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Nomenclature

Grandeurs acoustiques

p Pression acoustique (composant d’onde plane) (Pa)
u Vitesse acoustique (m/s)

Q Débit acoustique (m"3/s)

Co Vitesse du son (m/s)

Po Masse volumique de I’air dans la section (kg/m”3)
t Variable de temps (s)

T Délai temporel (5)

x Variable d’espace (m)

Ji Unité imaginaire

1) Fréquence angulaire (1/s)

k Nombre d’onde (m)

a Coefficient d’atténuation viscothermique (-)
v Viscosité cinématique de 1’air (m”2/s)
r Rayon du conduit (m)

4 Coefficient de Laplace (-)

Pr Nombre de Prandtl (-)

I Intensité acoustique (W/m”2)
w Puissance acoustique (W)

Ly,  Puissance acoustique en dB
U Vitesse de 1I’écoulement (m/s)

M Nombre de Mach de I’écoulement (-)

fe Fréquence de coupure du conduit (Hz)
R Coefficient de réflexion (-)
d Distance entre les capteurs (m)

Gi, Interspectre entre les sighaux des capteurs 1 et 2(Pa’*2)
G,;  Autoscpectre du capteur 1 (Pa’2)

P Pression acoustique dans une section (Pa)



S Surface d’une section de conduit (m”"2)

S Pression d’une source acoustique (Pa)
Ji Variance
R,,  Matrice de corrélation
E Erreur
w Vecteur poids
Vecteur de pointage
A Matrice de pointage
I Intensité acoustique (vecteur) (W/m”2)
u Vitesse acoustique (vecteur) (m/s)

Indices et symboles

X Nombre complexe

X" Complexe conjugué

X*  Dans le sens positif

X~ Dans le sens négatif

X; Relatif a I’entrée compresseur
X, Relatif a la sortie compresseur
X Relatif au capteur numéro 1
X, Relatif au capteur numéro 2
X3 Relatif au capteur numéro 3
Xy Relatif a la direction d’arrivée 0

E{X} Espérance mathématique

Grandeurs thermodynamiques

Pour l'indice n: n =1 relatif a I’entrée compresseur, n = 2 relatif a la sortie
compresseur.

I, Rapport de compression compresseur (-)
P Pression totale (Pa)

Po Pression ambiante (Pa)

Vi



Pn Pression statique

T, ~ Température totale (K)

T, Température (K)

Chaleur massique de I’air a pression constante (J/kg/K)
R Constante molaire spécifique de I’air (J/kg/K)

U, Vitesse de 1I’écoulement (m/s)

m,  Débit massique (kg/s)

Pn Masse volumique de I’air (kg/m”3)

Sn Aire de la section du conduit (m"2)

Me corr,r Débit massique corrigé (kg/s)

prer  Pression de référence pour la correction de debit (Pa)
Trerc Température de référence pour la correction de debit (K)
N Vitesse de rotation du compresseur (tour/minute)

N¢ corr Vitesse de rotation corrigée du compresseur (tour/minute)

Acronymes

CRITTM2A Centre de Recherche, d'Innovation Technique et Technologique en Moteurs et
Acoustique Automobile

DS Delay and Sum

LCMV Linearly Constrained Minimum Variance
TL Transmission Loss

SIL Sound Intensity Level

DSP Densité Spectrale de Puissance

EF Eléments Finis
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Chapitre 1 : Introduction

Ce chapitre présente le contexte industriel dans lequel s’inscrit cette these. On
introduit ensuite les bases théoriques du modéle d’ondes planes en conduites
ainsi que les principales grandeurs acoustiques utilisees par la suite. Les
équations sont alors étendues au cas de conduits avec écoulement. Une
introduction géneérale sur les turbocompresseurs automobiles est faite, et on
présente les calculs nécessaires a la caractérisation de leur performance.
Finalement, on présente 1’instrumentation utilisée lors des essais menés au
cours de cette these.






1.1 Introduction

1.1.1 Le contexte industriel

Comme dans beaucoup de projets de recherche actuels dans I’industrie automobile, la
principale motivation des constructeurs et équipementiers, pour développer des solutions
innovantes est le respect de réglementations. Dans cette thése, dont ’objet d’étude est les
phénomeénes vibratoires et acoustiques des turbocompresseurs, deux réglementations sont
particulierement concernées. La premiere est présentée par la référence [50], et concerne les
émissions de CO et autres particules polluantes comme les NOXx. Pour réduire les émissions
de ces particules le turbocompresseur a joué un réle primordial, au point de se généraliser a la
grande majorité de véhicules légers commercialisés actuellement. L’idée est celle du
« downsizing » : réduire la taille et le nombre de cylindres des moteurs pour en réduire la
consommation et donc les émissions polluantes. Cependant, pour garder les mémes niveaux
de performance de couple et de puissance, les moteurs sont turbocompressés.

Parallelement a la réglementation des émissions, il existe également des reglementations sur
les émissions sonores des véhicules automobiles comme par exemple [51]. Ces normes
imposent des seuils de niveaux acoustiques a respecter que ce soit en statique au ralenti ou au
passage du véhicule, faute de quoi le véhicule n’a pas le droit d’étre commercialisé¢ dans
I’espace européen. C’est ainsi qu’une des questions principales a laquelle ces travaux de
recherche cherchent a répondre est : quelle est la conséquence du turbocompresseur d’un
point de vue acoustique pour un veéhicule ?

Deux approches globales peuvent étre prises en compte pour caractériser le bruit généré par
un turbocompresseur automobile. La premiére consiste a étudier le bruit rayonné par le
turbocompresseur vers I’extérieur. La deuxiéme consiste a faire 1’¢tude du bruit a I’intérieur
des conduits qui acheminent I’air de ’atmosphére vers la chambre de combustion. C’est cette
deuxiéme approche qui est développée dans ces travaux de recherche.

En effet, les départements vibrations et acoustiques des constructeurs automobiles
(usuellement appelés NVH pour « Noise Vibration and Harshness ») s’occupent de
caractériser et de réduire les phénomeénes vibratoires et acoustiques dans les véhicules légers.
En se placant au niveau du moteur, historiquement c’est en premier lieu le bruit a
I’échappement qui a fait I’objet de nombreuses recherches, permettant ainsi de dimensionner
les silencieux et résonateurs automobiles. En atténuant le bruit a ’échappement de maniére
significative, on se rend compte que le compresseur devient une source acoustique qui
commence a contribuer de maniere importante dans le bruit du moteur. Ceci est d’autant plus
génant que les fréquences de génération de bruit du compresseur sont relativement hautes
(autour de 1kHz-3kHz) ce qui en fait une source plutdt génante pour le confort. L’objectif des
constructeurs et équipementiers est donc d’atténuer cette nouvelle source acoustique. Une
deuxiéme question d’importance Se pose : quelle est ’amplitude et le contenu fréquentiel
de la génération acoustique du compresseur dans les conduits du moteur ? La
connaissance de cette source permettra donc de dimensionner les atténuateurs nécessaires a la
réduction du bruit du compresseur.



D’autre part, le turbocompresseur se comporte également comme un élément passif dans la
ligne d’air d’admission dans le sens ou, en plus de générer du bruit, il agit sur les ondes
acoustiques générées par la combustion du moteur lui-méme. Ce qui souléve une derniere
question : quelle est I’influence du turbocompresseur sur des ondes qui traversent le
moteur ?

1.12 Le CRITTM2A

Le CRITTM2A est un centre d’essais dans le domaine de 1I’automobile avec 4 départements
d’expertise :

e Centre d’Essais Turbocompresseur (CET)
e Centre d’essais moteurs (MOT)

e Acoustique et Vibrations (ACV)

e Centre d’Essais Electriques (C2E)

Les travaux de cette these, s’agissant d’un contrat CIFRE, ont été réalisés dans un contexte
industriel, plus particulierement au sein du département R&D du CRITTM2A SAS. Les
travaux de thése avaient plusieurs objectifs d’un point de vue industriel :

e Augmenter les collaborations de recherche internes au CRITTM2A en réalisant un
projet commun entre les departements « Acoustique et Vibrations » et « Centre
d’Essais Turbocompresseurs ».

e Renforcer et concrétiser la relation entre le CRITTM2A et Arts et Métiers ParisTech.

e Réaliser des publications et des présentations a I’international pour augmenter le
rayonnement scientifique de I’entreprise.

e Répondre a des consultations de clients réelles sur la caractérisation d’¢éléments de
ligne d’admission d’air dans les moteurs automobiles.

e Développer une nouvelle méthode de caractérisation acoustique au catalogue des
essais réalisables au CRITTM2A.

e Créer un logiciel de post traitement dédié a la méthode développée.

1.1.3 Organisation du mémoire

Ce mémoire est organisé par chapitres. Dans le premier une introduction générale de la
problématique est exposée, ainsi que les bases théoriques de 1’acoustique dans les conduits
sous régime d’onde plane, ainsi que des bases pour 1’é¢tude des turbocompresseurs. Dans le
deuxiéme chapitre, un état de I’art sur la caractérisation acoustique dans les conduits des
turbocompresseurs est mené. Le troisieme chapitre concerne la théorie de la méthode du
beamforming (formation de voies en francais), utilisée pour réaliser la décomposition des
ondes planes dans les conduits, ainsi que des essais et des simulations de validation de la
méthode. Le chapitre 4 est consacré a ce qu’on appellera la caractérisation acoustique
passive, c’est-a-dire I’influence d’un systéme sur une onde qui le traverse, avec des
applications au turbocompresseur. Le cinquieme chapitre concerne cette fois la caractérisation
acoustique active, qui concerne le bruit généré par un systéme lui-méme. Le dernier chapitre



dresse les conclusions de cette étude et propose des voies de recherche qui restent ouvertes a
la suite des travaux.

1.2 Les ondes planes dans les conduits

1.2.1 La pression acoustique dans les conduits

Dans cette these, une hypothése de propagation d’ondes planes dans les conduits est faite.
Ceci implique qu’on considére la pression acoustique p et la vitesse acoustique u comme
constantes a un instant ¢ sur une méme section droite de la canalisation, ainsi ces deux
grandeurs ne sont dépendantes que d’une seule variable d’espace caractérisant la position
selon I’axe de la conduite. Cette hypothése simplifie les équations de I’acoustique a une seule
dimension spatiale, et limite 1’étude a la plage de fréquences sur lesquelles cette hypothese est
vérifiée.

p(x,t)
u(x,t)

Figure 1 : Hypothese d’onde plane : vue de coupe d’un conduit a section circulaire

L’équation d’onde dans ces conditions est [42] :

1 9%p(x,t) 9%p(x,t)
3 - =0

121
Co at? dx? ( )

Ou c, représente la vitesse du son, donc la vitesse de propagation de ’onde dans le gaz (m/s).
La variable p représente la pression acoustique (Pa) dont les fluctuations sont faibles par
devant la pression moyenne (p < P,) conformément a l’acoustique linéaire ; et t et x
respectivement les variables temporelle et spatiale. Si ’on considére en plus une propagation
d’ondes harmoniques, la solution de I’équation (1.2.1) est de la forme :

pGe ) = Ce"%) 4 ¢, @(4) (1.2.2)

Ou w est la fréquence angulaire liée a la frequence f de I'onde w = 27mf. C; et C, sont des
constantes liées a ’amplitude de 1’onde. Introduisons maintenant la définition du nombre
d’onde :



K = w
= (1.2.3)

L’équation (1.2.2) peut alors étre réécrite :

p(x, t) = e/t (Cre T** + C,eikx) (1.2.4)

Il est désormais possible d’identifier deux parties de 1’équation de pression dans le conduit.
On peut définir une premiere partie qui correspond a une onde plane progressive harmonique
(OPPH) se propageant dans le sens de I’axe x de la Figure 1 :

p*(x,t) = e/*t(Cre7/*x) (1.2.5)

Ensuite une deuxieme partie correspondant a une OPPH se propageant dans le sens contraire :

p~(x,t) = e/¥t(C,e*ikx) (1.2.6)

Nous pouvons donc dire que la pression en toute section du conduit est la somme d’une onde
se propageant dans le sens positif et une onde se propageant dans le sens négatif :

p(x,t) =p*(xt) +p~(x,t) (1.2.7)

Ce résultat est la base des méthodes développées dans les chapitres suivants.

1.2.2 La vitesse acoustique dans les conduits

D’autre part, il est possible de lier la pression p a la vitesse acoustique u en tout point grace a
I’équation d’Euler linéarisée :

du(x,t) Jp(x,t)
= 1.2.8
Po 57 + o 0 ( )

La quantité p, correspond a la masse volumique du gaz (kg/m3). En injectant 1’équation
(1.2.7) dans I’é¢quation (1.2.8) et en remplacant les définitions des deux composantes de
I’onde plane avec les équations (1.2.5) et (1.2.6), on peut obtenir ’expression de la vitesse
acoustique en fonction des deux composantes de 1’onde plane :



1
u(x, t) = ce (p*(x,t) —p~(x,0)) (1.2.9)

Il est important de distinguer les trois notions différentes de vitesse qui interviennent dans la
propagation d’ondes acoustiques :

® y: correspondant a la vitesse du son dans le milieu, il s’agit de la vitesse de
propagation de I’onde acoustique.

e u:correspondant a la vitesse acoustique, est la vitesse des particules d’air générée par
la vibration de ces particules autour d’une position d’équilibre lors du passage de
I’onde acoustique. Si I’onde est harmonique, cette vitesse est donc alternative et de
moyenne nulle dans le temps.

e U : correspond a la vitesse du fluide par rapport a la canalisation, ¢’est donc la vitesse
de I’écoulement du gaz qui est fonction de son débit. Dans les travaux de cette theése
on fait ’hypotheése d’un écoulement uniforme, cette vitesse est donc constante le long
de la canalisation et sur une méme section.

