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RESUME

L�objectif de cette �tude est d�analyser et pr�dire le confort acoustique par

la r�duction du bruit de bourdonnement � l�int�rieure d�une cabine de tracteur. Ce 

bruit apparait en basse fr�quence  de 20 Hz � 80 Hz  une fois que la cabine du

tracteur est excit�e par la vibration du moteur en fonctionnement. Le contr�le 

efficace du bruit passe en principe par une bonne connaissance de 

l�environnement acoustique, notamment la connaissance et l�identification des 

modes de r�sonance de la cavit� de la cabine. En raison de la complexit� de la 

structure  de la cabine, la d�termination de ces modes n'est pas possible par 

l�analyse th�orique de la cavit� acoustique. Par cons�quent, une approche 

num�rique, par la m�thode des �l�ments finis est mise en �uvre.

Un mod�le plaque/cavit� est utilis� pour d�montrer l�efficacit� de l�approche 

�l�ments finis r�alis�e par le code de calcul utilis� afin de pr�dire le bruit rayonn�

dans la cavit� et pour traiter l�influence de la variation des param�tres structuraux 

de la plaque sur la r�ponse vibroacoustique. Cette approche est appliqu�e en 

dernier lieu � une cabine d�un tracteur. Les modes acoustiques de la cabine sont 

�valu�s, et les fr�quences de r�sonance acoustiques sont quantifi�es et 

identifi�es. Le niveau de bruit � l'int�rieur de la cabine � la position sp�cifique de  

l'oreille droite du conducteur est obtenu, et les fr�quences caract�ris�es par les 

niveaux de bruit maximaux dans la gamme de basses fr�quences de 

bourdonnement sont identifi�es. Les effets du mat�riau acoustique  absorbant,

mat�riau visco�lastique et masse ajout�e sur la r�ponse vibroacoustique dans la 

cabine sont �galement �tudi�s.



ABSTRACT

The objective of this study is to analyze and predict the acoustic comfort by 

Interior Booming Noise Reduction in a Tractor Cabin. This noise appears in the 

low frequency of 20 Hz to 80 Hz when the tractor cab is excited by the vibration of 

the engine. Effective control of noise passes by a good knowledge of the acoustic 

environment. In particular, the knowledge and Identification of cavity resonance 

modes of the cabin. Due to the complexity of the cabin structure, determination of 

these modes is not possible by theoretical analysis of the acoustic cavity. 

Therefore, a numerical approach, finite element method is implemented.

A model plate / cavity is used To demonstrate the efficacy of the finite 

element approach is performed on the computer code used in order to predict the 

noise radiated into the cavity and to treat the Influence of Structural Parameters 

Variation on the vibro-acoustic response of rectangular plate. The finite element 

approach is applied ultimately in a tractor cab. Acoustic modes of the cabin are 

evaluated, and the acoustic resonance frequencies are identified and quantified.

The noise level inside the cabin at the Driver's Right Ear Position is obtained, and 

the frequencies characterized by peak noise levels within the boom noise 

frequency range are identified. The influences of sound absorption, structural 

damping, and added mass on the vibroacoustic response of the cabin are also 

studied.
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INTRODUCTION

Actuellement, l'am�lioration du confort acoustique par la r�duction du bruit � 

l'int�rieur des v�hicules constitue l'un des principaux objectifs des constructeurs 

automobiles. Le d�fi � relever pour la pr�diction de ce confort r�side dans la 

connaissance de l�environnement acoustique, notamment la connaissance des 

modes de r�sonance, o� � ces fr�quences particuli�res, la puissance transport�e 

par les ondes sonores est � son maximum [1]. En plus de la nuisance sonore et 

son impact sur les auditeurs (probl�mes de sant�, perte auditive, d�gradation de 

la s�curit� et de la comp�tence professionnelle), ces r�sonances peuvent

contribuer aussi � augmenter les contraintes impos�es par les vibrations sur la 

structure, ce qui aura pour cons�quence sa d�t�rioration.

L�identification des r�sonances est indispensable pour contr�ler le bruit, et 

ainsi, la possibilit� d�envisager leur r�duction ou att�nuation par des techniques de 

lutte contre le bruit passive et active. Le contr�le passif du bruit est une approche 

traditionnelle de r�duction du bruit par des m�thodes passives comme l�isolation. 

Le contr�le actif du bruit n�cessite d'utiliser le ph�nom�ne d'interf�rence, qui 

r�sulte de la superposition de deux ou plusieurs ondes de m�me fr�quence, mais

diff�rant par la phase ou par la direction de propagation.

L'utilisation conjointe de ces deux m�thodes n'est pas contradictoire, en 

raison de la compl�mentarit� de leurs contributions respectives. L�application 

pratique de la m�thode de contr�le passif du bruit peut offrir des avantages 

appr�ciables aux hautes fr�quences, en raison des performances croissantes des 

mat�riaux absorbants acoustiques. Cependant l�application pratique de la 

m�thode de contr�le actif pr�sente une meilleure efficacit� dans la gamme audible 

en basse fr�quence. 

Dans tous les cas, l'am�lioration du confort acoustique � l'int�rieur des 

v�hicules n�cessite une connaissance ph�nom�nologique importante. Cette 

derni�re, li�e � l'application, passe n�cessairement par une phase de diagnostic, 



10

afin d'identifier et de comprendre les ph�nom�nes vibro-acoustiques mis en jeu et 

par une phase de mod�lisation permettant de valider le diagnostic effectu� et 

d'envisager des possibilit�s de r�duction des �missions et des transmissions 

sonores dans l'habitacle. Dans cette optique, il convient de distinguer trois 

m�canismes importants intervenant dans la g�n�ration du bruit dans un habitacle 

de v�hicule, rencontr�s en pratique :

� Les sources de bruits internes ou externes, dites � principales� ou 

�primaires �, g�n�rant l'�nergie.

� Les voies solidiennes ou a�riennes de transmission de cette �nergie

� Les �missions sonores engendr�es par la vibration des diff�rents 

�l�ments de l'habitacle (rayonnement des panneaux et cadres de la 

structure), agissant comme des sources � apparentes �.

les sources 
primaires

Transferts
vibro-coustique

Les sources apparentes
(propagation acoustique dans 

l'habitacle)

Figure 1 : Les m�canismes de g�n�ration de bruit

D'habitude, le bruit solidien dans les automobiles est pr�dominant aux 

fr�quences en dessous de 250 Hz puisque les organes composant le moteur ont 

des niveaux d'excitation structurels jusqu'� une fr�quence de 250 Hz [2]. 

L�exp�rience a prouv� que le bruit solidien dans les v�hicules est pr�dominant aux 

fr�quences en dessous de 250 Hz et le bruit a�rien est dominant aux fr�quences 

en dessus de 400 Hz [3]. La vibration due aux conditions de route excite

g�n�ralement le bruit solidien aux fr�quences de moins de 25 hertz. Le r�gime de 

ralenti du moteur et ses harmoniques ont une excitation forte aux fr�quences en 

dessous de 250 hertz. G�n�ralement, le bruit induit par le moteur pr�domine au-

dessus du bruit excit� par la route except� sur les surfaces de route cahoteuse, o� 

l'excitation de route peut �tre beaucoup plus haute que celle produite par le 

Groupe
Motopropulseur

�coulement

Roulement

Solides

A�riens

Habitacle

Cavit� 
acoustique

Vibrations 
de la structure

Syst�me
Auditif



11

moteur. Le bruit solidien dans la cabine de v�hicule est produit principalement par 

des r�sonances de corps excit�es par divers harmoniques de moteur [4].

La modification structurale a pour but de r�duire les niveaux de r�ponse.

Pour un syst�me vibratoire, la r�ponse en termes d'amplitude de vibration d�pend 

de la force d�excitation et des caract�ristiques dynamiques du syst�me. La caisse 

d'une cabine de v�hicule est un syst�me vibratoire complexe et du point de vue de 

bruit c'est le composant le plus important dans la lutte contre le bruit, puisque c'est 

cette structure qui �met finalement toute l��nergie du son entendu par les 

occupants [4]. La conception de la structure de v�hicule peut jouer ainsi un grand 

r�le dans le contr�le de bruit interne. Quand certains modes structuraux du corps 

de v�hicule sont chang�s, une r�duction de niveau de bruit peut �tre r�alis�e. Le 

degr� de r�duction d�pend des propri�t�s structurales (masse, rigidit� et 

amortissement) de la coque d'une carrosserie de v�hicule, et �galement des 

caract�ristiques spectrales du bruit. Cependant, aucune technique pratique simple 

n'a �t� jusqu'ici envisag�e. L'analyse sp�cifique est exig�e avant la d�termination 

de l'application d'une ou plusieurs mesures pour r�duire le bruit solidien d�une 

cabine de v�hicule particuli�re.

Le bruit dans les cabines de tracteur est g�n�ralement plus �lev� que dans 

les compartiments de tout autre v�hicule, en raison de la structure l�g�re de 

cabine qui �met le bruit fort  en basse fr�quence. Par ailleurs, en milieu de travail, 

une exposition quotidienne � des niveaux de bruit �lev�s constitue un facteur de 

risque qui peut entra�ner une surdit� d�origine professionnelle cons�cutive � des 

atteintes au niveau de l�oreille interne. Les risques d�atteintes auditives et leur 

gravite augmentent en fonction du niveau de bruit et de la dur�e de l�exposition.

Tableau 1 : Dur�e maximale d'exposition autoris�e � un niveau de pression 

acoustique, pour les  conducteurs de v�hicules automobiles [5].

Niveau de pression acoustique
en dB(A)

Dur�e maximale d'exposition 
en  heures

90                        
95

100
105
110
115

8
4
2
1

0.5
0.25
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Remarque : Dans le tableau (1), une augmentation de 3 dB �quivalent � 

une augmentation du simple au double.

L�objectif g�n�ral de ce m�moire est de d�finir l'�valuation du bruit de 

bourdonnement dans la cabine d�un tracteur et l'�tude des mesures efficaces pour 

le contr�le de bruit.

Chaque habitacle de v�hicule poss�de sa propre structure, et des 

caract�ristiques dynamiques particuli�res. C'est pourquoi il n'y a aucune pratique 

simple dans la conception acoustique de v�hicule. La r�solution analytique se 

limitant aux g�om�tries simples, le traitement des g�om�tries complexes 

n�cessite l�emploi des m�thodes num�riques. Parmi celles-ci, on se focalise sur 

la technique des �l�ments finis effectu�e par le code de calcul ANSYS�. En effet, 

elle permet la mod�lisation du comportement acoustique d�une structure 

contenant un milieu fluide, commun�ment appel�e cavit� acoustique.

Cette �tude est compos�e de quatre parties :

Dans la premi�re partie, un syst�me plaque/cavit� est utilis� pour une 

analyse vibroacoustique valid�e par une approche num�rique et pour traiter 

l�influence de la variation des param�tres structuraux sur la r�ponse acoustique

d�une plaque vibrante � l�int�rieur d�une cavit�.

La deuxi�me partie est consacr�e � la d�termination des fr�quences de 

r�sonances de la cavit� � l�int�rieure du v�hicule, dont il faut s��loigner pour �viter 

l�amplification du bruit dans la gamme de fr�quences vis�es.

La troisi�me partie pr�sente l�analyse en r�gime harmonique du mod�le 

acoustique structural, compte tenu de l'interaction entre le fluide et la structure �

l�int�rieur de la cabine.

La quatri�me partie s'attache � analyser les mesures potentielles qui 

aideront � r�duire le bruit solidien interne.
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CHAPITRE 1

GENERALITES SUR LES SYSTEMES VIBROACOUSTIQUES 

1.1. Introduction 

L'interaction entre un espace acoustique et une fronti�re vibrante de la 

structure est un processus complexe, ce qui est devenu un domaine important 

pour la poursuite de recherches dans divers secteurs de l'ing�nierie et de la 

technologie. En particulier, nous pouvons trouver ces syst�mes coupl�s,

acoustique-structural, dans diverses applications pratiques comme les habitacles 

de voitures, les fuselages d'a�ronefs, les encoffrements de machines industrielles, 

les b�timents, les instruments acoustiques, les structures navales, et 

a�rospatiales.

De nombreuses �tudes analytiques, num�riques et exp�rimentales ont �t� 

effectu�es dans les derni�res d�cennies pour �tudier le comportement 

vibroacoustique,  en s'appuyant sur un syst�me compos� d�une plaque coupl�e � 

une cavit� parall�l�pip�dique. La mod�lisation d�un tel syst�me est relativement 

simple et impl�mentable. Les param�tres m�caniques et g�om�triques peuvent 

�tre maitris�s dans la mod�lisation ou dans l�exp�rimentation sur une maquette 

[6]. Le paragraphe suivant contient une br�ve revue de certaines contributions 

notables du syst�me plaque cavit�.

1.2. Syst�me plaque/cavit�

Bien que l��tude du syst�me plaque/cavit� Figure (1.1) ait commenc� � la 

moiti� du XXe si�cle, elle est toujours d�actualit� [6]. Dans ce syst�me, une plaque 

rectangulaire flexible est coupl�e avec une cavit� acoustique de cinq parois 

rigides pour mod�liser les ph�nom�nes vibroacoustiques qui sont g�n�ralement 

trouv�s dans notre environnement (encoffrements de machines, compartiments de 

voitures, b�timents).
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Figure 1.1: Syst�me plaque/cavit�

Les premi�res �tudes sur l�analyse du syst�me plaque cavit� reviennent a 

Lyon  et Dowell et Voss [7]. Par la suite, d�autres travaux, notamment ceux de 

Pretlove, de Battacharya et Crocker ou de Guy et Pretlove  ont progressivement 

am�lior� l�analyse th�orique en d�crivant le couplage modal du syst�me complet 

gr�ce aux diff�rents sous-syst�mes consid�r�s s�par�ment [8]. Parall�lement � 

ces travaux, Guy et Bhattacharya ont trait� en d�tail le probl�me de transmission 

du son � travers la plaque coupl�e � la cavit� [9].

Dowell a d�velopp� en 1977 une approche modale, appel�e 

acousto�lasticit�, pour traiter le probl�me d'interaction entre le champ de pression 

acoustique interne et la paroi flexible d'une cavit� [10]. Apr�s avoir pos� les bases 

th�oriques de cette m�thode modale, il y pr�sente l�application � diff�rentes

configurations comme des cavit�s connect�es entre elles par des parois flexibles 

ou une cavit� coupl�e � une plaque. Ces travaux sont consid�r�s comme une 

r�f�rence dans le domaine de l�interaction fluide-structure [8]. 

Par la suite, de nombreuses �tudes ont �t� effectu�es pour des cas plus 

complexes en s�appuyant sur la m�thode d�velopp�e par Dowell. Narayanan et 

Shanbhag  ont par exemple,  �tudi� la transmission sonore et la r�ponse 

structurale d�une plaque sandwich coupl�e � une cavit� [11]. Avec la progression 

des moyens informatiques, la m�thode a �t� �galement appliqu�e par Bokil et 

Shirahatti [12]. Cette m�thode a �galement permis d�approfondir les notions de 

couplage fort et couplage faible (Pan et Bies ) ou le r�le de l�amortissement dans 

la r�ponse d�un syst�me coupl� (Cheng , Pan et al. ) [8].

La pr�diction Vibroacoustique des syst�mes coupl�s en basses et 

moyennes fr�quences est g�n�ralement r�alis�e par la m�thode des �l�ments 

finis (MEF) ou la M�thode des �l�ments finis de fronti�res (MEFF), l�utilisation de 
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ces deux m�thodes num�riques permettent �galement de traiter des 

configurations plus complexes. Becot et Sgard ont �tudi� avec les M�thodes des 

�l�ments finis  le potentiel des mat�riaux poro�lastiques pour contr�ler le bruit en 

basse fr�quence d�une paroi flexible coupl�e avec une cavit� parall�l�pip�dique  

[13].

1.3. Les Approches num�riques du probl�me  vibroacoustique 

L�approche analytique peut-�tre appliqu�e pour les cavit�s d�une g�om�trie 

et de conditions aux limites simples. Toutefois, les cavit�s rencontr�es dans des 

probl�mes r�els ont souvent une g�om�trie et des conditions aux limites

complexes pour lesquelles la solution analytique de l'�quation diff�rentielle est 

extr�mement difficile.

