence (kHz)

S
W

L 
(d

B
a)

Z=6

Figure 4.6 � Évolution du spectre acoustique estimé en fonction du nombre de dents du
rotor

spectre, ce qui a pour e�et de pousser les harmoniques de la FPP vers les hautes fréquences
au niveau desquelles la sensibilité de l'oreille est moindre. Aussi le niveau de puissance
acoustique calculé diminue lorsque le nombre de dents du rotor augmente (voir tableau
4.1).

Nombre de dents LW (dBa)
2 98.2
4 96.4
6 91.2

Table 4.1 � Évolution du niveau de puissance acoustique en fonction du nombre de dents
du rotor

1.2 E�et de l'entrefer

L'agrandissement de l'entrefer est obtenu par une action sur le rayon extérieur du rotor
qui est pris entre 9.8 et 10 mm. Les machines ainsi simulées ont des épaisseurs d'entrefer
comprises entre 0.1 et 0.3 mm et des variations de profondeur d'encoche su�samment
faibles pour être négligées. Les résultats de cette étude sont représentés par les courbes
d'évolution du niveau de puissance acoustique et du couple délivré par la machine en
fonction de l'épaisseur de l'entrefer (�gure 4.7).

Conformément à ce qui est attendu, le couple délivré par la MRV chute rapidement
lorsque l'épaisseur de l'entrefer augmente. Agrandir l'entrefer de 0.1 à 0.3 mm provoque
une diminution du couple de plus de 30 %. Le niveau de puissance acoustique émis par
la machine diminue également mais dans une bien moindre mesure puisqu'il ne perd que
1.5 dB.
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Figure 4.7 � E�et de l'entrefer sur le couple et sur le niveau de puissance acoustique

À noter La MRV est une technologie de machine électrique dont les performances ma-
gnétiques sont particulièrement dépendantes de l'épaisseur de l'entrefer. Aussi la marge
de man÷uvre pour épaissir l'entrefer de la machine est très réduite, trop pour être si-
gni�cative du point de vue de la dynamique des �uides. Si l'épaississement de l'entrefer
n'apparait pas comme une solution e�cace pour réduire le bruit aéroacoustique d'une
MRV, il n'est pas exclu que cette solution soit applicable à des topologies de machines
moins sensibles à l'épaisseur de l'entrefer telle que les machines synchrones à aimants
permanents montés en surface ou les machines à commutation de �ux, par exemple.

1.3 Bilan

Le première partie de ce chapitre porte sur une MRV de formes � classiques �. L'in-
�uence, sur le niveau de bruit aéroacoustique généré par cette machine, des principaux
paramètres géométriques du rotor a été étudiée (nombre de dents, épaisseur de l'entrefer,
largeur des dents et profondeur des encoches rotoriques). La conclusion de cette étude
tient dans les trois points suivants.

1. Si elle est e�cace du point de vue aéroacoustique, l'augmentation du nombre de
dents du rotor engendre un accroissement des pertes fer dans la machine.

2. Épaissir l'entrefer de la machine s'avère être une solution peu e�cace pour réduire le
bruit aéroacosutique d'une MRV. Du fait de la grande sensibilité des performances
magnétiques de la MRV à l'épaisseur de l'entrefer, même un faible épaississement
de l'entrefer se traduit par une dégradation des performances magnétiques de la
machine sans engendrer de réduction signi�cative du niveau de puissance aéroa-
coustique estimé.
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3. Il a été montré qu'une action sur les dimensions des dents de la machine (largeur,
hauteur) produit des e�ets signi�catifs sur le niveau de puissance acoustique (6
dB) sans nécessairement dégrader les performances magnétiques de la machine.

2 Autres formes de rotors

D'autres formes de rotors ont été essayées. Ces formes sont inspirées des techniques
de réduction de bruit des ventilateurs centrifuges explicitées au chapitre 1.

2.1 Géométries testées

Toutes les géométries testées dérivent d'une con�guration originale d'un rotor à quatre
dents de forme � classique � (�gure 4.8(a)). L'épaisseur des dents (7.65 mm) ainsi que
le rayon extérieur du rotor (9.9 mm, soit un entrefer d'une épaisseur de 0.2 mm) sont
conservées pour toutes les géométries testées.