1.2.3 L’intensité acoustique dans les conduits

Comme nous pouvons voir par les équations (1.2.7) et (1.2.9), la pression et vitesse
acoustiques sont dépendantes de la variable d’espace tout le long de la canalisation. Pour
caractériser un systéme acoustique dans les conduits d’admission, il peut étre intéressant
d’accéder a une grandeur qui ne dépendrait pas de la position dans le conduit, caractérisant de
facon plus générale le systéme. Une grandeur répondant a ce critére est I’intensité acoustique,
qui correspond a un flux de puissance acoustique par unité de surface. Dans [17], [18] et [19]
I’auteur fait une présentation de I’intensité acoustique et démontre qu’elle caractérise la
variation d’énergie d’un volume élémentaire, ce qui en fait bien un flux de puissance
acoustique. L’intensité est une grandeur vectorielle, définie comme la moyenne temporelle du
produit de la pression par la vitesse acoustique. Elle peut étre calculée par I’équation (1.2.10):

I = p(t)u(t) (1.2.10)

Les caractéres en gras rendent compte du caractére vectoriel de I’intensité acoustique et de la
vitesse acoustique. Dans le cas d’onde plane, la direction de propagation des ondes est
normale aux sections droites, avec un sens positif ou négatif, défini par I’axe du conduit (cf.
figure 1). La puissance acoustique s’obtient par intégration sur une surface S (dans notre cas
définie par la section du conduit d’admission), elle peut étre calculée par:

W = fl. ds (1.2.11)
S

En injectant les équations (1.27) et (1.2.9) dans I’équation (1.2.10) on obtient I’intensité
acoustique dans le conduit en fonction des deux composantes planes de 1’onde acoustique :
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(p*I1> = 1p~1%) (1.2.12)

Cette expression cependant ne tient pas compte de I’atténuation de 1’onde acoustique le long
du conduit ni d’un éventuel écoulement dans celui-ci. Ces corrections sont introduites dans le
paragraphe suivant.

1.2.4 Prise en compte de ’atténuation et de I’écoulement

Comme montré par English dans [16], pour prendre en compte I’atténuation de 'onde se
propageant dans le conduit, c’est le nombre d’onde k qui doit étre modifié. D’aprés Kirchoff
dans les travaux de Tijdeman [57], le nombre d’onde de 1’équation (1.2.3) devient :

k=k+a(l-)) (1.2.13)

Ce nouveau nombre d’onde k est donc complexe. Le coefficient o de la formule (1.2.13) est
appelé le coefficient d’atténuation viscothermique et traduit les pertes viscothermiques par
frottements aux parois du conduit. Il existe plusieurs fagons de le calculer. Dans [21] ’auteur
fait une comparaison de quatre expressions différentes proposées par d’autres auteurs. Le
calcul utilisé ici est celui de 1’équation (1.2.14).

! V‘”(1+y—1) (1.2.14)
a=—|— 2.
reo\N 2 vVPr

Dans ce calcul r est le rayon du conduit (m), ¢, la vitesse du son dans le milieu, v correspond
a la viscosité cinématique du fluide (dans notre cas I’air), y correspond au coefficient de
Laplace (rapport des chaleurs massiques a pression et volume constants), et Pr est le nombre
de Prandtl.

Finalement, il est important de tenir compte de la vitesse d’écoulement dans le fluide dans le
conduit, puisque dans les applications industrielles tres souvent les conduits sont utilisés pour
acheminer un fluide. Dans notre cas, il s’agit d’acheminer ’air par les conduits d’admission
au moteur. Dans [14], Davies propose une correction du nombre d’onde complexe pour tenir
compte de I’écoulement, ceci sous forme du nombre de Mach Mde I’écoulement. La
correction qui en résulte est :

~ k+a(l—))

e ~ 27 1.2.15
k 1+M ( )
k- = k+a@-)) (1.2.16)

1-M



U - . . .
Avec = — . Ces corrections du nombre d’onde sont arbitraires d’un point de vue du sens de

Co
I’écoulement. Ici on considére que la vitesse de 1’écoulement U est de méme sens que I’axe
des abscisses positives selon la Figure 1. Dans le cas d’un écoulement en sens contraire, les
définitions des équations (1.2.15) et (1.2.16) peuvent étre inversées. Il s’agit donc d’une
simple convention des sens positif et négatif. Comme démontré par Holland et Davies dans
[36], en remplagant ces nouveaux nombres d’onde dans les équations (1.2.5) et (1.2.6),
I’expression de I’intensité acoustique devient :

I =~ (21 + M2 — Ip 121 = M)?) (1.2.17)
PoCo

Finalement la puissance acoustique totale dans le conduit en fonction des composantes de
I’onde plane est :

W= (2 + M)? = [p-2(1 = M)?) (1.2.18)
PoCo

1.2.5 La plage de fréquences du modéele d’ondes planes

Le modele d’onde plane qui est utilisé est valide en basses fréquences d’ou la notion de
fréquence de coupure. D’une maniére générale on peut appeler fréquence de coupure une
fréquence a laquelle apparait un changement du régime de propagation, les propriétés n’étant
plus uniformes dans une section droite. Pour des fréquences plus élevées les modes
acoustiques vont apparaitre, en présentant des diameétres ou des cercles nceuds de pression.
Ces modes sont obtenus par les fonctions de Bessel, solution de I’équation des ondes en
coordonnées cylindriques. Ainsi dans notre cas nous sommes intéressés a la fréquence de
coupure du conduit, celle qui correspond au premier mode acoustique ne respectant plus la
définition d’onde plane.

Le coefficient 1.84 qu’on trouve classiquement dans I’expression de cette fréquence de
coupure provient de I'une des racines des fonctions de Bessel utilisées pour le calcul des
modes d’une conduite circulaire [42]

Mason [38] apporte une correction a cette expression de la fréquence de coupure dans le cas
de présence d’écoulement :

¢ 2nr

La fréguence de coupure dépend donc du rayon du conduit (plus le rayon sera grand, plus la
fréquence de coupure sera basse), de la vitesse du son et de la vitesse de ’écoulement. Au-



dela de cette fréquence les hypotheses des ondes planes ne sont plus vérifiées et d’autres
approches doivent étre utilisées pour mesurer la puissance acoustique.

1.3 Le turbocompresseur
1.3.1 Introduction au turbocompresseur

. Paliers
Volute de turbine
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Figure 2 : Vue en coupe d’un turbocompresseur (Techniques de l'ingénieur)

D’une mani¢re générale, les turbocompresseurs peuvent étre décomposé€s en trois parties
principales comme on voit sur la Figure 2 : un compresseur, une turbine et un ensemble
central tournant ou CHRA pour « Center Housing Rotating Assembly » en anglais. Les gaz
d’échappement provenant du collecteur d’échappement rentrent dans la volute de la turbine
(3), ils arrivent radialement sur la turbine et sont expulses vers 1’échappement (4). Cette
rotation de la turbine engendre une rotation de I’arbre central lié a son autre extrémité a la
roue compresseur. Le compresseur aspire alors de I’air d’admission (1) de facon axiale, et le
comprime dans la roue pour le faire sortir radialement (2). Cet air comprimé est alors
acheminé vers la chambre de combustion.

La turbine est une turbine radiale centripéte, les gaz d’échappement arrivant a la turbine a
travers la volute. Elle est placée en aval du collecteur d’échappement du moteur, recevant
ainsi les gaz d’échappement de tous les cylindres. Ces gaz d’échappement possedent une
grande énergie sous forme d’enthalpie du fait de leur pression et de la haute température apres
la combustion (entre 820°C et 850°C pour les moteurs diesel, et entre 950°C et 1050°C pour
les moteurs a essence [44]). Cette énergie est alors utilisée par une détente au travers de la
turbine induisant ainsi la rotation. Pour réguler la quantité des gaz d’échappement qui rentrent
dans la turbine, il existe des méthodes de dérivation de gaz, utilisées en fonction du besoin
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d’air du moteur. La roue turbine est trés régulierement soudée sur un arbre central commun a
la roue compresseur et traversant le carter central. D0 aux grandes contraintes thermiques, les
roues turbine sont réguliérement congues en matériaux tres resistants a la température (comme
I’Inconel), ce qui fait que la majorité de la masse tournante dans un turbocompresseur est
concentrée sur la roue turbine.

L’arbre central est monté dans le carter central et maintenu en place par des paliers qui
peuvent étre différents selon le modele du turbocompresseur. La plupart des modéles dans les
applications automobiles utilisent des paliers flottants ou « full-floating ring bearings »
appelés également dans la littérature RFRB pour « Rotating Floating Ring Bearings » [45]. Il
s’agit de paliers avec une couche d’huile interne entre ’arbre et le palier, et une couche
d’huile externe entre le palier et le carter central comme montré sur la figure 3. Les paliers
sont lubrifiés par I’huile du moteur a travers des trous dans I’anneau. Ce type de palier
représente un bon compromis pour les industriels du fait de leur meilleur rapport
performance/prix comparé a celui des paliers avec éléments tournants comme par exemple les
roulements a billes [45].
()

oil holes

RFRB

Figure 3 : Palier fluide flottant pour application turbocompresseur automobile [58]

Finalement, trés souvent vissée sur 1’arbre se trouve la roue compresseur. Celle-ci se trouve
avant le répartiteur de la ligne d’admission et utilise le travail fourni par la turbine pour
aspirer et comprimer I’air ambiant dans la chambre de combustion. Ceci augmente la densité
de I’air dans la chambre de combustion, favorise le remplissage et augmente globalement la
puissance du moteur. Entre la roue compresseur et la chambre de combustion un échangeur
est souvent placé pour diminuer la température de I’air d’admission et augmenter encore sa
densité. Sur la figure 4 on montre I’installation d’un turbocompresseur dans un moteur
automobile.

La caractérisation acoustique de ces travaux ne traite que la partie admission coté
compresseur pour plusieurs raisons. Comme il a été mentionné dans la partie 1.1, le bruit a
I’échappement et donc du coté de la turbine a été ’objet de nombreux travaux de recherche,
bien plus nombreux que du c6té du compresseur. D’autre part, les mesures acoustiques dans
I’échappement requierent des équipements spécifiques capables de tenir les hautes
températures des gaz d’échappement.
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Figure 4 : Position du turbocompresseur dans un moteur automobile (Techniques de l'ingénieur)

Pour caracteriser les turbocompresseurs en termes de performance, il est d’usage dans
I’industrie automobile d’utiliser des cartographies turbocompresseur. La figure 5 représente
un exemple d’une cartographie compresseur, qui donne I’ensemble des points de
fonctionnement possibles pour le compresseur.

L’axe des abscisses correspond au débit massique du compresseur. L’axe des ordonnées
représente le rapport de compression, ¢’est-a-dire le rapport entre la pression de sortie et la
pression d’entrée du compresseur. Les courbes descendantes en fonction du débit sont des
lignes iso-vitesses sur lesquelles la vitesse du turbocompresseur reste constante. Les courbes
fermées concentriques sont des lignes iso-rendement sur lesquelles le rendement du
turbocompresseur est constant.

Les limites de cette cartographie sont particulierement intéressantes. La limite gauche
correspond a la ligne de pompage ou « surge line ». Quand le point de fonctionnement du
turbocompresseur se trouve a gauche de cette limite sur la cartographie, on se trouve dans un
point ou le rapport de compression est important et le débit traversant le compresseur est
relativement faible. Une surpression importante apparait en sortie compresseur et ceci a pour
conséquence une instabilité de fonctionnement qui peut engendrer une inversion du débit d’air
(pompage) de la sortie vers ’entrée du compresseur permettant de rééquilibrer les pressions
en entrée et en sortie. Une fois les pressions sortie et entrée équilibrées, une nouvelle
surpression réapparait et le phénomene se répéte en continu si on ne sort pas de la zone de
pompage. Ce phénomene est dangereux pour le turbocompresseur car d’importants efforts
apparaissent dans le rotor et dans les paliers, pouvant engendrer la destruction de ceux-ci. Le
phénomene est traité de facon plus approfondie par Greitzer dans [25] par exemple.

12



La limite droite de la cartographie est definie comme la « choke line » ou limite de
rendement. Celle-ci correspond a une chute du rendement du turbocompresseur en dessous de
50%. Cette limite est définie de fagon différente selon I’application ou selon les critéres de
validation des constructeurs, mais elle ne représente pas une limite physique de
fonctionnement comme la ligne de pompage.

La limite en haut de la cartographie correspond a une vitesse de rotation maximale admise par
le compresseur. Celle-ci est due a une vitesse périphérique limite, fonction du matériau de la
roue compresseur (qui est en général d’un diamétre supérieur a la roue turbine et subit des
contraintes supérieures lors de la rotation, de plus fabriqué avec des matériaux possédant une
limite élastique plus faible que ceux de la turbine). Globalement, cette limite est fixée autour
de 580 m/s en vitesse périphérique, et donc la vitesse de rotation correspondante dépend du
diameétre de la roue (permettant de vitesses de rotation plus hautes pour les roues de plus petit
diameétre, et des vitesses de rotation relativement plus basses pour les roues compresseur de
plus grand diametre).
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Figure 5 Exemple d’une cartographie d’'un champ compresseur

Les mesures de cartographie sont trés sensibles aux conditions ambiantes (température et
pression ambiantes, hygrométrie, altitude). Pour avoir une base de comparaison et pouvoir
avoir des résultats répétables, les valeurs du débit, par exemple, peuvent étre corrigées selon
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différentes méthodes de calcul en fonction de la température ou de la vitesse de rotation. Ces
corrections sont présentées dans la section suivante.

1.3.2 Calculs thermodynamiques sur la cartographie compresseur

Sur la cartographie compresseur, la grandeur en ordonnées est le rapport de compression.
C’est le rapport de la pression totale en entrée du compresseur a la pression totale en sortie, il
est calculé par I’équation (1.3.1) :

p
My o =2 (1.3.1)

Pt1
Les pressions totales quantifient la somme de la pression statique d’un fluide (la pression

qu’aurait le fluide sans €écoulement) plus la pression qui est générée par 1’écoulement du
fluide. Ces pressions totales peuvent étre calculés par :

Cpn

T, R
Pen = (Do + pn) X (_,Ifn) (1.3.2)
n

Avec p, la pression ambiante et p,, (n pour 1 ou 2 donc relatif a I’entrée ou a la sortie du
compresseur respectivement) la pression statique mesurée dans le conduit. La température
totale est déduite de ’enthalpie d’arrét comme la somme de la température de 1’air circulant
dans le conduit plus la température engendrée autour de la sonde de température par la
compression de I’air au contact de la sonde statique. Elle peut étre calculée par :

2

Un
= 1.3.3
Ttn Tn + chn ( )

Cpn est la chaleur massique a pression constante de Iair. U, est la vitesse de I’¢écoulement, qui
peut étre facilement calculée avec la formule (1.3.4) en connaissant le débit d’air m,, la
section S,, et la masse volumique de I’air p,,.

