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Version abrégée

Résumé

L’objectif de ce travail était d’analyser le comportement global d’un haut-parleur ex-
citant une salle dans la bande de fréquence de ses premiers modes pour une application de
contrôle actif.

L’étude s’est d’abord portée sur le haut-parleur rayonnant en champ libre. Il a été
vu comment caractériser un haut-parleur, sur la base des circuits équivalents, montrant le
caractère prépondérant de l’impédance de charge. La mesure de pression en champ proche
a permis de la déterminer.

Ensuite, le régime stationnaire d’une salle a été modélisé et l’étude s’est portée sur la
caractérisation de l’impédance des parois. Elle agit sur les fréquences propres et l’amplitude
des modes mais aussi sur l’impédance de charge. Cette dernière qui modifie le débit du
haut-parleur par rapport à ce qu’il serait en champ libre a été caractérisée.

Des résultats précédents, il a été possible de calculer avec précision le champ de pression
dans un espace clos excité par un haut-parleur en régime établi, en fonction de l’impédance
de ses parois.

Dans le contexte du contrôle actif, on s’est intéressé particulièrement à des sons transi-
toires, c’est pourquoi nous avons étudié le comportement temporel du champ de pression
dans une salle excitée par différents types de sons paramétrés. Cela nous a permis de
modéliser la réponse de la salle à l’enclenchement de la source ; celle-ci se compose du
régime libre et du régime transitoire. Tous deux sont qualifiés sur la base de postulats et
d’observations cohérents.

Par la simulation et l’expérimentation systématique, le système haut-parleur - salle
a été caractérisé tant pour un son stationnaire que pour un son transitoire, relevant les
contraintes s’appliquant au contrôle actif modal.

De nombreuses expérimentations ont permis de se rendre compte de l’efficacité à at-
tendre du contrôle actif modal. Les observations faites dans une salle exposée au bruit
d’avion ont montré la prépondérance des basses fréquences. Des directives ont alors été
données pour l’installation d’un système de réduction de bruit actif.

L’ensemble de ce travail constitue une base de connaissances électro acoustiques pour
la réalisation d’un système de contrôle actif modal.
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Abstract

The aim of this work was to analyze the global behavior of a loudspeaker exciting a
room in the frequency band of its first modes, for the purpose of active control applications.

First, the loudspeaker in free field was studied. The characterization of a loudspeaker on
the base of equivalent circuits has been established, showing the preponderant importance
of the load impedance, determined by near field measurements.

Then, the steady state has been modeled and the study has been set on the characteri-
zation of the wall impedance, which determines the eigenfrequencies and the amplitude of
their modes, as well as charge impedance. The latter which modifies the volume velocity
compared with the one in free field, has been characterized.

The previous results enable the precise computation of the pressure field in a closed
space and excited by a loudspeaker in steady state, according to the wall impedance.

For active control purposes, transitory sounds are particularly important, therefore the
behavior of a sound field in a room excited by several parameterized sounds has been
studied in the time domain. The room response to the source activation could therefore be
modeled. This response consists of a free and a transitory state, both of which are qualified
through coherent assumptions and observations.

Through simulation and systematic experimentation, the loudspeaker-room system
has been characterized for a stationary as well as for a transitory sound, revealing the
constraints affecting modal active control.

Many experiments showed the efficiency of modal active noise control. Observations
presented the importance of low frequencies in the annoyance of airplane noise inside
rooms. Directives have been given to install active noise reduction system.

The main part of this work constitutes an electro acoustical knowledge basis to perform
modal active noise control.

Keywords

Electrodynamic loudspeaker, subwoofer, low frequency, near field, load impedance,
radiation impedance, electroacoustic interaction, volume velocity, wall impedance, room
modes, admittance, finite element method, reverberation, free state, transitory state, mo-
dulated excitation, reallocation, modal active control, aircraft noise.
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Introduction

0.1 Situation du problème

Le projet Teria vise à réduire le bruit dans les locaux à proximité immédiate des aéro-
ports par des moyens actifs. Les mesures réalisées sur site ont permis de montrer l’impor-
tance des basses fréquences dans le spectre du bruit d’avion et spécialement à l’intérieur
des locaux dont les dimensions sont du même ordre de grandeur que les longueurs d’onde
concernées. La forme géométrique des salles qui prévaut dans les habitations est le paral-
lélépipède rectangle. D’un point de vue acoustique, c’est une géométrie peu favorable. En
effet, le champ acoustique présente des irrégularités spatiales et fréquentielles importantes.
Ces irrégularités sont néfastes à la restitution de musique d’une part, et favorisent d’autre
part les niveaux élevés quand un bruit extérieur vient exciter les modes propres. Cette
thèse menée dans l’optique de contrôle actif permet de s’intéresser parallèlement aux per-
formances acoustiques d’une salle pour l’écoute.

Morse et Bolt [36] notaient déjà en 1944 que dans une salle de dimensions petites en
longueur d’onde, les modes propres se manifestent par de grandes irrégularités spatiales et
fréquentielles de pression acoustique. Depuis, de nombreuses études ont caractérisé le com-
portement d’une salle aux basses fréquences en régime établi et l’influence de l’impédance
complexe des parois a été mise en évidence [16]. Nous allons voir dans cette thèse comment
la déterminer à partir de la mesure de la pression dans la salle.

Mais l’étude en régime établi n’est pas suffisante puisque toute source de bruit varie
dans le temps, en particulier s’il s’agit d’une source musicale. Il s’avère nécessaire d’étudier
le comportement temporel d’une salle excitée par une source modulée en amplitude.

Certains phénomènes transitoires des salles aux basses fréquences ont été étudiés comme
le régime libre suite à une excitation impulsionnelle [17] et la réverbération, régime libre
suivant l’arrêt d’une excitation "longue" [16]. Le régime transitoire à l’enclenchement de
la source n’est pas clairement décrit dans la littérature et mérite donc une observation
approfondie permettant de le caractériser.

Le système haut-parleur est usuellement utilisé comme source de restitution musi-
cale ou pour le contrôle actif. Comme l’acoustique des espaces clos, le comportement des
haut-parleurs a été l’objet de nombreux travaux. Notre étude sera basée sur les travaux
de Beranek et de Thiele et Small pour la détermination des paramètres servant à les ca-
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2 INTRODUCTION

ractériser [7]. Nous verrons que l’utilisation de schémas équivalents permet de prendre
en compte l’impédance de charge dans le calcul du débit du haut-parleur. En effet, les
sources sont souvent considérées comme des sources de débit constant. Les premières re-
cherches [14] [8] basées sur le travail de Waterhouse [55] mettent en évidence l’influence
des trois parois les plus proches du système haut-parleur sur la pression rayonnée, mais
le haut-parleur est encore assimilé à une source de débit. Cette hypothèse n’est qu’une
approximation, particulièrement dans un local aux parois assez rigides. En effet, le débit du
haut-parleur dans un local diffère du débit en champ libre. L’impédance de charge devient
importante vis à vis de celle en champ libre et n’est alors plus négligeable devant l’impé-
dance de source, spécialement aux fréquences propres du local. Aussi il semble nécessaire
de définir cette impédance de charge afin de calculer le comportement global du système
composé du haut-parleur sur enceinte close et du local dans lequel il rayonne [44].

Une fois le comportement conjoint d’un haut-parleur source et d’une salle aux basses
fréquences caractérisé dans les domaines spatial, fréquentiel et temporel, il est question de
déterminer dans un cas réel la faisabilité du contrôle actif d’un point de vue acoustique.

Dans le projet Teria, les moyens actifs choisis consistent à empêcher le bruit de pénétrer
à l’intérieur de la pièce d’habitation par un système haut-parleur sur enceinte close placé
autour de la fenêtre à l’extérieur. Le spectre du bruit à combattre descendant jusqu’à
40 Hz, le système haut-parleur doit avoir une réponse suffisante à ces fréquences et ainsi
le volume clos doit être assez important au regard des dimensions de la fenêtre. Pour
des raisons de performance acoustique mais aussi d’esthétique, il est plus approprié de
combattre le bruit aux basses fréquences en plaçant la source de contre bruit dans la pièce,
on parlera alors de contrôle global ou modal. Dans beaucoup d’applications de contrôle
actif, il apparaît que les méthodes sont issues d’une fonction de transfert mesurée qui fait
abstraction des phénomènes physiques dans la salle étudiée. Aussi il semble intéressant
d’aborder le contrôle actif d’un point de vue plus acoustique.

0.2 Démarche

La démarche adoptée pour le travail qui suit consiste à caractériser puis modéliser les
phénomènes audibles qui déterminent la nuisance. Le modèle est considéré comme satisfai-
sant lorsque l’écart vis-à-vis de la mesure ne dépasse pas ±1 dB. Nous garderons à l’esprit
que l’exigence sur la précision des modèles utilisés se restreint aux limites audibles.

L’expérience montre que l’acousticien est souvent appelé à intervenir à posteriori pour
corriger les problèmes acoustiques dans les habitations. Aussi il est fréquent de devoir réali-
ser des mesures dans un espace habité et ce rapidement. Il s’agit de proposer des méthodes
de mesure simples pour qu’elles soient réalisables et capables de donner le maximum d’in-
formation sur les caractéristiques d’une salle. Aussi il paraît raisonnable de se limiter à
un haut-parleur et un microphone, par exemple pour caractériser le champ de pression
d’une salle aux basses fréquences. Celui-ci permettra de déterminer l’impédance des parois
et ainsi de connaître à priori la pression dans tout l’espace excité par un système haut-
parleur donné. Pour cela il faudra tenir compte de l’interaction entre le haut-parleur et
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l’espace clos dans lequel il rayonne.
La thèse porte sur cette problématique et vise à définir les conditions de faisabilité

d’un contrôle actif du point de vue strictement acoustique. Cela suppose une connaissance
du comportement fréquentiel, spatial et temporel du local à contrôler. Pour cela il semble
nécessaire d’exposer une méthode simple de détermination de l’impédance des parois. De
plus, le peu de documentation sur le comportement temporel à l’enclenchement d’une
source nous encourage à réaliser des mesures afin d’appréhender quels sont les phénomènes
audibles à étudier. De manière générale, le travail sera composé systématiquement de la
description des observations expérimentales et des modèles choisis décrivant au mieux les
phénomènes audibles.

0.3 Présentation du rapport

Cette thèse vise à caractériser le comportement conjoint d’un haut-parleur placé dans
un espace clos, dans le domaine des basses fréquences.

Au préalable, on décrit le comportement de chacun par des modèles appropriés.

On commence par le haut-parleur électrodynamique (chapitre1). Après un bref mais
nécessaire rappel de ses propriétés, il sera question de définir les modèles appropriés à notre
but. De ces modèles seront retenues des méthodes de mesure permettant de caractériser le
débit du haut-parleur en fonction de l’impédance de rayonnement.

Dans le chapitre 2, le comportement modal d’un espace excité par un haut-parleur est
étudié d’un point de vue spatial et fréquentiel. Différentes méthodes analytiques faisant
intervenir l’impédance des parois ou l’amortissement de chaque mode seront utilisées ainsi
que les méthodes par éléments finis. Une méthode de détermination de l’impédance des
parois sera proposée et mise à l’épreuve.

Le chapitre 3 traite de l’interaction d’une source et de l’espace dans lequel elle est pla-
cée. On y montre que l’effet du champ sur la source est loin d’être négligeable, notamment
aux fréquences propres. L’impédance de charge sera mesurée et explicitée afin de l’intégrer
dans le modèle vu au premier chapitre.

Le chapitre 4 porte sur le comportement temporel : sont étudiés les régimes transitoires
et libres aux points de vue théorique et expérimental. Une méthode rapide permettra de
caractériser les phénomènes les plus audibles lorsqu’une salle est excitée par un son pur
modulé en amplitude.

Enfin le chapitre 5, traite de la faisabilité du contrôle actif au point de vue acoustique,
à partir des résultats acquis. Des mesures sur site permettront de choisir les principes les
plus à même de réduire la nuisance des bruits d’avion.
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Chapitre 1

Système haut-parleur

1.1 Le haut-parleur électrodynamique

La source utilisée dans cette thèse étant un haut-parleur électrodynamique, il est
nécessaire d’en connaître les modèles et les propriétés [7]. Après un bref résumé de ses
différents composants et de son fonctionnement, notre étude sera basée sur les travaux
de Benson [15], Beranek [16],Thiele [52] [53] et Small [47] pour définir les paramètres du
haut-parleur utilisé pour nos travaux. Il permettent de caractériser le haut-parleur seul,
mais aussi le système haut-parleur composé du haut-parleur et de son enceinte close. Des
modèles plus complexes permettent notamment de caractériser l’influence d’une suspen-
sion visco-élastique [42], ce type d’études plus complètes n’ont pas d’utilité ici puisque les
différences sur les calculs de pression restent négligeables. Les schémas acoustiques nous
permettront de calculer la réponse du système haut-parleur en champ libre. La comparaison
avec des mesures valideront la méthode.

1.1.1 Description d’un haut-parleur électrodynamique

Le haut-parleur électrodynamique est le transducteur électroacoustique d’émission le
plus répandu. Il convertit une puissance électrique en ondes acoustiques via un moteur
électrodynamique à bobine, qui met en mouvement une membrane. Le schéma en coupe
du haut-parleur électrodynamique de la figure (1.1) en montre les différentes parties :

– le diaphragme, membrane conique à symétrie circulaire, suspendu élastiquement à
sa base par la suspension externe et à son sommet par le spider. Une protection
antipoussière en forme de dôme ou dôme inversé ferme son sommet

– la bobine mobile cylindrique, fixée au diaphragme
– le circuit magnétique : aimant et pièces polaires
– le saladier, châssis ajouré en tôle emboutie ou polymère injecté.

1.1.2 Schéma équivalent acoustique

Quand le haut-parleur est placé sur un écran infini, il est considéré comme un piston
rigide de surface Sd, de rayon a. Quand il est assez petit par rapport aux longueurs d’onde,

5
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saladier

diaphragme

dôme

suspension externe

spider

aimant

bobine

pièces 

polaires

Fig. 1.1: Coupe schématique d’un haut-parleur électrodynamique

il peut même être assimilé à une petite source pulsante rayonnant en demi monopôle [41].
Le haut-parleur peut être représenté par un schéma en réseau de Kirchhoff.

2

Fig. 1.2: Schéma ou réseau de Kirchhoff d’un haut-parleur monté sur écran infini.

La figure 1.2 met en évidence les différents éléments constituant les parties électrique,
mécanique et acoustique d’un haut-parleur. Les coefficients de couplage sont Bl, coefficient
de couplage électrodynamique et Sd, surface projetée de la membrane du haut-parleur. La
partie électrique inclut l’amplificateur, les câbles et la bobine. Le premier est représenté par
une source de tension Ug de résistance interne Rg incluant la résistance des fils de liaison.
La bobine est représentée par son inductance propre Le et la résistance Re équivalente aux
pertes électriques et magnétiques dans le moteur. Le système mobile constitue la partie
mécanique. Il comporte une masse mobile ms, une compliance mécanique Cms, inverse de
la raideur des suspensions, et une résistance mécanique de pertes Rms. Enfin, quand le
haut-parleur est monté sur un écran, la partie acoustique inclut deux impédances : Zar1

et Zar2, respectivement les impédances de rayonnement avant et arrière.
Selon les besoins, le circuit de la figure 1.2 peut être remplacé par un schéma équivalent

électrique (1.3), mécanique ou acoustique, comme dans la figure 1.4.
Dans le schéma acoustique, on introduit la source de pression p

g
équivalente à Ug

comme suit :

p
g

=
UgBl

Sd(Rg +Re)
(1.1)

à laquelle on peut faire correspondre la force mécanique
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Fig. 1.3: Schéma équivalent électrique du haut-parleur monté sur un écran infini.

R a e + R a s + 2 R a r m a s + 2 m a r C a s

q
p g F

ms

v

ms mrms

,

Fig. 1.4: Schéma équivalent acoustique (à gauche) et mécanique (à droite) du haut-parleur monté
sur un écran infini.

F g = BlI = p
g
Sd. (1.2)

De même, on relie simplement le débit q avec la vitesse par q = −vSd.
Les impédances de rayonnement avant et arrière sont considérées identiques et repré-

sentées par une masse acoustique de rayonnement mar et une résistance acoustique de
rayonnement Rar. Les éléments Rae, Ras, mas et Cas sont les équivalents acoustiques des
composants électriques et mécaniques présentés à la figure 1.2. Les correspondances sont
les suivantes :

Rae =
(Bl)2

S2
d(Rg +Re)

(1.3)

Ras =
Rms

S2
d

=
Bl2

S2
dRs

et R′

ms = Rms + S2
d(Rae + 2Rar) (1.4)

mas =
mms

S2
d

= Cs
Bl2

S2
d

(1.5)

Cas = CmsS
2
d = Ls

S2
d

Bl2
(1.6)
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Les schémas équivalents acoustiques seront plus volontiers utilisés, puisqu’ils permettent
de relier via (1.1) la tension aux bornes du haut-parleur au débit du diaphragme. Le schéma
(1.4) permet de calculer le débit du haut-parleur sur écran :

q =
p

g

Ras +Rae +Rar + jω(mas + 2mar) + 1
jωCas

(1.7)

1.1.3 Paramètres de Thiele et Small

Le comportement du haut-parleur, monté de différentes manières, est mieux décrit par
les paramètres fondamentaux en petits signaux, aussi appelés paramètres de Thiele et Small.
Les constructeurs de haut-parleurs fournissent ces paramètres, suffisants pour dimension-
ner les enceintes closes ou à évent en fonction des performances voulues. Dans le cas d’un
haut-parleur monté sur un baffle, les paramètres sont décrits comme suit (cf. [47] [48]
[52] [53]) :

– la fréquence de résonance

fs =
1

2π
√

(mas + 2mar)Cas

(1.8)

– le facteur de qualité électrique Qe

Qe = 2πfs(Cs + 2Cr)(Rg +Re) (1.9)

qui devient Qes quand Rg est nul

– le facteur de qualité mécanique Qms à fs

Qms = 2πfs(Cs + 2Cr)Rs (1.10)

– le facteur de qualité total Qt à fs

Qt =
QeQms

Qe +Qms
(1.11)

qui devient Qts quand Rg est nul

– le volume d’air équivalent Vas

Vas = ρc2Sd
2Cms (1.12)

– la résistance de la bobine Re

– la surface Sd du piston équivalent au haut-parleur, dont le diamètre 2a est habituel-
lement mesuré au milieu de la suspension externe.
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Les paramètres de Thiele et Small d’un haut-parleur sont généralement spécifiés par
le constructeur, mais, dans les limites des tolérances de production, il peut y avoir des
écarts entre différents haut-parleur de même série. Celles-ci encouragent à mesurer les
paramètres pour chaque haut-parleur utilisé. Ils peuvent être déterminés à partir d’essais
sur écran et sur enceinte close, mais aussi en ajoutant une masse connue sur la membrane
pour modifier la fréquence de résonance du système mobile. Ces méthodes ont été utilisées
pour déterminer les paramètres du haut-parleur mis en oeuvre dans cette thèse : le Audax
HT210 F0 (Annexe A).

1.1.4 Impédance de rayonnement

Les paramètres du haut-parleur connus, il reste à définir l’impédance de rayonnement.
Les approximations aux basses fréquences sont souvent utilisées quand ka <

√
2. C’est

le cas pour l’impédance de rayonnement Zar d’un piston de rayon a. Elle est le plus souvent
représentée par l’impédance réduite zr = SZar/Zc. Selon [41] :

rr = 1 − [J1(2ka)/(ka)] (1.13)

xr = S1(2ka)/(ka) (1.14)

avec J1 et S1, respectivement la fonction de Bessel et la fonction de Struve du premier
ordre. La bande de fréquence considérée dans cette thèse est limitée au plus à 200 Hz.
Pour les basses fréquences, c’est-à-dire ka < 1 (ici ka = 0, 3 à 200 Hz), les approximations
suivantes sont usuellement adoptées :

rr ∼= 1

2
(ka)2[1 − (ka)2/6] (1.15)

xr
∼= 8ka

3π
[1 − (2ka2)/15] (1.16)

Mais plusieurs autres variantes sont relevées dans la littérature ([4] [16]) :

S1(2ka) ∼=
2

π
(1 − J0(2ka)) +

∞∑

n=1

4

π

J2n(2ka)

4n2 − 1
(1.17)

S1(2ka) ∼=
2

π
− J0(2ka) + (

16

π
− 5)

sin(2ka)

2ka
+ (12 − 36

π
)
1 − cos(2ka)

(2ka)2
(1.18)

Ces deux formulations sont très proches, mais la seconde (1.18) n’est qu’une approxi-
mation de la première (1.17). Avec le haut-parleur choisi, a = 0, 084 m - l’impédance de
rayonnement est calculée et représentée à la figure (1.5).

L’allure générale montre une bonne convergence dans les basses fréquences ; au-delà
de 200 Hz, c’est-à-dire pour ka > 0.3, il est évident que l’approximation basse-fréquence
n’est plus valable. Celle de la partie réelle présente une erreur de moins de 0, 001% à
100 Hz (ka =0,15) par rapport à la valeur calculée avec l’équation de Bessel. On peut
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Fig. 1.5: Partie réelle de l’impédance de rayonnement (à gauche), calculée avec (1.13) (– bleue)
et avec (1.15) (- - rouge), et partie imaginaire de l’impédance de rayonnement (à droite), calculée
avec (1.14) et (1.17) (– bleue), et avec (1.16) (- - rouge).

donc l’utiliser dans la suite des calculs, afin de les alléger. La méthode basse fréquence
pour calculer Xar présente un écart de l’ordre de 0, 62% à 100 Hz par rapport au résultat
trouvé avec l’équation (1.17). Le modèle basse fréquence est donc justifié pour le calcul de
Zar. L’observation des valeurs calculées montre qu’aux basses fréquences l’impédance de
rayonnement est assimilable à une petite masse qui ne représente que quelques pourcents
(ici moins de 5% à 100 Hz) de la masse mobile du haut-parleur. Aussi les approximations
basses fréquences sont-elles fréquemment utilisées. Cependant, afin d’éviter une source
d’erreurs, les formulations les plus exactes (1.13) et (1.14) sont utilisées dans la suite.

1.2 Système haut-parleur à enceinte close

1.2.1 Paramètres du système

Un système haut-parleur est constitué d’un haut-parleur et d’une enceinte. Dans
notre cas, il s’agit d’une enceinte close, coffret rigide fermé, le haut-parleur étant monté
sur la face frontale. Dans cette thèse, ce système est le seul utilisé comme le contrôle actif
nécessite un délai de groupe le plus faible possible. Et il a été montré que le délai de groupe
est en général supérieur avec une enceinte à évent [5] [15].

Quand le haut-parleur est monté sur une enceinte close de volume interne Vb, l’impé-
dance arrière Zab est identifiée comme étant principalement une compliance

Cab =
Vb

ρc2
(1.19)

à laquelle s’ajoutent une résistance Rab et une masse acoustique mab. Rab représente les
pertes dans l’enceinte, qui augmenteront dans le cas d’une enceinte capitonnée et sont
négligeables dans notre cas. La calcul de mab nécessite en principe le calcul de l’énergie
cinétique dans la cavité. En pratique cette masse acoustique dépend de la valeur de Sd vis à
vis de la surface interne de l’enceinte close. Beranek donne la relation mab = Bbρ0/πa avec
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Bb un coefficient dépendant du rapport de la surface Sd à la surface interne de l’enceinte
sur laquelle le haut-parleur est monté [16].

Comme précédemment, le schéma équivalent acoustique peut être simplifié en un circuit
résonnant série identique à (1.4), mais avec de nouvelles valeurs, à savoir la résistance
acoustique Rac, la masse acoustique mac et la compliance acoustique Cac.

Rac = Rae +Ras +Rar +Rab (1.20)

mac = mas +mar +mab (1.21)

C−1
ac = C−1

as + C−1
ab (1.22)

De la même manière, les paramètres de Thiele et Small relatifs au haut-parleur monté
sur enceinte close sont :

– la fréquence de résonance

fc =
1

2π
√
macCac

(1.23)

– le facteur de qualité électrique Qec à fc

Qec = 2πfcCc(Rg +Re) (1.24)

qui devient Qec0 quand Rg est nul

– le facteur de qualité mécanique Qmc à fc

Qmc = 2πfcCcRc (1.25)

– le facteur de qualité total Qtc à fc

Qtc =
QecQmc

Qec +Qmc
(1.26)

qui devient Qtc0 quand Rg est nul.

On introduit le facteur de compliance α qui permet de relier directement les fré-
quences de résonance ainsi que les facteurs de qualité du haut-parleur seul et du système
haut-parleur à enceinte close :

α =
Cas

Cab
=
Vas

Vb
(1.27)
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Si l’on néglige mab et Rab, on peut écrire :

√
1 + α ∼= fc

fs

∼= Qtc

Qts
(1.28)

Le débit d’un haut parleur monté sur une enceinte close peut être calculé à partir des
paramètres de Thiele et Small, des spécifications de l’enceinte et de la tension Ug :

q =
UgSd

QecBl

(jω/ωc)

(jω/ωc)2 +Q−1
tc (jω/ωc) + 1

. (1.29)

1.2.2 Modèle de Thévenin

On cherche à caractériser le système haut-parleur en terme d’impédances. On applique
le théorème de Thévenin à notre système haut-parleur à enceinte close, supposé rayonner
en champ libre [16].

Zag

ZarpHP

Zmg

ZmrFHP

v

F

Fig. 1.6: Schéma acoustique (gauche) et mécanique (droite) d’une enceinte close avec l’impédance
de rayonnement en champ libre.

L’équation du schéma acoustique est :

p
g

= (Zag + Zar)q (1.30)

avec Zag = Rac + jωmac + 1
jωCac

mac = mas +mab =
ms

Sd2

fsQes

fcQec
(1.31)

Cac =
CasCab

Cas + Cab
(1.32)

D’après le schéma 1.6, la pression p
HP

peut s’écrire

p
HP

=
Zar

Zag + Zar

p
g
. (1.33)

En champ libre, la seule charge devant le haut-parleur est l’impédance de rayonnement.
Mais par la suite, nous verrons que l’impédance de rayonnement, comme nous l’avons
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calculée précédemment, n’est plus valable dans un environnement différent du champ libre.
Aussi, pour différencier l’impédance de rayonnement en champ libre d’une charge tout
autre, nous parlerons d’impédance de charge Zac. La relation (1.33) est généralisable,
quelle que soit l’impédance de charge Zac :

p
HP

=
Zac

Zag + Zac

p
g

(1.34)

Il peut être très utile de déterminer comment mesurer et calculer la pression p
HP

puisqu’elle permettrait de calculer Zac facilement à partir des valeurs connues Zag et p
g
.

