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INTRODUCTION 

 

 

 

Les nuisances acoustiques sont aujourd’hui considérées, à juste titre, comme 

un problème primordial. Les ambiances bruyantes ont des incidences directes sur 

les comportements, les aptitudes. Dans de nombreux domaines, des bruits 

aérodynamiques parasites conduisent donc à la recherche de méthodes de 

réduction sonore. Les moyens de transport sont directement concernés, mais aussi 

les systèmes de distribution d’air dans l’habitat, les éléments rotatifs tels que les 

hélices etc... 

Cette thèse est centrée sur un type de bruits bien précis, classiquement 

quali fiés "de bruits auto-entretenus", faisant intervenir autant d’aspects 

"mécanique des fluides" que d’aspects acoustiques. L’approche principalement 

expérimentale de ce type de bruits est liée à la forte complexité des phénomènes 

impliqués. 

La base de cette étude est constituée par l’analyse des bruits auto-entretenus. 

Différentes variantes d’une technique de réduction sonore seront ensuite 

proposées, dont certaines possédant des propriétés très intéressantes à allure 

"d’hystérésis". Le lecteur qui veut aller tout de suite au cœur du sujet pourra 

consulter la figure 6.3.2., qui ill ustre le résultat central de ce travail . Les 
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réductions sonores que nous proposons sont innovantes dans la mesure où 

l’écoulement bifurque de son état ini tialement bruyant à un état silencieux. 

Le résultat le plus remarquable de ce travail est la mise en évidence d’une 

bifurcation d’un écoulement turbulent sur une branche stable qui a la propriété 

d’être réductrice des nuisances sonores. 

Ainsi, des perspectives nouvelles sont ouvertes, qui se démarquent nettement 

des méthodes classiques, passives ou actives, de réduction de bruit. 

Parallèlement, des modèles numériques de plusieurs types montrent une 

relative adéquation des codes de calculs en dynamique des fluides avec les 

phénomènes, pourtant plus complexes, liés aux bruits auto-entretenus. 

Une des caractéristiques des bruits auto-entretenus est qu’ils peuvent atteindre 

des niveaux sonores très importants, même pour des vitesses d’écoulement 

faibles. Cette différence par rapport aux classiques bruits aérodynamiques tient au 

fait que l’auto-entretien est basé sur un phénomène de rétro-action1, où les effets 

du son influencent la cause de production du bruit. 

Deux conditions sont nécessaires à l’établissement du bouclage 

aéroacoustique. 

La première est liée à la présence d’un obstacle à partir duquel des structures 

tourbill onnaires vont pouvoir se former puis être convectées vers l’amont par 

l’écoulement principal.  

La seconde est une condition de transfert énergétique. Un second obstacle doit 

exister en aval dans l’écoulement, sur lequel les structures développées vont agir 

en créant une source sonore, si certaines conditions sont réunies : géométrie, 

                                                           
1 Ou "Feed-back" dans la littérature anglo-saxonne. 
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phase acoustique, orientation de l’écoulement… Les théories de Howe[43] et de 

Powell [65] mettent en évidence le rôle du gradient de la vorticité au second 

diaphragme et de la phase acoustique à l’impact des tourbill ons.  

Le bouclage aéroacoustique peut alors se mettre en place. L’objectif recherché 

est précisément que le bouclage aéroacoustique ne puisse se mettre en place. La 

méthode proposée dans cette étude fait intervenir des modifications géométriques 

aussi faibles que possible des obstacles responsables du bouclage. Cette méthode 

représente une voie alternative aux méthodes classiques actives ou passives. Son 

eff icacité pour une large gamme des paramètres de l’écoulement est complétée 

par une mise en œuvre facile et peu coûteuse. 

Cette nouvelle méthode mise en évidence sur un cas à géométrie « simple » 

doit cependant être mieux comprise de manière à pouvoir l’appliquer à des cas 

plus évolués. Beaucoup reste à faire et à comprendre, notamment en ce qui 

concerne le « déclenchement » de la bifurcation. Le champ d’étude, théorique, 

numérique et expérimental est largement ouvert. 
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C h a p i t r e  1  

THEORIES LIEES A LA DYNAMIQUE DES FLUIDES ET A 
L’ACOUSTIQUE.  

 

 

Le processus d’auto-entretien des bruits fait intervenir à la fois des structures 

dynamiques de grande échelle et les caractéristiques acoustiques du système. 

L’étude ex périmentale que nous allons mener sur la réduction de ces bruits 

nécessite donc le recensement des caractéristiques dynamiques d’une part, 

acoustiques d’autre part. La première partie de ce chapitre est consacrée à 

l’introduction des structures cohérentes, qui jouent un rôle important dans le 

bouclage aéroacoustique, à leurs interactions, leurs modes de propagation… Une 

seconde partie caractérise les modes acoustiques en cavité, suivie d’une partie 

théorique sur la génération des bruits aérodynamiques. 

1 .1 . D y n a m iq u e  d u  flu id e . 

1.1.1. Str uctur es remar quables : un  peu  de phénoménologie  de la  

tur bulence. 

Le rôle joué par des structures organisées apparaît avec les travaux de Brown[8] 

en 1935 et Anderson[1] en 1954. Les structures "cohérentes" ont eu depuis un tel 

impact qu’elles sont presque systématiquement utili sées dans le domaine de la 

turbulence. Cet engouement étant probablement lié au fait que ces structures sont 
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"l’incarnation de notre désir de trouver un ordre dans le désordre apparent" 

(Hussain[46]). Le rôle dominant de ces structures dans les phénomènes turbulents 

a été récemment mis en évidence par les travaux de Kline, Hama, Klebanoff , 

Roshko, Crow, Coles, Browand, Kovasznay, Laufer, Kaplan, Brodkey, 

Will marth, et autres. 

Hussain considère la vorticité cohérente comme étant une propriété cruciale des 

structures cohérentes dont sa définition est : 

"Une structure cohérente est une masse de fluide turbulent, avec une vorticité 

instantanément en corrélation de phase sur son étendue spatiale." 

Il choisit de nommer "vorticité cohérente" la vorticité instantanément corrélée 

en espace et phase. Ainsi elle est le principal identificateur des structures 

cohérentes qui ont des limites distinctes et des territoires différents. Comme une 

conséquence de cette définition, un écoulement turbulent peut être décomposé en 

structures cohérentes et en turbulence incohérente2. L’interaction entre structures 

cohérentes et turbulence incohérente est le plus critique et le moins compris des 

aspects des écoulements turbulents. 

Typiquement, la taill e des structures cohérentes est de l’ordre de l’échelle de 

longueur transversale de la couche de cisaill ement. Des formes typiques 

intermédiaires apparaissent aussi : membrures, "épingles à cheveux", de section 

transverse de l’ordre de la micro-échelle de Taylor λ. On parle alors de sous-

structures cohérentes. 

L’attrait de la vorticité cohérente comme identificateur des structures cohérentes 

tient non seulement à notre perception intuitive d’un mouvement organisé dans 

un écoulement turbulent comme une entité tourbill onnaire, mais aussi dans 

                                                           
2 la turbulence incohérente peut cependant contenir des mouvements rotationnels de grande échelle. 
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l’espoir général que les évolutions et interactions des structures puissent être 

expliquées par la théorie assez bien développée de la dynamique tourbill onnaire. 



Chapitre 1. 

 16 

Le critère de séparation des parties cohérentes/incohérentes est la moyenne de 

phase. C’est une moyenne de structures successives à la même phase ou âge.  

La mesure des propriétés d’une structure sur son étendue est réalisable en 

moyennant un grand nombre de structures semblables et prend son sens pour un 

"mode préféré". Un mode représente en fait la configuration physique : rouleau, 

tore, hélice… Selon Hussain[46], si dans l’espace des paramètres (forme, taill e, 

orientation, force) la fonction de probabilit é a quelques pics isolés, il s sont 

appelés les modes préférés. 

La caractérisation des structures cohérentes consiste à classifier les structures 

en différentes sous-classes, de capturer les structures d’une sous-classe en même 

temps, de les aligner en phase et d’obtenir des ensembles moyennés. On peut 

faire appel à la triple décomposition (composante stationnaire, cohérente, 

incohérente ; en dépit du fait que les structures cohérentes font partie de 

l’écoulement et ne sont pas une perturbation) ou à la doubl e décomposition : 

mouvements cohérents et incohérents. Delvill e et al.[22] ont néanmoins opté pour 

la décomposition triple, plus appropriée selon eux à révéler la géométrie 

turbulente caractéristique des grosses structures, le champ moyen ayant été 

éliminé dans les composantes cohérentes, les mouvements caractéristiques 

turbulents s’en trouvent revalorisés. 

Comprenons bien que les structures cohérentes sont une entité statistique 

résultant de la moyenne en phase sur un grand nombre de réalisations 

(enregistrements de données) contenant une structure (même âge et mode). On ne 

peut donc pas les visualiser dans un écoulement turbulent. On peut reconnaître 

des mouvements de grande échelle qui peuvent être appelés structures visqueuses 

turbulentes ou simplement structures mais pas structures cohérentes. 

Le rôle des structures cohérentes est important dans le transport de chaleur, de 

masse, mais aussi pour la génération de bruit aérodynamique, même si les 
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structures ne sont pas nécessairement fortement énergétiques… Presque 

paradoxalement, dans les écoulements transitoires, les structures cohérentes sont 

énergétiques et prédominantes, mais dans les écoulements pleinement turbulents 

elles partagent ces rôles avec la turbulence incohérente, leur contribution aux 

phénomènes turbulents étant comparable. 

Les structures cohérentes sont spatialement non-chevauchantes, mutuellement 

exclusives : chacune a son territoire. Leurs interactions sont intrinsèquement non-

linéaires, impliquant typiquement des fusions et séparations (figure 1.1.1.). 

 
Figure 1.1.1. Schématisations : a) appariement de tourbill ons, b) appariement 

fractionnel, c) appariement partiel, d) processus de division. (figure empruntée à 
A.K.M.F. Hussain) 

Laufer[51] (1974) proposa l’appariement de structures comme étant le 

mécanisme principal de génération sonore. Pourtant, pour un jet initialement 

laminaire, la plupart de l’activité d’appariement est achevée sur une distance d’un 

diamètre de l’origine du jet, tandis que la plus grande partie du bruit est générée 
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près de la fin de la zone potentielle, c’est à dire entre une distance de 4 à 8 

diamètres. Hussain et Zaman[45] proposèrent alors comme source de bruit 

principale le processus de destruction des structures initiales toroïdales en sous-

structures (et leurs interactions) près de la fin de la zone potentielle. Cette 

destruction met en jeu un mécanisme de coupure et re-connexion (Figure 1.1.2.). 

 
Figure 1.1.2. : Idéalisation du processus de déstructuration dans le jet circulaire. (Hussain) 

1 .1 .2 . S tru c tu re  d es  je ts . 

Les structures de jet, apparaissant simples en aspect sont en réalité assez 

complexes quant à leurs propriétés physiques. Une étude très complète dans le 

cas des jets plans a été faite par Faghani[25]. Considérons pour les jets plans le 

rapport de forme 
H

R 0θ=  de l’épaisseur de quantité de mouvement des couches de 

mélanges à la sortie du canal par la hauteur du canal. Lorsque ce rapport est 

faible, les couches limites sont minces, le profil i nitial plat, les allées 

tourbill onnaires symétriques définissant le mode variqueux (ou pair). Pour un 

rapport plus grand, le mode sinueux (impair) s’impose : le profil s’incurve en 

forme de cône et des allées tourbill onnaires alternées apparaissent (figure 1.1.3.). 



1.1. Dynamique du fluide. 

 19 

  
Figure 1.1.3. : Passage continu du mode pair au 

mode impair (figure : A. Maurel). 
Figure 1.1.4. : Mécanisme de rétro-action sur un 

jet libre (figure : A. Maurel). 

La zone potentielle (figure 1.1.4.) représente le cône du jet, partie en amont du 

point de rencontre des deux couches de mélange, la vitesse y est constante et 

l’écoulement pratiquement laminaire et irrotationnel. La zone ‘ lointaine’ 

turbulente suit la zone potentielle. Des structures cohérentes alternées et 

contrarotatives s’y développent, induisant une fluctuation moyenne de la vitesse 

longitudinale, en opposition de phase de chaque coté de l’axe du jet. L’expérience 

montre que dans cette zone, un jet plan voit sa vitesse décroître en X-1/2 sur son 

axe tandis qu’il s’é tend latéralement. 

Dans la zone proche du jet, des tourbill ons très énergétiques interagissent pour 

former plus loin des structures cohérentes. Cette énergie élevée leur permet de 

transporter "la mémoire" des conditions initiales d’émission sur des distances 

importantes : on retiendra ainsi que l’on peut modifier l’évolution lointaine du jet 

par des excitations mécaniques ou acoustiques appliquées à la naissance du jet. 

Les tourbill ons sont dus à des ondes d’instabilit és développées dans les 

couches cisaill ées de la zone initiale qui ont été ampli fiées en aval pour conduire 

à des points de concentration de vorticité. L’analyse ondulatoire nous indique que 

la fréquence dominante fJ, dite de jet dépend de 
ν

HU
RH

0= . Elle apparaît à la 

sortie de la buse en mode sinueux ou découle de la fréquence fCM de couche de 

mélange en mode variqueux. Le jet peut être quali fié de "jet accordé" si fJ est une 

fraction entière de fCM. Thomas[77] expérimenta la modulation d’amplitude et de 

phase à la fréquence fJ des couches de mélange. Cette modulation peut constituer 
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un bouclage rétroactif augmentant l’excitation du jet. Laufer et Monkewitz, Ho et 

Nosseir ont ainsi expliqué le mode préféré du jet libre par la rétroaction d’ondes 

de pression sur l’entrée du jet ( figure 1.1.4.). 

1.1.3. Couches cisaill ées : pr emiers éléments car actér i stiques.  

La couche cisaill ée formant la frontière entre deux courants fluides parallèles de 

vitesses différentes a été l’objet de nombreuses études. C’est également dans la 

couche de cisaill ement que se situent les structures influentes de notre expérience. 

Winant et Browand[85] ont présenté une visualisation à nombre de Reynolds 

modéré (Re~1 000) où des zones compactes de vorticité sont marquées (au moins 

approximativement) par de la fumée (figure 1.1.5.). Une autre visualisation de 

Konrad[50] (figure 1.1.6.) à un nombre de Reynolds nettement plus élevé 

(~100 000) montre une plus grande plage de taill es de structures, avec encore une 

prédominance des structures de grande échelle. 

En tenant compte des deux différentes techniques de visualisation, les deux 

écoulements sont similaires. Les mêmes interactions (ex : appariement en figure 

1.1.6.) et propriétés seraient donc attendues à tous les nombres de Reynolds, aussi 

grands qu’ils soient. On remarque aussi que la présence de fluctuations de petites 

échelles ne semble pas détruire la cohérence spatiale des plus grandes structures. 

Browand et Ho[7] ont montré que plus de 50% de l’énergie cinétique turbulente 

est attribuable aux grandes structures. 
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Figure 1.1.5. : Visualisation de la formation et de la fusion de tourbill ons avec de 

la fumée (x (cm): distance lié au déplacement de l’appareil photo).  

 
Figure 1.1.6. : Visualisation de Konrad à Re=105. 
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1.1.4. Compor tements non-li néai r e  d’un  jet  :  domaine et effets. 

Goldstein et Hultgren[33] ont étudié le développement d’une couche de 

cisaill ement critique linéaire en une couche non-linéaire et l’action de cette 

dernière sur la diminution de l’expansion de l’instabilit é.  

Ils se sont intéressés à la région critique non-linéaire, siège d’enroulements non-

linéaire de vorticité. Leurs résultats numériques montrent que les effets visqueux 

deviennent importants même lorsque la viscosité est faible, en raison de la 

diminution continuelle des échelles caractéristiques créée par les effets non-

linéaires. L’expansion de l’instabilit é est en même temps affectée par la 

divergence de l’écoulement principal et les effets non-linéaires de la zone critique 

(figure 1.1.7.). Cette zone est bien délimitée, caractérisée par d’importantes 

interactions non-linéaires, ses limites spatiales influençant fortement l’expansion 

globale du jet. 

 
Figure 1.1.7. : Expansion d’une instabilit é.  
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1.1.5. Tr idimensionnalit é  des couches de détachement. 

A partir d’un certain nombre de Reynolds critique, tout détachement 

tourbill onnaire d’un obstacle même parfaitement bidimensionnel montre certaines 

caractéristiques tridimensionnelles. Gerrard[30] (1966) a été un pionnier dans 

l’étude des sill ages tridimensionnels de cylindres. Il identifia trois modes de 

déviation de la forme bidimensionnelle : le détachement oblique par rapport au 

cylindre, la séparation de tourbill ons de même signe et la traversée de tourbill ons 

jusqu’au côté opposé du sill age. Des expériences menées par Willi amson[84] en 

1989 ont montré que, pour des nombres de Reynolds inférieurs à 150, le maintien 

de la bidimensionnalité imposait des précautions sévères sur le bord de fuite du 

cylindre, ce maintient n’étant pas envisageable pour des nombres de Reynolds 

plus grands. 

L’aspect tridimensionnel du détachement tourbill onnaire d’un obstacle avec un 

bord de fuite tranchant a été expérimenté par Tombazis et Bearman[78]. Pour 

contrôler l’occurrence des dislocations des tourbill ons, le bord de fuite a été 

ondulé sur sa largeur. Des visualisations en souff lerie ont mis en évidence deux 

fréquences de détachements (figure 1.1.8.), la plus élevée correspondant aux 

positions transversales minimales (creux de l’ondulation). La pression statique y 

est la plus basse et la formation tourbill onnaire la plus longue. 
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Figure 1.1.8. : Répartition de fréquences de détachement. Re = 40000. 

1 .1 .6 . S tru c tu res  lo n g itu d in a les  d es  co u ch es d e  c isa illem en t. 

La topologie des structures tourbill onnaires dans les couches de détachement 

planes ne se limite pas à une simple structure transversale. Bernal et Roshko[6] 

ont montré que, superposé à cette première structure, il en existe une seconde 

dans le sens du courant. Ils ont ainsi élucidé l’origine et la structure de ces 

tourbill ons longitudinaux secondaires (figure 1.1.9.). Contrairement à des 

spéculations plus anciennes où chaque tourbill on longitudinal était 

unidirectionnel, il apparaît que chacun d’eux fait partie d’une seule ligne 

tourbill onnaire entrelacée se déroulant en arrière et en avant entre le côté rapide 

d’un tourbill on primaire et le côté lent du suivant. Cette "ligne" change donc de 

sens à chaque passage (figure 1.1.10.).  
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Figure 1.1.9. : Tourbill ons longitudinaux 

secondaires. 
Figure 1.1.10. : Entrelacement de la "ligne" 

tourbill onnaire. 

Une étude expérimentale a été menée par Leboeuf et Mehta[53] sur la topologie 

des structures tourbill onnaires dans un sill age avec des mesures 

tridimensionnelles moyennées en phase. L’apparition de vorticité moyenne 

longitudinale confirme dans le sill age l’existence de vorticité secondaire, 

spatialement cohérente et stationnaire. Le champ de vorticité transversale se 

présente sous la forme de rouleaux transversaux sur lesquels on remarque 

plusieurs irrégularités, certaines déviant dans le sens longitudinal ce qui implique 

une forte interaction avec la vorticité longitudinale (figure 1.1.11.). Sur la figure 

1.1.12. on peut en voir la confirmation par la présence de membrures de vorticité 

longitudinale connectant les rouleaux. 

  

 

Figure 1.1.11. : Champ de vorticité 
transversale. 

Figure 1.1.12. : Champ de vorticité 
longitudinale. 
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1.1.7. Théor ie  de la  stabilit é  li néai r e. 

Il a été établi que l’instabilit é des couches cisaill ées est essentiellement liée au 

caractère inflexionnel du profil moyen de vitesse. Michaelke (1965) a étudié 

l’ampli fication spatiale et temporelle des perturbations dans l’écoulement cisaill é. 

Il a montré que le nombre de Strouhal Sθ est le paramètre hydrodynamique qui 

détermine les dimensions des structures dans le sill age d’un obstacle. Sθ est 

construit à partir de l’épaisseur θ de quantité de mouvement de la couche 

cisaill ée. 

Une comparaison expérimentale effectué plus tard par Freymuth aboutit à 

l’expression de la fréquence la plus instable d’une perturbation dans un 

écoulement cisaill é (ou mode naturel d’instabilit é):
θ

0.017,0 U
fn =  

Soreefan[72] a appliqué cette théorie de stabilit é linéaire à ses mesures 

expérimentales, issues d’un dispositi f comportant, comme le nôtre, deux 

diaphragmes en série dans un conduit produisant des bruits auto-entretenus. 

Dans un premier temps, il a déterminé les fréquences d’instabilit é du 

détachement tourbill onnaire, à partir d’une configuration ne comportant qu’un 

seul diaphragme D1=18mm dans un conduit D0=60mm, pour une vitesse 

moyenne sur D1 d’environ 30 m/s. Ces fréquences f n sont obtenues avec un fil 

chaud à x mm en aval du diaphragme : 

x (mm) x/D1 θ 
θ

0.017,0 U
fn =  

0 0 0,024 18540 

3 0,16 0,024 18540 

6 0,33 0,079 6141 

9 0,5 0,263 1896 

12 0,66 0,407 1268 
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15 0,83 0,55 917 

18 1 0,639 808 
Un second diaphragme a ensuite été rajouté (dispositi f alors très proche du 

nôtre : cf chapitre 4) mettant en évidence un bruit auto-entretenu à 800 Hz. Des 

analyses spectrales pour plusieurs positions x ont montré que ce bruits atteint un 

maximum à x=18mm en aval du premier diaphragme. La fréquence prédite par la 

théorie de la stabilit é linéaire (tableau précédent) est elle aussi proche de 800 Hz. 

Tout cela concorde à l’hypothèse d’un enroulement définiti f en anneau 

tourbill onnaire vers la position x=18mm. 

L’idée de réduction sonore par ajout de jets inclinés vers l’axe, que nous avons 

vérifiée dans notre cas (résultats expérimentaux en §6.2.2.), est issue de cette 

hypothèse. 

 

1.2. M od es acou st iq u es en  cavi t é. 

1 .2 .1 . A p p ro ch e . 

Les modes acoustiques propres d’une cavité peuvent être très diff iciles à évaluer 

théoriquement si la géométrie et les matières constitutives de cette dernière 

sortent des cas "simples". On pourra se référer par exemple à l’étude théorique de 

Tam[75] qui se rapporte pourtant à l’étude des modes acoustiques d’une cavité 

rectangulaire bidimensionnelle. Des conditions simpli ficatrices doivent donc 

souvent être appliquées pour estimer les modes acoustiques propres d’une cavité, 

qui serviront de point de repère aux valeurs expérimentales réellement relevées.  
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1.2.2. D éter mination. 

Dans le cadre des expériences que nous avons réalisées, nous nous limiterons 

aux ondes planes se propageant dans la cavité. En effet le conduit est de grande 

longueur par rapport au diamètre, les bruits produits sont de basse fréquence et le 

nombre de Mach est inférieur à 0,1. 

La propagation des ondes est alors régie par l’équation :  

pc
t

p ∆= ²
²

²
∂

∂
      où c est la vitesse du son, p la pression acoustique. 

Les parois étant rigides, les conditions aux limites sont données par la relation: 

∇ =p.n 0    ( n normale à la surface interne du tube ). 

En se plaçant dans le cas d’un volume fini, limité par une surface fermée, les 

ondes propagées se réfléchissent sur la frontière du domaine et interfèrent entre 

elles. En régime établi , ceci conduit à un système d’ondes stationnaires, les 

modes propres acoustiques.  

Si l ’on résout ce problème pour notre cavité (cylindrique de longueur L et de 

rayon R), on trouve une infinité de modes propres de déformées : 

θπα
θ m

L

kz

R

r
Jzr mn

nnmk coscos),,( ,
,, 



=Φ  

-k = 0,1,2 ... est le mode axial 
-m= 0,1,2 ... est le mode circonférentiel 
-n = 0,1,2 ... est le mode radial 
 

-Jn fonctions de Bessel 

-αn,m      M ième     racine de 
∂
∂
J

r
n = 0 

 
 

Les pulsation propres sont données par : 
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








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
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πα
ω  

Les modes k tels que m=n=0, sont les modes en ondes planes où la pression ne 

dépend que de z (dimension longitudinale du conduit). 

Pour des pulsations inférieures au seuil ω c , seules les ondes planes sont à 

considérer et dans le cas contraire, on a des ondes évanescentes. Ce seuil est 

donné par 
R

c
c

1,0α
ω =

 
 . Dans notre cas, avec un rayon de 3cm, ce seuil est de 

3320 Hz. 

Pour un tube droit de section constante, les ondes planes ont pour modes les 

solutions de l’équation 0
²

²
2

=




+ p

cx

p ω
∂
∂

 .  

Ces solutions sont donc de la forme 
c

x
b

c

x
axp

ωωω sincos),( +=  .  

Pour un tube de longueur L limité par deux nœuds de pression, on a: 

f
nc

Ln =
2

  ,   φ π
n x

n x

L
( ) sin=    . 

Pour un tube limité à l’entrée par un ventre de pression et à la sortie par un 

nœud de pression, les modes sont : 

f m
c

Lm = +( )
1
2 2

   ,    φ π
m x m

x

L
( ) cos( )= + 1

2
   . 

On peut alors utili ser ces deux dernières expressions pour approcher les 

modes fm de notre circuit expérimental qui est pourvu des mêmes conditions aux 
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limites. Ces approximations fourniront une base comparative pour les modes 

propres relevés de manière expérimentale. 

1.3. G én érat ion  son ore. 

1.3.1. Théor ie  du  br uit aér odynamique. 

Les bruits peuvent être séparés en deux classes de génération sonore, 

aérodynamiquement au sein même du fluide ou sur un obstacle, mécaniquement 

par vibration d’un solide en contact avec le fluide. On s’intéresse ici à la première 

classe. L’écoulement peut contenir des fluctuations résultant d’instabilit és, 

donnant aux bas nombres de Reynolds un schéma turbulent régulier responsable 

de bruits produits par les instruments à vent par exemple, et aux grand nombres 

de Reynolds un mouvement turbulent irrégulier.  

Lighthill [56] a attiré l’attention sur le fait qu’il n’est pas évident d’estimer 

quelle proportion d’énergie est dissipée sous forme sonore car les fluctuations de 

pression sont globalement compensées par des fluctuations d’accélération du 

fluide. Il proposa en 1951 une théorie sur l’estimation du bruit pour une 

fluctuation donnée. Il n’espérait pas un facteur beaucoup plus petit que 10 dans la 

prédiction des intensités acoustiques, mais de l’autre côté, les connaissances 

précédentes ne permettaient pas d’estimation avec un facteur inférieur à 1000… 

Sa théorie est basée sur les équations de mouvement, dans le but d’estimer le 

son émis d’un écoulement fluide subsonique, avec des frontières rigides. 

Plus tard[57], il étendit sa théorie en prenant en compte les propriétés 

statistiques des écoulements turbulents (sans l’aide de frontières solides). Il 

définit un comportement en quadripôles indépendants, induisant une directivité 
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du bruit en faveur d’une émission aval (en accord avec le mouvement général des 

paquets). 

L’équation de Lighthill sur la génération sonore, dans un volume fini 

comportant des sources de bruit, dérive des lois de conservations qui s’écrivent, 

sous la notation d’Einstein : 

qv
xt i

i

=
∂
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∂
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                                                                                             (c1) 
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(c3) 

Avec vi les composantes de la vitesse, p la pression statique, 
2

2
1 veE

&+=  

l’énergie totale par unité de masse, e l’énergie interne spécifiqu e, qh le flux de 

chaleur (
i

h x

T
q

i ∂
∂−= λ ), q une source massique, f

&

une force de volume, Q une 

source d’énergie.  

Dans le cas d’un fluide Newtonien en équili bre thermodynamique, le tenseur 

des contraintes visqueuses est : 
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En retranchant la divergence de (c2) de la dérivée temporelle de (c1), on 

obtient :  
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avec ijijjiij cpvvT δρτρ )'²( 0−++=  le tenseur de Lighthill . 

On note ici ρ0 et c0 la masse volumique et la célérité du son en dehors de la 

région source ( 0' ρρρ −= ). 

En l’absence de forces et sources massiques extérieures, l’équation (c4) devient 

l’équation d’ondes de Lighthill .  Une source massique dépendant du temps se 

comporte comme un monopôle acoustique, une force volumique instationnaire 

comme un dipôle, le terme de dérivée seconde du tenseur de Lighthill comme un 

quadripôle (Soreefan[72], Crighton[21]). On supposera dans la suite que le 

tenseur des contraintes de Lighill est la seule source de bruit. 

Powell [65] généralisa l’équation de Lighthill par  ²)(00 MvvT jiij += ρ  pour un 

écoulement non visqueux et isentropique. Le terme source dans l’équation de 

Lighthill est alors : 

( )2

0
2

0
0

2
1)( vv

xx

vv

ji

ji *&& ρωρ
ρ

∇+∧∇=
∂

∂
. 

Powell montra que le premier terme du second membre, contenant la vorticité 

v
��

×∇=ω , produit un champ acoustique bien plus important que le second terme. 

Si on s’intéresse maintenant à la conservat ion de l’énergie (équation c3), en 

absence d’écoulement moyen, on obtient  : 
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0 +−∇=+ρ , en négligeant les sources d’énergie 

extérieures, le frottement et la conduction. 

L’énergie acoustique est alors donnée par développement de l’énergie interne e 

autour d’un état d’équili bre  (Hirschberg et Rienstra[41]) : 
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acoustique. Eac, Iac et D représentent l’énergie, l’intensité acoustique et la fonction 

de dissipation. 

En intégrant cette équation énergétique sur une période acoustique, en 

décomposant la vitesse en parties rotationnelle et irrotationnelle ( rotirr vvv
&&& += ), 

Howe[43] donna le taux de production de l’énergie acoustique par  : 

∫∫ ∧−=−=
V

ac

V

VuvDdVtP ∂ωρ &&&

).()( 0  

où 
&

v est la vitesse locale du fluide, 
&

ω  la vorticité, 
&

u ac la partie fluctuante de la 

vitesse potentielle irrv
&

. 

Goldstein[34] étendit la relation de Howe en présence d’un écoulement moyen 

par :  
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Les écoulements à faibles vitesses que nous utili sons sont suff isamment bien 

approximés par la relation de Howe (sans écoulement) et c’est celle ci que nous 

retiendrons comme caractéristique de l’énergie acoustique produite. 

Bastin, Lafon et Candel[4] ont utili sé la théorie de Lighthill pour évaluer 

numériquement l’origine du bruit aérodynamique, avec une approche centrée sur 

la prédiction du bruit de mélange d’un jet.  

Les structures cohérentes de grande fréquence n’ont pas montré de 

contribution significative au bruit émis. Seules les grandes structures cohérentes y 

ont contribué directement. Bastin et al. ont ainsi déterminé que la plupart du bruit 

à haut nombre de Reynolds est produit par des structures de grande échelle. 

1.3.2. D i r ection  d’émission  : exemple du  br uit éoli en. 

De nombreuses études ont porté sur le siff lement éolien, généré par un câble 

tendu dans le vent par exemple. Les schémas tourbill onnaires qui en sont issus 

ont été décrits par Bénard, Mallock puis von-Karman.[5, 79]. Rayleigh nota que 

le bruit maximal était émis perpendiculairement à l’écoulement. Le fil n’a pas 

besoin de vibrer, mais s’il l e fait, il vibre perpendiculairement au vent. L’origine 

des vibrations était alors évidemment connectée à l’instabilit é des couches 

tourbill onnaires. 

1.3.3. Sour ces : exemples de schématisations et émissions. 

Un lien aérodynamique-acoustique peut être réalisé en associant le champ de 

vitesse incompressible induit par une boucle tourbill onnaire fermée, de 

circulation Γ, à une distribution uniforme de dipôles de force Γ par unité de 
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surface, sur toute surface dont la frontière a la même forme que la boucle 

tourbill onnaire (figure 1.3.1.). 

 
Figure 1.3.1. : Equivalence entre anneaux tourbill onnaires et dipôle . 

Le bruit tourbill onnaire est alors dû à des changement de force tourbill onnaire. 

Powell [65] précise l’origine d’un bruit de déplaceme nt de vorticité dans un 

écoulement libre. Un mouvement de vorticité dans une direction doit être 

accompagné d’un mouvement opposé à un autre endroit. Ils génèrent tous deux 

un son dipolaire mais la force totale instantanée est nulle : ils dégénèrent pour 

former un quadripôle donné par la somme des contributions dipolaires mais 

prenant en compte les temps retardés d’arrivée du bruit à un point lointain. Deux 

dipôle forme alors un quadripôle oblique avec sa plus petite direction normale 

aux axes des dipôles le constituant et normale à la ligne les joignant. Ce 

quadripôle peut alors être décomposé en quadripôles longitudinal et latéral. 