. . . PnSn
Finalement, a partir de la loi des gaz parfaits, la masse volumique de I’air peut étre calculée
par :

(1.3.4)

Un

_Po + Pn
pn RTn

(1.3.5)

La deuxieme grandeur d’importance dans la cartographie compresseur est le débit corrigé.
Comme mentionné auparavant, seul un débit corrigé par rapport a une pression et une
température a du sens quand on compare deux cartographies qui ont été mesurées dans des
conditions différentes, puisque le débit, dépend de la masse volumique de I’air, et donc de la
température et la pression (1.3.4) et (1.3.5). Ainsi, ce débit corrigé par rapport a la pression et
a la température peut étre calculé par :
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T
mC,corr,T = mc X pref X = (136)
Pe1 Tref,C

Lors des essais de cette these, les valeurs de référence sont (définies par convention) p,..r =
100000 Pa, Trerc = 25°C et Tyepr = 600°C. 11 est important de signaler que s’il est
possible de controler la température de l’air en entrée compresseur, ces corrections en
température ne sont pas necessaires. Les points de cordonnées débit et température, sont
également tracés sur des lignes iso-vitesse, cette vitesse est également corrigée a la
température de référence :

(1.3.8)

Ces formules sont notamment utiles pour pouvoir tracer des points de fonctionnement du
turbocompresseur a partir de mesures de pression ; température et débit massique. Et ceci
dans n’importe quel environnement, par exemple dans un moteur sur un banc moteur ou dans
un vehicule complet. Ce fait sera exploité et expliqué plus en détail dans les chapitres 4 et 5.

1.3.3 Les essais de performance sur banc turbocompresseur

Lors de leurs phases de développement, les turbocompresseurs sont testés sur des bancs
d’essai dédiés. L’avantage de ces bancs d’essai est qu’ils permettent de faire varier de fagcon
contrélée certaines variables, de facon a pouvoir définir le champ compresseur possible pour
un modele de turbo donné. De plus, il est également possible de modifier les parametres
d’essai de mani¢re quasi-indépendante. Les bancs d’essai turbocompresseur en conditions
stabilisées permettent de reproduire les points de fonctionnement stabilisé d’un moteur.

Les bancs sont composés d’une source d’air sous pression qui alimente la turbine en débit.
Pour reproduire les conditions thermiques que 1’on peut trouver a 1’échappement d’un moteur,
deux méthodes différentes de chauffage sont envisageables, soit par un réchauffeur électrique
qui sera capable de monter la température de I’air jusqu’a un maximum de 500°C (Pour un
débit autour de 0.025kg/s), soit par une chaudiere a gaz qui elle permettra d’atteindre des
températures allant jusqu’a 1200°C. Les bancs utilisés pour cette étude sont des bancs a
chaudiere a gaz. Un mélange d’air comprimé et de gaz est brulé dans une chaudiere. Une fois
brulé, un débit d’air comprimé est ajouté aux produits de combustion, et ’ensemble est
entrainé vers I’entrée de la turbine. Le mélange gaz et air comprim¢é¢ permet de réguler
indépendamment la température, et le débit en entrée de turbine.

La régulation de la ligne d’air compresseur est réalisee en sortie du compresseur par des
vannes qui permettent le réglage de la contre pression. La fermeture de ces vannes permet la
montée en pression en sortie compresseur et donc pour une vitesse donnée diminuer le débit
d’air et se rapprocher ainsi de la ligne de pompage. L’ouverture des vannes tend inversement
a déplacer le point de fonctionnement vers la droite de la cartographie compresseur.

La lubrification des paliers est réalisée par un « groupe d’huile ». Il est composé d’une pompe

asservie en pression qui permet une régulation de la pression d’huile pendant toute la durée de
I’essai. Il est également composé d’un réservoir lui aussi régulé en température avec une
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limite maximale fixée a 130°C. Il est possible également de réaliser un refroidissement du
turbocompresseur par eau, régulée en température.

Générateur de débit Instrumentation compresseur
standard

. L, Qm3-1
Air comprime

e b

1
1
1
1
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Figure 6: Schéma de principe d’un banc turbocompresseur de type « gas stand »

Pour réaliser les calculs thermodynamiques, il est nécessaire de mesurer quatre grandeurs :
température, pression, debit et vitesse de rotation. De maniére générale, la mesure de la
température dans les bancs turbo est réalisée soit par des thermocouples, qui mesurent la
température sur les parties chaudes du banc d’essai (circuit d’air de la turbine), soit par des
sondes de type PT100 [61], qui mesurent la température sur les parties froides (circuit d’air du
compresseur). Lors des différents essais de cette these, des thermocouples de type K [62] ont
été utilises méme dans le c6té compresseur pour leur connectique simple a appréhender dans
d’autres moyens d’essai (banc moteur, banc rouleaux véhicule). Trois thermocouples sont
insérés dans la canalisation a 120° selon la périphérie du conduit comme montré sur la figure
7. La moyenne des signaux de ces trois capteurs est faite et on obtient la température dans la
section du conduit.

Figure 7: Mesure de température par thermocouples K
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Pour la mesure de pression on distingue les capteurs de pressions absolues et relatives. Un
capteur de pression absolu mesure la pression dans la cellule, et les capteurs de pressions
relatives mesurent la pression en amont et en aval de la turbine et du compresseur. La somme
de ces deux valeurs permet d’obtenir les pressions statiques dans les conduits. Trois percages
de 1mm de diameétre sont réalisés a 120° dans le tube comme montré sur la figure 8 a gauche.
Ces percages sont ensuite reliés par une bague pneumatique comme montré sur la figure 8 a
droite. Ce circuit part ensuite vers les capteurs de pression, eux-mémes montés sur les
armoires de contrdle du banc.

Figure 8: Mesure de pression statique dans les conduits

La mesure du debit est faite par des débitmétres fonctionnant sur le principe du fil chaud (ou
film chaud) par des débitmetres de type « ABB Sensyflow » [63] et peuvent étre doublés par
des debitmetres déprimogenes ou des diaphragmes. Dans ces travaux, le débit compresseur est
mesure en amont de celui-ci, prés de I’entrée d’air comme montré sur la figure 9.

Figure 9: Mesure du débit d’air compresseur

La mesure de la vitesse de rotation du turbocompresseur est réalisée du c6té compresseur. Un
capteur de type « Microepsilon » [64] fonctionnant sur le principe des courants de Foucault
est monté comme montré sur la (figure 10) sur la volute du compresseur. Ce capteur est
sensible au passage de chaque aube, et connaissant le nombre d’aubes de la roue, il est
possible de déduire la vitesse de rotation.
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Figure 10: Mesure de la vitesse de rotation du compresseur

Finalement, les mesures de pression acoustique sont réalisées par des capteurs montés de
facon a ce que la membrane soit affleurant sur la paroi du conduit comme montré sur la figure
11 a droite. Des plots de montage ont été fabriqués et des joints en cuivre sont utilisés pour
régler la hauteur des capteurs. En entrée compresseur des capteurs de type « PCB 378A » [65]
sont utilisés. En sortie compresseur, en raison des conditions plus difficiles de mesure
(Température jusqu’a 200°C, pression jusqu’a 3 bars) des capteurs de Type « Kistler 601CA »
[66] ont été utilisés.

Figure 11: Mesure de pression acoustique

Des tubes de mesure spécifiqgues comme celui de la Figure 10 a gauche ont été fabriqués de
facon a réaliser les mesures de pression statique, température et pression acoustique dans des
sections de conduit proches. Il s’agit de tubes utilisés dans des applications de Vérins
pneumatiques donc avec un état de surface assez propre pour ne pas générer beaucoup de
bruit d’écoulement aux parois. L’épaisseur des tubes est de lcm donc ils sont trés peu
transparents acoustiquement. Leur diamétre interne a été choisi & 50 mm de fagon d’étre
proche des diameétres utilises régulierement dans les compresseurs automobiles. Ce diametre-
la a température ambiante et sans écoulement donne une fréquence de coupure autour des
4000Hz. Finalement, ces tubes ont une longueur de 21 cm, ce qui permet le montage des
tubes de mesures dans des conduits d’admission d’un moteur automobile comme il pourra
étre vu dans le chapitre 5.
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Chapitre 2 : Etat de I’art sur les mesures
acoustiques dans les conduits du
turbocompresseur

Ce chapitre dresse 1’état de Dl’art sur la caractérisation acoustique des
turbocompresseurs du point de vue du circuit d’admission du moteur. Cette
caractérisation basée sur une représentation 2-ports de I’obstacle constitué par
le turbocompresseur comporte les caractéristiques passives qui expriment son
influence sur une onde qui le traverse, ainsi que les caractéristiques actives qui
fournissent les informations sur la génération acoustique du turbocompresseur.
La méthode des deux capteurs pour la décomposition d’ondes planes
nécessaire a la mise en ceuvre de cette méthode est développée. Son utilisation
dans le contexte des turbocompresseurs est traitée avec un bilan des
développements récents a I’étranger (KTH en Suede, CMT de Valence en
Espagne).
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2.1 La méthode des deux capteurs (TMM «Two
Microphone Method »

Comme il a été présenté dans le chapitre 1, pour calculer la puissance ou intensité acoustique
se propageant dans un conduit a section circulaire, il est nécessaire de réaliser une
décomposition des ondes planes pour pouvoir accéder a la vitesse acoustique. Une méthode
bien établie pour réaliser cette décomposition est connue sous le nom de « méthode des deux
capteurs », et a été développée dans les années 80 [55] et largement utilisée dans la littérature
[15, 16, 36].

P1 P2

21 .
0 X

Figure 12 : Configuration pour la mesure d’intensité dans les conduits avec deux capteurs

La meéthode est basée sur le calcul de I’interspectre entre deux capteurs de pression et
I’autospectre d’un des deux capteurs pour calculer un coefficient de réflexion dans le conduit
comme montré par les auteurs dans [36] et [16]. Une fois ce coefficient de réflexion calculé, il
est possible de remonter aux pressions se propageant dans les deux directions.

Si on se place a x=0, arbitrairement choisi a 1’abscisse du microphone numéro 1 comme
montré sur la figure 12, on peut alors écrire dans le domaine fréquentiel les pressions des
microphones en fonction des amplitudes complexes des ondes incidente et réfléchie comme il
a été expliqué dans le chapitre précédent, et en utilisant directement les nombres d’onde
corrigés, comme montré dans les équations (2.1.1) et (2.1.2).

By= PP (2.11)
ﬁZ — p’\+e—]‘k+d _I_p’\—ejk_d (212)

Il est alors possible de calculer I’interspectre entre les pressions des deux microphones :
G = (" +p7) * (Pre " +pmelF D) (2.1.3)
Ainsi que I’autospectre du signal du microphone 1 :
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Gy =@ +p) @ +p7) (2.1.4)

On définit ensuite le coefficient de réflexion & x=0 comme le quotient de I’onde réfléchie par
I’onde incidente :

=)
Il
s

(2.1.5)

>
+

En divisant I’équation (2.1.3) par I’équation (2.1.4), et en injectant 1’équation (2.1.5), on
obtient :

~ _-’\+ ~ PR
G, e Jkd 4 Relk™d

G 14+R

(2.1.6)

D’ou il est possible d’isoler le coefficient de réflexion :

(G — Gy
R=_ (227t " (2.1.7)
Gy — G11e]k d

Finalement, si on injecte 1’équation (2.1.5) dans (2.1.4) et en utilisant I’équation (2.1.7) on
trouve :

V 611
|1+ R|
p~ = Rp* (2.1.9)

(2.1.8)

1p*| =

Avec les deux composantes de 1’onde plane, il est désormais possible de calculer la vitesse
acoustique et I’intensité et la puissance acoustique dans le conduit avec les équations (1.2.9),
(1.2.17) et (1.2.18). Cette méthode sera d’autant plus fiable que la cohérence entre p* et p~
sera bonne. Ceci du fait de la définition de R.

Bien qu’efficace la méthode présente certains inconvénients, présentés par Abom et Bodén
dans [4] et [9]. Une premiére source d’erreur importante est la distance entre les capteurs. En
effet un phénomene de repliement spatial apparaitra quand kd = nm, avec n un entier, en
effet les signaux des deux capteurs seront égaux quand la distance entre les capteurs sera
égale a la moitié de la longueur d’onde et ses multiples. Pour éviter ces effets, Abom et Bodén
proposent une plage de fréquence de validité pour la méthode sans présence d’écoulement :

0.17 < kd < 0.87 (2.1.10)

Qui peut étre corrigé en présence d’écoulement par :
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0.17(1 — M?) < kd < 0.8m(1 — M?) (2.1.11)

Et qui devient en termes de fréquence :

Co Co
0.05(1 — MZ)E <f<04(1- MZ)E (2.1.12)

Cette inégalité fournit des limites de basse fréquence et de haute fréquence pour la méthode,
mais €galement un critére pour le choix de I’espacement entre les capteurs. Comme
mentionné dans le chapitre précédent, la limite de fréquence haute de ces méthodes est la
fréquence de coupure du conduit. Ainsi on essayera de faire coincider les deux fréquences
limites hautes pour définir ’espacement entre les capteurs. Concernant la limite en basse
fréquence, cette inégalité imposera en général un écartement important entre les capteurs :
plus on voudra mesurer bas en fréquence, plus il faudra écarter les capteurs.

Une autre source d’erreur qui peut étre citée, est le fait que le calcul du coefficient de
réflexion R dans ’équation (2.1.7) est dépendant de I’interspectre entre les deux capteurs. En
présence d’un écoulement cet interspectre sera biaisé par le bruit de turbulence sur les parois,
induisant des erreurs sur R et donc sur la décomposition de I’onde plane [9]. Aujourd’hui pour
lever les indéterminations décrites ci-dessus, la méthode des deux capteurs est améliorée avec
I’utilisation d’un troisiéme capteur. Dans cette these cependant, seule la version avec 2
capteurs est présentee.

2.2 La recherche au «Royal Institut of
Technology » (KTH)

La majorité des efforts de recherche dans le domaine de I’acoustique en conduite appliquée
aux turbocompresseurs ont éte réalisés pendant les dernieres années au KTH en suéde. Dans
[3] 'auteur pose les bases de la théorie des 2-ports acoustiques ou « acoustic 2-ports » en
anglais. Un 2-port est un systeme linéaire possédant une seule entrée et une seule sortie dont
I’état de chacune peut étre décrit par deux variables d’état. Dans le domaine de ’acoustique
on travaille typiquement avec la pression et la vitesse acoustique mais d’autres possibilités
existent comme le débit acoustique. 11 est donc possible de décrire un systéme par 1’équation :

y = Hx (2.2.1)

Avec H matrice carrée 2x2. Et x et y les vecteurs d’état a I’entrée et a la sortie du systéme
(matrice a deux composantes). Nous avons ainsi un systéeme de 2 équations et 4 inconnues. Il
est donc nécessaire de réaliser des mesures avec deux états d’entrée et sortie différents de
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facon a avoir un systeme de Cramer. Ceci peut étre fait de deux fagons différentes, soit avec
deux cas de charge, soit avec deux cas d’excitation (cf. Chapitre 4). La détermination des
coefficients de H permettra de connaitre les caractéristiques de transmission et de réflexion du
« acoustic 2-port ». Nous verrons plus tard dans le Chapitre quatre que plusieurs formalismes
matriciels existent pour formuler 1’équation (2.2.1), dans [3] 'auteur introduit la matrice de
diffusion définie par :

= - 2.2.2
(p;’ 12 S21 S22/ \po 12 ( )

Une résolution de la matrice est alors proposée par I’auteur, et on peut alors facilement
identifier les quatre coefficients de la matrice comme de coefficients de transmission (S;, et
S,1) et de réflexion (S;; et S,,). Le calcul de ces coefficients permet ensuite le calcul de la
perte par transmission (cf. chapitre quatre). La premiére utilisation de la matrice de diffusion
pour caractériser un 2-ports acoustique est attribuée a Abom [3], tous les travaux précédents
utilisant surtout la matrice de transfert de I’élément avec des vecteurs d’état de pression et de
vitesse acoustique. Abom rentre plus en détail sur la fagon de creer deux états différents de
fagon a pouvoir résoudre la matrice de diffusion [2]. Il en conclut que la fagon la plus simple
de faire ceci est de procéder a deux cas d’excitation (une fois on excite en entrée, et un fois en
sortie). Il propose une méthode ou deux excitations incohérentes et simultanées en entrée et
en sortie sont utilisées pour obtenir un systéme d’équations surdéterminé.