Dans ce sens, les chercheurs ont d�velopp� des techniques num�riques 

qui peuvent �tre utilis�es pour pr�dire le champ de pression � l'int�rieur d'une 

cavit�. La m�thode des �l�ments finis et la m�thode des �l�ments de fronti�re 

sont les deux techniques de premier plan qui sont utilis�es pour obtenir des 

solutions num�riques pour le probl�me vibroacoustique des cavit�s. Dans la 

section suivante, une br�ve revue est donn�e sur les contributions importantes 

apport�es par ces deux techniques et ses applications.

1.3.1. M�thode des �l�ments finis

La M�thode des �l�ments finis (MEF) est une m�thode num�rique utilis�e 

pour r�soudre des �quations int�grales ou diff�rentielles. Elle a �t� appliqu�e � un 

certain nombre de probl�mes physiques (m�caniques, thermodynamiques, 

acoustiques, etc.), o� les �quations diff�rentielles qui les gouvernent sont 

disponibles.

Historiquement, la m�thode des �l�ments finis a �t� � l'origine d�velopp�e 

pour �tudier les champs de contraintes dans les structures complexes d'a�ronefs 

au d�but des ann�es 60. Par la suite, elle a �t� �tendue et largement appliqu�e

pour trouver des solutions approximatives � une grande vari�t� de probl�mes en 

math�matiques, sciences et ing�nierie [14].

C'est Richard Courant (1888-1972) qui fut le premier � avoir pr�sent� la 

fonction continue par morceaux d�finies sur des domaines triangulaires en 1943, 
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puis il a utilis� ces �l�ments triangulaires combin�s avec le principe d'�nergie 

potentielle minimum pour �tudier le probl�me de torsion de St Venant en 

m�canique des milieux continus. Il a �galement d�crit les propri�t�s des �l�ments 

et des �quations d'�l�ments finis bas�s sur le  principe variationnel. En 1965, la 

m�thode des �l�ments finis a re�u une interpr�tation encore plus large lorsque 

Zienkiewicz et Cheung (1965) ont sugg�r� qu'elle est applicable � tous les 

probl�mes sur le terrain pouvant �tre exprim�s sous forme variationnelle. Au cours 

des ann�es 1960 et d�but 1970, une attention consid�rable a �t� donn�e aux

erreurs, crit�res des bornes et de convergence pour les approximations par 

�l�ments finis � des solutions de divers probl�mes de la m�canique des milieux 

continus [15].

Au d�but des �tudes vibroacoustiques, la m�thode des �l�ments finis a �t� 

appliqu�e � l'analyse de cavit� acoustique, et a �t� limit�e aux mod�les 

bidimensionnels. En 1966, Gladwell et Zimmermann ont d�velopp� une 

formulation �nerg�tique de la th�orie vibroacoustique, qui a contribu� � 

l'application de la m�thode des �l�ments finis pour l'analyse de cavit� acoustique 

[16]. Craggs [1972, 1973] a apport� des contributions pour d�velopper l'approche 

�l�ments finis dans l'acoustique. Les �l�ments finis t�tra�driques et cubiques ont 

�t� introduits, avec une variation lin�aire de la pression entre les noeuds, utilis�s 

pour trouver les fr�quences et les modes propres d'une cavit� acoustique [17]. La 

m�thode a �t� utilis�e pour calculer les modes et fr�quences de l�habitacle d'une 

voiture, et valider avec les r�sultats exp�rimentaux. En 1973, Craggs a pr�sent� la

m�thode des �l�ments finis en acoustique utilis�e pour des probl�mes de

transmission sonore en basse fr�quence. L'�tude de Craggs a consid�r� les 

influences des surfaces flexibles sur les modes et les fr�quences propres, y 

compris : 1) une cavit� avec une fronti�re flexible et 2) couplage structural entre 

deux cavit�s s�par�es par une cloison flexible ce qui permet la transmission 

indirecte et directe du son. Les modes et les fr�quences propres pour le syst�me 

compl�tement coupl� peuvent �tre utilis�s pour calculer la r�ponse de pression 

dans l'espace de passager soit par une source d'acc�l�ration du moteur ou par 

une force agissante sur les fronti�res [15].

Everstine et al. [1975] a pr�sent� des m�thodes avec lesquelles l'interaction 

dynamique des structures avec les fluides environnants peut �tre calcul�e en 
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utilisant des techniques d��l�ments finis. Le probl�me d'interaction de fluide-

structure a �t� r�solu par NASTRAN, un code de calcul initialement d�velopp� 

pour la NASA (National Aeronautics and Space Administration), � la fin des 

ann�es 1960. La MacNeal-Schwendler Corporation, actuellement MSC.Software, 

a �t� l'un des principaux d�veloppeurs d'origine du code NASTRAN. Le code 

source de NASTRAN est int�gr� dans un certain nombre de logiciels distribu�s 

par diff�rentes soci�t�s. La m�thode des �l�ments finis fourni par NASTRAN a �t� 

appliqu�e � l'analyse vibro-acoustique de l�habitacle de v�hicule par Wolf, Jr., et 

al. [1976] et sung [1981] [15].

Nefske et Howell [1978] ont �tudi� la m�thode des �l�ments finis pour le

calcul du bruit interne excit� par des panneaux et ont d�crit une approche pour 

l�identification des panneaux potentiellement bruyants � c�t� du passager, qui 

�tait le d�but d'analyse de la contribution des panneaux acoustiques (PACA). La 

m�thodologie a �t� illustr�e en l'appliquant � la production d�automobile dans un 

mod�le bidimensionnel. Plus tard, PACA a �t� �tendue � des compartiments plus 

complexes de v�hicule dans d'autres �tudes de bruit interne de v�hicule [2,3]. 

Ainsi  la demande de simuler la cabine de  v�hicule   de forme complexe a 

augment�, la d�couverte d�une mani�re efficace pour r�soudre le grand nombre 

d'�quations aux d�riv�es partielles exprim�es sous forme de matrices contenant 

beaucoup de degr�s de libert� est devenue un probl�me critique. Wolf Jr. [1977] a 

pr�sent� une technique de synth�se modale dans le syst�me structural 

acoustique. L'approche �tait essentiellement utile pour d�terminer les propri�t�s 

acoustiques int�rieures en basse fr�quence pour  des cabines de voiture, de train

et d'avion, o� la longueur d'onde acoustique �tait du m�me ordre ou grandeur que

les dimensions de la structure. L'�quation peut �tre r�solue pour �tablir les 

fr�quences propres et les formes de mode d'un syst�me coupl�. En pratique, le 

co�t informatique et l��conomie du temps ont �t� r�alis�s en gardant seulement 

une partie s�lectionn�e des modes de cavit� et de structure [15].

C'est principalement � partir de 1980 que les mod�les tridimensionnels 

d'�l�ments finis ont �t� utilis�s pour l'analyse vibroacoustique. Sung [1981] a 

utilis� un mod�le acoustique tridimensionnel d'�l�ments finis pour calculer les 

r�sonances de cavit� pour les chambres de combustion et les fr�quences de 

bourdonnement de cavit� pour les compartiments de passagers. Nefske et sung
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[1983, 1984] ont expliqu� la d�rivation du mod�le vibroacoustique d'�l�ments finis, 

l'application du logiciel NASTRAN dans l'analyse du mod�le tridimensionnel de la 

cabine  de v�hicule, et la v�rification exp�rimentale. Les applications pr�c�dentes 

de la m�thode des �l�ments finis � l�habitacle ont inclus la pr�diction des 

r�ponses acoustiques  de la cavit�, mais elles n'ont pas fait coupler le mod�le 

acoustique de compartiment avec le mod�le structure de v�hicule, et la r�ponse 

int�rieure de la pression acoustique pourrait seulement �tre pr�dite pour des 

acc�l�rations acoustiques prescrites de fronti�re. L'accouplement explique la 

vibration de structure, qui force la r�ponse acoustique int�rieure, et �galement les 

chargements de pression acoustiques, qui agissent sur les panneaux de la 

fronti�re du compartiment. Les m�thodes de solution modales ont �t� 

d�velopp�es pour traiter de grands syst�mes coupl�s, o� les param�tres modaux 

ont �t� obtenus par la m�thode des �l�ments finis et les approches analytiques. 

La m�thode des �l�ments finis et la proc�dure de solution modale ont �t� utilis�s 

pour d�velopper un mod�le vibro-acoustique coupl� d'un v�hicule afin de pr�dire

le bruit interne, qui a �t� exp�rimentalement v�rifi�e. Flanigan et Borders [1985] 

sont servis de cette m�thode pour pr�dire le bruit de bourdonnement de 

l�habitacle qui a �t� dans la gamme de fr�quence de 20 hertz � 80 hertz. Sung et 

Nefske [1984] ont �galement pr�sent� l'application de la technique de synth�se 

modale pour d�velopper un mod�le analytique de syst�me vibro-acoustique du 

v�hicule. Le mod�le a �t� r�solu pour pr�dire le bruit interne en basse fr�quence 

qui se produit dans des conditions de fonctionnement r�elles du v�hicule.

Bas� sur la th�orie vibroacoustique, plusieurs codes d��l�ments finis sont 

devenus disponibles pour r�soudre les mod�les vibroacoustiques � grande 

�chelle. Misun et Deutscher [1997] se sont servis de la m�thode des �l�ments 

finis pour un mod�le de cabine de camion r�solu par ANSYS. Deux exemples � 

grande �chelle sont fournis par Mohanty et al. [2000], et Desmet et al. [2003]. 

Kim et Lee et al. [1998, 1999] ont �tudi� l'influence des coefficients de 

couplage sur le mod�le �l�ments finis vibroacoustique coupl�. Bas� sur le mod�le 

de r�ponse structurel�acoustique, dans lequel la pression interne a �t� d�crite en 

termes de param�tres modaux et des coefficients de couplage modaux 

vibroacoustiques  du syst�me carrosserie et habitacle du v�hicule, consid�rant 

uniquement que quelques modes, les coefficients de couplage modaux pourraient 
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conduire � la bonne analyse du bruit solidien de la cabine. Mais l'acquisition des 

donn�es exactes sur les modes structuraux par exp�rimentation est exig�e, ce qui 

est tout � fait difficile dans un compartiment de forme complexe de v�hicule.

1.3.2. M�thode d'�l�ments finis de fronti�re

La m�thode des �l�ments de fronti�re est une technique de pr�diction 

num�rique pour r�soudre des probl�mes d'ing�nierie. La m�thode des �l�ments 

fronti�re est devenue une alternative de mod�lisation utile pour plusieurs types de 

probl�mes d'ing�nierie, notamment pour des probl�mes impliquant des domaines 

non born�s comme les probl�mes vibroacoustiques externes.

On peut distinguer trois classes de m�thodes. La m�thode directe bas�e 

sur l'�quation d�Helmholtz, la m�thode indirecte bas�e sur la th�orie du potentiel et 

pour laquelle le champ de pression est exprim� en terme de potentiel de couches 

sur la surface, et enfin la m�thode variationnelle, utilisant soit une forme int�grale 

directe soit indirecte [18].

Le principal avantage de ces m�thodes est la r�duction des dimensions du 

probl�me et du nombre de degr�s de libert� associ�s. Malheureusement, elles 

souffrent de nombreuses difficult�s. Ces difficult�s incluent l'�valuation de termes 

singuliers et la non-unicit� de la solution dans certains cas. De plus les 

formulations directes et indirectes produisent des matrices non sym�triques, 

pleines, et qui d�pendent de la fr�quence. La m�thode variationnelle produit des 

matrices sym�triques mais l'�valuation num�rique de ces matrices est plus 

co�teuse en temps de calcul. Pour les probl�mes int�rieurs, un autre avantage de 

la m�thode des �l�ments finis est la possibilit� de calculer et d�utiliser des 

fr�quences propres et des d�form�es modales du probl�me. Pour les m�thodes 

d'�l�ments finis de fronti�re, une analyse modale classique est impossible � cause 

de la d�pendance fr�quentielle des matrices. Notons tout de m�me que des 

formulations ont �t� propos�es pour obtenir les fr�quences propres acoustiques 

du syst�me [18].

1.4. L'influence de propri�t�s structurelles sur la r�duction de bruit 

Marburg et Hardtke [1997, 1998] ont d�crit une m�thodologie pour 

am�liorer la structure de panneau en ajoutant des nervures au panneau comme 



20

renforts de la cabine de v�hicule pour la r�duction de bruit solidien. Choi H.G. et 

al. [1997] et Kang et al. [2000] ont propos� un mod�le unidimensionnel de la 

cavit� de voiture avec une garniture pour �tudier son effet sur la r�duction de bruit 

solidien interne de la cabine. Birkett et et al. [1998] ont utilis� la m�thode des 

�l�ments finis pour �valuer l'effet de la mousse de polyur�thane sur la rigidit� de 

l�habitacle de v�hicule et son effet  en r�duction du bruit de la cabine. La 

modification de la rigidit� structurale et l'amortissement peut �tre utile dans la 

r�duction de bruit interne de v�hicule. Cependant, il n'y a aucune conclusion 

simple. L'application de ces mesures a �t� bas�e sur des �tudes de chaque cas 

particulier [15].

1.5. Conclusion

En conclusion, l��tude bibliographique montre que les m�thodes 

appropri�es pour pr�dire et analyser le confort vibroacoustique  dans les cavit�s 

sont les m�thodes bas�es sur l'utilisation d'�l�ments finis et d'�l�ments finis de 

fronti�re. Ces m�thodes sont adapt�es pour des r�gimes de fonctionnement 

situ�s en basses et moyennes fr�quences, o� la densit� modale structurale est 

suffisamment faible.

La diff�rence fondamentale entre la m�thode des �l�ments finis et la 

m�thode des �l�ments de fronti�re, c'est que dans la m�thode des �l�ments finis 

tout le domaine fluide structure doit �tre discr�tis�, et les matrices �l�mentaires 

obtenues sont des matrices bandes,  sym�triques, et ne d�pendent pas de la 

fr�quence. Tandis que dans la m�thode des �l�ments de fronti�re n�cessitent 

seulement  une discr�tisation de l'interface fluide-structure au lieu du volume fluide 

entier, et les matrices obtenues sont des matrices pleines,  non sym�triques et 

d�pendent de la fr�quence.

Pour analyser et �valuer les fr�quences propres, la m�thode des �l�ments 

finis est plus appropri�e pour les probl�mes vibroacoustiques internes  que la 

m�thode des �l�ments de fronti�re. Dans cette �tude, le comportement 

vibroacoustique du syst�me plaque cavit� et de la cabine de tracteur est donc 

mod�lis�e par  la m�thode des �l�ments finis.
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CHAPITRE 2

ANALYSE VIBROACOUSTIQUE PAR ELEMENTS FINIS

2.1. Fondements th�oriques

2.1.1. Equations gouvernantes

En r�solvant des probl�mes d'interaction fluide-structure en acoustique, les 

�quations de la dynamique des structures doivent �tre consid�r�es avec les 

�quations de mouvement de fluide et les �quations de continuit� d'�coulement. 

Les �quations du mouvement (Navier-Stokes) et de continuit� du fluide sont 

simplifi�es pour obtenir l'�quation d'onde acoustique en utilisant les hypoth�ses 

suivantes [19].

1. Le fluide est compressible (des changements de densit� dus aux 

variations de pression)

2. Le fluide est non visqueux (aucune dissipation visqueuse) ;

3. Il n'y a aucun �coulement du fluide ;

4. La densit� et la pression moyennes sont uniformes dans tout le 

fluide. 

L'�quation d'onde acoustique est donn�e par : 
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(2-1)

c: la vitesse du son  dans un milieu fluide.

p: le champ de pression acoustique en tout point (x, y, z) du domaine et � 

l'instant t (=p (x, y, z, t)); 

t : le temps ;

2� : L�op�rateur de Laplace.

2.2 M�thode des �l�ments finis pour les probl�mes int�rieurs

La m�thode des �l�ments finis permet de discr�tiser un probl�me continu 

complexe en une multitude de cellules simples dont le comportement physique est 
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connu par des lois �l�mentaires. Elle permet de r�soudre num�riquement des 

�quations aux d�riv�es partielles et donc repr�senter la physique de plusieurs 

ph�nom�nes [20].