Quatre formes de rotor di�érentes sont simulées :

1. un rotor au bord de fuite biseauté (�gure 4.8(b)) ;

2. des rotors aux dents déversées, c'est à dire des rotors dont les dents sont inclinées
vers � l'avant � à di�érents niveaux de 5 (�gure 4.8(c)) à 60 degrés (�gure 4.8(d)) ;

3. un rotor sur-courbé, dit aussi rotor détalonné, (�gure 4.8(e)) : la surface supérieure
des dents rotoriques présente un rayon de courbure plus élevé que le rayon externe
du rotor, ce qui amène une évolution progressive de l'entrefer lors du passage de la
dent rotorique sous la dent statorique ;

4. un rotor creusé : un espace permettant au �uide de se détendre est creusé au
sommet des dents.

2.2 Bilan

Les résultats obtenus avec ces rotors originaux sont présentés sur la �gure 4.9 où les
machines testées sont placées dans le plan (couple magnétostatique délivré, niveau de
puissance acoustique généré).

Il apparait que les géométries originales essayées n'apportent pas d'amélioration sur les
performances de la MRV. Les techniques de réduction de bruit des ventilateurs centrifuges
ne s'avèrent pas transposables aux MRV.
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(a) Rotor original (b) Rotor biseauté

(c) Rotor déversé à 5� (d) Rotor déversé à 60�

(e) Rotor sur-courbé (f) Rotor creusé

Figure 4.8 � Di�érentes formes de rotors simulées
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Figure 4.9 � Résultats des simulations pour les rotors testés
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Conclusion générale

Ce mémoire recense les di�érents travaux e�ectués dans le cadre de cette thèse sur
la prédiction du bruit aéroacoustique d'une machine à reluctance variable à haute vi-
tesse de rotation préparée au sein des laboratoires SATIE et DYNFLUID. Cette étude,
première étude quantitative sur le bruit aéroaoustique des machines électriques à notre
connaissance, a eu pour principaux objectifs :

� d'identi�er les sources acoustiques actives dans la machine étudiée pour des vitesses
de rotation jusqu'à 60 000 tr/min et de préciser le domaine de vitesse sur lequel le
bruit d'origine aéroacoustique domine les émissions sonores de la machine,

� de modéliser les sources aéroacoustiques actives au sein de la machine et de construire
un outil d'estimation du bruit que ces sources engendrent.

Ce mémoire s'articule autour de quatre chapitres dont le contenu et les conclusions sont
brièvement rappelés ci-dessous.

Le premier chapitre est consacré à une revue bibliographique sur les sources de bruit
dans les machines tournantes. Cette recherche va au delà des machines électriques. En
e�et, le bruit d'origine aérodynamique, encore peu étudié pour les machines électriques,
fait l'objet de nombreuses études dans le domaine des turbomachines. Un parallèle est
établi entre la MRV et le ventilateur centrifuge et les techniques de réduction de bruit
appliquées à ce ventilateur sont énoncées.

Le second chapitre s'ouvre sur la modélisation du bruit aéroacoustique émis par la
machine étudiée, préalable indispensable à son estimation.

L'écoulement au sein de la machine est analysé à l'aide du code de calcul CHORUS
développé par le laboratoire LIMSI. Cet écoulement s'étant avéré incompressible, les phé-
nomènes turbulents qui s'y déroulent peuvent être modélisés à l'aide d'un modèle RANS
implanté dans le code de calcul FLUENT, développé par la société ANSYS. De plus la
stabilité de l'écoulement dans l'entrefer de la machine permet de modéliser le bruit aéroa-
coustique de la MRV comme un bruit de type dipolaire émis par une charge périodique
appliquée sur les surfaces de l'entrefer.

La méthode d'estimation de ce bruit mise en place est inspirée des techniques de calcul
du bruit tonal des turboréacteurs. Cette méthode consiste en deux grandes étapes :

1. l'écoulement de l'air à l'intérieur de l'entrefer est simulé à l'aide d'un logiciel de
calcul de dynamique des �uides,

2. les pressions pariétales sont extraites de ce calcul pour subir un post-traitement
aéroacoustique qui permet d'estimer le niveau de bruit émis par la machine. Ce
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post-traitement est basé sur le développement de l'équation de Ffowcs Williams et
Hawkings proposé par Hanson et Prazych.