Möhring[58] proposa une théorie sur le bruit aux bas nombres de Reynolds 

d’anneaux tourbill onnaires. Il assimila la source sonore apparente à un type 

quadripolaire, linéaire en vorticité, en vitesse. Chaque tourbill on était modélisé 

par ce quadripôle, plus un dipôle "impulsion du tourbill on", plus un son sphérique 

lié à l’énergie du tourbill on. 

Trois cas fondamentaux de l’émission acoustique par mouvement de 

tourbill ons ont été vérifiés par Kambe[49] : la colli sion frontale de deux anneaux 

tourbill onnaires, le déplacement d’un anneau près d’un cylindre et le déplacement 

d’un anneau près d’un bord fin d’une plaque semi -infinie. Il a été remarqué que 
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les amplitudes de pression (lointaines) sont respectivement proportionnelles à la 

vitesse de convection du tourbill on puissance 4,  3 et 2,5. La directivité des 

émissions étant respectivement de type quadripolaire, dipolaire et cardioïdale. 

1 .3 .4 . Im p a ct a vec  d es  o b sta c les  fixes  e t o sc illa n ts .  

Conlisk et Veley[17] ont élaboré un modèle de la génération sonore d’un 

tourbill on agissant sur une "marche". Des comparaisons avec des visualisations 

expérimentales ont montré une bonne représentation du cas "d’échappement" où 

une grande partie intacte du tourbill on passe au-dessus de la marche. Le champ 

acoustique causé par le passage du tourbill on a été calculé en pression et en 

intensité radiale. Le modèle a montré la réduction d’intensité acoustique par le 

positionnement adapté des tourbill ons. 

Jefferies et Rockwell [48] ont mené une étude expérimentale de l’interaction 

d’un tourbill on avec un bord d’attaque oscill ant. Ils ont noté d’une part que 

l’amplitude de la fluctuation de pression due aux interactions de tourbill ons est 

plus forte sur le bord amont de la surface et d’autre part que la nature du 

tourbill on incident (échelle et circulation) passant près du bord d’attaque 

influence fortement la fluctuation de pression. 

Pour une plaque stationnaire, deux tourbill ons de faibles circulations sont 

apparus sur le dessous de la plaque. Pour une plaque vibrante en phase (0°) avec 

les tourbill ons incidents, deux tourbill ons de plus forte circulation (facteurs 2,5 et 

9 respectivement) ont été relevés, avec un enroulement de l’écoulement en une 

grande spirale sous la plaque. De manière opposée, pour une phase de 180°, la 

vorticité est répartie sur les deux faces et aucun tourbill on ne prend naissance. 
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Il est ainsi montré que la phase du bord d’attaque d’u ne structure vibrante peut 

potentiellement être utili sée pour la réduction des interactions écoulement - 

structure. 

1 .3 .5 . E ffe t co n vec tif d es  so u rces . 

Iafrati et De Bernardis[47] ont évalué numériquement l’effet "convection de 

source" sur le son issu de la turbulence, partant du facteur d’ampli fication directif 

(1- Uc/c0cosθ)-3 de Lighthill en écoulements subsoniques . Ce facteur est dû à 

l’augmentation de la différence de temps de retard dans la source, qui conduit à 

l’augmentation du volume sonore, à l’annulation moins eff icace de composantes 

différentes de la source quadripolaire. 

Le bruit généré par le mouvement de deux filaments tourbill onnaires 

axisymétriques a été calculé avec différents degrés d’approximation. Les 

contributions du champ proche ont été trouvées négligeables à une distance d’au 

moins 10 fois la longueur d’onde caractéristique. Les différences de temps 

retardés affectent fortement le schéma directif du bruit, même à de grandes 

distances de la source. 

En augmentant la circulation des filaments tourbill onnaires, le bruit émis vers 

l’avant a été ampli fié tandis que le bruit émis vers l’arrière a été réduit.  

1.4. Possib ili t és d ’ ap p li cat ion  des t h éor ies d yn am iq u e/acou st iq u e. 

Nous avons vu au cours de ce chapitre que les structures de grande échelle 

peuvent générer, selon la théorie du bruit aérodynamique de Lighthill , une forte 

énergie acoustique. Nous retiendrons toutefois que ces structures sont complexes 
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avec des interactions non-linéaires, et des caractéristiques tridimensionnelles 

apportées par des structures secondaires. 

Les expériences de Conlisk et Veley permettent déjà d’espérer une réduction 

sonore des bruits auto-entretenus par une trajectoire adéquate des tourbill ons. 

L’expression de la puissance acoustique donnée par Howe nous sera très utile 

pour valider les conditions d’existence des sources sonores, expérimentalement et 

numériquement. 

Enfin, le calcul simpli fié des modes acoustiques aura aussi une application 

pratique, donnant une bonne approximation des modes propres de notre dispositi f 

expérimental. 
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C h a p i t r e  2  

BOUCLAGE AEROACOUSTIQUE : CONDITIONS D’EXISTENCE ET 
PROPRIETES. 

 

 

La découverte de l’influence du son sur les écoulements au siècle dernier a 

conduit plus récemment à la description du phénomène de bouclage 

aéroacoustique. Les conditions du transfert énergétique entre le champ acoustique 

et la dynamique du fluide sont présentées au début de ce chapitre, rassemblant les 

notions de phase, d’angle d’impact, de géométrie locale. Quelques il lustrations 

expérimentales montrent ensuite les comportements du bouclage aéroacoustique : 

accrochage des fréquences propres, influence de la position des diaphragmes par 

rapport au champ acoustique, sauts en fréquence, états excités et naturels… La 

dernière partie présente le principe et les limites des méthodes de contrôle actif 

appliquées au cycle d’auto-entretien. 

2.1. I n t eract ion s ch am p  acou st iq u e – écou lem en t t u r b u len t . 

2.1.1. Notion  de bouclage aér oacoustique. 

Comme le souligne Crighton[19], le lien originel entre dynamique des fluides 

et acoustique est retrouvé avec l’aéroacoustique. En effet, depuis la célèbre 

"theory of sound" de Lord Rayleigh[66] il y a une centaine d’années, la science 

de l’acoustique s’est écartée de sa place initiale comme une branche de la 
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mécanique des fluides, s’est développée dans plusieurs domaines avec une faible 

relation avec cette dernière, et réapparaît à nouveau, en tant que branche moderne 

de la mécanique des fluides à part entière. 

L’acoustique était au temps de Rayl eigh la science traitant, en général, des 

faibles perturbations dans le domaine audible, dans l’air et l’eau. Il était 

généralement assumé que les principaux moyens d’excitation acoustique étaient 

mécaniques, d’où le traitement extensif des vibrations structurelles dans le traité 

de Rayleigh. L’acoustique se diversifia ensuite en de nombreux domaines : 

phonétique, acoustique physiologique, ultrasonique, bruit, traitement du signal 

etc... Elle devint ainsi une composante de la physique presque à part entière, 

parallèlement à la mécanique des fluides, plutôt que d’en être une branche. 

La part de recherches en acoustique a été finalement faible jusque dans les 

années 50 ; situation qui changea ces quarante dernières années avec le 

développement des sujets d’aér o et hydro-acoustique. L’acoustique continue donc 

de se développer en de nombreux domaines mais a retrouvé maintenant une 

branche fortement reliée à la mécanique des fluides et participe à la recherche 

fondamentale en mécanique des fluides. 

L’introduction de l’aéro et hydro-acoustique est due à Sir James Lighthill , un 

des co-fondateurs du "Journal of Fluid Mechanics", et le journal lui-même est 

redevable de la réhabilit ation de l’acoustique comme une branche de la 

mécanique des fluides à travers la publication de nombreux articles sur le sujet, 

en grande partie dans ces dernières années. 

Les premières observations de l’influence du son sur les couches cisaill ées ont 

été faites par Leconte en 1858 lorsqu’il décrivit le saut d’une flamme en réponse à 

certaines notes d’un violoncelle. Tyndall observa que les changements étaient 

fonction de la fréquence du son et que, plus important, il était nécessaire 

d’appliquer le son au pied de la flamme (où la couche cisaill ée se sépare d’une 
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surface solide). Tyndall montra aussi que des jets sans combustion était sensibles 

au son. 

Parker[63, 64] décrivit dans les années 60 le bouclage aéroacoustique "champ 

sonore résonant – structures tourbill onnaires" autour d’empilements de plaques 

minces. Il a établi clairement l’existence de modes acoustiques transversaux du 

conduit, qui sont facilement excités par l’écoulement et défini les formes des 

modes les plus simples par α, β, γ et δ. Le mode β, important dans ces 

phénomènes, est représenté en figure 2.1.1.. C’est essentiellement une onde 

permanente avec un maximum de pression acoustique à mi-chemin entre les 

plaques. Sur les surfaces des plaques, la vitesse acoustique particulaire est 

parallèle à la surface et devient nulle au mili eu de la surface. Loin des plaques, les 

ondes β deviennent transversales et décroissent exponentiellement avec la 

distance. 

 
Figure 2.1.1. : Résonance en mode β de plaques plates. (Welsh et al.[82]) 

Le champ résonant est excité quand la fréquence de propagation 

tourbill onnaire correspondant au nombre de Strouhal naturel du bord de fuite des 

plaques minces est proche des fréquences des modes de résonance acoustique. Le 

champ résonant "rétro-agit" sur les couches de cisaill ement se séparant des bords 

de fuite et corrèle le détachement de tourbill ons avec le champ sonore. Cela 

augmente l’énergie transférée des structures tourbill onnaires pour exciter le 

champ sonore. 
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2 .1 .2 . In flu en ce  d e  l’a co u stiq u e  su r  la  d yn a m iq u e .  

Welsh, Hourigan et al.[82] ont évalué l’influence du champ sonore lors 

d’expérimences en dynamique des fluides. Ils ont décrit les types de modes 

acoustiques qui interagissent le plus facilement avec le fluide ; interactions 

pouvant exister à l’insu des expérimentateurs et mener à une interprétation 

erronée des résultats de tests. Des sons intenses, jusqu’à 150 dB, peuvent être 

générés par l’écoulement. Ces sons sont en général aisément détectés car 

entendus par les expérimentateurs et modifient les caractéristiques de 

l’écoulement d’une manière très évidente.  

Des expériences récentes au CSIRO3 montrent que des sons entre 70 et 95 dB 

(avec des rapports de la vitesse acoustique à la vitesse moyenne entre 1.10-4 et 

2.10-3) générés par l’écoulement peuvent altérer les caractéristiques dynamiques 

et thermiques d’une manière qui n’est pas immédiatement évidente pour 

l’expérimentateur.  

Selon la théorie du bruit aérodynamique de Howe (cf §1.3.1.), l’énergie 

acoustique instantanée maximale est engendrée par un tourbill on quand la 

direction de son mouvement est perpendiculaire à la vitesse acoustique locale du 

champ sonore. L’énergie acoustique maximale sur un cycle sonore est générée 

dans les régions du fluide où l’angle entre la vitesse de convection du tourbill on 

et la vitesse locale acoustique est sensiblement différent dans une moitié du cycle 

acoustique comparé à ce qu’il est dans l’autre moitié du cycle, ce qui intervient 

près des bords d’un corps anguleux (contrainte directive des tourbill ons). 

Dans le cas d’une paire de diaphragmes successifs en conduite (figure 2.1.2.), 

l’écoulement peut exciter les modes propres du conduit. Un son résonant intense 

force alors le détachement en phase de tourbill ons de grande échelle. Nomoto et 

                                                           
3 Commonweath Scientific and Industrial Research Organisation, Melbourne, Victoria, Australia. 
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Culick[61] ont montré que cet effet de rétro-action produit deux rangées de 

tourbill ons entre les jeux de plaques. Les tourbill ons avec des vorticités de signe 

opposé se déplacent alors par paires puisque ils sont générés au même moment et 

non en décalage d’un ½ cycle comme c’est le cas d’allées tourbill onnaires plu s 

conventionnelles. 

 Nelson et al.[60] ont étudié l’écoulement passant devant l’ouverture d’un 

résonateur de Helmholtz en générant un fort son résonant. Le champ résonant 

contraint le fluide à entrer et sortir de manière oscill ante du tube de résonance et à 

perturber la couche de séparation du bord amont de l’ouverture. Cet effet de rétro-

action (figure 2.1.3.) oblige la couche cisaill ée à s’enrouler en une grande 

structure tourbill onnaire. Un tourbill on se forme et traverse la largeur de 

l’ouverture du résonateur pendant chaque cycle acoustique. 

� �

Filtre
métallique

� � � � �

�	�

  

Figure 2.1.2. : Excitation des modes propres 
du conduit par une couche de cisaill ement. 

Figure 2.1.3. : Rétro-action dans le cas d’un 
résonateur de Helmholtz. 

Selon Welsh et al.[82], les tourbill ons commencent à se développer à la phase 

du cycle sonore où la vitesse particulaire acoustique au point de séparation 

commence à augmenter la vitesse de l’écoulement principal. 

Pour les résonances aéroacoustiques induites par les écoulements, associées à 

des cavités et des tubes, les grands tourbill ons générés dans les couches de 

cisaill ement doivent être dans des régions spécifiques, à des instants particuliers 

dans le cycle acoustique, pour qu’il y ait un transfert énergétique de l’écoulement 

vers le champ sonore. 

Air 

Vitesses 
acoustiques 
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Tourbillon naissant 
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circulation 
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La prévention des résonances acoustiques transversales dans les conduits est 

extrêmement diff icile. La première étape est d’estimer la position des sources 

sonores et l’origine des tourbill ons générant le champ sonore. Il est parfois 

possible de restructurer la géométrie dans la région des sources de manière à ce 

que les sources s’annulent les une les autres (Stoneman et  al[74].). Une approche 

alternative est de modifier la géométrie où les tourbill ons sont initialement 

générés, par exemple pour prévenir les bulbes de séparations. Une troisième 

approche est d’utili ser une atténuation active qui annule le bruit généré par le 

fluide. Le contrôle actif est néanmoins souvent limité à des plages de fréquences 

discrètes et est assez contraignant. 

2.1.3. Conditi ons du  tr ansfer t éner gétique. 

Rappelons l’expression de la puissance générée de Howe[43] (volume V d’un 

fluide non visqueux soumis à un champ acoustique) :  

dVuvtP ac

V

).()( 0

&&& ∧−= ∫ωρ  

où v



 est la vitesse locale de l’écoulement, v




∧∇=ω  la vorticité, acu
&

 la vitesse 

acoustique et 0ρ  la masse volumique moyenne du fluide. 

si la vorticité est compacte, s’étendant sur une région qui est petite par rapport 

à la longueur d’onde acoustique, la puissance acoustique par unité de longueur 

d’un tube tourbill onnaire, générée par une structure cohérente, est: 

).(0 acuvkP
&&

&

∧Γ= ρ  

où Γ est la circulation du tourbill on, 


k  le vecteur unitaire normal au tube. 

En présence d’un dispositi f semblable à celui de la figure 2.1.2. (que nous 

utili serons pour nos expériences), les transferts d’énergie cinétique du tourbill on 
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vers l’énergie sonore sont significatifs près du diaphragme aval. Les tourbill ons 

générés par le diaphragme amont sont convectés vers le diaphragme aval qu’ils 

atteignent avec une certaine phase h du cycle acoustique. Comme nous le verrons 

plus loin, cette phase est déterminante pour le transfert d’énergie. 

En injectant la phase h par 
� �
u u f h= − +0 02sin( ( ))π τ τ , la puissance oscill atoire 

P est alors définie par P Q f h= − +sin ( )2 0π τ τ  

Avec 
�
u0 amplitude, f fréquence acoustique, τ0  l’instant auquel le vortex atteint 

le diaphragme aval, Q v u= −ρ ε0 0Γ & &

. sin  , et ε l’angle entre 
� �
v et u . 

Si le tourbill on se déplace parallèlement au champ de vitesse acoustique, ε est 

égal à zéro, ce qui implique que Q est nul, entraînant ainsi une puissance 

instantanée nulle. Si le tourbill on se déplace orthogonalement au champ 

acoustique (ε π= ± / 2 ) , Q est alors maximal et P oscill e dans le temps. 

Notons que si l ’orientation de la vitesse du vortex par rapport à la vitesse 

acoustique n’évolue pas, l’intégration de l’énergie sur un cycle acoustique est 

nulle. Donc il faut que Q varie dans le temps pour qu’il y ait transfert d’énergie 

acoustique. Ceci est possible dans une région où il y a une modification de 

structure. L’écoulement avoisinant le diaphragme aval sera donc identifié comme 

une zone de source acoustique car l’angle ε varie rapidement dans cette région. 

Le rôle important de la phase h dans le transfert d’énergie acoustique a été mis 

en évidence par Hourigan[42]. Il étudia les cas particuliers où h=0, π/2, π. 

si h = 0, à τ =τ0 , la vitesse acoustique u est nulle et l’énergie acoustique est 

transformée en énergie cinétique (en quelque sorte ‘absorbée’).  

si h= π/2, à τ =τ0 , la vitesse acoustique u est maximale, mais l’énergie 

acoustique générée est nulle sur un cycle acoustique. 
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si h= π, à τ =τ0 , l’énergie acoustique générée est maximale.  

D’où un transfert d’énergie du champ tourbill onnaire vers le champ acoustique 

quand le tourbill on atteint le diaphragme aval avec une phase h égale à π (voir 

résultats de modèles numériques en figures 3.2.1. et 3.2.2.). 

Notons aussi que c’est la vitesse de convection des tourbill ons qui détermine la 

condition de phase . Elle conditionne donc l’émission des bruits auto-entretenus. 

2.1.4. Théor ie  li néai r e  de Cr ighton  pour les br uit s de type " bor d  

d’impact" .  

Crighton[20] a établi un modèle analytique linéaire pour prédire les fréquences 

des oscill ations discrètes en cycle auto-entretenu d’un jet projeté sur un bord 

d’impact.  

Il présenta d’abord la variation schématique (figure 2.1.4.) du comportement 

de la fréquence en fonction de h (distance jet –bord) et de la vitesse moyenne du 

jet. (visualisation de l’écoulement : figure 2.1.5.) Le système reste calé sur 

certaines fréquences (faibles évolutions autour de fréquences fixes), par paliers. 

Un phénomène d’hystérésis intervient puisque une vitesse donnée n’est pas 

associée à la même fréquence lors de l’augmentation ou de la dimi nution de la 

vitesse. 

Son modèle conduit à l’équation 2/32/3
0 )]8/3(4[)/(/ −= NhbUb πω  dont les 

variations de ω avec b, U0, h et N sont en excellent agrément avec les expériences 

du type ‘edge-tone’.  
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Figure 2.1.4. : Variations de la fréquence en 
fonction de h (distance jet-bord)et de U0. 

Figure 2.1.5. : Visualisation dans le cas 
"jet-bord". 

2 .1 .5 . Im p o rta n ce  d e  la  fo rm e d u  b o rd  d ’im p a ct.  

Un rôle prépondérant est joué par le bord de ré-attachement dans le mécanisme 

d’auto-entretien des oscill ations du fluide en cavité. Expérimentalement, il a été 

trouvé que des impulsions périodiques de pression générées sur ce bord peuvent 

être renvoyées à l’origine du point de détachement et favoriser la production de 

tourbill ons discrets. Panaras[62] a étudié la suppression ou l’atténuation des 

oscill ations lorsque le bord a une forme de rampe avec une pente plus faible ou 

arrondie. 

Pour clarifier le rôle de la forme de ce bord, Panaras a développé un modèle 

pour l’interaction "vorticité-bord". Deux formes typiques d’obstacle ont été 

étudiées : une rampe d’incidence variable et une ell ipse. Ses résultats indiquent 

que, pour l’établissement des oscill ations, la force de feed-back générée par 

l’interaction "vorticité – bord de ré-attachement" doit avoir une valeur suff isante, 

qui peut être réduite si la forme du bord est correctement dessinée. 

f 

h 
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Expérimentalement, Une rampe d’angle faible (30°) placée dans un conduit 

produit 7 fois moins de fluctuations de pression près du sommet qu’une rampe à 

90° (obstacle en forme de marche). Les fluctuations de pression les plus 

significatives sur les rampes ont été trouvées aux points les plus proches du 

sommet de l’obstacle, suggérant qu’il peut être suff isant d’optimiser seulement le 

sommet de la surface de ré-attachement et non sa base (proche de la paroi du 

conduit). 

L’arrondissement du bord s’est ré vélé être un bon moyen de réduire le 

processus d’auto-entretien. On remarquera que bien qu’une grande échelle de 

courbure ait été testée par Panaras, l’amplitude des fluctuations de pression reste 

très faible comparativement aux obstacles rectangulaires. Enfin la diminution de 

la hauteur de l’obstacle est une moins eff icace que l’utili sation de pentes ou 

d’arrondissements.  

On perçoit ici l ’importance de la forme d’un obstacle, plutôt que celle de sa 

hauteur ou de sa taill e. La localisation de l’extrémité de l’obstacle comme source 

sonore est ici confirmée (fluctuations de pression plus significatives au sommet et 

abaissement de l’obstacle peu eff icace en réduction sonore).  

2.2. A p p r och es exp ér im en t ales d es b r u i t s au t o-en t ret en u s. 

2.2.1. Effets de la  r ésonance sur le  détachement tour bill onnai r e. 

2.2.1.1. I ndépendance vis à  vis des matér iaux. 

Parker[63] a effectué des séries de tests avec un écoulement d’air autour de 

batteries de plaques parallèles de différents matériaux et épaisseurs. 
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Il a montré que des fluctuations de vitesse acoustique interviennent avec des 

amplitudes du même ordre de grandeur que la vitesse de l’air en amont. Ces 

fluctuations résonantes participent à un bouclage aéroacoustique entre les 

détachements tourbill onnaires des bords de fuite des plaques et les sources 

sonores induites. 

Lors de l’augmentation progressive en débit, plusieurs niveaux de résonances 

ont été décelés, à des fréquences pures progressivement plus élevées. 

Des essais avec des plaques d’épaisseurs différentes ont montré des résonances 

à des fréquences identiques mais pour des vitesses de l’écoulement différentes, en 

raison du changement de la fréquence naturelle de détachement. Enfin, des 

ensembles de fréquences identiques pour plusieurs matériaux de plaques ont été 

relevées, montrant que les vibrations mécaniques des plaques sont causées par les 

fluctuations de pression mais ne jouent qu’un rôle mineur dans leur génération. 

Ses expériences ont mis en évidence le lien de l’auto-entretien des bruits à 

l’écoulement, à sa géométrie, quasiment sans être influencé par le type de 

matériau des obstacles. 

2.2.1.2. D istance " détachement-émission  acoustique"  : phase du  

bouclage. 

Stokes et Welsh se sont intéressés à la forme du bord d’attaque d’une plaque 

placée dans le sens de l’écoul ement. Pour des bords carrés[73] les tourbill ons sont 

générés sur le bord d’attaque, de chaque côté de la plaque. Un tourbill on est 

généré de chaque côté pour chaque cycle acoustique puis est convecté vers le 

bord de fuite où la majeure partie du bruit est produite. L’énergie transférée peut 

alors être positive ou négative suivant la phase du cycle acoustique correspondant 

à l’arrivée des tourbill ons sur le bord de fuite. 
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Puisque le passage des tourbill ons a nécessité plusieurs cycles acoustiques, 

cette relation de phase peut être effective pour une grande plage de vitesses 

moyennes. Ces plages sont telles que les temps de passage des tourbill ons 

diffèrent d’un nombre entier de cycles acoustiques. Elles sont alors caractérisées 

par un nombre entier de tourbillons sur la plaque entre le bord d’attaque et de 

fuite. (figure 2.2.1.) 

A l’opposé, des plaques avec des bords d’attaque semi -circulaires[83] génèrent 

les tourbill ons dans la zone même où le bruit est émis, sur le bord de fuite (figure 

2.2.2.), et ne peuvent causer la résonance que pour une seule plage de vitesse.  

 
Figure 2.2.1. : Bord d’attaque carré.  

 
Figure 2.2.2. : Bord d’attaque arrondi.  

2.2.2. " Accr ochage"  de fr équences pr opr es – I nfluence géométr ique. 

Une investigation expérimentale de bruits auto-entretenus en utili sant deux 

diaphragmes successifs dans un tube a été menée par Nomoto et Culick[61]. Cette 

étude très proche de notre dispositi f expérimental montre la coïncidence entre les 

fréquences de détachement tourbill onnaire du diaphragme amont et les 

fréquences naturelles du tube. On note encore un nombre fixe et entier de 

structures de grande échelle visibles entre les diaphragmes (figure 2.2.3.). Un son 
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pur est généré, dont la fréquence est toujours proche d’un mode acoustique 

longitudinal du conduit. 

 
Figure 2.2.3. : Structures typiques lors du bouclage aéroacoustique. 

Les modes acoustiques excités sont fonction de la longueur de la section 

d’essai (figure 2.2.4. et 2.2.5.). Par exemple l’accrochage ne se fait que sur le 

deuxième mode, avec des nombres de tourbill ons décroissants avec 

l’augmentation du débit, pour L=50 cm (espacement des diaphragmes), tandis que 

pour une longueur de 93 cm il se fait sur les modes 1, 3 et 4. 

Pour L=93 cm, en augmentant la vitesse, le premier mode (basse fréquence) 

est excité avec 2 puis 1 tourbill on visible (figure 2.2.5.), avant que le système ne 

passe de 3 à 1 tourbill on en alternant les 3ème et 4ème modes. 
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Figure 2.2.4. :Modes excités : a) L=50 cm, b) 
L=93 cm. 

Figure 2.2.5. : Accrochage sur les modes 
propres : a) L=50 cm, b)L=93 cm. 

2 .2 .3 . In flu en ce  d e  la  p o sitio n  a b so lu e  d es  o b sta c les . 

Dunlap et Brown[24] ont effectué des essais avec un cylindre en acier 

d’allongement élevé, munis de deux diaphragmes.  

Les modes acoustiques propres de la cavité (165, 308, 480 Hz) ont été excités 

en présentant une amplitude maximale pour un espacement des restricteurs de la 

moitié du diamètre interne. En particulier, les modes 1 et 3 ont été excités en 

plaçant la paire de diaphragmes à un nœud de pression (ventre de vitesse) tandis 

que le mode 2 a été excité pour une position de la paire à un ventre de pression 

(nœud de vitesse).  

Ces tests montrent qu’il y a des positions absolues des diaphragmes vis à vis 

du champ acoustique qui sont favorables à l’ampli fication, en addition de la 

coïncidence des fréquences de détachement et de celles de la cavité. La théorie de 

Howe et de Powell est ainsi confirmée par ce type d’expérience.  
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2.2.4. Phénomène de " sauts"  en  fr équence. 

Schachenmann et Rockwell [69] ont mis en évidence les variations de 

comportement d’un bouclage aéroacoustique par modification de longueur de la 

cavité où les oscill ations auto-entretenues se produisent. Un caractère 

remarquable de sauts en fréquence vers le bas ou vers le haut a été relevé (figure 

2.2.6. avec les modes propres mesurés en traits continus et les modes théoriques 

en trait intermittent). 

  
Figure 2.2.6. : Sauts en fréquence pour une vitesse constante et une longueur de cavité variable. 

Huit stades d’oscill ations ont été identifiés pour des nombres de Mach entre  

3*10-2 et 8*10-2, avec de fortes oscill ations auto-entretenues pour les modes 3 à 6. 

2.2.5. Etats excités et natur els d’un  détachement tour bill onnai r e.  

Welsh et Gibson[81] ont étudié le bouclage aéroacoustique créé par une plaque 

fine avec des bords d’attaque et de fuite carrés, rigidement montée près d’une 

entrée à faible turbulence d’une souff lerie. Leurs travaux, au sein du C.S.I.R.O. 
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ont été motivés par des siff lements de radiateurs pour automobiles dont l’origine 

s’est révélée ne pas être mécanique.  

La "résonance naturelle" est définie comme étant la résonance acoustique 

générée quand la fréquence de détachement des tourbill ons coïncide avec la 

fréquence du champ acoustique résonant. La fréquence de détachement 

tourbill onnaire associée est "l’état de propagation naturel" (figure 2.2.7.). On 

définit aussi la fréquence de détachement "normale" comme la fréquence de 

détachement qui existe en l’absence de champ sonore résonant.  

 
 

Figure 2.2.7. : Etats de détachements normal et 
naturel. 

Figure 2.2.8. : Détachement en mode de 
résonances naturelle et excitée. 

Dans le cas étudié par Welsh et Gibson, pour une plaque placée au centre du 

conduit, en dessous de 20 m/s (figure 2.2.8.) des tourbill ons sont générés à des 

fréquences normalement attendues pour des plaques à bords carrés. A partir de 20 

m/s la seconde harmonique de la fréquence de détachement des tourbill ons 

approche le mode de résonance acoustique β de Parker. Une augmentation du 

niveau de pression sonore est associée à l’augmentation de la vitesse et la 

fréquence fondamentale de détachement des tourbill ons saute de temps en temps 
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sur un mode de résonance acoustique, c’est à dire que les tourbill ons sont, de 

manière intermittente, générés au double du taux normal. La vitesse atteignant 

22,6 m/s, la fréquence de détachement est augmentée de 73 %. Le niveau de 

pression sonore atteint 130 dB. Cet état de propagation de tourbill ons est appelé 

le taux de propagation "excité" avec la résonance acoustique associée appelée la 

résonance "excitée" (figure 2.2.8). Au dessus de 24 m/s l’état de propagation 

retourne à un état normal. Quand la fréquence de résonance est 

approximativement égale à la fréquence du mode de résonance acoustique, à la 

vitesse de 40 m/s, un mode naturel de résonance intervient et la fréquence de 

détachement est bloquée sur la fréquence acoustique avant de revenir à l’état de 

détachement/propagation normal. 

En fait, la relation linéaire entre fréquence de détachement et vitesse du 

fluide est représenté par une droite, sauf pour les vitesses de 20 à 24 

m/s représentant l’état excité et de 40 à 45,6 m/s où intervient la résonance 

naturelle. Dans les deux cas, le niveau sonore atteint 130 à 140 dB (figure 2.2.8.). 

Pour les modes simple où les vitesses acoustiques transversales sont constantes 

en amplitude et en phase le long du bord de fuite de la plaque, le détachement 

tourbill onnaire est effectivement bidimensionnel, avec une forte corrélation entre 

les mesures prises en différentes positions le long du bord de fuite. Pour les 

modes plus complexe, la vitesse acoustique varie sur le bord de fuite en amplitude 

et en phase, conduisant à un détachement tourbill onnaire variant le long du bord 

de fuite. 

En application, il a été montré que cette excitation de détachement 

tourbill onnaire et les résonances associées peuvent être supprimées en donnant un 

angle d’incidence de la plaque par rapport à la direction de l’écoulement. Les 

résonances acoustiques sont alors toujours générées par le détachement "naturel" 

de tourbill ons quand la plaque est en incidence avec le l’écoulement (Pour 
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M<0,114, 1° d’angle prévient le développement de l’état de détachement excité. 

Pour M jusqu’à 0,228 4,2° d’incidence sont nécessaires et suff isants.).  

2.2.6. Appli cation  aux moteurs à  pr opulsion  soli de. 

Vuill ot[80] (O.N.E.R.A.4), a présenté récemment une étude basée sur les 

phénomènes de détachement tourbill onnaire dans les moteurs à propulsion solide. 

En effet, au cours des 20 dernières années, les bruits auto-entretenus ont été 

étudiés en tant que source d’énergie acoustique interne dans les propulseurs de 

fusées, plusieurs moteurs ayant des comportements oscill atoires bien qu’on les ait 

prédit stables par des méthodes conventionnelles de stabilit é linéaire. 

Un premier nombre de Strouhal basé sur la couche de cisaill ement est 

impliqué. Le problème se complique en cavité par l’introduction d’un autre 

nombre de Strouhal : ufl , l étant la distance entre le point d’émission 

tourbill onnaire et le point d’impact. Une relation de phase entre les vortex 

arrivant sur l’obstacle et le champ acoustique intervient alors. Il est possible de 

coupler les instabilit és de la couche cisaill ée à la fréquence acoustique, avec une 

distance d’au moins un tourbill on entre les points de détachement et d’impact. 

Dans ces conditions, Le couplage peut s’effectuer par une variété de ‘chemins’ 

correspondants à différents nombres de tourbill ons présents entre le point de 

détachement et le point d’impact.  

Des comportements discontinus peuvent alors s’expliquer par des sauts d’un 

mode de fonctionnement à l’autre. Un moyen de prévenir les bruits auto-

entretenus est de faire en sorte que la fréquence critique de la couche cisaill ée soit 

plus petite que la fréquence du 1er mode acoustique de la cavité. Vuill ot précise 

aussi que plusieurs nombres de Reynolds basés sur différentes longueurs 

caractéristiques correspondent à différents mécanismes physiques. 
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Nous verrons plus loin (chapitre 6 : résultats expérimentaux) que nous sommes 

confrontés à la même diff iculté liée à ce type de problème multi-échelles. Notre 

installation comporte en effet plusieurs nombres de Reynolds influents, basés sur 

le jet axisymétrique, les jets plans secondaires ajoutés, la cavité de confinement 

etc…. 