Ensuite, cette méme démarche a été developpée plus loin par Lavrentjev [35] en ajoutant
I’information de source de I’élément a caractériser. Apparaissent ainsi les notions des
caractéristiques actives et passives d’un 2-port acoustique. Les caractéristiques passives
traduisent les capacités de réflexion, de transmission et absorption acoustique d’un objet.
Alors que les caractéristiques actives donnent le bruit généré par I’objet, donc I’information
de source. Ceci est traduit par la modification de I’équation (2.2.1) :

y =Hx +y?* (2.2.3)

Dans la méthode proposée on détermine d’abord la matrice de diffusion H en utilisant des
sources externes d’excitation (comme des haut-parleurs) qui sont non corrélées au bruit de la
source dont on veut déterminer les caractéristiques, et qui doivent étre prédominantes dans les
conduits. Une fois H trouvée, on éteint les sources externes et on peut trouver y* par des
mesures de pression si les terminaisons situées aux extrémités du conduit sont anéchoiques.
L utilisation de fonctions de transfert est conseillée pour augmenter le rapport signal sur bruit
produit par le flux d’air. Pour ceci un signal de référence est utilisé (le signal électrique
envoyé comme consigne aux haut-parleurs par exemple).

Rammal et Abom ([49], [26], [27]) appliquent les méthodologies précédentes aux
turbocompresseurs. Ils font I’hypothése d’un comportement linéaire (deux-ports acoustiques
en ondes planes), et utilisent le formalisme de la matrice de transfert :
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al =l 2l o2

Ici le vecteur d’état est le couple pression p,, et vitesse acoustique u,. On trouve T par la
méthode des deux capteurs avec la technique proposée dans [2]. On mesure p,, et u, dans
deux états acoustiques différents et on trouve les quatre éléments de T. Cette matrice peut
ensuite étre utilisée pour calculer la perte par transmission (Transmission Loss) du
compresseur. Les courbes de TL en fonction de la fréquence sont présentées pour différents
points de fonctionnement de la cartographie compresseur.

Dans [29], [30] et [56] Tiikoja fait une présentation compléte du banc turbocompresseur
utilisé au KTH ainsi qu’un bilan sur la méthode pour la caractérisation active et passive des
turbocompresseurs. Trois différents turbocompresseurs sont caractérisés avec la méthode citée
précédemment : en utilisant la matrice de diffusion et incluant le terme de source (Eq (2.2.3)).
La décomposition d’ondes planes est réalisée avec la méthode des deux capteurs. Quant au
banc, il s’agit d’un banc dédi¢ capable de caractériser la turbine et le compresseur
indépendamment.

Figure 13: Banc de caractérisation acoustique KTH ([29])

Un total de six sources acoustiques (3 en entrée et 3 en sortie) est utilisé, ainsi que six
capteurs (3 dans chaque branche également). La commande de I’excitation acoustique et
’acquisition sont gérées par un PC dédi¢ avec LabView. Les distances entre les capteurs sont
choisies comme indiqué dans [9]. Le banc est capable de générer un débit d’air jusqu’a 0.5
kg/s. Pour chauffer I’air a I’entrée de la turbine un réchauffeur électrique de 18kW est utilisé,
pour pouvoir faire les mesures sur la turbine, la température de I’air dans les conduits est
limitée a 100°C.

Holmberg, Abom, et Bodén [31] font I’étude du bruit d’écoulement généré par un systéme
simple (une plaque dans une canalisation) et différentes méthodes de décomposition d’ondes
sont présentées : la méthode des deux capteurs, mais aussi une méthode appelée de
surdétermination (DS), qui revient a un beamforming, une troisieme méthode appelée
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multipoint, qui est basée comme la méthode précédente en une minimisation de la différence
entre la pression mesurée et la pression arrivant dans une des deux directions possibles.
Finalement une méthode dénommée décomposition d’onde compléte est présentée, elle est
basée dans le calcul des nombres d’onde correspondant aux deux directions d’arrivée
possibles. Cette derniére méthode, cependant, nécessite au moins quatre capteurs de pression.
Les deux méthodes qui donnent les meilleurs résultats sont la multipoint et la méthode de
surdétermination, cette derniére étant la plus efficace en présence d’un écoulement important
(M=0.2). Il est montré que tous les capteurs doivent respecter les limites de I’équation
(2.111).

Veloso et al. [60] proposent un modéle 1D sur le logiciel AVL BOOST, en assimilant le
compresseur a un systeme de conduits équivalents, les résultats sont satisfaisants en absence
d’écoulement, mais bien que les tendances globales soient gardées, les résultats de TL sur
différents points de fonctionnement sont moins satisfaisants.

Finalement, dans les références [6], [32], [33] et [34], Hynninen réalise un travail pour
étendre les méthodes a la plage de fréquences supeérieure a celle des ondes planes. Ces
références sont traitées dans le dernier chapitre concernant les perspectives futures.

2.3 La recherche a D’université Polytechnique de
Valence

Pinero et Vergara [46] utilisent semble-t-il pour la premiere fois la méthode de la formation
de voies (Beamforming) dans le but de séparer les ondes. La méthode du « LCMV (Linearly
constrained minimum variance) beamforming » est utilisée par les auteurs pour obtenir les
vitesses et pressions acoustiques se propageant dans des conduits d’échappement automobile.
Dans cette référence la technique de la formation de voies est utilisée dans le domaine
temporel avec succes. Ensuite, les auteurs comparent trois techniques de formation de voies
différentes (LCMV, DS et MMSE) [47], a des simulations par différences finies en calculant
I’erreur entre pressions simulées et pressions estimées avec le beamforming. Les trois
techniques donnent des résultats satisfaisants, mais dans les cas ou un nombre réduit de
capteurs est disponible, (moins de 4), ce sont le MMSE et le DS qui fournissent les meilleurs
résultats, avec un avantage pour le DS de par sa simplicité de calcul qui ne contient pas une
inversion de la matrice de corrélation des données des capteurs (ce qui est le cas pour le
LCMV et le MMSE). Finalement des essais sur un systeme d’échappement sont réalisés et la
technique du MMSE est utilisée pour décomposer une onde de pression et la reconstruire pour
ensuite la comparer a une mesure de pression statique indépendante. La recomposition de
I’onde est réalisée avec succes.
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Dans le méme esprit, Andrés Verdu [5] fait une étude de la génération de bruit par
I’écoulement des gaz dans le systéme d’échappement de moteurs automobiles, et développe
I’évaluation expérimentale de la puissance acoustique due au bruit d’écoulement transmise a
I’extérieur du systéme d’échappement. Pour cela sont présentées les mesures d’intensité
acoustique dans les conduits avec la méthode des deux capteurs et la méthode du
beamforming citées précédemment. Comme dans les travaux de Pinero [46-47], un
arrangement de 4 capteurs est utilisé pour la méthode du beamforming, et la validité de la
méthode est confirmée par comparaison avec la méthode des deux capteurs pour des mesures
avec un nombre de Mach jusqu’a 0.2. Toujours dans le systéme d’échappement, Peat et al.
[37] font une étude de la perte par transmission d’une turbine. Un mode¢le de la turbine est
proposé pour prédire le TL, ce modele considére une géométrie « moyenne » de la turbine en
rotation et la remplace par des volumes simplifiés ou les équations de pression 1D sont
ensuite résolues. Expérimentalement, la matrice de transfert est utilisée pour calculer le TL de
la turbine. Il est démontré que ce modele fourni des résultats satisfaisants de TL a basses
vitesses de rotation (maximum testé de 54 000 tour/min).

Broatch et al. [12, 13] s’intéressent cette fois au compresseur et a la génération de bruit par
celui-ci, plus spécifiqguement a un bruit large bande (entre 1kHz et 3kHz) connu sous le nom
de « whoosh noise ». Des simulations CFD réalisees sous le logiciel Star CCM+ sont utilisees
pour faire une prédiction de la génération du bruit par le compresseur dans des conduits droits
en entrée et sortie de celui-ci. Un résultat important est que des phénomenes de détachement
de I’écoulement dans 1’extrados des aubes compresseur sont trouves aux mémes fréquences
que celles du « whoosh noise », étant donc potentiellement la cause.

Torregrosa fait a nouveau une comparaison expérimentale entre trois mesures d’intensité
acoustique différentes en entrée compresseur [59]: le beamforming, la méthode des deux
capteurs et I'utilisation d’une sonde d’intensité¢. Cette sonde ne mesure pas dans le conduit
d’entrée du compresseur méme, mais a la bouche d’admission. Il est montré que le
beamforming présente une meilleure corrélation a la mesure de référence de la sonde
d’intensité sur I’ensemble d’un champ compresseur. Ensuite Torregrosa et al. donnent la
méthodologie expérimentale complete qui peut étre utilisée pour caractériser activement un
compresseur automobile [58]. 1l est important de signaler la ressemblance de ces travaux avec
ceux présentés dans ce mémoire, et leur simultanéité. Finalement dans [24] des études sont
faites sur l'influence de la géométrie en entrée compresseur sur son rendement, mais
¢galement des mesures d’intensité rayonnée par le compresseur.

2.4 Autres travaux

Portier et al. utilisent les méthodes des deux source du KTH pour mesurer la matrice de
transfert d’un compresseur [48], qui est ensuite comparée a celle d’un modele. Celui-ci est
basé sur trois principes qui régissent les états en entrée et en sortie du compresseur : la
conservation du débit masse, de la quantit¢é de mouvement, et de 1’énergie. Ils introduisent
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I’hypothese acoustique des petites perturbations et finalement décomposent le compresseur en
éléments simples (convergents, divergent et section droite) pour obtenir la matrice de transfert
globale comme le produit de toutes les matrices de transfert. Bien que les résultats du modéle
ne soient pas completement satisfaisants, les résultats expérimentaux sont exploitables.

Rousselet présente ensuite une nouvelle méthode de calibration pour la méthode des deux
capteurs dans [52, 53, 54]. Cette calibration appelée « complete » permet de résoudre certains
problémes de la méthode des deux capteurs classiques cités dans la section 2.1.

Finalement d’importantes recherches sur la caractérisation active et passive d’éléments
acoustiques dans un écoulement ont été réalisées ces derniéres années a ’'UTC de Compiégne
en étendant les méthodes de caractérisation pour la propagation dans des conduits a section
rectangulaire et en propagation multimodale (jusqu’a 10 modes de propagation). Cependant
ces méthodes impliquent I"utilisation d’un tres important nombre de capteurs (autour de 100),
ce qui est inenvisageable dans un environnement automobile.

2.5 Conclusions de I’état de P’art et innovations
dans cette thése

La méthode des deux capteurs initiale est efficace quand le bruit d’écoulement est
relativement faible et sa précision dépend de la distance entre capteurs. Ces deux aspects sont
contradictoires avec le fonctionnement opérationnel des turbocompresseurs, puisque les
nombres de Mach des écoulements peuvent atteindre une valeur de M=0.3, et les conduits
d’admission d’un compartiment moteur sont trés rarement droits, des longueurs requises pour
la mesure étant de I’ordre du metre.

La méthode de décomposition d’onde privilégiée dans ce travail de thése est donc la méthode
du beamforming qui, bien qu’elle soit déja utilisée depuis une trentaine d’années en
télécommunications, n’a été extrapolée a la décomposition d’ondes planes dans les conduits
que récemment. Son utilisation dans les conduits de la ligne d’admission d’air d’un moteur
automobile constitue 1’originalité¢ de cette thése. C’est pourquoi un chapitre de ce mémoire est
consacré a cette méthode et surtout a la validation de son utilisation aux turbocompresseurs
automobiles.

Au cours de ces deux années, un des aspects qui a été privilégié est la réalisation des mesures
sur des points de fonctionnement opérationnels du turbocompresseur, pour étre confronté aux
problématiques acoustiques qui apparaissent réellement dans un moteur automobile. Ceci a
impligué notamment la compacité des tubes de mesure utilisé, et le non-respect de certains
aspects théoriques tels que le respect d’une distance d’au moins 10 diametres entre la source
acoustique et la section de mesure pour assurer la propagation en ondes planes, et
I’écoulement laminaire dans les conduits.
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L’auteur est conscient de ces limites et tient a le signaler. Cependant ce mémoire présente des
mesures sur un moteur en fonctionnement avec un minimum de changement de la ligne d’air,
de plus sur un véhicule complet avec adaptation des tubes de mesure pour influencer le moins
possible la charge acoustique de la ligne d’admission. De cette maniére, les phénomeénes
acoustiques mesurés sont tres proches des phénomeénes acoustiques réels rencontrés dans un
véhicule complet. La comparaison des données acquises sur bancs d’organes (moteur, turbo,
rouleaux) différents constitue un des points forts de ces travaux.

La température de I’air en entrée turbine a un impact sur le rendement du turbocompresseur et
donc sur son comportement, ainsi que sur la distribution de la chaleur au sein du
turbocompresseur. Ainsi quand des essais sont réalisés a froid (comme dans certaines des
références citées dans ce chapitre), il est possible que la température de l’air dans le
compresseur ne soit pas représentative d’un fonctionnement réaliste. Lors des essais menés au
cours de cette these il a été possible de contrdler la température de référence en entrée turbine
(600°C).