Le calcul de dynamique des �uides constitue une étape chronophage. A�n de maintenir
les durées de calculs à des niveaux raisonnables (de l'ordre de la dizaine d'heures par
con�guration testée), les calculs de dynamique des �uides sont menés en deux dimensions.
Les calculs de dynamique des �uides en deux dimensions étant connus pour sur-estimer
les niveaux de pression, il est attendu que les niveaux de bruit estimés soient supérieurs à
la réalité. Néanmoins, il est espéré que ces estimations de niveaux de bruit puissent être
utilisées pour comparer des con�gurations de machines entre elles.

La mise en place de l'outil de calcul du bruit aéroacoustique fait intervenir de nom-
breuses hypothèses. Le chapitre trois est par conséquent consacré à la confrontation entre
les résultats obtenus à l'aide de cet outil de calcul et des données obtenues expérimenta-
lement.

Deux rotors aux dimensions di�érentes ont été réalisés au SATIE. Un dispositif d'ali-
mentation de la MRV a été conçu et réalisé a�n de permettre l'asservissement de la vitesse
de rotation de la MRV étudiée jusqu'à des vitesses de 60 000 tours par minute. Un banc de
mesure permettant d'e�ectuer des mesures d'intensimétrie acoustique selon la norme ISO
3744 a été mis en place. Les mesures de niveaux de bruit émis par la MRV équipée avec
chacun de ces rotors ont été réalisées dans les locaux et avec la collaboration du LSEE.

Les résultats expérimentaux con�rment le modèle retenu pour le bruit aéroacoustique.
La hiérarchie des niveaux de bruit établie par le calcul est retrouvée expérimentalement
et les écarts de niveaux de bruits estimés présentent une erreur de 1.5 dB par rapport aux
écarts mesurés.

La chapitre quatre a pour objectif d'utiliser l'outil de calcul de bruit aéroacoustique
pour apporter des éléments de réponse à la question � comment concevoir une machine à
reluctance variable rapide et peu (moins) bruyante ? � Il apparait que des modi�cations
simples et peu impactantes du point de vue des performances magnétiques de la machine
permettent des réductions de bruit de l'ordre de 6 dBa.

Les travaux réalisés au cours de cette thèse en appellent d'autres, et ce mémoire se
ferme sur quelques perspectives ouvertes par les problèmes qui n'ont pas encore trouvé
réponse.

Amélioration de l'outil

L'outil de prédiction du bruit aéroacoustique construit au cours de cette thèse possède
plusieurs axes d'amélioration que sont :

� l'amélioration de sa précision,
� la réduction du temps de calcul,
� la prise en compte du bruit d'origine magnétique.

Amélioration de la précision L'intensité des harmoniques présents dans les spectres
décroit plus rapidement sur les spectres acoustiques mesurés que sur ceux estimés. Il en
résulte que les spectres calculés présentent une sur-estimation du contenu harmonique qui
nuit à la précision du niveau de bruit estimé. Ce problème a été contourné au cours de ces
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travaux de thèse en ne considérant que la seule fréquence de passage de pales pour estimer
le niveau de bruit émis par les machines testées. Ce contournement ne peut cependant être
appliqué que si l'harmonique situé à la fréquence de passage de pales domine nettement
le restant du spectre.

Réduction du temps de calcul Le temps nécessaire au calcul de dynamique des
�uides qui intervient dans le protocole d'estimation du bruit (de l'ordre de la dizaine
d'heures) rend incompatible le couplage de la méthode de calcul mise en place avec un
processus d'optimisation. L'utilisation d'une méthode de réduction de modèle appliquée
au champ des pressions pariétales dans l'entrefer permettrait de s'a�ranchir de cette étape
de dynamique des �uides.