Il est aussi possible en utilisant le schéma mécanique (1.6 droite) de déterminer Zmr

(égal à ZarS
2
d) avec v et F g. La mesure de v est réalisable avec un accéléromètre ou

un vibromètre laser et la mesure de l’intensité I qui traverse la bobine permet d’obtenir
F g = BlI. On choisit de conserver le schéma acoustique et d’en mesurer les grandeurs.

1.2.3 Champ libre - approximation en salle anéchoïque

Le débit d’un haut-parleur monté sur enceinte close vient d’être exprimé dans les
conditions de rayonnement en champ libre. La salle anéchoïque permet de recréer approxi-
mativement ces conditions. Les grandeurs du schéma (1.6) que l’on peut estimer sont p

g
via

la tension aux bornes du haut-parleur, le débit q et la pression p
HP

devant la membrane
du haut-parleur. Selon le schéma de la figure (1.6), il est possible de déterminer Zar et Zag

avec

Zar =
p

HP

q
et Zag =

p
g

q
− Zar. (1.35)

Toutes les variables contenues dans les équations (1.35) sont mesurables. Par la suite, les
valeurs mesurées et calculées vont être comparées. Le débit est mesuré par l’intermédiaire
de la pression dans l’enceinte p

b
, en utilisant la relation suivante :

q = jωCabpb
. (1.36)

A l’annexe B, cette méthode est confrontée à deux autres. Elle est valable tant que
l’enceinte close se comporte comme une compliance, c’est-à-dire très en dessous de la
première fréquence propre de l’enceinte (ici très en dessous de 400 Hz) et avec Rab ≃ 0 et
mab ≃ 0. Les débits en champ libre selon (B.1) à partir des mesures de pb et calculé avec
(1.29) sont représentés sur la figure (1.7). On note une légère différence, due aux erreurs
d’estimations des paramètres de Thiele et Small. Ces calculs d’erreurs sont détaillés en
annexe C. L’influence des erreurs d’estimation du débit sur la pression rayonnée s’avère
négligeable puisque inférieure à ±1 dB. De plus ces erreurs sont très faibles au voisinage
de la résonance du système, dans la plage de fréquence au centre de nos préoccupations.

La tension Ug aux bornes du haut-parleur est mesurée et p
g

calculée avec l’équation

(1.1). Il est alors possible, connaissant p
g

et q, de déduire Zag avec (1.35) et Zar calculé.

Les valeurs sont comparées avec celles mesurées (figure 1.8).
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Fig. 1.7: Débits mesuré (bleu–) et calculé avec (1.29) (rouge - -).
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Fig. 1.8: Module et phase de Zag, mesurés (bleu–) et calculés (rouge - -).

Dans le schéma (1.6), la pression p
HP

aux bornes de l’impédance de rayonnement est
par définition la pression moyenne exercée sur la membrane du haut-parleur. Il s’agit de
savoir si cette pression est mesurable et quelle est sa réalité physique. On cherche à mesurer
contre le cône, puisque Zar est défini à la surface de la membrane.

Keele [20] discute de la possibilité de calculer et mesurer la pression en champ proche
du haut-parleur. Il préconise de réaliser la mesure le plus près possible du dôme à l’intérieur
du cône. Le but ici est de trouver où mesurer la pression p

HP
pour vérifier la relation (1.35).

On va donc chercher la position exacte qui donne la valeur la plus proche de p
HP

.

Différentes mesures sur la membrane du haut-parleur montrent les niveaux de pres-
sion en fonction de la distance d par rapport à la base de la membrane, dans l’axe du
haut-parleur. On observe aussi les différences de niveau sur un rayon de la surface défi-
nie par la base des suspensions externes. Les mesures de pression sont réalisées en champ
proche du haut-parleur. On peut dire que l’on se trouve dans le champ proche si les deux
conditions suivantes sont vérifiées :

– la distance d normale à la membrane du haut-parleur est négligeable devant le rayon
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Fig. 1.9: A gauche : pression mesurée en chambre anéchoïque dans l’axe du haut-parleur, à 0, 5
cm du dôme(bleu–), à 2, 5 cm(rouge - -) et à 5cm (noir -.). A droite : différence de niveau de
pression mesurée sur le plan défini par la base des suspensions externes à 3, 5 cm de l’axe (bleu–)
et à 7 cm (rouge - -).

a du piston plan équivalent au haut-parleur : d≪a
– la distance d est négligeable devant la longueur d’onde λ de la fréquence de l’excita-

tion d≪λ.
La relation ci-après lie la pression en champ proche à la distance d dans l’axe du piston
[20] :

p =
2ρcq

πa2
sin

[k
2
(
√
d2 + a2 − d)

]
(1.37)

Comme d≪ λ, la pression ne varie pratiquement pas sur le cône (figure 1.9). On cherche
la distance d pour laquelle p selon (1.37) est égal à p

HP
= Zarq, une solution est trouvée

pour d = 1, 4 cm. Cette distance d n’a pas de réalité physique puisqu’elle est référencée au
piston plan équivalent [42].

Il reste donc à mesurer cette distance d qui permette de connaître l’impédance de
rayonnement et, de la même manière, n’importe quelle impédance de charge. Au préalable,
il faut définir par rapport à quelle référence cette distance peut être mesurée. La base de
la membrane est définie comme origine comme illustré dans la figure (1.10). Les mesures

4,5 cm

Fig. 1.10: Coupe schématique de la membrane du haut-parleur Audax HT210F0 et localisation
de son centre acoustique à 4,5 cm.

montrent que la pression mesurée dans l’axe à 4, 5 ± 0, 1 cm de la base du cône (1.10) est
la plus voisine de celles calculées avec la relation (1.35).
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Fig. 1.11: Différence des niveaux (gauche) et des phases (droite) des pressions mesurées et cal-
culées à 5 cm, dans l’axe du haut-parleur

Ces mesures permettent donc à partir de p
HP

et q d’estimer l’impédance de rayonne-
ment. Dans le chapitre suivant cette même technique sera utilisée pour estimer l’impédance
de charge d’une salle au comportement modal important.

1.2.4 Comportement temporel d’un système haut-parleur

Comme tout système physique, le haut-parleur présente des régimes transitoires, aussi
bien à l’enclenchement qu’à l’extinction. Plusieurs grandeurs sont directement mesurables :
la tension aux bornes du haut-parleur, ainsi que la pression dans l’enceinte close, pour
obtenir le débit, et la pression devant le haut-parleur. Afin de déterminer le comportement
temporel du haut-parleur, il est excité par des salves à fréquence fixe. Une série de mesures
à 30 Hz, 60 Hz et 80 Hz montre que la pression dans l’enceinte, donc le débit, se stabilise
après une période et que le régime transitoire à la coupure s’amortit très rapidement.

La réponse du haut-parleur à une salve à diverses fréquences basses montre que le
temps de réponse est très court et l’amortissement à la coupure de l’excitation élevé. Pour
notre bande de fréquence, la pression atteint le régime établi en moins de 2 périodes.
A la coupure, l’amortissement dure au maximum un quart de période à la fréquence de
résonance du système.

La mesure de pression devant le haut-parleur montre le phénomène transitoire connu
et expliqué par Freedman et Harris ([25] [27]) d’un piston sur baffle plan alimenté brus-
quement.

Ce dernier phénomène, très court dans le temps, sera pris en compte seulement si
d’autres phénomènes étudiés simultanément sont du même ordre de durée.
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Fig. 1.12: pHP (– bleu), pb (- - noir) et UHP (– rouge) à 30 Hz, 60 Hz et 80 Hz. Les valeurs
mesurées ont été multipliées par un coefficient arbitraire, afin de ramener toutes les valeurs sur une
échelle permettant de comparer leur évolution temporelle.
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1.3 Bilan

Le recours à des schémas équivalents a permis de donner un modèle adéquat du haut-
parleur électrodynamique, en vue de l’étude de l’interaction électroacoustique entre le
champ dans un espace clos et l’excitation du haut-parleur.

En particulier, le théorème de Thévenin a conduit à la définition d’une impédance de
charge acoustique plus générale que l’impédance de rayonnement en 2πsr. Une méthode
de détermination de l’impédance de rayonnement, par la mesure du champ proche du
haut-parleur, a été proposée et vérifiée.

Ces démarches constituaient le préalable indispensable à notre propos.



Chapitre 2

Acoustique des salles en régime établi

L’acoustique des salles fait appel à trois méthodes, selon les dimensions de l’espace et
la bande de fréquence concernées. Pour les fréquences dont les longueurs d’ondes sont de
l’ordre de grandeur des dimensions, le comportement relève de la théorie modale, présentée
dans ce chapitre.

Pour les fréquences plus élevées, la densité modale devient suffisante et on a la possibilité
d’utiliser les méthodes statistique et géométrique. La fréquence de Schroeder fSch (2.1)
définit la limite à partir de laquelle le comportement de la salle est décrit par l’acoustique
statistique [46]. Au delà de fSch, les modes obliques prédominent et la répartition de
pression devient suffisamment uniforme pour calculer la pression quadratique moyenne
dans le volume de la salle ([18]).

fSch est définie comme suit :

fSch = 2000
√
T60/V (2.1)

avec T60, le temps de réverbération et V , le volume de l’espace. Au-delà de cette fréquence,
on considère le champ de pression uniforme, on parle de champ diffus. Plusieurs travaux [32]
[34] discutent de la valeur de la fSch en fonction des dimensions de l’espace, de l’écart entre
les fréquences propres et des pertes aux parois. Mais pour les locaux usuels, l’approximation
de Schroeder reste suffisante. En effet, il a été choisi de travailler bien en dessous de la
fréquence de Schroeder, et de se concentrer sur les modes suffisamment distincts les uns
des autres. Ce choix se justifie par le fait que les premiers modes présentent les niveaux
de pression les plus élevés et sont ainsi au centre des préoccupations quand il s’agit de
diminuer le bruit dans un local.

Par exemple, dans une pièce d’habitation de volume V = 75m3, avec un temps de
réverbération moyen de T60 = 0, 75 s, la fréquence de Schroeder est de 200 Hz.

Dans le cadre de cette thèse, il s’agit de trouver l’impédance de charge correspon-
dant à un espace clos dont les premiers modes sont excités. Pour cela, il est nécessaire
d’appréhender ce qu’est le comportement modal d’une salle et notre intérêt se porte plus
particulièrement sur les méthodes modales appliquées à des pièces de dimensions de 2 à
10 m et au domaine de fréquence limité aux basses fréquences jusqu’à 200 Hz. Dans cette
configuration, on a affaire à un système à propagation où les conditions aux limites sur les
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frontières conduisent à des problèmes aux valeurs propres.

L’étude modale est aussi nécessaire quand il s’agit de connaître la réponse d’un salle
d’écoute. En fonction de la position de l’auditeur et des sources, le champ de pression
présente des irrégularités spatiales et fréquentielles néfastes à la reproduction sonore.

L’attrait du cinéma à la maison, avec le DVD et ses pistes de son multicanal 5.1, et
plus marginalement l’essor de la musique multicanale, amène les systèmes de reproduction
domestiques à se compléter d’un caisson de basse, enceinte dédiée à la reproduction des
très basses fréquences. De manière plus générale, les musiques actuelles utilisent de plus
en plus les premières octaves audibles et de nouveaux problèmes se posent. Nous allons
profiter de l’étude menée ici pour les soulever.

Les méthodes analytiques, basées notamment sur les travaux de Morse et Ingard [37]
et de Kutruff [31], seront comparées aux méthodes par éléments finis, et il sera question
de déterminer l’impédance des parois nécessaire à une modélisation fidèle. L’influence de
cette impédance sera analysée en détail. Le choix est fait de limiter les mesures nécessaires
à la caractérisation des parois d’une salle à une mesure en pression, méthode la plus simple
à mettre en oeuvre dans une salle éloignée du laboratoire et de son matériel, avec un
haut-parleur donné. Tous les calculs de ce chapitre utilisent le débit complexe du système
haut-parleur sur enceinte close étudié au premier chapitre.

2.1 Méthodes analytiques

On a vu au chapitre précédent que le débit d’un système haut-parleur dépend de
son impédance de source et de son impédance de charge. Dans une salle, cette impédance
acoustique est pour l’instant inconnue. Afin de la déterminer, il est utile d’étudier le com-
portement d’un espace clos sur ses premiers modes avec une source de débit connu et
indépendant de la charge. Dans ce chapitre, le débit utilisé pour tous les calculs est celui
du système haut-parleur étudié plus haut en champ libre.

L’acoustique ondulatoire permet, à partir des caractéristiques d’une source et de la
géométrie de l’espace, de déterminer le champ acoustique en tout point. L’équation des
ondes [39] a la forme

∆p− 1

c2
∂t

2p = 0 (2.2)

En régime harmonique, la pression sera de la forme pejωt, avec p la pression com-
plexe ou phaseur. On peut alors écrire l’équation de Helmholtz (2.3) avec, en coordonnées
cartésiennes, p = p(x, y, z) et k, le nombre d’onde.

∆p+ k2p = 0 (2.3)
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2.1.1 Solution générale de l’équation de Helmholtz

La source est assimilée à un monopôle de débit q. Ce dernier est calculé à partir des
équations vues au chapitre précédent et des mesures de tension aux bornes du haut-parleur.
Nous utilisons la solution générale de l’équation de Helmholtz (2.4)

p(x, y, z) = jqωρ0

∑ ψ
n
(x, y, z)ψ

n
(x0, y0, z0)

Kn(kn
2 − k2)

(2.4)

où ψn et kn sont les fonctions propres et respectivement les valeurs propres, et dépendent
de l’impédance des parois. Ces grandeurs et Kn ont des formulations très variables selon les
hypothèses faites sur les parois. Elles sont explicitées dans les sections suivantes. Il peut être
utile de détailler l’influence des différents termes de l’équation (2.4). Les fonctions propres
attribuent un facteur compris entre -1 et 1 à chaque mode, en fonction des positions de
la source et du microphone. Au dénominateur, la différence k2

n − k2 donne l’allure à la
résonance en fonction de la fréquence, c’est-à-dire un pic avec son maximum à la fréquence
fn. La sommation de toutes ces résonances avec chacune sa propre amplitude, dépendant
des positions de source et d’observation, est effectuée. La pression sur la bande de fréquence
choisie est obtenue par multiplication de cette somme avec la dérivée du débit calculé.

On peut dès à présent remarquer la réciprocité des positions de la source et du micro-
phone dans les espaces clos. En effet, si la source est placée en (x, y, z), nous trouvons la
même pression au point (x0, y0, z0) que lorsque la source était en (x0, y0, z0).

2.1.2 Parois "infiniment" rigides

Nous allons tout d’abord considérer les parois infiniment rigides et appréhender le
comportement général d’une salle de test. L’étude qui suit concerne un espace parallélé-
pipédique de dimensions lx, ly, lz. Il est nécessaire de caractériser chaque paroi par son
impédance. L’impédance Z en un point à la surface de la paroi est définie comme le rap-
port de la pression à la vitesse normale, soit Z = p/vn. L’hypothèse des parois infiniment
rigides permet d’obtenir simplement les fréquences propres ainsi que le champ de pression
des modes associés. Cette hypothèse consiste à considérer l’impédance des parois Z très
grande, ce qui équivaut aux conditions aux limites ∂xpx

= 0 pour x = 0 et x = lx. Il en
est de même pour p

y
et p

z
. Dans la littérature [37], les valeurs et fonctions propres sont

les suivantes :

kn = kn0 = π

√(nx

lx

)2
+

(ny

ly

)2
+

(nz

lz

)2
et kn0 = ωn0/c (2.5a)

ψ
n
(x, y, z) = ψn0(x, y, z) = cos

πnxx

lx
cos

πnyy

ly
cos

πnzz

lz
(2.5b)

Kn = Kn0 =
V

ǫnxǫnyǫnz

(2.5c)

avec ǫn=0 = 1 et ǫn>0 = 2. Quand on est dans le cas des parois infiniment rigides, kn et
Kn portent l’indice "0" et sont des grandeurs réelles.
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En utilisant ces expressions (2.5) dans l’équation (2.4) pour une salle de volume V =
lxlylz, il est possible de calculer la pression acoustique en tout point (x,y,z), connaissant la
position (x0, y0, z0) du monopôle de débit q. Nous remarquons immédiatement que pour
ω = ωn la pression résultante tend vers l’infini. Il est évident que ceci n’a pas de réalité
physique et montre déjà les limitations de l’hypothèse des parois infiniment rigides. Ce-
pendant, cette formulation permet de se familiariser rapidement avec les modes propres.
Pour illustrer ces concepts, le champ de pression est calculé dans une salle virtuelle de
dimensions lx = 5m, ly = 4m, lz = 3m, appelée par la suite, salle ’543’. Aux fréquences
propres, le champ de pression présente des maxima, les ventres, et des minima, les nœuds.

Selon les applications et les informations recherchées pour une salle, il faut considérer
tantôt la dépendance spatiale, tantôt celle fréquentielle.

No Index modal Fréquence (Hz) No Index modal Fréquence (Hz)

1 1,0,0 34,30 6 2,0,0 68,60

2 0,1,0 42,86 7 0,1,1 71,46

3 1,1,0 54,90 8 1,1,1 79,26

4 0,0,1 57,17 9 2,1,0 80,90

5 1,0,1 66,67 10 0,2,0 85,75

Tab. 2.1: Fréquences propres de la salle ’543’
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Fig. 2.1: Niveau sonore calculé dans la salle ’543’ avec l’hypothèse des parois rigides en trois
positions A(– bleu), B(- - rouge) et C(- . noir).

Une fois les fréquences propres calculées (tableau 2.1), le niveau sonore peut être dé-
terminé en tout point. Suivant le point de mesure, le niveau sonore sera très variable
aux basses fréquences (figure 2.1). Dans notre salle test ’543’, nous calculons le champ de
pression de 20 à 100 Hz en trois points de la salle : A(5 ;3 ;1), au centre B(2,5 ;2 ;1,5) et
C(1,8 ;2,7 ;1,2).
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On note les caractéristiques d’une réponse modale, des niveaux de pression très grands
sur les modes et très faibles aux nœuds selon le point d’observation. Logiquement, la posi-
tion centrale B ne présente qu’un premier pic au sixième mode, puisque étant sur les axes
nodaux des 5 premiers modes.

D’un point de vue spatial, l’analyse de l’expression 2.4 donne des indications sur le
champ de pression modal. Les fonctions propres donnent à chaque mode leur forme dans
l’espace et la différence k2 − kn

2 détermine leur amplitude. Plus la fréquence d’excitation
est proche de la fréquence du mode, plus le mode sera prédominant dans le calcul de pres-
sion global.

De la même manière, il est possible de représenter le champ de pression à une fréquence
sur la surface (x, y, z = 1). Il est intéressant de voir le comportement de la salle à des fré-
quences entre les fréquences propres ; il s’avère que les ventres ne sont plus présents, mais
que les minima le sont. En effet, contrairement aux ventres, les minima n’apparaissent pas
qu’aux fréquences propres et sont du même ordre de grandeur que les nœuds proprement
dit, aussi, dans la suite, on appelle nœud toute zone de minima à une fréquence propre ou
pas. La littérature ne parle pas des nœuds de pression et dans une optique de salle d’écoute
il est nécessaire de se pencher sur le problème. Leur emplacement change avec la fréquence
d’excitation et la position. Ainsi sur la figure (2.2), la position des nœuds du mode (1,0,0)
change progressivement pour se placer sur le plan de symétrie orthogonal et former de la
sorte le mode (0,1,0) lorsque la fréquence de l’excitation varie de f100 à f010. Il faut donc
retenir que les ventres n’apparaissent qu’aux fréquences propres, alors que les nœuds sont
présents sur toute la bande de fréquence. Cette constatation a été naturellement vérifiée
par des mesures dans une salle réelle.

Dans cette configuration de source et de salle(2.2), il apparaît qu’un auditeur placé au
centre de la pièce sera situé dans une zone de nœuds de pression, entre les deux premiers
modes. Il aura une sensation de manque de basses fréquences.
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(d) f = 42, 9 Hz

Fig. 2.2: Niveau de pression dans le plan z = 1 m de la salle test selon la fréquence d’excitation
entre le mode (1,0,0) à 34,3Hz et le mode (0,1,0) à 42,9Hz. En noir Lp < 60 dB et en blanc Lp > 60
dB.
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(b) x0 = 1, 25 m
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(d) x0 = 2, 5 m

Fig. 2.3: Niveau de pression dans le plan z = 1 m dans la salle test à 49, 25 Hz selon la position
x0 de la source (y0 et z0 inchangés). En noir, Lp < 60 dB et en blanc, Lp > 60 dB.

De même, pour une fréquence donnée, le champ de pression sera radicalement différent
suivant la position de la source, comme on peut le voir à la figure (2.3).

Ces différents calculs rendent compte des limitations du modèle de parois rigides : les
niveaux observés sur les modes étant trop grands. L’expérience montre que l’on a des
valeurs finies, étant donné que l’énergie acoustique est dissipée dans l’air et sur les parois.
L’absorption lors de la propagation dans l’air dépend de la température, de la pression,
de l’humidité et de la fréquence. Dans les conditions standards et aux fréquences basses,
l’absorption dans l’air ne dépasse pas 10−3dB/m ([41]). Elle peut donc être négligée ici,
mais il est évident que l’amortissement dû à l’impédance finie des parois doit être pris en
compte.

2.1.3 Impédance finie des parois

Les calculs précédents font l’hypothèse de parois infiniment rigides, c’est à dire sans
pertes. Or la pression acoustique agit sur la paroi et crée un mouvement de celle-ci. Dans
certains cas, les différentes parties de la paroi sont peu couplées entre elles, aussi on peut
considérer que le mouvement normal d’une portion de la paroi est uniquement dépendant de
la pression acoustique sur cette zone. La paroi est dite à réaction localisée. Ce modèle très
général s’avère utilisable dans notre cas où seules les parois assez rigides sont considérées
et les expériences le confirment.

On introduit alors l’impédance acoustique Z, rapport de la pression sur la vitesse
normale.

La figure (2.4) illustre ce que sont les pertes aux parois. La comparaison des calculs
faits plus haut avec l’hypothèse des parois rigides avec des mesures montre un décalage
plus ou moins important entre les valeurs propres mesurées et calculées, et des différences
d’amplitudes essentiellement aux fréquences propres (figure 2.4). Il est évident que l’impé-
dance des parois doit être considérée et déterminée avec précision, afin d’avoir un modèle
proche de la réalité.
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Fig. 2.4: Niveau de pression devant le haut-parleur dans un tube (à gauche) et dans la chambre
réverbérante (à droite). La courbe (–) représente la mesure et la croube (- -), la prévision sans
pertes.

On définit l’impédance réduite ζ d’une paroi et, son inverse, l’admittance réduite β
comme suit :

ζ =
Z

Zc
= θ + jχ et β =

Zc

Z
= ξ + jσ. (2.6)

Le produit Zc = ρc est appelé impédance acoustique caractéristique du milieu. On déduit
de (2.6) :

ξ =
θ

θ2 + χ2
et σ = − χ

θ2 + χ2
. (2.7)

Comme le précise Kutruff [31], une conductance ξ non nulle influera sur les pertes. Selon
si elle est positive ou négative, la susceptance σ a respectivement l’effet d’une compliance
ou d’une masse, et décale les fréquences propres.

Les conditions aux limites s’écrivent alors

Z
∂p

∂n
+ jωρ0p = 0 (2.8)

ou, en utilisant l’impédance réduite ζ :

ζ∂np+ jkp = 0 ou ∂np+ jkβp = 0 (2.9)

le symbole ∂n définissant la différentiation partielle dans la direction normale sortante de
la paroi.

Les valeurs propres du problème sont données par l’équation (2.5a) si l’impédance des
parois est supposée infinie. Au contraire, pour une admittance β 6= 0 mais assez faible,
β ≪ 1, les formulations suivantes, données par Morse et Ingard [37], sont adoptées :

kn = kn0 +
jk

2kn0

(ǫnx(β
x0

+ β
xlx

)

lx
+
ǫny(βy0

+ β
yly

)

ly
+
ǫnz(βz0

+ β
zlz

)

lz

)
(2.10a)
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Kn = V
(
1/2 +

sin(πη
xnx

)

2πη
xnx

)(
1/2 +

sin(πη
yny

)

2πη
yny

)(
1/2 +

sin(πη
znz

)

2πη
znz

)
(2.10b)

ψ
n

= cos
(
η

xnx

πx

lx
− jβ

x0

klx
πη

xnx

)
cos

(
η

yny

πy

ly
− jβ

y0

kly
πη

yny

)
cos

(
η

znz

πz

lz
− jβ

z0

klz
πη

znz

)

(2.10c)

avec les coefficients ci-dessous :

η
x0

= − 1

πj

√
(−jklx(β

x0
+ β

xlx

)) pour nx = 0 (2.11a)

η
xnx

≃ nx + j
klx
π2nx

(β
x0

+ β
xlx

) pour nx ≥ 1 (2.11b)

Les admittances βx0
et βxlx

sont respectivement celles de la paroi en x = 0 et x = lx.
Les nombres (nx, ny, nz) entiers (nx = 0, 1, 2, ...) permettent de caractériser la forme du
mode. Par exemple, le mode (nx = 1, ny = 0, nz = 0) sera le premier mode axial avec un
plan nodal au centre de la plus grande dimension, lx.

Ces expressions sont utilisées dans l’expression (2.4), afin de calculer la pression p(x, y, z)
dans une salle de dimensions (lx, ly, lz) en fonction de la position de la source de débit q
et de l’impédance des parois.

2.1.4 Admittance réelle

Si l’on ne considère que l’admittance β = ξ et si le couplage de modes est suffisamment
faible pour être négligé, il est courant de simplifier l’équation (2.4). Pour chaque mode n,
on introduit le facteur d’amortissement γn, défini par :

γn =
c

2

(
ǫnx

ξx0
+ ξxlx

lx
+ ǫny

ξy0
+ ξyly

ly
+ ǫnz

ξz0
+ ξzlz

lz

)
(2.12)

qui devient

γn = cξ
(ǫnx

lx
+
ǫny

ly
+
ǫnz

lz

)
(2.13)

si ξ est considérée uniforme pour chaque paroi.
En remplaçant ξ par γn dans les expressions (2.4, 2.10 et 2.11) et en négligeant certains

termes [31], on trouve l’expression de la pression suivante :

p = jωρq
∑ ψn0(ω, x, y, z)ψn0(ω, x0, y0, z0)

Kn0(kn0
2 − k2 + 2jk γn

c )
. (2.14)
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avec ψn, kn et Kn selon (2.5). Cette relation donne les mêmes résultats que celle de Morse
et Ingard (2.4), mais se limite à prendre en compte la conductance acoustique, la réactance
étant négligée.

Le facteur d’amortissement du mode n, γn, peut être calculé directement à partir de la
mesure de la pression acoustique [31]. La largeur de la bande de fréquence ∆fn autour de
la résonance à −3 dB permet de déterminer

γn = π∆fn. (2.15)

Cette méthode permet d’associer à chaque mode un facteur d’amortissement à partir de
son facteur de qualité, sans connaissance à priori de l’impédance des parois. Elle est cepen-
dant assez restrictive puisqu’elle ne permet pas de calculer avec exactitude les fréquences
propres. Aussi les calculs sur des salles réelles utiliseront les relations (2.4) et (2.10).