La physique pr�sent�e dans cette section est le comportement acoustique 

d�une cavit� de volume (V) figure (2.1). La simulation  par la m�thode des 

�l�ments finis n�cessite la discr�tisation du domaine fluide �tudi� par un maillage. 

Figure 2.1 : Cavit� acoustique de forme irr�guli�re

La fronti�re de la cavit� est devis�e en trois parties S0, S1et S2comme le 

montre la figure 2.1. La partie S0 repr�sente la paroi rigide r�fl�chissante, la partie 

S1 repr�sente la paroi flexible et S2 repr�sente la paroi rigide absorbante.

L��quation (2.1)  peut �tre r�crite comme suit:
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Les conditions de fronti�re pour p sont d�termin�es � partir de 

consid�rations m�caniques de fluide. Quand les plaques qui forment les fronti�res 

de la cavit� sont en mouvement de petite amplitude, un �quilibre des quantit�s de 

mouvement exige que la condition appropri�e de fronti�re soit exprim�e comme

suit:

u
n

p
0����

�
sur S1 (2-3)

Avec

�0 : la densit� moyenne du fluide; 

n: repr�sente la  direction normale du panneau ;
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�: l'acc�l�ration normale du panneau (= � (x, y, z, t)).

Pour une surface solide (S0), qui peut �galement s'appeler � fronti�re 

rigide � [20] :

0�
�

�

n

p
sur       S0 (2-4)

Si une partie de la fronti�re rigide est recouverte d�un mat�riau acoustique 

absorbant dont l'imp�dance acoustique sp�cifique est Za, la condition de fronti�re 

pour p sera comme suit: 

az
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n
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0����

�
sur       S2 (2-5)

Les trois types de conditions aux limites mentionn�s ci-dessus sont 

illustr�s sur la figure (2.2).

Figure 2.2 : les Conditions aux limites d�une cavit� acoustique

La solution au probl�me ci-dessus peut �tre r�alis�e en faisant l�hypoth�se 

que les plaques sont forc�es pour vibrer avec harmonie comme [21]:
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Avec

p0: L�amplitude de la pression (=p0 (x, y, z)); 

u0 : L�amplitude du d�placement du panneau (=u0 (x, y, z));

� : La pulsation (� =2�f) ;

f : est la fr�quence des oscillations de la pression.

L�Equation (2.1) se r�duit � l'�quation de Helmholtz :
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Avec les conditions aux limites :
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Avec v: vitesse  normale du panneau (=v (x, y, z, t)).

Et/ou 0�
�
�
n

p
sur    S0 (2-9b)
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La solution analytique de l'�quation (2-8) soumise aux conditions aux limites 

de l'�quation (2-9) n'est possible que pour des g�om�tries simples. Cependant

pour des cavit�s acoustiques de forme irr�guli�re, le recours � la solution 

approch�e est absolument  n�cessaire.

2.3 Formulation variationnelle

La formulation variationnelle  est  une forme �quivalente de l'�quation 

diff�rentielle du probl�me �tudi�, permettant de r�duire certaines contraintes 

math�matiques (essentiellement des discontinuit�s) et qui a pour avantage de 

pouvoir par la suite �tre r�solue de mani�re approch�e, ce qui sera le cas dans la 

m�thode par �l�ments finis. Cette formulation peut �tre obtenue en utilisant une 

m�thode g�n�rale bas�e sur la technique des r�sidus pond�r�s [20].

Si p est une solution approch�e donc, � partir de l'�quation  (2-8) :
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O� �� est une erreur non nulle. La m�thode des r�sidus pond�r�s consiste 

� annuler l�erreur commise sur le r�sidu, en multipliant l'�quation (2-10) par la

fonction de pond�rationw , et en int�grant sur le volume entier du domaine on 

trouve :
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dVpw � (2-11)

Diff�rentes fonctions de pond�ration peuvent �tre utilis�es conduiront � 

diff�rentes m�thodes des r�sidus pond�r�s. 

Appliquant le th�or�me de Green sous la forme suivante:

��� ������
VSV

dVpwdSpwndVpw .).(2 (2-12)

Au premier terme de l'�quation (2-11) on trouve :

��� �����
SVV

dSpnwdVpw
c

dVpw ..
1

.
2

2� (2-13)

Avec  !"! # $! � $! % &

Puisque p est une solution approch�e, � partir des conditions aux limites 

pr�sent�es dans l'�quation (2-9) on obtient :

0. 2 ��� �pn sur S0 (2-14a)

0.. 30 ���� ��� vnjpn sur S1 (2-14b)

Et

0. 40 ���� ���
az

p
jpn sur S2 (2-14c)

Nous multiplions chacune des �quations (2-14) par la fonction de 

pond�rationw , et en int�grant sur la partie correspondante de la surface, en 

additionnant et en annulant chaque erreur commise sur les r�sidus on trouve : 

��� ����
2

0
0 .....

1 S aSS

dSpw
z

jvdSnwjdSpnw
�

��� (2-15)

En substituant l'�quation (2-15) dans l'�quation (2-13), ce qui donne :

���� ������
12

....
1

. 0
0

2

2

SS aVV

vdSnwjdSpw
z

jdVpw
c

dVpw ��
�

�� (2-16)
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On doit  maintenant consid�rer une forme de la solution approch�e

p pour substituer dans cette �quation. Cela est g�n�ralement atteint en 

supposant que p prendra la forme suivante :

i

n

i

i qrp )(
1

�
�

� � (2-17)

� �ri� sont les fonctions de forme de l'approximation et qi sont des 

param�tres inconnus � d�terminer. Les fonctions � �ri� doivent �tre lin�airement 

ind�pendantes et satisfaire aux conditions aux limites. Ces conditions 

garantissent que la solution approch�e converge alors que le nombre de termes n 

dans l'expression (2-17) augmente. Pour la pr�sente application, la fonction de 

pond�rationw consid�r�e est de la forme [20].:

i

n

i

i wrw )(
1

�
�

� � (2-18)

L'utilisation de cette forme particuli�re de la fonction de pond�ration est 

connue dans la m�thode de Galerkin. En substituant les expressions (2-17) et (2-

18) dans l'�quation (2-16) en r�sulte un syst�me d��quations avec les param�tres 

qi. La technique la plus efficace d�obtenir les fonctions  � �ri� pour des probl�mes 

pratiques est la m�thode des �l�ments finis. Par commodit�, la solution approch�e 

p et la fonction de pond�ration w seront �crites sans la barre sup�rieure pour le 

reste de ce chapitre.

2.4 Formulation d'�l�ments finis

La m�thode des �l�ments finis est une proc�dure efficace qui permet 

d'obtenir les  fonctions � �ri� dans l'expression (2-17). Il s'assure �galement que 

les param�tres qi repr�sentent des quantit�s physiques. 

Le volume V est discr�tis� en un nombre de sous-volumes appel�s 

�l�ments. Il est alors possible d'approximer la r�partition de la pression, pour 

chaque �l�ment, par une expression de la forme [20]:

� � � �eea pzyxNp ),,(� (2-19)
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D�signons par � �
ea zyxN ),,( la matrice ligne des fonctions de forme et par  

� �ep la matrice colonne des valeurs de pression nodales pour l'�l�ment (e). La 

fonction de pond�ration est exprim�e sous la forme :

� � � �eea wzyxNw ),,(� (2-20)

Les expressions (2-19) et (2-20) sont remplac�es dans l'�quation (2-16) On 

obtient ainsi.

� � � � � �
eea

T

e

V

pkWpdVw

e

���� . (2-21)

Avec Ve le volume de l��l�ment (e) et

� � � � � � dVBBk

eV

e

T

eea �� (2-22)

Et

� � � �
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T

e N
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B �
�
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�
�

�
�

�
�

� (2-23)

Aussi

� � � � � �eea

t

e

V

PmWpdVw
c

e

���
�

�
��
�

�
� .

1
2

0

(2-24)

Avec

� � � � � � dVNN
c

m
ea

V

T

eaea

e

���
�

�
��
�

�
�

2

0

1
(2-25)

Si un �l�ment est en contact avec S1 ou S2, il contribue � une des 

int�grales de surface de l'�quation (2-16). La variation de la pression sur une 

surface d'un �l�ment sera d�sign� par � �
ea SN )( . Ce r�sultat est obtenu � partir de 

la fonction de forme � �
eaN . Par cons�quent [20],

� � � � � �eea

t

e

S a

PcWpdSw
Z

e

���
�

�
��
�

�
� ..0� (2-26)
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Avec

� � � �� � � �� � dSSNSN
Z

c
ea

S

T

ea

a

ea

e

� ��
�

�
��
�

�
� 0� (2-27)

La distribution de la vitesse normale sur un �l�ment de la surface S1, 

suppos�e identique � celle du l��l�ment acoustique, est approch�e par

� � � �eeS vNvn �. (2-28)

Avec � �ev est une matrice colonne des vitesses normales au niveau des 

n�uds. Par cons�quent, l'int�grale finale peut s��crire alors:

� � � � � �ee

T

e

S

vSWvdSwn

e

�� .0� (2-29)

Avec :

� � � �� � � � dSNSNS
eS

S

T

eae

e

�� 0� (2-30)

Nous assemblons les matrices �l�mentaires en rempla�ant leurs r�sultats 

dans l'�quation (2-16) pour obtenir l'�quation suivante en termes des matrices 

globales :

� � � �� � � � � �� �vSWjpCjMKW
T

aaa

T
��� ���� 2 (2-31)

Avec {p} est une matrice colonne de pressions nodales pour le volume 

entier.

Comme  {w} est arbitraire, alors

� �� � � �� �vSjpCjMK aaa ��� ���� 2 (2-32)

Cette �quation peut �tre r�solue pour trouver les pressions nodales pour 

une distribution sp�cifique de la vitesse normale. On notera que Ka, Ma et S sont 

des matrices r�elles, tandis que Ca sera une matrice complexe si Za est complexe.

L��quation (2-32)  peut aussi s��crire comme :

� �� � � �� � � �� � � �� �vSjpKpCpM aaa ����� (2-33)
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2.5 Analyse des cavit�s avec des parois rigides

Dans la plupart des circonstances, les r�sonances de cavit� sont r�solues 

pour une cavit� de forme irr�guli�re avec des fronti�res rigides. L��quation (2-32)

peut �tre r�duite � un ensemble d'�quations sous la forme matricielle comme

suivant [20]:

� �� � 02 �� pMK aa � (2-33)

Ou sous la forme :

� �� � � �� � 0�� pKpM aa (2-34)

Avec

� � � ��
�

�
en

e
eaa kK

1

: La matrice de rigidit� acoustique globale

� � � ��
�

�
en

e
eaa mM

1

: La matrice de masse acoustique globale

2.6 Couplage acoustique Fluide-Structure

Dans la formulation �l�ments finis donn�e pr�c�demment, il a �t� suppos� 

que la structure provoquant l'excitation du milieu acoustique n'est pas affect�e par 

la r�ponse acoustique � l'int�rieur de la cavit�. Toutefois, dans le cas de 

l'interaction fluide-structure, les parois de la cavit� r�agir � la pression � l'int�rieur 

de la cavit� et, donc, les d�placements structuraux sont coupl�s au champ de 

pression acoustique. 

La solution du probl�me coupl� fluide-structure est obtenus par r�solution 

simultan�e des deux probl�mes plut�t que de les r�soudre de mani�re 

s�quentielle comme c'est le cas pour l'analyse non coupl�e. Dans ce cas, les 

�quations �l�ments finis pour la structure, en pr�sence � la fois, la force due � la 

pression acoustique et la force d'excitation structurale peut s'�crire [21]:

� �� � � �� � � �� � � �� � � �ssss FPAUKUCUM ���� (2-35)

Avec :

� �sM : La matrice de masse structurale globale
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� �sC : La matrice d�amortissement structurale globale

� �sK : La matrice de rigidit� structurale globale

� �U : Le vecteur acc�l�ration structurale

� �U : Le vecteur vitesse structurale

� �U : Le vecteur d�placement structural

� �A : La matrice du couplage structure-acoustique pour les surfaces 

flexibles du syst�me.

� �sF : La force d'excitation structurale

Le couplage fluide-structure est r�alis� en assemblant les �quations (2-33) 

et (2-35) repr�sentant respectivement les parties structure et fluide.

L��quation globale exprimant ce couplage est alors : 
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2.7 Les grandeurs acoustiques de sortie

L'amplitude de pression acoustique  est un r�sultat principal de la solution 

du mod�le interaction  fluide structure. Cependant, afin d'�valuer ad�quatement

l�intensit� de l'amplitude correspondante de pression acoustique, le niveau de 

pression acoustique (SPL) est introduit. L'oreille humaine peut percevoir une 

gamme �tendue de pression acoustique, du seuil  audible (20 x 10-6 Pa) au seuil 

de la douleur (63.2 Pa). Un niveau en d�cibels est une mani�re commode de 

manipuler une gamme si �tendue des pressions acoustiques auxquelles l'oreille 

est sensible sans s'enliser dans de longues cha�nes de z�ros [22]. Le SPL est une

balance de d�cibel employ� couramment dans l'acoustique d�crivant le volume du 

son, qui est d�fini comme :

�
�
�

�

�
�
�

�
 �

ref

rms
SP

p

p
L log20 (2-37)

avec :

LSP : est le niveau de pression acoustique ;

Pref : est la pression de r�f�rence (20 x 10-6  Pa ) ;

Prms : pression acoustique efficace  
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La pression acoustique efficace  Prms est sous la forme de [23] :

��
T

rms dtp
T

p
0

21
(2-38)

Avec :

T : est la p�riode.

Dans le cas d'un signal sinuso�dal d'amplitude PA La pression acoustique 

efficace  peut �tre calcul�e par :

2Arms pp � (2-39)

Par cons�quent, le SPL de l�onde sinuso�dale du son peut �tre obtenue en 

employant l'�quation suivante :

�
�
�

�

�
�
�

�

 
 �

�61020

2
log20 A

SP

p
L (2-40)
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CHAPITRE 3

ETUDE DU SYSTEME PLAQUE/CAVITE

3.1 Introduction 

Dans la plupart des cas, le compartiment  passager d'un v�hicule 

automobile forme une cavit� ferm�e. Une petite perturbation dans l�air  � l'int�rieur 

de la cavit� peut exciter le volume d'air en vibration et causer la r�sonance 

acoustique de cavit�. Pour pr�dire et analyser correctement ce ph�nom�ne 

vibroacoustique r�sultant du couplage d'�l�ments vibrants d'une structure 

complexe, la d�marche la plus appropri�e porte sur l��tude et l�analyse des sous-

structures de g�om�trie simple (poutres, plaques) qui constituent la structure 

globale, et qui sont facilement mod�lisables.

Le syst�me simple couramment utilis� pour caract�riser le comportement 

acoustique de la cavit� � parois vibrantes, c�est le syst�me d�une plaque 

rectangulaire flexible coupl�e avec une cavit� acoustique de cinq parois rigides. 

La mod�lisation et l�exp�rimentation de ce type de syst�me sont relativement 

simples. Ce qui permet d�appr�hender des ph�nom�nes vibroacoustiques dans 

des structures plus complexes.

Afin que l��tude de ce syst�me soit utile et apporte une aide � la 

compr�hension du confort vibroacoustique � l�int�rieur d�une cabine du tracteur,

nous avons pr�sent� dans ce chapitre une �tude pour caract�riser les fr�quences 

de r�sonance dans le cas simple d�une cavit� rectangulaire en utilisant un code de 

calcul �l�ments finis, les r�sultats obtenus ont �t� valid� par comparaison avec un 

autre code num�rique. Ensuite, nous avons analys� les effets de la variation des 

param�tres structuraux sur la r�ponse vibroacoustique du syst�me plaque-cavit�.