Prise en compte du bruit magnétique Les émissions sonores d'une machine élec-
trique sont, en � basse vitesse �, dominées par le bruit d'origine magnétique. À l'inverse,
en � haute vitesse �, seul le bruit d'origine aérodynamique se fait entendre. Il est apparu
au cours de cette étude qu'il existe une plage de vitesse sur laquelle les émissions sonores
d'une machine sont à la fois dues à des phénomènes magnétiques et aérodynamiques. La
prédiction du bruit émis par une machine fonctionnant sur cette plage de vitesse, que
nous appellerons � vitesse intermédiaire �, requiert de coupler un outil de calcul de bruit
aéroacoustique et un outil de calcul de bruit magnétique.
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Annexe A

Paramètres utilisés pour l'étape de
CFD

Rapport détaillé fourni par le logiciel Fluent pour le calcul en double précision.

Fluent
Version : 2d, dp, pbns, sstkw, transient (2d, double precision, pressure-based, SST k-
omega, transient)
Release : 14.5.0
Title :

Models

Model Settings
Space 2D
Time Unsteady, 2nd-Order Implicit
Viscous SST k-omega turbulence model
Heat Transfer Disabled
Solidi�cation and Melting Disabled
Species Disabled
Coupled Dispersed Phase Disabled
NOx Pollutants Disabled
SOx Pollutants Disabled
Soot Disabled
Mercury Pollutants Disabled
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Material Properties

Material : air (�uid)
Property Units Method Value(s)
Density kg/m3 constant 1.225
Cp (Speci�c Heat) j/kg-k constant 1006.43
Thermal Conductivity w/m-k constant 0.0242
Viscosity kg/m-s constant 1.7894e-05
Molecular Weight kg/kgmol constant 28.966
Thermal Expansion Coe�cient 1/k constant 0
Speed of Sound m/s none #f

Boundary Conditions

Zones

name id type
wall-14 14 wall
wall-13 13 wall
walls 9 wall
interfacer 10 interface
wallr 11 wall
interfaces 12 interface

Solver Settings

Equations

Equation Solved
Flow yes
Turbulence yes

Numerics

Numeric Enabled
Absolute Velocity Formulation yes

Unsteady Calculation Parameters

Time Step (s) 2.61129e-07
Max. Iterations Per Time Step 20

Relaxation

Variable Relaxation Factor
Pressure 0.3
Density 1
Body Forces 1
Momentum 0.7
Turbulent Kinetic Energy 0.8
Speci�c Dissipation Rate 0.8
Turbulent Viscosity 1

Bruit aéroacoustique des MRV



99

Linear Solver

Variable Solver Type Termination Crite-
rion

Residual Reduc-
tion Tolerance

Pressure V-Cycle 0.1
X-Momentum Flexible 0.1 0.7
Y-Momentum Flexible 0.1 0.7
Turbulent Kinetic Energy Flexible 0.1 0.7
Speci�c Dissipation Rate Flexible 0.1 0.7

Pressure-Velocity Coupling

Parameter Value
Type SIMPLE

Discretization Scheme

Variable Scheme
Pressure Standard
Momentum Second Order Upwind
Turbulent Kinetic Energy First Order Upwind
Speci�c Dissipation Rate First Order Upwind

Solution Limits

Quantity Limit
Minimum Absolute Pressure 1
Maximum Absolute Pressure 5e+10
Minimum Temperature 1
Maximum Temperature 5000
Minimum Turb. Kinetic Energy 1e-14
Minimum Spec. Dissipation Rate 1e-20
Maximum Turb. Viscosity Ratio 100000
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Annexe B

Éléments de calculs pour le
développement d'Hanson et Parzych

1 Dérivation de la fonction de Green harmonique en
champ lointain

1.1 Fonction de Green en champ lointain

La fonction de Green est dé�nie par :

G(−→x , t,−→y , τ) =
δ(t− τ − d/c0

)

4πd
avec : d = ‖−→x −−→y ‖

Conformément au paramétrage introduit au point 4.1.1, on a :

d2 = ρ2
p

[
1− 2

ρs
ρp

(sin(θp) sin(θs) cos(φp − Ωτ − φs) + cos(θp) cos(θs))