Dans la littérature un seul formalisme matriciel est souvent utilisé, au cours de la thése trois
formalismes différents ont été developpés, le chapitre quatre proposera une expression de la
perte par transmission a partir de la matrice d’impédance d’un systéme acoustique.
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Chapitre 3 : Beamforming

Dans ce chapitre la méthode du beamforming est présentée de maniere
générale puis son utilisation a ’acoustique en conduite. On présente ensuite la
validation de cette méthode en deux temps :

e Tout d’abord par une simulation numérique réalisée sur une géométrie
simple dont une solution analytique est disponible,

e Ensuite une validation expérimentale est faite en confrontant les
résultats de la méthode a ceux d’autres mesures d’intensité acoustique
en conduite.

31



32



3.1 Introduction et méthode

3.1.1 Principe

La formation de voies ou « Beamforming » [7, 11, 28, 41] en anglais, est une méthode de
traitement de signal d’un arrangement (ou antenne) de capteurs qui permet de réaliser un
filtrage spatial, de fagon a acquérir une onde arrivant d’une direction donnée qualifiée de
«voie ».

Le principe de la méthode est de multiplier la pression acquise par chacun des capteurs par un
coefficient (appelé facteur poids) qui correspond au déphasage (temporel ou fréquentiel)
théorique qu’aurait I’onde arrivant d’une direction souhaitée. La direction de I’onde et ce
déphasage entre capteurs étant naturellement liés.

Le nombre de capteurs et leur arrangement dans 1’espace ont un role capital. Plus le nombre
de capteurs est important, plus les résultats seront précis. De la méme facon, leur arrangement
déterminera le type d’angles qui pourront étre balayés (3D ou 2D). Ainsi, un arrangement de
capteurs linéaire permettra de balayer des angles en 2D.

Dans les travaux présentés dans cette these, la méthode n’est pas utilisée pour localiser une
source, mais pour, connaissant la pression totale, séparer les pressions qui se propagent dans
deux directions opposées connues. Grace aux hypothéses d’onde plane en conduite et la
position affleurante des capteurs, on peut appliquer la méthode pour décomposer les ondes qui
s’y propagent. Il faut évaluer la capacité de cette méthode de s’affranchir des effets liés a la
turbulence de 1’écoulement dans les conduits lors de la mesure de la partie passive. De plus
elle doit permettre d’extraire lors de la mesure de la partie active la composante acoustique de
la source éliminant les effets de turbulence dont la longueur de cohérence est bien plus faible.

Plusieurs stratégies pour calculer les vecteurs poids existent, plusieurs d’entre elles sont
présentées dans [7]. La plus simple est celle du délai et somme (Delay and Sum en anglais)
qui consiste a forcer la réponse dans une direction avec un maximum d’amplitude, et a
I’annuler dans les autres directions.

Bien que la méthode des deux capteurs est bien établie et reconnue dans le milieu de
I’acoustique, des articles de recherche récents sont apparus concernant 1’utilisation de la
technique du beamforming pour la décomposition d’ondes planes dans les conduits [58, 59]
avec des résultats prometteurs, notamment parce que la méthode semble moins sensible au
bruit d’écoulement turbulent. De maniére classique, le beamforming est plutot utilisé pour la
localisation de sources acoustiques en balayant différentes directions d’arrivée et en
identifiant la localisation de la source acoustique par les maxima d’amplitude. Pour la
décomposition en ondes planes, au lieu de balayer différentes directions, I’arrangement de
capteurs est “orienté” de fagcon a mesurer les pressions d’une source localisée auparavant et
alors la quantifier. Le principe de la mesure est de créer un arrangement de plusieurs capteurs
avec une distance connue entre eux. Les pressions de chaque capteur sont multipliées par des
facteurs exponentiels qui correspondent au déphasage théorique entre les capteurs et ceci pour
chaque fréquence. Quand I’onde arrivant de la direction donnée possede le bon déphasage,
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I’amplitude est amplifiée par le facteur exponentiel, alors que quand 1’onde n’est pas
cohérente, I’amplitude est diminuée.

En beamforming 1D les signaux de pressions mesurés sont combinés linéairement. L’équation
(3.1.1) exprime la sortie d’un beamformer a N capteurs dans le domaine temporel. py (t) est la
pression arrivant d’une direction & comme montre sur la figure 12. p, (t) est la pression de
chacun des n capteurs de I’arrangement, et w, o[7] sont les coefficients poids choisis. Ce
choix est la principale difficulté du beamforming.
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Figure 14: Principe du beamforming

N
Po(8) = )" Wip pal®) (311)
n=1

Dans le cadre de ce mémoire, 1’étude est limitée a trois capteurs pour avoir un arrangement de
capteurs compact, compatible a I’installation dans la ligne d’admission d’air d’un moteur
automobile.

Dans un premier temps, la méthode sera développée dans le cas d’une onde plane progressive
harmonique possédant une seule. L’onde source peut donc étre exprimée comme suit :

s(t) = so(t)el@t = s, (t)el?™/t (3.1.2)

Nous pouvons ensuite exprimer la pression dans chacun des trois capteurs comme la pression
s(t) arrivant par la direction 6 avec un retard qui dépend de la position du capteur :

pn(t) = So(t — Tn) el (t—Tng) — SO(t) elo(t=Tng) — S(t) e JwTne (313)

Arbitrairement, nous pouvons choisir le premier capteur comme origine des phases sans
perdre la géneralité de la méthode. La grandeur 7, o représente le délai temporel que prend
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I’onde a arriver au capteur n comme montré sur la Figure 15, ainsi, ces délais pour chacun des
capteurs s’expriment cCOmme :

T19 = 0 (314)
_ dysin(0)

72,0 = —co(l T M) (3.1.5)
_ G25in(6) (3.1.6)

T80 = Lo M)

Quand on injecte 1’équation (3.1.4) dans I’équation (3.1.3), les trois pressions des capteurs
sont :

p.(t) = s(t) (3.1.7)
p2(t) = s(t) e /@720 (3.1.8)
p3(t) = s(t) e /®mse (3.1.9)

Pour simplifier les notations, on crée un vecteur x(t) contenant les trois pressions, et un
vecteur a(0) (appelé vecteur de pointage ou « steering vector » en anglais [7]) contenant les
termes de retard exprimés en notation exponentielle comme montré sur 1’équation (3.1.10) :

p1(t) 1
x(t) = |p.()| = S(t)[e‘f:“”w] = s(t)a(6) (3.1.10)
ps(t) e jwTs0

v

Figure 15 : Formation de voies avec trois capteurs alignés

Etant donné I’hypotheése de la propagation en ondes planes, les ondes qui arrivent a
I’arrangement des capteurs ne peuvent posséder que deux directions d’arrivée: 6 €
{+90°,—90°}.
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Ainsi les deux vecteurs de pointage sont :

1 1
_ij ij
a(90) = | e eo@* M| a(—90) = | e’ M coG-1) (3.1.11)
_ij jwd—Z
e co(1+M) e co(1—-M)

On utilise ces deux vecteurs pour creer la matrice de pointage A:

1 1

. d . d
A=1[a(90) a(-90)]=|e“muim I O5mum (3.1.12)
e_jwco((fiM) eijO(GllEM)

Le vecteur s(t) contenant les deux ondes de pression qui arrivent est exprimé comme suit :

s(t) = [zfzzgg (3.1.13)

I1 est possible maintenant d’exprimer le vecteur des pressions en fonction de la matrice de
pointage et de la pression arrivant dans les deux directions données :

x(t) = As(t) (3.1.14)

Finalement, la sortie du beamformer est définie comme :

pe (t) = wi x(t) (3.1.15)

Qui est I’écriture matricielle de 1’équation (3.1.1), avec le vecteur poids :

Wi6
Wy = [Wz,(a] (3.1.16)
W36
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Les equations précédentes peuvent étre définies dans le domaine fréquentiel a travers la
transformée de Fourier. On peut également remplacer les nombres d’ondes corrigés en
présence d’écoulement k*et k:

1 1
A =[a(90) a(-90)] = [e‘f"+d1 ej"_‘“] (3.1.17)

e—jk+d2 ek dz

Avec les nombres d’onde corrigés exprimés par :

k+a(l-))
t—__ "~ J7 3.1.18
k " 1-|EM ) ( )
+a(l—j
k 1-M (3.1.19)

Plusieurs expressions existent pour calculer le coefficient d’atténuation viscothermique a [7].
Une étude de sensibilité a été réalisée pour évaluer I’impact des différentes expressions de a
sur le calcul de I’intensité acoustique. Les différences constatées son négligeables, par la suite
I’expression utilisée est :

M(l_l_y—l)

(3.1.20)
Dc, \VPr

a =

Ou v: est la viscosité cinématique du milieu (m?/s), y est le ratio de chaleurs spécifiques et
Pr est le nombre de Prandtl. Une fois ce calcul dans le domaine temporel realisé, la
transformée de Fourier étant une transformation linéaire, 1’équation (3.1.15) peut s’écrire dans
le domaine fréquentiel comme :

X(f) = A()HS() (3.1.21)

Et finalement 1’équation (3.1.1) devient :

Py (f) = WEX(f) (3.1.22)

La difficulté du beamforming est donc la détermination des bons vecteurs poids pour obtenir
la pression de ’onde arrivant de la direction désirée. Deux différentes stratégies de calcul sont
présentées dans la section suivante.
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Le cheminement du post traitement réalisé concretement dans la réalisation des essais est le
suivant :

Mesure des trois capteurs

__________________

APS]_:P—I*XP]_
APSZZPZ*XPZ
AP53=P3*XP3

CPS]_Z:P;XPZ
CPS13=P1*XP3

Re(CPS,,)

Im(CPS,5)
Re(CP513))

(Im(CPSlZ))
P12 = arctan | ——————

P13 = arctan(

Calcul des composantes du vecteur de pressions

Xl = APS-]_
X, = APS;[cos @, + 1 Singq,]
X3 = APS3[cos @43 + i sing 3]

Création du vecteur des pressions

h J

X
X3
X3

X =

Les étapes entourées en pointillées sont réalisées de maniére automatique par le systéeme
d’acquisition (PAK de Miiller BBM). Les étapes entourées en solide sont calculées dans le
programme de post traitement Matlab présenté en annexe A3. Le vecteur des pressions X
obtenu finalement est celui utilisé dans les équations (3.1.21) et (3.1.22).
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3.1.2 Formation de voies LCMV

La stratégie LCMV [10] pour « Linearly Constrained Minimum Variance » en anglais,
consiste & minimiser la variance du signal de sortie du systéme. Elle exploite les propriétés
statistiques des signaux et du bruit mesurés.

En accord avec la section précédente, la sortie du systéme s’écrit :

o (£) = wTx(t) (3.1.23)
La variance de la sortie peut donc étre exprimée par la variable J :
] = E{pg 0)*} = EwTx(®)x(®)"w} =wlE{x(®)x(®)"}w (3.1.24)
Dans cette expression nous pouvons identifier la matrice de corrélation des donnees :
Ry = E{x(©)x(©)"} (3.1.25)
Ainsi le probléme de minimisation s’écrit :
mvgn{wTRxx w} (3.1.26)

Une solution triviale serait w = 0, pour éviter ceci on contraint les vecteurs poids a donner
une réponse unitaire pour la direction d’arrivée souhaitée. En utilisant la méthode des
multiplicateurs de Lagrange, la solution au probleme est :

Ry 'a(8)
a(@)H R, ' a(6)

Wiemv = (3-1-27)

On peut remarquer que dans ce cas-ci, il est nécessaire que la matrice de corrélation des
données soit inversible, ce qui est généralement le cas dans les mesures en conduite avec
écoulement a cause de la présence du bruit d’écoulement qui n’est pas cohérent avec les
signaux acoustiques.
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3.1.3 Formation de voies DS

La stratégie de « Delay and Sum » (DS) [7] a été utilisée, étant donné sa simplicité de calcul
et le fait qu’il n’y a pas besoin d’avoir des hypotheses statistiques sur les séries de données.
Le but est de minimiser la différence entre la sortie de I’arrangement des capteurs et la sortie
désirée (arrivant d’une direction donnée par exemple). Le probléme de minimisation est décrit
par I’équation (3.1.28) :

min{|A"Wps —141%} (3.1.28)
w
Dont la solution optimale est :

WDS = A+H1‘d (3129)

Avec AT = (AAP)"'A la matrice pseudo-inverse de Afet r; la matrice contenant les
réponses désirées, qui forcent une amplitude de 1 pour la direction désirée et 0 pour I’autre :

10]

ry = [rdf rdb] = 0 1

(3.1.30)

Une fois que les vecteurs poids sont calculés, la sortie du beamformer pour la direction
donnée est calculée avec I’équation (3.1.22).

3.1.4 Comparaison DS et LCMV

Pour comparer les deux techniques du beamforming citées précédemment, une expérience a
été menée, le but étant d’obtenir les pressions décomposées dans une section d’un conduit
ainsi que I’intensité acoustique. Une mesure avec la technique de deux capteurs a été utilisée
comme controle.

Le dispositif expérimental est montré dans la figure 16 : Une source acoustique (1) est utilisée
pour envoyer une excitation de type bruit blanc égalisé dans un conduit (2) relié a un
atténuateur de bruit de compresseur automobile (3). Ensuite un conduit (4) est fixé a une
terminaison anéchoique (5), dont la caractérisation compléte est présentée dans le chapitre 4.
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Figure 16 : Dispositif expérimental pour comparer les deux stratégies beamforming

NP

La décomposition est faite dans le conduit (4) dans la section du capteur 1 comme montré sur
la figure 16 en bas, les sens positifs et négatifs sont définis également.

Pour I’acquisition, des capteurs de pression rapide PCB comme décrit dans le chapitre 1 sont
utilisés. L’acquisition est réalisée avec le logiciel PAK de Miiller-BBM. Dans la pratique,
PAK fourni les auto-spectres et inter-spectres entre les capteurs, et I’algorithme de
décomposition est réalisé avec Matlab. Les distances entre les capteurs sont d; = 0.020 m et
d, = 0.100 m. Le rayon du tube est r = 0.0225 m. Cette configuration donne une fréquence
de coupure f, = 4464 Hz, et une fréquence critique entre les capteurs 1 et 2 f., = 8575 Hz.
Ceci permet a la technique des deux capteurs de couvrir toute la plage des fréquences d’onde
plane. Les spectres des figures 17, 18 et 19 ont une fréquence minimale de 500Hz dd aux
caractéristiques de la source acoustique utilisée.

Dans la figure 17 nous pouvons voir que les résultats de la décomposition des pressions par
les deux méthodes de beamforming sont trés proches. L’excitation du haut-parleur était un
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bruit blanc d’amplitude relativement constante sur toute la plage des fréquences, ce qui nous

permet de voir que I’atténuateur opere dans une plage de fréquences entre 1500 Hz et 2500
Hz.

Une fois la décomposition réalisée, il est assez simple de calculer I’intensité acoustique se
propageant dans le conduit avec la formule (1.2.12) et le coefficient de réflexion, qui est le
rapport ’amplitude de I’onde incidente (+) par ’amplitude de I’onde réfléchie (-).