Dotson, Koshigo et Pace[23] ont étudié le cas plus particulier du détachement 

tourbill onnaire dans une fusée à propulsion solide sans inhibiteurs aux interfaces 

de segments. Ce moteur ne comporte pas d’inhibiteurs mais pourtant un cycle 

"feedback" se produit, des tourbill ons créés entre les segments centre et arrière, 

agissant sur la buse de sortie du moteur. Lors de la combustion, les cavités entre 

segments deviennent plus larges et moins profondes (figure 2.2.9.) ce qui modifie 

les fréquences de détachement et provoque des paliers en fréquence des bruits 

auto-entretenus. On note ici encore que les oscill ations sont de l’ordre de 0.25 % 

de la pression totale seulement, pour un bruit pouvant néanmoins conduire à des 

anomalies de fonctionnement du propulseur. 

 
 

Figure 2.2.9. : Phases de combustion. Figure 2.2.10. : Fréquences d’oscill ation.  

                                                                                                                                                                     
4 Off ice National d’Etudes et de Recherches Aérospatiales.  
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Quatre tests de mise à feu ont permis d’obtenir 9 ‘f amill es’ de fréquences 

(figure 2.2.10.). L’amplitude des oscill ations de pression est plus grande pour les 

points où ces pistes recoupent le mode acoustique. 

Dotson et al. ont pu déterminer la fréquence de détachement en fonction des 

paramètres de l’écoulement. Le "feedback" acoustique, nécessitant qu’il y ait la 

place pour un nombre entier de tourbill ons entre le point de détachement et le 

point d’impact le nombre de tourbill ons m (ou "stage number"), est tel que :  
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M étant le nombre de Mach, k le rapport vitesse entre convection des 

tourbill ons et vitesse du courant libre, T la période. 
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 représente alors 

est le nombre de Strouhal associé à la boucle auto-entretenue. 

2.3. C on t r ôle  act i f  d es b r u i t s au t o-en t ret en u s. 

2.3.1. Pr incipe et effi cacité  du  contr ôle  actif . 

Les perturbations acoustiques ont une influence importante sur les instabilit és 

hydrodynamiques, particulièrement à l’établissement des instabilit és quand les 

amplitudes des fluctuations de vitesse sont petites. Le contrôle actif a récemment 

été appliqué par Ffowcs Willi ams & Zhao[27] aux problèmes de détachement de 

tourbill ons d’un cylindre a un nombre de Reynolds de 400. Dans cette étude, le 
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détachement tourbill onnaire a été contrôlé au moyen d’une boucle de rétro-action 

acoustique utili sant les signaux d’un anémomètre à fil chaud placé dans le sill age 

du cylindre pour produire des vitesses de perturbations contrôlées en amont du 

cylindre. Il en est ressorti qu’un signal même faible mais de phase correcte est 

capable de contrôler les importantes fluctuations d’une allée tourbill onnaire de 

Von-Karmann. 

Huang et Weaver[44] ont contrôlé de manière active les oscill ations d’une 

couche cisaill ée en cavité. Les fluctuations de pression acoustique et de vitesse 

ont été mesurées avec un microphone et une sonde à fil chaud. Le contrôle a été 

obtenu en transférant ces signaux à un haut parleur à l’entrée du tube, via un 

changeur de phase et un ampli ficateur. Les instabilit és de la couche de 

cisaill ement ont pu être élevées à des niveaux de pression sonore plus grands que 

ceux intervenant naturellement à la résonance, ou diminuées par le contrôleur, 

selon le changement de phase donné au signal de rétroaction. 

Les oscill ations naturelles de la couche cisaill ée et le comportement de 

bouclage aéroacoustique ont été observés en détail avant que le contrôleur de 

rétro-action ne soit introduit, pour une vitesse moyenne comprise entre 0 et 30 

m/s.  

Le mode fondamental de résonance a été mesuré à 109 Hz. Sur la figure 2.3.1. 

les lignes solides (radiales vers 0) représentent les modes m de détachement (soit 

le nombre de tourbill ons à travers la cavité), les lignes en pointill é (horizontales) 

représentent les modes acoustiques calculés N du conduit. 
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Figure 2.3.1. : Regroupements de points autour des modes N et nombre de 

tourbill ons m. 

On remarque tout d’abord que les fréquences de résonance relevées sont 

toujours proches des modes acoustiques réguliers du conduit, fn (fn=(c/2 Lp)*N 

avec N=2,4, ... , c est la célérité du son et Lp la longueur totale du tube). Le 

verrouill age de fréquences peut être observé sur ce tracé où la résonance apparaît 

sur une échelle de vitesses avec peu de variations en fréquences. Ce 

comportement de verrouill age est caractéristique de tels systèmes auto-entrenus. 

De plus, pour chaque mode acoustique du conduit, il y a d’autres intervalles de 

vitesse pour lesquels la résonance intervient, et entre ces intervalles, il y a soit 

aucune résonance soit un saut vers le haut ou vers le bas à un autre mode du 

conduit. Ces plages de "points de résonances" peuvent être classées en trois 

groupes "alignables" radialement. Les coeff icients directeurs des trois lignes 

radiales sont K= 0,95  1,77   et  2,78. (relation approximative K=m K0   

m=1,2,3...   K0 constante égale à 0,95 ici).  

Notons aussi que le niveau de pression sonore augmente avec les modes du 

conduit N, pour le même mode de détachement m. Pour m=1, les niveaux 
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mesurés sont de 105 et 115 dB respectivement pour les modes N=4 et 6 du 

conduit. 

On retrouve également le fait que la résonance pour chaque mode du conduit 

commence avec un nombre donné de tourbill ons à basse vitesse de l’écoulement 

et que, lorsque la vitesse augmente, la résonance dans ce mode est associée à un 

nombre décroissant de structures présente entre les diaphragmes (figure 2.3.2.). 

 
Figure 2.3.2. : Visualisation du nombre de tourbill ons présents entre les 

diaphragmes (vitesse dans le conduit : (a) : 7 m/s ; (b) : 4 m/s ; (c) : 2 m/s.) 

Le contrôle actif utili sé par Huang et Weaver se montre, selon la phase 

d’utili sation, soit réducteur ou excitateur de résonance. L’effet de suppression 

peut être observé sur une échelle d’angle de phase assez important, de l’ordre de 

100° ou plus. Cependant, la suppression complète de résonance ne peut être 

réalisée que pour un intervalle relativement petit de l’ordre de 10°. 

(c) 

(a) (b) 
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2.3.2. Autr es méthodes de contr ôle  actif . 

Gharib[31] a utili sé un élément chauffant pour induire une excitation externe 

des oscill ations de la couche de séparation à travers une cavité axisymétrique. 

Lorsqu’il a expérimenté des problèmes de verrouill age de phase avec sa 

technique, il a pu réduire significativement les oscill ations de la couche cisaill ée 

pour une courte période de temps. 

Tao, Huang et Chan[76] ont réalisé une expérience avec un cylindre oscill ant 

transversalement dans un canal hydraulique (introduction de perturbations d’auto-

entretien). La suppression et l’excitation de l’auto -entretien a été faite à des 

nombres de Reynolds supérieurs de 25% au nombre de Reynolds naturel 

d’établissement pour le détachement tourbill onnaire. Le contrôle actif fait ici 

appel à une sonde à film chaud placée dans la couche cisaill ée du sill age dont le 

signal est ampli fié, décalé, et fourni à un agitateur latéral li é au cylindre. 

Le nombre critique de Reynolds est de 41 pour cette expérience, au dessus 

duquel le détachement naturel devient détectable par les sondes et visualisations. 

Pour un Reynolds de 48.5 (+18% par rapport à l’établissement) un placement 

de la sonde contrôle à x/D=15 est eff icace : le détachement tourbill onnaire est 

arrêté. Les pics fréquentiels naturels et leurs harmoniques sont supprimés par le 

contrôle. Si la phase du contrôleur est inversée, les pics et les harmoniques 

deviennent plus importants que dans le cas de détachement naturel. 

Pour un Reynolds de 51 (+24%), la sonde étant placée à x/D=5, une troisième 

harmonique apparaît, surtout sous excitation. Le contrôle et l’excitation restent 

eff icaces mais au-dessus de Re=51, la suppression devient irréalisable. 

Des bords vibrants ou des capill aires de pression commandés ont aussi été 

utili sées pour la modification de détachement tourbill onnaire et seraient 
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applicables au contrôle actif de bruits auto-entretenus. Cependant les méthodes 

actives sont assez contraignantes et nécessitent une instrumentation complexe.  

2.3.3. I ncer titudes sur le  mécanisme de contr ôle ; li mites. 

Le mécanisme précis selon lequel la couche cisaill ée est stabili sée n’est pas 

connu. Un champ acoustique imposé peut agir directement au point de séparation 

de l’écoulement pour annuler l’effet de la rétro -action acoustique sur la couche 

cisaill ée. Alternativement, Welsh (1990) a suggéré qu’un champ imposé pouvait 

réduire la vitesse acoustique particulaire aux alentours de la source acoustique 

(près de l’orifice aval). Cela tendrait à réduire l’énergie acoustique générée.  

Malheureusement, les mécanismes de la source instable, du comportement 

acoustique naturel du conduit, et du contrôle actif de la rétro-action sont diff iciles 

à séparer en pratique… 

Il existe aussi un gain maximum pour le contrôle de la résonance au-delà 

duquel les performances du contrôleur se détériorent. En effet, le signal de rétro-

action est la fréquence unique de résonance du fil chaud ou du microphone. 

Quand le gain augmente au point que la résonance soit complètement supprimée, 

le signal de rétro-action devient sensiblement plat. Enfin, la sortie du haut-parleur 

devrait avoir une échelle de fréquences, chacune nécessitant une phase de 

contrôle différente pour la suppression. Les systèmes courants, capables d’un seul 

déphasage deviennent alors instables. 

2.3.4. I mpor tance de la  visuali sation  en  contr ôle  actif . 

Rappelons aussi une remarque importante de Roussopoulos (1993) qui mis en 

garde sur le fait que certaines "méthodes actives" ne font qu’empêcher la sonde 



Chapitre 2. 

 64 

de détecter le détachement tourbill onnaire qui, lui, reste réel. Il nous met donc en 

garde contre les méthodes actives de "prévention de la détection" des structures… 

2 .4 . C o n clu sio n . 

Si les configurations expérimentales produisant des bruits auto-entretenus sont 

nombreuses, il est apparut que le lieu de détachement des tourbill ons et la source 

acoustique (dépendante de l’angle ε) doivent être assez éloignés pour permettre 

un auto-entretien sur de grandes plages de variation du débit (Stokes et Welsh[73 

et 83]). Le rôle de la phase h est ainsi mis en évidence. 

L’importance de la forme du bord de ré-attachement est aussi soulignée par 

Panaras. Dans notre méthode de réduction sonore expérimentale nous 

conserverons cependant le diaphragme aval inchangé, en considérant que la 

forme de l’orifice central des diaphragmes est fixée (contrainte d’application 

industrielle). 

Il a aussi été montré que les matériaux constitutifs des obstacles ne sont pas 

des paramètres influents sur le phénomène d’auto-entretien des bruits. 

L’accrochage sur des fréquences propres du bouclage aéroacoustique à été 

montré par Nomoto et Culick[61]. Les modes accrochés sont dépendant de la 

longueur de la section d’essai mais aussi de la position relative des diaphragmes 

dans cette section. 

Les expériences de Shachenmann et Rockwell [69] indiquent que la variation 

de la distance entre les deux obstacles provoque des sauts en fréquence très 

comparables à ceux obtenus par variation du débit de l’installation. Cet aspect 

justifiera une investigation dans ce sens dans nos expériences. 
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Welsh et Gibson[81] ont aussi montré qu’un bouclage pouvait s’effectuer de 

manière « excitée » à partir d’une harmonique de la fréquence « normale » de 

détachement des tourbill ons. Ce bouclage présente une intensité équivalente au 

bouclage « naturel ». 

Enfin, plusieurs exemples nous ont montré la relative ineff icacité et la 

complexité des méthodes actives de suppression des bruits auto-entretenus, 

motivant l’exploration d’autres voies de recherche.  
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C h a p i t r e  3  

MODELISATION NUMERIQUE DE LA DYNA MIQUE ET DE 

L’ACOUSTIQUE : ETAT DE L’ART.  

 

 

Si les modèles numériques en turbulence existent depuis le début du siècle, 

c’est avec l’arrivée d ’ordinateurs puissants que les modèles numériques ont pris 

toute leur importance. Nous présentons ici les différents types de modèles usuels 

en dynamique des fluides et certaines de leurs applications aux écoulements. Des 

modèles plus complexes sur l’aéroacoustique constitue la seconde partie du 

chapitre, où des modèles acoustiques sont associés à des modèles sur la 

dynamique du fluide. 

3.1. M od éli sat ion  dyn am iq u e. 

3.1.1. M odèles numér iques cour ants. 

Chabard et Viollet[10] (DER –EDF) ont exposé les différentes orientations des 

logiciels de maill age que pourront prendre les codes de calculs à venir. Selon eux, 

la stratégie peut prendre deux orientations : les maill ages structurés (différences 

et volumes finis) et les méthodes d’éléments finis et maill ages non structurés. La 

DER a développé deux codes structurés ESTET (3D) et ULYSSE (2D) et un code 

non structuré, N3S. Tous étant basés sur les équations de Navier-Stokes et un 

modèle k-ε, la seconde génération de codes (maill ages non structurés et méthodes 
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d’éléments finis) permettant toutefois d’appréhender des géométries plus 

complexes. 

L’utili sation de ces codes par la DER est motivée par la validation sur des 

applications qui sortent de leur cadre traditionnel, en vue de mieux comprendre 

les phénomènes physiques, les calculs d’optimisation des dispositi fs. Le défi à 

venir des codes de calcul de mécanique des fluide serait de pouvoir utili ser les 

codes de calcul dès les études de conception, ce qui justifie leur utili sation en 

recherche expérimentale appliquée. 

Carpentier[9], de l’INRIA 5, a publié un rapport de recherche sur la 

comparaison entre des schémas bidimensionnels (solveur "Roe") sur des maill age 

régulier triangle ou quadrangle. Le problème physique motivant cette étude est le 

détachement tourbill onnaire dans un propulseur d’Ariane 5. Pour ces conditions 

physiques critiques on remarque une différence fondamentale entre les deux 

schémas : l’absence de tourbill ons en schéma triangle et leur présence en schéma 

quadrangle. 

Le schéma triangle induit dans certains cas (advection d’un mode de Fourier 

dont la normale est colinéaire aux hypoténuses des triangles) une forte dissipation 

et dispersion. La solution est alors de prendre un maill age en "drapeaux anglais" 

avec une découpe alternée des triangles de départ. 

Le schéma triangulaire se montre dissipatif, essentiellement pour une 

perturbation faible en ‘y’ pour un déplacement suivant ‘x’ mais néanmoins très 

intéressant : maill age raff iné, adaptatif. Il sera donc utili sable sous certaines 

précautions d’emploi ou vérifications de résultats. 

                                                           
5 Institut national de recherche en informatique et en automatique. 
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3.1.2. Pr emiers modèles de tur bulence. 

Rosenhead[67] a été à l’origine, en 1931, de la discrétisation de la vorticité en 

s’intéressant à la formation de tourbill ons sur une surface de disconti nuité. 

Helmholtz a remarqué en premier (1868) l’instabilit é de ces "surfaces liquides" 

qui séparent des portions de fluide se déplaçant à des vitesses différentes. Kelvin 

(1871) a discuté des conditions d’instabilit é d’une surface d’eau initialement 

plane. Puis Rayleigh (1879), reprenant la méthode de Kelvin, a étudié l’instabilit é 

d’une surface de discontinuité.  

Ces différentes études ont été conduites suivant le principe des petites 

oscill ations, les équations du mouvement perturbé étant alors linéaires. 

Cependant, si le système est instable, l’hypothèse des petites oscill ations n’est pas 

valable et les équations ne décrivent pas l’écoulement. Pour cette raison, les 

investigations de Rayleigh prouvent uniquement l’existence d’instabilit é lors des 

premiers stades du mouvement. 

Rosenhead a cherché à connaître la forme de la surface pour des déplacements 

et vitesses plus élevés. Il a utili sé pour cela une méthode numérique pas à pas en 

remplaçant la surface de discontinuité par des tourbill ons élémentaires discrétisés. 

Il est apparu que l’effet de l’instabilit é sur une surface de forme sinusoïdale est 

de produire des points de concentration de vorticité à intervalles égaux. La 

surface tend à s’enrouler autour de ces points avec une augmentation d’amplitude 

et de déplacement (figure 3.1.1.). La diffusion, quand à elle, a pour effet de 

retarder le processus d’enroulement. 
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.  

Figure 3.1.1. : Modélisation discrète d’une surface de discontinui té. 

3.1.3. M éthodes discr ètes. 

Leonard[54] a proposé une revue des "méthodes de vorticité" en modélisation 

des écoulements de fluides. Une première, la "méthode des points 

tourbill onnaires" se réfère aux premières simulations de Rosenhead (couche 

tourbill onnaire bidimensionnelle : suivi du mouvement d’un système de points 

tourbill onnaires). Ainsi la vorticité originellement répartie le long d’une ligne est 

simulée par un nombre fini de points de vorticité. Plus récemment, de nombreux 

investigateurs ont util isé des tourbill ons avec des cœurs finis, ou "gouttes 

tourbill onnaires", en introduisant une distribution de vorticité dans chacun des 

tourbill ons, rendant la distribution de vorticité plus réaliste (schéma de principe 

en figure 3.1.2.). 
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Figure 3.1.2. : Schéma d’une couche de mélange 2D et de sa modélisation par points tourbill onnaires.  

La méthode discrète introduite satisfait bien les équations du mouvement en 

évitant les erreurs d’intégration en temps mais par contre apporte une imprécision 

spatiale en ne prenant pas en compte la déformation de l’élément fluide 

transportant la vorticité. La conditions d’adhérence à la paroi est recréée par la 

création de tourbill ons sur la surface, qui, si les mécanismes de la couche limite 

sont bien simulés, se détacheront automatiquement au vrai point de séparation. 

Les méthodes "en cellule" améliorent les méthodes par points tourbill onnaires, 

en combinant un nombre d’éléments d’une région donnée en un pseudo-élément. 

Dans la méthode des "nuages en cellule" de Christiansen[14] toute vorticité 

comprise dans la cellule considérée appartient au point associé central de la 

cellule et contribue à la vorticité des points de la grill e (coins de la cellule). Un 

exemple de résultat est présenté en figure 3.1.3. où le processus de fusion entre 

deux tourbill ons dépend de leur distance initiale (grill e 64*64 avec environ 3000 

tourbill ons). Des exemples fondamentaux d’instabilit és ont aussi été représentés : 

établissement de l’instabilit é Kelvin -Helmholtz, allées de Von-Karman (figure 

3.1.4.). 

Baker[2] a appliqué la méthode "nuages en cellule" à l’enroulement d’une 

couche cisaill ée. Des perturbations de petite échelle, apportées artificiellement 
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par le maill age, résultent en de petites structures qui évoluent ensuite 

progressivement en de grandes structures. Ces grandes structures sont peu 

sensibles aux détails des perturbations initiales artificielles. Cette méthode est en 

accord avec les méthodes de points tourbill onnaires mais avec une perte de détails 

sur la nature de l’enroulement tourbill onnaire (figure 3.1.5.). 

 

 

 

 

Figure 3.1.3. : Influence de la distance initiale 
lors de la fusion. 

Figure 3.1.4. : Formation d’une allée de Von-
Karman et d’une instabilit é de Kelvin -

Helmholtz. 
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Figure 3.1.5. : Enroulement d’une couche cisaill ée par la méthode "nuages en cellule".  

Chorin et Bernard[12] se sont penchés sur un problème de validité des "points 

tourbill onnaires". En effet, la méthode de Rosenhead a été contestée par 

Moore[59] qui a montré que cette méthode pouvait produire des erreurs 

d’amplitude arbitrairement grande. Cependant, si le champ de vitesse des points 

de vorticité est homogénéisé et rendu borné, c’est à dire si le caractère ponctuel 

des points de vorticité n’est pas trop pris en compte, le modèle redevient stable et 

conforme à l’expérimental.  

De telles homogénéisations interviennent dans tous les modèles validés et, en 

fait, Chorin et Bernard en ont déduit que les anciens résultats de Rosenhead, 

Westwater et autres étaient meill eurs que les nouveaux de Moore parce que la 

précision limitée des calculs sans ordinateurs avait un effet homogénéisant. 
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3.1.4. M odèle des " tour bill ons aléatoi r es" . 

Les objectifs des codes de calculs sont de prédire les statistiques turbulentes, 

mais aussi de décrire les structures rotationnelles, des échelles énergétiques aux 

échelles dissipatives. 

Une grande famill e de codes est représentée par les équations de Navier-Stokes 

moyennées dans le temps, les quantités turbulentes étant corrélées aux grandeurs 

moyennes, ou évaluées à l’aide de relations complémentaires de transport 

(modèles de fermeture). Cependant, le travail sur des quantités moyennées 

diminue l’information disponible sur le champ et de plus le modèle de fermeture 

doit être postulé et ses constantes ajustées par rapport à des expériences de base. 

Une autre famill e de modèles est constituée par les modèles de simulation 

directe de la turbulence dont les équations ne sont pas moyennées dans le temps 

(les statistiques turbulentes sont calculées a posteriori). En simulation directe on 

est limité à des géométries simples et à un nombre fini d’échelles (nombres de 

Reynolds de quelques centaines) par la capacité de calcul des ordinateurs. On se 

contente donc souvent de la simulation des grandes échelles (Large Eddy 

Simulation). C’est ainsi que la méthode des tourbill ons aléatoires de Chorin[13] 

est rattachée à ces méthodes L.E.S.. Giovannini et Oppenheim[32] ont analysé 

différents types d’écoulements internes par cette méthode des tourbill ons 

aléatoires. 

Ces écoulements internes de type académique concernaient les problèmes de 

parois parallèles, de divergence brusque, d’obstacle perpendiculaire à 

l’écoulement.  

Le mécanisme de la turbulence est décrit par le mouvement des éléments 

tourbill onnaires. Ceux-ci sont créés à la paroi sous forme de segments (condition 

d’adhérence) et déplacés par convection et par diffusion suivant la normale à la 
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paroi. Les segments quittant la proximité de la paroi sont transformés en 

tourbill ons (la transformation réciproque a aussi li eu) qui sont déplacés par 

convection et diffusent alors suivant les deux directions du plan. Le calcul est 

poursuivi jusqu’à ce que le nombre de tourbill ons présents dans le domaine de 

calcul se stabili se, puis les statistiques turbulentes sont calculées. 

Pour le cas de divergence brusque symétrique par exemple (figure 3.1.6.), la 

dissymétrie initiale est ampli fiée au point de décollement. A la fin du temps 

d’établissement, on note une alternance avec battement des points de recollement 

et parallèlement une cassure du tourbill on principal de recirculation en deux 

parties avec évacuation alternée de la partie aval. Des valeurs telles que la 

distance moyenne de recollement, la vitesse maximale de retour, l’amplitude de 

fluctuation de vitesse dans la couche cisaill ée (u’/U 0 = 20%) sont en accord avec 

les résultats expérimentaux de Smyth[71]. 

Giovannini et Oppenheim montrent donc que la méthode des vortex aléatoires, 

limitée aux grandes échelles et aux géométries simples, minimise les problèmes 

de diffusion numérique par son caractère Lagrangien. 
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Figure 3.1.6. : Expansion symétrique : champs de vorticité (intervalles de 0,5 s). 

3.1.5. Appli cations de méthodes discr ètes aux écoulements. 

Smith et Stansby[70] ont appliqué la méthode des points tourbill onnaires pour 

un écoulement autour d’un cylindre. Des résultats probants ont été recueilli s pour 

des nombres de Reynolds pas trop élevés (figure 3.1.7.) mais le modèle a montré 

des limites pour des nombres de Reynolds plus élevés de l’ordre de 104, 105 

probablement à cause de la formation de structures de petite échelle en aval du 

point de séparation. 
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Figure 3.1.7. : Comparaison de visualisation et de la méthode "vortex". 

Lewis[55] a présenté une méthode pour le calcul de couches de cisaill ement 

autour de corps bidimensionnels de forme arbitraire. Cette méthode discrétisée de 

"points de vorticité" fait appel à la génération de vorticité sur les surfaces, à sa 

convection, sa diffusion. En particulier on remarquera que l’adaptation à des 

géométries variées a permis une étude appliquée : le dimensionnement 

aérodynamique d’un déflecteur de camion (figure 3.1.8.).  

 
Figure 3.1.8. : Evaluation de l’effet d’un déflecteur.  
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3.1.6. Cr itèr e d’identifi cation  de str uc tur es. 

Herbert, Larcheveque et Staquet[40] ont établi un nouveau critère 

d’identification des structures organisées en écoulement bidimensionnel 

incompressible, mettant en jeu le champ de vorticité. 

Si f(x,y) est une fonction de courant, la positivité du Hessien H(f(x,y)) 

représente le critère de Weiss, utili sé pour l’identification des structures 

cohérentes. Cependant, ce critère est basé sur des arguments dynamiques, 

impliquant des conditions de validité assez restrictives (Basdevant et 

Phili povitch[3]). Les structures organisées sont représentées par des lignes de 

courant convexes fermées. 

Maintenant, si f(x,y) est ω(x,y), la vorticité, la positivité du Hessien H(ω) 

représente le nouveau critère proposé par Larchevêque. Au sein des structures, les 

lignes d’isovorticité sont des courbes convexes fermées. 

Ce nouveau critère est invariant par transformation galil éenne mais aussi par 

toute transformation de gradient de vorticité constant (rotation solide) 

contrairement au critère de Weiss. De plus, Il reflète les caractéristiques 

d’échelles de l’écoulement plus fines. H( ω)>0 localise plus finement le cœur des 

structures car la frontière est caractérisée par des pics du gradient de vorticité et 

non par des pics d’énergie cinétique.  

En application pratique, H(ω) élimine la couronne énergétique entourant les 

tourbill ons. L’appariement est ainsi mieux décelé et l’on peut sui vre leur 

enroulement mutuel (figure 3.1.9. : couche de mélange 2D sur 512*513 cellules, 

nombre de Reynolds : 200). 
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Figure 3.1.9. : Fusion : phase intermédiaire et finale.; lignes épaisses (2a et 2c) : 

H(f(x,y))=0 ; zones noires (2b et 2d) : H(ω)>0. (lignes fines : isovorticté) 

3.2. M od éli sat ion s aéroacou st iq u es. 

3.2.1. M éthodes discr ètes et auto-entr etien  de br uit s. 

Dès 1973, Flandro et Jacobs[28] ont élaboré un modèle représentant le 

mécanisme d’auto-entretien entre le détachement tourbill onnaire et les ondes 

acoustiques (quantité d’énergie acoustique en fonction de la taill e de la cavité …).  

Hourigan, Welsh, Thompson et Stokes[42] ont appliqué les modèles discrets à 

tourbill on unique et à nuage de tourbill ons sur un problème de bruit auto-

entretenu. 

Le modèle de tourbill on unique permet de modéliser la puissance acoustique P, 

pour différentes phases h, autour du diaphragme. Il indique une valeur maximale 

de l’angle ε (voir § 2.1.3.) lorsqu’un tourbill on est près du diaphragme (et non pas 

juste en face), pour laquelle la génération de bruit aérodynamique est maximale 

(figure 3.2.1.). 
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Figure 3.2.1. : Puissance acoustique instantanée 
prédite pour le passage d’un tourbill on lors de 4 

phases acoustiques  : h=0, π/2, π, 3π/2. 

Figure 3.2.2. : Prédiction de l’eff icacité du 
transfert énergétique pour les quatre phases 

acoustiques. 

Le modèle "nuage de tourbill ons" met en jeu le détachement de tourbill ons 

élémentaires des surfaces des diaphragmes et leur déplacement lorsqu’ils 

évoluent en nuages. Il permet de comparer l’orientation des vitesses particulaires 

et acoustiques afin d’estimer l’eff icacité du transfert éne rgétique pour un nombre 

de Strouhal donné (figure 3.2.2. : flèches blanches : vitesse particulaire ; flèches 

noires : vitesse acoustique). 

Avec le modèle "tourbill on unique", l’angle ε significatif dans la région du 

diaphragme. Le tourbill on qui suit un chemin horizontal coupe les ‘ lignes de 

courant acoustiques’ près du diaphragme pour produire de l’énergie acoustique. 

Celle-ci peut donc être évaluée, à partir d’une configuration de phase h donnée. 
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Les résultats confirment le concept d’une source acoustique dépendante de la 

phase. La phase du cycle acoustique à laquelle un nuage arrive au diaphragme 

aval (modèle nuage de tourbill ons) dépend quant à elle fortement du nombre de 

Strouhal, et donc simplement de la vitesse du fluide. 

3.2.2. D iffér enciation  des par ties acoustique et tur bulentes. 

L’aéroacoustique présente un double aspect au niveau de la modélisation, les 

fluctuations de pressions associées aux phénomènes turbulents et acoustiques 

n’étant pas du même ordre de grandeur. 

Hardin et Pope[36] ont présenté une étude numérique aéroacoustique du son 

généré par un écoulement à faible nombre de Mach passant une sténose dans un 

conduit circulaire. L’écoulement incompressible et stationnaire dans le tube est 

d’abord calculé puis le champ de vitesse connu est alors utili sé pour déterminer 

les fluctuations incompressibles de pression dans le tube. 

Hardin et Pope ont ensuite déterminé le champ sonore, en ne prenant en 

compte que les sources sonores en aval du rétrécissement. De plus, toute réflexion 

d’un bruit aval sur le sténosis fut ignorée. La justification de ces restrictions tient 

dans le fait que dans le tube il ne se propage que des ondes planes. 

Le modèle a été comparé à des données expérimentales. Il est apparu que la 

technique tripartite est valide (aux bas nombres de Reynolds) et que le spectre 

acoustique correspond raisonnablement en amplitude et en fréquence. 

3.2.3. M odèle numér ique simulant un  contr ôle  actif . 

Cortelezzi[18] a utili sé un modèle à "points de vorticité" pour simuler le 

contrôle actif de bouclage auto-entretenu. Son modèle a été utili sé pour simuler la 
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couche cisaill ée instable passant une plaque avec un point de succion en aval, 

jouant le rôle de contrôleur mécanique actif. Le sill age de son modèle a été 

simpli fié en étant confiné à une seule paire de tourbill ons de circulation 

constante. 

L’intérêt de tester un contrôleur de bouclage auto-entretenu dans un cadre 

numérique plutôt qu’expérimental est triple. En premier, toutes les données de 

l’écoulement requises par le contrôleur sont facilement mesurables. L’action du 

contrôleur est aussi automatiquement synchronisée avec l’évolution de 

l’écoulement. Et enfin, le contrôle peut être testé sur des écoulements 

graduellement plus complexes permettant de le rendre progressivement plus 

robuste face à différents types de perturbations (viscosité, tridimensionnalité …). 
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C h a p i t r e  4  

DISPOSITIF EXPERIMENTAL. 

4.1. B esoin s exp ér im en t au x . 

Le but de l’expérience est dans un premier temps de déterminer les conditions 

d’exi stence du phénomène d’auto-entretien de bruits, puis dans un deuxième 

temps, d’apporter des modifications mineures au système afin de réduire ou 

d’annuler l’auto -entretien de ces bruits.  

Les analyses liées à ces deux types d’expériences auront pour but de contribuer 

à la compréhension du phénomène physique responsable des nuisances sonores 

liées à l’auto-entretien. 

Un dispositi f expérimental simple a été choisi pour l’étude et la réduction des 

bouclages aéroacoustiques. Ce dispositi f, très proche de celui utili sé par 

C.Favé[26] consiste en un écoulement d’air dans un conduit comportant des 

obstacles (figures 4.1.1. et 4.1.2.). 

L’écoulement a lieu à travers deux diaphragmes qui sont placés l’un après 

l’autre dans un espace confiné (tube). Le dispositi f expér imental comporte 

plusieurs degrés de liberté : il est possible de modifier la distance entre les deux 

diaphragmes, de faire varier la vitesse de l’air injecté dans le tube, de changer 

l’ouverture des diaphragmes, de modifier légèrement leur géométrie. 
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Figure 4.1.1. : Dispositi f expérimental. 

 
Figure 4.1.2. : Section d’essai raccordée à la souff lante.  
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4.2. C h oix  d u  m at ér iel d e f on ct ion n em en t d e l ’ exp ér ien ce. 