Morse et Ingard différencie l’impédance de chacune des 8 parois. Nous pouvons en
première approximation considérer une admittance globale β et appliquer cette hypothèse
à notre salle ’543’. La figure (2.5) montre que l’amortissement du premier mode axial

real(β) = ξ
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Fig. 2.5: Amplitude maximale du mode (1,0,0) à 34,3 Hz, selon la valeur de ξ dans la salle ’543’.

est déjà important pour des valeurs faibles de ξ. L’hypothèse de départ ξ ≤ 0, 1 semble
donc vraisemblable pour une salle aux parois assez rigide puisqu’elle permet d’obtenir des
amortissements de l’ordre de grandeur de ceux observés.

2.1.5 Admittance imaginaire

Comme il a été dit plus haut, quand β = jσ, les fréquences propres sont décalées.
L’équation (2.10a) montre qu’une valeur de σ constante ne provoque pas le même dé-
calage des fréquences propres selon le mode concerné. Pour notre salle virtuelle ’543’, la
susceptance prend des valeurs de −0, 1 à 0, 1, respectant l’hypothèse d’un β ≪ 1.

Pour une susceptance nulle, les fréquences propres correspondent bien à celles de la
salle aux parois rigides, pour σ < 0, la paroi réagit comme une masse et augmente la



28 2. Acoustique des salles en régime établi

(β)

H
z

-0.1 -0.05 0 0.05 0.1

20

40

60

80

100

120

140

30

40

50

60

Fig. 2.6: Réponse en pression calculée en un point de la salle ’543’ pour différentes valeurs de σ.
Les forts niveaux de pression correspondent aux modes propres, qui voient leurs fréquences propres
se décaler selon la valeur de σ. Le premier mode, par exemple, est à la fréquence 34,3 Hz quand
σ = 0, mais à 30 Hz quand σ = 0, 1.

fréquence de résonance, alors que pour σ > 0, le comportement s’apparente à celui d’une
compliance, en réduisant les fréquences de résonance ([37]). En effet si l’admittance a une
partie imaginaire de la forme jωm, dans (2.10a) il apparait que kn augmente.

Si nous nous concentrons sur les 4 premiers modes de la figure (2.6), il est possible
par lecture d’une fréquence, de déterminer pour chaque mode la valeur correspondante de
susceptance.
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Fig. 2.7: Niveau de pression calculé avec des parois d’admittance complexe non nulle (- bleu) et
d’amittance nulle (- - rouge).

Il a été fait l’hypothèse de parois à admittance faible, et donc à susceptance faible. Il
en résulte de faibles variations de fréquences propres par rapport à celles calculées avec
l’hypothèse des parois rigides. Un autre facteur de variation est la fluctuation de la célérité
du son due aux variations de température. Dans toute mesure et tout calcul, on doit tenir
compte de la célérité comme fonction de la température. Ainsi, dans la salle réverbérante
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par exemple, le mode (1,0,0) verra sa fréquence propre varier de +0, 1 Hz entre 20°C et
21,5°C. Il apparaît que ces écarts sont du même ordre de grandeur que ceux engendrés par
la susceptance. Dans le cas où la susceptance reste à déterminer, il faudra veiller à tenir
compte de la température pendant la mesure et tout calcul devrait aussi intégrer une part
d’incertitude due à la température.

2.1.6 Admittance différente pour chaque paroi

Nous avons fait l’hypothèse simplificatrice de parois toutes de même admittance. Ceci
peut être vrai pour certains cas, mais, par exemple, le sol, le plafond et une cloison lé-
gère peuvent avoir un comportement très différent. Il est donc intéressant de calculer ce
qu’une ou plusieurs parois différentes peuvent modifier dans la forme des modes, ainsi que
les fréquences associées. Le tableau (2.2) présente ces résultats, toujours dans ’543’. Les

Mode σ = 0 σx0
= −0, 01 σy0

= −0, 01 σ = 0, 01 σx0
= 0, 001 σy0

= 0, 001

(1,0,0) 34,30 Hz 34,41 Hz 34,37 Hz 33,77 Hz 33,87 Hz 33,83 Hz
(0,1,0) 42,88 Hz 42,93 Hz 43,01 Hz 42,32 Hz 42,37 Hz 42,44 Hz
(1,1,0) 54,91 Hz 55,02 Hz 55,04 Hz 54,24 Hz 54,34 Hz 54,36 Hz
(0,0,1) 57,17 Hz 57,22 Hz 57,24 Hz 56.56 Hz 56,61 Hz 56,62 Hz
(1,0,1) 66,67 Hz 66,78 Hz 66,74 Hz 65,96 Hz 66,05 Hz 66,02 Hz
(2,0,0) 68,60 Hz 68,71 Hz 68,67 Hz 68.07 Hz 68,16 Hz 68,13 Hz

Tab. 2.2: Fréquences propres en fonction de la susceptance. La susceptance est égale sur toutes
les parois pour les 3 premières colonnes, sauf σx0

= −0, 01 pour la deuxième et σy0
= −0, 01 pour

la troisième ; ensuite σ = 0, 01 pour toutes les parois, sauf σx0
= 0, 001 pour la cinquième colonne

et σy0
= 0, 001 pour la dernière.

fréquences propres avec les parois rigides sont d’abord rappelées dans la première colonne.
Après, nous admettons que toutes les parois ont la même admittance β = 0, sauf la paroi
en x = 0, avec βx0

= −j0, 01. Toutes les fréquences propres sont légèrement modifiées,
mais, plus que les autres, celles des modes axiaux ou tangentiels faisant intervenir l’axe x.
Nous admettons ensuite que la paroi en y = 0 a une susceptance différente des autres, à
savoir βy0

= −j0, 01 et les autres β = 0. Les résultats diffèrent des précédents, cette fois ce
sont les fréquences propres des modes liés à la paroi en y = 0 qui sont les plus modifiées. Il
semble donc qu’une seule paroi différente des autres influe sur la globalité des fréquences
propres et spécialement sur les fréquences liées à l’axe associé à la paroi, comme le montre
l’équation (2.11).

Ces observations montrent que la susceptance d’une seule paroi a de l’influence sur
toutes les fréquences propres, spécialement celles des modes faisant intervenir l’axe ortho-
gonal à la paroi. Cependant, la valeur des fréquences propres variant peu, il devrait être
possible, tant quelles sont assez rigides, d’adopter une susceptance globale σ pour toutes
les parois.

Suivant le même raisonnement, chaque paroi peut avoir une absorption différente. Dans
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ce cas là, il est encore possible d’utiliser l’une des deux formulations vues précédemment,
à savoir (2.4) et (2.14). Avec la deuxième, chaque mode est traité de manière individuelle
et chacun peut avoir un coefficient d’amortissement très différent des autres. Il devient
plus difficile de relier cette formulation aux parois, puisque chaque mode sera amorti sans
pour autant connaître la conductance exacte de chaque paroi. Si l’impédance des parois
est connue, on utilisera la formulation de Morse et Ingard (2.4) ; et plustôt (2.14), dans le
cas où l’amortissement de chaque mode est déterminé expérimentalement.

Dans la suite, la conductance seule est modifiée et l’observation se porte cette fois
sur l’amplitude du mode, les fréquences propres n’étant pas dépendantes de ce facteur.
Là aussi, il est utile de représenter des exemples dans un tableau. Ce sont les niveaux

Mode ξ = 0, 0005 ξx0
= 0, 01 ξy0

= 0, 01 ξ = 0, 01 ξx0
= 0, 05 ξy0

= 0, 05

(1,0,0) 119,0 dB 106,1 dB 109,2 dB 93,9 dB 88,8 dB 90,4 dB
(0,1,0) 121,4 dB 112,3 dB 106,5 dB 95,6 dB 93,1 dB 90,2 dB
(1,1,0) 127,2 dB 115,0 dB 113,5 dB 100,8 dB 96,2 dB 95,2 dB
(0,0,1) 121,6 dB 113,4 dB 112,2 dB - - -
(1,0,1) 126,3 dB 114,9 dB 117,7 dB 101,4 dB 98,3 dB 99,2 dB

39,69 Hz 41,2 dB 54,4 dB 52,9 dB 66,6 dB 71,2 dB 70,5 dB
a 0,38 1,29 1,52 7,52 11,36 12,32

Tab. 2.3: Niveau de pression aux fréquences propres en fonction de la conductance. La conduc-
tance est égale à ξ = 0, 0005 pour toutes les parois dans les 3 premières colonnes, sauf la paroi des
x = 0 dans la deuxième colonne, avec ξx0

= 0, 01 et y = 0 dans la troisième, avec ξy0
= 0, 01. Il en

est de même pour les trois dernières colonnes.

de pression aux fréquences propres qui nous permettent de quantifier l’effet de ces diffé-
rentes combinaisons. La salle ’543’ a des parois assez rigides, d’abord toutes identiques avec
ξ = 0, 0005, ensuite l’admittance d’une seule paroi est modifiée. Que ce soit celle en x = 0
ou y = 0, le niveau des cinq premiers modes a diminué de plus de 10 dB. Quand ξx0

est
plus grand, l’amplitude des modes avec nx 6= 0 diminue le plus. De grands écarts sont aussi
relevés aux noeuds de pression. Pour cette raison, les valeurs d’un minimum sont relevées
à savoir 39,69 Hz, et sont indiquées dans le tableau.

Ces différents calculs montrent que l’admittance de chaque paroi influe sur la globalité
de l’absorption et pas seulement sur les modes à priori associés à cette paroi. Cependant,
cela signifie aussi que l’amplitude des modes ne dépend pas seulement de l’absorption
globale, mais également de l’absorption de chaque paroi.

On peut alors se demander si les outils de l’acoustique statistique peuvent permettre
de décrire le comportement aux basses fréquences.

En acoustique statistique, l’impédance est rarement utilisée directement. Les parois
sont plutôt caractérisées par leurs coefficients d’absorption α, généralement connus entre
100 Hz et 5 kHz. Avec l’hypothèse d’une distribution isotropique des rayons incidents [37],
α est la moyenne sur chaque paroi des coefficients d’absorption αθ sous toutes les directions.
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Morse et Ingard donnent, pour une surface à réaction localisée, la relation entre la
valeur moyenne de α, α, et l’admittance de la paroi par la relation (2.16).

α = 8ξ

[
1 +

ξ2 − σ2

σ
tan−1 σ

σ2 + ξ2 + ξ
− ξ ln

(ξ + 1)2 + σ2

ξ2 + σ2

]
(2.16)

Quand | β |≪ 1, α tend vers 8ξ . Ce qui confirme que seule la conductance agit de manière
significative sur les pertes. On introduit l’aire d’absorption totale a =

∑
8ξiSi, Si étant la

surface de chaque paroi de conductance ξi.

Il est alors intéressant de voir l’effet de deux parois différentes tout en conservant une
aire d’absorption du même ordre de grandeur (trois dernières colonnes du tableau (2.3)).
Pour ces valeurs, l’amplitude du mode (0,0,1) n’est plus mesurable, sa fréquence étant
assez proche de f110. Une seule paroi différente fait apparaître une tendance mais montre
surtout que l’aire d’absorption est l’élément déterminant l’amplitude des modes.

Pour des valeurs de a constantes (ici a = 4, 92 m2), les parois peuvent être très diffé-
rentes. On prend trois cas bien distincts :

– cas A : ξ = 0, 0065 pour toutes les parois, donc a = 4, 92 m2, ax = 1, 26 m2, ay = 1, 57
m2 et az = 2, 09 m2

– cas B : ξ = 10−6 pour toutes les parois sauf ξx0
= 0, 05 et ξy0

= 10−3, donc a = 4, 92
m2, ax = 4, 8 m2, ay = 0, 12 m2 et az = 3, 2.10−4 m2

– cas C : ξ = 0, 00134 pour toutes les parois sauf ξx0
= 0, 0125 et ξy0

= 0, 0250, donc
a = 4, 92 m2, ax = 1, 33 m2, ay = 3, 16 m2 et az = 0, 43 m2

avec ax = 8ξx0Sx0 + 8ξlxSlx , ay et az étant les aires d’absorption spécifique à un axe.

La "hiérarchie" des aires d’absorption de chaque axe est conservée pour les niveaux
de pression aux fréquences propres. Ainsi, le niveau de pression à f100 est pratiquement
identique pour A et C, et à f010, il est plus élevé pour B avec ay = 0, 12 m2 que pour A
avec ay = 1, 57 m2, lui même plus élevé que pour C avec ay = 3, 16 m2. Il en est de même
pour les fréquences propres suivantes. On arrive donc à détacher une tendance pour des
conductances très différentes entre les paires de parois. Mais même dans ce cas, les écarts
d’amplitude restent faibles et l’influence de l’aire d’absorption globale reste prédominante.
Ces différents essais nous confortent dans l’idée d’utiliser une conductance moyenne, iden-
tique pour toutes les parois.

2.1.7 Détermination de l’impédance des parois

Il vient d’être montré l’influence de l’admittance des parois d’un espace clos sur le
champ de pression.

Nous avons vu précédemment le calcul des modes propres dans un espace dont les parois
sont supposées infiniment rigides. Mais même si les premiers modes présentent souvent des
facteurs de qualité élevés, l’admittance d’une paroi ne sera jamais assez faible pour être
négligée.
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Fig. 2.8: Niveau de pression dans les cas A (– bleu), B (- - rouge) et C (- . noir).

Il s’agit donc de la déterminer de manière expérimentale, en suivant le principe énoncé
par Morse et Ingard [37]. La mesure du facteur de qualité de chaque résonance permet de
déterminer la conductance des parois. Les modes observés dans la salle réverbérante ont
un facteur de qualité élevé et présentent donc une amplitude maximum dans une bande
de fréquence fine. Ce sont les valeurs à −3 dB qui vont déterminer le facteur de qualité
du mode. Comme l’amortissement est déterminé à partir de la largeur de la résonance, les
erreurs dues à la discrétisation fréquentielle sont évitées. Nous effectuons donc, pour les
six premiers modes de la salle réverbérante, la mesure de la largeur de la bande ∆fn de
fréquence à −3 dB, appelée largeur du pic de résonance.

∆fn

fn
=

∆ωn

ωn
=

1

Qn
=

2γn

ωn
(2.17)

Le calcul est possible à condition que la concentration de modes ne soit pas trop impor-
tante - l’écart fn − fn−1 entre deux fréquences propres doit être d’au moins ∆fn. C’est le
cas pour les cinq premiers modes de la salle réverbérante. Le niveau de pression est mesuré
dans un coin, là où les modes présentent leur niveau maximum. A partir de la mesure
de la largeur ∆ωn, on calcule γn puis ξ avec (2.13). Comme la relation entre γn et ξ, est
valable uniquement pour une salle parallélépipédique de dimensions (lx,ly,lz), on utilise des
dimensions approchant celles de la salle réverbérante (lx = 8, 1 m,ly = 6, 5,lz = 4, 2). Ces
valeurs permettent d’obtenir des fréquences propres comparables, pour les cinq premières.
Par ce procédé, les six premiers γn sont déterminés :

La méthode de détermination de l’impédance des parois a été appliquée à la salle
réverbérante et les valeurs trouvées vont être utilisées dans la suite. Cette méthode donne
de bonnes approximations pour toute salle dont les parois sont assez rigides.
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Fréquence γn Conductance

20,36 Hz γ(1,0,0) = 0, 18 s−1 ξ ≃ 6, 5.10−4

26,76 Hz γ(0,1,0) = 0, 29 s−1 ξ ≃ 12.10−4

34,9 Hz γ(1,1,0) = 0, 24 s−1 ξ ≃ 9.10−4

40,92 Hz γ(0,0,1) = 0, 27 s−1 ξ ≃ 11.10−4

45,1 Hz γ(1,0,1) = 0, 31 s−1 ξ ≃ 10.10−4

51,1 Hz γ(0,1,1) = 0, 56 s−1 ξ ≃ 2.10−3

Tab. 2.4: Conductances calculées pour les six premiers modes de la salle réverbérante.

2.2 Mesures et détermination de l’impédance des parois

La cabine RSR est la reproduction à l’échelle d’une cabine d’enregistrement utilisée par
la radio suisse romande. Ses dimensions sont lx = 3, 405 m, lx = 2, 105 m et lz = 2, 140 m.
On note déjà, que les dimensions de la largeur et la hauteur sont très proches, les modes
associés auront donc des fréquences propres difficilement dissociables. Les parois sont en
bois et leur comportement diffère des conditions de Neumann. Plusieurs mesures de pres-
sion sont réalisées afin de caractériser l’impédance des parois. L’amortissement de chaque
mode, donne une valeur de γn comme nous l’avons vu précédemment.

L’observation de la réponse dans un coin de la cabine montre que l’amortissement
est assez important et les modes peu différentiables (figure 2.9). Aussi il devient difficile
de déterminer tous les γn. On arrive cependant à mesurer γ(1,0,0) = 15,γ(0,1,0) = 9 et
γ(1,1,1) = 44 qui donnent ξ(1,0,0) = 0, 03, ξ(0,1,0) = 0, 028 et ξ(1,1,1) = 0, 051 respectivement.
Si ξ = 0, 03 est adopté pour toutes les parois, on obtient la réponse représentée sur la figure
(2.9). La réponse calculée est assez proche de la mesure jusqu’au sixième mode proche de
100 Hz, puis s’en écarte. Il est assez probable que les parois aient une admittance croissante,
ce que confirme le calcul qui donne de meilleurs résultats avec βx = 0, 08 + i ∗ 0, 06,βy =
βz = 0, 025 + i ∗ 0, 01 en dessous de 100 Hz et avec βx = 0, 08f/100 + i ∗ 0, 06,βy = βz =
0, 025f/100 + i ∗ 0, 01 au dessus de 100 Hz. Comme il n’est pas possible de différencier les
modes dépendant de la largeur et de la hauteur, on fixe βy = βz. Il a été vu précédemment
que l’impédance de chaque paroi influence la globalité des modes propres et leurs fréquences
mais avec un facteur différent. Aussi une infinité de combinaisons possibles permettent de
se rapprocher de la réalité. Les conductances sont ajustées afin d’approcher au mieux les
fréquences propres.

Il paraît difficile de trouver une relation simple pour approximer l’impédance des parois
de la cabine RSR. Ceci s’explique par le fait que celles-ci sont constituées d’un assemblage
de caissons en bois, les planches assez fines et le volume clos constituent un système ré-
sonnant trop complexe pour qu’une simple impédance puisse le représenter. Il s’avère donc
que les parois ne sont pas à réaction localiée et donc difficilement caractérisables par une
impédance. Aussi le modèle bien que fournissant des résultats acceptables ne permet pas,
dans ces conditions, de réaliser des calculs précis.
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Fig. 2.9: Niveau de pression mesuré (– bleu) et calculé avec une admittance uniforme ξ = 0, 03
(- - rouge) et une admittance adaptée (-. noir) dans la cabine RSR.

2.3 Acoustique des salles d’écoute aux basses fréquences

Suite aux observations qui ont été faites, il semble intéressant de discuter de la repro-
duction des basses fréquences dans de petites salles. Tout d’abord nous avons remarqué
que la réponse à ces fréquences présente de grandes irrégularités spatiales et fréquentielles.
Naturellement dans une optique de salle d’écoute, il s’agit de trouver un moyen de réduire
ces irrégularités : diminuer les maxima et augmenter les minima. Depuis l’apparition de la
"haute fidélité" et la démocratisation de la stéréo dans les années 70, plusieurs problèmes
se sont posés afin d’avoir une réponse en fréquence plate et uniforme dans la salle. Le
problème est devenu plus critique avec l’utilisation de système haut-parleur à évent qui
descendent plus bas en fréquence.

Diverses études sur le placement des enceintes permettent d’améliorer facilement la
réponse dans le grave ([26] [43]). Comme nous l’avons vu précédemment la position de
la source influe directement sur l’amplitude des modes, plus celle-ci est proche des pa-
rois, donc des ventres des premiers modes, plus la réponse en fréquence sera irrégulière.
De même la position d’écoute doit si possible s’écarter des nœuds et ventres des premiers
modes, sur les axes de symétrie ou contre les parois notamment.

Une autre solution consiste à dimensionner la salle d’écoute afin justement d’échapper
au comportement modal à priori génant, notamment en s’éloignant de la forme parallé-
lépipédique rectangle, ce qui est rarement réalisable dans une habitation. Les dimensions
peuvent être ajustées les unes par rapport aux autres pour avoir une répartition modale
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homogène et ainsi éviter les concentrations de modes et les maxima de niveaux acoustiques
associés ([51]), avec comme contrainte des hauteurs de plafond souvent fixées au préalable.

Mais dans la majorité des cas, l’acousticien audiophile ne peut qu’apporter des solutions
à posteriori dans une salle non dimensionnée pour la reproduction sonore.

De nombreux travaux traitent déjà du sujet. Walker [54] expose les différentes méthodes
possibles pour égaliser le niveau aux basses fréquences en se basant sur de nombreux ar-
ticles antérieurs à 1998 qu’il cite. Depuis de nombreux autres travaux ont été présentés
mais ils restent basés sur les mêmes principes.

Pour un local d’habitation standard, 4 méthodes sont retenues :

– Le premier principe est d’augmenter le facteur d’amortissement des modes par des
solutions passives. Cette méthode est souvent difficile à mettre en oeuvre puisqu’elle
consiste à augmenter les pertes aux parois avec l’installation de résonateurs volu-
mineux. Il faut alors trouver l’équilibre entre un bon amortissement et une réponse
suffisante dans les basses fréquences. Il semble qu’une surface non plane peut aussi
diminuer l’effet des modes : l’utilisation de diffuseurs de Schroeder ([29]) ou de diffu-
seurs en lamelles fines permet de diminuer sensiblement la contribution de certains
modes ([56]).

– Ensuite un égaliseur électronique ou electro-acoustique peut permettre de diminuer
les irrégularités fréquentielles dans une zone réduite. Ces systèmes de filtres en amont
sont maintenant intégrés dans les décodeurs/amplificateurs multicanaux à DSP pour
le grand public. La majorité de ces DSP utilisent des filtres seulement par 1/3 d’oc-
taves et "s’auto-calibrent" en plaçant un microphone à la position d’écoute. Ce-
pendant la correction ne s’applique que pour une configuration donnée de position
haut-parleur / auditeur et l’égalisation ne sera pas faite dans tout l’espace. De plus
l’égalisation des minima de pression peut engendrer des gains trop importants pour
l’amplificateur et le haut-parleur. Certains subwoofers actifs intègrent aussi cette
technique de filtrage. L’utilisation de filtres IIR du deuxième ordre permet d’obtenir
de bons résultats mais à la condition d’une très bonne connaissance à priori du com-
portement modal de la salle et du haut-parleur([11]).

– Une autre méthode consiste à déplacer les sources sonores ou à les multiplier : il s’agit
ici de trouver par rapport à une position d’écoute donnée, la meilleure position de
la source, sans pour autant sacrifier la réponse aux moyennes et hautes fréquences.
Il peut être aussi utile de rajouter une ou deux sources, ici des subwoofers pour éga-
liser les niveaux ([13]). Une autre technique consiste aussi à placer le subwoofer très
proche de l’auditeur pour rester dans le "champ proche" du haut-parleur et ainsi
garder une réponse assez linéaire [45].

– Enfin la dernière méthode consiste à adapter la réponse d’une ou plusieurs sources
supplémentaires pour "contrôler" l’uniformité spatiale et fréquentielle. Le fonction-
nement est identique au contrôle actif avec l’utilisation d’un microphone de contrôle.
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Les haut-parleurs de contrôle et de diffusion musicale sont totalement séparés et
indépendants. Naturellement le principe est ici d’obtenir une réponse fréquentielle
stable et non de minimiser la pression, contrairement au contrôle actif. Les différents
travaux de Mäkivirta et al ([3]) montrent l’efficacité de cette méthode qui permet
d’égaliser la réponse du système salle / haut-parleur aux basses fréquences.

Toutes ces méthodes ne sont pas forcément réalisables dans des pièces d’habitation
standards et bien qu’efficaces pour égaliser la réponse toutes ne sont pas utiles contre les
effets de réverbération et de "tonneau" aux fréquences propres. Le filtrage en amont par
exemple ne supprimera pas les effets qui durent après l’excitation du haut-parleur. Certains
de ces effets temporels sont identifiés au chapitre 4 de cette thèse.

2.4 Méthodes numériques

Suite aux essais en cabine RSR, il a été décidé d’utiliser la salle réverbérante pour
éprouver la technique de détermination de l’impédance des parois.

Quand la géométrie de l’espace considéré ne permet plus d’appliquer simplement les
méthodes analytiques vues plus haut, il devient nécessaire d’employer les méthodes numé-
riques, telle la méthode par éléments finis. Le but étant ici d’obtenir des résultats à partir
de méthodes éprouvées, nous utilisons le logiciel Femlab.

2.4.1 Utilisation de Femlab

Le logiciel Femlab développé par Comsol permet de résoudre des problèmes basés sur
des équations aux dérivées partielles, en utilisant la méthode des éléments finis. Il est
nécessaire tout d’abord de dessiner l’espace concerné en une, deux ou trois dimensions.
Il faut ensuite définir les conditions aux limites et les propriétés de l’espace. Le maillage
peut être réalisé de manière automatique en réglant certains paramètres, à savoir sa forme,
la taille et la tolérance de déformation de ses éléments. Finalement, les paramètres de
résolution permettent d’obtenir la pression telle que dans l’équation (2.3).

2.4.2 Dessin de la salle

C’est la partie déterminante de la modélisation. Toute erreur sur la géométrie de la salle
donnera inévitablement des résultats faussés. Si la salle est parallélépipédique, l’opération
est immédiate. Dans le cas de la salle réverbérante, c’est beaucoup plus délicat. Il faut créer
les plans correspondant aux parois de la salle à partir des coordonnées des sommets. L’ex-
trusion de ces plans en volumes et leur soustraction à un volume initial parallélépipédique
plus grand que la salle donne finalement le volume souhaité (2.10).

Il est ensuite possible d’inclure une source, par exemple un haut-parleur sur enceinte
close. En effet, dans un premier temps, le volume de l’enceinte est retiré du volume de
la salle et le haut-parleur est modélisé comme un piston, sur la face avant de l’enceinte.
Quand le dessin de la salle est terminé, le maillage doit être défini. Il faut trouver le meilleur
compromis entre le nombre d’éléments du maillage et le temps de calcul, le facteur limitatif
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Fig. 2.10: Modélisation de la salle réverbérante sous Femlab, sans et avec le système
haut-parleur sur enceinte close

étant la mémoire machine. Plus la géométrie de l’espace présente de petites irrégularités
au regard de son volume, plus le maillage devra être fin et plus le temps de calcul sera
long, pour autant que la mémoire de la machine permette le calcul. Nous verrons plus loin,
au moment de valider ces méthodes numériques, l’influence du nombre d’éléments sur la
précision d’un calcul.