3.2  R�sonance acoustique d�une cavit�

La r�sonance acoustique se  caract�rise par des modes acoustiques 

associ�s aux distributions sp�cifiques de pression et aux fr�quences naturelles. 
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Les fr�quences de r�sonance et les modes correspondants sont d�termin�s par la 

forme et la taille de la cavit� a�rienne. Chaque fr�quence de r�sonance de cavit� 

d�un mod�le d�fini correspond � une vague permanente de distribution de 

pression du son. La force de la r�sonance et par cons�quent l'amplification sonore 

sp�cifique et sa distribution � l'int�rieur de la cavit� d�pendent des propri�t�s 

acoustiques  de la cabine.

Le but d'�tudier la r�sonance de la cavit� a�rienne se trouve dans le fait 

que, sous une condition de vibration forc�e, la pression r�sultante � un endroit 

donn� � l�int�rieur de la cabine d�pend de la fa�on dans laquelle les divers modes 

int�rieurs sont excit�s, car quelques r�sonances de cavit� amplifieront le niveau 

sonore int�rieur, ce qui porte des conditions de bruit grave au compartiment de 

v�hicule. Avant de prendre toute autre mesure pour modifier la conception de  

v�hicule, il est important de d�couvrir si une ou plusieurs  des r�sonances de 

cavit� et les formes modales correspondantes tombant dans la gamme de 

fr�quence �tudi�e causeront le probl�me de bruit grave � l�int�rieur dans certaines 

positions.

3.3 Mod�le plaque-cavit� 

3.3.1 Pr�sentation

Nous nous proposons d�utiliser le mod�le adopt� par Troll� [9] figure (3.1) 

en comparant les r�sultats issus de ce mod�le avec un ensemble de r�sultats 

num�riques obtenus par d�autres approches.  

Figure 3.1 : le syst�me coupl� plaque cavit�

x

z

y
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Les donn�es g�om�triques, m�caniques et acoustiques du probl�me sont 

les suivantes :

� Cavit� acoustique parall�l�pip�dique:

o 5 murs rigides et 1 paroi vibrante 
o dimensions Lx = 0.6 m, Ly = 0.4 m et Lz = 0.8 m,
o �uide : air (�0 = 1.2 kg/m3, c = 340 m/s,).

� Plaque rectangulaire vibrante simplement appuy�e en z = 0:

o dimensions Lx = 0.6 m, Ly = 0.4 m.
o mat�riau : acier (E = 2 � 1011 N.m�2, �= 0.32, �s = 7870 kg/m3).

3.2.2 Approche analytique 

Nous avons vu dans le chapitre 2 que le champ acoustique dans une  

cavit� est r�gi par l��quation (2.2). La solution analytique  de cette �quation se 

limite aux g�om�tries simples particuli�res comme le parall�l�pip�de rectangle et 

le cylindre. Cependant pour �valuer les modes acoustiques dans des structures 

complexes, la simulation num�rique devient n�cessaire.

Pour d�montrer l'applicabilit� et l'exactitude de la m�thode des �l�ments 

finis dans la recherche de r�sonance d�une cavit�, le calcul analytique de

r�sonances est pr�sent�, qui sera utilis�e plus tard afin de faire la comparaison 

avec les r�sultats de la m�thode des �l�ments finis.

On consid�re la cavit� rectangulaire de dimensions Lx, Ly et Lz dans les 

directions x, y et z respectivement, comme indiqu� dans la figure (3.1). Pour 

calculer les modes propres dans le cas simple d'une cavit�, les six surfaces de 

l�enceinte rectangulaire sont suppos�es rigides et la vitesse de particule d'air � la 

fronti�re est �gale � z�ro. Par cons�quent, la variation de la pression normale � la 

surface des parois est �gale � z�ro. La pression aux fronti�res peut ainsi �tre 

exprim�e par l��quation (2.4). En utilisant les fonctions s�parables, les conditions 

aux limites sont satisfaites par la forme suivante [24]:

P = P0 cos((�nxx)/Lx) cos((�nyy)/Ly) cos((�nzz)/Lz) (3.1)

Pour 0  � x � Lx  ,  0  � y � Ly   0  � z � Lz , ou nx ,  ny ,  nz sont des entiers 

(0,1,1,�..,N)

Les composants correspondants du nombre d'onde sont :
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Kx = �nx/Lx    ,  Ky = �ny/Ly      , Kz = �nz/Lz (3.2)

Ou                          K2 = Kx
2+Ky

2+Kz
2 (3.3)

Les fr�quences propres (r�sonances de cavit�)  peuvent �tre d�termin�es 

ainsi par l'�quation suivante [24]:

F = (c/2) ((nx/Lx )2 +(ny/Ly )2 +(nz/Lz )2)1/2 (3.4)

Les 10 premi�res fr�quences de r�sonance de cavit� sont list�es dans le 

tableau (3.1), comme montr� ci-dessous. La vitesse du son c = 340 m/s est 

employ�e dans les calculs.

Tableau 3.1 : 10 premi�res fr�quences de r�sonance de cavit�

Nombre de 
mode

Fr�quence
(HZ)

Nombres entiers
nx ny nz

0 0 0 0 0

1 212,50 0 0 1

2 283,33 1 0 0

3 354,17 1 0 1

4 425,00 0 1 0

5 425,00 0 0 2

6 475,16 0 1 1

7 510,79 1 1 0

8 510,79 1 0 2

9 553,23 1 1 1

10 566,67 2 0 0

3.2.3 Approche num�rique 

Pour rechercher  les fr�quences de r�sonances acoustiques et les formes 

du mode d'un milieu acoustique non visqueux avec des fronti�res rigides dans une 

cavit� rectangulaire, il est n�cessaire de trouver la solution de l��quation (2.34)

[24]. L'approche par �l�ments finis d�une cavit� rectangulaire est pr�sent�e par le 

code ANSYS. 
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3.2.3.1 Pr�sentation du code de calcul ANSYS

Le code ANSYS est un programme de calcul et de mod�lisation bas� sur la 

m�thode des �l�ments finis, qui nous permet de r�soudre num�riquement une 

grande vari�t� de probl�mes m�caniques dans les domaines suivants : 

thermiques, m�caniques, statiques et dynamique lin�aires et non-lin�aires, 

interaction fluide-structure, analyse � la fatigue... 

Le code ANSYS fournit une grande biblioth�que d'�l�ments (poutres, 

coques, solide, fluide, matrices de raideur, de masse, d'amortissement, etc.) pour 

simuler num�riquement les diff�rents ph�nom�nes physiques. Et  par cons�quent 

il apporte la capacit� de r�soudre, des cas qui impliquent les solutions coupl�s 

dans les domaines fluides et solides. Ce couplage est commun�ment appel� 

interaction fluide structure qui se produit quand un fluide interagit avec une 

structure solide, exer�ant une pression qui peut provoquer une d�formation de la 

structure. Cette d�formation, � son tour, perturbe l'�coulement du fluide initial.

3.2.3.2.  Maillages

Le code dispose d�un module de maillage qui permet de discr�tiser le 

domaine fluide  en �l�ments FLUID30. Ce sont des �l�ments en trois dimensions 

comportant chacun huit n�uds. Cet �l�ment existe sous deux formes. La 

premi�re, utilis�e pour les �l�ments qui sont en contact avec les faces de la 

cavit�, utilise des n�uds ayant quatre degr�s de libert�, les translations suivant 

les trois directions de l�espace et la pression La deuxi�me forme, elle, n'utilise des 

n�uds n'ayant qu�un degr� de libert�, la pression. Elle sera utilis�e pour les 

�l�ments n�ayant pas de contact avec les parois de la cavit� figure (3.2a). La 

plaque est maill�e avec des �l�ments SHELL63. Ce sont des �l�ments � plaques 

�, comportant chacun quatre n�uds. Chaque n�ud poss�de six degr�s de 

libert�, les translations suivant les trois directions de l'espace ainsi que les 

rotations autour de ces trois directions [8] figure (3.2b).
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(a) (b)

Figure 3.2 : (a) �l�ment solide shell63 (b) �l�ment fluide fluid30

3.2.3.3 La convergence du maillage

Un calcul num�rique pour les r�sonances d�une  cavit� rectangulaire 

discut�e th�oriquement dans la section pr�c�dente est ex�cut� en utilisant la 

m�thode des �l�ments finis par ANSYS. L'exactitude des r�sultats num�riques est 

fortement d�pendante de maillage  de l'objet consid�r�. En g�n�ral, la satisfaction 

des solutions num�riques signifie que les r�sultats peuvent repr�senter l'�quilibre 

entre le temps de calcul et l'exactitude d�sirable des r�sultats. Dans l'ex�cution du 

calcul de mod�le acoustique de l��l�ment finis, un facteur important qui contr�le le 

nombre d'�l�ments est combien d'�l�ments dans une longueur d'onde peuvent 

fournir des r�sultats satisfaisants. Pour �l�ments lin�aires, Mohanty, A. [2]

Sugg�r� qu'au moins quatre �l�ments par longueur d'onde sont exig�s Maluski et 

Gibbs [24] d�sign� qu'au moins 6 �l�ments par longueur d'onde sont n�cessaires 

pour atteindre une exactitude acceptable.

La longueur d'ondes est directement li�e � la fr�quence du son consid�r�. 

Supposant que la dixi�me fr�quence modale (566,67 Hz) dans le Tableau (3.1)

soit la fr�quence la plus haute que l'on consid�re, la longueur d'ondes 

correspondante peut �tre calcul�e par : � = c/f

La longueur d'onde est  � = 340 / 566.67 = 0.59 m. Quand on consid�re 

cinq �l�ments, huit �l�ments ou douze �l�ments par longueur d'ondes de la 

fr�quence la plus haute, il y aura environ huit �l�ments, treize �l�ments ou vingt-

un �l�ments pour une longueur d'un m�tre respectivement. On montre le maillage 

correspondant dans la figure (3.3) d�fini comme Maillage l, Maillage 2 et Maillage 

3. Les r�sultats obtenus et les comparaisons avec les r�sultats analytiques sont 

pr�sent�s au tableau (3.2).
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Figure 3.3 : Maillage1, 2 et 3
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Tableau 3.2 : Comparaison entre les r�sonances  analytiques et simul�es

Nombre de 
mode

R�sultats 
analytiques 

(Hz)

Maillage 1 Maillage 2 Maillage 3

huit 
�l�ments 
par M�tre

Treize  
�l�ments 
par M�tre

Vingt-un  
�l�ments 
par M�tre

0 0 0.13E-05 0.18E-04 0.14E-04

1 212,50 214.29 213.22 212.80

2 283,33 286.58 285.16 284.02

3 354,17 357.84 356.06 354.90

4 425,00 435.99 429.87 427.16

5 425,00 439.37 430.80 427.42

6 475,16 485.81 479.85 477.23

7 510,79 521.74 515.85 512.97

8 510,79 524.57 516.63 513.19

9 553,23 564.03 558.18 555.36

10 566,67 592.77 581.32 572.20
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Mode Maillage 1 Maillage 2 Maillage 3

0
MN

MX

X

Y

Z MN

MX

X

Y

Z
MN

MX

X

Y

Z

0.13E-05Hz 0.18E-04Hz 0.10E-04Hz

1

MN

MX

X

Y

Z

MN

MX

X

Y

Z
MN

MX

X

Y

Z

214.29 Hz 213.22 Hz 212.80Hz

2

MN

MX

X

Y

Z

MN

MX

X

Y

Z

MN

MX

X

Y

Z

286.58 Hz 285.16 Hz 284.02 Hz

3

MN

MX

X

Y

Z

MN

MX

X

Y

Z

MN

MX

X

Y

Z

357.84 Hz 356.06 Hz 354.90 Hz

4

MN

MX

X

Y

Z

MN

MX

X

Y

Z MN

MX

X

Y

Z

435.99 Hz 429.87 Hz 427.16 Hz

5 MN

MX

X

Y

Z

MN

MX

X

Y

Z

MN

MX

X

Y

Z

439.37 Hz 430.80 Hz 427.42 Hz

Figure 3.4 : Fr�quences des cinq  premiers modes de r�sonances de la  cavit�
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Les modes de r�sonance de la cavit� dans la figure (3.4) sont repr�sent�s 

par des graphiques color�es. Ces diff�rentes couleurs repr�sentent la r�partition 

de la pression acoustique dans la cavit� : la couleur rouge d�signe une tr�s haute 

pression positive, la couleur bleue d�signe une haute pression n�gative et la 

couleur verte signifie que la pression est nulle.

Le mode acoustique de fr�quence nulle est d�fini comme le 0�me mode et 

il correspond � la compressibilit� statique de l'air selon un gaz parfait [3]. Comme 

indiqu� dans le tableau (3.2), tous les r�sultats du mode acoustique de rang 0

pour la m�me cavit� a�rienne avec  la densit� diff�rente de maillage  sont 

approximativement �gaux � z�ro comme ils devraient �tre. Ceci peut �tre utilis� 

pour v�rifier si le mod�le acoustique �l�ment finis est correctement �tabli. 

Le premier mode de r�sonance pour les trois maillages est un mode 

longitudinal, nous pouvons  remarquer que la r�partition de la haute pression 

acoustique  est essentiellement apparue dans la partie avant et arri�re de la cavit� 

parall�l�pip�dique de fa�on similaire � cause de la sym�trie de la cavit�. 

Le deuxi�me mode est un mode transversal, la distribution de champ de 

pression acoustique atteint sa valeur maximum dans la partie sup�rieure et 

inf�rieure de la cavit� en sorte que la pression varie entre des valeurs positives et 

n�gatives en raison de la fluctuation de pression acoustique.

L�erreur du calcul �l�ment finis sur les fr�quences de r�sonance est inscrite 

dans le tableau (3.3) suivant :

Tableau 3.3 : Erreur du calcul �l�ment fini sur les fr�quences de r�sonance 

Nombre de 
mode

R�sultats
analytiques

(Hz)

Erreur du calcul

Maillage 1 Maillage 2 Maillage 3

1 212,50 0.83% 0.33% 0.14%

10 566,67 4.4% 2.5% 0.96%

Pour le premier mode, la fr�quence est de 212,50 Hz. Les erreurs de 

calculs  pour les trois diff�rents maillages sont tr�s petites, aux limites de 0.14% � 
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0.83%. Quand la fr�quence augmente � 566.67 Hz, la dixi�me r�sonance de 

cavit�, les erreurs relatives de calcul par �l�ments finis augmente jusqu�� 4.4 %, 

2.5 % et 0.96 % respectivement.   

Afin d'obtenir des r�sultats satisfaisants, le nombre d'�l�ments par longueur 

d'onde de la fr�quence la plus �lev�e est un facteur principal pour  l��tude, c.-�-d., 

plus le nombre d'�l�ments par longueur d'onde est grand, plus l�erreur de calcul 

est moins. Si l'erreur de 5% est tol�rable, cinq �l�ments par longueur d'onde sont 

suffisants  pour l��tude. Quand une erreur moins de 1 % est pr�vue, douze

�l�ments par longueur d'onde devraient �tre appliqu�s.

3.4  �tude comparative

3.4.1 Simulation et comparaison de la r�ponse vibroacoustique avec d'autres 

approches

On consid�re le syst�me plaque cavit�  correspondant � la figure (3.1).  La 

plaque excit�e par une force ponctuelle d�amplitude F0 = 1N plac�e au point M0 

de coordonn�es (x0, y0, z0) = (0.24, 0.20, 0). Les calculs sont effectu�s avec un 

pas fr�quentiel f = 2 Hz et une fr�quence maximale fmax = 600 Hz. 

Nous comparons les r�sultats de notre approche avec celles de Troll� 

obtenus par l�approche Sysnoise qui a �t� valid�e par comparaison avec d�autres

codes num�riques [9].