4.2.1. Système d’ali mentation  en  ai r .  

Une alimentation en air propre, réglable et régulière est nécessaire avec un 

débit allant jusqu’à environ 300 m3/h. Une première possibilit é pour réaliser cette 

alimentation est d’utili ser une réserve sous pression et un détendeur. Cependant 

pour un débit assez important, la taill e imposante de cette réserve garantissant une 

bonne régularité nous a amené à rechercher une autre solution. 

Nous avons donc choisi d’ut ili ser un ventilateur à vitesse variable. Ce choix a 

été conforté par un coût nettement plus faible et une souplesse d’emploi plus 

élevée. Notre choix s’est porté sur la famill e de souff lantes Siemens ELMO-G, 

plus précisément sur la souff lante annulaire à double canal latéral Elmo 2BH1600 

(figure 4.2.1.). Cette unité de 2,2 kW est la plus adaptée a nos besoins par son 

rapport débit d’air/pression différentielle (courbe 30H, figure 4.2.2.) pour 

parcourir toute la gamme de vitesses pour laquelle le phénomène d’auto-entretien 

des bruits est susceptible d’exister, en tenant compte des pertes de charges 

occasionnées par les filt res et les diaphragmes. 

Ce compresseur est contrôlé par un convertisseur de fréquence Siemens 

Micromaster permettant de réguler la vitesse de rotation avec une précision de 

1/500ème. 

Un soin tout particulier a été apporté à son câblage pour éviter le parasitage 

des instruments environnants. Nous avons en effet remarqué initialement des 

perturbations apportés sur le réseau électrique par le convertisseur de fréquences. 
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Il a donc été nécessaire d’intercaler des filt res passifs6 sur les câbles 

d’alimentations et d’utili ser des conducteurs à blindage global. Le blindage, 

raccordé au "hacheur" fréquentiel, a évité le déficit li é aux pertes rayonnées qui 

était auparavant imposé au réseau électrique. 

 

 
 

Figure 4.2.1. : Souff lante à double canal : vue et coupe. 

                          Débit (m3/h). 

 
Pression différentielle P∆  ( mBar). 

                                                           
6 Modèle recommandé par Siemens pour le micromaster et filt res Shafner pour les instruments de mesure. 
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Figure 4.2.2. : Table de sélection des souff lantes Elmo-G. 

La partie génération de débit proprement dite est isolée de la section d’étude 

par un caisson de détente. Le caisson de détente off re une fonction d’inertie 

gommant les éventuelles fluctuations de débit ainsi qu’une condition de nœud de 

pression en amont de la section d’essai délimitant le domaine de résonance de 

celle-ci. Les éventuelles vibrations mécaniques sont évitées par l’emploi d’une 

gaine souple renforcée entre la souff lante et le caisson de détente. La partie 

génération d’air et la partie étude sont  fixées sur deux établis lourds indépendants. 

Un filt re eff icace doit être placé entre la partie alimentation et la section 

d’essai afin d’homogénéiser l’écoulement d’air en entrée (aff ranchissement en 

sensibilit é aux conditions limites). Nous avons donc choisi une gamme de filt res 

par tissus métalli ques GANTOIS (maill ages en inox d’ouvertures 160, 40 et 20 

microns) et des plaques poreuses en bronze fritté SINTERTECH (80 et 40 

microns). 

La courbe caractéristique de la souff lante (figure 4.2.2.) amène une dernière 

remarque, en anticipant sur les résultats du chapitre 6. Nous verrons en effet que 

la bifurcation réductrice de bruit auto-entretenus que nous présentons est 

accompagnée d’une augmentation de la perte de charge autour des diaphragmes. 

Ceci modifie le point de fonctionnement de la souff lante en diminuant le débit 

d’air fourni. La diminution du nombre de Reynolds mesuré, lors de la bifurcation, 

est alors dû à cette diminution de débit de la souff lante face à une perte de charge 

plus forte. 

4 .2 .2 . S ec tio n  d ’essa is .  

La section d’essai (Figure 4.2.3. et 4.2.4.) est constituée d’un tube en acier de 

diamètre intérieur D0=60mm, où sont insérés deux diaphragmes rigides en 
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aluminium de 4mm d’épaisseur. On distingue ainsi trois tronçons de longueurs 

L1, L et L2, délimités par les diaphragmes. L1 et L2 sont fixées à 10.D0 tandis que 

L peut varier de 0 à 10 fois D0. Les tronçons sont réalisés à partir de tube en acier 

épais (5mm) et assemblés à l’aide de brides boulonnées.  

� �

Microphone
Filtre

métallique

Film
chaud

� � � � �

 "! #%$&('

 
Figure 4.2.3. : Section d’essai.  

 
Figure 4.2.4. : Section d’essai variable "par trombone" avec microphone, support 

film chaud, capteurs différentiels de pression. 

Les diaphragmes, d’une épaisseur h de 4mm, ont un orifice biseauté à 45°. 

Différentes ouvertures notées D1 ou D2, variant de 0,3.D0 à 0,6.D0 ont été testées. 

Nous ne retiendrons cependant que l’une d’entre elles (0,3.D 0) pour les deux 

diaphragmes dans cette thèse. 
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La forme géométrique de l’orifice des diaphragmes a été choisie comme étant 

celle qui figure dans les normes, lorsqu’un diaphragme est utili sé comme 

dispositi f de mesure de débit. 

Des diaphragmes munis d’un orifice central constit uent l’expérience de base 

mettant en évidence les bruits auto-entretenus tandis que des formes plus 

complexes (figure 4.2.5.) pour le diaphragme amont serviront à l’étude de la 

réduction des bruits auto-entretenus. 

 
Figure 4.2.5. : Diaphragmes. 

4 .2 .3 . S ec tio n  in ter-d ia p h ra g m e d e  lo n g u eu r va rib le . 

La section d’essai utili sée pour la variation de la longueur L est constituée du 

tronçon L1 amont non modifié, du diaphragme amont qui lui est fixé, d’une 

section en plexiglass épais de 130 mm de longueur, à l’int érieur de laquelle un 

piston peut coulisser. Cette partie de remplacement en plexiglass comporte une 

rainure étanche autorisant le positionnement d’un fil chaud dans la section 

variable. Un diaphragme standard (d’ouverture 18 mm) est fixé à l’extrémité du 

piston, ce qui permet de faire varier la distance inter-diaphragme L de 0 à 130 

mm (soit 0<L/D0<2, couvrant la gamme où les bruits auto-entretenus sont 

importants). Des joints toriques assurent l’étanchéité tandis que des vis 

micrométriques permettent un déplacement précis du piston relativement au 

tronçon L1. 
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Un système de mesure du déplacement du piston a été constitué, à partir d’une 

alimentation stabili sée dont la tension est mesurée aux bornes d’une résistance 

linéaire de 100 mm de course. Le déplacement du curseur de la résistance est 

dépendant du déplacement du piston, par le biais d’une transmission rigide. Un 

étalonnage du système a montré une précision de mesure de 0,5% de la pleine 

échelle. Ce signal est acquis en simultanéité avec les autres signaux de vitesse 

moyenne, de pression acoustique, de vitesse locale etc… 

4 .3 . E xp lo ita tio n  : in stru m en ts d e  m esu res. 

Les grandeurs mesurées sont les fluctuations de pression acoustique à la paroi, 

au mili eu du tronçon L1, les champs de pression moyenne, les vitesses locales de 

l’écoulement. Les fréquences en jeu dans notre système ne dépassent pas 1500-

2000 Hertz. 

Si on note S(f) la densité spectrale d’un signal, la densité spectrale du signal 

échantill onné correspondant, à la fréquence 
τ∆

= 1
ef , est : 
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Le théorème de Shannon nous assure alors, si S(f)=0 pour Mff >  et si 

Me ff 2≥  , que S(f) et ses translatées sont disjointes. 

Dans notre cas, fM=1500 à 2000 Hz. Une fréquence d’échantill onnage f e de 

4000 Hz suff it donc pour éviter de prendre en compte les densités spectrales des 

translatées de S(f) (repliement de spectre). Une fréquence d’échantill onnage 

supérieure réduirait la finesse d’analyse par l’augmentation du biais . 
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Nous utili serons la fréquence de 5000 Hz, pour l’échantill onnage de tous les 

signaux (simultanéité de l’acquisition sur toutes les voies).  

4 .3 .1 . C a p teu rs  d e  p ressio n  a co u stiq u e . 

Les pressions acoustiques sont mesurées au moyen de deux microphones de 

laboratoire ACO Pacific de type I. Notre choix s’est porté sur des microphones de 

type "pression" multidirectionnels, de réponse en fréquence constante dans la 

gamme audible (3Hz à 20kHz), et supportant des niveaux de 18 à 160 décibels 

avec une sensibilit é de 12,5 mV/Pa. Leur stabilit é est très élevée (0,007 dB/°C), 

ce qui garantit la répétitivité des expériences. Un tube capill aire d’égalisation de 

la pression permet de ne prendre en compte que la fluctuation de la pression 

(figure 4.3.1.). Une constante de temps de 125 ms liée à ce capill aire détermine la 

fréquence basse de coupure du capteur. Ce capill aire induit une inertie dans le cas 

de brusques variations (En exemple, une chute importante et brusque de pression 

est compensée par le capill aire en 150 ms en figure 4.3.2.).  

Ces microphones d’un demi pouce de diamètre sont positionnables en 

aff leurement de la paroi interne dans le tronçon L1 à travers des orifices. En ce 

lieu les fluctuations de pression turbulentes7 sont négligeables par rapport à 

l’acousti que si on ne se place pas trop près des diaphragmes. Nous choisirons le 

plus souvent la position centrale du tronçon. 

Cette condition de dominance de la pression acoustique est vérifiée si p’ t/p’a ∨ 

1 sachant que 2
*.' up t ρ≈ , 20/0* Uu ≈ . Ceci est rapidement vrai car p’ t ne dépasse 

pas 0,12 Pa pour U0=7 m/s, négligeable par rapport aux 3 Pa de pression 

acoustique correspondant à 104 dB par exemple. 

                                                           
7 Qui auraient lieu dans un écoulement turbulent stationnaire établi . 
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Figure 4.3.1. : Microphones : vue et coupe (source Bruël et Kjaer). 
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Figure 4.3.2. : Mise en évidence de la constante de temps du capill aire. 

4.3.2. Capteurs de pr ession  différ entiell e. 

La mesure de la vitesse moyenne dans l’installation est faite au moyen de la 

mesure du débit. Le débit d’air dans l’installation est mesuré par un manomètre 

différentiel digital OMEGA d’une plage de 2500 Pa avec une précision de 0,5 %. 

Il est placé autour d’un filt re métalli que dont la perte de charge en fonction de la 

vitesse est étalonnée (voir §4.4.3.).  

Un manomètre à colonne d’eau et d’autres capteurs de pression différentielle 

(500, 2500 et 6200 Pa ; précisions de 0,5%) seront aussi utili sés pour mesurer les 

pertes de pression globales entre différents points du circuit. 
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4 .3 .3 . S o n d e  d e  v itesse . 

Une sonde à film chaud de mesure unidirectionnelle de la vitesse nous 

renseigne sur les caractéristiques locales du champ de vitesse. Cette sonde CTA 

DANTEC est pilotée par le logiciel Dantec StreamWare via le module de contrôle 

et de conditionnement StreamLine. 

La sonde, type 55R01, est constituée d’un cylindre de fibre de quartz de 70 µm 

de diamètre et de 1,25 mm de long, revêtu de 2 µm de nickel. Elle recueill e 

principalement la composante de vitesse normale au cylindre. La bande passante 

de cette sonde est très largement supérieure à la gamme de fréquences audibles 

qui nous intéressent. 

4 .3 .4 . T ra n sm issio n s e t a cq u is itio n s d es  s ig n a u x . 

Les signaux des manomètre digitaux, des microphones et du film chaud sont 

acquis simultanément au moyen d’une carte PCI -GPIB National Instruments via 

un convertisseur analogique-digital IoTech à huit voies, sur 16 bits.  

Le convertisseur utili se une technologie "sample and hold" permettant une 

excellente simultanéité des acquisitions. A titre d’exemple, une technologie 

d’acquisition simul tanée classique introduit jusqu’à 70 µs de décalage en temps et 

31,5 degrés en différence de phase entre le 1er et le 8ème canal tandis que cette 

architecture "SA" ne décale la phase que de 0,018 degrés avec un décalage de 40 

ns dans les même conditions. Les ampli ficateurs individuels "gèlent" en effet les 

signaux pour les mesurer ensuite à des intervalles de 10 µs. 

Cette excellente simultanéité nous permet alors la comparaison des signaux 

acoustiques et de vitesses. 
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La conversion sur 16 bits nous off re une résolution de 33 à 333 µV selon les 

calibres utili sés (1, 2, 5 et 10 volts en pleine échelle). Les pertes analogiques sont 

limitées par des entrées sous forme différentielle afin de limiter les "effets de 

masse" et les câbles utili sés sont tous coaxiaux. 

 En phase terminale, l’acquisition et le traitement des données sont effectués 

avec le logiciel DADiSP 4.1 sur un ordinateur de type PC disposant de 128 MO 

de mémoire vive et d’un processeur Pentium II -300. 

M ic rop h o n es  c las s e  1
A C O  1 /2  p ou ce , typ e  p res s ion

1 2 .5  m V  / p a
1 6 0  d B  - p lag e  3 /2 0 0 0 0  H z

P ré am p lific a teu r
e t a m p lific a teu r

P S 9 2 0 0
s ou s  p o la ris a t ion  2 0 0  V

C ap teu rs  d e
p res s ion  d iffé ren tie lle

O M E G A
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Figure 4.3.3. : Schéma de la chaîne d’acquisition.  
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Figure 4.3.4. : Convertisseur A/D (en haut), conditionneur film chaud (mili eu), 
alimentation et ampli ficateur microphone (en bas). 

 

4.4. E t alon n ages d es in st r u m en t s d e con t r ôle  et d e m esu re. 

Tous les étalonnages ont été effectués sous le logiciel d’acquisition et de 

traitement de données DADiSP ("Data Analysis and Display") de DSP Software. 

L’environnement multi -fenêtres du logiciel permet des opérations sur de 

nombreuses séries de données (jusqu’à 100 fenêtres), allant du conditionnement 

de signal, aux transformations de Fourier en passant par le filt rage numérique, la 

présentation tridimensionnelle des données… 

4.4.1. Par amétr age et étalonnage du  conver ti sseur . 

Le convertisseur analogique/digital est piloté par le logiciel DADiSP au moyen 

d’une bibliothèque de fonctions que nous avons établies pour chaque instrument. 

Les paramètres principaux concernent le nombre de voies en acquisition, 

l’échantill onnage, le temps associé, le format des données. 

L’étalonnage du convertisseur analogique/digital (et du câblage associé) a été 

effectué à l’aide d’une source de tension stabili sée et sous le contrôle d’un 

voltmètre très précis. Les huit voies ont donc été calibrées sur la même base pour 

les échelles d’entrée de 1, 2, 5 et 10 volts. Les corrections sont alors stockées sur 

une mémoire non volatile dans le convertisseur et lues par le PC avant les 

acquisitions pour calibrer le signal brut émis par le convertisseur. 
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4.4.2. Cali br ation  des différ ents capteurs. 

La calibration des microphones a ensuite été vérifiée avec des étalons sonores 

à 94 et 104 dB (1000 Hz). Le niveau de tension récupéré sous DADiSP a été 

associé à ces niveaux sonores étalons. Nous avons alors écrit une routine 

permettant de transformer le signal en tension des microphones (0 à 10 volts) en 

une échelle de fluctuations de pression en Pascal. Une autre routine convertit 

cette composante fluctuante en un niveau de pression acoustique défini par : 

Lp = 






réf

rms
10 p

p'
20.log  (dB). 

(Avec p’ rms la fluctuation «root mean square» du signal p’ 

(
( )

n

(t)p'
p'

n

1i

2
i

rms

∑
== ) et pref = 2.10-5 Pa.) 

La calibration des trois capteurs différentiels de pression a aussi été vérifiée et 

trouvée conforme aux valeurs et précisions fournies par le fabricant. Le signal 

retourné, compris entre 1 et 5 volts, est proportionnel à la différence de pression. 

Le signal du film chaud Dantec est récupéré sous DADiSP ainsi que le signal 

de température ambiante. Une correction en température est alors effectuée et la 

tension corrigée est ensuite associée à une vitesse d’écoulement par le biais d’une 

courbe de calibration fournie par Dantec. En implantant les fonctions de 

correction et de transfert dans le logiciel DADiSP, nous pouvons nous aff ranchir 

du logiciel d’acquisition dédié de Dantec et donc acquérir le signal de vitesse et 

les autres signaux simultanément. 
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4.4.3. M esur es de débit dans l ’ i nstall ation.  

Pour quantifier le débit à tout instant, nous avons lié le profil de vitesse donné 

par le fil chaud (dans la section L1, à 6.D0 du filt re métalli que) à la perte de 

charge autour du filt re métalli que. 

La vitesse prise en 20 positions radiale est multipliée par les surfaces 

élémentaires correspondantes pour donner le débit instantané de l’installation. 

Cette procédure nous fournit le débit pour un point de fonctionnement donné 

(débit de la souff lante). 

Des acquisitions de tous les paramètres (pression différentielle, vitesse fil 

chaud, température) sont réalisées en continu en faisant varier le nombre de 

Reynolds pour différentes positions fixes du fil chaud. 

Ces acquisitions sont regroupées pour définir 60 points de fonctionnement et 

donc 60 débits calculés à partir de profils de vitesses. On trouvera, pour 

information, les profils de vitesse de quatre de ces 60 points de fonctionnement 

sur la figure 4.4.1. 
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Figure 4.4.1. : Profils de vitesse moyenne en différents points de fonctionnement. ( ν
00DU

Re=  ,  z 

position le long du diamètre D0=60 mm, dans la section L1) 

Inversement, pour un point quelconque de fonctionnement, nous pourrons 

relier le débit réel à la perte de charge mesurée autour du filt re métalli que (mesure 

à l’aide des capteurs de pression différentielle de 500 et 2500 Pa).  

Cet étalonnage résulte en une fonction polynomiale (ordre 7) ajoutée à la 

bibliothèque de DADiSP pour donner le débit instantané à partir de la perte de 

charge mesurée. 

4.5. C ar act ér i st iq u es d u  d isp osi t i f . 

4 .5 .1 . P la g e  d e  fo n c tio n n em en t. 

La souff lante permet, compte tenu des pertes de charge du système, de faire 

varier la vitesse moyenne dans la section principale (de diamètre D0) de 0 à 10 

m/s. La distance entre les deux diaphragmes est variable de 0 à 10 fois le diamètre 

interne de la section d’essai par un système de tubes ajustés coulissants.  

Les diamètres des orifices des diaphragmes D1 et D2 sont fixés à 0,3D0. 
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4.5.2. Pr opr iétés acoustiques du  dispositif :  modes pr opr es. 

Le bouclage aéroacoustique se "verrouill e" sur les modes propres du système 

suivant un comportement semblable à celui présenté en §2.2.5. Nous allons donc 

nous attacher, dans cette partie descriptive de l’installation, à caractériser les 

modes propres de la partie active du circuit. 

La section d’essai, constituée d’un tube de diamètre D 0=6 cm, comporte deux 

diaphragmes. Un filt re métalli que sépare l’entrée de la section d’essai d’une 

partie de diamètre D=10cm et de 52cm de long reliée au caisson de détente. 

L’expansion brusque en entrée (rapport des surfaces de 2,8), ainsi qu’au niveau 

de la sortie à l’air libre constituent pour le fluide des conditions de nœuds de 

pression. 

Nous avons vu en §2.2. que pour un tube de longueur L limité par deux nœuds 

de pression, les fréquences propres sont données par f
nc

Ln =
2

. 

Ainsi, en considérant L=0,4*D0, la longueur totale Lt=1,38 m de la section 

d’essai, nous obtenons les fréquences propres théoriques présentées dans le 

tableau 4.1.. Nous avons négligé par ce modèle simpli fié la présence des 

diaphragmes, ce qui peut se justifier par la faible influence de la géométrie exacte 

du mili eu sur la propagation des ondes planes (cf Hardin et Pope[36]). 

Expérimentalement nous avons déterminé les fréquences propres de la section 

d’essai en l’excitant avec un bruit blanc. Le bruit étant généré par un haut parleur 

près de la sortie de la section d’essai, le signal du microphone, pris sur une longue 

durée, est analysé en fréquence et comparé aux valeurs théoriques (tableau 4.5.1. 

et figure 4.5.2.). 
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Mode Fréquence théorique (Hz) Fréquence relevée (Hz) 

1 120,3 113,5 
2 240,6 229,5 
3 360,8 358,9 
4 481,1 477,3 
5 601,4 600,5 
6 721,7 697 
7 842 839,8 
8 962,3 966,7 
9 1082,6 1074,2 
10 1202,9 1199 
11 1323,2 1284 
12 1443,5 1431 
13 1563,7 1532 

Tableau 4.5.1. : Modes propres. 

Quelques fréquences relevées ne figurent pas dans ce tableau. Ces fréquences 

propres sont : 438,2 Hz, 747 Hz et 1016 Hz. 

La première correspond au cinquième mode (436,8 Hz) en considérant le 

tronçon complet allant jusqu’au caisson de détente (L t’=1,90 m). Les deux autres 

sont probablement dues à des combinaisons complexes de cavités séparées par les 

diaphragmes. 

On note que les valeurs expérimentales des fréquences de résonance sont très 

proches des valeurs théoriques pour la section d’essai considérée. 
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Figure 4.5.2. : Tracés comparatif entre modes propres mesurés et courbe 

théorique. 

Les mesures présentées correspondent à un espacement entre les diaphragmes 

L/D0=0,4 (mili eu de la plage de variation de L/D0 expérimentale de notre étude). 

Une analyse a aussi été effectuée pour un espacement L/D0 de 0,8 sans que les 

fréquences en soit beaucoup altérées (décalage d’une vingtaine de hertz au 

maximum). Pour différents espacements des diaphragmes nous pourrons alors 

nous référer à l’unique suite de fréquences propres de l’installation présentée dans 

le tableau 4.5.1. 
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C h a p i t r e  5  

MODELISATION NUMERIQUE : NOTRE APPROCHE. 

 

 

Notre approche numérique a pour but d’être un outil complémentaire aidant à 

la compréhension de l’étude expérimentale présentée en chapitre 6. Il s’agit, en 

particulier, de mieux comprendre le mécanisme d’auto-entretien des bruits et le 

processus de réduction sonore associé à la méthode exposée en §6.3.. Cette 

approche porte uniquement sur la dynamique du fluide et ne vise qu’à 

appréhender les paramètres favorables à l’auto-entretien de bruits, par des 

considérations géométriques, énergétiques et turbulentes. Des modèles 

instationnaires reproduisant le détachement tourbill onnaire sont précédés de 

modèles stationnaires permettant de vérifier les paramètres géométriques et les 

conditions d’émission sonore.  

5.1. C ad re d e l ’ ap p r och e n u m ér iq u e. 

Nous avons vu au travers de divers exemples que la modélisation numérique 

des bruits auto-entretenus comporte deux grands aspects. En effet, les problèmes 

de dynamique du fluide et d’acoustique ne font pas appel à des grandeurs 

semblables et c’est pourquoi le problème "aéroacoustique" est souvent divisé en 

deux composantes : une résolution en dynamique des fluides et une en 

acoustique. 
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L’approche numérique que nous effectuons n’a pas pour but la modélisation 

des phénomènes de bruits auto-entretenus avec leurs aspects acoustiques mais 

seulement la détermination du rôle de la partie aérodynamique, des structures 

turbulentes. 

Pour cela nous allons voir si nous pouvons vérifier un certain nombre de 

critères favorables à l’auto-entretien de bruits à partir de modélisations portant 

seulement sur la dynamique de l’écoulement. Ces critères seront basés sur les 

répartitions énergétiques, les conditions d’émission acoustique, la géométrie de 

l’écoulement en certains points…  

Le dispositi f expérimental (chapitre 4) à modéliser est constitué de deux 

diaphragmes placés successivement dans un conduit. Les modèles présentés dans 

ce chapitre s’appuieront sur une projection bidimensionnelle de ce dispositi f, pour 

des raisons de capacité de calcul que nous exposerons plus loin. Les paramètres 

géométriques sont alors le diamètre D0 du conduit, l’ouverture D1 et l’espacement 

L des diaphragmes, les longueurs L1 et L2 des parties de conduit entourant les 

deux diaphragmes. 

5 .2 . C h o ix  d es co d es d e  ca lcu l. 

La géométrie assez complexe de la section d’étude (figure 4.2.3.) nous a 

conduit à utili ser un logiciel de mécanique des fluides à maill age fin de type 

"champs" calculant les solutions des équations de Navier-Stokes plutôt qu’un 

logiciel de type "zone" utili sant un maill age beaucoup plus grossier. 

Notre choix a porté sur l’ensemble des codes "Fluent" qui sont des logiciels 

généralistes en calcul de dynamique des fluides8. Leurs domaines d’application 

                                                           
8 Logiciel type C.F.D. : Computational Fluid Dynamics 
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sont variés : écoulements turbulents, écoulements compressibles, instationnaires, 

mais aussi transfert de chaleur, mili eux poreux, transport/réaction d’espèces 

chimiques, changements de phase etc... 

 

"Fluent 4.5" et "Fluent Uns" dans un premier temps nous ont permis 

respectivement la résolution des équations du modèle sur des maill ages structurés 

et non-structurés, en stationnaire, avec différents modèles de turbulence 

(Reynolds Stress Model, k-ε, RNG-k-ε9…). Le code non structuré apporte une 

plus grande souplesse de maill age mais doit être utili sé avec précaution (cf § 

3.1.1.) 

Les deux logiciels exploitent des maill ages créés au moyen de Geomesh, un 

maill eur universel (rectangle/triangle/2D/3D). L’orientation vers ces logiciels a 

alors permis d’approcher géométriquement le dispositi f expérimental (cf chapitre 

4), en permettant l’obtention de résultats sur les grandeurs de l’écoulement. 

 

L’utili sation dans un deuxième temps d’un modèle instationnaire de type 

L.E.S.10 a permis l’obtention de résultats qualitatifs sur le détachement et la 

propagation des tourbill ons ainsi que des résultats quantitatifs comme la 

fréquence de détachement des structures, la distance sur laquelle ils conservent 

leur identité... Le nouveau pré-processeur des codes CFD de Fluent, Gambit 1.0., 

a servi à la création de maill ages adaptés, de type non-structurés. L’utili sat ion de 

ces maill ages économiques, à résolution variable, s’est révélée nécessaire pour 

décrire assez finement les zones déterminantes de l’écoulement sans conduire à 

                                                           
9 Modèles de fermetures à équations supplémentaires. Le RNG k-ε est une variante du modèle k-ε. 
10 Modèle "Large Eddy Structure"  calculant effectivement les structures à partir d’une certaine échelle (liée au 

maill age et aux propriétés du fluide). 
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des temps de calcul prohibiti fs. 

 

 

 

 

 

5.3. M od èles st at ion n ai res " R eyn old s A veraged  N avier -St ok es" . 

5.3.1. D escr iption  simplifi ée. 

En se plaçant dans des propriétés physiques constantes : incompressibilit é, 

isothermie, viscosité constante, les équations générales d’un modèle de type 

"champs" sont : 

conservation de la masse : 0)( =+
∂
∂

udiv
t

&ρρ
 

conservation de l’impulsion11 : 
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11 dans le cas d’un fluide Newtonien incompressible et sans gravité exercée. 
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En introduisant les fluctuations de vitesse il vient : 


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Les champs moyennés sont alors calculés et les contraintes de Reynolds 

ji uu ''  qui apparaissent seront l’objet des différentes modélisations en 

turbulence. 

5.3.2. F amill es de modéli sation. 

Les contraintes de Reynolds peuvent être modélisées par : 

• Les modèles R.S.M. (Reynolds Stress Model). 

• Les modèles E.V.M. (Eddy Viscosity Model). 

La première famill e donne des équations de conservation pour chaque 

inconnue ji uu '' , par le biais de termes de convection, production, dissipation, 

diffusion... Ces modèles sont lourds et peu lisibles, avec de très nombreuses 

équations. 

Les modèles E.V.M. partent de l’hypothèse de Boussinesq : 
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Il reste alors à déterminer k et νt la viscosité turbulente (liée à l’écoulement) . 

Trois sous-famill es de modèles apparaissent alors selon le nombre d’équations 
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utili sées pour exprimer νt : 

- les modèles à zéro équation (formule explicite). 

- les modèles à une équation (équation différentielle). 

- les modèles à deux équations. 

Le modèle k-ε est le plus répandu des modèles à deux équations, où νt =νt (k, 

ε), ε étant la dissipation de k en chaleur par viscosité : 
i

j

j

i

x

u

x

u

∂
∂

∂
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''νε . 

Pratiquement, ces modèles sont implantés dans Fluent sous les appellations 

"Reynolds Stress Model", "k-ε", "R.N.G. k-ε". 

Le modèle R.N.G. k-ε est une variante (ReNormalization Group) du modèle 

E.V.M. k-ε. Il apporte plus de précision, en particulier pour les écoulements dans 

des sections courbes ou à séparation. Le comportement de la convergence est 

également plus sûr et ne nécessite que peu de calculs supplémentaires ( environ 

10 à 15 % de plus que le modèle k-ε ). Il reste bien plus économique que le 

modèle ‘Reynolds stress’ qui demande 3 à 10 fois plus de calculs (la convergence 

moins stable imposant l’emploi de facteurs de sous-relaxation plus petits). Le 

modèle R.N.G. k-ε est, pour ces raisons de stabilit é et de rapidité, celui que nous 

avons choisi pour les simulations stationnaires de notre étude. 

5 .3 .3 . T ra item en t d e  la  tu rb u len ce  a u x  p a ro is . 

Les modèles de turbulence de Fluent sont largement valides loin des parois. 

Par contre, à proximité des parois, il s sont affectés par leur présence. 

En première évidence, la vitesse moyenne est affectée par la condition de non-
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glissement. Mais la modélisation de la région pariétale a surtout un impact 

significatif sur la conformité des solutions numériques, les parois étant la source 

principale de la vorticité moyenne et de la turbulence. La représentation précise 

de ces régions détermine donc la qualité de prédiction des écoulements turbulents 

confinés. 

La région proche de la paroi peut être globalement divisée en trois sous-

couches. Dans la couche interne, appelée la "sous-couche visqueuse", la viscosité 

(moléculaire) joue un rôle dominant dans les transferts de masse, chaleur, ou de 

quantité de mouvement. Dans la région externe, appelée la "couche pleinement 

turbulente", la turbulence joue un rôle majeur. Finalement, il reste une région 

intermédiaire où les effets de la viscosité moléculaire et de la turbulence sont 

d’importance égale (figure 5.3.1.). 

 
Figure 5.3.1. : Région pariétale. 

Il existe deux approches pour modéliser la région proche des parois. La 

première fait appel à des "fonctions de parois", ensemble de formules semi-

empiriques qui constituent un ‘pont’ reliant la paroi et la région pleinement 

turbulente. Les régions visqueuse et de mélange ne sont pas résolues. 
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Dans l’autre approche, par "modélisation de la région proche des parois", la 

région affectée par la viscosité est résolue sur un maill age fin (figure 5.3.2.). 

 
Figure 5.3.2. : Maill ages de la région pariétale : fonctions de paroi (à gauche) et 

résolution sur le maill age (à droite). 

Dans la plupart des écoulements à haut nombre de Reynolds, l’approche par 

les fonctions de parois réduit substantiellement les calculs. Nous avons donc 

choisis de les utili ser pour nos modèles stationnaires. Elle est cependant invalide 

pour les écoulements où les effets des faibles nombres de Reynolds se répandent 

dans le domaine en question (convection naturelle…), ce qui sort du cadre de nos 

simulations (écoulement forcé). 

Ces fonctions standard de traitement aux parois sont dans Fluent basées sur les 

travaux de Launder et Spalding[52] et sont très utili sées pour les études 

industrielles CFD. La formulation de base est : 

)ln(
1 ** EyU
κ

=  

où 
ρτω

µ

/

2/14/1
* pp kCU

U ≡  ,   
µ

ρ µ pp ykC
y

2/14/1
* ≡  

et κ   constante de von karman (=0,42) 

E  constante empirique (=9,81) 
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Up  vitesse moyenne au point p 

Kp  énergie turbulente au point p 

yp  distance entre le point p et la paroi 

µ  viscosité dynamique du fluide 

Cµ constante : 0,0845 

n

u
wall

n

u

∆
∆≈

∂
∂= µµτ ω  

Généralement Fluent utili se une approche explicite pour résoudre les équations 

couplées précédentes. Un calcul itératif implicite est aussi disponible. y* est alors 

remplacé par y+, avec µρ /yuy t≡+

  

La loi logarithmique pour la vitesse moyenne est valable pour y*>30~60. Dans 

Fluent, la loi en log est employée quand y*>11,225, en dessous U*=y* est 

utili sée. 