2.4.3 Conditions aux limites et propriétés de l’espace

Les formulations générales incluses dans Femlab sont décrites ci-dessous et les diffé-
rentes variables (avec le suffixe "fem") sont identifiées pour arriver aux formulations ana-
lytiques vues plus haut. La salle ainsi dessinée répond à l’équation de Helmholtz. Celle-ci
est de la forme suivante sous femlab :

∇ • (−cfem∇p− αfemp) + afemp+ βfem • ∇p = ffem (2.18)

avec cfem = 1/ρ0 et afem = − ω2

ρ0c2
, pour revenir à l’équation (2.19)

∇ • (− 1

ρ0
∇p) − ω2p

ρ0c2
= 0 (2.19)

identique à (2.3). Les conditions aux limites se présentent comme suit :

(−cfem∇p− αfemp) + qfemp = gfem − hT
femµfem et hfemp = rfem (2.20)

les propriétés de chaque paroi déterminent les paramètres qfem, rfem, gfem, hfem [1].

Ici, les parois sont supposées identiques, sauf le piston représentant le haut-parleur.
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L’admittance des parois β est intégrée aux conditions aux limites (2.21).

{ ∆pω + k2pω(r) = 0 ∀r ǫ D
∇pω(r) = −jkβp ∀r ǫ δD
∇pω(r0) = jωρ0

Sd
qω(r0) sur le piston

(2.21)

2.4.4 Calcul des valeurs propres et nombre d’éléments

Femlab permet de calculer directement les fréquences propres d’un espace et la forme
générale des modes associés, sans devoir inclure de source dans les conditions aux limites.
Ces valeurs seront directement dépendantes de l’impédance des parois. La précision d’un
calcul par éléments finis dépend essentiellement du nombre d’éléments définissant l’espace
étudié.

Mode Calcul analytique Calcul par éléments finis Calcul par éléments finis
avec 16003 éléments avec 49940 éléments

(1,0,0) 34,3000 Hz 34,3004 Hz 34,3000 Hz
(0,1,0) 42,8750 Hz 42,8757 Hz 42,8749 Hz
(1,1,0) 54,9068 Hz 54,9071 Hz 54,9067 Hz
(0,0,1) 57,1667 Hz 57,1673 Hz 57,1668 Hz
(1,0,1) 66,6672 Hz 66,6779 Hz 66,6700 Hz
(2,0,0) 68,6000 Hz 68,6121 Hz 68.6044 Hz

Tab. 2.5: Fréquences propres de la salle ’543’ aux parois rigides, calculées par voie analytique et
par éléments finis.

Le tableau (2.5) montre tout d’abord que l’on obtient des valeurs propres très voisines
entre le calcul analytique et par éléments finis. Les écarts maximums constatés jusqu’à 100
Hz ne sont que de l’ordre de 0, 01%, avec le nombre d’éléments par défaut (ici 16003). En
augmentant le nombre d’éléments à 49940, l’écart maximum baisse à 0, 003% mais le temps
de calcul passe de 55 secondes à plus de 9 minutes. Il est évident que le calcul des fréquences
propres par éléments finis ne présente aucun intérêt pour une salle parallélépipédique, le
calcul analytique étant immédiat. La remarque n’est bien sûr pas valable pour la salle
réverbérante.

2.4.5 Validation des méthodes numériques

Afin de vérifier la concordance des résultats obtenus par la méthode numérique et la
méthode analytique, la pression en régime forcé est calculée dans la salle ’543’. L’importance
du nombre d’éléments pour le calcul des fréquences propres a été mis en évidence lors
du calcul des fréquence propres. Femlab inclut plusieurs méthodes de résolution mais il
semble inutile d’entrer dans les détails ici, puisqu’elles donnent des résultats rigoureusement
identiques. Le calcul par éléments finis du niveau de pression dans cette même salle excitée
par un monopôle donne des niveaux très proches de la méthode analytique.

On note une différence moyenne de l’ordre de 0,2 dB, ce qui est faible. Des différences
ponctuelles plus importantes sont sur les ventres et nœuds, mais paraissent logiques au
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Fig. 2.11: Différence des niveaux de pression calculés sans perte par voie analytique et par
éléments finis.

vu des niveaux extrêmes en ces zones. Les parois étant supposées infiniment rigides, les
valeurs calculées sur les fréquences propres n’ont, comme il a été dit plus haut, pas de
réalité physique.

Il est alors intéressant d’effectuer la même comparaison mais avec une admittance des
parois non nulle. Ce qui a été fait (figure 2.12). Celle-ci est très satisfaisante aussi et
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Fig. 2.12: Niveau de pression du calcul analytique (- bleu)et par éléments finis (- - rouge ) avec
les parois à admittance non nulle (gauche) et la différence de ces 2 niveaux.

présente une erreur du même ordre de grandeur que pour les parois rigides. Il apparaît de
manière évidente que l’erreur maximale a lieu aux nœuds de pression. En dehors de cette
zone, elle se limite à ±0, 5dB. Pour se rapprocher d’une enceinte close, la source ne sera
plus assimilée à un monopôle, mais à une surface. Dans Femlab, une source de surface
carrée de 0, 04 m2 sur le plan x = 0 et centrée en (y = 0, 1 ;z = 0, 1) est ajoutée. Les
conditions aux limites sur cette surface sont définies comme dans (2.21). Pour la solution
analytique, cette même surface est discrétisée en ns sources ponctuelles de débit

q

ns
. Nous

ne tenons pas compte de la diffraction sur enceinte, négligeable aux fréquences qui nous
concernent [6].

Là aussi, les résultats ne dépassent pas ±0, 5dB entre les résolutions numérique et
analytique.

La différence entre les calculs analytiques de pression en un point de l’espace, l’un avec
une source ponctuelle, l’autre avec 121 points répartis sur une surface autour de ce point
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Fig. 2.13: Différence de niveaux de pression calculés par voie analytique en un point de la salle
entre une source ponctuelle et 121 sources ponctuelles de débit 121 fois plus petit.

source, reste très faible pour les premiers modes, mais devient non négligeable au-delà
de 100 Hz. Il apparaît donc que Femlab donne des résultats très similaires à la méthode
analytique, à condition d’utiliser un maillage suffisamment fin.

2.4.6 La salle réverbérante

7,30 m

l4 = 9,19 m

l1= 6,65 m

l3 = 5,42 m

l2 = 7,02 m

A

B

D

C

9,78 m

4,56 m

7,37 m

3,78m

4,48 m

3,83 m

6,06 m

Fig. 2.14: Plan éclaté et dimensions de la salle réverbérante.

La salle réverbérante présente l’avantage de disposer de parois très rigides, puisque en
béton recouvert de carrelage. A partir des mesures, il est possible de déterminer l’admit-
tance des parois. La géométrie assez complexe de cette salle ne nous autorise pas à réaliser
des calculs analytiques comme précédemment. Femlab permet de résoudre les équations
aux dérivés partielles, afin de trouver les fréquences propres et l’allure des modes associés,
mais aussi de calculer le régime établi, à partir d’une source de débit q. Le débit utilisé
dans la suite est celui du haut-parleur Audax sur enceinte close en champ libre.
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Fig. 2.15: Comparaison des pressions mesurée et calculée dans le champ proche du haut-parleur,
dans la salle réverbérante, avec l’hypothèse des parois infiniment rigides.

2.4.7 Résultats et observations

L’allure des modes de la salle réverbérante est différente de celle des modes d’un es-
pace parallélépipèdique. Les trois premiers modes conservent une répartition de pression
traditionnelle. Mais dès le quatrième et cinquième mode (figure 2.16 ), la répartition des
nœuds de pression ne permet plus a priori d’estimer quel est le mode concerné (voir aussi
l’annexe D). Plus la fréquence propre est élevée, moins le mode associé sera reconnaissable,
preuve que la salle réverbérante joue son rôle.

Les impédances des parois de la salle réverbérante ont été estimées à partir de mesures
de pression dans les ventres. Il est possible d’intégrer ces valeurs dans la simulation par
éléments finis. Comme il a été dit précédemment, la température modifie la vitesse du son
et donc les fréquences propres. Il faut veiller à ce que la célérité utilisée dans Femlab soit
bien celle des mesures à comparer. Lors des mesures, le haut-parleur est placé dans le coin
A, sa position est fixée à l’identique pour les simulation. Femlab utilise comme débit du
haut-parleur celui calculé en champ libre. L’admittance utilisée est la même sur toutes les
parois :β = 0, 001− i0, 006, valeur estimée à partir des mesures de facteur de qualité et de
fréquence du mode (1,1,0).

Les résultats sont présentés dans la figure (2.17).
Le niveau de pression obtenu par simulation est proche de la mesure. Le choix de

prendre une impédance identique sur toute les parois donne une bonne approximation du
comportement modal de la salle.

On note cependant des différences de niveaux de pression et des décalages des fréquences
propres. Il faudrait utiliser une valeur d’admittance dépendant de la fréquence, pour avoir
l’équivalent des coefficients d’absorption calculés précédemment. Pour la conductance, c’est
tout à fait envisageable. Par contre pour la susceptance, la figure (2.17) montre que les
fréquences propres calculées sont tantôt au-dessus tantôt en dessous des valeurs mesurées.
Et nous avons vu que la susceptance d’une paroi influe sur toutes les fréquences propres.
Il faut donc trouver la bonne combinaison entre toutes les susceptances des parois qui
permettent d’augmenter certaines valeurs de fréquences propres et d’en diminuer d’autres.
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Fig. 2.16: Répartition de pression des modes 4 et 5 de la salle réverbérante : le mode à 40,55 Hz
remplaçant le mode (0,0,1)(gauche) et le mode (2,0,0) à 40,90 Hz en forme de V(droite). La forme
du mode (0,0,1) existe à 40,1 Hz mais ne présente pas de maximum aussi important que les deux
modes précédents. Les nœuds des modes sont représentés sur les deux figures du haut. La zone de
minima de la figure du bas est vert/jaune, celle des maxima en rouge.
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Fig. 2.17: Niveau de pression dans le coin D de la salle réverbérante mesurée (courbe bleue) et
calculée par éléments finis (courbe rouge).
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2.5 Bilan

En pratique, l’acoustique modale n’est appliquée que pour le calcul des fréquences
propres d’un espace clos dans l’hypothèse des parois infiniment rigides. Dans un premier
temps, on a clarifié le rôle d’une impédance finie des parois, dans l’hypothèse d’ordres de
grandeur plausibles.

On a montré que l’admittance est une grandeur d’utilisation plus commode que l’impé-
dance. Ainsi, sa partie réelle, la conductance, est directement liée au coefficient d’amortis-
sement, et caractérise l’amplitude des modes, alors que sa partie imaginaire, la susceptance,
influe sur les fréquences propres.

On a valorisé ces propriétés dans l’estimation du coefficient d’amortissement à partir
du facteur de qualité des modes. Dans le cas particulier d’une salle parallélépipédique, ce
résultat permet la mesure de la conductance.

L’étude analytique étant limitée à des salles de forme simple, la méthode de résolution
par éléments finis a été mise à l’épreuve. Des simulations dans la salle réverbérante se sont
avérées satisfaisantes, car confortées expérimentalement.



Chapitre 3

Interaction électroacoustique

3.1 Introduction

Dans le premier chapitre, les paramètres de Thiele et Small du haut-parleur ont été
déterminés et, une fois le débit du haut-parleur calculé en champ libre, il a été possible de
déterminer, dans le deuxième chapitre, le champ acoustique dans un espace clos. Nous avons
vu que les calculs analytiques et par éléments finis donnent de bons résultats à condition
de tenir compte de l’impédance des parois. Mais tous les précédents calculs utilisent le débit
dans les conditions de champ libre. Or le haut-parleur est chargé à l’arrière par l’enceinte
close, et à l’avant par la salle dans laquelle il rayonne. On s’écarte donc des conditions de
champ libre, ainsi que le confirme l’observation du débit du haut-parleur (figure 3.1). Dans
l’enceinte close, comme la fréquence d’excitation est sous la première fréquence propre,
l’impédance de charge arrière est essentiellement une compliance (chapitre 1). L’impédance
de charge d’une salle dont les premiers modes sont excités reste à déterminer.
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Fig. 3.1: Pression en champ proche et débit du haut-parleur, en salle réverbérante.

Expérimentalement, il est possible de déterminer l’impédance de charge de la même
manière que l’impédance de rayonnement en champ libre, à partir des mesures du débit

45
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et de la pression devant le haut-parleur , comme il a été vu au premier chapitre. On met
en pratique ce principe dans une salle et on en déduit une formulation permettant, quand
l’amortissement de chaque mode est connu, de déterminer l’impédance de charge et donc le
débit. On pourra alors calculer q, Zac et p dans tout l’espace connaissant les caractéristiques
de la salle et du haut-parleur, ainsi que la tension Ug aux bornes de ce dernier.

Quand l’impédance des parois n’est pas connue, il n’est pas possible de calculer l’im-
pédance de charge, ni le débit. On se place dans un cas pratique : il s’agit de caractériser
une salle excitée par un système haut-parleur connu, avec une seule mesure de pression.
On se propose de déterminer q, ξ et Zac à partir de la mesure de pression et des facteurs
de qualité des modes propres.

Le calcul de l’admittance à partir de ce facteur de qualité ne prend pas en compte le
fait que le débit est différent de celui en champ libre. Aussi il faudra distinguer dans cette
valeur d’amortissement la partie due à l’atténuation du débit et celle due à l’impédance de
charge.

3.2 Observations expérimentales

Le débit mesuré du système haut-parleur dans un coin de la salle réverbérante est
comparé au débit en champ libre (figure 3.2). De grandes diminutions sont observées aux
fréquences propres. Elles sont plus importantes autour de la fréquence de résonance du
système haut-parleur, où l’impédance Zag atteint son minimum. La modification de dé-
bit est donc d’autant plus grande que l’impédance de charge Zac est importante face à
l’impédance de source.
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Fig. 3.2: Amplitude du débit en champ libre (bleu –) et dans la salle réverbérante (rouge - -)

Comme nous l’avons vu dans le premier chapitre, le rapport de la pression p
HP

et du
débit q donne l’impédance de charge Zac. Elle est égale à Zar en champ libre et a été
mesurée et calculée. De la même manière, il est possible de déterminer Zac dans la salle
réverbérante en mesurant le débit du haut-parleur et la pression p

HP
devant la membrane.

Le principe vu au premier chapitre est repris.
La figure 3.3 ci-après permet de comparer les impédances de charge mesurées en champ

libre et dans la salle réverbérante. L’impédance de charge présente des pics aux fréquences
propres, quand le haut-parleur est situé dans les ventres de pression, ce qui engendre
une diminution de débit. Le haut-parleur étant la seule source excitatrice, on comprend
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Fig. 3.3: Amplitude et phase des impédances acoustiques de charge mesurées en champ libre, Zar

(– bleu) et dans la salle réverbérante, Zac (- - rouge).

facilement que s’il se situe près du noeud d’un mode, ce dernier est peu excité et que, par
conséquent, l’impédance de charge ainsi que la pression seront faibles.

3.3 Prévision et modèle

On a réussi à retrouver, par la mesure et le calcul, l’impédance de rayonnement en
champ libre. Il s’agit maintenant de déterminer, par le calcul, l’impédance de charge d’un
espace clos et les modifications de débit de la source. Il est utile de rappeler le schéma qui
définit ce qu’est l’interaction électroacoustique. Le haut-parleur et la salle constituent un
système qui peut être représenté par le schéma acoustique (figure 3.4). La relation issue

Zag

ZacpHP

Fig. 3.4: Schéma équivalent acoustique.

du schéma est la suivante :

q =
p

g

Zag + Zac

(3.1)

Cette formulation du débit (3.1) a déjà été vue précédemment (1.30), mais dans le cas
présent, l’impédance de charge Zac n’est plus, comme elle l’était en champ libre, égale à
l’impédance de rayonnement Zar.
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La pression devant la membrane du haut-parleur permet de déterminer l’impédance de
charge Zac. On utilise donc la formulation générale de la pression, mais cette fois les points
d’émission et de réception sont confondus en utilisant l’hypothèse de Keele [20],

Zac =
p

HP

q
= jωρ0

∑ ψ
n
(x0, y0, z0)

2

Kn(kn
2 − k2)

+ Zar (3.2)

Le calcul de l’impédance de charge permet de calculer ensuite le débit du haut-parleur,
avec (3.1). Ce débit est valable tant que le haut-parleur demeure à la place qui lui a été
assignée dans la salle, et tant que la tension à ses bornes n’est pas modifiée.
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Fig. 3.5: Débits calculés du haut-parleur en champ libre (– bleu) et dans la salle ’543’ (- - rouge)

A partir de ce débit, il est alors possible de calculer le champ de pression en tout point
de la salle.

3.4 Influence sur la pression dans l’espace clos

La réduction de débit aux fréquences propres engendre une réduction de la pression à
ces mêmes fréquences. Pour visualiser ce phénomène, le débit du haut-parleur dans la salle
virtuelle ’543’ est calculé avec l’expression (3.1). On définit le débit du haut-parleur en
champ libre, q

Zar

, et celui calculé avec Zac, qZac

que l’on calcule. Les pressions rayonnées

en un point quelconque sont ensuite calculés dans ’543’ avec q
Zar

et q
Zac

; leur différence

est représentée à la figure (3.6). Aux fréquences propres, elle est de l’ordre de 3 dB. Plus
l’impédance des parois est élevée, plus l’impédance de charge est élevée, et plus l’influence
sur la pression est grande.

On vient donc de voir que la modification de débit due à l’impédance de charge engendre
une diminution de la pression aux fréquences propres. Autrement dit : les modes sont
moins excités. Pourtant, dans le chapitre précédent, suivant le procédé énoncé par Morse
et Ingard, l’impédance des parois a été estimée à partir du facteur de qualité des résonance.
Comme si le débit dans le local était le même qu’en champ libre et donc excitait de la même
manière les modes. Or, on vient de voir que cela est faux. Il s’agit de parvenir à dissocier
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Fig. 3.6: Différence des pressions calculées avec Zar et Zac.

dans l’amortissement global mesuré la part propre de la salle et celle qui découle de la
diminution de débit.

Dans la salle réverbérante, l’admittance des parois est estimée à la quatrième fréquence
propre. Selon si l’on considère que le débit est celui en champ libre avec Zar ou celui dans le
local avec l’impédance de charge Zac, l’admittance des parois prend des valeurs différentes
pour un même niveau de pression sur le mode :

– ξ = 8, 8.10−4Ωa
−1 pour obtenir Lp = 120, 2 dB à 34, 9 Hz avec Zar

– ξ = 5, 2.10−4Ωa
−1 pour obtenir Lp = 120, 2 dB à 34, 9 Hz avec Zac

3.4.1 Détermination de l’impédance des parois et de l’impédance de

charge

Nous avons vu que la diminution de débit du haut-parleur, centrée sur les fréquences
propres, influe naturellement sur la pression rayonnée.

Les deux principaux cas, qui peuvent être traités de manière analytique, se différencient
selon que l’impédance des parois est connue ou non.
Si l’impédance des parois est connue, il est possible de calculer l’impédance de charge di-
rectement. Ensuite, à partir de l’impédance de charge, de l’impédance de source et de pg,
le débit de la source est calculé. Enfin, le débit connu pour une position de la source, la
pression acoustique peut être calculée en tout point de l’espace.
Si l’impédance des parois n’est pas connue et qu’elle doit être mesurée, seule une méthode
itérative permet de converger vers un résultat. La méthode de détermination de l’impé-
dance des parois vue au chapitre précédent est reprise ; il faudra en outre tenir compte de
l’impédance de charge. La meilleure solution semble être de faire une première estimation
de l’impédance des parois, ensuite de calculer la pression résultante en tenant compte de
l’impédance de charge. La différence entre les pressions mesurée et calculée permet d’ajus-
ter l’impédance des parois pour obtenir une bonne correspondance des simulations et des
mesures.

Il est plus utile de représenter le protocole dans un diagramme (cf figure 3.7).
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Fig. 3.7: Diagramme de principe pour le calcul de la pression dans une salle dont l’impédance
des parois est inconnue, mais qu’il est possible de déterminer à partir de mesures. La précision du
calcul de pression est fixée ici à ±0, 5 dB.
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Ce principe est appliquée dans la cabine RSR. Le calcul de l’impédance de charge
montre des variations de l’ordre de ±50 % par rapport à l’impédance de rayonnement. Ce
qui signifie que cette impédance de charge reste petite par rapport à Zag et son influence
reste donc très limitée. Le débit du haut-parleur n’est en effet que très peu modifié et
l’admittance estimée des parois ne demande pas de correction. L’utilisation, dans le calcul
de la pression, du débit mesuré dans la cabine RSR plutôt que celui en champ libre,
n’engendre qu’un écart qui atteint au maximum ±1 dB. Cette différence reste très inférieure
à l’erreur observée lors de l’estimation de l’impédance des parois au deuxième chapitre. Il
est donc inutile de recalculer l’admittance des parois, à partir de cette modification de
débit.

Ce principe de calcul (3.7) est mis en oeuvre dans la salle réverbérante. La pression
devant le haut-parleur est calculée en utilisant les impédances estimées en première approxi-
mation (chapitre 2) et le débit en champ libre. Cette pression permet d’estimer l’impédance
de charge qui est alors utilisée pour calculer le débit du haut-parleur. Le champ de pres-
sion est calculé à nouveau avec le débit modifié et l’impédance des parois est réajustée.
On réitère l’opération autant que nécessaire. En pratique, trois ou quatre itérations sont
nécessaires à l’obtention de résultats satisfaisants.
Autant par les méthodes analytiques, les méthodes d’itérations sont faciles à mettre en
place, autant la même entreprise est très rébarbative avec Femlab, le calcul étant à chaque
fois long pour une large bande de fréquence. Mais il est nécessaire de mettre à l’épreuve la
méthode dans la salle réverbérante.

On va prendre le mode à 40, 9 Hz pour illustrer le processus exposé plus haut. L’admit-
tance est tout d’abord fixée à β = 0, 0011−0, 0001i : la conductance correspond exactement
à γ = 0, 27 calculé à partir de la réponse mesurée et la susceptance est ajustée pour obtenir
la même valeur de fréquence propre. Avec cette valeur d’admittance appliquée aux parois
et le débit du haut-parleur en champ libre alimenté à ses bornes par une tension de 1 V,
le champ de pression est calculé.
Le niveau calculé avec le débit en champ libre q

0
dans le coin D présente au maximum

0,1 dB d’écart avec le niveau mesuré. La pression calculée devant le haut-parleur donne
Zac, qui nous permet de calculer le débit modifié du haut-parleur. A nouveau, on calcule
le champ de pression, mais cette fois avec le débit modifié. Le niveau obtenu est inférieur
de 2,3 dB. On réévalue la valeur de ξ et on calcule à nouveau Zac, puis la pression et
ainsi de suite. Le tableau (3.1) présente, les différentes valeurs et le nombre d’itérations
qui permettent de converger vers un résultat proche des mesures.

N° itération Valeur de ξ Débit Lp dans le coin D Zac Débit modifié

0 0,0011 |q
0
| 115,6 dB 7,8 |Zar| 0,78 |q

0
|

1 0,0011 0,78 |q
0
| 113,3 dB 8,6 |Zar| 0,76 |q

0
|

2 0,00095 0,76 |q
0
| 115,6 dB 8,7 |Zar| 0 ,75 |q

0
|

3 0,0009 0,75 |q
0
| 115,5 dB 8,7 |Zar| 0,75 |q

0
|

Tab. 3.1: Valeurs de ξ et q utilisées pour le calcul, résultats et influence sur l’impédance de charge
et le débit.

On constate que dès le premier calcul, la modification de débit est presque la valeur
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définitive. La première itération avec ξ reévaluée pourrait être suffisante.

3.5 Modification de débit dans une situation de contrôle actif

Il s’agit de voir comment est modifié le débit d’un haut-parleur lorsqu’il est en situation
de contrôle actif modal, et donc quelle est son impédance de charge.

Des mesures sont réalisées dans la salle réverbérante avec deux systèmes haut-parleur pra-
tiquement identiques puisque les deux haut-parleurs de même modèle sont montés sur une
enceinte close de même volume. Ils sont placés dans les deux coins A et B. Les excitations
de chaque haut-parleur sont d’abord en phase puis en opposition de phase. On observe la
pression et le débit d’un haut-parleur (figure 3.8).
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Fig. 3.8: Pression et débit du haut-parleur mesurés dans la salle réverbérante excitée par deux
systèmes haut-parleur en phase (– bleu) et en opposition de phase (- - rouge)

Comme les haut-parleurs sont situés dans les deux coins opposés A et B, quand l’exci-
tation est la même pour les deux, tantôt ils contribuent à exciter un mode comme le (1,1,0)
tantôt ils l’excitent de manière opposée (0,1,0) et (1,1,0), ce qui engendre une baisse de ni-
veau très conséquente, ici jusqu’à 18 dB. On observe alors, comme la pression est moindre,
une diminution de l’impédance de charge, qui se traduit par une diminution de la modifi-
cation de débit. Autrement dit, le débit est plus proche du débit en champ libre lorsque le
mode est moins excité.

Cette mesure confirme la bonne relation de l’impédance de charge, du débit et de la
pression en champ proche.

3.6 Bilan

On a montré l’effet de l’impédance de charge acoustique d’un haut-parleur, dans un
espace clos dont les parois sont supposées assez rigides. Elle en modifie le débit par rapport
à ce qu’il serait en champ libre (2 ou 4πsr). En effet, ce débit est fortement diminué aux
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fréquences propres, l’impédance de charge dominant l’impédance de source. L’importance
de cette interaction n’est que trop peu reflétée dans la littérature, notamment les travaux
de ces dernières années sur le comportement des subwoofer dans les locaux. Entre les
fréquences propres, on retrouve sensiblement la situation de champ libre.

On a proposé une formulation de l’impédance de charge, laquelle a été vérifiée expé-
rimentalement. Il a fallu ensuite distinguer deux cas selon que l’impédance des parois est
connue ou pas.

Dans le premier cas, le calcul de l’impédance de charge est immédiat.
Dans le second, à partir du facteur de qualité mesuré, il s’agit de distinguer, par ité-

rations, les contributions respectivement de l’impédance des parois et de la diminution de
débit. Cette méthode montre la difficulté pour caractériser les systèmes couplés à partir de
leur réponse globale.

Finalement, on a observé que, dans le cadre de contrôle actif modal, à la réduction
résultante de la pression acoustique correspond une diminution de l’impédance de charge ;
on se rapproche du champ libre au point de vue de la charge de rayonnement.
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Chapitre 4

Comportement des salles en régime

variable aux basses fréquences

Jusqu’à maintenant, il a été question de fréquences propres, modes propres ou d’ondes
stationnaires, analysés en régime forcé. L’étude de la réponse d’une salle doit être complétée
par l’analyse de l’apparition du bruit et de son extinction.