Decomposition: pressions incidentes Decomposition: pressions reflechies
140 140
M ™
— 120 W AN A — 120
= RTAWY ,/N \‘r" S V4% f\//
T 100/ W WAy V T 100/ My J/“*“A s
il v il V \L A M J \
e | U [ / \Y \
5 80 5 80 W A I
S 60 S 60|
5 5
@ 40 p+bm DS @ 40 p- bm DS
o —— p+ bm LCMV o p- bm LCMV
o 20+ 7p+20 o 20+ —p- 2c
o- - ‘ ' . ’ o- . ’ - ‘ - ‘
500 1000 1500 2000 2500 3000 3500 4000 500 1000 1500 2000 2500 3000 3500 4000
Fréquence (Hz) Fréquence (Hz)

Figure 17 : Décomposition des ondes planes dans le conduit

Le coefficient de réflexion montre la part de pression qui retourne de la terminaison
anéchoique. On constate sur la figure 18 que celle-ci reste toujours en dessous de 20%.
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Figure 18 : Résultats d’intensité et du coefficient de réflexion

Finalement le résultat d’intensité acoustique est montré sur la figure 18 a gauche. On peut voir
que les trois méthodes de décomposition donnent un résultat trés proche. L’erreur relative des

deux méthodes du beamforming par rapport a la méthode des deux capteurs a été calculée
avec la formule suivante :

I ing — |
E =100 X beamforming 2 capteurs

(3.1.31)

12 capteurs

Les résultats sont montrés dans la figure 17. L’erreur maximale pour la méthode DS est de
0.37% a 1364 Hz, et pour la méthode LCMV est de 0.26% a 588 Hz. Nous pouvons donc
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conclure que la méthode LCMV se rapproche plus de celle des deux capteurs, cependant les
deux méthodes montrent des résultats tres satisfaisants.

Erreur relative en intensité
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Figure 19: Erreur relative du beamforming par rapport a la méthode des deux capteurs

Etant donné sa simplicité de calcul, et son absence d’hypotheéses statistiques sur les signaux, il
a été décidé d’appliquer la méthode DS pour la suite des expériences.

3.2 Validation numérique

Pour valider les méthodes de décomposition, les algorithmes présentés dans le paragraphe
précédent ont été utilisés dans un premier temps sur des données de pression issues d’une
simulation éléments finis, ceci pour une géométrie simple comme montré sur la figure 18. Les
dimensions des tuyaux donnent une fréquence de coupure a f, =4017Hz. Par ces
simulations on cherche a tester les capacités des algorithmes a décomposer les ondes planes
sans avoir les sources d’erreur issues des expérimentations.

Les simulations ont été réalisées sur le logiciel VAOne de ESI Group. Le logiciel utilise la
méthode des éléments finis pour résoudre les équations de vibro-acoustique linéaire et fournir
a chaque nceud la pression acoustique et a chaque ¢élément la vitesse acoustique. L’excitation
est réalisée avec la modélisation d’une plaque contrainte a vibrer seulement sur son mode de
piston dans la direction de I’axe des conduits (fleche violette sur la figure 20). Un couplage
vibro-acoustique est ensuite appliqué pour réaliser 1’excitation acoustique. Une excitation
sinusoidale d’amplitude constante sur 10 Hz a 5 kHz a été appliquée simulant ainsi une
excitation de bruit blanc. Pour disposer d’une référence, des capteurs virtuels d’intensité
acoustique ont éte placés a I’intérieur des cavités en des nceuds du maillage (figure 20).

Les résultats des deux méthodes en intensité (calculée a partir des composantes de la pression)
sont comparés aux résultats du capteur de référence. A I’extrémité opposée du systéme, une
impédance acoustique arbitraire égale & Z=1 (figure 20) est utilisée pour éviter 1’apparition
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d’ondes stationnaires dans le systeme. La décomposition est réalisée en amont et en aval de la
chambre d’expansion. Seulement ceux de la partie aval (coté terminaison) sont présentés.

Figure 20 : Vue d’ensemble du domaine modélisé et de la localisation des capteurs de pression et intensité
(60775 nceuds, 8 éléments par longueur d’onde a la fréquence maximum).
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Figure 21 : Résultats d’intensité numériques

La figure 21 montre les résultats de I’intensité en fonction de la fréquence. Les courbes se
superposent sur pratiquement toute la bande de fréquences. Il est possible d’ailleurs
d’identifier la fréquence de coupure du conduit un peu au-dessus des 4000Hz. Pour pouvoir
quantifier la différence entre les deux méthodes, I’erreur relative par rapport a 'intensité de
référence donnée par le logiciel a été calculée et tracée sur la figure 22. Entre 10 et 1800 Hz
Perreur relative du beamforming est toujours inférieure. Entre 2000Hz et 4000Hz, les
méthodes alternent étant plus proches de la référence chacune a leur tour. Globalement le
beamforming donne des meilleurs résultats sur une bande de fréquences plus étendue, et nous
pouvons remarquer que I’erreur maximale du beamforming (1.07% a 1353 Hz) est inférieure
a celle de la méthode des deux capteurs (1.27% a 482 Hz). L’alternance entre une erreur
positive et négative ne permet pas de dégager une conclusion quant a une surestimation ou
sous-estimation du niveau de maniére globale. Malgré ces différences, nous pouvons
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considérer que les deux méthodes sont efficaces pour réaliser la décomposition des ondes
planes.

Erreur relative par rapport a la réference
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Figure 22: Erreur relative en intensité par rapport a la référence

3.3 Validation expérimentale

3.3.1 Comparaison avec un capteur Microflown

De la méme facon que la validation numérique, une validation expérimentale a été réalisee.
Trois capteurs de pression ont été montés sur un conduit droit de diamétre D = 50 mm avec
une source acoustique (haut-parleur) d’un c6té et une terminaison anéchoique (caractérisée au
chapitre 4) de ’autre. La fréquence de coupure correspondante est de f, = 4017Hz a la
température ambiante. L’espacement entre les capteurs a été choisi egal a 43mm de facon a
avoir une fréquence de repliement de la méthode des deux capteurs a 3988 Hz, cette
fréquence est ainsi légérement inférieure a la fréquence de coupure du conduit de facon a
pouvoir observer le phénomene sur les résultats. En appliquant les restrictions de la formule

(2.1.11), la plage de fréquences valide de la méthode a deux capteurs est 398 Hz < f <
3190 Hz.

P1 P2 P3

pu Terminaison
Source acoustique anéchoique

Figure 23 : Schéma et photos de I'expérience
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Cette fois-ci, la mesure de référence devait étre une mesure d’intensité acoustique
complétement indépendante des travaux de cette thése. La solution qui a été retenue a été une
mesure d’intensité avec un capteur Microflown [20, 21]. Le principe de ce capteur est une
mesure directe de la vitesse acoustique dans une seule direction (selon I’axe du conduit dans
notre cas) et de la pression acoustique en deux points proches de I’espace, ce qui permet
directement le calcul de I’intensité acoustique. L’excitation acoustique utilisée a été un bruit
blanc de 1kHz & 5kHz.

Les résultats d’intensité sont présentés dans la figure 24. Il peut étre constaté que les trois
mesures sont proches les unes des autres jusqu’a autour de 3300Hz. Au-dela on peut
clairement identifier le phénomeéne 1ié¢ a I’indétermination de la méthode des deux capteurs
grace au pic d’amplitude décrit par la relation 2.1.10. Pour réaliser une étude plus fine,
I’erreur relative des deux méthodes testées par rapport au capteur référence a été calculé avec
la formule (3.1.32) et est présenté sur la figure 25. On peut constater dans un premier temps
que sur I’ensemble de la plage de fréquences, les deux méthodes surestiment I’intensité
acoustique, étant donné que D’erreur relative est positive. Cependant, la valeur absolue de
I’erreur du beamforming est légerement inférieure a celle de la méthode des deux capteurs sur
I’ensemble des fréquences, le beamforming conduit a une intensité plus proche de la référence
(Microflown).

In - IMicroflown

E =100x

(3.1.32)

Microflown

Résultats d'intensité expérimentaux
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Figure 24 : Comparaison des résultats d’intensité expérimentaux

Les résultats des deux dernicres parties permettent déja d’apercevoir la possibilité d’utiliser le
beamforming pour décomposer les ondes planes dans les conduits. Cependant, ils ont été
obtenus sans écoulement dans le conduit, c’est pourquoi dans la partie suivante, une
expérience permettant de mettre en évidence I’avantage du beamforming en présence
d’écoulement a été mise en place.
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Erreur relative par rapport au Microflown

Erreur relative (%)
N
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Figure 25: Erreur relative des deux méthodes par rapport au capteur référence

3.3.2 Validation avec une chambre d’expansion simple en
présence d’écoulement

Pour valider la méthode du beamforming expérimentalement, une mesure de perte par
transmission (Transmission Loss-TL) sur une géométrie simple a éte réalisée. Le but étant de
vérifier la bonne validité de la décomposition d’ondes planes par beamforming en présence
d’un écoulement.

Chambre d'expansion 1000

Chanfrein 1x45°
A, 50

| o | Diameétre interne

Cannelures pour durite | -]

R=5

1000

214

Longueur interne

Vue de face % : Coupe A-A
Echelle : 1:2 Echelle : 1:2

Figure 26: Géométrie de la chambre d’expansion simple

La géométrie du systeme a valider est celle d’une chambre d’expansion simple comme
présentée figure 26, ¢’est-a-dire une augmentation brusque de diametre suivi d’une restriction
brusque. Cette géométrie a été choisie parce qu’une solution analytique (dont le modéle est
présenté dans la partie 4.3.1 dans la suite) de perte par transmission est connue [42]. Sur la
figure 27 on peut voir le dispositif expérimental. Une source acoustique de haut niveau est
montée en dérivation du conduit principal. La génération du débit d’air est assurée par le banc
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turbocompresseur décrit dans le chapitre 1. Deux arrangements de trois capteurs de pression
sont positionnés en amont et en aval de la chambre d’expansion. Une terminaison anéchoique

est placée en fin de ligne pour éviter les réflexions.

P3i Pa2i P1i P1o P20P30

Génération de Py o7 I I Ip.-‘ — I I IM- ...............
déblt ' — Mp— 0 — LA
| | Sortie

Entrée X .
Chambre d’expansion Terminaison
anéchoique

ey .

Source acoustique

Arrangements
de capteurs

Terminaison
anechoique

Chambre
d’expansion

Génération
de débit

Figure 27: Dispositif expérimental pour validation du Beamforming

La figure 28 montre les résultats de TL obtenus pour les différents nombres de Mach dans les
conduits. On peut dans un premier temps remarquer que plus I’écoulement est important, plus
les courbes obtenues sont bruitées. Ceci dit, les deux méthodes (beamforming et TMM)

semblent bien restituer la courbe de TL.
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Résultats de Transmission Loss, M=0

Résultats de Transmission Loss, M=0,08
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Figure 28: Résultats de TL en fonction du nombre de Mach

Pour comparer les deux méthodes, la figure 29 présente I’erreur relative moyenne (sur
I’ensemble du spectre tracé) entre valeur théorique et TL obtenu par chacune des deux
méthodes. Nous pouvons constater que I’erreur avec la méthode du beamforming est trés
Iégerement inférieure quel que soit le débit.

Erreur des deux méthodes en fonction du nombre de Mach
3,5
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Figure 29: Erreur relative des deux méthodes en fonction du nombre de Mach

Nous avons donc vu que le beamforming peut étre utilisé pour décomposer les ondes planes
dans un conduit, ceci en présence ou non d’un écoulement d’air. Bien qu’il fournisse une
précision accrue par rapport a la méthode classique des deux capteurs, cet avantage bien que
trés faible, est bien présent. Il serait donc intéressant d’essayer la décomposition par
beamforming non seulement avec I’algorithme DS mais également avec le LCMV, voire
d’autres. En termes d’encombrement, le beamforming permet de disposer de tubes de mesure

relativement petits, par rapport a la méthode des deux capteurs quand elle est utilisée avec
deux paires de capteurs.
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Chapitre 4 : Caractérisation acoustique
passive

La méthode du beamforming ayant été testée, on presente ici ce que nous
appelons la caractérisation acoustique passive, c’est-a-dire I’influence d’un
systéme sur une excitation acoustique externe. Ceci est fait par 1’utilisation des
matrices caractéristiques de diffusion, de transfert et d’impédance. La perte par
transmission (Transmission Loss) est presentée tout comme son lien avec les
matrices caractéristiques. Un modele d’estimation de cette grandeur sur une
cartographie compresseur est présenté.

Ces méthodes sont d’abord validées sur une géométrie simple et ensuite sont
appliquées au turbocompresseur :

e D’abord avec des simulations EF,
e Ensuite sur un turbocompresseur statique,
e Finalement sur un turbocompresseur en fonctionnement.
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4.1 Introduction

41.1 Principe

La caractérisation acoustique passive, consiste a mesurer ’influence d’un systéme sur une
onde qui le traverse. De maniére générale, les systemes atténuent les ondes acoustiques qui les
traversent, mais ceci est fait de maniere différente en fonction de la fréquence. Dans le cas du
développement des moteurs dans 1’automobile, cette caractérisation est particuliérement
importante pour les ¢léments de la ligne d’admission d’air du moteur, puisqu’ils agissent sur
les ondes de pression générées dans la chambre de combustion et qui ressortent par la bouche
d’admission. La connaissance des caractéristiques passives de chacun des éléments permet
également de connaitre facilement les caractéristiques passives de I’ensemble de la ligne
d’admission.

Dans ces travaux I’analyse est limitée a des systémes a deux ports possédant une seule entrée
et une seule sortie. Les grandeurs d’état utilisées sont celles de I’acoustique, a savoir pression
et débit acoustique. Il est ensuite possible de relier ces grandeurs en entrée et en sortie de
I’¢lément acoustique en utilisant différents formalismes matriciels. Ces formalismes
permettent d’obtenir directement des caractéristiques du systéeme (impédance, transfert, etc.),
mais également de calculer d’autres grandeurs telles que la perte par transmission
(Transmission Loss en anglais), trés utilisée dans le monde de I’automobile.

Dans ce mémoire, trois formalismes matriciels sont utilisés, la matrice d’impédance, la
matrice de transfert et la matrice de diffusion. Chacune des matrices présente des avantages et
des inconvénients qui dépendent surtout de I’application de la matrice. Il est important de
garder en téte également que ces matrices sont toutes les trois caractéristiques d’un méme
systéme acoustique, ce qui implique qu’elles sont liées linéairement entre elles, et connaissant
I’'une d’entre elles, il est possible de calculer les deux autres par transformations linéaires
[23].