]
ce qui, dans le cas du champ lointain, amène :

d = ρp

{
1− ρs

ρp
[sin(θp) sin(θs) cos(φp − Ωτ − φs) + cos(θp) cos(θs)]

}
+ o

((
ρs
ρs

)2
)

d = ρp + o

(
ρs
ρs

)
Sous l'hypothèse du champ lointain et sachant que rs = ρs sin(θs) et que zs = ρs cos(θs),
la fonction de Green peut alors s'écrire :

G(−→x , t,−→y , τ) =
δ(t− τ − d1/c0

)

4πd0

avec :
{
d1 = ρp − rs sin(θp) cos(φp − Ωτ − φs)− zs cos(θp)
d0 = ρp
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Sachant que, d'après les propriétés de la fonction de Dirac et de la transformation de
Fourier on a : ∫ ∞

−∞
δ

(
t− τ − d

c0

)
einΩt dt = e

inΩ
(
τ+ d

c0

)
(B.1)

on applique alors la transformation de Fourier à la fonction de Green en champ lointain,
on obtient : ∫ ∞

−∞

δ
(
t− τ − d1

c0

)
4πd0

einΩt dt =
e
inΩ d1

c0

4πd0

einΩτ

On dé�nit la fonction de Green harmonique est par :

Gn(−→x ,−→y , τ) =
e
in

Ωd1
c0

4πd0

de telle sorte que la transformation de Fourier de la fonction de Green en champ lointain
admette pour expression :∫ ∞

−∞
G(−→x , t,−→y , τ) einΩt dt = Gn einΩτ

1.2 Gradient de la fonction de Green harmonique en coordonnées
cartésiennes

Sachant que :
∂d1

∂yi
=
−(xi − yi)

d

l'expression du gradient selon les coordonnées de la source de la fonction de Green har-
monique calculé en coordonnées cartésienne dans le cas du champ lointain est donné par :

−→∇−→y Gn · −→ei = −inΩ

c0

(xi − yi)ein
Ωd
c0

4πd1d0

1.3 Gradient de la fonction de Green harmonique en coordonnées
cylindriques

Le gradient selon les coordonnées de la source de la fonction de Green harmonique
calculé en coordonnées cylindriques dans le cas du champ lointain est donné par :

−→∇−→y Gn ≈

 − inΩ
c0

sin(θp) cos(φp − Ωτ − φs)Gn

− inΩ
c0

sin(θp) sin(φp − Ωτ − φs)Gn

− inΩ
c0

cos(θp)Gn


RRS

(B.2)

2 Identité de Jacobi-Anger

Formule générales :

eiz cos(θ) =
+∞∑

n=−∞
inJn(z)einθ (B.3)
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où Jn(z) désigne la fonction de Bessel de première espèce. En substituant θ par π/2θ et
en utilisant le fait que J−n(z) = (−1)nJn(z) on montre que :

eiz sin(θ) =
+∞∑

n=−∞
Jn(z)einθ (B.4)

En dérivant l'expression B.3 par rapport à z on obtient :

cos(θ)eiz cos(θ) = −
+∞∑

n=−∞
in+1J ′n(z)einθ (B.5)

où J ′n(z) = −1
2

[Jn+1(z)− Jn−1(z)].
En dérivant l'expression B.3 par rapport à θ on obtient :

sin(θ)eiz cos(θ) = −1

z

+∞∑
n=−∞

ninJn(z)einθ (B.6)
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Annexe C

Calcul du niveau de pression acoustique
moyen

On exprime la pression acoustique pa en fonction de ses coe�cients de Fourier com-
plexes cn de la manière suivante :

pa(t) =
∑
n6=0

cneinωt

pa(t) étant un réel, il existe deux réels dn et φn tels que :

pa(t) = 2
∑
n≥1

dncos (nωt)

avec |dn| = |cn|. L'expression de pa2 est alors :

pa
2(t) =4

∑
n≥1

[dncos (nωt) + φn]2

+
∑
j>k

djdk [cos ((j + k)ωt+ φj + φk) + cos ((j − k)ωt+ φj − φk)]

et sa moyenne temporelle est :

〈pa2(t)〉 =
4

T

∑
n≥1

(
dn

2

∫ t0+T

t0

(cos (nωt+ φn))2 dt

)

où t0 est une date quelconque et T vaut 2π
ω
. On a alors :

〈pa2(t)〉 = 2
∑
n≥1

dn
2 = 2

∑
n≥1

|cn|2
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Annexe D

Dispositif de commande de la MRV

1 Principe

Le schéma de principe du dispositif de commande de la machine est présenté en �gure
D.1.