Quand il s’agit de caractériser le comportement temporel d’une salle, la réverbération
se révèle être une caractéristique déterminante. En champ diffus c’est-à-dire f > fSch,
la réverbération est le régime libre qui suit l’extinction de la source. Elle se caractérise
par une décroissance exponentielle de la pression. Cette décroissance est plus ou moins
rapide, en fonction de l’absorption des parois : plus celles-ci sont absorbantes, plus petit
est le temps de réverbération. Mais cette notion n’est pas descriptive de notre problème
en f < fSch, car les lois de Sabine ([41]) supposent et admettent l’indépendance spatiale
de la réverbération.

Le régime libre qui suit l’extinction d’un son aux basses fréquences est bien explicité
dans la littérature ( [16] [18] ) ainsi que la réponse de la salle à une impulsion. Mais la
réponse à un son pur, bien que déjà observée [11], n’est pas clairement caractérisée.

Pour cela, l’étude se portera sur la réponse de la salle à une salve de son pur d’amplitude
constante puis variable. L’établissement du régime forcé et la décroissance aux basses
fréquences seront caractérisées à partir d’observations et de modélisations.

4.1 Observations

4.1.1 Premières observations

Toutes les mesures représentées dans ce chapitre se font au même point situé à 20 cm
des parois dans le coin D, la source étant placée en A ( voir plan en annexe D).

On observe deux types de comportements, selon que la fréquence est une fréquence
propre ou pas. Nous allons distinguer les deux cas dans la suite.

En écoutant une source sonore dans une salle au comportement modal important,
on remarque tout d’abord une réverbération importante aux basses fréquences. Lorsque
l’excitation à une fréquence propre est modulée, on note que le champ réverbéré, c’est à

55
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dire le son arrivant depuis une multitude de directions à l’auditeur, tend à "remplir les
creux" de la modulation (4.1).
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Fig. 4.1: Réponse à une excitation à fe = fs en salve (gauche) et modulée à 100% à fm = 0, 3
Hz (droite)

Ce comportement est très proche de celui en champ diffus décrit par Houtgast et
Steeneken [50]. Ils ont montré avec la fonction de transfert de modulation comment la
réduction de la modulation du son variant en fonction de la fréquence de modulation, peut
fournir un bon indicateur de la qualité d’intelligibilité de la parole. Aussi on choisit de
caractériser les phénomènes observés aux basses fréquences en se basant sur ce travail.

Quand la fréquence d’excitation est différente d’une fréquence propre, on entend un
battement du niveau acoustique s’amortissant en atteignant le régime établi. La forme
d’onde permet de se rendre compte de ce "trémolo" audible (4.2). Plus l’écart entre la
fréquence d’excitation et le mode le plus proche est grand, plus ce battement sera lent.
Quand cet écart est trop important, le niveau est beaucoup plus bas et il devient difficile
de percevoir le comportement de la salle entre les premiers modes.
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Fig. 4.2: Réponse à une excitation à fe 6= fs en salve (gauche) et modulée à 50% à fm = 0, 5 Hz
(droite)
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L’observation de la forme d’onde de la pression dans la salle réverbérante excitée par
une salve à une fréquence propre montre les différentes phases du comportement de la salle
(figure 4.3).

Fig. 4.3: Comportement d’une salle excitée par une salve de durée t1, à une fréquence propre fn.

Lorsque le régime transitoire à l’enclenchement se stabilise et ne présente plus de varia-
tion de valeur de crête (enveloppe horizontale), on est en régime établi. Dans la suite nous
allons successivement étudier les quatre cas selon la fréquence d’excitation fe et l’amplitude
de la modulation :

– ∆f = |fe − fn| = 0 avec m = 0
– ∆f = |fe − fn| = 0 avec 0 < m < 1
– ∆f = |fe − fn| 6= 0 avec m = 0
– ∆f = |fe − fn| 6= 0 avec 0 < m < 1

4.1.2 Chaîne de mesure

On utilise la chaîne de mesure suivante pour l’observation de l’évolution temporelle du
débit du haut-parleur et de la pression dans la salle (4.4).

Fig. 4.4: Diagramme de la chaîne de mesure, avec à gauche la chaîne d’émission caractérisée par
les réponses impulsionnelles de l’amplificateur de puissance, hamp(t), du haut-parleur, hHP (t) ; et
à droite la chaîne de réception caractérisée par les réponses impulsionnelles du microphone, hmic(t)
et du conditionneur pour microphone, hBK(t).

La chaîne de mesure se compose de la chaîne d’émission entre la tension d’excitation
u(t) et le débit du haut-parleur q(t) ; et la chaîne de réception entre la pression p(t) et
tension r(t) reçue par le système d’acquisition.

Nous utilisons, dans la salle réverbérante, le système haut-parleur étudié précédem-
ment, alimenté par un amplificateur Allen&Heath, et un microphone Brüel & Kjaer 4165
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polarisé par son conditionneur. Le système d’acquisition est une carte National-Instrument
contrôlée par Labview.

Les phénomènes observés sont de longue durée aussi les phénomènes transitoire beau-
coup plus courts dans la chaîne peuvent être négligés. Comme nous venons de le voir, les
premières mesures montrent des battements en amplitudes à l’enclenchement de la source,
phénomène parfaitement audible. Ainsi, dans le but de représenter et caractériser ce qui est
audible, on s’intéresse d’abord à l’amplitude instantanée de la pression, à l’enclenchement
et à l’arrêt de la source. L’étude portera donc sur l’amplitude de la pression acoustique et
pour ce faire, il va être nécessaire de traiter le signal enregistré, afin de ne travailler que sur
l’enveloppe. Il est en effet intéressant de comparer le comportement aux basses fréquences
avec celui en champ diffus.

Les conditions suivantes peuvent alors être adoptées :

– q(t) = δ(t) ∗ u(t)
– r(t) = δ(t) ∗ p(t),

où δ(t) est l’impulsion de Dirac.

On suppose la chaîne de mesure stable, car la fonction de transfert totale de la chaîne de
transmission, hormis celle de la salle, est assimilable à un dirac. On part ainsi de l’hypothèse
que tout ce que l’on observe est dû à la salle. Finalement, la chaîne se limite au diagramme
suivant :

Fig. 4.5: Diagramme de la chaîne considérée.

On obtient l’enveloppe de p(t) par une transformation de Hilbert ([19]) sous Matlab,
selon la figure (4.6). Cette illustration est valide si le rapport signal sur bruit est bon et le
signal monotonal, ce qui est le cas ici.

Fig. 4.6: Diagramme de la chaîne de traitement pour obtenir l’enveloppe.

4.1.3 Définition des excitations

La première excitation est une salve de durée adaptée aux phénomènes que l’on se
propose d’observer, à l’enclenchement et à l’extinction de la source (figure 4.7).

La seconde est un son pur modulé de façon à ce que la puissance P (t) varie cosi-
nusoïdalement. En effet, les phénomènes observés peuvent altérer l’intelligibilité, qui est
caractérisée par des mesures basées justement sur des modulations de puissance.
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Fig. 4.7: Illustration d’une excitation en salve de 0,2 secondes à 50 Hz (bleu -) et son enveloppe
(rouge - -).

P (t) = P0 sin2 (ω · t) · (1 +m · cos (Ω · t+ ϕ0)) (4.1)

A partir de cette puissance, on obtient la tension d’excitation par (4.2).

u(t) = Û0 sin (ω · t) ·
√

1 +m · cos (Ω · t+ ϕ0) (4.2)

avec :
– ω, la pulsation du son

– Ω, la pulsation de modulation, avec Ω = 2πfm

– ϕ0, phase initiale de modulation

– m, la profondeur de modulation ; si m = 1, la modulation est de 100%, si m = 0, il
n’y a pas de modulation.

Ces deux excitations seront d’abord utilisées aux fréquences propres (f = fn), puis à
des fréquences se situant entre les fréquences propres.

Tous les signaux générés pour l’excitation ont des périodes complètes pour éviter toute
discontinuité propice à l’excitation du régime libre.

4.2 Caractérisation de la valeur de crête de la réponse aux

fréquences propres

4.2.1 Réponse à une salve

L’excitation à la fréquence propre f(1,1,0) = 34, 9 Hz est générée avec une enveloppe en
forme de créneau. L’enveloppe de la pression mesurée dans la salle réverbérante, pour une
salve de 18 secondes, est représentée à la figure (4.8). Comme pour le champ diffus, quand
une source de puissance excitant un mode propre est éteinte, le son s’amortit exponentiel-
lement [37]. La décroissance prend donc la forme d’une exponentielle, dont le coefficient
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d’amortissement γn doit être déterminé. Une fois celui-ci connu, l’enveloppe de la pression
à 34,9 Hz peut être calculée (figure 4.8).
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Fig. 4.8: Pression acoustique et son enveloppe pour une salve à 34,9 Hz (en bleu), comparée avec
une exponentielle croissante (en rouge) ; représentation complète à gauche et zoom à droite.

La décroissance à l’extinction de la source se fait aussi de manière exponentielle, avec
un coefficient d’amortissement identique.

4.2.2 Postulat

On s’intéresse ici uniquement à l’enveloppe de la valeur de crête p̂(t) de la pression
acoustique. L’expérience montre que p̂(t) peut être obtenue par convolution de l’enveloppe
de l’excitation avec une fonction d’amplitude a(t).

Fig. 4.9: Principe de prévision de la valeur de crête de la pression.

On postule donc que la fonction d’amplitude a(t) est de la forme :
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a(t) = p̂ω · e−γn(t−τ) (4.3)

où p̂ω est la valeur de crête de la pression, en régime forcé à la pulsation ω. Elle dépend
de l’amplitude de l’excitation, mais aussi de l’emplacement de mesure, comme nous l’avons
vu au chapitre 2. τ est le temps de propagation entre le haut-parleur et le microphone.
Dans le cas présent, la distance est de 7 m (figure 2.14). Ainsi : τ = d

c = 20, 6 ms.
On adopte la démarche suivante : quand l’excitation est une salve, la fonction d’ampli-

tude est approximée analytiquement à partir de mesures effectuées dans la salle réverbé-
rante.

Une fois la fonction d’amplitude a(t) connue, l’amplitude de la réponse p̂(t) pourrait
être obtenue pour n’importe quelle modulation de l’excitation, en convoluant l’amplitude
de l’excitation û(t) et a(t). L’idée est ici d’obtenir facilement et sans considération fréquen-
tielle, l’évolution de l’amplitude instantanée de pression selon l’excitation.

Déjà utilisé au deuxième chapitre, γn est le facteur dissipatif ou coefficient d’absorption
de chaque mode n. Pour le troisième mode à la fréquence f110 = 34, 9 Hz, il est de γ3 =
γ110 = 0, 38 s−1. Les deux notations γn et γnxnynz sont utilisées, selon que le mode est
identifiable ou non.

Les mesures sur les six premiers modes propres sont données dans le tableau 4.2.2.

Fréquence γn (chapitre 2) γn (chapitre 4)

20,36 Hz γ(1,0,0) = 0, 18 s−1 γ(1,0,0) = 0, 14 s−1

26,76 Hz γ(0,1,0) = 0, 29 s−1 γ(0,1,0) = 0, 45 s−1

34,9 Hz γ(1,1,0) = 0, 24 s−1 γ(1,1,0) = 0, 38 s−1

40,92 Hz γ(0,0,1) = 0, 27 s−1 γ(0,0,1) = 0, 29 s−1

45,1 Hz γ(1,0,1) = 0, 31 s−1 γ(1,0,1) = 0, 32 s−1

51,1 Hz γ(0,1,1) = 0, 56 s−1 γ(0,1,1) = 0, 67 s−1

Tab. 4.1: Coefficients d’amortissement des six premiers modes estimés avec le facteur de qualité
(au chapitre 2) et estimés à partir du régime libre (au chapitre 4).

Une excitation de 18 s suffit à la détermination des γn, puisque la constante de temps
de l’exponentielle est au maximum d’environ 5 s, sauf pour le premier mode, qui devra être
excité plus longtemps pour trouver finalement γ1 = 0, 14. Il est intéressant de comparer ces
valeurs avec celles calculées en régime établi à partir des facteurs de qualité de chaque mode
au deuxième (tableau 2.1.7). On constate quelques différences, mais la tendance générale
est conservée. Il faut rappeler que les valeurs de γn, calculées au deuxième chapitre, ne
tenait pas compte de l’interaction électroacoustique.

On calcule ainsi la valeur de crête de la pression p̂(t) en convoluant l’enveloppe de
l’excitation û(t+ τ) à la fonction d’amplitude a(t).

p̂(t) = û(t+ τ) ∗ a(t) (4.4)

Le résultat obtenu pour une salve à 34,9 Hz est représenté à la figure (4.10). On observe
une très bonne correspondance entre les amplitudes des pressions simulée et mesurée.
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Fig. 4.10: Enveloppes de la réponse à une salve à 34,9 Hz mesurée (bleu –) et simulée (rouge - -).

4.2.3 Réponse à une excitation modulée sinusoïdalement

Dans ce paragraphe, il s’agit de vérifier si la fonction d’amplitude s’applique également
à une excitation modulée.

On admet à nouveau que la convolution de l’enveloppe de l’excitation avec la fonction
d’amplitude permet d’obtenir l’amplitude de la pression.

Dans les figures (4.11) sont représentés deux cas de modulation en amplitude, à deux
fréquences différentes. Dans celle de gauche, la fréquence de l’excitation est de f110 = 34, 9
Hz, la modulation d’enveloppe se fait à fm = 0, 1 Hz, avec une profondeur m de 0, 8. Celle
de droite montre l’amplitude de la réponse à l’excitation du premier mode propre de la
salle (f100 = 20, 35 Hz), avec m = 1 et fm = 0, 3 Hz. Sur les deux figures sont représentées
les enveloppes des réponses mesurée et simulée, ainsi que celle de l’excitation, c’est à dire
la tension aux bornes du haut-parleur.
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Fig. 4.11: Mesures (bleu o) et simulations (rouge +) des amplitudes instantanées aux excitations
modulées suivantes (noir) : (f110 = 34, 9 Hz ; m = 0, 8 ; fm = 0, 1 Hz) à gauche et (f100 = 20, 35
Hz ; m = 1 ; fm = 0, 3 Hz) à droite. Les mesures sont réalisées au coin D de la salle réverbérante,
le haut-parleur étant dans l’angle A.
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On observe que les courbes simulées et mesurées sont semblables. La simulation se
trouve parfois légèrement en dessous de la courbe mesurée, les écarts sont dus essentielle-
ment à l’influence du régime libre, qui sera étudié plus tard.

On observe une très nette diminution de l’amplitude de la modulation, entre l’excita-
tion et la réponse p(t). Plus la fréquence de modulation est élevée, plus cette diminution
est importante. La figure (4.12) permet de visualiser les caractéristiques de l’amplitude
instantanée de la pression à la fréquence fn. Selon son propre γn, l’amplitude va croître
tout en présentant les modulations de l’excitation mais avec une profondeur moindre que
m et présente un décalage temporel avec l’excitation. Une situation "stable" est atteinte
quand les variations d’amplitude sont périodiques autour d’une valeur seuil définie par le
régime forcé. On retrouve les caractéristiques connues de sons modulés en champ diffus.
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Fig. 4.12: Amplitude instantanée de la pression (rouge) et amplitude instantanée de l’excitation
(noir) (m = 1 et fm = 0, 2 Hz) de l’excitation d’une durée de 35 s.

Une fois la fonction d’amplitude a(t) connue, elle pourrait s’appliquer à n’importe quelle
enveloppe d’excitation pour trouver la valeur de crête de p(t) qualifiant ainsi la réponse du
système.

4.3 Caractérisation du régime variable à des fréquences dif-

férentes des fréquences propres

Il est maintenant intéressant de voir si une fonction d’amplitude, a(t), peut aussi être
trouvée pour des fréquences entre les modes propres. On va essayer de la généraliser pour
connaître l’enveloppe de la réponse de la salle réverbérante quelle que soit la fréquence et
la modulation de l’excitation.

4.3.1 Réponse à une salve

La figure (4.13) est une mesure de la réponse de la salle réverbérante à une excitation
à f = 44, 7 Hz, donc à ∆f = |fn − f | = 0, 47 Hz du mode le plus proche, avec une
enveloppe en forme de créneau de durée 18 s. L’enveloppe de la pression mesurée présente
une oscillation sinusoïdale amortie et dépasse momentanément l’amplitude en régime forcé.
Il s’agit de la caractériser analytiquement, pour en extraire une fonction d’amplitude.
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Fig. 4.13: Amplitude instantanée de la réponse de la salle réverbérante excitée par une salve de
18 s à 44,70 Hz, soit à 0,47 Hz du mode le plus proche.

On s’aperçoit également que la décroissance à la fin de l’excitation (après 18 s) se fait
de manière exponentielle, comme sur les modes, mais avec des oscillations de l’enveloppe.
L’étude de plusieurs signaux montre que les oscillations apparaissent et deviennent de plus
en plus importantes au fur et à mesure que ∆f augmente. Le régime libre sera détaillé
plus loin. L’intérêt se porte pour l’instant sur le transitoire suivant l’enclenchement de la
source. Aussi, dans la suite, l’amplitude de la réponse ne sera-t-elle étudiée que pendant
la durée de l’excitation.

4.3.2 Fonction d’amplitude

Il s’agit maintenant d’approximer au mieux la fonction d’amplitude mesurée. La constante
de temps de l’amortissement est trouvée expérimentalement : pour f = 34, 2 Hz, γ34,2 =
0, 56 s−1, pour f = 33, 0 Hz, γ33,0 = 0, 83 s−1.

On constate que les battements se font de manière sinusoïdale, avec une fréquence
∆f = |fn − f | (figure 4.13). Le facteur d’amortissement estimé a tendance à augmenter
et diverger de celui du mode avec ∆f .

On postule que la fonction d’amplitude pour des fréquences entre les modes est de la
forme :

a(t) = p̂ω · e−γ∆f (t−τ) sin (2π · ∆f · (t− τ)) (4.5)

avec :
– pω, la valeur de crête de la pression en régime forcée à la pulsation ω
– ∆f , l’écart de fréquence à la fréquence propre la plus proche
– γ∆f , le facteur d’amortissement.
Pour ∆f = 0, donc sur une fréquence propre, l’équation (4.5) équivaut à (4.3).
Dans les figures (4.14) et (4.15) sont représentées les amplitudes calculées pour des

excitations à 34,2 Hz (∆f = 0, 6 Hz) et 33,0 Hz (∆f = 1.8 Hz). Pour chaque paire de
figures (4.14) et (4.15), la réponse entière se trouve à gauche, et un agrandissement du
début du signal est donné à droite.
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Fig. 4.14: Mesure et approximation de l’amplitude instantanée de la pression à f = 34, 2 Hz
(∆f = 0, 6 Hz), courbe entière (gauche) et agrandissement (droite)
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Fig. 4.15: Mesure et approximation l’amplitude instantanée de la pression à f = 33, 0 Hz (∆f =
1, 8 Hz), courbe entière (gauche) et agrandissement (droite).

Les résultats obtenus ici présentent des différences plus importantes qu’aux fréquences
propres mais restent suffisamment descriptifs du phénomène de battement, dû à ∆f .

Cependant, comme on peut le voir sur la figure (4.16), l’amplitude instantanée ne pré-
sente plus de battements prévisibles par le modèle. Dès lors la prévision ne peut s’appliquer
que pour des fréquences centrées autour des fréquences propres, ce qui implique de définir
le domaine de validité par l’expérience.

Il faudrait prendre en compte l’influence au moins des deux modes au voisinage de la
fréquence d’excitation pour étendre le modèle. Mais on remarque aussi que les phénomènes
entre les modes sont moins audibles que ceux très proches des modes.

4.3.3 Réponse à une enveloppe modulée cosinusoïdalement

Comme précédemment, il s’agit de vérifier la validité de a(t) pour une excitation mo-
dulée.
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Fig. 4.16: Amplitude instantanée de la pression dans la salle réverbérante excitée par une salve
de 18 s à 37 Hz, soit exactement entre les modes à 34,9 Hz et à 40,9 Hz.

Dans les figures (4.17) à (4.19) sont représentées trois amplitudes, calculées à des fré-
quences proches de fréquences propres : les excitations sont toujours à la fréquence de
44,5 Hz (∆f = 0, 67 Hz) ; la première enveloppe est non-modulée, la deuxième est une
modulation complète à 0,1 Hz. La troisième figure représente quant à elle la réponse à une
enveloppe modulée à 90 % à 0,3 Hz.
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Fig. 4.17: Mesure et simulation de l’enveloppe de la réponse à une salve à 44,5 Hz, ∆f = 0, 67
Hz.

On constate que les simulations donnent des résultats satisfaisants au vu de nos exi-
gences. On arrive à évaluer assez précisément quelle sera l’amplitude instantanée de la
pression pour des modulations d’amplitude de l’excitation.

4.3.4 Commentaires

De nombreux exemples pourraient être ajoutés ici pour soutenir les analyses et simu-
lations, et illustrer les phénomènes. On peut néanmoins dire, à partir des observations
faites, qu’il est possible de prévoir en première approximation la réponse d’une salle à une
excitation, à des fréquences différentes mais encore proches des fréquences propres. Ces pré-
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Fig. 4.18: Mesure et simulation de l’enveloppe de la réponse à une excitation à 44,5 Hz (∆f = 0, 67
Hz) à enveloppe modulée : fm = 0, 1 Hz, m = 1.
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Fig. 4.19: Mesure et simulation de l’enveloppe de la réponse à un excitation à 44,5 Hz (∆f = 0, 67
Hz) à enveloppe modulée : fm = 0, 3 Hz, m = 0, 9

visions sont clairement moins bonnes que sur les modes propres, mais restent suffisantes
en première analyse. Mais pour ∆f trop grand une analyse à partir d’une seule fréquence
propre ne s’avère plus possible.

Il faudrait considérer les fréquences propres inférieure et supérieure les plus proches, si
bien que l’on peut affirmer que ce modèle n’est applicable qu’au voisinage des fréquences
propres. L’expérience montre que le domaine de validité se limite aux fréquences d’excita-
tion fe telles que |fe − fn| < 1/3|fn − fn−1| et |fe − fn| < 1/3|fn − fn+1|. Il est évident
que plus la densité fréquentielle des modes augmente, moins grandes seront les bandes de
fréquences autour des fréquences propres pour lesquelles le modèle est utile. Pour étendre
le modèle, il serait utile de rapprocher le principe physique du comportement observé à
celui plus connu de la démodulation utilisée en radio notamment ou celui plus général des
signaux analytiques [19]. Cette modélisation permet cependant de décrire les phénomènes
les plus audibles au centre de nos préoccupations.
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4.4 Observations dans le plan temps-fréquence

On vient de caractériser les variations en amplitude observées dans une salle excitée
par une source modulée en amplitude. Dans cette étude, il a été fait abstraction du com-
portement fréquentiel. Les limites avérées de ce modèle encouragent à observer la pression
p(t) dans le plan temps-fréquence.

L’observation, dans le plan temps-fréquence, de l’établissement et de l’extinction du
son dans une salle demande un traitement spécifique de la forme d’onde de la pression
mesurée. Le spectrogramme acoustique, ou sonogramme, est alors utilisé. Il montre que,
même si l’on excite à une fréquence fixe, le spectre à l’enclenchement et celui à l’arrêt de la
source présente des niveaux importants aux fréquences propres. C’est ce qui va être étudié
maintenant.

La figure (4.25) montre tout d’abord la réponse à une salve de 18 s à 43 Hz, c’est-
à-dire entre deux modes. A l’arrêt de l’excitation, la puissance se déplace sur les modes,
dont les amplitudes diminuent selon leur amortissement individuel : c’est le régime libre.
A l’enclenchement de la source, on observe, en plus de l’excitation à 43 Hz, un phénomène
similaire au régime libre d’extinction. Dans les deux cas, les modes dont les fréquences
propres sont les plus proches de la fréquence d’excitation, ont le niveau le plus élevé.
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Fig. 4.20: Sonogramme d’une salve de 18 s à 40 Hz à gauche et sonogramme d’une salve de 18 s
à 45,17 Hz (fréquence propre) à droite.

Quand la fréquence d’excitation (appelée fe dans la suite) est une fréquence propre,
par exemple fe = f6 = 45, 17 Hz, une grande partie de la puissance se concentre à cette
fréquence. A l’enclenchement comme à l’arrêt de l’excitation, le régime libre est beaucoup
moins excité aux autres fréquences propres.

Ces deux sonogrammes permettent de distinguer les différents phénomènes qui se suc-
cèdent lors d’une excitation en salve. Mais le manque de précision fréquentielle et tempo-
relle empêche une analyse complète. Il est néanmoins possible de décrire les comportements
observés.
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Pour une excitation en salve sinusoïdale d’amplitude constante, plusieurs comporte-
ments se succèdent :

1. à l’enclenchement de la source apparaît un régime transitoire, composé d’une part
du régime libre et d’autre part, de l’établissement du régime forcé

2. ensuite vient le régime forcé, caractérisé par un niveau acoustique indépendant du
temps

3. enfin, à l’extinction de la source, le régime libre.

Fig. 4.21: Il s’agit de déterminer la relation entre le régime libre observé à l’enclenchement, inclus
dans le régime transitoire, et celui à la coupure de la source. La zone hachurée représente le régime
forcé, où les contributions du régime libre à l’enclenchement devient négligeable.

Il faut préciser que le régime libre à l’enclenchement apparaît quelle que soit la source
utilisée. Après vérification avec d’autres systèmes haut-parleur, on peut dire que le tran-
sitoire à l’enclenchement des haut-parleurs (cf. chapitre 1) n’a pas d’influence. Bien que
le comportement de chaque système haut-parleur diffère un peu , celui de la salle reste le
même.

4.4.1 Observation spectrale du régime transitoire et du régime libre

A l’extinction de la source, le son décroît de manière exponentielle sur chaque mode.
La somme des contributions de chaque mode s’écarte donc souvent de l’allure d’une expo-
nentielle décroissante : c’est le régime libre.

L’observation des sonogrammes permet de faire deux constats : quand une source est
brusquement arrêtée alors que le champ acoustique est périodique de fréquence f , chaque
mode oscille avec sa propre fréquence propre fn, son amplitude décroissant avec le temps,
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selon son facteur d’amortissement γn. Chaque mode sera d’autant privilégié qu’il est proche
de la fréquence d’excitation.

On postule que le régime transitoire à l’enclenchement est composé du régime transitoire
à la fréquence d’excitation et du régime libre. Il s’agit ici de déterminer si ce régime libre à
l’enclenchement dépend, comme le régime libre à l’extinction, de la fréquence d’excitation
et quelle est la relation entre ces deux régimes libres. Le régime libre, défini par la théorie,
est aussi plus facilement caractérisable expérimentalement. Il va ainsi servir de départ à la
compréhension puis la caractérisation de l’établissement du régime forcé.