� Fr�quences propres du syst�me coupl�

Les valeurs des fr�quences propres du syst�me coupl� calcul�es par 

Ansys et compar�es � ceux calcul�es sous le code Sysnoise dans le tableau (3.4)

Tableau 3.4 : Fr�quences propres coupl�es calcul�es par Ansys et Sysnoise

Modes coupl�s

Fr�quences propres coupl�es

Pr�sente �tude R�f. [9]
Ecart en 

%

0 5,86E-06 0,00 0

1 35,686 35,81 0,35

2 62,124 62,62 0,79
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3 99,664 100,77 1,10

4 112,03 113,48 1,28

5 129,07 130,98 1,46

6 178,04 181,65 1,99

7 181,61 185,04 1,85

8 209,48 211,71 1,05

9 216,47 218,57 0,96

10 240,32 246,18 2,38

11 246,57 253,20 2,62

12 271,45 278,57 2,55

13 284,56 284,20 0,17

14 288,23 296,82 2,90

15 334,7 346,37 3,37

16 354,14 355,11 0,27

17 356,5 368,29 3,20

18 368,61 380,72 3,18

19 381,41 394,46 3,31

20 396,25 410,78 3,54

21 427,51 427,46 0,01

22 427,84 428,12 0,06

23 441,31 460,96 4,26

24 442,45 461,02 4,03

25 442,59 461,86 4,17

26 477,87 478,40 0,11

27 507,24 512,97 1,12

28 511,51 513,48 0,38

29 513,36 532,01 3,50

30 513,49 533,59 3,77

31 546,7 556,12 1,69

32 555,85 569,30 2,36

33 570,52 576,11 0,97

34 570,93 597,82 4,50
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En comparant les valeurs de fr�quences propres calcul�es par les deux 

approches, on constate que l��cart est acceptable si on consid�re que la variation 

ne doit pas d�passer 5%. La qualit� des r�sultats num�riques obtenus dans cette 

partie nous encourage � envisager d�autres aspects. 

� Influence du couplage entre la  plaque et la  cavit�

Afin de r�duire le bruit g�n�r� par l�interaction acoustique-structure, la 

compr�hension du m�canisme de couplage entre la structure et la cavit� est 

importante. On peut distinguer deux principaux types de couplage intermodal dans 

le syst�me plaque cavit�, le couplage fort et le couplage faible, dont les deux

d�pendent du rapport de la longueur de la plaque � la profondeur de la cavit� et 

de la densit� volumique du fluide.

On s�int�resse dans cette partie � l'analyse de l'effet du couplage entre la 

plaque et la cavit� pour des fr�quences situ�es en dessous de 500 Hz. Les 

r�sultats contenus dans le tableau (3.5) montrent l�influence du couplage entre les 

fr�quences propres coupl�es et d�coupl�es du syst�me plaque cavit�.

Tableau 3.5 : fr�quences propres coupl�es et d�coupl�es du syst�me plaque 

cavit�.

Mode 

coupl�

Mode 

d�coupl� 

plaque (P) 

et cavit� (C)

Fr�quences 

propres 

d�coupl�es

Fr�quences 

propres coupl�es

Ecart de 

couplage en 

%

0 C0 0 0 0

1 P1 32,594 35,686 9,49

2 P2 62,531 62,124 0,65

3 P3 100,11 99,664 0,45

4 P4 112,38 112,03 0,31

5 P5 129,52 129,07 0,35

6 P6 178,5 178,04 0,26

7 P7 182,13 181,61 0,29
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8 P8 212,35 209,48 1,35

9 C1 212,80 216,47 1,72

10 P9 240,96 240,32 0,27

11 P10 247,04 246,57 0,19

12 P11 271,83 271,45 0,14

13 C2 284,02 284,56 0,19

14 P12 288,7 288,23 0,16

15 P13 335,2 334,7 0,15

16 C3 354,90 354,14 0,21

17 P14 355,62 356,5 0,25

18 P15 369,32 368,61 0,19

19 P16 381,66 381,41 0,07

20 P17 396,84 396,25 0,15

21 C4 427,16 427,51 0,08

22 C5 427,42 427,84 0,10

23 P18 441,75 441,31 0,10

24 P19 442,95 442,45 0,11

25 P20 443,1 442,59 0,12

26 C6 477,22 477,87 0,13

D�apr�s les r�sultats obtenus, nous constatons que le d�calage entre les

fr�quences de r�sonance coupl�es et d�coupl�es du syst�me plaque cavit� est 

relativement minime, nous sommes donc dans un cas  o� le couplage est faible, 

sauf le premier mode de la plaque o� la fr�quence modale coupl�e est sup�rieure 

d�environ 10 % � celle de la plaque d�coupl�e en raison de l�influence du mode 

rigide de la cavit�. Le calcul montre aussi que parmi les modes de cavit�  seul le

premier mode dit " longitudinal " qui contribue le plus au couplage du syst�me.



46

MN

MX

X

Y

Z

MN
MX

X

Y

Z

MN

MX

X

Y

Z

212.80Hz 216,47Hz

MN

MX

X

Y

Z

MN

MX

X

Y

Z

MN

MX

X

Y

Z

284.02 Hz 284,56Hz

MN

MX

X

Y

Z
MN

MX

X

Y

Z

MN

MX

X

Y

Z

354.90 Hz 354,14Hz

MN

MX

X

Y

Z

MN

MX

X

Y

Z

MN

MX

X

Y

Z

427.16 Hz 427,51Hz

MN

MX

X

Y

Z

MN

MX

X

Y

Z

MN

MX

X

Y

Z

427.42 Hz 427,84Hz

Figure 3.5 : Fr�quences des cinq premiers modes de r�sonances de la cavit� 
d�coupl�es et coupl�es

Nous remarquons dans la figure (3.5) que la r�partition de la pression 

acoustique dans la cavit� coupl�e et d�coupl�e est quasiment la m�me pour les

cinq premiers modes, ce qui correspond � l�effet de couplage faible. En raison du 
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premier mode de la cavit� d�coupl�e o� la distribution de champ de pression 

acoustique est maximale dans la partie avant, � l�endroit de la plaque vibrante, et

dans la partie arri�re de la cavit�, le couplage est relativement facile avec ce 

mode qu�avec les autres modes de la cavit� d�coupl�s. 

L'hypoth�se du couplage faible simplifie consid�rablement les calculs pour 

caract�riser le comportement vibroacoustique du syst�me plaque cavit�, de sorte 

que le calcul de la r�ponse vibratoire de la structure se fait g�n�ralement en 

n�gligeant le couplage avec le fluide, et le calcul de la r�ponse acoustique dans la 

cavit� se fait en utilisant les d�placements structuraux comme conditions aux 

limites.

Le spectre de niveau de pression au point M1

La figure (3.6) compare les spectres superpos�s du niveau de pression au 

point M1 int�rieur � la cavit�, de coordonn�es (x1, y1, z1) = (0.4, 0.12, 0.5) 

calcul�s suivant les diff�rentes approches : Plaqcav, Translp2, Sysnoise [9] et le 

code Ansys. Le premier est un code semi-analytique tandis que les trois derniers 

sont des codes de calcul num�rique.

Nous nous int�ressons  dans cette partie uniquement � la Comparaison  

entre deux spectres calcul�s par le code Ansys et le code Sysnoise.

On peut observer que la r�partition du niveau de pression en fonction de la 

fr�quence pour les deux spectres en dessous de 380 Hz est relativement proche, 

� l�exception aux pics de r�sonance sur l�intervalle de fr�quences [100,380 Hz]o� 

on peut constater un �cart d�amplitude significatif, mais � partir de 380Hz les deux 

spectres se distinguent clairement. Par cons�quent, si en consid�re le calcul

vibroacoustique que nous avons entrepris sous Ansys se situe en basses 

fr�quences, une confrontation des r�sultats issus de ce mod�le avec des r�sultats 

num�riques obtenus par d�autres approches permet de valider la d�marche.
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3.4.2 Influences de certains param�tres structuraux  sur le comportement 

vibroacoustique du syst�me  plaque-cavit�

Beaucoup de travaux  se sont int�ress�s � �valuer l�influence de la 

variation de param�tres physiques du syst�me plaque coupl�e � une cavit� 

parall�l�pip�dique sur la perception des sons qu�ils g�n�rent. Notre objectif dans 

cette partie consiste � �valuer  l�effet de la variation de deux param�tres 

structuraux sur la r�ponse vibroacoustique du syst�me plaque cavit�.

Le choix des param�tres structuraux est port� sur l�importance de l�effet de 

la variation de ces param�tres sur  la r�ponse vibro-acoustique du syst�me 

plaque-cavit�. Nous avons s�lectionn� deux param�tres structuraux d�j� 

identifi�s comme pr�pond�rante  d�un point de vue perceptif. Le  premier 

param�tre concerne la g�om�trie de la plaque en acier ; il s�agit de son 

�paisseur, et le deuxi�me est un param�tre m�canique concernant 

l�amortissement structural [25].

Les variations consid�r�es de l�amortissement structural et de l��paisseur 

de la plaque sont donn�es dans le tableau (3.6) [25].

Tableau 3.6 : variations consid�r�es pour les deux param�tres �tudi�s.

Facteur de perte par amortissement 

structural
Epaisseur de la plaque

3x10-3 1.5 x10-3 m

5x10-3 2 x10-3 m

7x10-3 2.5 x10-3 m

3.4.2.1 Influence de l�amortissement structural sur la r�ponse vibroacoustique

D�un point de vue vibroacoustique la figure (3.7) montre que pour les 

diff�rents facteurs de perte par amortissement structural, le niveau de pression 

acoustique calcul� au point M1 en basses fr�quences ne s�influence pas autant 

qu�en moyennes et hautes fr�quences de sorte que l�augmentation de 

l'amortissement structural � tendance de r�duire de fa�on significative la r�ponse 

vibroacoustique de syst�me coupl� plaque-cavit�.
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Figure 3.7 : Spectres de niveau de pression mesur�s au point M1 pour les 
diff�rents facteurs de perte par amortissement structural

3.4.2.2 Influence de l��paisseur de la plaque sur la r�ponse vibroacoustique 

La figure (3.8) montre la forme des spectres de niveau de pression 

acoustique mesur�s au point M1 pour les trois valeurs d��paisseur de la plaque 

(1.5 mm ; 2 mm et 2.5 mm).

On observant les trois spectres, on constate que l�influence de 

l�augmentation de l��paisseur de la plaque sur la r�ponse vibroacoustique du 

syst�me plaque cavit� se r�sume en trois points essentiels :

� Un d�calage des fr�quences propres vers les hautes fr�quences

� Une diminution globale des niveaux de pression acoustique en basse 

fr�quence.

� Une diminution de la densit� modale dans la bande de fr�quences 

d'�tude
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Figure 3.8 : Spectres de niveau de pression mesur�s au point M1 pour les valeurs 
d��paisseur 1.5, 2 et 2.5 mm

3.5 Conclusions

Nous avons �tudi� le comportement vibroacoustique du syst�me plaque 

cavit� en basse fr�quence. Cette �tude porte en premier lieu sur la d�termination 

des fr�quences de r�sonance de la cavit� on utilisant un code de calcul �l�ments 

finis. Les r�sultats obtenus sont confront�s � ceux de l�approche SYSNOISE qui a 

�t� valid�e par comparaison avec d�autres codes num�riques.

En second lieu, nous avons illustr� les effets de la variation de deux 

param�tres structuraux, l�amortissement structural et l��paisseur de la plaque sur 

la r�ponse vibroacoustique du syst�me plaque-cavit� � travers de l�analyse des 

spectres de niveau de pression acoustique � l'int�rieur de la cavit�. Il a �t� montr� 

que l�influence de l�amortissement structural d�une plaque en acier sur la r�ponse 

vibroacoustique du  syst�me plaque cavit� est plus significative pour les hautes et 

moyennes fr�quences que pour les basses fr�quences. L�influence de la variation

de l��paisseur sur la pr�diction vibroacoustique a �galement �t� soulign�e, alors 

que cette variation a peu de cons�quences sur les indicateurs vibroacoustiques.

Ces r�sultats ouvre donc des perspectives pour identifier les param�tres

qui contr�les l�efficacit� de l�amortissement structural de la plaque et son 

�paisseur sur la r�duction du bruit en basse fr�quence � l'int�rieur de la cavit� 
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pour des structures planes et minces en rayonnement et en transmission 

acoustique utilis�e dans diff�rents domaines industriels (transports, b�timent, 

etc.). Nous verrons o� l�utilisation des couches visco�lastiques pour att�nuer les 

vibrations de la plaque et pour augmenter en cons�quence l�effet de 

l�amortissement structural sur le comportement vibroacoustique du syst�me.
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CHAPITRE 4

ANALYSE VIBROACOUSTIQUE D�UNE CABINE DE TRACTEUR

4.1 Introduction 

Habituellement, les principales sources de bruit � l�int�rieur des v�hicules sont 

class�es par cat�gorie [26] :

1) le moteur et l'op�ration de transmission, 

2) l'excitation de la route 

3) l'excitation a�rodynamique. 

En g�n�ral, le bruit moteur pr�domine sur le bruit de la route, except� les 

surfaces de la route cahoteuse o� l'excitation de route peut �tre beaucoup plus haute 

que celle produite par le moteur [4]. Le tracteur roulant � vitesse r�duite dans le 

domaine d�emploi, donc, l'excitation de route et l'excitation a�rodynamique ne 

g�n�rent pas de bruit aussi accablant comme le fait le moteur [26]. Pour la cabine de 

tracteur  consid�r�, l'excitation du moteur du v�hicule est la source principale de bruit 

transmis par la structure.

G�n�ralement, le contr�le de bruit � l�int�rieur d�un compartiment de v�hicule 

automobile devrait inclure le contr�le de bruit transmis par la structure et le bruit 

a�rien. Une r�duction de l'un ou l'autre bruit aura un certain effet sur le niveau sonore 

global. Le bruit solidien r�sulte directement de la vibration du moteur, le syst�me de 

transmission et la route, pr�domine dans la gamme de fr�quence au-dessous de 250 

Hz [2], tandis que le bruit a�rien est un ph�nom�ne � haute fr�quence et il devient 

significatif seulement au-dessus de 400 Hz [4].

4.2 Pr�sentation du probl�me

Le bruit de cabine �tudi� dans ce m�moire est le bruit de bourdonnement, 

appartenant � la gamme de basses fr�quences. C'est un bruit structurellement 
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produit qui peut �tre g�n�r� dans un compartiment de v�hicule de passagers par la 

vibration de moteur. Le bourdonnement est d�fini comme le bruit sonore d� � la 

r�ponse r�pr�hensible du milieu dans la bande de fr�quence de 20Hz � 80Hz [3,26]. 

Cette sensation peut �tre � la fois d�sagr�able et fatigante.

Pour un syst�me vibratoire, la r�ponse de vibration en termes d'amplitude 

d�pend de la force d�excitation et des caract�ristiques dynamiques du syst�me [4]. Le 

corps du compartiment d�un v�hicule est un syst�me vibratoire tr�s complexe, et d'un 

point de vue du bruit c�est la partie acoustique la plus importante qui �met finalement 

toute l'�nergie sonore � l'oreille de l'utilisateur.

La propagation du son est compos�e d'habitude de trois parties : source 

sonore, le chemin de transmission du son et le r�cepteur. Par cons�quent, pour la 

lutte contre le bruit en cabine de v�hicule, certains nombre de mesures qui peuvent 

g�n�ralement �tre prises, qui sont :

1. le contr�le de bruit � sa source

2. le contr�le de bruit dans le chemin de transmission et 

3. le contr�le de bruit au r�cepteur.

Le contr�le de bruit � la source implique la r�duction de la force de vibrations

et de bruit produit par le moteur et la couche de la route. Le contr�le de bruit dans le 

chemin de transmission signifie le contr�le de bruit ou la vibration atteignant le 

r�cepteur, c'est-�-dire la structure de corps, par des isolants, des barri�res

acoustiques, etc.

Le contr�le de bruit au r�cepteur, c'est-�-dire, la caisse de carrosserie elle-

m�me, peut �tre r�alis� d'un certain nombre de fa�ons. La conception de la structure 

peut donc jouer un grand r�le dans le contr�le de bruit � l'int�rieur. En contr�lant 

certains modes structurels du corps de v�hicule, une r�duction du niveau sonore 

pourrait �tre r�alis�e. 