Le signal créneau délivré par la fourche optique sert à réinitialiser un générateur de
signal en dents de scie qui fait o�ce d'estimation de la position. Parallèlement la fréquence
de ce signal créneau est mesurée par un micro-contrôleur (de type dSpace) a�n de générer
les tensions de consigne uψ et uon en fonction des consignes données par l'utilisateur en
terme d'avance de phase et de vitesse désirée. Les signaux de commande des bras d'élec-
tronique de puissance (montage en demi pont) sont ensuite obtenus par des opérations
booléennes réalisées sur les résultats des comparaisons entre les tensions uψ, uon et la
tension délivrée par le générateur de dents de scie.

Les opérations d'estimation de la position du rotor et de génération des signaux de
commande doivent être synchrones avec le signal délivré par la fourche optique dont la
fréquence peut atteindre 5 kHz. Aussi ces deux opérations sont réalisées à l'aide d'un
circuit analogique. A contrario les tensions de consignes peuvent évoluer lentement et

Fourche
optique

Estimation
position

Génération sig-
naux de commande

Électronique
de puissance

Génération ten-
sion de consigne

uψ uon

Ωc ψ

Figure D.1 � Schéma de principe de la commande utilisée
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sans être synchrones du créneau de la fourche optique. Ces deux tensions sont générées
par le micro-contrôleur qui assure l'asservissement de la vitesse de rotation de la machine.

2 Partie analogique

Chacune de deux fonctions assurées par le circuit analogique peut se décomposer en
plusieurs étages qui vont être détaillés ci-dessous avant que ne soit donné le schéma global
du circuit.

2.1 Estimation de la position

Le schéma de principe de l'estimation de position est le suivant (�gure D.2) :

ufo Dérivation
unilatérale

udu

Générateur
tension régulée

ajustable

≥
ureset Générateur

dents de scie

ugds

Figure D.2 � Schéma de principe de l'estimation de position

La tension ufo délivrée par la fourche optique est dérivée et le résultat de cette dériva-
tion est comparé à une tension constante de niveau ajustable. On obtient ainsi un signal
d'impulsions ureset synchrones des fronts descendants de la tension ufo et dont la largeur
est réglable.

Le générateur de dents de scie consiste en un condensateur (CGDS) qui se charge à
courant constant à travers le transistor 2N2907. Le signal ureset sert à saturer le transistor
2N2222 qui est utilisé pour connecter entre elles les deux armatures du condensateur et
provoquer ainsi sa décharge rapide. L'amplitude et la forme du signal obtenu en sortie de
ce générateur de dents de scie dépend du temps de chargement du condensateur (temps
entre deux remises à zéro) et donc de la fréquence du signal délivré par la fourche optique.

Le générateur de dents de scie utilisé pour la commande de la MRV est calibré pour
ne plus saturer pour des fréquences supérieures à 1 kHz tout en assurant une amplitude
de 2.5 Volts à 5 kHz.

Le schéma électrique du dispositif d'estimation de la position électrique du rotor est
donné en �gure D.3 et les signaux expérimentaux obtenus sont représentés sur la �gure
D.4.