Pour ce faire, on réalise une analyse fréquentielle des dix premières secondes de la
réponse et des dix premières de la décroissance. Le spectre à l’enclenchement est comparé
au spectre à l’extinction. La densité spectrale de puissance φx(f) [19] est utilisée et on
observe les niveaux Lφx(f) sur une échelle relative.

Diverses observations sont faites aux fréquences f5 = 40, 87 Hz, f = 36 Hz et à f = 40
Hz.

Il apparaît que le spectre du régime libre dépend de la fréquence d’excitation. A l’arrêt
de l’excitation, un glissement en fréquence se fait sur les modes les plus proches.

La première figure (4.22(a)) montre qu’à une fréquence propre, la densité spectrale de
puissance se concentre sur le mode correspondant. Quand la fréquence d’excitation est
proche d’une fréquence propre, le mode correspondant voit aussi sa valeur augmenter mais
à une échelle moindre (4.22(b) et 4.22(c)). On note que les modes éloignés des fréquences
propres gardent un facteur d’amplitude constant entre eux.

Si l’on différentie les deux densités spectrales, celle de l’enclenchement et celle de l’ex-
tinction, on retrouve l’énergie de la source qui excite la salle à la fréquence fe.

On peut donc dire que le régime libre à l’enclenchement présente la même densité spec-
trale de puissance que le régime libre à l’extinction. On pourra parler désormais seulement
de régime libre, sans faire la distinction entre eux.

4.4.2 Régime libre

Il vient d’être montré que la densité spectrale du régime libre à l’enclenchement est la
même que celle du régime libre à la coupure. Il est question ici d’étudier le régime libre
dans sa globalité, toujours pour une excitation en salve.

On utilise à nouveau la densité spectrale de puissance des mesures de salves et on en
extrait seulement les valeurs des six premiers modes Φx(fn) pour représenter en fonction
de la fréquence d’excitation la valeur de chacun. Cette opération est réalisée, comme pré-
cédemment, sur les 10 secondes suivant l’enclenchement de la source et les 10 secondes
suivant l’extinction de la source, pour f = fn avec n de 1 à 6. Les résultats sont présentés
dans la figure (4.23).

Il peut être nécessaire de donner un exemple de lecture sur les graphiques précédents.
A partir de ces derniers, on tire les valeurs répertoriées dans le tableau suivant (4.2).

Comme les densités spectrales des régimes libres à l’enclenchement et à l’extinction sont
les mêmes, la différence des puissances de chaque mode n, doit être nulle sauf quand fe =
fn. En effet dans ce cas la différence donnera la puissance des 10 secondes de l’excitation
(figure 4.24). Cette puissance va naturellement dépendre de γn ; plus celui-ci est grand,
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Fig. 4.22: A gauche, réponse à une salve de 18 secondes, à la fréquence indiquée. A droite, densité
spectrale de puissance des 10 premières secondes, à l’enclenchement (bleu -) et densité spectrale
de puissance des 10 premières secondes à l’extinction (rouge –).
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Fig. 4.23: Lφx(fn) de chaque mode n en fonction de la fréquence d’excitation à l’enclenchement
de la source (à gauche) et à l’extinction de la source (à droite). La courbe associée au mode n est
celle qui présente son maximum à la fréquence propre fn.

Mode fe = 30 Hz fe = f4 = 40,87 Hz fe = 49 Hz

1 -31,4 dB -34,5 dB -34,1 dB
2 -37,6 dB -42,9 dB -46,1 dB
3 -18,2 dB -34,1 dB -42,3 dB
4 -17,5 dB 31,5 dB -17,6 dB
5 -20,9 dB -11,83 dB -9,8 dB
6 -40,4 dB -34,65 dB -20,13 dB

Tab. 4.2: Niveau de densité de puissance des six premiers modes selon la fréquence d’excitation
fe, pendant les 10 premières secondes suivant l’enclenchement de la source. Valeurs issues de la
figure (4.23)

plus vite le mode atteindra son niveau maximum.

Les différences de puissance de chaque mode, présentées à la figure (4.24), confirment
qu’entre les fréquences propres, les contributions à chaque mode du régime transitoire à
l’enclenchement et du régime libre sont identiques.

Aux fréquences propres, les différences correspondent à la puissance de l’excitation. La
puissance totale sur 10 secondes de chaque mode dépend de son coefficient d’amortissement
γn et du niveau de pression qu’il atteint au régime établi.

Le calcul de la différence de densité de puissance met en relief un autre phénomène ;
prenons le sixième mode à f6 = 51, 25 Hz, la différence de puissance présente naturellement
un maximum pour une excitation à fe = f6. Nous avons vu que ce maximum correspond
à la puissance de l’excitation. Mais on observe aussi à la fréquence d’excitation fe =
f6/2, un niveau de puissance élevé pour le sixième mode. La distortion harmonique du
haut-parleur peut expliquer ce phénomène. La réponse du haut-parleur étant faible à
20 Hz, le niveau de pression de la première harmonique dûe à la distortion peut-être plus
élevée que la fondamentale. Il en est de même pour fe ≃ 20, 4 Hz qui excite le quatrième
mode. Il est aussi possible que ce comportement soit provoqué par le couplage entre les
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Fig. 4.24: Différence entre les puissances des dix premières secondes à l’enclenchement et à
l’extinction de chaque mode n. n=1 (bleu –), n=2 (vert –), n=3 (rouge –), n=4 (noir–), n=5 (rouge
- -), n=6 (bleu - -).

modes harmoniques.
Quand fe = fn, le sonogramme et la densité spectrale de puissance montre que la pres-

sion est pratiquement sinusoïdale de fréquence fn. De plus la forme d’onde de la pression
présente une forme exponentielle. Il n’est donc pas surprenant de caractériser le régime
libre par une exponentielle.

Comme il est précisé dans [18], quand un son s’arrête au temps t, après une excitation
de durée suffisante à l’établissement du régime forcé, on observe le comportement suivant :

p((x, y, z), t) = ρ0c
2
0qω

∑
Bn cos(ωt+ Γn) en t<0

avec Bne
Γn =

ψn(x, y, z)ψn(x0, y0, z0)

ω2 − ωn
2 − 2iωγn

(4.6)

p((x, y, z), t) = ρ0c
2
0qω

∑
Cne

−γnt cos(ωnt+ Ωn) en t>0

avec Cne
Ωn =

ψn(x, y, z)ψn(x0, y0, z0)

ω2 − (ωn + iγn)2
(4.7)

Avant l’extinction (t<0), c’est la situation de régime forcé à la pulsation ω. L’amplitude
du son est constante. Après l’extinction, chaque mode oscille avec sa propre pulsation
ωn en décroissant avec le temps selon son propre facteur dissipatif γn. Chacun aura son
amplitude propre, dépendant de son écart avec ω. Il est important de distinguer le régime
libre à l’extinction, du régime libre "explosif", qui peut par exemple apparaître suite à une
excitation en impulsion ([17]). Les deux comportements sont en effet différents.

Le sonogramme (4.25) montre, à la coupure de l’excitation, le glissement de la puissance
à fe vers les fréquences propres voisines.

Le sonogramme ne permet pas de voir en détail la transition entre le régime forcé et le
régime libre. On en reste donc à la formulation énoncée précédemment avec un changement
brusque à l’arrêt de la source.
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Fig. 4.25: Agrandissement du sonogramme à la coupure de la source pour les fréquences d’exci-
tation, fe = 43 Hz à gauche et fe = 44, 5 Hz à droite.

4.4.3 Pression à l’enclenchement de la source

Les sonogrammes montrent que le régime libre est excité à l’enclenchement de la source
même si l’excitation est modulée et a une amplitude nulle au départ. Au régime libre
s’ajoute la réponse à l’excitation qui croit exponentiellement.

Aussi la réponse réelle de la salle semble-t-elle plutôt de la forme suivante (4.8) :

p((x, y, z), t) = ρ0c
2
0qω

∑ (
Cne

−γnt sin(ωnt+ Ωn) +Bn(1 − e−Γnt) cos(ωt+ Γn)
)

(4.8)

A l”établissement du régime forcé, à la fréquence d’excitation, s’ajoute le régime libre. La
notion de phase entre les modes et l’excitation est primordiale puisque c’est elle qui va
déterminer les battements en amplitude décrits au début de ce chapitre.

La pression p((x, y, z), t) est calculée selon (4.7) dans la salle réverbérante, à partir des
γn estimés précédemment. Les densités spectrales de puissance sont représentées dans la
figure (4.26).

Pour valider ce modèle des mesures ont été réalisées dans une salle parallélépipédique
de dimensions 10,6 m x 3,8 m x 2,3 m. On compare les formes d’onde ainsi que les densités
spectrales obtenues avec celles mesurées.

Il est difficile de comparer les formes d’onde puisque une erreur même minime des
phases Γn et Ωn peut totalement modifier leur allure. Cela peut expliquer l’erreur apparente
d’amplitude au début de la forme d’onde calculée. Aussi les comparaisons se font sur les
densités spectrales. Celles-ci présentent une allure très similaire.

Ce modèle semble caractériser correctement les phénomènes observés précédemment
mais son utilisation reste assez délicate notamment à cause des déphasages entre modes.
Une étude plus approfondie est nécessaire à la validation complète de la méthode.
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Fig. 4.26: Densité spectral de puissance des dix premières secondes des pressions calculées pour
des fréquences d’excitations de 22 Hz (bleu) et 38 Hz (rouge) à gauche ; et 30 Hz (bleu) et 40,9 Hz
(rouge) à gauche

t s

p
(t

)
P
a

0 2 4 6 8 10
-0.4

-0.2

0

0.2

0.4

t s

p
(t

)
P
a

0 2 4 6 8 10
-0.4

-0.2

0

0.2

0.4

Fig. 4.27: Forme d’onde d’une salve de 10 secondes à 34,2 Hz mesurée (gauche) et calculée
(droite).
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Fig. 4.28: Densité spectrale des 10 premières secondes mesurées (gauche) et calculées (droite) à
34,2 Hz.
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4.4.4 Analyse par la méthode de réallocation dans le plan temps-fréquence

Dans ce qui précède, le sonogramme utilisé est le module carré de la transformée de Fou-
rier fenêtrée de la pression. Celle-ci a une résolution temps-fréquence fixe. C’est pourquoi,
la fenêtre de temps utilisée va non seulement déterminer le pas de temps du sonogramme
mais aussi le pas fréquentiel. Il faut ainsi faire un compromis entre précision temporelle et
précision fréquentielle.

Après ce traitement, on obtient un sonogramme illustrant la répartition temporelle des
fréquences composant le son, avec en abscisse le temps et la fréquence en ordonnée. Les
amplitudes sont indiquées par la couleur. La figure (4.29) présente un sonogramme de 30 s
d’une salve à 30 Hz de 15 s dans la salle réverbérante. On obtient au mieux un ∆t = 85 ms
et ∆f = 0,15 Hz, valeurs pas assez fines pour l’observation des phénomènes nous concer-
nant. La précision temporelle, aussi bien que fréquentielle, étant insuffisante, la méthode
de réallocation va être utilisée. Elle va permettre d’obtenir une meilleure résolution dans
les domaines, temporel et fréquentiel.

Il ne s’agit pas ici de rentrer plus en détail dans le principe de cette méthode (voir les
références [23], [30] et [2]). Son principe est de localiser les noyaux d’un signal et d’affiner
l’étude autour de ces noyaux en cherchant comment ils se déplacent. Cette méthode est
donc bien adaptée aux problèmes où l’énergie varie lentement et présente des glissements
fréquentiels en fonction du temps. Son utilisation aide au traitement des mesures et à
l’observation des phénomènes temporels et fréquentiels à caractériser. Dans notre étude,
la fonction matlab tffrsp est utilisée et paramétrée en fonction de la fenêtre utilisée et
de la précision désirée. Tout comme le sonogramme, l’inconvénient de cette méthode est la
disparition de la phase utilisée lors du processus de réallocation.
La comparaison des deux méthodes donne un net avantage à la méthode par réallocation
illustrée par la figure (4.30), malgré les interférences et effets de bord. On remarque en effet
avec cette méthode la disparition d’information sur un laps de temps très court, lors de
changement brusque du spectre, comme par exemple à la coupure de l’excitation. La lecture
du sonogramme obtenu par la méthode de réallocation, permet de suivre les changements
d’amplitudes et de déterminer les fréquences avec une bonne précision. Les phénomènes à
caractériser apparaissent de manière plus claire.
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Fig. 4.29: Sonogramme d’une salve de 20 s à 30 Hz, obtenu par FFT.
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Fig. 4.30: Sonogramme d’une salve de 20 s à 30 Hz, obtenu par la méthode de réallocation.
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Il permet notamment d’améliorer l’observation du "glissement" de la fréquence d’exci-
tation vers les fréquences propres à l’arrêt de la source puisque ceci nécessite à la fois une
bonne précision temporelle et fréquentielle.

On ajuste le sonogramme par réallocation et on observe à nouveau la transition entre
le régime établi et le régime libre.
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Fig. 4.31: Agrandissement du sonogramme par réallocation à la coupure de la source pour les
fréquences d’excitation, fe = 43 Hz à gauche et fe = 44, 5 Hz à droite.

Ici on observe un glissement entre la fréquence d’excitation et les fréquences propres
les plus proches.

4.4.5 Observations spectrales selon la fréquence et l’amplitude de la

modulation

Nous avons vu qu’une excitation à une fréquence proche d’une fréquence propre génère
des battements en amplitude, de fréquence ∆f = |fn − f |. Quand l’excitation est de plus
modulée en amplitude à la fréquence fm, le comportement devient complexe et la méthode
de réallocation permet de mieux l’observer.

Comme il a été montré précédemment, le régime transitoire à l’enclenchement est com-
posé du régime libre et du régime transitoire à l’établissement du mode. Selon la fréquence
de modulation fm, l’amplitude de modulation m et la phase initiale de modulation ϕ0, le
régime libre sera plus ou moins excité.

Plus la fréquence de modulation est grande, plus raide est la pente de l’excitation. On se
rapproche d’une salve, cas faisant précisément apparaître le régime libre, à l’enclenchement
de la source. Cependant c’est essentiellement l’amplitude de modulation qui détermine
l’excitation du régime libre. En effet, l’amplitude de modulation et la phase de modulation
donnent l’excitation à t = 0. Il apparaît aussi que le régime libre apparaît de la même
manière qu’à l’enclenchement, à chaque modulation et toujours en fonction de m et fm.

Pour illustrer l’apparition du régime libre à chaque modulation en fonction de m,
l’excitation est fixée à 40 Hz et les sonogrammes sont comparés en fonction de m.
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Fig. 4.32: Agrandissement du sonogramme à l’enclenchement de la source avec fe = 40 Hz et
fm = 0, 25 Hz et m = 1 à gauche et m = 0, 8 à droite.

A l’enclenchement, on note que le régime libre est plus excité avec m = 0, 8 que m = 1.
En effet, m = 1 implique que la puissance de départ est nulle, et de 20% avec m = 0, 8.

Dans les deux cas, la modulation d’amplitude à la fréquence d’excitation est visible.
Mais la différence réside dans le régime libre au mode voisin qui apparaît plus ou moins
selon m. Quand m = 1, on observe à chaque diminution de l’excitation, un glissement vers
la fréquence propre voisine. Quand m = 0, 8, le phénomène est beaucoup moins marqué.

4.5 Bilan

Les expérimentations précédentes ont permis de distinguer trois régimes distincts :
libre, transitoire et forcé, ce dernier relativement bien connu.

L’étude avec une excitation modulée en amplitude, a permis d’obtenir une bonne ap-
proximation de l’évolution temporelle de la pression acoustique pour des fréquences proches
des fréquences propres. Ce modèle simplifié est très utile en première estimation et décrit
bien les phénomènes les plus audibles.

Les limites de ce modèle nous ont amené à caractériser le comportement d’une salle à
l’apparition et à la disparition d’un son pur, par l’observation des régimes transitoires et
libres dans le plan temps fréquence. Le régime transitoire s’avère être la superposition du
régime transitoire, à la fréquence d’excitation, et du régime libre des modes propres. Le
modèle proposé rend bien compte des phénomènes observés. Il n’a pas été nécessaire de
considérer le couplage entre les modes puisque notre intérêt se porte plus particulièrement
sur les premiers modes éloignés les uns des autres.

A l’aide de la méthode par réallocation dans le plan temps fréquence, on a montré que,
selon la modulation d’amplitude, les régimes libres et transitoires peuvent apparaître simul-
tanément pendant toute la durée d’une excitation modulée. Il serait intéressant de rappro-
cher ce comportement de phénomènes plus connus comme ceux des gyromètres acoustiques
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notamment [21].
Enfin, la poursuite de l’étude des "glissements" pourrait se faire par réallocation adaptée

suivant une loi à priori, sur les modes propres connus.



Chapitre 5

Faisabilité du contrôle actif modal

Le projet TERIA (Territorial Insert of Airports - L’insertion environnementale des
aéroports de l’espace Méditerranée Occidentale - Interreg III B Medocc), auquel participe
le LEMA, vise à expérimenter de nouvelles technologies qui permettent de réduire les
bruits d’avion dans les habitations des zones périphériques des aéroports. Pour cela, le
projet prévoit la définition de sites opportuns basés sur le territoire et qui permettraient
d’étendre le concept de contrôle actif à l’intérieur des locaux au voisinage des aéroports. Les
sites de Malpensa (I) et de Vernier (CH) ont servi de base à ce travail. Les conditions vont
être exposées ici et plusieurs points discutés afin de situer la problématique du contrôle
actif modal.

Il s’agit d’étudier la faisabilité du contrôle actif avec une seule source de contre-bruit.
Nous n’étudierons pas le contrôle lui-même, mais plutôt les performances à attendre d’une
source de contre-bruit dans les conditions modales, que ce soit en régime établi ou en
régime forcé à amplitude variable.

Forts des résultats des chapitres précédents, nous allons discuter de la faisabilité du
contrôle actif dans un espace confiné, dans la bande de fréquence des premiers modes
propres. Comme nous l’avons vu au troisième chapitre, dans une configuration de contrôle
actif, et pour autant qu’il soit efficace, l’interaction électroacoustique est négligeable et
ne sera donc pas prise ne compte. De nombreux travaux sur le contrôle modal ont mis à
l’épreuve son principe et son efficacité. Peu utilisent seulement 1 source de contre-bruit et
le problème exposé ici reste nouveau.

Avant d’étudier la faisabilité proprement dite du contrôle actif, des observations sont
réalisées en salle réverbérante, afin d’appréhender ce qu’est le contrôle modal, plutôt que
d’utiliser directement les références sur le sujet [38].

5.1 Observations en régime forcé

Les essais en salle réverbérante consistent à exciter un mode avec une source et à réduire
ce mode avec une source de contre-bruit. Les deux sources, la primaire et la secondaire,
sont placées dans des coins B et C et sont alimentées respectivement par les tensions U1

et U2, dont l’amplitude et la phase peuvent être ajustées indépendamment. Nous avons vu
au deuxième chapitre, en étudiant la relation entre la position d’une source et l’amplitude

81
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des modes, que la source de contre-bruit pouvait être placée en tout point de l’espace, à
l’exception des nœuds de pression, où elle ne peut exciter les modes associés à ces nœuds.
Les emplacements les plus favorables sont a priori les ventres.

On commence par tester le principe du contrôle modal : il ne s’agit pas réellement
d’un contrôle puisque la source de contre-bruit, la secondaire, est "contrôlée" par réglage
manuel de U2 en amplitude et phase. Le haut-parleur jouant le rôle de source de bruit, la
source primaire est alimentée par tension U1 fixe à fréquence donnée.

L’ajustement de la source secondaire permet d’exciter le mode, mais en oppposition de
phase. Ainsi les deux ondes stationnaires se superposent-elles et le niveau résultant, mesuré
avec un microphone à différents emplacements, diminue.

Plusieurs séries de mesures ont été réalisées en salle réverbérante [24]. Seules celles à
la fréquence propre f110 = 34.9 Hz sont présentées. Le mode concerné est donc le premier
mode tangentiel. On trouve en annexe (D) la répartition de pression de ce mode. Les
résultats cohérents obtenus permettront de tirer des conclusions valables pour tous les
premiers modes.

5.1.1 Efficacité du contrôle en fonction du point d’observation

Comme nous l’avons vu précédemment, tout mode présente des ventres et des nœuds
de pression. Il est intéressant de vérifier en quels emplacements de la salle le contrôle actif
a un effet sensible sur le niveau résultant. Les positions des deux sources sont fixes et un
certain nombre de points d’observation, dans la salle réverbérante ont été choisis. Ils sont
représentés à la figure 5.1.
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Fig. 5.1: Emplacements de mesure pour le contrôle actif sur les modes (1ère configuration).

La plupart des points ont été choisis en des emplacements précis, caractérisant le mode :

– P1 et P2, respectivement dans les coins D et C, sur les ventres de pression
– P3 à proximité du haut-parleur de contrôle (à 3 m du coin A)
– P4 et P5 dans des nœuds et le long des murs
– P6 au centre : à l’intersection des deux plans de nœuds
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– P7 et P8 à des emplacements arbitraires.

Pour ces mesures, les excitations des deux haut-parleurs ont été ajustées séparément,
de telle façon que le niveau mesuré au point 1 à 10 cm du sol soit de 86 dB. Les résultats
sont donnés dans les tableaux 5.1 et 5.2.

Position Source primaire Source secondaire Deux sources arg(U1) − arg(U2) optimum

1 86,0 dB 86,0 dB 48,3 dB 142,5°
2 89,6 dB 90,0 dB 65,4 dB 139,5°
3 72,6 dB 73,8 dB 58,3 dB 139,5°
4 64,8 dB 68,0 dB 66,0 dB pas d’optimum
5 66,4 dB 64,5 dB 67,1 dB pas d’optimum
6 59,2 dB 61,0 dB 58,5 dB pas d’optimum
7 81,1 dB 81,0 dB 43,5 dB 142,5°
8 84,6 dB 85,3 dB 60,3 dB 139,0°

Tab. 5.1: Mesures du contrôle actif à 10 cm du sol (1ère configuration).

Position Source primaire Source secondaire Deux sources arg(U1) − arg(U2) optimum

1 87,5 dB 87,7 dB 51,3 dB 142,0°
2 89,8 dB 90,4 dB 65,1 dB 140,0°
3 76,5 dB 76,5 dB 41,5 dB 142,5°
4 59,0 dB 56,8 dB 58,2 dB pas d’optimum
5 61,3 dB 64,1 dB 63,8 dB pas d’optimum
6 62,5 dB 66,0 dB 66,4 dB pas d’optimum
7 83,4 dB 83,5 dB 50,7 dB 142,0°
8 84,4 dB 84,7 dB 58,2 dB 140,0°

Tab. 5.2: Mesures du contrôle actif à 2 m du sol (1ère configuration).

Ces mesures montrent à quel point le contrôle actif modal est efficace. Dans les ventres
de pression, la diminution atteint 36 dB. Aux nœuds de pression, le contrôle actif ne joue
naturellement aucun rôle, et le niveau de pression reste bas (bruit ambiant).

En analysant ces résultats, on constate une légère différence entre les points de me-
sure au sol et ceux à 2 m au-dessus du sol. Ceci s’explique par la géométrie de la salle
réverbérante – avec ses parois non parallèles, les plans nodaux ne sont pas parfaitement
verticaux.

A l’oreille, l’effet du contrôle actif se perçoit très nettement : en se promenant dans la
salle réverbérante, on n’entend plus le son, qui était assourdissant avant le contrôle.

Le déphasage entre les deux excitations est ajusté en vue d’obtenir la plus grande dimi-
nution de niveau. Il faut préciser que les deux sources ne sont pas identiques, puisque équi-
pées de haut-parleurs de modèles différents. On peut supposer qu’avec deux haut-parleurs
parfaitement identiques, le déphasage optimum de la tension d’excitation est l’opposition
de phase.

La figure 5.2 montre, au point P8, le niveau résultant en fonction du déphasage entre
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les excitations des sources. Les valeurs affichées sont toujours moyennées sur 30 secondes,
afin d’avoir une meilleure précision.

137 138 139 140 141 142 143 144
60

60.5

61

61.5

62

62.5

63

63.5

64

64.5

Déphasage [°]

N
iv

ea
u 

[d
B

]

Fig. 5.2: Variation du niveau au P8, en fonction du déphasage entre les deux excitations.

On note que l’efficacité du contrôle actif demande une grande précision du déphasage.
Avec 5 °d’écart à l’optimum, on perd déjà 4 dB.

5.1.2 Observations après déplacement de la source

Comme on peut le voir à la figure 5.3, le haut-parleur de contrôle a été déplacé de
2 m. Les différences éventuelles par rapport à la configuration précédente permettent de
caractériser l’effet de ce déplacement. Ceci peut être intéressant quand, dans une salle, la
source secondaire ne peut être placée en un endroit acoustiquement optimal.
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Fig. 5.3: Emplacements de mesure pour le contrôle actif sur les modes (2ème configuration).

Pour cette configuration, les résultats figurent au tableau 5.3 ; ils ne sont donnés que
pour les mesures proches du sol. En effet, comme prévu et montré pour la configuration
précédente, les valeurs mesurées au sol et à 2 m de hauteur sont pratiquement les mêmes.

Comme pour l’exemple précédent, les excitations des haut-parleurs de source et de
contrôle ont été ajustées pour avoir un niveau de 86 dB pour chaque haut-parleur.
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Position Source primaire Source secondaire Deux sources arg(U1) − arg(U2) optimum

1 86,0 dB 86,0 dB 54,5 dB 141,5°
2 90,1 dB 90,2 dB 55,5 dB 139,0°
3 67,5 dB 75,7 dB 75,8 dB pas d’optimum
4 56,0 dB 60,6 dB 60,2 dB pas d’optimum
5 64,0 dB 61,5 dB 63,4 dB pas d’optimum
6 60,2 dB 57,0 dB 58,7 dB pas d’optimum
7 81,7 dB 81,5 dB 54,3 dB 142,5°
8 85,2 dB 85,2 dB 53,2 dB 139,0°

Tab. 5.3: Mesures du contrôle actif au sol (2ème configuration).

Ces mesures appellent les mêmes commentaires que pour la première configuration.
Déplacé de 2 m, le haut-parleur de contrôle arrive toujours aisément à exciter le mode
dans la salle, et le contrôle actif est par conséquent bien possible.

Une autre remarque à faire concerne le point de mesure P3 : il se trouve maintenant
à 1m de la source de contrôle, ce qui se traduit déjà par un niveau plus élevé pour le HP
de contrôle seul, que pour le HP de source (75.7 dB, respectivement 67.5 dB). De plus, ce
niveau ne peut guère être abaissé par un contrôle actif, le point d’écoute se trouvant tout
simplement trop près de la source de bruit.

5.1.3 Sources placées dans des ventres à phases égales

Dans les deux cas précédents, les haut-parleurs sont situés dans des ventres de phases
opposées.