La production d’énergie cinétique, Gk et son taux de dissipation, ε , aux 

cellules adjacentes aux parois, qui sont des termes sources dans l’équation k, sont 

calculés sur la base d’une hypothèse d’équili bre local. Sous cette hypothèse, la 

production de k et son taux de dissipation sont supposés égaux dans le volume de 

contrôle adjacent à la paroi. 

Ainsi la production de k est calculée à partir de : 
pp

k ykCy

U
G 2/14/1

µ

ω
ωω κρ

τττ =
∂
∂≈  

L’équation de ε n’est pas résolue dans les cellules externes mais est 

calculée par : 

p

p

y
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κ
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5.3.4. Appli cation  bidimensionnell e  du  modèle RNG  k-ε. 

Les modèles RNG k-ε. ont été appliqués dans un premier temps sur des 

maill ages structurés pour éviter des phénomènes d’erreurs numériques liés aux 

anisotropies des cellules non-structurées. Les coordonnées de type BFC (body-

Fiffed coordinates) ont permis une bonne adéquation du modèle à la géométrie 

réelle. 

La répartition des nœuds a été définie avec des lois constante, linéaire, 

exponentielle sous le maill eur Geomesh. Le taux d’expansion d’une cellule à 

l’autre a été globalement maintenu inférieur à 30%. Cette condition géométrique 

concerne principalement la précision des termes de diffusion dans les équations 

de transport. De même, le rapport des dimensions d’une cellule ne doit pas 

excéder 5 pour 1. Idéalement les angles entre les arrêtes d’une cellule devraient 

rester proche de 90°, cet angle ne devant pas être inférieur à 45° (les champs sur 

les interfaces de cellules sont calculés à partir des valeurs centrales des cellules). 

Les premières simulations ont été effectuées en essayant de respecter au mieux 

ces contraintes et ont conduit à des maill ages bidimensionnels de 300*75 soit 

22500 cellules. Ces modèles ont représenté les cas d’espacement des diaphragmes 

de L/D0=0,5  1  1,5 et 2 (figures 5.3.3. et 5.3.4.) justifiés par les ratios 

géométriques expérimentaux (chapitre 6). Les distances amont et avale L1 et L2 

ont été maintenues à 10*D0 de manière à prévenir les effets d’établissement de 

l’écoulement et de conditions de bilan en sortie.  On se réfèrera au schéma du 

dispositi f expérimental motivant cette étude numérique en chapitre 4 (figure 

4.1.1.) pour les définitions des variables D0, L, L1, L2, D1... 
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Figure 5.3.3. : Partie centrale du maill age 2D. L/D0=0,5. 

 
Figure 5.3.4. : Partie centrale du maill age 2D. L/D0=2. 

Dans les écoulements isothermes la solution du système d’équations du 

solveur approche la convergence lorsque la somme des résidus normalisés est 

inférieure à  10-3. Des facteurs de sous-relaxation faibles (0,1 – 0,3) ont été 

choisis pour initier les calculs avant d’être augmentés (0,7 - 0,9) lorsque la 

stabilit é des résidus s’est avérée suff isante.  

La pression de référence est localisée par le code CFD dans la cellule (2,2) par 

défaut. Cette localisation a été modifiée dans nos simulations pour correspondre 

au centre du tube, près de la section d’entrée d’air. L’écoulement est en effet peu 

perturbé à cet endroit ; de plus on s’aff ranchit des effets de parois et on évite les 

cellules externes qui ont des formes moins isotropes (pour les maill ages 

tridimensionnels) et sont plus sensibles aux diffusions d’erreurs numériques. Les 
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conditions à l’entrée du canal sont des conditions de type vitesse imposée 

constante, avec un taux de turbulence de 10%. La condition de sortie du conduit 

(appliquée à tous les modèles utili sés) est de type « pression atmosphérique » 

(soit une pression relative de référence de 0 Pa). 

5.3.5. I nter pr étation  li ée à  la  fonction  de cour ant. 

L’information la plus immédiatement exploitable des champs calculés est la 

fonction de courant de l’écoulement. Elle permet de situer les zones de 

recirculation, d’en évaluer l’étendue, de vérifier l’inflexion du champ moyen de 

vitesse, etc… 

On trouvera en figure 5.3.5. les fonctions de courant pour une vitesse moyenne 

"v" d’admission de l’air (dans le tube de diamètre D 0) de 0,5 m/s, pour des 

espacement inter-diaphragmes L tels que L/D0 = 0,5  1  1,5 et 2. Le nombre de 

Reynolds associé est donc déjà de  : .2000
10.5,1

10.6*5,0
5

2
0

0 === −

−

ν
vD

R  

Pour les quatre cas de valeur de L, l’aspect de l’écoulement en amont du 

premier diaphragme est identique et ne fournit pas d’information particulière sur 

les critères retenus. Cette partie L1, en amont du diaphragme amont, sera réduite 

en longueur dans les simulations futures pour alléger les calculs (restriction à un 

rapport L1/D0 de 0,5 ou 1 pour les modèles L.E.S). 

La zone entre les diaphragmes est particulièrement significative, ne serait-ce 

que par les inflexions des lignes de courant. Pour les faibles écartements la 

couche de cisaill ement du "jet axisymétrique" (ici modélisé en plan) est "cintrée" 

et atteint le second diaphragme dans une configuration angulaire opposée à ce 

qu’elle était en amont du premier diaphragme. Par contre, pour des rapports L/D0 

plus grands, de 1 et 1,5, la courbure s’atténue pour finalement s’inverser. L’angle 
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d’incidence de la couche de cisaill ement au second diaphragme devient alors 

semblable à l’angle incident en amont du premier diaphragme. La zone de 

recirculation proche de la paroi du conduit, dans la section L, ne s’étend plus 

jusqu’au second diaphragme.  

 
Figure 5.3.5. : Fonction de courant pour L/D0 de 0,5 à 2 (R0=2000). 

L’examen de la zone de recirculation entre les diaphragmes, de part son 

étendue, permet donc de délimiter en première approche une distance d’influence 

du premier diaphragme sur le deuxième. Pour des rapports de L/D0 inférieurs à 
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1,5 l’écoulement arrivant au 2nd diaphragme est encore perturbé par la "présence" 

du 1er tandis qu’à partir d’un rapport égal à 1,5, les conditions d’écoul ement en 

amont des deux diaphragmes se ressemblent. Le bouclage aéroacoustique 

nécessitant un couplage avec des comportements fluides différents au niveau de 

deux obstacles successifs ne peut ici pas avoir lieu avec des conditions 

dynamiques au second diaphragme indépendantes des conditions dynamiques au 

niveau du diaphragme amont. 

Nous verrons au chapitre 6 que cette "distance maximale d’influence" est 

conforme aux résultats expérimentaux. Les bruits auto-entretenus les plus 

importants interviennent en effet pour L≤D0 tandis qu’ils sont inexistants pour 

des espacements L supérieurs à 1,5*D0. 

5.3.6. Considér ations éner gétiques. 

La première condition nécessaire à la génération de bruits auto-entretenus, le 

détachement de tourbill ons et leur convection vers un second obstacle a motivé 

l’estimation numérique de la longueur d’influence dans le paragraphe précédent. 

Nous nous intéressons maintenant à la deuxième condition : la génération de 

bruits susceptibles de modifier le mode de détachement des tourbill ons. 

En première approche, les répartitions d’énergie cinétique turbulente k et de sa 

dissipation ε sur le domaine vont nous apporter des informations sur les 

conditions énergétiques entre les diaphragmes. Au cours du paragraphe suivant 

(5.3.7.), nous caractériserons, selon la théorie de Howe[43], les sources sonores 

au moyen du champ de vorticité. 

5.3.6.1. Champs d’éner gie  cinétique tur bulente.  

Les contours d’isovaleurs de la variable k ont été calculés pour un Reynolds 

R0=400, basé sur la vitesse d’admission de l’air v et le diamètre D 0. Ce Reynolds 
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assez faible permet une convergence rapide des calculs tout en restant proche des 

valeurs expérimentales. Les représentations des champs de k pour des 

espacements des diaphragmes tels que L/D0 = 0,5,  1,  1,5 et 2 (figures 5.3.6. à 

5.3.9.) sont données pour une même échelle de variation de k afin de facilit er les 

comparaisons d’étendue énergétique.  

Un premier point caractéristique est que la répartition d’énergie turbulente en 

aval du 1er diaphragme est insensible à l’augmentation de l’écartement des 

diaphragmes (de 0,5 à 2*D0), sa valeur restant toujours aux environs de 3*10-3 

m²/s² sur une étendue spatiale constante (figures 5.3.6. à 5.3.9.). 

Pour des raisons géométriques, nous appellerons le domaine où le champ k est 

élevé la "zone d’influence" du sill age énergétique du premier diaphragme. Cette 

zone a une étendue faible. Le champ k conserve une valeur élevée sur une 

distance d’environ 0,4*D 0 après le diaphragme, puis diminue en intensité, tandis 

qu’il s’étend suivant  l’axe transversal y.  

Pour L/D0=0,5 (figure 5.3.6.), le 2nd diaphragme se trouve près de la "zone 

d’influence" du 1er diaphragme. On note une présence importante d’énergie 

cinétique turbulente sur l’extrémité du diaphragme aval (de l’ordre de 3*10 -3 

m²/s² également : points rouges). Inversement, lorsque L devient supérieur à D0 

(figures 5.3.8. et 5.3.9.), l’énergie cinétique turbulente au diaphragme aval 

diminue avec l’augmentation de L pour prendre une valeur globalement 10 fois 

moins importante lorsque L atteint 2*D0. 

L’influence spatiale du en termes de distribution énergétique du diaphragme 

amont s’avère être importante avec L/D 0≤1 pour finalement s’estomper avec des 

rapports supérieurs à 1,5. 
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Figure 5.3.6. : Isovaleurs de k pour L/D0=0,5 (R0=400). 

 
Figure 5.3.7. : Isovaleurs de k pour L/D0=1 (R0=400). 
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Figure 5.3.8. : Isovaleurs de k pour L/D0=1,5 (R0=400). 

 
Figure 5.3.9. : Isovaleurs de k pour L/D0=2 (R0=400). 
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5.3.6.2. Champs de dissipation  de l ’éner gie  cinétique tur bulente.  

Après nous être intéressé à la répartition de la variable k, nous allons plus 

particulièrement étudier sa dissipation ε. 

De manière analogue, les champs d’isovaleur de ε ont été représentés pour 

L/D0=0,5  1  1,5  et 2 (figures 5.3.10. à 5.3.13.). Les échelles de valeur des 

contours ont été là aussi maintenues constantes (déterminées sur la plus grande 

amplitude) de manière à rendre possible la comparaison entre les différentes 

configurations. 

On retrouve un sill age de dissipation d’énergie turbulente coïncidant au sill age 

du champ k. Ce sill age est stable pour les quatre configurations géométriques et la 

valeur de cette dissipation est d’environ 1.5*10-2 m²/s3. 

Le point le plus intéressant est lié à la dissipation au voisinage de l’orifice du 

second diaphragme. On y relève une forte dissipation égale à 4.5*10-2 m²/s3 pour 

L/D0=0,5 (figure 5.3.10.), qui diminue rapidement avec l’écartement pour ne plus 

dépasser 1.10-2 m²/s3 lorsque L/D0 atteint 2 (figure 5.3.13.).  

Notons aussi que les zones de dissipation de k sur le second diaphragme sont 

positionnées sur la face amont du diaphragme pour les faibles écartements tandis 

qu’elles sont repoussées vers le côté aval pour les plus grands rapports L/D0. 

 

Des simulations ont été effectuées avec des Reynolds R0 de 1200, 2000, 8000, 

20000 et 28000 (cf Coiret[16, 15]), le comportement qualitatif de l’écoulement 

modélisé ne variant pas d’un cas à l’autre dans la  partie inter-diaphragme. On 

note simplement une augmentation des échelles de k et ε, et une proportion plus 

importante de ces quantités dans le tronçon aval de la section d’essai.  
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Figure 5.3.10. : Isovaleurs de ε pour L/D0=0,5 (R0=400). 

 
Figure 5.3.11. : Isovaleurs de ε pour L/D0=1 (R0=400). 
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Figure 5.3.12. : Isovaleurs de ε pour L/D0=1,5 (R0=400). 

 
Figure 5.3.13. : Isovaleurs de ε pour L/D0=2 (R0=400). 
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5.3.7. Compar aison  des champs de vor ti cité. 

La génération sonore sous la forme présentée par Powell [65] (cf §1.3.1.) fait 

intervenir le gradient de vorticité dans le terme source acoustique dominant : 

( )2
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0
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xx

vv

ji

ji *&& ρωρ
ρ
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∂

∂
. 

Nous allons donc vérifier ce critère de fort gradient de vorticité, pour différents 

espacements, avec une modélisation numérique effectuée à un Reynolds R0 de 

8000. 

Les figures ont été agrandies autour des pointes des diaphragmes. L’échelle de 

longueur n’étant pas conservée d’une figure à l’autre, la variation de l’espacement 

L/D0 n’est pas très visible. Le lecteur se réfèrera donc à la valeur d’espacement en 

légende. De plus, le problème étant à symétrie axiale, seule la partie inférieure 

des champs d’isovaleurs est représentée. 

On peut vérifier sur les courbes d’isovaleurs de la vorticité (composante 

normale au plan 2D) des figures 5.3.14. à 5.3.17. que la répartition de vorticité sur 

le diaphragme aval est très différente de celle qui existe au diaphragme amont. 

En effet, de part et d’autre de la "pointe" du diaphragme amont (discontinuité 

sévère représentée par le bord de l’orifice du diaphragme), le champ de vorticité 

ne change gère en restant à des valeurs de même ordre (valeurs négatives, en bleu 

sur les graphiques), et ce quel que soit l ’écartement utili sé. 

Pour les faibles écartements L (figures 5.3.14. et 5.3.15.), au voisinage de la 

pointe du diaphragme aval, le champ de vorticité a des ordres de grandeur très 

différents de part et d’autre de la pointe. Il passe en effet de fortes valeurs 

positives (partie rouge) à de fortes valeurs négatives (partie bleue). 



Chapitre 5. 

 124 

Selon Howe[43], le taux de production de l’énergie acoustique est donné par  : 

∫∫ ×−=−=
V

ac

V

VuvDdVtP ∂ωρ &&&

).()( 0  

Les fortes variations de la vorticité pour les faibles écartements L représentent 

donc un critère de génération sonore d’après cette expression de la production 

d’énergie acoustique.  

Cet important gradient de vorticité présent sur le diaphragme aval pour les cas 

L/D0=0,5 et 1 s’atténue pour finalement disparaître lorsque L/D0 se rapproche de 

2 (figures 5.3.16. et 5.3.17.). 

En figure 5.3.17., pour L/D0=2, le gradient de vorticité est quasiment nul 

autour du bord du diaphragme aval. 

Le modèle numérique est alors en accord avec les résultats expérimentaux, en 

mettant en évidence des gradients de vorticité favorisant une émission acoustique 

plus élevée au second diaphragme pour le critère géométrique L/D0<1,5. 



5.3. Modèles stationnaires "Reynolds Averaged Navier-Stokes" 

 125 

  

 

 

 

 

Figure 5.3.14. : Composante Z de la vorticité, L/D0=0,5 (R0=8000). 

 

 

 
Figure 5.3.15. : Composante Z de la vorticité, L/D0=1 (R0=8000 ; échelle de 

valeurs identique à celle de la figure 5.3.14.). 
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Figure 5.3.16. : Composante Z de la vorticité, L/D0=1,5 (R0=8000 ; échelle de 

valeurs identique à celle de la figure 5.3.14.). 

 

 

 

 
Figure 5.3.17. : Composante Z de la vorticité, L/D0=2 (R0=8000 ; échelle de 

valeurs identique à celle de la figure 5.3.14.). 
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5.4. A p p li cat ion  d u  m od èle in st at ion n ai re  b id im en sion n el L .E .S. 

5.4.1. Car actér i stiques du  modèle " L ar ge Eddy Simulation" . 

Les modèles type R.A.N.S. (Reynolds Averaged Navier-Stokes) représentent 

les équations de transport pour les quantités moyennes de l’écoulement, toutes les 

échelles turbulentes étant modélisées. Bien que cette approche (sous forme de 

modèles k-ε, RSM ...) soit économique pour les états stationnaires elle ne permet 

pas l’accès aux structures développées, très importantes dans l’étude que nous 

menons. 

Les modèles de type L.E.S. (Large Eddy Simulation) sont basés, comme les 

modèles D.N.S. (Direct Numerical Simulation), sur la résolution numérique des 

équations de conservation de la masse, des quantités de mouvement et d’énergie. 

Ces deux types de modèles donnent une description complète des écoulements, en 

temps et dans l’espace, permettant l’analyse d étaill ée des structures. On se 

référera à l’ouvrage de Chollet et  al.[11] où les modèles sont comparés et étudiés, 

au travers de publications de différents auteurs (ERCOFTAC, Grenoble, 

septembre 1996). 

La principale différence entre les modèles L.E.S. et D.N.S. tient dans le fait 

que toutes les échelles du mouvement sont calculées en D.N.S. alors qu’une 

opération de filt re (généralement spatial et lié à la grill e de calcul) est appliquée 

aux équations de Navier-Stokes en L.E.S., les structures de grande échelle étant 

obtenues par la résolution directe des équations filt rées, celles d’échelle inférieure 

au filt re devant être modélisées. On fait appel à des modèles pour ces échelles 

inférieures dénommés "SubGrid Scale models" (S.G.S.). 

Il est alors plus facile de trouver un modèle "universel" pour les petites 
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échelles, qui tendent à être plus isotropes et moins affectées par les propriétés 

macroscopiques de l’écoulement que les grandes structures. 

Les modèles L.E.S. présentent une bonne alternative aux D.N.S., ceux-ci 

dépassant les possibilit és de calcul de la plupart des ordinateurs actuels, surtout 

pour les hauts nombres de Reynolds12. De plus la résolution des mouvements 

fluides à de très petites échelles n’est pas primordiale, d’autres critères importants 

intervenants dans une simulation comme les conditions d’entrée, de parois, etc... 

Les modèles de sous-maill e ont habituellement des formulations basées sur les 

viscosité et diffusivité turbulentes. La viscosité turbulente doit être déterminée en 

tout point de l’espace et du temps et liée à la distribution d’énergie dans les 

échelles entourant l’échelle de coupure du filt re. 

Les lois de parois sont une approximation, selon Fluent[29], qui demanderait 

une validation avec le modèle L.E.S.. Notons aussi que si la résolution du 

maill age est nettement moins contraignante qu’avec les modèles D.N.S., des 

grill es très fines sont tout de même requises. L’application des modèles L.E.S. 

aux simulations "courantes" est donc récente et liée à l’augmentation très rapide 

des capacités de calculs des ordinateurs actuels. 

5.4.2. Equations implantées dans le  code. 

Dans le code L.E.S. de Fluent, le volume fini de discrétisation fournit lui-

même l’opération de filt rage : 

∫ ∈=
ν

νφφ ',')'(
1

)( xdxx
V

x  (la notation "barre" est utili sée pour les variables 

                                                           
12 Le rapport de taill e entre grandes et petites échelles est d’environ Ret

3/4. Pour un modèle D.N.S. 3D, le 
nombre de cellules doit être de l’ordre de Ret

9/4 ! Les pas de temps doivent aussi être faibles pour les 
échelles dissipatives. 
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filt rées ; V est le volume d’une cellule).  

le filt re est donc 


 ∈

=
autrement

xsiV
xxG

0

'/1
)',(

ν
, si on défini une variable filt rée par 

∫ ∈=
D

DxdxxxGxx ',')',()'()( φφ  (D est le domaine fluide). 

En filt rant les équations de Navier-Stokes, on obtient : 
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∂
∂ τ

µρρ )()(  

où τij est le terme de sous-maill e défini par : jijiij uuuu ρρτ −≡  

La similarité entre les équations filt rées et les équations R.A.N.S. est évidente 

mais ici les variables sont filt rées spatialement et non moyennées dans le temps. 

Les expressions τij de sous-maill e résultantes du filt rage sont modélisées, dans 

la plupart des modèles dont celui que nous appliquons par : 

ijtijkkij Sµδττ 2
3

1 −=−  

où µt est la viscosité turbulente de l’échelle de sous-maill e et ijS est le tenseur 

du taux des contraintes pour l’échelle résolue, défini par  : 





∂
∂

+
∂
∂=

i

j

j

i
ij x

u

x

u
S

2

1
. 

µt est dans notre modèle, basé sur la théorie "Renormalization Group" (R.N.G. 

based Subgrid-Scale Model), induit par teff µµµ +=  avec : 
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3/1

3

2

1

















−+= CH effs

eff µ
µµ

µµ et ( ) ijijrngs SSVC 2
23/1=µ  

(H fonction Heaviside, V volume de cellule, Crng = 0,157 et C=100) 

La formulation R.N.G. permet de mieux prendre en compte les régions à faible 

nombre de Reynolds, au cours des transitions ou dans les régions pariétales. 

Les conditions limites sont données aux parois par : 

• 
µ

ρ τ

τ

yu

u

u =  si la grill e est assez fine pour résoudre la sous-couche laminaire. 

• 



=

µ
ρ

κ
τ

τ

yu
E

u

u
ln

1
, loi de paroi employée pour une grill e trop large (κ = 

0,418 et E=9,793). 

Ce sont ces conditions aux limites qui seront employées pour tous nos modèles 

instationnaires. 

5.4.3. M aill age adapté au  modèle L .E.S. 

Un maill age non-structuré a été utili sé. Il a été ainsi possible d’obtenir une 

grill e fine à proximité des parois sans avoir un nombre de cellules prohibiti f. La 

structure triangulaire utili sée s’appuie sur les contours exacts du profil 

bidimensionnel. Il est aussi possible d’aff iner ou d’élargir la grill e localement en 

fonction de calculs intermédiaires. Cette possibilit é d’adaptation de la grill e à la 

solution est utile à la prédiction des zones à fort gradients telles que les couches 

de séparation ou couches limites. 

Le temps de calcul est fortement réduit par rapport aux grill es structurées "en 
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bloc". En effet, l’aff inage de la grill e est limité aux régions où la plus grande 

résolution de maill age est requise ("solution-adaptative grid capabilit y"). 

5.4.4. M ise en  évidence du  détachement tour bill onnai r e. 

5.4.4.1. Conditi ons de calcul . 

Un premier modèle s’appuie sur un maill age avec deux diaphragmes 

rapprochés : L/D0=0,25. Cette distance correspond au bas de la plage 

expérimentale pour laquelle des bruits auto-entretenus se produisent. La vitesse 

d’admission de l’air a été fixée à 4 m/s, soit un Reynolds R 0=16000 dans le tube 

et R1=v1.D1/ν=50000 dans le jet axisymétrique confiné (orifice du diaphragme). 

Ces nombres de Reynolds correspondent à un point de fonctionnement moyen du 

domaine expérimental. Le taux de turbulence en entrée est de 10%, la condition 

de sortie étant une condition de pression atmosphérique (sortie à l’air libre). Les 

mêmes types de conditions d’entrée et de sortie seront utili sées pour les modèles 

suivants. 

Le maill age utili sé (figures 5.4.1. et 5.4.2.) est plus dense entre les 

diaphragmes pour maintenir les temps de calcul à un niveau raisonnable (environ 

une semaine de calcul sur station H.P. 9000 bi-processeur pour cette première 

simulation). D’une manière générale, les cellules sont plus fines au niveau des 

parois (lieu où leur répartition est imposée), en accord avec les conditions 

nécessitées par le modèle L.E.S.. Le tronçon d’admission L 1 a une longueur égale 

à D0/2 tandis que le tronçon L2 atteint 2,5*D0 de manière à ce que l’écoulement 

soit établi en sortie. 

Un pas de temps adimensionnel 
0

*

T

t
t

∆=∆  a été introduit de manière à choisir 

le pas de temps du calcul ∆t (T0 période attendue de détachement des tourbill ons). 
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Une condition nécessaire pour que le calcul ait un sens est que 1
0

* <<∆=∆
T

t
t . 

Les calculs ont tout d’abord été approchés en stationnaire. 

Dans un deuxième temps, les calculs ont été dégrossis en instationnaire avec 

un pas de temps assez large ( 1
)1000/1(

10
.10

3
*3 ≈=∆=∆

−
− tsoitst ), puis moyen 

( 1,0.10 *4 ≈∆=∆ − tsoitst ) pour enfin être effectués avec un pas de temps fin de 

10-5 s. ( 2* 10−≈∆t )sur plusieurs périodes du cycle de détachement tourbill onnaire 

(vérification par "monitoring" de la périodicité des valeurs d’une variable en un 

point de l’écoulement  : ici en aval du 2nd diaphragme, figure 5.4.2.). 

Après nous être assuré de la convergence (par "monitoring"), le calcul est 

continué tout en enregistrant les champs de variables à chaque pas de temps. Le 

premier de ces pas de temps enregistrés est noté arbitrairement t*=0. 

Le champ de vorticité est présenté en figure 5.4.3. à l’instant initial de 

référence (t*=0). Sur les figures 5.4.4. et 5.4.5., ce même champ de valeurs est 

représenté à des intervalles ∆t*=0,25 (∆t=2.10-4 secondes), soit tous les 20 pas de 

temps de calcul. Notons que chaque pas de temps était li mité à 20 itérations du 

code, sur lesquelles le solveur est presque toujours parvenu au critère de 

convergence (somme des résidus inférieure à 10-3). 

5 .4 .4 .2 . D iscu ssio n . 

On note en premier lieu un détachement régulier de tourbill ons du diaphragme 

amont dont une des représentations caractéristiques est donnée en figure 5.4.3.. 

Le rapport au temps indique une fréquence de détachement de 1250 Hz, soit une 

valeur proche de la fréquence expérimentale (résultats expérimentaux en chapitre 

6 : 1150 et 1300 Hz à L/D0=0,17 et 0,33) pour des conditions semblables. 
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La cavité entre les diaphragmes ne présente pas de recirculation établie, la 

distance étant trop courte par rapport au taux élevé de "brassage" turbulent. On 

assiste aussi à des "rebondissements" de tourbill ons vers le diaphragme amont 

après leur impact et séparation (figure 5.4.4.) sur le second diaphragme. 

 

Les impacts sur le diaphragme aval mettent en évidence un très fort gradient de 

vorticité près du bord de l’orifice. Selon la théorie de Howe, ce gradient est une 

condition favorable à l’émission acoustique : nous retrouvons bien ici une 

condition de source sonore calée sur la fréquence de détachement des tourbill ons. 

Notons enfin que les "retours" de tourbill ons occasionnent des appariements ou 

fusions (figure 5.4.5.) sur un mode de progression très semblable à ce qu’on a pu 

voir en §3.1.3. avec les travaux numériques de Christiansen[14]. 

 
Figure 5.4.1. : Vue générale du domaine discrétisé. 
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Figure 5.4.2. : Détail de la répartition des cellules. 

 
Figure 5.4.3. : Contours d’isovorticité à t *=0. 

Point pour le 
"monitoring" de 
convergence. 
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Figure 5.4.4.: Phase d’impact des tourbill ons : isovaleurs de vorticité de gauche à 

droite et de haut en bas. t*=2,75 – 3 – 3,25 - 3,5. 

 

  

  
Figure 5.4.5 : Appariement de tourbill ons : isovaleurs de vorticité de gauche à 

droite et de haut en bas. . t*=4,25 – 4,5 – 4,75 - 5. 
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5.4.5. I nfluence de la  distance sépar ant les diaphr agmes. 

Le rapport L/D0=0,25 utili sé pour la simulation précédente correspond au bas 

de la plage de variation expérimentale de L. 

Il est naturel de vouloir vérifier si l ’augmentation de cette distance conduit à 

un résultat ill ustrant la "perte d’eff icacité" de l’auto -entretien des bruits dans le 

cas réel. 

Des maill ages cohérents en terme de taill e de cellules ont donc été créés pour 

des longueurs L telles que L/D0= 0,5  1 et 2. 

5.4.5.1. Cas où  L /D 0= 0,5. 

Le modèle basé sur L/D0=0,25 (§5.4.5.) présente une "recirculation perturbée" 

dans la cavité avec des retours de tourbill ons vers le diaphragme amont. On 

assiste aussi à des appariements de tourbill ons, des séparations... 

Pour une cavité un peu plus large, avec L/D0=0,5, (R0 toujours égal à 16000 ; 

maill age en figures 5.4.6. et 5.4.7.) une zone de recirculation plus stable apparaît 

(figure 5.4.8.). 

Le cycle de détachement tourbill onnaire est lui aussi plus régulier, puisqu’il 

n’est plus affecté par les processus de fusion avec des tourbill ons ayant "rebondi". 

La fréquence de détachement est calculée à 1666 Hz. Le mode excité ayant 

changé à cause de la modification de la géométrie, la valeur expérimentale est 

maintenant de 900 Hz environ (figure 6.1.18.). La valeur calculée est donc ici 

surestimée. 

De forts gradients de vorticité sont toujours présents sur la bordure de l’orifice 

du diaphragme aval, favorisant l’émission de bruits à cet endroit. 
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Figure 5.4.6. : vue générale du domaine discrétisé. 

 
Figure 5.4.7. : Détail de la répartition des cellules. 
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Figure 5.4.8. : Contours d’isovorticité à t *=0. 

5.4.5.2. Pr emièr e diminution  de l ’ i nfluence des tour bill ons. 

Le comportement du modèle numérique évolue dans un sens conforme aux 

résultats expérimentaux pour les distance L plus grandes. En effet, pour L/D0=1 

(maill age en figures 5.4.9. et 5.4.10.), les tourbill ons générés sur le diaphragme 

amont perdent progressivement de leur identité lors de leur déplacement vers 

l’aval pour finalement agir moins fortement sur le diaphragme aval (figure 

5.4.11.). 

La fréquence de détachement est restée proche de 1600 Hz. 

Expérimentalement (figure 6.1.19.) il ne se produit plus d’auto-entretien des 

bruits. Cette période de 1600 Hz n’est donc pas comparable avec nos résultats 

expérimentaux acoustiques. 
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Figure 5.4.9. : Vue générale du domaine discrétisé. 

 
Figure 5.4.10. : Détail de la répartition des cellules. 

 

 
Figure 5.4.11. : Contours d’isovorticité à t *=0. 
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5.4.5.3. Per te  de cohér ence li ée à  l ’espacement L .  

Le critère géométrique expérimental L/D0=2 correspondant à la disparition de 

l’auto-entretien des bruits est ici vérifié par le modèle basé sur un maill age lié à 

L/D0=2 (figure 5.4.12. et 5.4.13.). 

Les tourbill ons se détachant du diaphragme amont et perdent très rapidement 

leur identité, en perdant totalement leur cohérence avant d’atteindre le second 

diaphragme (figure 5.4.14.). 

L’écoulement au voisinage du second diaphragme a alors le même 

comportement qu’au niveau du premier. On assiste même à un nouveau 

détachement de tourbill ons sur le diaphragme aval (figure 5.4.15.), comme sur le 

diaphragme amont, ce qui montre bien que les diaphragmes sont "désolidarisés" 

et n’ont plus d’influence mutuelle. La fréquence de détachement calculée est 

toujours de 1600 Hz.  

 
Figure 5.4.12. : Vue générale du domaine discrétisé. 

 
Figure 5.4.13. : Détail de la répartition des cellules. 
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Figure 5.4.14. : Contours d’isovorticité à t*=0.  

 

 

 
Figure 5.4.15. : Détachement de tourbill ons au diaphragme aval : isovaleurs de 

vorticité de haut en bas.  t*=0,99 – 1,32 - 1,65. 
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5 .4 .6 . V a ria tio n  d u  n o m b re  d e  R eyn o ld s . 

Une série de simulations ont été effectuées avec un Reynolds R0 quatre fois 

plus petit, de 4000. Elles ont portées sur les maill ages correspondant à L/D0=0,25 

et L/D0=0,5 (cf  figures 5.4.1. et 5.4.6.). 

Le détachement est relativement régulier pour L/D0=0,25, à 666 Hz (figure 

5.4.16.) tandis que pour L/D0=0,5 (figure 5.4.17.) ce détachement s’effectue 

encore à 666 Hz mais de nombreux processus de fusion interviennent en raison 

d’un fort retour de tourbill ons vers le diaphragme amont (figure 5.4.18.). 

Ce "retour", probablement dû à la faible activité de la zone de recirculation 

entre les parois des diaphragmes, divise par deux la fréquence d’impact des 

tourbill ons sur le diaphragme aval et n’est pas favorable à l’auto -entretien du 

détachement tourbill onnaire au diaphragme amont. En effet de telles fusions 

impliqueraient que le détachement des tourbill ons s’effectuerait à une fréquence 

deux fois plus élevée que la fréquence de la source sonore générée ce qui 

empêcherait le bouclage de manière intermittente… 

Expérimentalement, on ne décèle pas non plus de bruit auto-entretenu pour 

L/D0=0,25 et 0,5 à un Reynolds de 4000 (cf figures 6.1.17. et 6.1.18.). 
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Figure 5.4.16. : Contours d’isovorticité à t*=0.  