Cependant, aucune pratique simple n�a �t� envisag�e jusqu�� pr�sent, 

puisqu�une carrosserie de v�hicule est une structure complexe contenant de 

nombreux modes globaux ou locaux de vibration. Une fois qu�un certain �l�ment de 

la structure est modifi�, la propri�t� dynamique du corps tout entier sera chang�e. 
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Une autre ligne de pens�e est de faire de l'habitacle moins sensible aux forces 

vibratoires. Cela peut �tre fait en augmentant la rigidit� et l�amortissement de la 

caisse de carrosserie, afin de r�duire sa r�ponse � la vibration. L'augmentation de la 

rigidit� augmenterait aussi les fr�quences naturelles de la structure. La variation 

appropri�e de la rigidit� structurelle peut d�placer les modes structurels loin des 

fr�quences d'excitation les plus dominantes du moteur [4]. Cependant, comme 

mentionn� auparavant, pour une structure complexe, ce n'est pas n�cessairement 

efficacement applicable pour tous les cas, et les effets combin�s des autres facteurs 

sont d'habitude pris en consid�ration.

Pour la cabine de tracteur agricole, la m�thode des �l�ments finis sera 

employ�e pour �tudier les aspects mentionn�s ci-dessus. La forme irr�guli�re de la 

cabine et la complexit� de la structure rendent l'analyse th�orique structurelle-

acoustique impossible. Seulement la solution num�rique est applicable. Puisque la 

m�thode des �l�ments finis a �t� approuv�e comme une technique num�rique 

puissante et pr�cise dans l'analyse vibroacoustique, elle est utilis�e en �tudiant le 

probl�me de bruit de la cabine de tracteur. L�analyse acoustique par �l�ments finis 

pour le bruit interne dans la cabine de v�hicule consid�r�e se compose de deux 

parties dans la recherche : une analyse modale de la r�sonance acoustique de la 

cavit� et une analyse harmonique du mod�le acoustique-structural coupl� de la 

cabine de v�hicule. La premi�re vise � trouver les fr�quences naturelles du fluide 

remplissant le compartiment � l'int�rieur de la cabine. La deuxi�me est n�cessaire 

pour quantifier les interactions entre la structure de la cabine du v�hicule et la cavit� 

d'air interne, qui couple les �l�ments structuraux et les �l�ments fluides acoustiques.

Dans les cas o� les fr�quences d'excitation co�ncident avec les fr�quences naturelles 

o� ils ont la propri�t� de couplage fort avec les vibrations de la structure, des bruits 

intenses peuvent �tre produits. Par cons�quent, l'analyse de la fr�quence de 

r�sonance de la cavit� est une �tape n�cessaire pour d�terminer les caract�ristiques 

acoustiques de la cavit� d'air de cabine. L'�tude de l'analyse harmonique avec la 

m�thode des �l�ments finis doit  montrer comment les vibrations structurelles 

affectent la pression acoustique  � l'int�rieur de la cabine. Les propri�t�s dynamiques, 

y compris la masse structurale, l'amortissement structural et l�amortissement 
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acoustique (absorption acoustique), seront �tudi�es pour leur influence sur le 

comportement vibroacoustique de la cabine.

Ces facteurs importants sont les �l�ments de base qui constituent l'�quation 

g�n�rale du mod�le vibroacoustique. Le collage des mat�riaux, tels que la couche 

visco�lastique et la mousse d'absorption acoustique ont un effet sur l'amortissement 

structurel et acoustique. Parall�lement � cela, ils apportent �galement de masse 

ajout�e � la structure, qui peuvent tous contribuer � la r�duction du bruit de la cabine.

Pour avoir une compr�hension claire d'utiliser ces mesures pour contr�ler le 

bruit de bourdonnement � l'int�rieur de la cabine de v�hicule, l�analyse par �l�ments 

finis est employ�e.

4.2.1 Le mod�le de la cabine de tracteur 

Le mod�le num�rique pour une g�om�trie simple plaque cavit� a �t� discut� 

dans la section pr�c�dente. Dans cette �tape, nous pr�sentons une approche 

d'�l�ments finis pour analyser le bruit de bourdonnement d�une cabine de tracteur 

agricole. Le mod�le de la cabine de tracteur � consid�rer est compos� d�une 

structure en tube habill�e de plaques en acier Figure (4.1).

Structure en tube de la cabine

Structure  de la cabine en plaque

Figure 4.1 : La cabine de tracteur consid�r� (Les dimensions sont en : m)
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Les donn�es m�caniques et acoustiques du mod�le  sont illustr�es dans le 

tableau (4.1) et (4.2) suivants:

� Structure

Tableau 4.1: Les propri�t�s m�caniques et g�om�trique de la structure

mat�riau
Densit� 

(Kg/m3)

coefficient 

de Poisson

module d'�lasticit� 

(GPa)
Section (m2)

tube
acier

7800 0.3 200 4.467x10-4

plaque 7800 0.3 200 /

Epaisseur (m)
Moment quadratique 

par rapport � y (m4)

Moment quadratique par 

rapport � z (m4)

tube 0.0381 9.145 x 10-8 9.145 x 10-8

plaque 0.0048 / /

� Fluide

Tableau 4.2 : Les propri�t�s m�caniques et acoustique  du fluide

mat�riau
Densit� 

(Kg/m3)

vitesse du son 

(m/s)

pression de r�f�rence 

(Pa)

air 1.21 343 20 x10-6

4.3 Simulation num�rique 

Cette section pr�sente une analyse modale pour chercher les r�sonances 

acoustiques de la cavit� � l'int�rieur de la cabine de tracteur. L'�tude est alors 

promue � une  analyse harmonique du mod�le structurel acoustique coupl�, pour 

�tudier la r�ponse acoustique du mod�le de cabine soumis � l'excitation harmonique 

externe. Cette analyse est men�e � travers une simulation par �l�ments finis.
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4.3.1 La r�sonance de cavit� de la cabine de tracteur 

Le mod�le �l�ments finis de la cavit� de cabine de tracteur est �tabli comme 

indiqu� dans la figure (4.2). Le mod�le acoustique est maill� avec des �l�ments 

fluides t�tra�driques en trois dimensions comportant chacun huit n�uds. En absence 

de la structure, la pression acoustique est le seul degr� de libert� pour chaque n�ud 

du mod�le.

Les calculs sont effectu�s avec un pas fr�quentiel f = 1 Hz et une fr�quence 

maximale fmax = 300 Hz, le nombre d��l�ments est de 1463 �l�ments et de 1908 

n�uds,  ce qui correspond bien au crit�re de convergence de sorte que le nombre 

d��l�ments par la longueur d'ondes de la fr�quence la plus haute � consid�rer est 

plus grand que 10, par cons�quent, les erreurs de calcul sont tr�s petites [27]. 

X
Y

Z

Figure 4.2 : mod�le d'�l�ment fini de la cavit� de la cabine

Les r�sultats correspondants aux huit premi�res fr�quences de r�sonance de 

la cavit� sont pr�sent�s dans le Tableau (4.3).
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Tableau 4.3 : les huit premi�res fr�quences de r�sonances de la cavit� 

modes Fr�quences (HZ)

1 95.67

2 131.92

3 132.37

4 158.28

5 163.32

6 186.88

7 206.34

8 208.38

En comparant avec la premi�re fr�quence modale de 212.80 Hz de la cavit�

rectangulaire comme mentionn�e dans le chapitre pr�c�dent, 95.67 Hz la premi�re 

r�sonance de la cavit� de cabine est tout � fait basse. Cette fr�quence est contribu�e 

par les dimensions g�om�triques plus grandes et la forme de la cabine de tracteur, 

car la direction la plus longue de la cabine est environ 1.8 m, et la direction la plus 

courte est autour de 0.4m � 1.3m. Les huit premiers modes de r�sonance de la cavit� 

de la cabine sont montr�s dans la figure (4.3), o� MX et MN sont respectivement les

valeurs de pression maximale et minimale.
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95.67 Hz 131.92 Hz
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132.37 Hz 158.28 Hz
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MX
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163.32 Hz 186.88 Hz

MN

MX

X
Y

Z

MN

MX

X
Y

Z

206.34 Hz 208.38 Hz

Figure 4.3 : Fr�quences des huit Premiers modes de la cavit� de la cabine
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Les modes de r�sonance de la cabine sont repr�sent�s dans la figure (4.3) par 

diverses r�partitions de la pression acoustique dans la cavit�. Nous pouvons 

remarquer que dans le premier mode de r�sonance la distribution de la haute 

pression acoustique est principalement apparue dans la partie avant inf�rieure et 

arri�re sup�rieure de la cabine, de fa�on diff�rente, contrairement au deuxi�me 

mode, � cause de l'absence de sym�trie longitudinale de la cavit�. 

La distribution de champ de pression acoustique dans le troisi�me mode est 

une distribution uniform�ment r�partie, en raison de la sym�trie bilat�rale de la 

cabine.  Nous remarquons que les valeurs de la pression acoustique atteignent le 

niveau maximum dans les parties lat�rales de la cavit�. En supposant que la 

fr�quence maximale �tudi�e est sup�rieure � celle de ce mode, la contribution de la 

vibration des plaques lat�rales (porte, vitre..) au couplage avec la cavit� en excitant 

ce mode sera facile  qu�avec les autres modes, en cons�quence, le bruit dans la 

cavit� de la cabine va �tre augment�.

D'apr�s les r�sultats trouv�s, les modes acoustiques n'ont aucun effet 

significatif sur le bruit de bourdonnement dans la gamme de fr�quences de 20 Hz � 

80 Hz. Les r�sonances de la cavit� n'amplifient pas le bruit � certaines fr�quences 

pour contribuer au bruit fort de bourdonnement � l'int�rieur de la cabine de tracteur. 

Donc, il n'y a aucun besoin de consid�rer la modification de la structure de cabine 

pour  �viter la co�ncidence de la r�sonance de la cavit� et le mode structurel dans la 

gamme de bruit de bourdonnement.

4.3.2 Analyse harmonique du mod�le vibroacoustique

4.3.2.1 Objective de l'analyse harmonique

Le bruit bourdonnement interne dans la cabine du  tracteur r�sulte 

principalement de l'excitation de moteur  transmise par la structure � la cavit� de 

compartiment. Le bruit se produit quand les forces inject�es excitent les plaques 

d�acier constituant la coque de v�hicule, ces qui alors conduisent et agissent 

r�ciproquement sur le fluide � l'int�rieur de la cavit� [15]. Afin de pr�voir et analyser le 

bruit interne  cr�� par les forces d'excitation agissant directement sur la structure de 

v�hicule, le mod�les �l�ments finis repr�sentant la structure de la cabine et la cavit� 
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interne est coupl� pour former le mod�le vibroacoustique. Le couplage tient compte 

des interactions entre les vibrations structurales qui contribuent � la r�ponse 

acoustique interne, et les charges de la pression acoustique qui agissent sur les 

plaques d�acier du compartiment. Les r�ponses structurales et acoustiques � 

l'excitation vibratoire sont d�termin�es num�riquement en utilisant le code ANSYS. 

Les r�sultats num�riques fournissent des informations importantes pour la r�duction 

de bruit de la cabine de tracteur ainsi que sa conception.

4.3.2.2 Approche de l��l�ment finis  pour  l'analyse harmonique du mod�le 

vibroacoustique

Pour cette forme irr�guli�re de la cabine, aucune solution th�orique et 

analytique n'est disponible, et une solution num�rique est in�vitable en r�solvant le 

mod�le acoustique structural. L��quation (2.26) est l'�quation g�n�rale pour le 

mod�le �l�ments finis coupl� [27]. L'organigramme d�crivant la proc�dure pour 

r�aliser l'approche �l�ments finis est montr� sur la figure  (4.4).

Figure 4.4 : Organigramme de l'approche �l�ment finis  pour le mod�le coupl�

S�lectionner le type d'�l�ment appropri�

Entrer les propri�t�s du  mat�riel pour la structure et l�air

Construisez le mod�le g�om�trique de la structure et l�air

Mailler le volume 

D�finissez le type d'analyse

Appliquez la charge et les conditions aux  limites

R�solvez pour solution

Revue des r�sultats
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On consid�re le mod�le de la cabine du tracteur correspondant � la 

figure (4.1). Depuis la biblioth�que d'�l�ments fournie par le code de calcul ANSYS, 

SHELL63 et BEAM4 sont s�lectionn�s pour la mod�lisation de la structure et 

FLUID30 est employ� pour mod�liser le milieu fluide et l'interface entre fluide 

structure de  la cabine � chap.3, � 3.2.3.2.� figure (4.5).

BEAM4 est un �l�ment uniaxial utilis� pour mod�liser les poutres

tridimensionnelles �lastiques. La structure est excit�e par une force ponctuelle Fy=1N 

plac�e au point de coordonn�es (0, 0, 1.3). Les calculs sont effectu�s avec un pas 

fr�quentiel  f = 1 Hz et une fr�quence maximale fmax = 80 Hz. 
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Figure 4.5 Mod�le �l�ment finis du milieu fluide de la cabine

(4) �l�ment fluid30 type structure absente. (3) �l�ment fluid30 type structure pr�sente

La figure (4.6) montre la forme de spectre du niveau de pression acoustique en 

fonction de la fr�quence de bourdonnement, de 20 Hz � 80 Hz, � la position 

sp�cifique de l'oreille droite du conducteur, qui est d�fini pour �tre (1.14, 1.4, 0.59) 

dans les coordonn�es globales du mod�le �l�ments finis.
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Figure 4.6 : Le  Niveau de pression acoustique � la  position de l'oreille droite du 

conducteur

On peut constater que les quatre points de pression acoustique maximale  se 

produire � 29 Hz, 54 Hz ,67Hz, et 70 Hz.  Pour  les valeurs du niveau de

pression 37.30, 40.48, 49, et 66dBA, respectivement. La figure (4.7) montre pour ces 

quatre valeurs  la distribution interne de la pression acoustique dans la cabine au 

niveau du plan de coupe � Z = 0.59 m, sur lequel se trouve la position sp�cifique de 

l'oreille droite du conducteur.
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29 Hz 54 Hz

67 Hz 70 Hz

Figure  4.7 : Distribution de la pression acoustique dans la cabine  � Z = 0.59 m
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4.4 R�sultats et discussion

Selon la m�thodologie pr�sent�e dans le chapitre 3 et le mod�le �l�ments finis 

d�crit dans le pr�sent chapitre, la r�ponse acoustique � l�int�rieure de la cabine de 

tracteur excit�e par une force harmonique a �t� pr�dite avec le mod�le �tabli. Dans 

ce chapitre, nous allons v�rifier la lin�arit� du mod�le �l�ments finis. Ensuite, nous 

allons examiner les facteurs principaux qui influent sur le comportement 

vibroacoustique de la cabine, tel que l'endroit de la force d'excitation, l'application du 

mat�riau absorbant acoustique, la couche visco�lastique d'amortissement et la

masse ajout�e [15].

4.4.1 V�rification de la lin�arit�

Une �tude est r�alis�e pour v�rifier la lin�arit� du mod�le �l�ments finis  pour 

la cabine de tracteur. L'amplitude F0 de la force d'excitation au m�me point est 

augment�e de 1 N � 2 N. la figure (4.8) repr�sente le niveau de bruit � l�int�rieur de la 

cabine � la position de l'oreille droite du conducteur pour les deux valeurs 

d'amplitudes F0 de la force d'excitation. 

Figure 4.8 : la comparaison du niveau de pression acoustique pour V�rifier la lin�arit�

On observe que le niveau de pression acoustique � augmenter de 6 dB. Cela 

concorde bien avec la th�orie d'acoustique lin�aire o� l'incr�ment de la pression 

acoustique est proportionnel � celui de la force externe d'excitation. Comme 



67

d�montr� par l��quation (2.37), le niveau de pression acoustique augmente par 6 dB  

quand la pression acoustique est doubl�e. L'�tude de lin�arit� peut �galement servir 

� v�rifier  l'exactitude du mod�le �l�ments finis. 

4.4.2 Caract�ristique dynamiques du mod�le vibroacoustique

4.4.2.1 Emplacement de la force d'Excitation 

Pour �tudier l�impact de la force d�excitation, on se propose d�effectuer des 

simulations en deux endroits diff�rents de la structure. Le premier est montr� sur la 

figure (4.9 (a)), � une jonction des poutres � l'avant de la cabine, o� une force 

d'excitation harmonique simple avec l'amplitude d'unit� dans la direction de y est 

appliqu�e ; le second est indiqu� sur la figure (4.9 (b)), � une jonction des poutres � 

l�arri�re de la cabine. Le balayage de fr�quence de l'analyse harmonique est effectu� 

pour les deux cas respectivement. Les deux r�ponses acoustiques sont trac�es sur la 

figure (4.10).