2.2 Génération des signaux de commande

Le signal de commande du demi pont d'alimentation de la machine, noté s (s désigne
sa transposée) est généré à partir de la tension d'estimation de la position et de deux
tensions uψ et uon dont les variations sont lentes par rapport à la fréquence du signal
d'estimation de la position. Deux cas se présentent suivant le résultat de la comparaison
entre uψ et uon. On note :
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−

+

TL081CD1

RD1

ufo

RD2

DD1

Dérivateur unilatéral

LM317
vi vo

adj

CR1 PR

RR1

CR2 RR2

+Vcc

Générateur de tension régulée

−

+

LM319

udu
RCOMP1

+Vcc

RCOMP2

2N2222

2N2907

ureset
RGDS1

DGDS2

PGDS

DZGDS
DGDS1

RGDS2

CGDS

Générateur de dents de scie

ugds

Figure D.3 � Schéma électrique du dispositif d'estimation de position
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Figure D.4 � Signaux d'estimation de de position

a = (ugds < uon)

b = (ugds > uψ)

c = (uψ < uon)

on a alors (voir �gure D.5) :
s = a.b.c+ a.(b+ c)
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ce qui est équivalent à :
s = a.b.c+

(
a+ b

)
+ c

tension

temps

ugds

uψ

uon

s

(a) cas où c est vrai

tension

temps

ugds

uψ

uon

s

(b) cas où c est faux

Figure D.5 � Construction du signal de commande

Les signaux logiques a, b et c sont obtenus à l'aide d'ampli�cateurs opérationnels de
type LM319 montés en comparateur. Le signal s est obtenu par l'intermédiaire du circuit
logique présenté sur la �gure D.6.

&

a

b

&c
a.b.c

≥ 1
a+ b

≥ 1
a+ b+ c

≥ 1
s ≥ 1

s

Figure D.6 � Circuit logique d'obtention du signal de commande

3 Partie numérique

Le micro-contrôleur en charge de la gestion de l'alimentation de la MRV est programmé
à partir du module Simulink de Matlab. Le schéma bloc du programme global est donné
en �gure D.7.

Les signaux de sortie du micro-contrôleur sont les tensions de consignes analogiques
uψ et uon. Ces tensions sont élaborées à partir de quatre entrées (�gure D.7) :

1. la fréquence du signal délivré par la fourche optique FreqMes,

2. la fréquence consigne FreqCons,

3. le rapport cyclique maximal du signal de consigne des bras de pont ThetaOnMax,

4. la consigne d'activation de l'asservissement de vitesse, AsserOn.

3.1 Bloc � AsserOmega �

Le bloc � AsserOmega � (�gure D.8) présente deux modes de fonctionnement suivant
la valeur de l'entrée AsserOn.

Bruit aéroacoustique des MRV



Partie numérique 111

Figure D.7 � Schéma bloc de description globale de la stratégie de commande de la MRV

Bruit aéroacoustique des MRV



112 Dispositif de commande de la MRV

Figure D.8 � Vue interne du bloc � AsserOmega �

1. Si l'asservissement en vitesse de la MRV n'est pas enclenché (entrée AsserOn à 0)
alors le rapport cyclique de consigne des bras de pont est pris égal au rapport au
rapport cyclique maximal dé�ni par l'utilisateur, ThetaOnMax.

2. Si l'utilisateur demande l'asservissement en vitesse, le rapport cyclique du signal de
consigne de l'étage d'électronique de puissance est modulé par le bloc � Asserbloc �
(�gure D.9).

Bloc � AsserBloc �

Le bloc � AsserBloc � est construit autour d'un correcteur PID. La sortie de l'intégra-
teur est remise à 0 lorsque l'utilisateur active l'asservissement.

À noter, la correction dérivée ne s'est pas révélée utile en pratique, ce qui explique que
le gain associé au dérivateur soit nul.

3.2 Bloc � VmaxTable �

Les tensions de sortie uψ et uon en sortie du micro-contrôleur sont des signaux ana-
logiques destinés à être comparés au signal d'estimation de la position du rotor. Aussi
ces tensions ne dépendent pas seulement de la fréquence de consigne et de celle mesurée
mais également de l'amplitude du signal en dents de scie utilisé pour estimer la position
angulaire du rotor. Comme expliqué précédemment (section 2.1), cette amplitude dépend
de la fréquence du signal de remise à zéro du générateur de dents de scie, laquelle est
égale à la fréquence du signal fourni par la fourche optique.