 
Figure 5.4.17. : Contours d’isovor ticité à t*=0. 
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Figure 5.4.18. : Evolution des isovaleurs de vorticité de gauche à droite et de haut 

en bas. t*=1,04 – 1,17 – 1,3 – 1,43. 

5.4.7. Calcul avec une fente ajoutée, r éductr i ce de br uit . 

Les méthodes expérimentales que nous utili sons pour réduire les bruits auto-

entretenus font appel à des modifications mineures de la géométrie du 

diaphragme amont (voir en chapitre 6 : résultats expérimentaux). En particulier, 

nous utili sons pour cela des fentes radiales biseautées ou non, et des perforations 

pratiquées dans le diaphragme, inclinées vers l’axe de la section d’essai ou 

parallèles au conduit. 

Pour appréhender l’action de ces systèmes, nous souhaitons vérifier ici si des 

modifications de la géométrie du maill age peut faire évoluer les résultats 

numériques vers un état défavorable à l’auto-entretien des bruits. Une approche 

simpli fiée, bidimensionnelle en raison des limites en capacité de calcul, fait 

intervenir un canal oblique. Ce modèle pourrait se rapprocher du cas 

tridimensionnel où de nombreuses perforations inclinées vers l’axe central 
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seraient positionnées autour de l’orifice central (cf §6.2.). 

Le maill age (figures 5.4.19. et 5.4.20.) est issu du cas L/D0=0,5 tandis que l’air 

est injecté avec une vitesse de 4 m/s soit un nombre de Reynolds R0=16000. 

En figures 5.4.21. on relève un détachement de tourbill ons régulier du 

diaphragme amont, avec une zone de recirculation très stable au-dessus de ce 

détachement, ne contenant aucun tourbill on résiduel. 

L’écoulement provenant du canal supplémentaire créé un enroulement 

contrarotatif proche des tourbill ons détachés de l’orifice central. Cet enroulement 

semble comme aspiré par le détachement tourbill onnaire et son étendue est liée à 

la phase de détachement. Il est peu important lorsque le tourbill on se développe 

au bord de l’orifice, puis il s’étend jusqu’à ce que sa forte intensité force le 

tourbill on à se détacher (schémas 2 et 3 en figure 5.4.22.). 

Les tourbill ons détachés sont déviés vers le bas par l’enroulement 

supplémentaire et parviennent au second diaphragme en étant plus proche de 

l’axe central que dans le cas sans fente, ce qui les empêche d’agir sur le bord de 

l’ori fice. La fréquence de détachement calculée est de 833 Hz. 

Il n’existe plus de gradient de vorticité suff isamment fort au diaphragme aval 

pour être de susceptible de créer une source sonore (selon la théorie de Howe). 

On relève donc des conditions défavorables à la génération sonore et à l’auto-

entretien de bruits pour ce cas avec un canal ajouté, celui-ci influençant le mode 

de détachement de la couche cisaill ée ainsi que l’emplacement du sill age.  

Ce calcul préliminaire est donc très encourageant puisque la modification du 

champ des vitesses apportée par le canal va dans le sens des résultats 

expérimentaux. Le gradient de vorticité n’est en effet plus significatif au 

diaphragme aval et les tourbill ons parviennent au niveau de ce diaphragme en 
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étant plus près de l’axe central du conduit.  

 
Figure 5.4.19. : Vue générale du domaine discrétisé. 

 

 

 
Figure 5.4.20. : Maill age 2D comportant un canal oblique secondaire. 
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Figure 5.4.21. : Contours d’isovorticité à t*=0. 

  

  
Figure 5.4.22. : Evolution des isovaleurs de vorticité de gauche à droite et de haut 

en bas. Pas de temps t*=1,5 – 2 – 2,5 - 3. 
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5.5. A p p or t s et li m i t es d es ap p li cat ion s n u m ér iq u es. 

Malgré une approche bidimensionnelle le paramètre d’espacement des 

diaphragmes a été trouvé conforme aux résultats expérimentaux pour ce qui est de 

la distance d’influence du premier diaphragme. De plus les champs de vorticité 

calculés au voisinage du second diaphragme, pour différentes configurations 

géométriques, sont en accord avec la théorie de Howe sur la génération sonore. 

Le modèle instationnaire L.E.S. a permis la simulation du détachement 

tourbill onnaire, à des fréquences conformes aux fréquences expérimentales, en 

montrant à nouveau la même adéquation aux distances favorables à l’auto-

entretien des bruits. Une approche très simpli fiée de notre méthode de réduction 

sonore par modifications géométriques a aussi abouti à des résultats semblant 

concluants. 

Des modèles stationnaires et instationnaires L.E.S. tridimensionnels ont aussi 

été réalisés mais n’ont pas apporté de résultats cohérents, en raison d’une finesse 

de maill age et de pas de temps insuff isante. Les temps de calcul nécessaires à de 

telles simulations sont pour l’instant prohibiti fs mais une représentation 

tridimensionnelle serait néanmoins nécessaire pour modéliser correctement les 

fentes ajoutées au diaphragme amont. Des modèles tridimensionnels valides 

permettraient alors d’appréhender l’eff icacité de multiples systèmes de réduction 

sonore basés sur notre méthode (chapitre 6). Des applications industrielles variées 

pourraient alors être prises en compte et être approchées numériquement avant 

leur expérimentation. 
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C h a p i t r e  6  

RESULTATS EXPERIMENTAUX. 

 

 

La première partie de ce chapitre est constituée par l’évaluation quantitative et 

l’analyse des bruits auto-entretenus générés par le dispositi f expérimental sans 

système de réduction sonore. Une deuxième partie est consacrée à la recherche de 

la modification géométrique optimale permettant de réduire les bruits auto-

entretenus et surtout de parvenir à un phénomène nouveau "à allure d’hystérésis" 

[38, 39]. Ce phénomène donne au dispositi f la propriété de rester en état de 

réduction sonore sur une très grande plage de variation des paramètres. Le point 

de bifurcation lié au changement d’état sera ensuite étudié et les modifications 

des champs seront caractérisées. Nous montrerons ensuite que ce phénomène très 

intéressant de bifurcation n’est pas limité à une configuration isolée mais existe 

pour toute la plage des principaux paramètres de l’écoulement L/D 0 et R0. 

 

6.1. B r u i t s au t o-en t ret en u s : car act ér i st iq u es. 

6.1.1. Cadr e de l ’étude pr éli minai r e.  

Le but de l’expérience est de reproduire les conditions d’auto -entretien de 

bruits existants dans certaines configurations industrielles. La finalité étant 
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d’analyser le phénomène pour ensuite rechercher des solutions de réduction 

sonore. 

La première phase est liée à la reproduction du bouclage aéroacoustique. Ce 

bouclage est rencontré lorsqu’une couche cisaill ée agit sur un obstacle aval. Dans 

notre cas, le bouclage aéroacoustique met en jeu le détachement tourbill onnaire 

issu du diaphragme amont et la source sonore résultante, au diaphragme aval. 
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Figure 6.1.1. Boucle d’auto-entretien des bruits. 

Le mode de détachement des tourbill ons au premier diaphragme peut être 

contrôlé par un retour acoustique si une source sonore suff isante prends naissance 

dans la zone d’impact au niveau du second diaphragme (figure 6.1.1.). La source 

sonore a en effet la capacité de maintenir le détachement tourbill onnaire à la 

naissance de la couche cisaill ée à sa propre fréquence d’émission. Ce maintien en 

fréquence reste eff icace même en cas de modification de la vitesse de souff lage 

d’air, dans une certaine limite de variation. Pour une modification trop importante 

de la vitesse, la dynamique propre de la couche cisaill ée redevient dominante, 

obligeant le détachement tourbill onnaire à se positionner sur une autre fréquence. 

Un nouveau bouclage peut ainsi apparaître, à une fréquence différente mais 
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toujours bloquée sur une fréquence fixe pour une plage de variation de U0 pas 

trop étendue (de l’ordre de 0,5 à 1 m/s). 

Un comportement de bouclage par palier est ainsi caractéristique des bruits 

auto-entretenus pour des débits variants dans une large gamme (cf §2.2.2., 

§2.2.5.). Nous quali fions ce comportement de "sauts de fréquences". Pour des 

conditions de débit variant progressivement, le bouclage aéroacoustique induit 

une succession de fréquences fixes qui constituent une gêne auditive importante. 

En pratique, on peut retrouver cette configuration dans un conduit de 

ventilation/climatisation ou plusieurs pertes de charges se succèdent. L’espace 

entre deux wagons de trains est aussi susceptible de produire un bouclage 

aéroacoustique, ainsi qu’une cavité sur le fuselage d’un avion, l’espacement entre 

des blocs de combustible solide dans une chambre de combustion (Cas d’Ariane 

V, étudié par l’ONERA entre autres.), etc... 

6.1.2. Auto-entr etien : domaine d’existence.  

6.1.2.1. Choix  des par amètr es et du  pr otocole  expér imental . 

Les premiers paramètres dimensionnels évidents de cette configuration "tube-

diaphragmes" sont la vitesse d’admission de l’air U0 dans la section de diamètre 

D0, la distance L entre les deux diaphragmes et l’ouverture D 1 des diaphragmes. 

Géométriquement, nous allons fixer D1 pour ne laisser que L variable. Nous 

exprimerons ces paramètres en fonction de D0. Le débit dans l' installation sera 

exprimé au moyen des nombres de Reynolds R0 et R1 basés sur U0 et U1 (vitesse 

moyenne sur l’ouverture D 1). 

 

Le domaine expérimental est donc défini par : 
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• D0=60mm, fixé. 

• D1/D0=0,3, fixé (d’autres valeurs de D 1/D0 donnent des résultats similaires). 

• 0<L/D0<10. 

• 0<U0<9m/s, soit 0<
ν

00
0

DU
R = <36000 et 0<

νν
0011

1 33,3
DUDU

R == <1,2*105. 

Dans la suite de cette étude, nous utili serons le nombre de Reynolds R0 qui 

vient d’être défini. Les expériences seront donc fonction de deux paramètres : 

L/D0 et R0. 

Une première série d’essais ayant pour objectif de déterminer le domaine 

d’existence des bruits auto-entretenus de notre dispositi f expérimental a été 

effectuée (résultats en §6.1.2.3.). Le comportement acoustique a été observé tout 

en augmentant régulièrement le nombre de Reynolds R0 de 0 à 28000 puis en le 

ramenant toujours régulièrement à 0. Ce premier essai a été réitéré pour différents 

ratios fixes L/D0, en réalisant des acquisitions simultanées du Reynolds R0, de 

l’écartement L et du niveau sonore dans le tronçon L1 de la section d’essai.  

Sur l’ensemble de ces résultats, typiquement, le niveau de pression acoustique 

relevé en fonction du temps comprend de nombreux pics (exemple en figure 

6.1.2., pour L/D0=0,33). Le niveau acoustique recueilli pendant la diminution du 

Reynolds (t=25 à 50 s) est quasiment symétrique à celui correspondant à 

l’augmentation de R0. 

 

Le domaine d’existence prévisible des bruits auto-entretenus est tel que : 

- le rapport L/D0 doit être suff isamment grand pour permettre à au moins un 

tourbill on de prendre place entre les diaphragmes. Il ne doit pas non plus excéder 



6.1. Bruits auto-entretenus : caractéristiques. 

 153 

une valeur qui ne permettrait pas aux tourbill ons détachés de rester cohérents 

jusqu’au 2nd diaphragme. 

- le nombre de Reynolds doit être assez grand pour dépasser le stade laminaire. 

Il ne doit pas non plus être trop important, ce qui ne permettrait plus le 

détachement régulier de tourbill ons. 
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Figure 6.1.2. : Signal de pression acoustique, en Pascals (phases : 0-25s 
augmentation du Reynolds ; 25-50s réduction du Reynolds). 

6 .1 .2 .2 . T ra item en t d u  s ig n a l. 

Le signal p(t) est lié au Reynolds réellement atteint dans la section d’essai. Le 

tracé du niveau sonore en fonction du Reynolds mesuré simultanément présente 

de nombreux avantages par rapport à un étalonnage de celui-ci en fonction du 

temps écoulé : 
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- l’aff ranchissement vis à vis des temps décalés en début d’acquisition, et des 

différences de taux de progression en débit du groupe d’alimentation en air.  

- la prise en compte de variations petites mais brusques du Reynolds liées à des 

changements d’état de l’écoulement. Un étalonnage du Reynolds ne peut prendre 

en compte ces phénomènes (importants pour notre expérience) qui sont 

indépendants de la puissance fournie à la souff lante. 

- superposabilit é (en abscisse) parfaite de points correspondant au même 

Reynolds mais atteints par des chemins différents. 

Cependant, cette représentation déforme parfois le signal, lors de forts niveaux 

sonores, en utili sant des variations de vitesse brusques liées à un pic. 

Pour des raisons pratiques de comparaison, le signal, sur ces représentations, 

est découpé au point de débit maximal de manière à différencier la portion de 

courbe où le Reynolds augmente (trait continu) de celle où il diminue (trait 

pointill é). Le signal est également scindé en paquets de 500 points (1/10e de 

seconde) pour être moyenné et exprimé en décibels (acquisition à 5000 Hz : voir 

chapitre 4). 

6.1.2.3. I dentifi cation  du  domaine expér imental [ R0, L /D 0]  d’auto -

entr etien  des br uit s. 

On perçoit immédiatement, au vu des figures 6.1.3. et suivantes, le très fort 

niveau sonore produit par le dispositi f. On remarque déjà que ce niveau est 

irrégulier et composé d’une succession de pics d’inten sité très rapprochés. Les 

bruits auto-entretenus sont également très persistants en étant présents sur toute la 

plage de R0 balayée et pour une large gamme d’espacement des diaphragmes, de 

l’ordre du diamètre interne D 0 de la section d’essai.  
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Il apparaît que le processus d’auto-entretien de bruits, pour L/D0 allant de 0,2 à 

1, est très actif pour tout R0 (exemples en figures 6.1.3. et 6.1.4.). Le niveau 

sonore est fluctuant, passant par des pics très élevés, supérieurs à 150 dB. 

Pour le cas particulier des diaphragmes très rapprochés (L/D0<0,2), le 

phénomène d’auto-entretien des bruits est déjà présent mais limité aux faibles 

valeurs de R0 (figure 6.1.5.). Les bruits auto-entretenus sur la plage supérieure de 

R0 n’existent plus et le niveau sonore (R0 de 12000 à 28000, figure 6.1.5.) est 

uniquement lié au bruit aérodynamique des jets : bruit de large bande, moins 

gênants. Cette progression uniforme de niveau acoustique de large bande 

correspond à une augmentation de 12 dB pour un doublement du nombre de 

Reynolds. 

On peut montrer que cette augmentation de 12 dB par octave de la vitesse 

moyenne est conforme à une hypothèse grossière d’un pourcentage constant de 

dissipation de la perte de charge sous la forme d’énergie sonore. En effet, si on 

note 2/²UKp ρ=∆  la perte de charge du conduit cette hypothèse se traduit par 

α=
∆p

p'
. Le niveau sonore pour une vitesse moyenne U s’exprime alors par :  

UKU
p

K

p

p
L

rr
p log40'²

2
log20

'
log20 +=














== αρ

 

Si on double la vitesse moyenne U, le niveau Lp augmente donc de 40*log 2 

dB soit 12 dB. 

Le dernier point concerne les rapports L/D0 plus grands, supérieurs à 1, pour 

lesquels l’effet de bouclage aéroacoustique disparaît. Physiquement, on peut 

traduire cette perte d’effet par le fait que les tourbill ons détachés du diaphragme 

amont perdent en énergie et se déstructurent avant d’impacter sur le diaphragme 

aval. L’aspect progressif régulier du niveau sonore présenté en 6.1.6. traduit une 
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disparition totale du bouclage champ dynamique-champ acoustique (≈ 12 dB / 

octave de la vitesse). 

On note dans tous les cas que le niveau acoustique est le même sur le "trajet 

retour" (diminution du Reynolds jusqu’à zéro) que sur le trajet "montée en débit", 

à R0 identique. Le niveau sonore est ainsi prévisible pour un point de 

fonctionnement donné et indépendant de l’historique des variations des 

paramètres de l’écoulement (L/D 0 ou R0). 

Un point de fonctionnement situé sur un pic de niveau sonore sera donc 

toujours très bruyant, quel que soit l ’historique des paramètres de l’écoulement y 

conduisant. 

5000 15000 25000

Reynolds R0

 60

 80

100

120

140

160

Spl (dB)

 
Figure 6.1.3. : Niveau de pression acoustique (« Sound Pressure Level »)  

(L/D0)=0,33. Chemin « diminution du débit » en pointill és. 
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 Figure 6.1.4. : Niveau de pression acoustique (L/D0=0,5). 
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Figure 6.1.5. : Niveau de pression acoustique (0<L/D0<0,2 ). 
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Figure 6.1.6. : Niveau de pression acoustique (L/D0=1,5). 

6.1.3. M odes de fonctionnement et r ésonances. 

6.1.3.1. M éthode d’analyse.  

Les niveaux de pression acoustique permettent de décrire quantitativement le 

phénomène d’auto-entretien du bruit et en particulier, cela a permis de définir la 

plage d’activité du processus par rapport à L/D 0 et R0 (soit environ 0<L/D0<1 et 

0<R0<30000). Une approche spectrale des bruits auto-entretenus est présentée 

dans cette partie. 

Le signal du microphone est recueilli continûment pendant la variation du 

nombre de Reynolds R0 de 0 à 28000. Ce signal est découpé en paquets de 212 

points (environ une seconde d’acquisition). Une analyse spectrale est ensuite 

effectuée sur chacun de ces paquets, ce qui fournit l ’évolution spectrale du signal 

acoustique en fonction du nombre de Reynolds R0. 

Les courbes de densité spectrale sont présentées sur les figures 6.1.7. à 6.1.13. 
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par ensembles de 36 spectres pour l’évolution des Reynolds R0 de 0 à 28000 (soit 

une variation de U0 de 0 à 7 m/s). Chacune de ces figures, correspondant à un 

rapport L/D0 fixé, met en évidence le caractère "pur" des sons émis ainsi que le 

bouclage aéroacoustique par paliers. 

6.1.3.2. Plage du  r appor t L /D 0 corr espondant à  un  for t bouclage 

aér oacoustique. 

les densités spectrales de fluctuation de pression acoustique augmentent 

beaucoup jusqu’à L/D 0=0,5 (figure 6.1.9., Cn² atteignant 80000 Pa²) montrant des 

bouclages très actifs sur des fréquences discrètes. Le rapprochement de ces 

densités peut être fait avec les niveaux de presque 150 dB relevés en figures 

6.1.3. et 6.1.4.. 

Un rapide calcul confirme le niveau sonore atteint : Pour Cn²=80000, 

Cn=2,8*10²=p’. Le niveau sonore correspondant est : 

dB
p

p
L

r
p 143)10*4,1log(20

'
log20 7

10 ==







= . 

L’activité ne se limite pas à une augmentation du niveau sonore mais s’étend 

aussi à une plage de nombres de Reynolds beaucoup plus large. Les premiers 

bouclages interviennent en effet aussi tôt mais subsistent maintenant jusqu’à des 

Reynolds proches de 24000 (maximum pour L/D0=0,33, figure 6.1.8.). 

Le bouclage associé aux espacements intermédiaires L/D0=0,08 et 0,17 

(figures 6.1.11. et 6.1.7.) est peu étendu, limité à des fréquences sur une faible 

plage de R0 (12000 à 20000). Son eff icacité devient optimale pour L/D0=0,33, la 

plage couverte de R0 allant de 4000 à 24000, mettant en jeu pas moins de 5 

fréquences successives maintenues sur des amplitudes de variation de Reynolds 

allant de 2000 à 4000. 
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Pour L/D0=0,5 (figure 6.1.9.) les bruits auto-entretenus sont limités à une plage 

de nombre de Reynolds R0 allant de 4000 à 16000 environ, tout en présentant 

encore trois grandes plages de fréquences de bouclage. 

On retrouve le comportement caractéristique des cycles d’auto-entretien, où les 

bruits sont générés puis maintenus à des fréquences discrètes successives. 

Pratiquement, la fréquence de détachement des tourbill ons du diaphragme amont 

induit une source sonore de même fréquence au diaphragme aval lorsque les 

conditions de génération sont rassemblées (fort gradient de vorticité autour de 

second diaphragme, condition de phase h des tourbill ons, etc…). La source 

acoustique influence directement le mode de détachement des tourbill ons au 

diaphragme amont, créant le bouclage aéroacoustique. 

Le détachement tourbill onnaire acquiert alors une propre dynamique et peut 

rester sur une fréquence fixe, de manière autonome vis-à-vis des faibles variations 

de débit de l’écoulement, jusqu’à ce que l’effet de la dynamique de l’éco ulement 

moyen ne redevienne dominant, obligeant le détachement tourbill onnaire à se 

caler sur une autre fréquence liée aux nouvelles caractéristiques dynamiques. 
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 Figure 6.1.7. : Densités spectrales (L/D0=0,17). 

20000
 

Reynolds 



6.1. Bruits auto-entretenus : caractéristiques. 

 161 

0 500 1000 1500 2000
0

5

0

2

4

6

8

x 10
4

U
o
 (m /s)

Fréquence (Hz)

D
e

n
s

ité
 s

p
e

c
tr

a
le

 C
n
²

 
 Figure 6.1.8. : Densités spectrales (L/D0=0,33). 
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 Figure 6.1.9. : Densités spectrales (L/D0=0,5). 

6.1.3.3. M ise en  place du  bouclage aér oacoustique pour les faibles 

r appor ts L /D 0. 

Les tracés en figures 6.1.10. et 6.1.11. montrent l’établissement des bruits 

auto-entretenus dans le bas de la plage de variation du paramètre L/D0. 

Des bruits d’intensité modérée sont émis pour L/D 0 =0,04 (densités spectrales 

de 4000 Pa², figure 6.1.10.), à de faibles Reynolds (R0<12000). Les fréquences en 

cause sont plutôt basses, inférieures à 500 Hz. Nous verrons un peu plus loin que 

ces fréquences ne correspondent probablement pas à des bruits auto-entretenus 

mais plutôt à des résonances du conduit. Le bouclage commence à devenir actif 
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lorsque L/D0 atteint 0,08 (figure 6.1.11.), les densités spectrales étant 7 fois plus 

élevées. 
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 Figure 6.1.10. : Densités spectrales (L/D0=0,04). 

0 500 1000 1500 2000
0

5

0

1

2

3

x 10
4

U
o
 (m /s)

Fréquence (Hz)

D
e

n
s

ité
 s

p
e

c
tr

a
le

 C
n
²

 
Figure 6.1.11. : Densités spectrales (L/D0=0,08). 

6.1.3.4. L imite  maximale du  r appor t L /D 0 per mettant le  bouclage 

aér oacoustique. 

Pour L/D0=1 (figure 6.1.12.) le comportement acoustique est très semblable à 

celui associé à L/D0=0,5 pour ce qui est du nombre et de la localisation des 

fréquences de bouclage. Celui-ci est en revanche beaucoup moins actif, avec des 

densités spectrales environ 30 fois plus faibles. 

On note finalement une disparition du processus d’auto-entretien des bruits 

20000
 

Reynolds 

20000
 

Reynolds 



6.1. Bruits auto-entretenus : caractéristiques. 

 163 

pour L/D0≥1,5 (figure 6.1.13.). Les pics de faible amplitude correspondent à des 

résonances du circuit, et pas à des bruits auto-entretenus. Quant aux pics autour 

de la fréquence nulle, ce sont des Diracs correspondant éventuellement à un 

signal mal centré (de moyenne non nulle). 
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Figure 6.1.12. : Densités spectrales (L/D0=1). 
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Figure 6.1.13. : Densités spectrales (L/D0=1,5). 

6.1.3.5. Repr ésentation  en  i sovaleurs des densités spectr ales de 

fluctuations de pr ession. 

Les représentations précédentes des densités spectrales permettent une 

identification aisée des fréquences de bouclage, de leur intensité, de leur 

évolution en fonction de R0. 
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Cependant ces courbes tridimensionnelles rendent la lecture des fréquences 

diff icile. Les figures 6.1.14. à 6.1.20. présentent les isovaleurs des 
2

nC  (Série de 

Fourier de p(t)) liées aux mêmes informations, permettant de mieux caractériser 

les fréquences en jeu, même si les intensités ne sont pas représentées. Les zones 

noires représentent la partie significative (nous avons choisi un seuil de 20%) de 

la valeur maximale 
2

nC  atteinte sur toute la variation de R0 pour le rapport L/D0 

considéré. 

Pour chacun des rapports L/D0 considéré, des sauts de fréquences très nets se 

produisent lorsque le Reynolds varie. Sur chacune des figures les modes propres 

du de l’installation sont reportées, mettant en év idence le bouclage 

aéroacoustique sur les fréquences propres du circuit (cf modes propres, tableau 

4.5.1., chapitre 4).  

Pour un mode donné, on observe que la fréquence de bouclage augmente 

légèrement à peu près au mili eu de la plage d’existence du mode (v isible sur le 

mode 13, figure 6.1.15.). Ceci est lié à un changement du nombre de tourbill ons 

présent entre les diaphragmes, pour ce même mode. Pour notre expérience, la 

plupart du temps, le bouclage accroche un mode propre avec deux tourbill ons 

présents entre les diaphragmes pour s’effectuer ensuite, pour des Reynolds R0 

plus grands, toujours sur le même mode, avec un seul tourbill on présent entre les 

diaphragmes. Nous avons représenté en figure 6.1.17. les deux axes sur lesquels 

le bouclage s’effectue avec un ou deux tourbill ons. Le lecteur pourra se référer 

aux travaux de Nomoto & Culick (§2.2.2.) et de Huang et Weather (§2.3.1.) 

montrant le même type de comportement de sauts en fréquences avec des 

nombres de tourbill ons variant avec le Reynolds. 

Le cas particulier du rapport L/D0=0,04 (figures 6.1.14.) montrent un faible 

calage en fréquence sur le 2nd et le 3ème mode du circuit. Il est probable ici que les 

modes propres du circuit soient excités par un bruit aérodynamique de 
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l’écoulement (éventuellement en aval du second diaphragme). Non seulement les 

densités spectrales sont très faibles (4000, soit 10 fois moins que pour 

L/D0=0,08), mais en plus l’aspect de l’évolution sur le mode est différent des 

autres cas d’espacement (pas de discontinuité ‘1 ou 2 tourbill ons’).  

Un fonctionnement intermédiaire est lié aux rapports L/D0=0,08 et 0,17 

(figures 6.1.15. et 6.1.16.), où des fréquences propres uniques sont accrochées, 

respectivement proches de 1532 Hz (13ème mode propre), et de 1284 Hz (11ème 

mode). Nous pouvons remarquer en figure 6.1.15. que le 13ème mode est d’abord 

peu accroché avec deux tourbill ons présents entre les diaphragmes, puis 

majoritairement accroché avec ‘un tourbill on’. L’espacement réduit de L/D 0=0,08 

est sans doute responsable de la faible possibilit é de présence de deux tourbill ons. 

Ce faible espacement est aussi responsable de l’accrochage des modes de haute 

fréquence uniquement, la période de convection du tourbill on étant courte, la 

fréquence est inversement élevée. 

Une troisième phase montre un bouclage bien plus étendu. Cette phase couvre 

les rapports L/D0=de 0,33, à 1 (figures 6.1.17. à 6.1.19.). Les bruits auto-

entretenus s’effectuent à de nombreuses fréquences successives pour L/D 0=0,33 

(bouclage sur les 4ème, 7ème, 9ème, et 11ème modes propres) pour finalement, se 

limiter progressivement à des fréquences plus basses (4ème, 6ème et 7ème modes en 

figure 6.1.19.). Les fréquences diminuent peu à peu et sont rencontrées pour des 

Reynolds de plus en plus bas, jusqu’à la disparition complète des bruits auto-

entretenus (figure 6.1.20.). 
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Figure 6.1.14. : Contours des densités spectrales (L/D0=0,04). 
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Figure 6.1.15. : Contours des densités spectrales (L/D0=0,08). 
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Figure 6.1.16. : Contours des densités spectrales (L/D0=0,17.) 
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Figure 6.1.17. : Contours des densités spectrales (L/D0=0,33). 
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Figure 6.1.18. : Contours des densités spectrales (L/D0=0,5). 
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Figure 6.1.19. : Contours des densités spectrales (L/D0=1). 
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Figure 6.1.20. : Contours des densités spectrales (L/D0=1,5). 

6.2. Prem iers essais d e réd u ct ion  son ore p ar  d es m od i f i cat ion s 

géom ét r iq u es. 

L’intensité des bruits auto-entretenus et leur calage sur des fréquences 

discrètes a amené de nombreux groupes de recherche à essayer de les atténuer. 

Les méthodes employées font habituellement appel à des systèmes actifs 

(microphone - traitement du signal - haut parleur) ou passifs (absorbants, cavités 

d’helmholtz…).  

Le principe de réduction sonore sur lequel nous avons engagé nos recherches 

est basé sur la destruction du cycle aéroacoustique par la dynamique du fluide et 

non sur l’absorption du bruit émis (systèmes passifs). De plus le système doit 

pouvoir être applicable à des cas industriels réels et donc ne pas nécessiter de 

moyens lourds d’analyse du signal (systèmes actifs).  

L’idée de base, avancée par Henry[37] et mise en œuvre par Favé[26], a été de 

"casser" le bouclage aéroacoustique par l’emploi de jets secondaires. Différents 

systèmes ont montré que des modifications géométriques mineures sur le 
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diaphragme amont pouvaient réduire les bruits auto-entretenus. 

Le diaphragme aval est, dans toutes nos expériences, inchangé. (c’est à dire 

standard). Son seul rôle est de dévier les tourbill ons du diaphragme amont, 

permettant ou non la création d’une source acoustique. 

La méthode proposée n’est donc ni active ni passive au sens traditionnel 

puisque qu’elle utili se de petits jets secondaires pour perturber l’écoulement 

principal. 

 

6.2.1. I nfluence de fentes complètes. 

Nous présentons ici nos résultats (voir [68]) sur le premier type de 

modification, où des fentes complètes 2/)( 10 DDl −= sont ajoutées. Ce procédé 

de réduction par utili sation de jets secondaires reprend le principe décrit par 

Favé[26]. Quatre fentes radiales de faible largeur e (e/D0=0,016) ont été 

pratiquées sur le diaphragme amont (figure 6.2.1.). Ces fentes, de longueur l telle 

que 2/)( 10 DDl −= , couvrent la totalité du rayon du diaphragme et leur coté aval 

a été biseauté de la même manière que l’orifice central. Leur largeur e est telle 

que e/h=0,25 (h épaisseur du diaphragme). 

      
Figure 6.2.1. : Diaphragme amont modifié : e/h=0,25 ; l=(D0-D1)/2. 
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L’application au cas d’espacement des diaphragmes L/D 0=0,33 (figure 6.2.2.), 

produisant typiquement des bruits auto-entretenus intenses, montre que ces 

modifications du premier diaphragme réduisent de manière très significative le 

niveau sonore : entre 10 et 40 dB. 
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Figure 6.2.2. : Eff icacité de réduction sonore : diaphragmes standards (trait plein) 

et diaphragmes a fentes totales (trait pointill é). L/D0=0,33. 

Un comportement de même type a été relevé pour des rapports L/D0 plus 

faibles et plus élevés (figures 6.2.3. et 6.2.4.) avec des réductions toujours 

importantes. 

Pratiquement,. si l ’eff icacité de ces fentes complètes est intéressante, elles 

modifient néanmoins beaucoup la géométrie de base (+31,5% de surface ouverte), 

c’est à dire qu’elles risquent d’impliquer une modification trop importante d’un 

dispositi f industriel. La réduction sonore risque d’entraîner une modification ou 

perte de fonction initiale du dispositi f que l’on souhaite rendre silencieux. 
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Figure 6.2.3. : Niveau de pression acoustique Trait continu : augmentation du 

Reynolds ; trait pointill é : diminution du Reynolds. (fentes totales, L/D0=0,17). 
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Figure 6.2.4. : Niveau de pression acoustique (fentes totales, L/D0=0,5). 

6 .2 .2 . In flu en ce  d ’o rifices  seco n d a ires  cy lin d riq u es o b liq u es.  

Une deuxième série d’essais a porté sur des diaphragmes (figure 6.2.5.)  
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comportant d’autres orifices beaucoup plus petits ( Somme des surfaces : environ 

15% de celle de l’orifice central).  