A l’inverse, les sources sont ici placées dans des ventres à phases égales (figure 5.4).

A nouveau, seules les valeurs mesurées au sol sont données dans le tableau 5.4.
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Fig. 5.4: Emplacements de mesure pour le contrôle actif sur les modes (3ème configuration).

En analysant ces mesures, on s’aperçoit que le déphasage entre l’excitation de la source
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Position Source primaire Source secondaire Deux sources arg(U1) − arg(U2) optimum

1 86,0 dB 86,0 dB 50,4 dB 319,0°
2 90,6 dB 90,1 dB 52,2 dB 321,5°
3 76,0 dB 75,8 dB 48,6 dB 320,0°
4 61,4 dB 61,4 dB 62,6 dB pas d’optimum
5 56,0 dB 54,7 dB 56,4 dB pas d’optimum
6 60,3 dB 60,0 dB 60,2 dB pas d’optimum
7 81,0 dB 81,3 dB 55,0 dB 319,5°
8 85,2 dB 84,8 dB 48,8 dB 322,5°

Tab. 5.4: Mesures du contrôle actif au sol (3ème configuration).

et l’excitation du contrôle, pour obtenir la plus grande diminution de niveau, a fortement
changé. Ce changement est exactement de 180°, ce qui semble assez logique, la source
de contrôle se trouvant maintenant dans l’autre ventre de pression. Il faut souligner que,
selon le mode à combattre, le déphasage devra être inversé puisque les sources seront, pour
certains modes, dans des ventres de phases égales et pour d’autres modes, dans des ventres
de phases opposées.

5.1.4 Efficacité du contrôle en fonction de la position de la source se-

condaire

Cette dernière configuration de mesure est fondamentalement différente des précé-
dentes : ici, ce n’est plus le microphone qui a été déplacé, mais le haut-parleur de contrôle.
Comme le montre la figure (5.5), 17 emplacements ont été choisis, distants entre eux d’en-
viron un mètre. Les points 10 et 11 se trouvent à la même place dans le coin A, mais
l’orientation du haut-parleur est différente : on l’a fait pivoter de 90°environ.

Dans les configurations antérieures, il a été démontré qu’une fois que le mode est
installé, l’abaissement de niveau est satisfaisant, et ceci dans toute la salle. Avec cette
dernière configuration, la dépendance de l’emplacement du contrôle sur le niveau mesuré
est analysée. Etant donné qu’en déplaçant le haut-parleur de contrôle le mode sera plus
ou moins excité, ces mesures permettent aussi de voir l’efficacité du contrôle en fonction de
la différence de niveau entre la source de bruit et de contrôle. A cet effet, un microphone
a été placé à un emplacement où le niveau est élevé, donc dans un coin (ici coin C), et le
haut-parleur de contrôle est déplacé.

Les résultats figurent dans le tableau 5.5. Le haut-parleur source est excité de manière
à ce que le niveau mesuré au microphone soit le même que pour le premier emplace-
ment du contrôle, choisi à 91,5 dB. La première colonne du tableau indique les valeurs du
contrôle seul, ce qui permet de vérifier le niveau de pression en fonction de la position du
haut-parleur. C’est l’occasion de rappeler la réciprocité théorique des positions de source
et de microphone.

La comparaison des niveaux entre P10 et P11 permet de s’assurer que l’orientation du
haut-parleur de contrôle n’a pas d’effet sur les niveaux mesurés.

Pour faciliter la visualisation du comportement global, les colonnes 2 et 3 sont repré-
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Fig. 5.5: Emplacements du HP de contrôle (4ème configuration).

Position Source primaire Deux sources arg(U1) − arg(U2) optimum

1 91,5 dB 56,6 dB 321,5°
2 90,0 dB 73,5 dB 321,5°
3 88,9 dB 79,2 dB 322,0°
4 87,1 dB 83,7 dB 322,0°
5 84,2 dB 86,9 dB 321,5°
6 75,5 dB 90,3 dB 320 ± 20°
7 72,9 dB 90,8 dB 140 ± 20°
8 82,3 dB 88,0 dB 141,5°
9 87,1 dB 83,3 dB 140,5°
10 89,8 dB 76,0 dB 140,0°
11 89,8 dB 75,0 dB 140,0°
12 87,1 dB 82,9 dB 141,0°
13 76,6 dB 89,8 dB 140 ± 20°
14 75,8 dB 89,8 dB 320 ± 20°
15 87,3 dB 82,5 dB 321,0°
16 90,7 dB 56,6 dB 321,0°
17 91,3 dB 55,2 dB 321,5°

Tab. 5.5: Mesures de niveau en fonction de différents emplacements du haut-parleur de contrôle
(4ème configuration).

sentées ensemble, à la figure 5.6. La courbe bleue montre le niveau mesuré dans le coin C,
selon la position du haut-parleur de contrôle ; plus ce haut-parleur est proche des parois,
plus le niveau est élevé. Il est évident que plus la source est proche du nœud, moins le mode
est excité. Puisque l’emplacement du haut-parleur est discrétisé, le minimum d’excitation
n’est pas visible dans le tableau 5.5 et à la figure 5.6, mais se trouve entre les points 6-7 et
13-14.

En appliquant ces constats au contrôle actif, il est clair que celui-ci exige que le
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Fig. 5.6: Niveaux avec HP de contrôle seul et avec les deux HP.

haut-parleur de contrôle excite suffisamment tous les modes considérés. Ainsi, si le haut-parleur de
contrôle se trouve proche du nœud, la tension d’excitation devra être très élevée pour que
le haut-parleur excite suffisamment le mode, ce qui peut ne pas être possible. Il parait
alors évident que le meilleur emplacement pour un haut-parleur de contrôle est un coin du
local.

5.1.5 Commentaires

Les mesures précédentes montrent que le contrôle actif global en régime établi sur un
mode propre de la salle réverbérante donne des résultats satisfaisants : une baisse de niveau
acoustique d’environ 40 dB peut être atteinte dans toute la salle.

La qualité du contrôle actif est néanmoins fortement dépendante de la position du
haut-parleur de contrôle, qui doit à lui seul être capable d’exciter les modes à un niveau
comparable à celui du bruit à combattre.

5.1.6 Contrôle à des fréquences différentes des fréquences propres

Le principe appliqué pour les mesures de contrôle actif entre les modes est le même
que sur les modes propres. Nous avons vu, dans le deuxième chapitre, qu’entre les modes,
le champ de pression est composé de ventres et de nœuds, bien que les ventres aient alors
des niveaux bien moins élevés qu’aux fréquences propres.

Puisque les fréquences d’excitation de la source primaire ne sont plus des fréquences
propres, la répartition spatiale de niveau n’est plus symétrique. Il est ainsi probable qu’un
contrôle actif global ne soit plus possible. Cependant, aux fréquences proches des fréquences
propres, la découpage géométrique du local montre encore des volumes équivalents de
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pression à phase opposée, aussi dans cette configuration le contrôle actif est encore possible
mais n’aura pas forcément une efficacité égale en tout point.

Dans un premier temps, les déphasages optimums selon les fréquences de travail sont
mis en évidence. Pour deux emplacements différents de la source de contrôle, les déphasages
nécessaires pour abaisser au mieux le niveau à l’emplacement du microphone sont mesurés
dans une plage de fréquence, autour du mode (1,1,0). Les résultats sont reportés dans le
tableau 5.6 pour le contrôle dans le coin A, et dans le tableau 5.7 pour le contrôle dans
le coin D. La source de bruit est toujours dans le coin B et le microphone dans le coin C,
pour les deux séries de mesure.

Pour chaque mesure, les niveaux des sources seules ont été ajustés au point de mesure.

Fréquence Source primaire Deux sources Différence arg(U1) − arg(U2) optimum

30 Hz 70 dB 50,1 dB 19,9 dB 129,5°
31 Hz 70 dB 48,9 dB 21,1 dB 130,5°
32 Hz 70 dB 49,1 dB 20,9 dB 132,5°
33 Hz 70 dB 50,2 dB 19,8 dB 135,5°
34 Hz 75 dB 56,7 dB 18,3 dB 135,0°

34,5 Hz 75 dB 47,8 dB 27,2 dB 128,5°
35 Hz 90 dB 62,0 dB 28,0 dB 129,5°
36 Hz 75 dB 50,4 dB 24,6 dB 131,0°
37 Hz 70 dB 48,9 dB 21,1 dB 129,0°
38 Hz 65 dB 53,8 dB 11,2 dB 132,0°

Tab. 5.6: Contrôle actif entre les modes, source de bruit au coin B, source de contrôle au coin A,
micro au coin C.

Fréquence Source primaire Deux sources Différence arg(U1) − arg(U2) optimum

30 Hz 65 dB 53,0 dB 12,0 dB 312,0°
31 Hz 65 dB 49,9 dB 15,1 dB 311,5°
32 Hz 70 dB 54,8 dB 15,2 dB 310,5°
33 Hz 70 dB 49,6 dB 20,4 dB 313,0°
34 Hz 75 dB 49,6 dB 25,4 dB 312,0°

34,5 Hz 75 dB 50,3 dB 24,7 dB 313,5°
35 Hz 90 dB 64,3 dB 25,7 dB 312,0°
36 Hz 75 dB 50,9 dB 24,1 dB 311,5°
37 Hz 75 dB 52,1 dB 22,9 dB 314,5°
38 Hz 75 dB 49,3 dB 25,7 dB 313,0°

Tab. 5.7: Contrôle actif entre les modes, source de bruit au coin B, source de contrôle au coin D,
micro au coin C

Il apparaît clairement dans ces tableaux que le contrôle actif acoustique est possible en
1 point également entre les modes propres.

En général, plus le niveau à combattre est élevé, plus le contrôle est efficace.
En ce qui concerne le déphasage, il reste cohérent entre les différentes fréquences. La
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différence de phase entre les deux emplacements du haut-parleur de contrôle est d’environ
180. C’est le même résultat qu’aux fréquences propres, et ceci se justifie par la répartition
spatiale de pression proche des modes, qui présente aussi des nœuds, et une répartition de
phase comparable à celle des modes. Les limitations du contrôle proviennent de la non-
symétrie des positions des nœuds et des ventres. Ainsi, la source de contrôle n’excitera
pas la salle de la même manière et la superposition des deux champ de pression ne se
compensera plus en tout point.

Dans un second temps, la dépendance spatiale du déphasage est examinée, et avec elle,
la possibilité ou non de faire un contrôle actif uniforme dans toute la salle réverbérante.
La première configuration de la section précédente est reprise, comme montré la figure 5.7.
Une seule fréquence de travail est choisie, à savoir f = 36 Hz. Pour les mesures, les deux
sources sont réglées de manière à ce qu’au point P1, elles donnent un même niveau de 80
dB. Les résultats sont donnés au tableau 5.8. Le contrôle actif s’avère moins efficace voire
impossible en certaines zones.
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Fig. 5.7: Emplacements de mesure pour le contrôle actif entre les modes

Position Source primaire Source secondaire Deux sources arg(U1) − arg(U2) optimum

1 80,0 dB 80,0 dB 57,9 dB 135°
2 86,9 dB 80,1 dB 81,5 dB 134°
3 77,3 dB 57,7 dB 77,4 dB pas d’optimum
4 75,3 dB 52,4 dB 75,5 dB pas d’optimum
5 61,3 dB 71,5 dB 68,2 dB ∼140°
6 62,6 dB 53,2 dB 63,8 dB pas d’optimum
7 76,1 dB 75,5 dB 49,6 dB 136°
8 80,8 dB 74,7 dB 74,8 dB ∼135°

Tab. 5.8: Mesures du contrôle actif à 36 Hz.
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5.1.7 Commentaires

Ainsi que l’on pouvait s’y attendre, les mesures précédentes montrent que le contrôle
global n’est plus possible entre les modes, et que l’efficacité du contrôle devient très dépen-
dante de l’emplacement de la source de contre-bruit. L’utilité du contrôle actif entre les
fréquences propres n’est pas vraiment justifiée, comme les niveaux n’y sont pas très élevés.

5.2 Etude théorique en régime établi

5.2.1 Pression en amplitude et phase

Il est important de connaître non seulement l’amplitude, mais encore la phase relative
de la pression, afin de mieux appréhender le comportement d’une salle en contrôle actif.
On a procédé par simulation sous Femlab, et les figures ci-dessous permettent de visualiser
l’amplitude de la pression et sa phase à 45 Hz, à 49 Hz et à la fréquence propre f(1,1,0) = 54, 9
Hz.

Fig. 5.8: Amplitude (gauche) et phase (droite) de la pression à f = 45 Hz, dans la salle ’543’,
dans le plan z = 1 m.

Fig. 5.9: Amplitude (gauche) et phase (droite) de la pression à f = 49 Hz, dans la salle ’543’,
dans le plan z = 1 m.
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Fig. 5.10: Amplitude (gauche) et phase (droite) de la pression à f(1,1,0) = 54, 9 Hz, dans la salle
’543’, dans le plan z = 1 m.

On note tout d’abord l’évolution de répartition de pression entre ces trois fréquences.
Comme expliqué au deuxième chapitre, la position des nœuds du mode (0,1,0) change
progressivement lorsque la fréquence de l’excitation varie de f0,1,0 à f1,1,0. Une nouvelle zone
modale apparaît, entre ces deux fréquences, et sa position change progressivement lorsque
la fréquence de l’excitation varie, jusqu’à former les deux plans orthogonaux du mode
(1,1,0). En traversant un noeud, la phase présente de brusques variations. Aux fréquences
propres, on observe un découpage géométriquement similaire à l’amplitude du mode, avec
des oppositions de phase de part et d’autre des nœuds.

Il découle de ces constatations que le haut-parleur de contrôle doit, selon sa position
par rapport à la source de bruit, être tantôt en phase, tantôt en opposition de phase avec
cette source, pour que le contrôle actif modal soit efficace. Quand les sources sont placées
dans des ventres de phases opposées, ils devront être en phase, pour exciter le mode de
manières opposées.

Par exemple dans la salle ’543’, la source de bruit étant placée en (0 ;0,5 ;0,5) et le
haut-parleur de contrôle en (5 ;0,5 ;0,5), ils devront être en phase aux fréquences f(1,0,0),
f(1,0,0), f(1,1,0) et en opposition aux fréquences f(0,1,0), f(0,0,1).

On illustre cette dernière remarque par le calcul de la réponse dans la salle, mais cette
fois-ci avec les sources de bruit placées en (0 ;0,1 ;0,1) et le haut-parleur de contrôle en
(5 ;3,9 ;2,9) (figure 5.11).

Des sources en phase ou en opposition de phase contribuent à exciter certains modes
de la même manière, et ils en annulent d’autres en les excitant de manières opposées.

5.2.2 Contrôle actif modal avec une seule source

Il peut sembler de peu d’intérêt de faire du contrôle actif en régime établi. Mais il s’agit
ici de voir quelles sont les solutions possibles dans un espace clos et avec une seule source
de contre-bruit.

Ainsi que nous venons de le voir, le contrôle des modes permet de réduire considéra-
blement le niveau de pression dans une salle, en tout cas aux fréquences propres. La salle
excitée par une source de bruit a un champ de pression dont la phase est déterminée par le
débit de la source. En superposant un champ de pression d’amplitude égale mais de phase
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Fig. 5.11: Niveau de pression dans la salle ’543’, obtenu avec deux sources en deux positions
opposées, dont l’excitation est en phase (–) et en opposition de phase(- -).

opposée, la pression résultante est nulle.

En reprenant la solution de la pression acoustique complexe dans un espace clos légè-
rement amorti et excité harmoniquement par deux sources de débit q

p
et q

s
, la pression

dans l’espace a la forme :

p(x, y, z, ω) =
−jωρ0c

2
0ψn

(x, y, z)

Kn(ω2 − ω2
n − j2γnω)

[q
p
ψ

0p
(xp, yp, zp) + q

s
ψ

0s
(xs, ys, zs)] (5.1)

où (x,y,z) est la position du point du champ et ψ
n

la fonction propre définie au deuxième
chapitre, ψ

0p
représente la fonction propre de la source primaire, ψ

0s
celle de la secondaire.

Cette équation montre que la pression peut théoriquement être annulé pour chaque mode
si le débit de la deuxième source est choisi tel que :

q
s

= −
q
p
ψ

0p
(xp, yp, zp)

ψ
0s

(xs, ys, zs)
(5.2)

Dans le cas théorique d’impédances de parois infinies, le résultat est une pression nulle,
puisque l’on ajoute deux pressions d’amplitudes égales, et de phases opposées.

Par contre, pour une impédance finie, de valeur réaliste, le calcul de la pression selon
(5.1) donne des atténuations un peu moins importantes mais très intéressantes. Le cas
simple, utilisant des sources ponctuelles dans une salle parallélépipédique, permet de vérifier
l’efficacité de ce procédé. Les sources de débits q

p
et q

s
sont disposées en deux positions

opposées de la salle ’543’. A La figure suivante (5.12), sont représentés le champ de pression
résultant et celui obtenu avec une source seule.
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Fig. 5.12: Pression en un point de la salle ’543’ avec la source de bruit seule placée dans un coin
(–) et avec la source de contre-bruit adaptée dans le coin opposé (- -)

On note la forte diminution du niveau sonore sur les modes, mais un niveau constant
entre ceux-ci. Il faut néanmoins garder à l’esprit que cet exemple se limite à une source de
contre-bruit ponctuelle. Ce qui est crédible pour la source de contre-bruit : un haut-parleur sur
une enceinte pyramidale, dont les dimensions restent inférieures au vingtième de la lon-
gueur d’onde, pourrait être placée dans un ventre, donc dans un coin, emplacement le plus
efficace pour le contrôle. On étudiera, plus tard, une source de bruit non assimilable à une
unique source ponctuelle.

Le débit pour le contrôle doit être calculé en fonction de la position des sources et
du débit de la source de bruit. Il est intéressant de calculer le rapport des débits entre la
source de bruit et celle de contre-bruit, en fonction de la position de cette dernière.

La figure (5.13) présente le rapport des débits pour un contrôle actif optimum, la
source de bruit étant placée en (x0 = 1, y0 = 1, z0 = 0) et la fréquence de l’excitation fixée
à fe = f(1,0,0) dans la salle ’543’.

On remarque que le débit de la source de contre-bruit doit, pour exciter le mode de la
même manière, augmenter au fur et à mesure que l’on se rapproche des nœuds. Les phases
doivent être opposées quand la source de contrôle est dans le même ventre que la source de
bruit, et en phase, dans le ventre opposé. Le contrôle global ne permet pas de combattre
le mode en plaçant la source sur son noeud.

Quand la densité de mode devient trop importante ou que l’absorption est suffisante
pour que l’influence de chaque mode ne soit plus identifiable, le seul moyen de réduire le
bruit est de placer la source de contre-bruit proche de la source de bruit [38], à moins
d’utiliser plusieurs sources de contrôle. Connaissant le débit et la position de la source
de bruit, il est possible de calculer le débit de la source de contre-bruit avec la relation
suivante (5.3), comme décrit dans [38].
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Fig. 5.13: Rapport des débits de la source de contre-bruit et de la source de bruit, en fonction
de la position de la source de contre-bruit.
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5.3 Exemple - mesures sur site

Comme nous l’avons dit, le projet Teria vise à réduire le bruit d’avion dans les locaux
à proximité des aéroports. Dans le cadre de ce projet, un laboratoire a été installé dans
une habitation proche des pistes de l’aéroport de Malpensa (voir l’annexe E). Prenons le
cas actuellement utilisé pour des essais, d’une pièce d’habitation (figure 5.14).

H=300

Vol=59.85mc

H=300

Vol=49.59

Fig. 5.14: Plan de la pièce à équiper d’un système de contrôle modal.

– On note que la hauteur et la largeur sont très proches et voisines de la moitié de la
longueur. Ce type de relations entre les différentes dimensions favorisent les fusions
des modes et des niveaux élevés à certaines fréquences.

– La source de bruit est un avion au décollage. Si l’on considère que son bruit arrive
en une onde plane sur la fenêtre, l’angle d’incidence sur le plan de la fenêtre varie.

– la fenêtre est la source de bruit ; ses dimensions sont petites par rapport aux longueurs
d’ondes des premiers modes.

5.3.1 Bruit au décollage d’un avion et excitation des modes propres

Il n’a pas été possible de réaliser des mesures dans le local de Malpensa, mais afin d’ap-
préhender le comportement d’une salle excitée par un bruit d’avion, nous allons comparer
le sonogramme d’un bruit d’avion enregistré devant l’habitation à Malpensa et celui diffusé
dans la salle réverbérante.
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Fig. 5.15: Sonogramme de l’enregistrement du passage d’un avion au décollage à Malpensa (en-
registrements du CSTB et LMA).
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Fig. 5.16: Sonogramme de la mesure dans la salle réverbérante du bruit d’avion diffusé par un
haut-parleur.
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La comparaison des deux sonogrammes montre qu’en dessous de fSch, le régime libre
est prédominant dans la salle réverbérante, ce qui confirme que le contrôle actif doit se
concentrer sur les fréquences propres dans un local au parois assez rigides.

5.3.2 Discrétisation de la fenêtre en sources ponctuelles.

Le problème est de considérer la fenêtre ouverte comme un ensemble fini de sources
élémentaires.

L’origine de la pièce est fixée au point O(0; 0; 0) noté sur le plan. On définit les quatres
angles de la fenêtre F1(0; 0, 78; 2, 46), F2(0; 1, 93; 2, 46), F3(0; 1, 93, ; 0, 88) et F4(0; 0, 78; 0, 88).
La fenêtre est discrétisée en un nombre de sources à déterminer.

Selon l’angle d’incidence de l’onde plane et la fréquence, la phase des sources varie.
La première piste de l’aéroport est à une distance de 600 m, la deuxième à 1400 m (voir
l’annexe E). Si l’on considère que l’avion est dans l’axe de la pièce mais avec un angle en
élévation de θe = 30 °, le déphasage entre le haut et le bas de la fenêtre en fonction de la
fréquence varie comme représenté à la figure (5.17). Du fait que le bruit est assimilable à
une onde plane, ces sources ont même amplitude de débit, mais des phases différentes. On
note un déphasage maximum d’environ 80 °à 100 Hz entre le haut et le bas de la fenêtre.
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Fig. 5.17: Déphasage des sources sur la fenêtre pour une incidence de l’onde plane en élévation
de θe = 30 °, en fonction de la fréquence(gauche) et phase des sources sur la fenêtre pour une
incidence de l’onde plane en azimut de θa = 45 °, en fonction de la fréquence

D’une manière générale plus l’angle d’incidence de l’onde plane est grand plus le dé-
phasage des sources augmente.

5.3.3 Calcul des fréquences propres et champ de pression

Avec une impédance des parois réaliste, d’au moins β = 0, 005 – c’est le cas critique,
soit α ≃ 0, 04 à 50 Hz pour du béton nu – ,la réponse en fréquence est calculée au point
R(4 ;2 ;1,2), avec la source placée dans le coin F1 de la fenêtre. Comme il a été dit pré-
cédemment, les dimensions de la salle sont assez critiques dans le sens où certains modes
sont très proches les uns des autres.
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Il est intéressant de voir comment la fenêtre va exciter les modes de la salle selon sa
discrétisation. On compare la réponse pour une seule source, 12 et 192 sources.
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Fig. 5.18: Réponse de la salle en fonction du nombre de sources ponctuelles décrivant la fenêtre.
Une seule source centrée (bleu), 12 sources (rouge–) et 192 sources (noir - .)

Les différents essais montrent que les calculs peuvent être effectués avec une discré-
tisation de la fenêtre d’au moins 120 sources si l’on veut une précision suffisante à 200
Hz.

On observe les différences de niveau entre le cas où l’onde plane a un angle d’incidence
nul et un angle de θe = 30°et θa = 60°(figure 5.19). Il paraît normal que ces différences
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Fig. 5.19: Différence des niveaux de pression acoustique entre le cas où l’onde plane a un angle
d’incidence nul et un angle de θe = 30°(rouge–) et θa = 60°(noir - .)
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augmentent avec la fréquence puisque les longueurs d’ondes diminuent et la différence de
trajet sur le plan de la fenêtre engendre ainsi un déphasage de plus en plus important
entre les sources ponctuelles. Selon l’emplacement de la fenêtre vis à vis de la répartition
de pression aux fréquences propres, les modes seront tantôt plus, tantôt moins excités.
On note qu’aux premiers modes, la différence maximale atteignant 3 dB, il est nécessaire
d’utiliser un nombre suffisant de sources ponctuelles pour modéliser le débit à la fenêtre,
même aux très basses fréquences.

5.3.4 Mesures de bruit à Vernier

Vernier est une commune proche de l’aéroport de Genève-Cointrin et le bâtiment du
service de la voirie (BSV) est dans l’axe de la piste de décollage. Ce sont dans ces locaux
et plus particulièrement dans un bureau au premier étage que les mesures suivantes ont
été réalisées. La situation et le plan du local sont en annexe F.

Comme pour le site de Malpensa, l’angle d’incidence de l’onde plane sur la fenêtre va
déterminer le champ de pression dans le local. Les données utilisées sont celles d’appareils
de type A320, très nombreux à l’aéroport de Genève, avec un angle au décollage d’environ
10° et une vitesse de 380 km/h. A partir de ces caractéristiques, il est possible d’estimer la
hauteur de l’avion lors de son passage à l’azimut du BSV ainsi que l’angle de l’onde plane
directe incidente en fonction du temps et le déphasage maximum à la fenêtre.

Fig. 5.20: Représentration du survol du BSV.

Après le passage de l’avion à la verticale, l’angle de l’onde plane diminue rapidement
et reste en dessous de 30 ° au delà de 7 secondes. Le déphasage à la fenêtre sera alors très
faible aux basses fréquences. La réflexion au sol doit être caractérisée en fonction de la
position de l’avion et de la nature du sol.

Le local est très fourni en mobilier et des piles de papier et caisses de dossiers sont
posées à même le sol sous les bureaux. Ceci limite l’influence exclusive de l’impédance des
parois sur les pertes. Il semblerait alors beaucoup plus logique dans ce cas d’adopter la
formulation de la pression qui attribue à chaque mode un facteur d’amortissement.

Le bruit généré par les avions survolant le bâtiment a été mesuré devant la fenêtre
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Fig. 5.21: Angle d’incidence en fonction du temps.

ouverte du local à l’extérieur et à l’intérieur à une place de travail.
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Fig. 5.22: Sonogramme lors du passage d’un avion devant la fenêtre du local à l’extérieur (gauche)
et à l’intérieur (droite).

Le sonogramme (5.23) du bruit d’avion mesuré devant la fenêtre montre que le bâtiment
fait écran aux fréquences supérieures à 200 Hz avant le passage à la verticale de l’avion. Le
niveau mesuré est alors modéré, il est maximum (environ 86 dB(A)) au passage de l’avion
à la verticale puis le spectre se restreint aux basses fréquences au fur et à mesure que
l’avion s’éloigne. Dans la salle, le microphone de mesure a été placé à une place de travail,
à 1,1 m de hauteur, devant un bureau (x=1,6m y=2,24 m). Les niveaux aux fréquences
propres prédominent, les modes sont excités, notamment ceux en dessous de 120 Hz. La
représentation plus détaillée d’un autre passage (5.23) permet de déterminer avec une
meilleure précision les fréquences propres excitées dans le local.