.

X

Y

Z

(a)

X

Y

Z

(b)

Figure 4.9 : les deux points d'applications de la force d'excitation sur la structure de la 

cabine

Comme nous le constatons dans la figure (4.10), les deux courbes de r�ponse 

ne sont pas identiques, mais elles sont proches de l'une � l'autre. Les valeurs 

maximales apparaissent aux m�mes fr�quences, d�montrant que la vibration et les 

comportements acoustiques dans chacun des deux cas sont tr�s semblables. La 

cabine est une structure complexe qui se compose de coques et des poutres 

Fy Fx
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connect�es l�une avec l�autre, qui permet le transfert des forces d'excitation dans 

toute la structure � travers multiples chemins. Ceci aide � distribuer globalement les 

forces d'excitation � toute la coque de fa�on r�guli�re.

Figure 4.10 : la comparaison du niveau de pression acoustique pour  deux diff�rents

emplacements d'excitation

Les forces d'excitation des deux cas sont plac�es aux jonctions des poutres, 

qui sont transf�r�es � partir de ces jonctions � la structure enti�re.  Une telle 

application de la force n'influe pas sur la vibration des panneaux. Par cons�quent, les 

caract�ristiques dynamiques de la structure enti�re sont tr�s semblables dans les 

deux cas.

4.4.2.2 Absorption acoustique

L'absorption acoustique  est un processus de dissipation de l'�nergie sonore. 

La propri�t� du mat�riau et la structure  de cabine convertissent le son en chaleur, 

r�sultant soit de la propagation dans le milieu ou de la dissipation quand le son  

heurte une surface.

Le coefficient d'absorption acoustique est une mesure  du rapport de l'�nergie 

de l'onde acoustique absorb�e � l'�nergie incidente sur une surface donn�e d'un 

mat�riau. Il est g�n�ralement donn� pour une fr�quence particuli�re � une �chelle de 

0 � 1. Une surface qui absorbe 100% du son incident aura un coefficient d'absorption 
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acoustique de 1 ; par contre, une surface qui n'absorbe pas aura un coefficient 

d'absorption acoustique de 0.

Pour les essais pratiques, les coefficients d'absorption acoustiques sont 

mesur�s en bandes de tiers d'octaves. �tant donn�  que la gamme des fr�quences 

du son audible est assez large (de 20 hertz � 20k hertz), il est tr�s dur, et parfois 

inutile, pour traiter diff�rentes fr�quences. Par cons�quent, la gamme enti�re est 

divis�e en bandes de fr�quence. Une octave est une bande des fr�quences dont la 

limite sup�rieure est deux fois la limite de fr�quence inf�rieure. La fr�quence centrale 

d'une bande d'octaves est obtenue en faisant la moyenne g�om�trique de la limite 

sup�rieure et inf�rieure. Pour l'utilisation g�n�rale, huit octaves des fr�quences 

centrales suivantes sont choisies dans l'acoustique : 125 hertz, 250 hertz, 500 hertz, 

1 kilohertz, 2kHz et 4kHz. Lorsqu�une �tude plus d�taill�e est n�cessaire, une 

analyse de bande de tiers d'octave est ex�cut�e. Pour un test de coefficient 

d'absorption acoustique, l'analyse de bande de tiers d'octave � partir de 100 hertz � 

6,3k hertz est g�n�ralement effectu�e. Le coefficient d�absorption d'une mousse de 

polyur�thane agglom�r�e d'�paisseur 30 mm est donn� dans le tableau 4.4 suivant. 

[28] 

Tableau 4.4: Le coefficient d�absorption  d'une Mousse  d'�paisseur 30 mm

fr�quences par bandes tiers 

d'octave, Hz
100 125 160 200 250 315

coefficient d�absorption 0.045 0.079 0.145 0.174 0.252 0.320

Aux basses fr�quences, les coefficients d�absorption  sont tr�s faibles. Dans 

les moyennes et hautes fr�quences, les mat�riaux  absorbants travaillent beaucoup 

plus efficace. Tous les mat�riaux acoustiques absorbants figure (4.11) sont 

caract�ris�s par ce ph�nom�ne, l'effet d'absorption devient �vident que si l'�paisseur 

de la couche d'absorption acoustique est sup�rieure � un quart de la longueur d'onde 

du son.
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Mousse polyur�thane 
ondul�es

mousse de polyur�thane 
agglom�r�e

mousse polyur�thane

Figure 4.11 mat�riaux acoustiques absorbants

Dans les exp�riences d'essais d'absorption, g�n�ralement il n'y a aucun essai 

pour une  fr�quence  plus basse que 80 hertz. Le bruit de bourdonnement  �tudi� ici 

est dans la gamme de 20Hz � 80 hertz. Par cons�quent, aucun coefficient 

d'absorption direct ne sera disponible. Cependant, selon la description du paragraphe 

pr�c�dente, on peut supposer que les coefficients d'absorption diminuent 

graduellement pour atteindre 0 � partir de  80 hertz � 20Hz. Et afin d'acc�l�rer  le 

balayage de fr�quence de l'analyse harmonique, les coefficients d'absorption utilis�s 

ici sont de 0.02 de 20 hertz �  55 hertz et de 0.04 de 56 hertz �  80 hertz.

Toutes les plaques d�acier de la cabine sont couvertes par la couche de 

mousse de polyur�thane � cellules ouvertes comme il est  montr� sur la figure (4.12)

les r�sultats d'analyse harmonique du mod�le vibroacoustique de la cabine  avec le 

mat�riau absorbant pris en consid�ration sont trac�s sur la figure (4.13).

X

Y

Z

Figure 4.12 : Mat�riau acoustique  absorbant appliqu� sur toute la cabine
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Figure 4.13 : Les r�ponses acoustiques du mod�le avec l�application du mat�riau 

acoustique absorbant 

Les deux courbes se superposent presque compl�tement dans la figure, 

d�montrant que l'effet du mat�riau acoustique absorbant sur la r�duction de bruit 

dans la gamme basse fr�quence est faible. Ce calcul peut �galement servir comme 

une partie de la v�rification de la validation du mod�le.

4.4.2.3 Amortissement Structurel

L'amortissement est une mesure de la dissipation d'�nergie dans une structure 

vibrante qui am�ne celle-ci � revenir � un �tat de repos. Il y�a diff�rentes formes 

d�amortissement. Pratiquement, l�amortissement peut �tre class� par cat�gorie telle

que l�amortissement visqueux, l�amortissement de coulomb et l�amortissement 

structural ou hyst�r�tique. L'amortissement visqueux se produit  g�n�ralement  dans 

des cas o� un syst�me vibre dans un fluide, caract�ris� par la force d'amortissement 

proportionnelle � la vitesse. L�amortissement structural est d� � la friction interne du 

mat�riau. L�amortissement de coulomb  est d� � l�effet de frottement sec entre deux 

surfaces  en contact glissant  et qui ne d�pend pas de la position ou de la vitesse,

mais plut�t de la force normale et du coefficient du frottement.
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Pour le mod�le vibroacoustique de la cabine, l�amortissement de  coulomb et 

l�amortissement  visqueux ne sont pas consid�r�s. Il n'y a aucun effet de friction entre 

deux surfaces  en contact glissant, donc l'amortissement de coulomb ne s�applique 

pas.  Bien que la structure de la cabine soit excit�e pour vibrer dans l'air, 

l'amortissement visqueux n'est pas pris en consid�ration dans l'�tude, car elle ne joue 

pas un r�le majeur dans  l'�tude en raison de la faible  masse et de la  faible  

viscosit� de l'air, alors seulement l'amortissement structural  est inclus dans l'�tude. 

Le frottement interne du mat�riau ou du syst�me entier est la raison principale de 

l'amortissement structural [15].

Bien que le comportement d'amortissement physique est assez compliqu�, la 

matrice d'amortissement [Ce] peut �tre �tendue en employant les composants 

suivants [29] :
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Avec :

� : Le multiplicateur de la matrice de masse

� : Le multiplicateur de la matrice  de rigidit�

j� : Le facteur d�amortissement de mat�riau j

j� : Le multiplicateur de la matrice de rigidit� de mat�riau j

Puisque seulement l'effet de l�amortissement structural est consid�r�, 

l'�quation de la matrice d�amortissement de forme r�duite est:
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(4.2)

Les couches d�amortissement adh�r�es  sur la surface des plaques d�acier 

fournissent un amortissement de la structure de la cabine. Les couches ont �t� 

largement employ�es dans l'industrie de l'automobile. L'effet d'amortissement 

structurel provoqu� par la couche visco�lastique d'amortissement peut �tre consid�r� 

comme constant [2]. G�n�ralement, le facteur d'amortissement se situe entre 4 % et 

8 % pour un mat�riau visco�lastique [30] 
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Aussi, on se propose d�utiliser les valeurs de 4% et 8% dans nos applications 

et dont les r�sultats sont illustr�s par la figure (4.14) .

Figure 4.14 : R�ponses acoustiques du mod�le avec le mat�riau visco�lastique 

Les r�sultats montrent clairement que l'amortissement  structural permet 

essentiellement de r�duire davantage les valeurs maximales du niveau de pression 

acoustique. D�autre part, la figure (4.15) montre  la distribution interne de la pression 

acoustique � 70 Hz dans la cabine � Z = 0.59 m. Comme indiqu�, la pression 

acoustique maximum � la position sp�cifique de l'oreille droite du conducteur a �t� 

nettement r�duite.
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Sans amortissement
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12:46:06
STEP=1
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Facteur d'amortissement 4 %
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JUN 16 

12:25:52
STEP=1

SUB =50

FREQ=70

REAL ONLY

PRES     (AVG)

DMX =.843E-08

SMN =-.206E-03

SMX =.966E-03

Facteur d'amortissement 8 %
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Y

Z

-.351E-03
-.218E-03
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.465E-04

.179E-03
.311E-03

.444E-03
.576E-03

.709E-03
.841E-03

JUN 16 

12:45:12

NODAL SOLUTION

STEP=1

SUB =50

FREQ=70

REAL ONLY

PRES     (AVG)

DMX =.612E-08

SMN =-.351E-03

SMX =.841E-03

Figure 4.15 : Distribution interne de la pression acoustique � 70 Hz dans la cabine � 

Z=0.59 m.
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4.4.2.4. La masse ajout�e  

Nous avons vu dans les deux paragraphes pr�c�dents que le mat�riau 

acoustique absorbant et le mat�riau visco�lastique d�amortissement sont consid�r�s 

uniquement pour leurs propri�t�s intrins�ques d'absorption et de l�amortissement. En 

fait, l�application de ces mat�riaux � la structure apporte un effet de masse 

suppl�mentaire qui sera ajout�e sur la masse de la structure. Un calcul num�rique de 

la masse ajout�e est alors n�cessaire [15].

La couche acoustique absorbante ou la couche d'amortissement est tout � fait 

l�g�re comparativement � la structure en acier. La  mousse acoustique absorbante 

d'�paisseur 30 mm mentionn�e dans le paragraphe 4.4.2.2  p�se 3 kg/m2. Les 

plaques en acier dans la structure de la cabine est de 4 millim�tres, qui p�se 31.2 

kg/m2. Si la mousse est ajout�e aux plaques de la cabine suivant les indications de la 

figure (4.12), elle fournit une certaine masse suppl�mentaire aux plaques. Les deux 

effets d�absorption et de masse ajout�e sont pris en consid�ration dans le calcul. Le 

r�sultat d'analyse harmonique est pr�sent� sur la figure (4.16), � titre de 

comparaison, le r�sultat d'analyse pr�c�dent de l'application du mat�riau acoustique 

absorbant sans consid�rer l'effet de la masse ajout�e est �galement trac� sur la 

figure (4.16). 

Figure 4.16 : R�ponse acoustique du mod�le avec la masse ajout�e du mat�riau 

acoustique absorbant
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On peut constater que les deux courbes ont globalement la m�me forme, � 

l�exception aux quelques valeurs maximales du niveau de pression acoustique, o� on 

peut remarquer un notable �cart positif et n�gatif d�amplitude, ainsi que  un d�calage

de ces valeurs aux fr�quences voisines sur l�intervalle de fr�quences [52,80 Hz]. Par 

cons�quent, malgr� que l�application de la masse suppl�mentaire en petite valeur ne 

change pas les caract�ristiques dynamiques du mod�le de fa�on consid�rable, mais

sa contribution aux r�ductions du bruit dans la cabine est favorable.

4.5 Conclusion 

Dans ce chapitre, nous avons �tudi� le comportement vibroacoustique de la 

cabine de tracteur en basses fr�quences. Cette �tude passe tout d'abord par 

l�identification des fr�quences de r�sonance de la cavit� de tracteur en utilisant une 

mod�lisation par �l�ments finis. Les r�sultats obtenus ont montr� que les modes de 

r�sonances n'ont aucun effet significatif sur le bruit de bourdonnement dans la 

gamme de fr�quences de 20 Hz � 80 Hz.

Par la suite le mod�le �l�ments finis �tabli est exploit� pour pr�dire la variation 

du niveau de pression  acoustique � l�int�rieure de la cabine excit�e par une force 

harmonique. Le niveau de bruit � l'int�rieur de la cabine est obtenu, et les fr�quences 

caract�ris�es par les niveaux de bruit maximaux dans la  gamme de fr�quences

�tudi�e et � la position sp�cifique de l�oreille droite du conducteur sont identifi�es.

En dernier lieu, on a v�rifi� la lin�arit� du mod�le �l�ments finis, et les effets 

de la position de la force d'excitation. L�application du mat�riau absorbant acoustique,

de la couche visco�lastique d'amortissement et de la masse ajout�e sur le 

comportement vibroacoustique de la cabine ont �t� analys�es. Nous avons constat� 

que le changement de l'emplacement de la force d'excitation n'affecte pas 

l'identification des valeurs maximales dans la courbe de r�ponse acoustique. Par 

cons�quent, dans l'analyse num�rique l�application de la force d'excitation � une

jonction ou une autre de la structure n�influe pas sur la r�ponse vibroacoustique.

L�effet du mat�riau absorbant acoustique sur la r�duction du bruit dans la cabine en 

basse fr�quence est inefficace. Par contre, l�influence de la masse ajout�e obtenue
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par ce mat�riau sur la r�duction du bruit est tr�s b�n�fique, du fait qu�elle d�cale la 

courbe de la r�ponse acoustique et diminue �galement quelques valeurs maximales. 

L�application de la couche visco�lastique sur toutes les faces de la cabine afin 

d�augmenter l'amortissement structural donne des r�sultats satisfaisants dans le 

confort vibroacoustique et porte une r�duction efficace des valeurs maximales de la 

courbe du niveau de pression acoustique.
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CONCLUSION  

La m�thodologie et les techniques pr�sent�es dans ce m�moire fournissent 

des outils utiles d'�valuation acoustiques pour l'analyse et pr�diction du confort 

vibroacoustique lors  de l��tape  de conception de v�hicule, particuli�rement en 

basses fr�quences pour lesquelles la r�duction de bruit est exig�e.

On a �tudi� le comportement vibroacoustique du  syst�me plaque cavit� en 

basses fr�quences. En premier lieu on a d�termin� les fr�quences de r�sonance de 

la cavit� en utilisant un mod�le �l�ments finis. L�absence de moyens mat�riels pour 

mener des essais exp�rimentaux nous a contraints de confronter en guise de 

validation nos r�sultats � un autre ensemble de r�sultats num�riques. En second lieu  

on a �tudi�  les effets de la variation de deux  param�tres structuraux,

l�amortissement structural et l��paisseur de la plaque sur la r�ponse vibroacoustique 

du syst�me plaque-cavit� et on a constat� que ces effets en basse fr�quence sont  

moins importants d�un point de vue r�ponse vibroacoustique que perceptif.

Le mod�le �l�ments finis �tabli � �t� exploit� aussi pour calculer les 

r�sonances de la cavit�, et a montr� son efficacit� dans l'analyse du bruit induit par la

vibration du moteur dans la cabine de v�hicule. La r�ponse acoustique int�rieure de 

la cabine  excit�e par des forces harmoniques peut facilement �tre  pr�dite avec ce 

mod�le. 