Les orifices secondaires sont orientés vers l’axe principal selon un angle de 

45°. L’idée de base étant ici de perturber le transfert des tourbill ons générés au 

diaphragme amont vers le diaphragme aval, de manière à casser la boucle d’auto-

entretien des bruits. L’angle de 45° a été choisi de manière à venir impacter les 

tourbill ons du jet axisymétrique à une distance du diaphragme amont de 18 mm 

environ, soit la position d’enroulement définiti f des tourbill ons selon la théorie de 

la stabilit é linéaire (cf 1.1.7.). Cette configuration initialement exploitée par Favé 

a été reprise. Elle est relativement eff icace. 

  

Figure 6.2.5. : Disposition des 12 trous obliques (entre axes : 2D1, diamètre : d/D1=0,1). 

L’orientation des jets secondaires apporte globalement une réduction d’environ 

15 à 20 dB par rapport au cas "standard", avec, pour certaines plages de R0, une 

suppression complète des bruits auto-entretenus (figure 6.2.6.). 

Cependant, les bruits peuvent rester élevés (figure 6.2.7.). L’orientation des 

jets apporte une réduction sonore mais de manière non constante par rapport à R0. 

Il ne semble pas que la simple dynamique des jets obliques suff isent à 

déstructurer les tourbill ons convectés autour du jet axisymétrique. Il est aussi 

probable que l’angle θ d’orientation des jets soit un facteur important, qui devrait 

être choisi en fonction d’un nombre de Reynolds précis d’utili sation, pour 

orienter les jets sur la zone critique de naissance des tourbill ons. 



6.2. Premiers essais de réduction sonore par des modifications géométriques. 

 173 

Notons aussi, en anticipant sur les résultats ultérieurs, que les systèmes 

réducteurs à base d’orifices secondaires ne permettent pas d’atteindre une 

bifurcation vers un état silencieux, comme dans le cas des fentes partielles 

adéquates. 
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Figure 6.2.6. : Niveau acoustique avec des orifices obliques. Montée en Reynolds 

(trait plein) et diminution du Reynolds (trait pointill é). (L/D0=0,17). 



Chapitre 6. 

 174 

5000 15000 25000

Reynolds R0

  60

  80

 100

 120

 140

Spl (dB)

 
Figure 6.2.7. : Niveau acoustique avec des orifices obliques (L/D0=0,33). 

6.2.3. I nfluence d’or ifi ces secondai r es cyli ndr iques d’axes par all èles à  

l ’ax e du  conduit . 

Pour mettre en évidence la forte dépendance vis à vis de l’inclinaison des jets, 

tout en excluant la possibilit é d’une réduction sonore liée à un changement de 

débit dans l’orifice central, nous avons réalisé un essai avec les mêmes orifices 

cylindriques secondaires mais d’axes parallèles à l’axe du conduit (figure 6.2.8.).  
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Figure 6.2.8. : Disposition des 12 trous droits (entre axes : 2*D1, diamètre : d/D1=0,1). 

La réduction sonore est très faible pour ce type de géométrie, les niveaux 

sonore relevés étant importants (jusqu’à 150 dB) et faisant intervenir des suites de 

fréquences pures.  

Les bruits auto-entretenus apparaissent pour des distance L aussi faibles que 

dans le cas comportant deux diaphragmes standard (L/D0=0,08 et deviennent très 

importants pour des rapports L/D0 de 0,17 à 0,7 (exemple en figure 6.2.9.). 

La baisse du niveau sonore accompagne l’écartement des diaphragmes à partir 

de L/D0=1, comme dans le cas non modifié du dispositi f. La modification par 

ajouts d’orifice parallèles à l’écoulement est donc complètement ineff icace, ce 

qui n’est pas surprenant puisque les petits jets parallèles n’interagissent pas 

directement avec le jet axisymétrique central. 

5000 15000 25000

Reynolds R0

  60

  80

 100

 120

 140

 160

Spl (dB)

 
Figure 6.2.9. : Niveau acoustique avec des orifices parallèles. Montée en 

Reynolds (trait plein) et diminution du Reynolds (trait pointill é). (L/D0=0,33). 



Chapitre 6. 

 176 

 

6.3. L ’ h yst érésis com m e n ou vell e  m ét h od e d e réd u ct ion  son ore. 

6.3.1. Aspect génér al . 

Les résultats encourageants obtenus avec des fentes complètes a naturellement 

conduit à d’autres essais en réduisant la longueur des fentes, de manière à ne pas 

trop perturber la fonction initiale du dispositi f. 

Le paramètre l/(D0-D1)/2 (pouvant varier de 0 à 1) est choisi pour représenter 

le rapport de longueur des fentes. Le rapport e/h représente la largeur de la fente 

sur l’épaisseur du diaphragme. 

Des fentes avec l/(D0-D1)/2=0,25 n’ont pas donné de résultats satisfaisant en 

termes de réduction sonore (modification trop légère), tandis que des fentes telles 

que l/(D0-D1)/2=0,75 n’ont pas l’eff icacité des fentes complètes (l/(D 0-D1)/2 =1), 

l’écoulement restant encore assez bruyant. 

Le cas de fentes intermédiaires s’est avéré très intéressant. En effet, des fentes 

caractérisées par l/(D0-D1)/2 =0,5 et e/h=0,25, ne modifiant que très peu la 

géométrie du système (figure 6.3.1.) ont montré un comportement très particulier. 

    
Figure 6.3.1. : Diaphragme amont modifié : e/h=0,25 ; l/(D0-D1)/2 =0,5. 
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En partant d’une vitesse nulle, et en augmentant la vitesse, le système n’est pas 

réducteur de bruit jusqu’à un nombre de Reynolds critique Rec où le niveau 

sonore chute spectaculairement de 20 à 30 dB (au point B, figure 6.3.2.) et le 

bruit change complètement d’aspect, passant d’un son presque pur à un bruit de 

large bande. La nuisance sonore associée est très réduite à partir de ce point en 

augmentant R0. Pour des débits supérieurs, l’augmentation de niveau sonore est 

régulière et assez faible (environ 12 dB/octave de vitesse comme il a été montré). 

Un deuxième comportement, encore plus surprenant, intervient lorsque, à 

partir des Reynolds élevés atteints, on diminue le débit jusqu’à revenir près du 

point B et le dépasser. Le niveau sonore ne "remonte" pas sur le chemin bruyant 

mais reste sur le chemin silencieux (figure 6.3.2.). Le point B traduit une 

bifurcation du comportement acoustique du système. 

 
Figure 6.3.2. : Schématisation de la réduction sonore apportée par la bifurcation 

sur le chemin silencieux. 

Rcritique Rec 

30 dB 
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Par la suite, si le Reynolds n’est pas diminué en dessous de celui 

correspondant au point A (qui semble être tel que l’écoulement redevienne 

partout laminaire), le niveau de bruit émis reste sur le "chemin silencieux". 

Notons que ce bruit correspond encore à une progression de 12 dB par 

doublement de la vitesse. 

Ce n’est qu’après avoir ramené le Reynolds à une valeur inférieure à celle 

correspondant au point A que le système repasse sur le chemin bruyant entre les 

points A et B, jusqu’à ce que le point B ne soit à nouveau lui aussi franchi…  

Les niveaux sonores relevés sur les chemins silencieux et bruyant sont 

présentés en figure 6.3.3., que l’on pourra rapprocher de la figure 6.1.3. 

(diaphragmes standards). 
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Figure 6.3.3. : Niveau de pression acoustique (L/D0=0,37). 

Le comportement acoustique du système présente ainsi un caractère 

d’hystérésis t rès intéressant puisqu’il permet d’atteindre un état "silencieux" de 

l’écoulement.  

Rcritique  
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Pour estimer le gain de réduction sonore apporté par cette nouvelle méthode, 

nous allons comparer les niveaux sonores associés à cette configuration "fentes 

partielles" en chemin bruyant et silencieux, par rapport aux cas où deux 

diaphragmes standards sont présents dans le conduit, rapprochés ou éloignés, au 

cas où on utili se des fentes totales, et au cas où un seul diaphragme est présent 

dans le conduit. 
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Plusieurs courbes de niveaux sonores sont regroupées en figure 6.3.4.. Les 

numéros placés au-dessus de chaque courbe indiquent respectivement la 

configuration géométrique associée : 

1. Un seul diaphragme standard présent dans la section d’essai. 

2. Deux diaphragmes standards éloignés (L/D0=4). 

3. Le diaphragme amont modifié, diaphragme aval standard (L/D0=0,4 ; 

e/h=0,25 ; l/(D0-D1)/2 =1 : fentes totales). 

4. Le diaphragme amont modifié, diaphragme aval standard (L/D0=0,4 ; 

e/h=0,25 ; l/(D0-D1)/2 =0,5) « en chemin silencieux » 

5. Le diaphragme amont modifié, diaphragme aval standard (L/D0=0,4 ; 

e/h=0,25 ; l/(D0-D1)/2 =0,5) « en chemin bruyant » 

6. Deux diaphragmes standards avec L/D0=0,4 : situation la plus bruyante. 

Le diaphragme amont modifié (e/h=0,25 ; l/(D0-D1)/2 =0,5) apporte déjà une 

réduction moyenne de 10 dB par rapport au cas standard (courbe 6) sur le chemin 

"bruyant" (courbe 5) 

De plus, il se montre aussi eff icace que le diaphragme à fentes totales (courbe 

3) sur le chemin "silencieux" (courbe 4). 

En comparaison, le niveau sonore de deux diaphragmes "éloignés" (L/D0=4, 

courbe 2) est à peine plus silencieux que celui correspondant aux courbes 3 et 4. 

Ce niveau dû à deux diaphragmes assez éloignés (L/D0=4) est supérieur de 10 dB 

environ à celui dû à un seul diaphragme dans le conduit (courbe 1). Un 

écartement plus important (L/D0=10) réduit cet écart à 3 dB, les deux 

diaphragmes produisant alors deux sources acoustiques indépendantes. 
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Figure 6.3.4. : Comparaison des niveaux sonores atteints avec différentes 

configurations (L/D0=0,40). 

6.3.2. Résultats avec des bor ds de fuite  arr ondis. 

Pour bien montrer l’importance de la géométrie des fentes, nous présentons 

dans cette partie les résultats d’un essai complémentaire, sur la base du 

diaphragme précédent (§ 6.3.1). Des fentes de même dimensions (e/h=0,25 ; 
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l/(D0-D1)/2 =0,5) ont été pratiquées sur le diaphragme amont mais avec un bord 

de fuite arrondi (quart de cercle divergent : figure 6.3.5.) et non plus biseauté à 

45° (divergent). 

 
Figure 6.3.5. : Modification de la géométrie du bord de fuite des fentes. 

Cette nuance géométrique a priori peu importante en regard des dimensions du 

système, influence néanmoins beaucoup l’écriture de la condition de Kutta-

Joukosky représentée par la singularité géométrique du bord de fuite des fentes. 

Le mode de détachement des tourbill ons dans les jets plans issus des fentes est 

modifié et les effets sur le comportement acoustique du système complet sont 

importants, avec des niveaux sonores et des plages de fonctionnement très 

différents. 

La réduction du niveau sonore sur les chemins "augmentation de débit" prend 

effet très tôt dès R0=10000 pour tous les rapports L/D0 mais n’est pas définitive. 

Des pics de niveau sonore non négligeables réapparaissent (R0=22000 à 23000 

par exemple en figure 6.3.6.). 
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En situation expérimentale, ces bruits parasites subsistant sont clairement 

identifiables à l’écoute, avec même quelques bruits résiduels sur le chemin 

"retour" (exemple en figure 6.3.6. sur le chemin "retour" pour 11000<R0<17000). 

Cette expérience complémentaire n’apporte pas de point positi f sur le plan de 

la réduction sonore mais confirme l’idée d’une sensibilit é très fine du phénomène 

aux modifications géométriques, avec des paramètres visiblement liés à la forme 

des fentes et en particulier à la géométrie de leur zone de sortie. 
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Figure 6.3.6. : Niveau de pression acoustique (bords de fuite arrondis, L/D0=0,33). 

6 .3 .3 . In flu en ce  d e  la  la rg eu r d es  fen tes . 

Nous venons de voir que les paramètres géométriques des fentes comme leur 

longueur ou leur angle en bord de fuite sont des éléments sensibles pour 

l’hystérésis. Les essais suivants ont été réalisés avec des fentes de différentes 

largeurs de manière à déterminer la sensibilit é du phénomène d’hystérésis vis à 

vis de ce dernier paramètre. 
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6 .3 .3 .1 . F en tes  d e  ra tio  e /h = 0 ,5 . 

Des fentes de largeur double des précédentes, e/h=0,5, ont été pratiquées sur le 

diaphragme amont, toujours avec l/(D0-D1)/2 =0,5 et un bord de fuite biseauté à 

45°, selon la disposition présentée en figure 6.3.1.. 

On relève une plage d’existence des bruits auto-entretenus très faible, 

puisqu’ils ne sont signif icatifs que pour une étroite bande de variation autour de 

L/D0=0,17 (figure 6.3.7.). Les bruits sont en effet moins intenses dès L/D0=0,33 

(figure 6.3.8.) et disparaissent à partir de L/D0=0,7. Cette configuration 

géométrique présente donc, en première approche, une très bonne eff icacité, 

toujours associée à l’effet d’hystérésis.  
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 Figure 6.3.7. : Niveau de pression acoustique (e/h=0,5 ; L/D0=0,17). 
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 Figure 6.3.8. : Niveau de pression acoustique (e/h=0,5 ; L/D0=0,33). 

6 .3 .3 .2 . F en tes  d e  ra tio  e /h = 0 ,7 5 . 

Les fentes ont été encore élargies pour parvenir à un rapport e/h=0,75 (l/(D0-

D1)/2 =0,5; disposition en figure 6.3.1.). 

Le phénomène d’hystérésis n’intervient plus ici (figure 6.3.9.) et les bruits se 

maintiennent à tous les Reynolds R0 pour les rapports L/D0 allant de 0,1 à 0,7. 

Les niveaux sonores sont donc identiques sur les trajets "retour" à ceux des 

trajets "augmentation du Reynolds", avec des amplitudes presque aussi élevées 

que dans le cas des diaphragmes standards. 



Chapitre 6. 

 186 

5000 15000 25000

Reynolds R0

 60

 80

100

120

140

Spl (dB)

 
 Figure 6.3.9. : Niveau de pression acoustique (e/h=0,75 ; L/D0=0,33). 

6.3.4. Conclusion  sur la  géométr ie  des fentes. 

La largeur des fentes s’avère aussi être un paramètre déterminant dans la 

réduction sonore que nous proposons. Nous sommes parvenus, en pratiquant des 

fentes adéquates sur le diaphragme amont, à un type de réduction sonore très 

intéressant lié à l’hystérésis. En élargissant ces fentes, à e/h=0,75, nous 

n’améliorons pas le système, mais au contraire cela le rend complètement 

ineff icace. Le rapport e/h=0,5 apporte une bonne réduction sonore mais 

représente une modification deux fois plus importante que pour des fentes 

e/h=0,25. 

Nous avons vu aussi que la forme du bord de fuite est primordiale. Des essais 

avec le diaphragme amont retourné ont conduit à des niveaux sonores très élevés, 

non réduits. Nous conserverons donc le rapport e/h=0,25 et le bord biseauté à 45°, 

cet ensemble de paramètres permettant la meill eure réduction sonore, et l’effet 

d’hystérésis.  
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6.4. M ét h od e à  eff et d ’ h yst érésis :  car act ér i sat ion  des b i f u rc at ion s. 

Les modifications mineures apportées au diaphragme amont (fentes telles que 

e/h=0,25 ; l/(D0-D1)/2=0,5) permettent une réduction sonore liée à un changement 

d’état de l’écoulement, une bifurcation vers un état silencieux du système. Avant 

d’évaluer l’eff icacité et le cham p d’application de cette méthode (§6.5. et 

suivants), nous allons caractériser les modifications de l’écoulement liés à la 

bifurcation. 

Pour quantifier ces changement nous allons utili ser des analyses globales et 

locales sur des grandeurs instantanées ou moyennes. L’étude de ces grandeurs est 

motivée non seulement par la caractérisation des états silencieux et bruyants mais 

surtout par une meill eure compréhension du phénomène de bifurcation. 

6.4.1. Car actér i sation  du  changement de natur e du  signal acoustique. 

6.4.1.1. Natur e des signaux : désignation  des états br uyants et sil encieux. 

Si nous revenons au comportement acoustique du système (figure 6.3.3.), nous 

pouvons commencer par nous intéresser à trois type de points de fonctionnement. 

Le premier type "A" est un point de fonctionnement bruyant sur le chemin 

"Reynolds croissant". Le deuxième type "B" correspond à un point, toujours sur 

le chemin "Reynolds croissant" où le bouclage est peu ou pas eff icace. Enfin, 

pour comparaison, on introduit un troisième type "C", associé au même Reynolds 

que le point "B" mais appartenant au chemin "retour". 

Des signaux types A, B et C sont extraits du signal instantané p(t) aux 

positions représentées en figure 6.4.1.. 
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Figure 6.4.1. : Niveau de pression acoustique (dB) passant par les points 

d’acquisition B et A sur le trajet aller, C sur le trajet retour. 

Ces trois signaux ont des aspects très caractéristiques (figure 6.4.2.). Le signal 

"A" extrait sur un cycle d’auto-entretien des bruits n’est composé que d’une 

fréquence pure, avec une amplitude très élevée. Le signal "B" est probablement 

composé de quelques fréquences différentes, avec une amplitude plus faible. Cet 

état de transition (B) entre deux fréquences pures (de types A) ne permet pas le 

bouclage aéroacoustique mais n’en est pas pour autant désorganisé, car il n’est 

composé que d’un petit nombre de fréquences.  

L’examen du signal "C" (figure 6.4.2.) renvoie plutôt à l’aspect  d’un signal 

turbulent aléatoire à spectre de large bande. L’amplitude du signal est faible, 

comparable à celle du signal "B". 
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Figure 6.4.2. : Echantill ons du signal acoustique aux points A, B, C (voir figure 
6.4.1.) 

6.4.1.2. Changement d’état  :  i ntr oduction  du  nombr e de Reynolds cr iti que 

Rec. 

Le point noté Rec en figure 6.4.1. marque une bifurcation de l’écoulement qui  

le fait passer d’un état bruyant à un état silencieux. Si on s’intéresse au signal de 

pression acoustique autour de ce point Rec en faisant croître Re très faiblement 

autour de Rec (figure 6.4.3.), une chute du signal de pression p(t) de forte 

C 
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importance apparaît brutalement au point de bifurcation. 

Le microphone (voir §4.3.1.) est composé d’une membrane compensée en 

pression de part et d’autre de sa surface au moyen d’un capill aire. La déviation du 

signal s’explique par la variation brusque de perte de charge des diaphragmes 

(300 Pa) qui n’est compensée par le capill aire qu’après 0,3 secondes.  

Nous avons choisi de présenter nos résultats en fonction du nombre de 

Reynolds R0. En réalité d’autres nombres de Reynolds sont liés a ce problème de 

bifurcation (voir la discussion en 6.5. sur les paramètres de similit ude du 

problème) et les nombres R1, R2, RL, Rf (basés sur les ouvertures D1 et D2, 

l’espacement L, une des dimensions des fentes) auraient aussi pu être choisis pour 

représenter le seuil de bifurcation au lieu de R0. Cependant, comme il est diff icile 

de déterminer quel est le "bon" nombre de Reynolds lié à la bifurcation, nous 

avons choisi arbitrairement celui basé sur le diamètre du conduit et la vitesse 

moyenne U0. 

0.0 0.2 0.4 0.6

-200

   0

 
Figure 6.4.3. : Fluctuations de pression acoustique au voisinage de Rec. 
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6.4.2. M odifi cation  de l ’écoulement tur bulent moyen  dans la  zone inter -

diaphr agmes. 

Les mesures réalisées avec le microphone laissent présager une forte 

modification du champ de pression, et du champ des vitesses entre les 

diaphragmes. 

Nous avons donc réalisé une expérience portant sur une quantité globale de 

l’écoulement pour vérifier la réorganisation des champs sur de grandes échelles. 

L’expérience retenue a consisté à mesurer la perte de charge de l’écoulement 

entre deux points placés de part et d’autre des diaphragmes, en amont du 

diaphragme amont et en aval du diaphragme aval, à des distances de D0/2. Le 

coeff icient de perte de charge 
2/2

0U

P
K

ρ
∆=  en fonction de la différence de 

pression moyenne est défini comme d’habitude.  
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Figure 6.4.4. : Dispositi f de mesure de perte de charge (D1=D2=0,3*D0 ; L/D0=0,5). 

La figure 6.4.5. représente les états "silencieux" et "bruyant", avec des pertes 

de charge quasiment constantes sur chacun des chemins (respectivement, K~160 

   ∆P=K.ρ.U0²/2 
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et K~130). On retrouve le point de bifurcation Rec aux alentours de 28000, pour 

une expérience donnée [L/D0=0,5]. 

Ces résultats montrent en définitive que le chemin "silencieux" est dissipateur 

d’énergie mécanique d’environ 30% de plus que le chemin "bruyant". En 

première hypothèse, on peut penser que l’énergie non perdue par transfert 

dynamique-acoustique est perdue sous une forme de dissipation visqueuse. La 

bifurcation en question serait alors responsable d’un changement de préférence 

dans le mode de dissipation énergétique. 
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Figure 6.4.5. : Coeff icient K de perte de charge autour des deux diaphragmes. 

6.4.3. D éter mination  de la  bifur cation. 

6.4.3.1. Bifur cation  des signaux à  Rec :  pr ession  acoustique, vitesse de 

débit et locale. 

Les signaux de ce paragraphe sont acquis simultanément en augmentant 

progressivement et régulièrement la vitesse de débit U0 de 0 à 8 m/s. La loi de 

variation de U0 en fonction du temps d’acquisition est donnée en figure 6.4.7.. 

Cette expérience est liée au paramètre L/D0=0,5. 

En considérant le signal acoustique (p en pascals : figure 6.4.6.), il apparaît une 
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discontinuité brusque. Le signal de vitesse moyenne U0 montre lui aussi une 

discontinuité au même instant, révélant une légère chute de vitesse moyenne (à 

U0=7,1 m/s) due à la courbe caractéristique de fonctionnement de la souff lante 

(voir §4.2.1.). 

La figure 6.4.8. présente la vitesse locale, mesurée avec un fil chaud Dantec (cf 

chapitre 4). Le fil est positionné « devant une fente » selon la description donnée 

plus loin en figure 6.8.1., aux coordonnées (x,r) par rapport au centre du 

diaphragme amont, vers l’aval longitudinalement et vers l’extérieur du tube 

radialement, telles que : x/D0= 0,06 et  r/(D1/2)=0,9. Sa position radiale proche de 

la couche de cisaill ement du jet axisymétrique en fait un indicateur représentatif 

du mode de détachement tourbill onnaire. 

La vitesse locale chute ici de 75% au point de fonctionnement Rec, indiquant là 

aussi une réorganisation importante du champ des vitesses. 

  0.0  10.0  20.0  30.0  40.0  50.0 

Sec.

 -600.0 

 -400.0 

 -200.0 

    0.0 

  200.0 

  400.0 

P
a

.

 
Figure 6.4.6. : Fluctuations de pression acoustique. 
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Figure 6.4.7. : Variation de la vitesse moyenne 

U0 en fonction du temps d’acquisition.  
Figure 6.4.8. : Variation de la vitesse locale v. 

 

6.4.3.2. Reynolds li é  au  r etour à  l ’état br uyant initi al .  

Considérons maintenant les signaux de ces mêmes capteurs, toujours avec 

L/D0=0,5, sur la durée "retour", c’est à dire du débit maximal atteint jusqu’au 

débit nul (figure 6.4.10.). 

Le signal du fil chaud, relevé à la même position que dans le paragraphe 

précédent, montre une augmentation très nette de la vitesse locale (figure 6.4.9.), 

assortie d’une diminution importante des fluctuations du signal. On met ici en 

évidence la limite basse du Reynolds qui doit être franchie pour faire repasser 

l’installation "silencieuse" sur le chemin bruyant. 

Le signal acoustique (figure 6.4.11.) ne présente pas de singularité très nette, 

tandis que la vitesse moyenne U0 ne présente q’une augmentation à peine 

perceptible (la différence de perte de charge associée à ce retour à l’état bruyant 

étant proportionnelle à la faible vitesse U0) l’effet sur le comportement 

caractéristique de la souff lante étant faible. 
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Figure 6.4.9. : Variation de la vitesse locale v.  
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Figure 6.4.10. : Variation de la vitesse moyenne 

U0 en fonction du temps d’acquisition.  

 

Figure 6.4.11. : Fluctuations de pression 
acoustique.  

 

6.4.4. Compar aison  des fluctuations tur bulentes des états br uyants et 

sil encieux. 

La vitesse locale est non seulement sensible au changement d’état bruyant -

silencieux mais possède un taux de turbulence très modifié d’une branche à 
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l’autre.  

Une série d’acquisition (voir aussi[35]) a donc été réalisée afin de vérifier le 

lien entre les signaux acoustique et vélocimétrique , sur le plan fréquentiel. Un fil 

chaud a été placé à x/D0=0,33 en aval du diaphragme amont et à r/(D1/2)=1 de 

l’axe du conduit. Son signal a été confronté au signal acoustique issu du 

microphone. 

La pression acoustique et la vitesse locale ont été mesurées simultanément et à 

un même nombre de Reynolds successivement sur les chemins "bruyant" et 

"silencieux" à un point de fonctionnement choisi de R0=2300, L/D0=0,5. 

L’état "bruyant" montre une corrélation très précise des fréquences 

vélocimétriques et acoustiques. En effet, la pression acoustique (figure 6.4.12.) 

aff iche un signal presque purement sinusoïdal, de fréquence 1100 Hz. Le niveau 

sonore correspondant est de 139 dB pour un bouclage aéroacoustique assez 

eff icace. Les fluctuations v’(t) de la vitesse locale (figure 6.4.13.) ont elles aussi 

une densité spectrale dominante à 1100 Hz, ainsi qu’un faible harmonique à 2200 

Hz. 

Cette concordance va dans le sens de la théorie de Howe[43], puisque le 

détachement tourbill onnaire s’effectue à la même fréquence que la source 

acoustique, condition nécessaire au bouclage aéroacoustique. 

L’état silencieux a des caractéristiques complètement différentes. La pression 

acoustique a beaucoup moins d’amplitude (atténuation d’environ 20 dB) et est 

représentée par un spectre de fréquences à large bande, avec seulement une 

fréquence à 1600 Hz très peu significative (figure 6.4.14). 
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Figure 6.4.12. : Signal acoustique en chemin 
bruyant : pression p’(t) et sa densité spectrale 

S(f). 

Figure 6.4.13. : Vitesse locale en chemin 
bruyant : v(t) ; densité spectrale S(f) de la 

fluctuation v’(t).  

 

Le signal du fil chaud est aussi très aléatoire (figure 6.4.15.), avec un spectre 

large bande, comportant un pic à 1600 Hz qui ne représente que 2% du pic 

dominant lors de l’auto-entretien des bruits. 

En chemin silencieux, les signaux ont un aspect très aléatoire et ne sont pas 

dépendant l’un de l’autre comme dans l’état bruyant. Des calculs de fonction de 

cohérence entre les signaux en chemin "bruyant" ont donné des valeurs proches 

de 1 et des valeurs nulles en chemin "silencieux". Le bouclage aéroacoustique ne 

peut donc s’effectuer sans des conditions de contrôle des ondes acoustiques sur la 

dynamique du détachement tourbill onnaire au diaphragme amont. 
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Figure 6.4.14. : Signal acoustique en chemin 
silencieux : p’(t) et sa densité spectrale S(f). 

Figure 6.4.15. : Vitesse locale en chemin 
silencieux : v(t) ; densité spectrale S(f) de la 

fluctuation v’(t).  
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6.5. E volu t ion  par am ét r iq u e d e la  réd u ct ion  son ore. 

Reprenons en considération le comportement acoustique lié au diaphragme à 

fentes "l/(D0-D1)/2 =0,5 ; e/h=0,25", biseautées à 45° (§6.3.1.). Ce comportement 

acoustique est très prometteur à cause de sa forte réduction sonore sur toute la 

gamme de débits (une fois le chemin silencieux atteint) malgré une faible 

modification géométrique (15% de surface ajoutée). 

La question est alors de déterminer l’évolution du comportement à effet 

d’hystérésis en fonction des variations des paramètres de similit ude du système. 

Trois types de paramètres de similit ude sont identifiables : 

• Les paramètres liés à la dynamique du fluide : Les différents nombres de 

Reynolds (V1D1/ν pour la dynamique du jet axysimétrique ; Vee/ν pour la 

dynamique du jet plan issu des fentes ; V0L/ν pour le Reynolds lié au 

"confinement", etc…). 

• Les paramètres de simili tude géométrique "locaux": ouverture des orifices 

D1/D0, forme éventuelle ; espacement des diaphragmes L/D0, géométrie des 

fentes (dimensions l/D0 et e/D0), forme de bord des fentes… 

• Les paramètres de similit ude géométrique "distants" concernant l’ensemble 

du circuit : longueurs L1/D0, L2/D0, rugosité des parois… 

On peut les classer en trois ensembles : les paramètres "évidents" tels que les 

nombres de Reynolds, les paramètres de similit ude géométrique "locaux"; les 

paramètres "probables" représentés par les paramètres de similit ude "distants" et 

enfin peut-être des paramètres "inconnus", liés à des phénomènes aussi 

complexes que les bifurcations… 
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Les paramètres de similit ude géométrique "distants", que nous quali fions de 

probables, n’ont pas de véritable influence sur l’existence de la bifurcation. 

Cependant ils peuvent modifier légèrement le niveau de réduction sonore atteint 

ou le nombre de Reynolds critique. 

Au cours des paragraphes §6.2, §6.3.2. et §6.3.3. nous avons pu faire varier 

quelques paramètres géométriques des fentes (angle, longueur, largeur). Les 

ouvertures D1 et D2 sont aussi des paramètres importants mais leur variation ne 

conduirait qu’à des résultats similaires. Notre étude paramétrique se restreint 

donc, pour une forme de fente donnée, à une étude vis à vis des paramètres L/D0 

et R0. 

C’est ainsi, qu’après nous être intéressés à la caractérisation du changement de 

la nature de l’écoulement, nous allons vérifier la sensibilit é de la réduction sonore 

vis à vis des paramètres principaux de l’écoulement étudié : le rapport L/D0 et le 

nombre de Reynolds. 

6.5.1. Var iation  continue du  Reynolds à  L /D 0 fi xé. 

Des acquisitions ont été effectuées en faisant varier continûment le nombre de 

Reynolds de 0 à 35000, régulièrement, sur une période de 2 minutes en faisant 

varier la vitesse, pour différents espacements L/D0. Certaines de ces acquisitions 

sont présentées dans ce paragraphe, l’ensemble des courbes étant utili sé plus tard 

pour construire des surfaces de niveau sonore en §6.7.. 

Les niveaux sonores atteints sont significatifs dès L/D0=0,08 (figure 6.5.1). La 

plage de Reynolds pour laquelle des bruits auto-entretenus existent (sur le chemin 

"bruyant") augmente progressivement avec l’écartement L, jusqu’à atteindre une 

étendue maximale entre L/D0=0,33 et L/D0=0,5 (figures 6.5.2.). Les niveaux 

sonores dépassent les 150 dB, en pics rapprochés et ne s’atténuent que 



6.5. Evolution paramétrique de la réduction sonore. 

 201 

ponctuellement au voisinage de la courbe "retour". C’est pour ces rapports que le 

nombre de Reynolds critique Rec est le plus élevé et donc que le système de 

réduction sonore est le moins eff icace, le chemin "silencieux" ne pouvant être 

atteint qu’après avoir augmenté le Reynolds au-dessus de ce nombre de Reynolds 

critique. 

Le bouclage se limite ensuite, sur le chemin "bruyant", à des Reynolds plus bas 

à partir de L/D0=0,5 et jusqu’à L/D 0=1 où il n’est plus remarquable (figure 

6.5.3.). Cela est cohérent avec les résultats obtenus en §6.1. puisque l’on sort ici 

du domaine d’existence des bruits auto-entretenus. 

Nous rappelons que les niveaux sonores, sur le chemin bruyant, sont toutefois 

moins intenses, d’environ 10 dB (exemple en figure 6.3.4.), que les niveaux 

obtenus avec deux diaphragmes standards (§6.1.), à configuration géométrique 

identique (rapport L/D0). 

Quel que soit l ’espacement, le niveau sonore sur le trajet retour "silencieux" 

est le même. Le Reynolds critique lié à la bifurcation diffère seulement d’une 

configuration d’espacement d’une autre.  
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Figure 6.5.1. : Niveau de pression acoustique en fonction de R0. Chemin bruyant 

L/D0=0,08 L/D0=0,17 
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(trait continu) et silencieux (pointill é). 
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Figure 6.5.2. : Niveau de pression acoustique en fonction de R0. 
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Figure 6.5.3. : Niveau de pression acoustique en fonction de R0. 