La pression dans le local a ensuite été mesurée à la place de travail, le haut-parleur étant
placé dans un coin supérieur. Le comportement modal amorti de la salle se caractérise par
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Fig. 5.23: Sonogramme lors du passage d’un avion devant la fenêtre du local à l’extérieur (gauche)
et à l’intérieur (droite).

des maxima de pression aux fréquences propres (5.24).
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Fig. 5.24: Réponse de la salle (gauche) et rapport entre la pression dehors et dedans lors du
passage d’un avion (droite).

Le rapport de la pression mesurée dehors et dedans lors du passage donne une fonction
de transfert de la salle à un bruit provenant de la fenêtre ouverte. On observe là aussi
très clairement le comportement modal du local. Les fréquences propres déterminées avec
la réponse de la salle sont identifiables ici aussi. Seuls les gains de chaque mode ne sont
pas identiques, les sources étant placées différemment dans la salle. La comparaison de la
réponse de la salle et de la fonction de transfert montre une bonne correspondance des
maxima pour les premiers modes. Dans le local, ce sont essentiellement les deux premiers
modes qui semblent avoir des niveaux élevés (5.25 et 5.26).

Les mesures de bruit montrent la domination des basses fréquences dans le spectre du
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Fig. 5.25: Spectres du bruit d’avion mesuré à l’extérieur : global (sur toute la durée du passage
soit 40 sec environ), Survol (niveaux pendant les 10 secondes où le niveau Leq est maximum, autour
du passage à la verticale de l’avion), 10 sec après survol (niveaux moyens pendant 10 secondes, 10
secondes après le passage à la verticale de l’avion).

passage d’un avion. Le passage se divise en plusieurs périodes :

– la première avant que l’avion soit à la verticale de la fenêtre où le bruit est modéré
et essentiellement aux basses fréquences

– une période de 10 secondes environ autour de la position à la verticale pendant la-
quelle le bruit est large bande

– les 20 à 30 secondes qui suivent le passage à la verticale de l’avion pendant lesquelles
le bruit se concentre au basses fréquences.

Il est flagrant que les basses fréquences dominent sur la durée et représentent l’essen-
tiel de la nuisance. Les normes de bruit utilisent actuellement la pondération A comme
référence pour estimer la gêne occasionnée. Mais il s’avère que la nuisance des basses fré-
quences est sous estimée. On trouve dans l’article [12] un récapitulatif des travaux menés
sur les effets du bruit basse fréquence sur l’homme. Plusieurs observations et tests psycho-
acoustiques ont montré que le bruit à basse fréquence est plus dérangeant à même niveau
équivalent pondéré A que les autres bruits. C’est pour cette raison que les mesures ne sont
pas pondérées.

Comme le bruit gênant s’avère être concentré dans les basses fréquences et plus parti-
culièrement aux fréquences propres, on propose d’effectuer un contrôle modal à l’intérieur
du local. Le système de contrôle actif modal est composé d’un haut-parleur placé dans un
coin de la salle afin qu’il puisse exciter tous les modes, d’un microphone de contrôle dans
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Fig. 5.26: Spectres du bruit d’avion mesuré à l’intérieur : global (sur toute la durée du passage
soit 40 sec environ), Survol (niveaux pendant les 10 secondes où le niveau Leq est maximum, autour
du passage à la verticale de l’avion), 10 sec après survol (niveaux moyens pendant 10 secondes, 10
secondes après le passage à la verticale de l’avion).

un coin de la salle et d’une antenne superdirective ou un goniomètre à l’extérieur. L’idée
étant d’anticiper le champ acoustique dans la salle au passage d’un avion, la relation liant
l’onde incidente au débit acoustique de la fenêtre ouverte doit être déterminée.

Le système haut-parleur à utiliser doit être discret donc petit en taille mais avoir une
réponse suffisante dans le grave. Son rendement peut être assez bas comme il sera placé au
meilleur endroit pour exciter les modes. A la figure (5.27), sont représentés les niveaux de
pression généré par le haut-parleur HT210F0 sur une enceinte close de 8 litres en champ
libre à 2 m et dans le local de Vernier. Le haut-parleur est placé dans un coin supérieur
et reçoit 1 V RMS à ses bornes. On remarque que la réponse dans le grave n’est pas très
bonne en champ libre mais suffisante aux fréquences propres dans la pièce.

5.3.5 Conditions de captation du bruit primaire.

La particularité du contrôle modal est le fait que les temps d’établissement des modes,
que ce soit par le bruit primaire ou le contre-bruit, sont grands par rapport aux temps de
propagation. Cela ne diminue en rien les exigences sur la captation du bruit primaire.

Dans ce qui précède, l’on n’a fait aucune hypothèse quant au principe de contrôle actif
proprement dit, le but poursuivi étant de définir les interactions entre sources et champ
acoustique dans l’espace. Or on sait que le contrôle actif, qu’il soit en boucle ouverte
(par anticipation) ou fermée (rétroaction), nécessite de capter le bruit primaire par un
microphone de référence placé en amont du champ incident. Ainsi à Malpensa, que cela
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Fig. 5.27: Pression rayonnée par le haut-parleur HT210F0 sur une enceinte close de 8 litres en
champ libre à 2 m (bleu –) et dans le local de Vernier à la position de travail (rouge - -).

soit pour les fenêtres actives ou l’écran virtuel, ce microphone est placé à l’extérieur à une
distance de la fenêtre ou de l’écran, telle que le temps de propagation entre sa position et
la fenêtre soit toujours au moins égal au temps de calcul du contre-bruit.

Avec le contrôle modal, on retrouvera cette exigence, avec la nécessité d’un ou plusieurs
microphones disposés dans l’espace à protéger, par exemple dans un coin, en vue de mi-
nimiser le champ résultant par action sur la source de contre-bruit via le contrôleur, par
exemple par filtrage adaptatif.

La connaissance de la pression acoustique de référence permettrait le calcul du dé-
bit acoustique de la fenêtre, ce qui suppose connu l’angle d’incidence du bruit primaire
(nécessité d’un goniomètre, comme développé au LEMA). On sait aussi qu’il y a lieu de
combattre non seulement l’onde incidente primaire directe (onde de " ciel "), mais aussi sa
réflexion au sol (onde de " sol "), ce qui implique que le microphone dit de référence soit
constitué de deux antennes unidirectionnelles convenablement orientées.

5.3.6 Détermination du bruit primaire

Pour réaliser une mesure de bruit d’avion avec un microphone unique, il faudra veiller à
apporter une correction, spécialement dans les basses fréquences, en fonction de la hauteur
du microphone. Il semble en effet qu’un microphone proche du sol, c’est à dire à 1 m
environ, mesure des niveaux plus faibles qu’un microphone en position haute ( 10 m) quand
l’angle d’incidence est faible et pour des bruits basses fréquences plus particulièrement. Cela
signifie que la mesure au sol ( 1m) d’un avion qui s’éloigne peut sous estimer le niveau réel
d’environ 10 dB arrivant au 3 ème étage d’un immeuble ([40]).

La relation entre la pression acoustique de référence et le débit correspondant de la
fenêtre pourrait se déterminer par calcul théorique, à partir de la connaissance des pa-
ramètres concernés (dimensions, impédance des parois, etc.), qui n’est pas évident. C’est
pourquoi, une expérimentation à l’aide d’une source de référence extérieure est préférable,
comme cela s’est déjà fait pour les projets SILENCE LIGHT et EAU à Satolas-St Exu-
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péry. Cela permettrait aussi de vérifier l’isolation aux basses fréquences des murs et du
toit pour s’assurer que le débit à la fenêtre est effectivement l’unique source de bruit dans
le local. Dans le cas contraire cette transmission devra être caractérisée afin d’estimer sa
contribution au champ acoustique dans le local au passage d’un avion.

5.4 Bilan

Les premiers essais dans la salle réverbérante ont permis de se rendre compte de l’effi-
cacité à attendre du contrôle modal avec une seule source de contre-bruit. C’est la solution
qui semble le plus raisonnable dans le cadre du projet Teria. Les mesures ont montré que
le bruit à combattre présente un maximum de niveau acoustique aux basses fréquences
sur le temps total de passage. La fonction de transfert entre l’extérieur et l’intérieur du
local fait apparaître que l’excitation des modes peut engendrer des niveaux plus élevés aux
fréquences propres à l’intérieur qu’à l’extérieur.

Les mesures réalisées à Vernier montrent aussi que dans un local habité, l’influence
de l’impédance des parois est difficilement dissociable de l’amortissement dû au mobilier.
Aussi seul l’amortissement de chaque mode permet dans ce cas de déterminer le champ
acoustique dans la salle, l’impédance équivalente des parois n’ayant alors pas vraiment de
sens physique.

De plus, il est très important de se donner les moyens de connaître l’onde primaire. Des
expérimentations préliminaires permettraient de connaître le facteur d’amortissement des
modes et de déterminer la relation entre l’onde plane incidente et le débit à la fenêtre. On
pourrait ainsi connaître à priori le champ de pression dans le local à contrôler, l’onde plane
directe de celle réfléchie au sol étant bien différenciées à l’aide d’antennes super-directives.
Un microphone à l’intérieur servirait à vérifier l’efficacité du contrôle et à le corriger.



Conclusion

L’objectif de ce travail était d’analyser le comportement global d’un haut-parleur ex-
citant une salle dans la bande de fréquence de ses premiers modes, pour une application de
contrôle actif. Dans le cadre de cette étude, il a aussi été question de cas pratiques liés aux
problèmes rencontrés lors de la restitution audio dans les locaux. La démarche générale de
cette thèse a privilégiée l’étude des phénomènes audibles et une observation systématique
de tous ceux traités.

L’étude s’est d’abord portée sur l’étude du haut-parleur en champ libre. Le recours
à des schémas équivalents et aux paramètres de Thiele et Small, a permis de donner
un modèle adéquat du haut-parleur électrodynamique, en vue de l’étude de l’interaction
électroacoustique entre le champ dans un espace clos et l’excitation du haut-parleur. En
particulier, le théorème de Thévenin a conduit à la définition d’une impédance de charge
acoustique. Une méthode de détermination de l’impédance de rayonnement, par la mesure
du champ proche du haut-parleur, a été proposée et vérifiée.

Ensuite, le régime stationnaire a été modélisé et l’étude s’est portée sur la caractérisa-
tion de l’impédance des parois, déterminante dans l’amplitude des modes et leurs fréquences
propres. On a valorisé ces propriétés dans l’estimation du coefficient d’amortissement à par-
tir du facteur de qualité des modes. La méthode de résolution par éléments finis a été mise
à l’épreuve avec l’utilisation intelligente du logiciel Femlab. Les simulations se sont avérées
satisfaisantes, car confortées expérimentalement. Les mesures réalisées sur le site de Vernier
ont montré que l’effet de l’impédance des parois diminue vis à vis de l’effet du mobilier
sur l’amortissement global. Aussi il paraît plus logique de considérer l’amortissement de
chaque mode plutôt que l’impédance des parois.

On a ensuite montré l’effet de l’impédance de charge acoustique d’un haut-parleur, dans
un espace clos dont les parois sont supposées relativement rigides. Elle en modifie le débit
aux fréquences propres par rapport à ce qu’il serait en champ libre. On a proposé une for-
mulation, laquelle a été vérifiée expérimentalement. Dans le cas où l’impédance des parois
est inconnue, à partir du facteur de qualité mesuré, il s’agit de distinguer, par un schéma
itératif, les contributions respectivement de l’impédance des parois et de la diminution de
débit. Cette méthode peut-être utilisée si il s’agit de déterminer l’amortissement des modes
en fonction de la réponse du système constitué du haut-parleur et du local. Cette méthode
peut être un outil précieux pour l’ingénieur permettant aussi une bien meilleure approxi-
mation de l’amortissement des modes. Finalement, on a observé que, pour le contrôle actif
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modal, à la réduction résultante de la pression acoustique correspond une diminution de
l’impédance de charge.

Cette propriété de diminution de débit quand le haut-parleur est dans un noeud peut
permettre de connaitre par analyse de l’impédance de charge mais aussi par la mesure de
l’impédance électrique aux bornes du haut-parleur, des informations sur le comportement
modal de l’espace dans lequel il rayonne. Ceci rendrait possible la réalisation d’un système
d’égalisation pour les subwoofer, sans microphone, seulement avec les informations fournies
par l’impédance électrique.

Dans le contexte du contrôle actif, on s’intéresse particulièrement à des sons transitoires,
c’est pourquoi nous avons étudié le comportement temporel du champ de pression dans
une salle excitée par différents types de sons paramétrés. L’observation de l’évolution de
l’amplitude de la pression acoustique a permis d’obtenir une bonne approximation pour des
fréquences proches des fréquences propres. Ce modèle simplifié est très utile en première
estimation et permet de décrire les phénomènes observés dans le domaine fréquentiel le
plus audible, au centre de nos préoccupations. L’observation dans le plan temps fréquence
a permis de modéliser la réponse de la salle à l’enclenchement de la source ; celle-ci se
compose du régime libre et du régime transitoire. Ce dernier se compose d’un transitoire
à la fréquence d’excitation et du régime libre à l’enclenchement de la source. On a montré
que les régimes libres à l’enclenchement et celui à l’extinction sont semblables. Tous deux
sont qualifiés sur la base de postulats et d’observations cohérents, malgré les limitations
du traitement de signal entrepris.

A l’aide de la méthode par réallocation dans le plan temps fréquence, on a montré que,
selon la modulation d’amplitude, les régimes libres et transitoires peuvent apparaître simul-
tanément pendant toute la durée d’une excitation modulée. Il serait intéressant de rappro-
cher ce comportement de phénomènes plus connus comme ceux des gyromètres acoustiques
notamment [21].

Par la simulation et l’expérimentation systématique, le système haut-parleur - salle
a été caractérisé tant pour un son stationnaire que pour un son transitoire, relevant les
contraintes s’appliquant au contrôle actif modal.

Les mesures sur site ont permis de montrer que l’impédance des parois n’est pas for-
cément l’élément prépondérant dans l’amortissement des modes quand la salle est bien
fournie en mobilier. Aussi il apparaît plus logique d’utiliser le coefficient d’amortissement
de chaque mode. L’estimation de celui-ci à partir des facteurs de qualité de la réponse en
pression n’est pas forcément aisée comme le facteur de qualité est faible. Il serait alors
intéressant de déterminer ces coefficients aussi à partir de mesures d’amortissement tem-
porel des modes, comme il a été fait dans la salle réverbérante au quatrième chapitre, mais
dans un local soumis au bruit d’avion. De plus dans ce local, il serait utile d’approfondir
l’étude du comportement temporel à une excitation modulée et de vérifier les prévisions
analytiques. La relation entre la pression à l’intérieur et le débit à la fenêtre pourrait aussi
être établi en fonction de l’onde plane incidente mesurée.

La continuité de ce travail sera essentiellement axée sur l’étude temporelle initiée au
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quatrième chapitre toujours dans une optique de caractériser les phénomènes audibles dans
les locaux.
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Annexe A

Mesures des paramètres de

Thiele et Small

A.1 Méthode de mesure

Mesure de la tension aux bornes et de l’intensité aux bornes d’une résistance de 0.1 ou
1 ohms en série avec le haut-parleurpour obtenir l’impédance Z = U/I [41]. La nécessité
d’avoir la masse commune engendre un retournement de phase entre ces deux valeurs
mesurées.

A.2 Calculs

Les paramètres du haut-parleur peuvent être calculés à partir du module de l’impé-
dance réduite mesurée z = |Z/Re|, comme suit :

1. Recherche de Z0 et z0 (respectivement les valeurs maximales de Z et z)

2. Choix de z1, où la courbe présente la meilleure symétrie. Dans notre cas nous prenons
1 + 2(z0 − 1)/3 contre z1 =

√
z0 usuellement.

3. Première estimation de la fréquence de résonance avec la recherche de la fréquence
f0 à laquelle la courbe atteint sa valeur maximale.

4. Recherche des fréquences f− et f+ telles que z(f−) = z(f+) = z1

5. Calcul des fréquences de résonance fs/c =
√
f−f+

6. Calcul du facteur de qualité mécanique Qms,mc =
fs,c

f+−f
−

√
z2
0−z2

1

z2
1−1

7. Calcul du facteur de qualité électrique Qes,ec0 =
Qms,mc

z0−1

8. Calcul du facteur de qualité total Qts,tc0 =
Qms,mc

z0

9. Calcul du facteur de compliance α = fcQec0

fsQes
− 1

10. Calcul de Vas = αVb

11. Vérification du facteur de perte acoustique Ras+Rab

Ras
= fcQms

fsQmc
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12. Vérification du rapport des masses mas+2mar

mas+mar+mab
= fcQes

fsQec0

13. Comparaison entre les fréquences de résonance fs, c et les fréquences correspondantes
à φZs,c = 0

A.3 Application sur le haut-parleur Audax HT210F0

Les mesures et calculs précités sont appliqués au haut-parleur utilisé. Le volume
interne de l’enceinte close est déterminé comme le volume de la boite vide plus le
trou de placement du haut parleur, moins le volume du moteur et du cône du haut-
parleur, c’est-à-dire Vb

∼= 38, 4 ± 0, 05dm3 La détermination des paramètres suit la
procédure de la section A.2

AUDAX MESURES

Re 6, 3Ω 6, 4Ω

Qms 2, 05 2, 13

Qts 0, 36 0, 355

Qes 0, 44 0, 426

fs 34Hz 32, 14Hz

Tab. A.1: Paramètres de Thiele et Small du Audax HT210F0

Les valeurs des paramètres de Thiele et Small quand le haut-parleur est monté sur
une enceinte close de volume V b = 38, 4dm−3 et avec une tension de 0,1 V à ses bornes
sont les suivants :

– fc = 59, 8 Hz
– Qmc = 4, 27
– Qtc = 0, 76
– Qec = 0, 92
La répétabilité de ces mesures s’avère satisfaisante puisque les valeurs mesurées diffèrent

rarement de plus de 6%. Par contre les mesures sur des haut-parleurs différents de même
modèle montrent des écarts pouvant atteindre 15% sur les valeurs du Qts. Aussi on essaiera
de conserver le même haut-parleur pour les mesures modales. D’autres techniques plus
complexes [42] d’estimation des paramètre de haut-parleur permettent de réduire certaines
erreurs dues aux approximations basses fréquences et à la simplification du comportement
des suspensions mais cette amélioration reste négligeable vis à vis de l’écart mesuré entre
les haut-parleurs de même modèle et a finalement peu d’influence sur la pression rayonnée.



Annexe B

Mesures du débit du

haut-parleurmonté sur une enceinte

close

La mesure du débit dans l’enceinte close peut être réalisée de plusieurs manières. Il nous
est possible de mesurer la vitesse du cône à l’aide d’un accéléromètre, d’un vibromètre laser
ou d’un pont d’impédance et de mesurer la pression dans l’enceinte . Nous verrons que la
solution la plus rapide et fidèle s’avère être la mesure de pression. [9]

B.1 Les méthodes

B.1.1 Mesures vibratoires

Que ce soit avec le vibromètre laser ou l’accéléromètre, il s’agit de mesurer la vitesse
du cône et d’en déduire directement le débit. L’accéléromètre n’est pas retenu ici, celui-ci
augmentant la masse mobile, il modifie le débit et l’impédance du haut-parleur. Le laser a
comme avantage de ne pas perturber le fonctionnement du haut-parleur. Celui dont nous
disposons au laboratoire, le BK nécessite de se placer assez près de la source et n’accepte
pas les déplacements supérieurs à 50 cm de celle-ci pour obtenir des résultats satisfaisants.
Aussi il s’avère perturber le fonctionnement du haut-parleur et n’est donc pas retenu.

B.1.2 Pont d’impédance

Le pont d’impépdance consiste à séparer la tension motionnelle du haut-parleur de la
tension d’excitation. On mesure la tension Ve proportionnelle à la vitesse de la membrane
puisque étant la force contre-électromotrice de la bobine [33].

B.1.3 Pression dans l’enceinte close

La pression pb est mesurée à l’aide d’un microphone BK. Il faut veiller à ce que les
premières fréquences propres de la boite ne soient pas inclues dans la bande de fréquence
utile. En effet dans le cas contraire la pression dans le boite ne serait plus uniquement
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dépendante du volume et du débit du haut parleur, mais aussi des dimensions de la boite
et de la position du microphone. Le premier mode de la boite est situé à 400Hz. Nous
pouvons donc utiliser la relation suivante :

q
¯

HP
= jωCabp

¯
b

(B.1)

B.2 Comparaison des méthodes

Les résultats montrent que les différentes méthodes donnent de légères différences no-
tamment pour la fréquence de résonance du système.

Hz

m
3
.s

−
1

vibromètre laser

pression dans l’enceinte

20 40 60 80 100 120 140 160 180 200
0.6

0.8

1

1.2

1.4

1.6

1.8

2

2.2
×10−3

Fig. B.1: Comparaison du débit mesuré par le vibromètre laser et le microphone dans l’enceinte
close

La méthode la plus directe et repétable sans modification du système haut-parleur s’avère
être la mesure de la pression dans l’enceinte. C’est donc cette technique qui sera retenue
pour nos mesures de débit.



Annexe C

Calcul d’erreur des paramètres de

Thiele et Small

Cette annexe est tirée de la thèse de Veronique Adam [6]. Les erreurs sont calculées
selon les lois de propagation des erreurs maximales (de signes positifs et negatifs). Les
deux résultats finaux sont obtenus par la combinaison la plus pessimiste des fluctuations
des paramètres. Cette méthode de calcul peut être écrite sous sa forme générale comme :

∆y =
n∑

i=1

δy

δxi
∆xi for y = f(x1, x2, x3, ..., xn) (C.1)

C.1 Les paramètres de Thiele et Small

Les paramètres de Thiele et Small mesurés et calculés selon la procédure décrite dans
l’annexe A, peuvent fluctuer en focntion des incertitudes sur les fréquences f− et f+,
l’impédance réduite z0 et le volume net interne Vb, comme suit :

∆fs,c = ∆f+
f−

2
√
f−f+

+ ∆f−
f+

2
√
f−f+

(C.2)
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∆Qes,ec = − ∆f+
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Annexe D

Modes propres de la salle

réverbérante calculés avec Femlab.

D.1 Modes propres

Tous les calculs suivants sont réalisés avec une valeur d’admittance commune à toutes
les parois : β = 0, 001 − i ∗ 0.006.

Fig. D.1: Premier mode axial à f1,0,0 = 20, 36 Hz et deuxième mode axial à f0,1,0 = 26, 76 Hz
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120 D. Modes propres de la salle réverbérante calculés avec Femlab.

Fig. D.2: Premier mode tangentiel à f1,1,0 = 34, 9 Hz et troisième mode axial mais déformé
f0,0,1 = 40, 55 Hz

Fig. D.3: Quatrième mode axial déformé à f2,0,0 = 40, 9 Hz et deuxième mode tangentiel f1,0,1 =
45, 1 Hz



D.2. Plan détaillé de la salle réverbérante. 121

D.2 Plan détaillé de la salle réverbérante.
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Annexe E

Teria - site de Malpensa.

E.1 Photo satellite du site de Malpensa.

Sur la photo satellite (E.1), la maison concernée par notre étude est représentée en
rouge. Son orientation est la même que les pistes de l’aéroport situées à 600 m et 1400
m. La fenêtre de la salle est orientée nord-ouest, vers les pistes donc selon la direction
notée sur le plan. Les fins de pistes sont marquées par les grandes bandes blanches. Tout
avion décolle avant ce marquage. La piste est un peu surélevée et est ainsi au même niveau
que les fenêtres. L’avion au décollage aura donc toujours un angle positif en élévation par
rapport à la fenêtre.
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124 E. Teria - site de Malpensa.

600 m
1400 m

Fig. E.1: Photo satellite du site de Malpensa.



Annexe F

Aéroport international de Genève -

site de Vernier.

F.1 Photo satellite du site de Vernier et plan du local.

Sur la photo satellite (F.2), le bâtiment concerné par notre étude est représenté en
rouge. Son orientation est la même que les pistes de l’aéroport situées à 1600 m environ.
La fenêtre du local est orientée sud-ouest. Le passage des avions est, à 2 ou 3 ° près, dans
l’axe de la fenêtre, on les entend donc survoler le bâtiment puis s’éloigner dans l’axe de la
fenêtre (F.1).

Fig. F.1: Plan du local du site de Vernier. pin et pout sont les points de mesure.
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126 F. Aéroport international de Genève - site de Vernier.

Fig. F.2: Photo satellite du site de Vernier.
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Nomenclature

α Coefficient d’absorption 1

χ Réactance réduite 1

∆t Temps de propagation s

γn Facteur dissipatif rad

U
¯

g Tension à vide V

Ω Pulsation de la modulation rad

ψn Fonction propre 1

σ Susceptance réduite 1

θ Résistance réduite 1

β Admittance réduite 1

ζ Impédance réduite 1

F g Force mécanique exercée par la bobine traversée par le courant I N

I Courant traversant la bobine A

kn Nombre d’onde complexe d’une salle aux parois à réaction localisée rad.m−1

p
b

Pression dans l’enceinte close Pa

q Débit du haut-parleur m3.s−1

v Vitesse du cône m.s−1

Z Impédance d’une paroi Pa.s.m−1

Zac Impédance acoustique de charge Pa.s.m−3

Zag Impédance acoustique de source Pa.s.m−3

Zar Impédance acoustique de rayonnement Ωa

ξ Conductance réduite 1

a Aire d’absorption m2

a Rayon m.s−1
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a(t) Fonction d’amplitude

B Induction radiale dans l’entrefer T

Bl Coefficient de couplage électrodynamique T.m

c Vitesse du son dans l’air m.s−1

Cab Compliance acoustique d’une enceinte m3.Pa−1

fc Fréquence de résonance du haut-parleur sur enceinte close Hz

fe Fréquence d’excitation Hz

fn Fréquence propre du mode n Hz

fs Fréquence de résonance du haut-parleur Hz

J0 Fonction de Bessel

kn0 Nombre d’onde d’une salle aux parois rigides rad.m−1

l Longueur du conducteur constituant la bobine m

m Amplitude de la modulation 1

mab Masse acoustique d’une enceinte kg.m−4

Qe Facteur de qualité électrique 1

Qms Facteur de qualité mécanique 1

Qt Facteur de qualité total 1

Re Résistance équivalent aux pertes dans le moteur Ω

Rg Résistance interne Ω

Rab Résistance acoustique d’une enceinte Pa.s.m−3

Sd Surface projetée m2

Si Aire de chaque paroi i m2

Zc Impédance acoustique caractéristique Pa.s.m−1
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