4.2 Théorie

4.2.1 La perte par transmission (Transmission Loss-TL)

La perte par transmission est définie comme la différence entre la puissance acoustique
incidente et la puissance acoustique transmise par un élément acoustique. Cette différence est
traduite par un rapport lors du calcul du TL en décibels :

TL= Ly, = L, = 10log (}}) (4.2.1)
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Figure 30: Composantes des ondes planes dans les conduits d’entrée et sortie d’un systéeme acoustique

Les puissances incidente et transmise peuvent étre calculées a I’aide de la décomposition des
ondes planes citées dans les chapitres précédents. Par définition, la puissance acoustique
transmise ne peut pas étre supérieure a la puissance acoustique incidente (sauf dans les cas de
systemes sifflants).

4.2.2 Les matrices caractéristiques

Pour caractériser de facon passive un élément acoustique, il est utile d’introduire des
formalismes matriciels qui relient 1’état en entrée et sortie de I’élément. En acoustique,
plusieurs grandeurs en entrée et sortie peuvent étre utilisées, le plus communes étant la
pression et la vitesse acoustique (u, cf. partie 1.2.2). Dans ces travaux, il a été choisi d’utiliser
le débit acoustique défini par le produit de la vitesse acoustique par la section de la conduite.

Qn = uyS (4.2.2)

La premiére matrice présentée est la matrice de transfert, qui exprime I’état en sortic en
fonction de 1’état en entrée du systeme. De par sa construction, elle est surtout utile pour
caractériser des systémes qui sont en série entre eux, la matrice de transfert d’'un ensemble
d’¢éléments étant le produit de des matrices de transfert de chaque €lément. Les coefficients de
la diagonale relient directement les pressions et débit en entrée et en sortie, il s’agit donc de
coefficients sans dimension. Les coefficients hors diagonal, relient pression et debit en sortie

. R .. [Pa - ..
et en entrée du systeme. lls ont donc pour unités [L;] pour H, et I’inverse pour H;. Ainsi,
m

quand on multiplie H, (ou divise H;) par une surface, on obtient une impédance acoustique
(ou I’inverse d’une impédance acoustique). Cependant, les grandeurs de pression et débit
n’étant pas dans la méme section, I’interprétation de ces deux coefficients reste compliquée.

(gj,) N (Zi Zi) (Zﬁ) (4.2.3)

Une deuxiéme matrice est la matrice d’impédance qui permet d’exprimer les pressions (en
entrée et en sortie) en fonction des débits acoustiques comme montré sur 1’équation (4.2.4).
On ne relie donc pas I’état en sortie a 1’état d’entrée, mais les grandeurs de pression aux
grandeurs de débit, ce qui en fait bien des coefficients des impédances acoustiques. Les
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coefficients Z;; et Z,, correspondent aux impédances en entrée et en sortie du systéme.
L’interprétation des coefficients hors diagonale est encore une fois difficile.

() =(z" 7)) (4.2.)

En fait, le formalisme présenté par I’équation (4.2.4) ne représente pas réellement des
coefficients d’impédance, mais des coefficients d’impédance ramenés a la section. Il faut
donc, si ’on veut obtenir les coefficients d’impédance tels que définis par un rapport de
pression et vitesse, les multiplier par la section du conduit.

Dans le cas des deux matrices précédentes, la décomposition des ondes planes est nécessaire
pour calculer la pression et le débit acoustiques des vecteurs d’état. Dans le cas du dernier
formalisme proposé, on utilise directement les composantes de pression comme on peut voir
dans I’équation (4.2.5). Il s’agit de la matrice de diffusion. Pour la définir, il est d’abord
nécessaire de definir les sens positifs et négatifs de la propagation des ondes planes. Dans
notre cas nous prendrons la définition de la Figure 30.

pi_> _ (Sn 512) (Pf’) 495
(p[," So1 S22/ \po (4.2:9)

Nous pouvons alors remarquer que la matrice exprime les pressions « sortant » du systeme
(p; et pf) en fonction de celles « rentrant » dans le systeme (p;" et p;). Ne représentant que
des liens entre des pressions, les quatre coefficients de la matrice sont sans dimension. Les
deux termes de la diagonale correspondent a des coefficients de réflexion en entrée et sortie
du systeme, les deux termes hors diagonale correspondent eux a des coefficients de
transmission.

Une fois les matrices précisées, on peut utiliser directement leurs coefficients pour
caractériser un systéeme passif, ou alors elles peuvent étre utilisées pour calculer la perte par
transmission. Pour la matrice de diffusion le calcul est démontré par Rammal et Abom [27].
Une source acoustique est placée en entrée du systeme acoustique et une terminaison
anéchoique en sortie, comme montreé sur la figure 31.

Entrée Sortie
e A e N
P + >
E'—Pi_ g
Systeme Terminaison
Source anéchoique

acoustique

Figure 31: Configuration 1 : Entrée vers sortie
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Dans cette configuration, la pression p, est considérée négligeable, ce qui simplifie la matrice

en négligeant les termes S;, et S,,. On trouve ainsi le coefficient de réflexion en entrée S;; =
. - . B ; - F .

p—; et le coefficient de transmission entrée vers sortie S,; = Z—i. On calcule ensuite les
i i

puissances acoustiques incidente (W;,, i pour incidente et 1 pour le ler sens entrée vers sortie)

et transmise W;; comme indiqué dans le chapitre 1, on obtient :

Silpf 12(1 + My)?
Wi =
PiC;

(4.2.6)

Solpa (1 + M,)?
Wy =
pOCO

(4.2.7)

En injectant les équations (4.2.6) et (4.2.7) dans I’équation (4.2.1) on trouve le TL dans le
sens 1 (entrée-sortie) :

(4.2.8)

(1 + Mi)zsipoco 1 >
(1 + Mo)zsopici |S21|2

TLSl = 1010g<

En utilisant le méme raisonnement mais en inversant la terminaison et la source de la figure
31 on trouve le TL dans le sens sortie vers entrée :

_ 2¢ .0
(1—M,)2%S,pic; 1 > (4.2.9)

TLe, = 101
52 °g<(1 — M)2S;poCo 151217

Pour la matrice de transfert, un calcul est proposé par Munjal dans [42]. Dans la méme
configuration de la figure 31, on développe I’équation (4.2.3), on remplace les termes de

pression et de débit par leurs définitions données dans le chapitre 1, et on néglige encore une
+2
fois p, . On fait finalement apparaitre le rapport (Z—‘;) que ’on peut ensuite transformer en

rapport de puissances. On remplace le résultat dans 1I’équation (4.2.1) et on trouve le TL

entrée-sortie :

1 Sipoco(l + Mi)z
4 Sopici(l + Mo)z

S iC;  S,p;iC;
TLH=1010g< H1+H2p—°+H3p”+ "p”H4
(o]

Co Si Sipoco

> (4.2.10)

Finalement, une expression du TL est proposée ici par ’auteur en utilisant les termes de la
matrice d’impédance. L’équation (4.2.4) est développée, les termes de pression et débit
remplacés par leurs definitions, et le terme p;” est obtenu deux fois a travers deux équations
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+

2
différentes. Les expressions obtenues sont alors égalées et le terme (z—‘;) est mis en évidence

o

dans 1’équation, puis utilisé pour le calcul des puissances incidentes et transmises.
L’expression obtenue pour le sens entrée-sortie est alors :

2

1 8ipoCo(1+M)? |ZooSoPiCi  PiCi ZipSoPiCi
4 Sopici(14+ My)? 1Z20iSipoCo  ZoiSi  PoColpiCi + ZyS;)

ZyS; + pic;
Pi€i

2) (4.2.11)

TL, =10 log(

Il est évident qu’une fois la décomposition d’onde réalisée, la facon la plus simple de calculer
le TL est d’utiliser la matrice de diffusion. Cependant dans des nombreuses applications on
peut avoir acceés aux matrices de transfert et d’impédance d’un composant sans avoir réalis€ la
décomposition. Dans ce cas il est intéressant d’avoir les expressions du TL en fonction des
coefficients des trois matrices. On peut également remarquer que la matrice de diffusion
fournit le TL dans les deux sens du systéeme, les matrices d’impédance et de transfert étant
tributaires du sens de I’excitation. Pour obtenir le TL dans le sens sortie-entrée, il est donc
nécessaire d’inverser les matrices.

4.2.3 Reésolution des matrices

Les équations matricielles (4.2.3), (4.2.4) et (4.2.5), sont des systemes de deux équations a
quatre inconnues. Ainsi, pour déterminer les coefficients des matrices caractéristiques, il est
nécessaire de génerer deux états différents pour le systeme de fagcon a avoir quatre équations.
L’équation (4.2.3) par exemple devient :

Pyq H, H, 0 0 Py
Qo1 H; H, 0 0 Qi1

= 4.2.12
P2 0 0 H H||P, (4.2.12)
Qo2 0 0 H; H,/ \Qp

Avec 1 et 2 les indices sur les pressions et débits relatifs aux deux différents états. Nous
pouvons ensuite réécrire le systeme comme

Py Py Q1 0 0 H,
Py, P, Qi 0 0 H,

= 4.2.13
Qo 0 0 Py Qu)\H (4.2.13)
Qo2 0 0 Pp Qp/ \H

On pose les matrices suivantes :

57



Pol

E, = Po (4.2.14)
Qol
p Q QOZ
i i1 0 0
: 0 0 Pui Qn
0 0 Py CQn
H,
- H, (4.2.16)
=
Hy
On peut alors réécrire 1’équation (4.2.13) sous forme matricielle comme :
E,=E;H (4.2.17)
D’ou finalement :
H=E'E, (4.2.18)

En réalisant le calcul, on trouve alors les quatre coefficients de la matrice en fonction des
pressions et débits dans les deux états différents :

1
Hy = D_H (Po1Qiz — Po2Qir) (4.2.19)
1
Hy, = D, (Po2Pi1 — Po1Pi2) (4.2.20)
H
1
H; = D_H (Q01Qi2 — Qi1 Qo2) (4.2.21)
1
H, = D, (Pi1Qo2 — Pi2Q01) (4.2.22)
H
Avec la quantité :
Dy = Py Qiz — Pi2Qi1 (4.2.23)

Il est important de remarquer que I’équation (4.2.18) présente une inversion de la matrice E;.
Pour pouvoir résoudre 1’équation elle doit donc avoir un déterminant non nul, ce qui se traduit
par le fait que la quantité Dy doit étre non nulle. D’un point de vue pratique, le fait que Dy
soit non nul, implique que les états 1 et 2 doivent étre le plus différent possible.

En appliquant la méme méthodologie, on trouve les solutions pour la matrice d’impédance :
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1
Zi = Do (Pi1Qo2 — Pi2Q01) (4.2.24)
Z

1

Zip = D_ (PiZQil - PilQiZ) (4-2-25)
1

Zoi = D_ (PolQoz - PoZQol) (4-2-26)
1

Zoo = D_ (Ponil - PolQiZ) (4-2-27)

D, = Qi1Qo2 — Qi2001 (4-2-28)

Et pour la matrice de diffusion :

S11 = DLS(PEPJZ — PizPo1) (4.2.29)
S12 = Dis(pi‘zpﬁ — PiaDis) (4.2.30)
Sz1 = DLS(P;HPJZ = P32Po1) (4.2.31)
Sa2 = DLS(PJZPL'E — Po1Pib) (4.2.32)

Ds = p{ipo2 — Pi2Po1 (4.2.33)

Nous pouvons désormais discuter la fagcon dont les deux états différents peuvent étre générés.
Dans la littérature des nombreuses approches existent, mais ici nous retiendrons deux
stratégies.

La premiére est appelée « Deux cas de charge » (figure 32). On excite le systeme avec une
source acoustique, et on genere les deux cas en changeant la charge acoustique en aval du
systétme a caractériser. Dans cette méme figure par exemple, I’excitation est réalisée en
entrée, un premier cas utilise comme charge acoustique une terminaison anéchoique. Le
deuxieme cas utilise une terminaison fermée.

La deuxieme stratégie est appelée « Deux cas d’excitation » (figure 33). Dans cette stratégie,
on excite d’abord en entrée du systéme, et ensuite on change la source de coté pour exciter
ensuite a la sortie du systéme. Dans ’exemple de la figure 33, une terminaison anéchoique est
utilisée en fin de ligne pour les deux cas d’excitation.
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Cas 1:

Entrée Sortie
[ M e ‘ ][]
Systéme acoustique Terminaison
Source acoustique anéchoique
Cas 2:
Entrée Sortie
[ M; PEJF:P‘_ ____________ L_ Pf:;@, of] Terminaison fermée
Systéme acoustique

Source acoustique

Figure 32 : Méthode des deux cas de charge

Les deux methodes ont eté testées sur un atténuateur de turbo automobile sans présence
d’écoulement, en calculant le TL & partir de la matrice de diffusion de fagcon a avoir le TL
dans les deux sens (entrée- sortie et sortie-entrée). Le dispositif expérimental est celui de la
figure 16 ou les configurations des figures 32 et 33 ont €té reproduites.

Cas 1:
Entrée Sortie
[] MW | e M)
Systéme acoustique Terminaison
Source acoustique anéchoique
Cas 2:
Entrée Sortie
_____________ M é;) «—P P"::’ PZEIO [\/
Terminaison Systéme acoustique
anéchoique Source acoustique

Figure 33:Méthode des deux cas d’excitation

Figure 34 les TL sont tracés avec les deux méthodes. On peut constater que la méthode des
deux charges ne fournit pas des résultats satisfaisants dans le sens sortie-entrée. Une
explication pourrait étre que I’atténuateur réduit beaucoup I’amplitude de la pression qui est
transmise a la branche de sortie. Dans le cas 1 ¢a n’a pas d’importance puisque la pression
transmise p;; est directement utilisée pour le calcul du coefficient S,, (équation 4.2.31). Dans
le cas 2, la pression p,, réfléchie par la terminaison fermée fournit 1’excitation du systéme a
droite avec une amplitude atténuée. La mesure du TL sur la plage de fréquences ou
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I’atténuateur est efficace (1200 Hz a 2000Hz) est donc incorrecte. Cette difficulté est résolue
par la méthode 2 sources comme montré ci-dessous.

Pour la méthode avec deux cas d’excitation, les résultats sont conformes quand ils sont
comparés a la courbe de TL fournie par le constructeur (non fournie dans ce rapport). On peut
voir que I’atténuation maximale est autour de 1500 Hz, et la plage de fonctionnement de
I’atténuateur se situe dans la plage de bruit du compresseur, c’est a dire entre 1000 Hz et 3000
Hz.