6.5.2. Var iation  continue du  r appor t L /D 0 à  R0 fi xé. 

Nous allons voir au cours de ce paragraphe que le même type de bifurcation 
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L/D0=0,79 L/D0=0,5 
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vers un chemin silencieux peut être atteint en faisant variant le paramètre L/D0 en 

maintenant un Reynolds fixé. Ce deuxième moyen d’accéder à un écoulement 

"silencieux" se révélera être un atout supplémentaire pour des applications 

industrielles où il n’est pas matériellement possible d’atteindre le nombre de 

Reynolds critique. 

6.5.2.1. D ispositif expér imental  :  j ustifi cation  et mise en  œuvr e. 

L’objectif est de parvenir à s’aff ranchir de la montée en débit nécessaire à 

l’atteinte de Rec, tout en réalisant la bifurcation sur le chemin "silencieux". Pour 

cela, la section d’essai de longueur variable décrite en §4.2.3. est utili sée avec le 

dispositi f de mesure du déplacement du piston. 

On se trouve dans une configuration expérimentale où des bruits auto-

entretenus prennent naissance à une position L donnée initialement, et varient 

ensuite en fonction du déplacement appliqué, vers l’amont ou l’av al. 

Le premier résultat est que, pour tout Reynolds fixé, si on est initialement dans 

une configuration géométrique bruyante (position L/D0), un déplacement vers 

l’extrême amont  (L/D0=0) place l’écoulement dans l’état silencieux, et tout 

déplacement consécutif maintiendra le système silencieux, tant que l’écoulement 

ne sera pas rendu à nouveau laminaire dans l’installation. 

Un deuxième résultat de réduction sonore est que, pour des Reynolds 

supérieurs à 10000 environ (voir discussion ultérieure en §6.7.1.), toujours dans 

le cas d’une situation géométrique initialement bruyante, un déplacement vers 

l’extrême aval  (L/D0>1) fait bifurquer l’écoulement vers l’état silencieux, tout 

déplacement consécutif maintenant encore le système silencieux. 

En résumé, pour le cas des Reynolds supérieurs à 10000 (figures 6.5.7. à 

6.5.9.), une configuration initialement bruyante associée à la condition 

αmin<L/D0<αmax (figure 6.5.4.) et à un nombre de Reynolds R0 inférieur à Rc, 
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bifurquera sur le chemin silencieux dès que le rapport L/D0 deviendra supérieur à 

αmax ou inférieur à αmin. 
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Figure 6.5.4. : Bifurcations par variations de L/D0  (chemin silencieux en 

pointill é). 

Cet aspect, particulier mais intéressant sur le plan de la réduction, nous a 

contraint à nous positionner précisément à l’intérieur d’un intervalle L bruyant au 

début de chaque acquisition pour balayer la plage L dans un sens (vers L/D0=0 ou 

vers L/D0=1,3) puis à réitérer l’acquisition en se replaçant au même point et en 

balayant la plage dans l’autre sens (après avoir réinitialisé et remis à jour le 

Reynolds R0). 

Les paires d’acquisitions ont ensuite été assemblées.  

6 .5 .2 .2 . C a rto g ra p h ie  d es  d o m a in es b ru ya n ts  e t s ilen c ieu x . 

Pour les plus bas Reynolds (figure 6.5.5.), les bruits auto-entretenus sont déjà 

présents, avec des niveaux sonores relativement faibles d’environ 110 dB, peu 

délimités de ceux du chemin "silencieux". 

Ce cas particulier est rapidement remplacé par le fonctionnement dominant, 

dès que R0 >3000 environ où une plage plus ou moins large L/D0 associée à des 

bruits auto-entretenus est encadrée de deux plages appartenant au chemin 

αmax αmin 
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"silencieux". 

Les courbes silencieuses (en pointill és), parcourues après l’atteinte de la 

bifurcation, sont de niveau constant puisque le paramètre d’espacement influence 

assez peu la puissance de la source acoustique. Il n’y a plus de progression 

régulière sur les parties silencieuses comme dans le cas où le paramètre R0 variait. 

En fait c’est le niveau global des courbes tracées qui augmente au fur et à mesure 

de l’augmentation du paramètre fixe R0 (toujours de 12 dB/octave de vitesse). 

Une première caractéristique est que toutes les plages bruyantes sont centrées 

autour d’une valeur proche de L/D 0=0,3 soit environ L=D1. Ces plages sont 

d’abor d assez étendues (plus de 80% de D0 pour 3000<R0<8000 (environ) : 

figures 6.5.6., 6.5.7.) pour décroître progressivement jusqu’à un faible intervalle 

de longueur (moins de 15% de D0 pour R0=24000, figure 6.5.9).  

En intensité, les niveaux sonores augmentent entre R0=2000 et R0=8000 pour 

ensuite rester à des niveaux stables de près de 140 dB lors des pics sonores. 

Notons aussi que le pourcentage des pics par rapport à la totalité de la zone 

bruyante a tendance à augmenter (figure 6.5.8.) lorsque R0 croît, induisant une 

plus forte nuisance acoustique que pour des Reynolds plus modérées (figure 

6.5.6. par exemple), bien que les niveaux bruts ne soient pas plus élevés. 

Enfin, pour R0>24000 (figure 6.5.9.) les bruits auto-entretenus n’existent plus, 

le niveau acoustique étant relativement faible et de large bande spectrale. Pour 

ces cas, le niveau sonore augmente régulièrement sur l’intervalle L/D0 allant de 0 

à 0,6 puis reste constant. Cette augmentation est liée au bruit aérodynamique qui 

correspond d’abord à une configuration ne comportant qu’un diaphragme (les 

deux diaphragmes sont collés) puis progressivement à deux sources de bruit 

indépendantes. 

On peut, en première hypothèse, rapprocher la réduction de la plage (sur R0) de 
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génération des bruits auto-entretenus à la quantité de tourbill ons présents entre les 

diaphragmes. En effet si on se réfère aux visualisations de Huang et Weather 

(figure 2.3.2.), les structures deviennent plus longues avec l’augmentation du 

Reynolds. Ceci li mite la partie basse de la plage d’auto-entretien qui doit 

permettre à un tourbill on au moins d’exister entre les diaphragmes. La partie 

haute de cette plage est quant à elle probablement limitée par une perte de 

cohérence des structures avant l’atteinte du second diaphragme ; perte de 

cohérence qui doit se produire pour des espacement de plus en plus réduits pour 

des Reynolds fixés de plus en plus grands. Ces hypothèses rejoignent celles faites 

en §6.1.2.1. sur le domaine d’existence du bouclage aéroacoustique. D’autres 

paramètres liés aux fentes jouent ici un rôle supplémentaire provoquant la 

bifurcation. 

0.3 0.6 0.9

L/D0

 80

 90

100

110

Spl (dB)

 

 

0.3 0.6 0.9 1.2

L/D0

 80

 90

100

110

120

Spl (dB)

 

 

Figure 6.5.5. : Niveau de pression acoustique en fonction de L/D0 :                     
Trait pointill é représentant le chemin silencieux. 
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Figure 6.5.6. : Niveau de pression acoustique en fonction de L/D0. 
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Figure 6.5.7. : Niveau de pression acoustique en fonction de L/D0. 
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Figure 6.5.8. : Niveau de pression acoustique en fonction de L/D0. 
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Figure 6.5.9. : Niveau de pression acoustique en fonction de L/D0. 
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6.6. A n alyse f réq u en t iell e  d es f lu ct u at ion s d e p ression  acou st iq u e. 

6.6.1. Choix  du  par amètr e de var iation. 

Nous allons nous limiter au cas où R0 varie à L fixé pour comparer l’évolution 

des densités spectrales par rapport à celles de l’installation standard (cf §6.1.3.). 

Nous verrons au cours du paragraphe suivant, que l’autre famill e de mesures, 

L variant à R0 fixé, est en fait une représentation différente des mêmes points de 

fonctionnement. La limitation à une seule des deux famill es que nous effectuons 

est donc justifiée et il n’est pas nécessaire de réaliser les analyses spectrales pour 

les cas où L varie continûment. 

Les figures 6.6.1. à 6.6.4. regroupent les évolutions spectrales sous forme de 

tracé tridimensionnel pour des rapports discrets L/D0 de 0 à 1,23. Les figures 

6.6.5. à 6.6.8. présentent les mêmes informations sous forme d’isovaleurs des 

densités spectrales sur un plan "Reynolds-Fréquence". Ces tracés d’isovaleurs 

privilégient la lecture de R0 et des fréquences par rapport à la lecture de l’intensité 

des densités spectrales. 

6.6.2. Rappor t L /D 0. pour lesquels le  bouclage aér oacoustique est 

optimal . 

Le bouclage aéroacoustique est très eff icace pour L/D0=0,33, les densités 

spectrales étant de l’ordre de 15000 Pa². Les fréquences dominantes des spectres 

sont maintenues sur de grandes plages du Reynolds calées sur les fréquences 

propres de l’installation : le 4ème mode à 477 Hz de R0=6000 à 10000, puis le 7ème 

mode, le 9ème, ponctuellement, et le 11ème (figures 6.6.3. et 6.6.7.). Cette distance 
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L~D1 semble être optimale dans le fonctionnement du bouclage. 

Pour L/D0=0,5, le système se cale sur le 4ème mode propre du conduit de 

R0=8000 à R0=10000, avec une densité spectrale élevée (figure 6.6.8.). Un faible 

bouclage s’effectue à la fréquence du 7ème mode. Il est visible sur la figure 6.6.4. 

mais pas sur le contour des densités spectrales. 

6.6.3. Rappor ts extr êmes L /D 0 pour le  bouclage aér oacoustique. 

Les densités spectrales correspondant aux rapports L/D0=0,08 et L/D0=0,17 

sont très faibles (800 et 600 Pa² : figures 6.6.1. et 6.6.2.). On note toutefois des 

bouclages respectivement au 13ème mode propre et aux 4ème, 9ème, 10ème et 13ème 

modes propres (figures 6.6.5. et 6.6.6.). 

Les espacements L/D0 supérieurs à 0,7 D0 ne permettent plus l’auto-entretien 

des bruits. 
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 Figure 6.6.1. : Densités spectrales (L/D0=0,08). 
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 Figure 6.6.2. : Densités spectrales (L/D0=0,17). 
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 Figure 6.6.3. : Densités spectrales (L/D0=0,33). 
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Figure 6.6.4. : Densités spectrales (L/D0=0,5). 
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Figure 6.6.5. : Contours des densités spectrales (L/D0=0,08). 
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Figure 6.6.6. : Contours des densités spectrales (L/D0=0,17). 
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Figure 6.6.7. : Contours des densités spectrales (L/D0=0,33). 

U
uu uuuuuu
uuu

U
uuuuuuuu
uuu

Reynolds
32000

24000

16000

8000

Reynolds
 

U
uu uuuuuu
uuu

Reynolds
32000

24000

16000

8000

Reynolds
32000

24000

16000

8000

 

U
uu uuuuuu
uuu

Reynolds
32000

24000

16000

8000

Reynolds
32000

24000

16000

8000

 

7ème  

4ème  

9ème  

11ème  

13ème mode propre. 

13ème  

9 et 10ème 

4ème  



6.6. Analyse fréquentielle des fluctuations de pression acoustique. 

 213 

200 400 600 800 1000 1200 1400 1600 1800 2000

1

2

3

4

5

6

7

Fréquence (Hz)

U
o
 (

m
/s

)

 
Figure 6.6.8. : Contours des densités spectrales (L/D0=0,5). 
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6.7. U t ili sat ion  de b i f u rc at ion s : att ein t e  rap id e d e " ch em in s"  

réd u ct eu r s. 

Si on rassemble les résultats des essais effectués par variation de L à R0 fixé et 

inversement (voir §6.5.), on peut représenter le niveau acoustique par deux 

surfaces SPL=SPL [R0 , L/D0 ]. 

Ces surfaces facilit eront l’évaluation des valeurs des paramètres pour une 

réduction sonore maximale et nous permettront d’élaborer des méthodes 

"rapides" de réduction sonore. 

6.7.1. Sur faces de niveau  acoustique avec var iation  continue de R0 à  L /D 0 

fi xé. 

La figure 6.7.1. représente l’ensemble des courbes de niveau sonore en 

fonction de R0 à L/D0 fixé obtenues en 6.5.1.. Certaines courbes ont été ajoutées 

par interpolation pour améliorer la visibilit é de la surface. 

Deux surfaces sont distinguables en figure 6.7.1.. L’une de progression de 

niveau sonore uniforme de 12 dB par doublement de R0 représente le niveau de 

bruit dynamique de l’écoulement en l’absence d’auto -entretien. Nous nommerons 

cette surface "surface silencieuse". 

La deuxième surface, que nous quali fierons de "bruyante", très irrégulière, est 

définie pour tout point de fonctionnement [R0 , L/D0 ] appartenant au domaine 

d’existence des bruits auto-entretenus. Elle présente un niveau sonore supérieur 

de 10 à 40 dB à la première surface pour chaque point [R0 , L/D0 ] de ce domaine 

d’existence.  
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Les points de bifurcation d’un état à l’autre (silencieux ou bruyant), q uand ils 

existent, sont sur la courbe d’intersection des deux surfaces. 

Sur la figure 6.7.1., on retrouve le point optimal de fonctionnement du 

bouclage à L/D0 proche de 0,33. De part et d’autre de ce rapport, la frontière entre 

les deux surfaces est située à des Reynolds progressivement plus faibles. 

La limite entre les deux surfaces n’est pas très marquée pour les rapports L/D0 

supérieurs à 0,9. Il n’y a pas ici de bifurcation puisque le changement d’une 

surface à l’autre n’est pas brusque mais plutôt con tinu. Cette zone correspondant 

aux grandes longueurs L ne conduit pas à une bifurcation en utili sant la variation 

du paramètre R0. En fait on sort du domaine d’existence des bruits auto-

entretenus (cas des diaphragmes standards) et la disparition des bruits auto-

entretenus se fait de manière « naturelle » pour ces rapports L/D0 élevés (voir 

aussi §6.7.2.). 

x10^ 4

 
Figure 6.7.1. : Niveau de pression acoustique en fonction de R0, pour différents ratios de L/D0. 
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Tous les autres points de la frontière (lorsque elle est franchie en faisant varier 

R0) sont des points de bifurcation (points appartenant à la courbe en trait continu 

épais, figure 6.7.2.), le niveau de bruit étant ensuite de niveau « réduit » tant que 

le débit n’est pas réinitialisé dans l’installation (fr anchissement du trait pointill é, 

figure 6.7.2.). 

x10^4

 
Figure 6.7.2. : Représentation des « frontières » (SPL pour différents L/D0 fixés). 

6.7.2. Sur faces de niveau  acoustique avec var iation  continue de L /D 0 à  R0 

fi xé. 

En figure 6.7.3. on trouvera la surface construite à partir des courbes 

)/( 0,0 DLRSplSpl =  avec cette fois ci le paramètre R0 fixé. 

Là aussi deux surfaces "bruyante" et "silencieuse" peuvent être différenciées. 

Leur frontière, qui comporte les points de bifurcation présente deux aspects 

différents :  

• une variation progressive et peu marquée pour le cas particulier « bas 
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Reynolds et grands rapports L/D0 » (au niveau du trait pointill é, figure 6.7.4.). 

• Une démarcation très nette sur tout le reste de la courbe frontière (trait continu 
épais, figure 6.7.4.). 

 

La démarcation nette correspond effectivement à des points de bifurcation, un 

niveau sonore initialement « bruyant » devenant « silencieux » lorsque la 

frontière est traversée. Le niveau sonore reste ensuite sur la surface silencieuse 

jusqu’à ce que le débit moyen dans l’installation soit réinitialisé.  

La petite partie de la frontière à variation de niveau sonore progressive ne 

permet pas la bifurcation, le bouclage aéroacoustique disparaissant 

« naturellement » (ceci est lié au ‘2ème résultat’ présenté en §6.5.2.1.).  

x10^4

 
Figure 6.7.3. : Niveau de pression acoustique en fonction de L/D0, pour différentes valeurs de R0. 
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x10^4

 
Figure 6.7.4. : Représentation des « frontières » (SPL pour différents R0 fixés). 

6.7.3. Compar aison  des sur faces : unici té  du  domaine de fonctionnement. 

Pour mieux comparer les deux surfaces, nous avons projeté ces surfaces en les 

représentant par des contours d’isovaleurs. La comparaison de ces contours 

d’isovaleurs du niveau sonore (figures 6.7.5. et 6.7.6.) montre que les deux 

surfaces bruyantes sont les mêmes (niveau de bruit pour L/D0 et R0 fixés). Elle 

sont en fait pratiquement superposables. Nous sommes donc en présence d’un 

seul type de bifurcation dans le problème donné par notre installation 

expérimentale. 

On remarque aussi que les pics de niveau sonore sont regroupés sur plusieurs 

lignes radiales, caractéristisant l’accrochage du bouclage d’auto -entretien sur les 

modes propres du conduit (voir chapitre 4 et §2.2.2.). 

Pour une comparaison aisée, la surface “à L/D0 fixé” à été représentée en 

coordonnées inversées : R0 en ordonnée et L/D0 en abscisse. Les surfaces 6.7.1. et 

6.7.3. sont les mêmes quand on fait une symétrie par rapport au 1ère plan 

bissecteur. 
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Figure 6.7.5. : Isovaleurs de SPL=f(R0, L/D0), à partir de courbes pour différents ratios L/D0 fixés. 
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Figure 6.7.6. : Isovaleurs de SPL=f(R0, L/D0), à partir de courbes pour différents R0 fixés. 

6.7.4. Appli cations pr atiques li ées à  l ’unicité  du  domaine SPL = f(R0, 

L /D 0). 

Nous avons défini des frontières de bifurcations qui représentent l’application 

fondamentale de notre méthode. Cependant, il n’est pas toujours aisé, pour une 

installation industrielle donnée, de dépasser cette frontière sur un paramètre pour 

ensuite revenir au point de fonctionnement normal de l’installation. Dans le cas 

d’un conduit de ventilation où deux diaphragmes se succèdent par exemple, il 
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peut être diff icilement réalisable d’augmenter le débit au double ou au triple de sa 

valeur normale de manière à passer une bifurcation. 

C’est pourquoi, et en vertu de l’unicité du niveau acoustique vérifiée 

précédemment, nous pouvons proposer un moyen alternatif pour faire bifurquer 

l’écoulement sur le chemin silencieux. La technique consiste à faire varier les 

paramètres espacement et Reynolds dans un ordre approprié de manière à accéder 

directement au chemin silencieux. 

Si on se reporte à la figure 6.7.7., on constate que si l ’on fait varier R0 à partir 

d’un rapport L/D 0 fixé (trait plein) on arrive au même point de fonctionnement 

que si l ’on fait var ier L/D0 à partir du Reynolds R0 fixée (trait pointill é), mais 

avec un niveau sonore jusqu’à 30 décibels plus élevé ! 

Dans ce cas, l’ordre de variation des paramètres permet d’aboutir directement 

à un état silencieux ou bruyant pour le point de fonctionnement (R0, L/D0) 

souhaité. 

 
Figure 6.7.7. : Chemins alternatifs pour atteindre un même point de 

fonctionnement (L/D0, R0) du système. 

x10^4 
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6.8. E xp lor at ion  de la  m od i f i cat ion  de l ’ écou lem en t d an s les j et s 

secon d ai res. 

Les fentes ayant un rôle prépondérant dans la méthode de réduction sonore que 

nous proposons, nous avons souhaité explorer le champ des vitesses locales juste 

en aval des fentes, sur les chemin bruyant et silencieux, pour un même nombre de 

Reynolds R0. 

Une première expérience est ici présentée, qui constitue le point de départ 

d’une série d’investigations du champ des vitesses entre les diaphragmes. Cette 

voie d’étude commencée devrait être complétée dans des travaux qui se 

poursuivent avec la thèse future de S. GUERIN. 

Une première étape a consisté à déplacer le film chaud (cf §4.3.3.) dans un 

plan parallèle au diaphragme amont comportant les quatre fentes, à une distance 

x/D0=0,13 en aval de celui-ci. Une série de mesures a été effectuée en déplaçant 

la sonde de l’axe central du conduit vers la paroi externe, en restant sur un axe 

parallèle à une des fentes. Nous référencerons cette série par l’expression "devant 

une fente". Une deuxième série de mesures, toujours dans le même plan, a été 

faite selon un axe bissecteur de l’angle que font deux fentes successives. Nous 

parlerons alors de mesures effectuées "entre les fentes" pour cette série (figure 

6.8.1.). 
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Figure 6.8.1. : Axes d’acquisition des profils de vitesse (e/h=0,25 ; . l/(D0-D1)/2=0,5). 

En figure 6.8.2. les vitesses moyennes "devant une fente", adimensionnées à 

l’unité, sont tracées en fonction de r/(D 1/2) Un rapport r/(D1/2)=1 correspond 

alors approximativement au bord de l’orifice du diaphragme tandis que r/(D1/2) 

=2 marque l’extrémité de la fente (pour l~(D 0-D1)/4, notre longueur usuelle). 

Les mêmes mesures sont effectuées "entre les fentes", donnant deux nouveaux 

profils de vitesses (figure 6.8.3.).  

De manière assez surprenante, le débit d’air moyen est spectaculairement 

réduit "devant une fente" sur le chemin silencieux par rapport à ce qu’il était sur 

le chemin bruyant. 

On aurait pu s’attendre en effet à une augmentation de l’activité des fentes sur 

le chemin silencieux, cette activité supérieure leur permettant enfin d’influencer 

la boucle d’auto-entretien des bruits. En fait, il n’en est rien et la fente donne 

l’impression qu’elle ne joue plus de rôle dans le transport de l’air d’un côté à 

l’autre du diaphragme… 
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Figure 6.8.2. : Vitesse adimensionnée moyenne, devant une fente, chemins 
bruyant (trait plein) et silencieux (trait pointill é). (L/D0=0,41 ; x/D0=0,13 ; 

R0=15000) 

"Entre les fentes", le profil de vitesse s’étend plus radialement pour le chemin 

silencieux. 

L’élargissement du jet axisymétrique, en chemin silencieux, modifie 

probablement la condition angulaire d’impact des tourbill ons au second 

diaphragme et donc la puissance acoustique générée selon la théorie de Howe :  
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Ces mesures relativement ponctuelles, ne décrivant que deux axes d’un plan 

parallèle au diaphragme sont préliminaires et ne permettent pas d’apporter des 

conclusions définitives sur le rôle des fentes dans le processus de réduction 

sonore. C’est pourquoi de nouvelles séries de mesures, radiales et azimutales sont 

en cours et seront exploitées dans une thèse ultérieure (Guérin[35]). 
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Figure 6.8.3. : Vitesse adimensionnée moyenne, radialement entre deux fentes, 

chemins bruyant (trait plein) et silencieux (trait pointill é). (L/D0=0,41 ; 
x/D0=0,13 ; R0=15000) 
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6.9. S u p pression  des f en t es, à  p ar t i r  d e l ’ ét at sil en cieu x . 

6.9.1. D isposit if expér imental pour l ’obtur ation  des fentes.  

La diminution spectaculaire du débit à travers les fentes sur le chemin 

silencieux (§6.8.) motive un autre type d’essai. Il est en effet tentant de refermer 

les fentes après avoir réalisé la bifurcation, pour voir si l ’on reste sur la branche 

de réduction sonore puisque les fentes ne semblent plus participer au transfert 

fluide au travers du diaphragme. 

Pour des raisons d’accessibilit é, nous avons fait fonctionner la souff lante en 

mode inversé, c’est à dire en aspiration et non plus en souff lage. Le diaphragme 

modifié (avec fentes) a été positionné en bout de la section d’essai, en sens 

inverse (bords biseautés vers "la pompe à vide"). Le diaphragme standard est 

positionné à L/D0=0,4 du diaphragme modifié,  toujours avec le côté biseauté 

orienté vers la pompe. Une section L1 égale à 10*D0 est intercalée entre ce 

diaphragme et le filt re métalli que. La section d’alimentation en air est restée 

inchangée (figure 6.9.1.). 

Cette disposition inversée des diaphragmes, avec une aspiration au niveau du 

compresseur, conduit à des conditions expérimentales proches de celles 

exploitées en §6.3.1., avec seulement une absence de confinement en amont du 

diaphragme à fentes D1 (qui pourrait jouer un rôle, l’expérience entièrement 

confinée restant à faire). 

On retrouve le même comportement, avec une bifurcation vers le chemin 

"silencieux", à Rec=13000, pour trc=35 s. (visible sur la variation du nombre de 

Reynolds, figure 6.9.2.). On note une diminution du nombre de Reynolds révélant 

une augmentation de la perte de charge autour des diaphragmes et donc la 
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réalisation de la bifurcation (déplacement du point de fonctionnement sur la 

courbe caractéristique de la souff lante). 

Le niveau sonore relevé chute au même instant trc=35 s. (i.e. au même 

Reynolds critique), prenant brusquement un aspect "large bande" avec une 

progression de niveau constante de 12dB par doublement du Reynolds (figure 

6.9.3.). Avant que le nombre de Reynolds critique ne soit atteint, le niveau 

relativement faible des bruits auto-entretenus s’explique d’une part par 

l’écartement assez élevé de L/D 0=0,41 mais aussi par l’absence de conduit en 

amont du diaphragme modifié, ce qui diminue la longueur de la section résonante. 

De plus, l’absence de confinement modifie probabl ement l’orientation des lignes 

de courant traversant le diaphragme amont. Les tourbill ons arrivent probablement 

au diaphragme aval en étant plus proches de l’axe du conduit, ce qui diminue 

l’eff icacité du transfert énergétique vers le champ acoustique. 

� �
Microphone

Filtre
métallique

� � �

�d� �<� �� 
Liaison
souple

Pompe à vide
Elmo-G

 
Figure 6.9.1. : Modification du dispositi f expérimental (L/D0=0,41 ; L1/D0=10 ; 

diaphragme modifié : D1). 
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Figure 6.9.2. : Mise en évidence de la bifurcation à Rec lors de l’augmentation du 

nombre de Reynolds. 
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6 .9 .2 . O b tu ra tio n s su ccessives  d es  fen tes . 

Le Reynolds, initialement nul a été augmenté jusqu’à une valeur de 22000 

environ (point "2" en figure 6.9.4.), l’écoulement bifurquant sur le chemin 

silencieux au point "1" pour un Reynolds de 13000 environ. Les niveaux sonores 

bruyants et silencieux correspondant passent de niveaux forts avec des fréquences 

pures à un niveau plus faible, composé d’un bruit large bande (figure 6.9.5.). 

L’écoulement étant, au point "2" (figure 6.9.4.), sur le chemin silencieux, le 

Reynolds est diminué jusqu’à une v aleur de 9000 (point "3"), en dessous du 

Reynolds critique Rec. Une première fente est alors obstruée au point "4, 

l’écoulement restant cependant silencieux. L’obstruction d’une deuxième fente 

(point "5") ne fait toujours pas bifurquer l’écoulement sur le chemin bruyant. 

Cependant, lors de l’obstruction de la troisième fente, au point "6". Le nombre 

de Reynolds augmente brusquement, lié à la diminution du coeff icient K de perte 

de charge lors du passage sur le chemin bruyant (déplacement sur la courbe 

caractéristique de la souff lante ; cf figure 6.4.5.). Les bruits auto-entretenus 

réapparaissent immédiatement (figure 6.9.5.), avec des niveaux même plus élevés 

que ceux atteints initialement, avant la première bifurcation. 

La fermeture de la troisième fente a donc autorisé l’écoulement à bifurquer sur 

le chemin bruyant. On peut vérifier que les bruits auto-entretenus sont maintenus 

en augmentant le Reynolds (point "7") puis en le réduisant (point "8"). Le 

système ne bénéficie plus de réduction sonore "type hystérésis" et se comporte 

maintenant comme si deux diaphragmes standards se succédaient dans le conduit. 
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Figure 6.9.4. : Variation du nombre de Reynolds en fonction du temps 

d’acquisition.  
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Figure 6.9.5. : Niveau de pression acoustique en fonction du temps d’acquisition.  
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6.9.3. Obtur ation  simultanée des fentes. 

En deuxième tentative, un essai de fermeture progressive et simultanée des 

fentes a été entrepris. Pour cela, un disque de plastique rigide a été placé sur la 

face amont du diaphragme à fentes. Ce disque comporte un orifice central de 

diamètre D1 et des fentes avec une forme biaisée conçues pour fermer 

progressivement et simultanément les quatre fentes lorsqu’on le fait pivoter. 

La même procédure expérimentale que pour le premier essai est appliquée, le 

Reynolds étant augmenté jusqu’au point "2" (figure 6.9.6.). L’écoulement 

bifurque bien sûr encore au même nombre de Reynolds (13000, point "1"). 

Sur le chemin silencieux, le nombre de Reynolds est ramené à 9000 (point 

"3"), puis le disque en plastique est mis en rotation très lentement, de manière à 

fermer les fentes (point "4"). L’écoulement bifurque alors sur le chemin bruyant 

dès le début de la fermeture des fentes, permettant aux bruits auto-entretenus de 

réapparaître (figure 6.9.7.). A la fermeture complète, le dispositi f perd toute 

fonction de réduction sonore comme on peut le remarquer au cours de 

l’augmentation et de la diminution du Reynolds, après le passage par le point "4".  

En conclusion sur ces essais de fermeture des fentes, il apparaît que les fentes 

ont un rôle dans le maintien sur le chemin silencieux et non pas seulement un rôle 

de « déclenchement » de la bifurcation. Un essai « en situation », en conservant le 

confinement en amont du diaphragme modifié, serait néanmoins nécessaire pour 

mieux quantifier l’effet de fermeture des fentes. 
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Figure 6.9.6. : Variation du nombre de Reynolds en fonction du temps 

d’acquisition.  
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Figure 6.9.7. : Niveau de pression acoustique en fonction du temps d’acquisition.  
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CONCLUSION 

 

 

Le résultat le plus remarquable de ce travail est la mise en évidence 

expérimentale d’un chemin stable d’une bifurcation turbulente qui a la propriété 

de réduire le niveau sonore des bruits auto entretenus dans un écoulement. 

Le niveau de réduction est de l’ordre de 20 à 40 décibels, soit un niveau au 

moins égal aux niveaux de réduction pouvant être obtenus pour d’autres 

problèmes avec des méthodes classiques de réduction passives ou de réduction 

active. 

La branche stable, réductrice de bruit, que nous avons appelé ‘‘ chemin 

silencieux’’, recouvre toute la gamme d’existence des bruits auto -entretenus, c’est 

à dire en terme de nombre de Reynolds ou de paramètre géométrique 

adimensionnel toute la gamme d’application industrielle.  

Nous avons montré qu’un ‘‘ point de f onctionnement’’ d’une installation , qui 

serait bruyant si on l’atteint par un chemin conventionnel, peut devenir 

‘‘ silencieux ‘‘ si on l’atteint par d’autres chemins appropriés.  

La présente méthode de réduction présente le grand avantage d’être 

‘‘ gratuite’’  : pas de matériaux absorbants, pas d’instrumentation et de traitement 

de signal destinés à une commande de contrôle actif. 
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Bien entendu, les limites de cette nouvelle méthode existent, et sont de deux 

ordres : 

• La petite modification géométrique qui est apportée à l’installation 

industrielle ne doit évidemment pas perturber la fonction principale de ladite 

installation ( par exemple , l’industriel va t’il accepter une réduction sonore de 

30 dB au prix d’une augmentation de perte de charge de 10 % ?). 

• Pour une situation industrielle donnée, il n’est pas évident de trouver une 

modification génératrice d’une bifurcation aussi ‘‘ bienfaisante’’ 

acoustiquement. 

 

Nous rejoignons ici la réflexion qui suit : 

Presque tout reste à faire pour comprendre la bifurcation rencontrée ici.  

Des travaux théoriques sont maintenant prioritaires. Une collaboration entre 

mécaniciens théoriciens, mathématiciens et aéroacousticiens se met actuellement 

en place. 

Ce n’est que lorsqu’une compréhension suff isamment avancée sera attei nte 

que des remèdes pourront plus facilement être proposés pour des configurations 

industrielles variées. 

Deux mots sur notre étude numérique : elle est restée volontairement simple, à 

l’aide d’un modèle 2D stationnaire ou instationnaire. L’objectif était 

principalement de retrouver des configurations d’écoulement satisfaisant aux 
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conditions de HOWE qui autorisent l’échange entre l’énergie tourbill onnaire et 

l’énergie acoustique. Cet objectif est qualitativement atteint et encourage à passer 

à des modèles supérieurs 3D. 

 

Les perspectives immédiates d’avancement de nos travaux sont donc à la fois 

expérimentales, numériques et théoriques. 

Elles ont pour but de répondre à des préoccupations de réduction sonore dans 

de nombreux domaines d’applications industriel les où des bruits auto-entretenus 

se manifestent ( habitat, transport, machines, ...) 
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