Le changement de l'emplacement de la force d'excitation n'affecte pas 

l'identification des valeurs maximales. La cabine est une structure complexe, qui 

permet de transf�rer  la force d'excitation dans toute la structure et dans des 

chemins multiples, distribuant globalement la force d'excitation � toute la cabine, de 

fa�on r�guli�re. Par cons�quent, dans l'analyse num�rique, si la force d'excitation est 

plac�e � une jonction ou une autre de la structure comme indiqu�e dans l'�tude, 
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l'identification de valeurs maximales dans la courbe de r�ponse acoustique ne sera 

pas affect�e.

D�apr�s les recherches effectu�es, il s�est av�r� que le mat�riau acoustique 

absorbant ne fournit pas l'impact consid�rable en absorption  du bruit du 

bourdonnement �  cause des coefficients d'absorption tr�s bas dans la gamme de 

basses fr�quences. En revanche son application est certainement n�cessaire 

puisque le bruit de cabine couvre presque toute la gamme audible de fr�quence, qui 

peut �tre tr�s efficace dans la r�duction du bruit pour la moyenne et  haute 

fr�quence. Cependant, l'effet de la masse ajout�e obtenu par l�application du 

mat�riau acoustique absorbant peut �tre utile pour r�duire le bruit du bourdonnement, 

car elle d�cale la courbe de r�ponse acoustique et baisse aussi quelques valeurs 

maximales. La fixation des couches visco�lastique d�amortissement m�ne � une

r�duction efficace des valeurs maximales de la courbe du niveau de pression 

acoustique (SPL). Fournir un certain niveau d'amortissement de la structure permet 

de contr�ler le bruit � basse fr�quence.

Les r�sultats obtenus dans la pr�sente �tude sont instructifs pour la 

modification de la structure d'une cabine de v�hicule � l'�tape de la conception pour 

r�duire le niveau de pression acoustique � l'int�rieur de la cabine. Le concepteur de 

tracteur doit consid�rer l'application d'une couche visco�lastique d'amortissement 

appropri�e comme mesure principale pour le contr�le de bruit de bourdonnement 

particuli�rement quand il ne pr�voit aucune modification significative sur la structure. 

Il n'y a aucun besoin d'essayer de laisser beaucoup d'espace int�rieur pour 

l��paisseur du mat�riau acoustique absorbant, surtout que l�effet de ce dernier 

devient efficace seulement si l��paisseur de la couche est sup�rieur � un quart de 

longueur d�onde c'est-�-dire l��paisseur est environs 1m. La m�thodologie men�e

dans cette �tude peut �tre mise en �uvre dans des exp�riences vibratoires et

acoustiques pour tester un prototype d�un v�hicule, et les communications entre les 

r�sultats num�riques et les donn�es exp�rimentales rendront les modifications plus 

efficaces et effectives.
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Cette �tude peut �tre enrichie par la consid�ration d�autres facteurs comme :

� L�application de plusieurs forces d�excitation au lieu d�une seule

� L�isolation vibratoire passive
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APPENDICE A

LISTE DES SYMBOLES ET DES ABREVIATIONS

c

f

LSP

n

p

po

Pref

Prms

� �
a
K

� �
a

M

� �
a
C

� �
s

M

� �
s
C

� �
s
K

� �U

� �U

� �U

� �A

� �
s
F

j
�

: vitesse du  son (m/s)

: fr�quence (Hz)

: niveau de pression acoustique (dB)

: direction normale

: pression acoustique (Pa)

: amplitude de la pression (Pa)

: pression de r�f�rence (Pa)

: pression acoustique efficace (Pa)

: matrice de rigidit� acoustique globale

: matrice de masse acoustique globale

: matrice d�amortissement acoustique globale

: matrice de masse structurale globale

: matrice d�amortissement structurale globale

: matrice de rigidit� structurale globale

: vecteur acc�l�ration structurale (m/s2)

: vecteur vitesse structurale (m/s)

: vecteur d�placement structural (m)

: matrice du couplage structure-acoustique  

: force d'excitation structurale (N)

: facteur d�amortissement de mat�riau j
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MEFF

MEF

DDL

DREP

EF

NASTRAN

ANSYS

PACA

SPL

dBA

: m�thode des �l�ments finis de fronti�res

: m�thode des �l�ments finis

: degr� de libert�

: position sp�cifique de l'oreille droite du conducteur

(driver�s right ear position)

: �l�ments finis

: logiciel d'analyse structurale de l'administration nationale de 

l'a�ronautique et de l'espace [NASA]

: logiciel de simulation num�rique par la MEF

: analyse de contribution de panneau acoustique

(panel acoustic contribution analysis)

: niveau de pression acoustique 

: d�cibel pond�ration A.
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APPENDICE B

NOTIONS ACOUSTIQUES

1. Introduction

Le son peut �tre d�termin� comme une grandeur physique. II s�agit de

variations rapides de la pression de l�air qui se superposent � la pression

atmosph�rique. Notons que les variations de la pression de l�atmosph�re ne sont 

pas perceptibles pour l�ou�e humaine car elles sont trop lentes. Les variations de 

la pression du son sont exprim�es en Pa (Pascal).

La perception de l�ou�e humaine s��tend de 20 mPa � 200.000.000 mPa.

Une telle �chelle �tant tr�s �tendue et par cons�quent peu maniable, celle-ci est 

comprim�e (logarithm�e) en une gamme plus pratique variant de 0 dB(A) (seuil 

audible) � 140 dB(A) (seuil de la douleur) figure (1). Quand on parle de bruit, il

s�agit d�un son qui est ind�sirable, incommode et qui peut provoquer des l�sions

(NFS 30105)1. Pour tenir compte de ces effets sur l�homme, il faut consid�rer non

seulement le niveau sonore mais �galement la fr�quence, le type du bruit et la 

dur�e de l��v�nement.

Figure 1 : domaine d�audition

1
NFS 30105 : Le bruit est un ph�nom�ne acoustique produisant une sensation auditive consid�r�e comme d�sagr�able 

ou g�nante 
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2. Caract�ristiques d�un bruit

� Amplitude

Tout bruit naissant d�une vibration des particules d�un milieu (air) entra�ne 

une variation de pression du milieu autour de sa position d��quilibre (pression 

atmosph�rique).

C�est ainsi qu�on utilise pour caract�riser l�amplitude d�une onde sonore le 

d�cibel (dB). Celui-ci appara�t g�n�ralement sous la forme de logarithme d�un 

rapport de pression.

Ainsi une onde sonore qui g�n�re une variation de pression P (Pa) poss�de 

un niveau de pression sonore �gale �: Lp = 20.Log(P/P0) dB avec P0 = Pression 

acoustique de r�f�rence = 20.10-6 Pa.

Tableau 1 : Echelle des niveaux sonores

Niveau Impression Ressentie Effet

140dB tr�s douloureuse L�sions irr�versibles du 

syst�me auditif120dB douloureuse

110dB insupportable Perte d�audition apr�s 

une exposition br�ve100dB Difficilement supportable

90dB Tr�s bruyant Perte d�audition apr�s 

une exposition longue80dB bruyant

60dB Bruit courant

50dB

40dB faible

30dB calme

20dB Tr�s calme

10dB silence L�observateur entend le 

bruit de son organisme0dB Silence absolu
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� Fr�quence

Un bruit est souvent qualifi� d�aigu ou de grave: les acousticiens emploient 

la notion de fr�quence de l�onde sonore. Ainsi un son d�une fr�quence de 100 Hz 

est un son � grave �, alors qu�un son d�une fr�quence de 15000 Hz est un son �

aigu �.

En pratique, il est tr�s rare de rencontrer des ondes sonores qui ne vibrent 

qu�� une seule fr�quence; en effet, un bruit est compos� d�un certain nombre 

d�ondes de fr�quences diff�rentes. Un bruit qualifi� d�aigu sera un bruit qui 

comporte beaucoup de hautes fr�quences; alors qu�un bruit qualifi� de grave 

comportera beaucoup de basses fr�quences.

L�oreille humaine, en g�n�ral, est capable d�entendre des sons de

fr�quences comprises entre 20 Hz et 20000 Hz. Les sons de fr�quences 

inf�rieures � 20 Hz sont appel�s infrasons tandis que les sons de fr�quences 

sup�rieures � 20000 Hz sont des ultrasons figure 1.

� Dur�e

L�estimation de la nocivit� d�un environnement bruyant est fond�e

principalement sur l��nergie acoustique totale re�ue, qui d�pend du niveau mais 

aussi de la dur�e du bruit. De m�me, les �tudes d�impact sonore comportent une 

estimation de la g�ne occasionn�e pendant une p�riode donn�e au cours de 

laquelle le niveau de bruit peut varier de fa�on impr�visible.

Pour tenir compte de ces variations de bruit pendant un temps de 

r�f�rence, le niveau de bruit d��valuation est indiqu� par le niveau de bruit 

�quivalent (Leq).

Leq : Niveau de bruit continu �quivalent tenant compte de la dur�e du bruit, 

de sa nocivit� et contenant la m�me �nergie que le bruit variant dans le temps 

qu�il repr�sente.

�
�

�
�
�

�
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p

tP
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� Tonalit� et impulsions

La g�ne acoustique ne d�pend pas seulement des niveaux de bruits

acoustiques mais �galement d�autres param�tres, tels que la tonalit� et les

impulsions. La tonalit� est d�finie comme un son qui ressort nettement du spectre

des fr�quences (+ 5 dB) par rapport au niveau des fr�quences voisines.

Les impulsions sont des bruits de tr�s courte dur�e et peuvent causer des 

l�sions de l�ou�e humaine.

� Pond�ration A

Le d�cibel d�fini plus haut est appel� d�cibel lin�aire par opposition au

d�cibel pond�r� A (dB(A)) qui tient compte de la sensibilit� de l�oreille humaine, 

celle-ci variant en effet en fonction de la fr�quence. Un son de basse fr�quence 

par exemple, est consid�r� comme moins g�nant par l�oreille et le cerveau qu�un

son de moyenne fr�quence (3000 � 4000 Hz). C�est le dB(A) qui prend en compte

ce ph�nom�ne. Un son de niveau 90dB lin�aire sera repr�sent� par 74dB(A) s�il 

est �mis � la fr�quence de 125Hz, et par 91 dB(A) s�il est �mis � la fr�quence de 

2000Hz.

� Type De Bruit

Pour les bruits qui varient avec le temps, on distingue entre autres les types 

suivants:

� Bruit fluctuant non p�riodique

� Bruit continu constant

� Bruit constant intermittent

� Bruit fluctuant p�riodique

� Impulsions isol�es

� Bruit impulsionnel � rythme rapide

Les normes internationales tiennent compte de ces deux ph�nom�nes 

d�impulsivit� et de tonalit� en majorant le niveau de bruit �quivalent mesur� de 3 � 

6 dB(A) en fonction des pays.
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3. Diagramme de Fletcher et Munson

Ce graphique tient compte de notre variation de sensibilit� � diff�rentes 

fr�quences. On en d�duit qu'au-dessous de 1000 Hz, le seuil acoustique se situe 

toujours plus haut (c-�-d que l'on est moins sensible � un niveau sonore donn� 

dans ces fr�quences). Par exemple, � 600 Hz, on entend � partir de 5 dB, mais � 

100 Hz, on n'entend qu'� partir de 25 dB! Lorsque les fr�quences diminuent, les 

isophones se rapprochent de plus en plus. Cela veut dire que, pour un saut �gal 

de niveau sonore, on percevra, aux fr�quences plus basses, une plus grande 

diff�rence qu'aux fr�quences plus hautes. On d�duit aussi qu�on est le plus 

sensible entre 600 Hz et 4000 Hz.

Conclusion: Ce n'est qu'� partir des niveaux sonores plus �lev�s qu'on 

per�oit les basses fr�quences, mais on sera plus sensible � des variations dans 

ce domaine.

<200 Hz: basses fr�quences

200 Hz � 2000 Hz: moyennes fr�quences

> 2000 Hz: hautes fr�quences
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4. Applications

D'une mani�re g�n�rale, les entreprises investissent peu dans la recherche 

de r�duction du bruit que peuvent engendrer leurs appareils. Dans ce paysage, 

l'automobile, et quelques autres secteurs peu nombreux se singularisent en 

consacrant d'importants programmes de recherche et d�veloppement � 

l'acoustique. Et cette traque des d�cibels commence d�s la conception des 

mod�les. Les constructeurs d'automobiles se fixent en mati�re de bruit deux 

objectifs : limiter le bruit ext�rieur des v�hicules et assurer le confort sonore des 

occupants. 

Les quatre modes de g�n�ration du bruit interviennent dans l'automobile: 

souffle (ventilation, a�rodynamique), frappement (pistons, vitesses), frottement 

(pneus), pincement (fils, c�bles, tuyaux, t�les). Les bruits proviennent de deux 

sources externes, le contact de l'air et celui du v�hicule avec la chauss�e, et de 

diverses origines internes, telles que les vibrations m�caniques, les �coulements 

de fluides (�chappement). Divers organes propagent ces vibrations, les 

transmettent � l'habitacle. La propagation s'op�re �galement par voie a�rienne, 

par les interstices des joints de vitres, de portes... Au total, pratiquement toutes les 

pi�ces du v�hicule sont impliqu�es dans la cha�ne de bruit .

Pour les �viter ou les r�duire, une premi�re solution consiste � traiter la 

g�n�ration des bruits � la source, avec un moteur, des engrenages, des 

transmissions moins bruyants. Ensuite, il faut utiliser des mat�riaux qui filtrent les 

bruits, "encapsuler " le moteur. Cette int�gration a l'inconv�nient d'ajouter du 

poids, et donc de p�naliser la consommation de carburant (+ 100 kg = + 0,6 l/100 

km), pour des gains acoustiques parfois minimes. Les fournisseurs s'emploient de 

leur c�t� � all�ger les insonorisants.

Les constructeurs pr�f�rent donc traquer le bruit � la source. Ils travaillent � 

diminuer ce qui provoque les vibrations, par exemple en att�nuant le choc piston 

chemise dans le moteur. Ils cherchent ensuite � limiter la propagation des 

vibrations restantes, par exemple en nervurant une paroi de t�le pour la rigidifier.

La t�che s'apparente � la quadrature du cercle. Car, d'une part, il faut 

l'appliquer � toutes les pi�ces. Ensuite, pour escompter un gain global sur toute la 

voiture, il faut l'obtenir de fa�on identique sur chacune des Sources sonores ! Et si 
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la diff�rence entre deux sources sonores d�passe 10 dB, le bruit le plus fort 

domine le plus faible. Ce qui complique le tout, il n'est pas toujours ais� d'identifier 

les uns et les autres.

Tableau 2. Addition des niveaux sonores

diff�rence entre niveaux (dB)

0 ou 1

2ou 3

4 � 9

10 ou plus

A ajouter au plus niveau (dB)

3

2

1

0

Exemple : 50+50=53 dB 

50+60=60 dB

Les experts estiment donc que les gains les plus importants sont � 

rechercher d�sormais en dehors, dans les pneus et rev�tements routiers. 

L�adaptation des sculptures des pneus en vue de diminuer les compressions d'air 

entre la bande de roulement et la route, les pains de gomme d'in�gales longueurs 

pour "casser les fr�quences" et l'optimisation de la structure (mat�riaux, grosseurs 

des c�bles, nombre et inclinaison des nappes) contribuent � un meilleur contr�le 

de la mise � plat et � la r�duction des effets de bourdonnement.

5. r�glementation et progr�s r�alis�s

Automobiles et poids lourds. Depuis 1996, le seuil de nuisances sonores 

automobiles a �t� fix� � 74 dB(A). Le gain de 8 dB (A) par rapport aux ann�es 

soixante-dix correspond � une division par six du bruit �mis. La r�duction a �t� de 

plus de 10 dB(A) pour les poids lourds. De nouveaux gains, de l'ordre de 3 dB (A) 

pour les v�hicules l�gers et plus encore pour les poids lourds, sont � attendre. Le 

seuil de g�ne des transports routiers est, depuis 1995, de 60 dB(A). 

Depuis 1970, quatre directives europ�ennes ont permis de baisser de 90 % 

le niveau sonore d'une voiture.
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