Le bloc � VmaxTable � présent dans le schéma bloc global (�gure D.7) est une table de
valeurs qui permet au micro-contrôleur d'estimer l'amplitude du signal uGDS en fonction
de la fréquence du signal issu de la fourche optique.
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Figure D.9 � Vue interne du bloc � AsserBloc �
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3.3 Bloc � MrvSupply �

Figure D.10 � Vue interne du bloc � MrvSupply �

Le bloc � MrvSupply � (�gure D.10) permet de convertir les angles Psi et AlphaOn,
initialement représentés par des nombres entre 0 et 1 (la valeur 1 représentant un angle
de 2π), en des tensions analogiques comprises entre 0 et Vmax, Vmax désignant l'amplitude
du signal d'estimation de la position retournée par le bloc � VmaxTable �.
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Résumé Simples à produire et robustes, les machines électriques à reluctance variable sont adap-
tées à des conditions sévères de fonctionnement, notamment à vitesse élevée. Les machines à reluc-
tance variable (MRV) ne sont cependant que rarement utilisées principalement en raison du niveau
élevé de bruit qu'elles émettent.

Les travaux menés au cours de cette thèse visent, dans un premier temps, à quali�er le bruit
émis par une machine à reluctance variable à haute vitesse de rotation. Conformément à ce qui est
communément admis, il a été établi que le bruit émis en haute vitesse par la machine étudiée est
dominé par le bruit aérocoustique. Le bruit aéroacoustique consiste en l'ensemble des émissions
sonores issues de phénomènes aérodynamiques qui prennent naissance dans l'entrefer de la machine.

Le second chapitre de l'étude est consacré à la mise en place d'une méthode d'estimation quan-
titavite du bruit aéroacoustique émis par la machine étudiée. Le bruit aéroacoustique n'ayant pas
encore été étudié de manière quantitative pour les machines électriques, l'étude se tourne vers
les machines tournantes (turboréacteur, ventilateurs, ...) pour lesquelles la littérature sur le bruit
aéroacoustique est abondante. Une méthode d'estimation du bruit aéroacosutique émis par la ma-
chine est alors construite. Cet estimateur se base sur une simulation de dynamique des �uides en
deux dimensions de l'écoulement turbulent dans l'entrefer.

Vient ensuite une confrontation des niveaux de bruit estimés avec des données expérimentales.
Le bruit émis par la machine étudiée est calculé et mesuré pour deux géométries di�érentes du rotor
sur une large plage de vitesses de rotation. La cohérence observée entre les résultats expérimentaux
et numériques valide les hypothèses formulées au chapitre précédent tout en soulignant, comme
attendu, les limites de la méthode de calcul en deux dimensions.

En�n, dans un quatrième chapitre, la méthode d'estimation du niveau de bruit aéroacoustique
est utilisée a�n d'explorer l'in�uence des paramètres géométriques de la machine sur son niveau
de bruit.

Abstract Due to its simple construction and robustness, Switched Reluctance Machine (SRM)
is well suited for high rotation rates. SRM applications are however quite rare mainly because of
the high level of noise this machine produces.

First, this work aims to describe the noise emmitted by the studied SRM at high rotation rates.
In accordance with the common understanding, it was proven that noise emmitted by high rotation
rates SRM is dominated by aeroacoustic noise. The aeroacoustic noise consists of the whole sound
emission comig out of aerodynamic phenoma located in the air gap of the machine.

Chapter two is concerned with the implementation of an estimation method for aeroacoustic
noise level dedicated to the stutdied SRM. Aeroacoustic noise for electrical machines has not been
quantitatively studied yet. Conversely, studies about aeroacoustic noise of rotating machinery
(turboreactor, fan, ...) is quite abundant in the litterature. Consequently, this study focuses on
rotating machinery to build an aeroacoustic noise estimation method for SRM. This estimation
tool is based on a Computational Fluid Dynamics (CFD) calculation of the turbulent �ow in the
air gap.

Estimated noise levels are then compared with experimental data. Emitted noise level is estima-
ted and measured for two distinct rotor geometries over a wide range of rotation rates. Calculation
assumptions are validated by the consistency between experimental and numerical results. As
expected, the 2D CFD simulation brings an over estimation of noise level.

Finally, the fourth chapter deals with the use of the aeroacoustic noise estimation tool to study
the in�uence of geometrical parameters of a SRM on its noise emission level.
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