Comparaison du TL entrée-sortie: 2 charges et 2 excitations

500 1000 1500 2000 2500 3000 3500 4000
Fréquence (Hz)
——2 charges 2 excitations

Comparaison du TL sortie- entrée: 2 charges et 2 excitations

| |b|d I} A p
10 / U\ vl _ H\
MY A

A
o [ ™ A \}\ /\Iﬂ ll
500 1000 1500 2000 2500 3000 3500 4000
Fréquence (Hz)

——2 charges 2 excitations

Figure 34: Résultats de TL d’un atténuateur automobile.

En conclusion, pour générer deux états acoustiques qui conduisent a un systeme inversible
avec un rapport signal sur bruit satisfaisant quel que soit I’excitation; la fagon la plus fiable
est d’utiliser les deux cas d’excitation.

4.3 Validation sur une geométrie simple

Pour valider les méthodes de caractérisation passive présentées dans la section précédente,
dans un premier temps un test est mené sur une géométrie simple, dont on dispose une
solution analytique, permettant ainsi 1’évaluation de Iefficacité de ces méthodes. La
géométrie choisie est celle d’une chambre d’expansion simple comme celle utilisée dans la
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section 3.3.2. La solution analytique est comparée aux simulations numériques 3D par
éléments finis et aux essais sur banc.

4.3.1  Solution analytique de la chambre d’expansion

Dans [42], Munjal fournit les bases théoriques pour calculer la matrice de transfert d’une telle
géométrie. Dans les changements de section nous avons des égalités de pression et de débit
acoustique, exprimés par les équations (4.3.1) a (4.3.4) et comme montré sur le schéma ci-
dessous :

/
<€ >
A
51$ Tee2 52 304 $ Sl
A 4
p, =P, (4.3.1)
Q1 =02 (4.3.2)
P, = P, (4.3.3)
Q3 = Q4 (4.3.4)

Nous pouvons ensuite exprimer ces grandeurs en fonction des composantes des ondes planes
au point 2, de facon a faire apparaitre le lien entre 1’état au point 2 et 1’état au point 3:

P, §p§ +ps (4.3.5)
Q, = —— 5 —p3) (4.3.6)
PoCo .
P; = pFe Tk 4+ pselkt (4.3.7)
S . .
Qs = ——(pfe ¥ — pyel) (4.3.8)
PoCo

On développe ensuite les facteurs exponentiels dans les équations (4.3.7) et (4.3.8) sous leur
forme trigonométrique, on fait apparaitre les expressions de P, et Q, dans les équations, et
finalement on utilise les égalités (4.3.1) a (4.3.4) pour obtenir P, et Q, en fonction de P; et Q,.
En mettant les équations sous forme matricielle on obtient alors :
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.PoCo .
P, cos(kl) —J s sin(kl) P,
(o)) = S (o) (439)
Ji sin(kl) cos(kl)
PoCo

Ce qui correspond bien a une forme matricielle respectant le formalisme de la fonction de
transfert. Cette équation correspond au cas sans écoulement, en introduisant la correction en
présence d’écoulement et d’atténuation viscothermique sur les nombres d’onde, on obtient
alors :

.PoCo

cos(keorl) -J sin(keorl)
P i S P.
( 4‘) — eMy+]kcoer S ( 1) (4310)
@ S sin(leorl)  cosChed )0
PoCo
AVEC ko = % ot y=—2 On peut d’ailleurs trouver les coefficients des matrices
1-M? 1-M?

d’impédance et de diffusion par transformations linéaires de la matrice de transfert comme
montré par Frickey dans [23]. Une fois la matrice de transfert connue, nous pouvons calculer
le TL de la chambre d’expansion avec la formule (4.2.10). On obtient :

1 1\’
TL =10log| e®™ (1 + Z(h — E) sin(kal)2> (4.3.10)

Avec le rapport des sections h = §_1 La figure 35 montre I’influence de trois paramétres sur le
2

calcul du TL. Pour la premiére courbe, une longueur de chambre de 1=0.5m est utilisée et un
nombre de mach M=0. Pour la deuxiéme, une chambre de rapport h=0.065 et une longueur I=
1 m est utilisée, et pour la derniere on fixe h=0.065 et un nombre de Mach M=0. Ces
dimensions arbitraires sont choisies pour bien faire apparaitre I’influence des paramétres sur
les graphiques. La premiére courbe montre I’influence de h, ou nous pouvons voir que ce
paramétre agit directement sur 1’amplitude du TL, ainsi, plus la section d’entrée (et sortie)
sera petite par rapport a la section de la chambre d’expansion, plus le TL sera important
Ensuite, on peut voir que le nombre de Mach « décale » la courbe de TL vers les basses
fréquences dans le cas ou I’écoulement a le méme sens que le sens positif de 1’excitation
acoustique. Le phénomeéne est inversé (décalage vers les hautes fréquences) quand
I’écoulement est de sens contraire a celui de I’excitation acoustique. Finalement la longueur
de la chambre jouera sur I’étendue fréquentielle de la courbe, les minima du TL correspondant
aux fréquences de résonance de la chambre en f=c/2l.
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Figure 35 : Influence de différents paramétres sur le TL d’une chambre d’expansion

4.3.2 Simulations chambre d’expansion

Des simulations numériques par éléments finis ont été réalisées. Deux géométries de chambre
ont été retenues : une de longueur I=0.2 m et une de longueur I=1 m, toutes les deux avec un
rapport des sections h=0.065, qui correspond aux chambres d’expansion qui ont été fabriquées
pour les essais avec un diamétre D; = 50 mm et un diametre D, = 214 mm. La figure 36
montre une vue d’ensemble des modeles utilisés, pour la chambre de longueur 200 mm le
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mod¢le posséde 49011 éléments et 9560 nceuds, pour celle de 1000mm il a 213929 éléments
et 38625noeuds. . L’excitation est imposée par le mouvement d’une plaque en extrémité
contrainte a vibrer sur son seul mode de piston dans la direction de 1’axe des conduits (fleche
violette sur la Figure 36). Un couplage vibro-acoustique est ensuite appliqué pour réaliser
I’excitation acoustique sinusoidale d’amplitude constante sur 10 Hz a 5 kHz simulant ainsi
une excitation de type bruit blanc. En fin de ligne une impédance (Z = pyc,) est utilisée de
facon a simuler une terminaison anéchoique.

& @ vaone™

Figure 36: Vues globales des simulations EF des chambres d’expansion

Des simulations avec différents nombres de Mach ont été réalisées. Il est important de
signaler que dans ces simulations, un seul nombre de Mach est appliqué a toute la géométrie
modélisée, ce qui n’est pas conforme a la réalité, puisqu’une expansion du conduit entraine
une réduction de la vitesse d’écoulement, et une réduction une accélération. Ce phénomene
n’est pas pris en compte dans ces simulations. Les résultats de TL sont montrés sur la figure
37. On peut voir que I’influence de la longueur de la chambre est bien conforme au modele
analytique. Cependant, I’influence du nombre de Mach n’est pas la méme. Dans le cas des
simulations, une augmentation du nombre de Mach engendre une augmentation de
I’amplitude maximale du TL. Ceci-dit, les simulations ne sont conformes a la réalité, en effet,
un nombre de Mach unique est introduit dans le logiciel, donc tous les nceuds sont soumis a
cette vitesse d’écoulement, or dans la réalité, une expansion de la section engendrerait un
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ralentissement de I’écoulement d’air et donc une diminution du nombre de Mach, et le
phénomeéne contraire lors d’un rétrécissement de section.

TL avec différents nombres de Mach (longueur=200mm)
25

TL (dB)
o
(V2]

ey
o

0 200 400 600 800 1000 1200 1400
Fréquence (Hz)
M=0 M=0.1 M=0.2 M=0.3

TL avec différents nombres de Mach (longueur=1000mm)
25

TL {dB)
R
(92 ]

-
(=}

0 200 400 600 800 1000 1200 1400

Fréquence (Hz)

M=0 M=0.1 M=0.2 M=0.3

Figure 37: Résultats de TL pour les simulations EF

4.3.3 Essais sur une chambre d’expansion

Des essais ont été réalisés sur les mémes géométries que celles utilisées lors des simulations.
La génération de débit d’air a été réalisée avec un banc de type « gas stand » comme décrit
dans le chapitre 1. L’air introduit dans les conduits est a température ambiante. Une source
acoustique de haut niveau, placée en dérivation a I’entrée de la chambre d’expansion, réalise
I’excitation acoustique avec un bruit blanc d’amplitude constant entre 100 Hz et 2000 Hz. En
sortie de la chambre une terminaison anéchoique a été utilisée. La mesure du TL a été menée
avec la méthode de la matrice de diffusion simplifiée. La figure 38 montre le montage
expérimental correspondant. Le schéma de principe est le méme que la figure 27.

66



Figure 38: Dispositif expérimental pour les chambres d’expansion

Les résultats de TL sont montrés sur la figure 37. En haut sont les résultats pour la chambre
d’expansion de longueur 1=200 mm. On peut constater que les résultats pour M=0 et M=0.08
sont proches des simulations. Cependant pour des vitesses d’écoulement supérieures, les
courbes de TL sont trés bruitées. Pour des longueurs faibles de la chambre d’expansion et des
vitesses d’écoulement ¢élevées, le bruit d’origine aérodynamique devient extrémement
important réduisant le rapport signal sur bruit. Les résultats du TL sont alors non fiables.

Pour la chambre de longueur d’un meétre, les résultats sont plus conformes aux simulations.
Les fréquences de maxima et de minima des TL coincident bien avec le calcul. Cependant, on
peut constater que ’amplitude change en fonction de la vitesse de 1’écoulement, avec une
tendance : plus le nombre de Mach augmente, plus I’amplitude du TL diminue.

Résultats expérimentaux de TL- Chambre d'expansion 200 mm

0 ...MJM L..Lk. A
100 300 500 700 900 1100 1300 1500
Fréquence (Hz)
—M=0.28 —M=0.15 —M=0.08 —M=0

Résultats expérimentaux de TL- Chambre d'expansion 1000mm

100 300 500 700 900 1100 1300 1500
Fréquence (Hz)
—M=0.28 ===M=0.15 -—=M=0.08 =——M=0

Figure 39 : Résultats expérimentaux de TL pour les chambres d’expansion

La figure 40 montre une comparaison en un point de vitesse d’écoulement (M=0.3), entre le
calcul analytique, les simulations et les essais. On peut voir une bonne concordance en termes
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de fréquence, les minima et maxima se trouvant aux mémes fréquences pour les trois
résultats. En termes d’amplitude les résultats sont un peu moins en accord, notamment le
résultat des simulations étant fluctuant quant a I’amplitude maximale du TL, sensée pourtant
étre constante d’apres la solution analytique.

Comparaison de Transmission Loss, M=0,3

30

25
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TL (dB)

10

100 200 300 400 500 600 700 800 900 1000 1100 1200 1300 1400 1500
Fréquence (Hz)

- — Essais ——~Calcul = - Simulation

Figure 40: Comparaison essais, simulation et calcul analytique pour la chambre de longueur de 1m et M=0.3

Les résultats sur cette géométrie simple ayant été jugés satisfaisants, les méthodologies de
caractérisation passive ont éte appliquées sur des compresseurs comme montré sur la section
suivante.

4.4 Applications au turbocompresseur :
simulations

4.4.1 Retro ingénierie sur le turbocompresseur K04

Pour pouvoir réaliser des simulations acoustiques sur une géomeétrie de turbocompresseur, il a
été nécessaire dans un premier temps de construire la géométrie 3D de ce turbo, les fichiers
3D originaux des constructeurs n’étant pas disponibles. En partenariat avec le laboratoire de
métrologie de 'ENSAM de Lille; il a été décidé de réaliser une mesure 3D des géométries de
la roue compresseur et de la roue turbine du turbocompresseur Garrett K04 (voir détails
chapitre 5). Pour cela, la premiére étape a été d’usiner certaines aubes des roues compresseur
et turbine pour qu’un laser d’une machine a mesurer 3D soit capable de scanner la totalité de
la surface intrados et extrados de chaque type d’aube (1’aube turbine et les des deux types
différents d’aube du compresseur). La Figure 41 montre les roues avant et aprés usinage. Les
roues étant a symétrie cyclique, scanner une seule aube est suffisant pour pouvoir reconstruire
la totalité de la géomeétrie.
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Figure 41: Usinage des roues du turbo. Gauche : Compresseur. Droite : Turbine.

Le processus du scan ainsi que le résultat final sont montrés sur la Figure 42. Avec le scan de
la machine a mesurer 3D on obtient un nuage de points qui est ensuite traité avec CATIA
pour générer les surfaces des piéces.

Figure 42 : Processus de scan des aubes (bas) et résultat (haut)

Une fois la géométrie des roues obtenue, des calculs modaux par éléments finis ont pu étre
réalisés pour pouvoir obtenir les fréquences propres et les déformées modales des différentes
aubes. La figure 43 montre le détail des modéles éléments finis réalisés. Des conditions
limites d’encastrement ont été utilisées sur les parties sectionnées de la roue.
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Figure 43:Détails du maillage des modéles des aubes compresseur

Une étude de convergence a été réalisée pour optimiser la taille des élements du maillage et
réduire ainsi le temps de calcul. Une taille globale de 0.8 mm a été retenue et une taille locale
de 0.1 mm pour les endroits de changement de section, notamment les bases des aubes. Les
résultats des fréquences sont présentés sur les tableaux un et deux.

Dans la campagne de calculs modaux, des calculs ont été réalisés sur ANSYS pour estimer
I’influence de la vitesse de rotation sur les fréquences propres des aubes. Les fréquences
propres de I’aube ont été calculées sans rotation et avec une vitesse de rotation de 100 000
tours/minute, 175 000 tours/minute et 225 000 tours/minute (qui correspondent a certaines
lignes iso-vitesse de la cartographie compresseur). On constate que la fréquence propre
augmente de facon quadratique en fonction de la vitesse de rotation. Ceci est dd au fait que la
vitesse de rotation peut étre considérée comme une précontrainte dans 1’analyse modale qui
vient rajouter de la raideur a la structure en fonction de la vitesse de rotation.

Concernant la volute du compresseur, il est trés compliqué de réaliser les mesures 3D. Cette
géométrie a donc été estimée avec des mesures de volume intérieur pour confirmer une
certaine correspondance avec la réalité. La figure 44 montre quelques étapes de la
construction de la volute en 3D.

Figure 44: Construction de la volute compresseur autour de la roue
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4.4.2 Validation de la géométrie par analyse modale
expérimentale

Le sujet de cette thése contenait au début du projet une partie sur la vibration des
turbocompresseurs qui, par des raisons diverses, a été abandonnée par la suite. Cependant
dans le cadre d’études vibratoires sur le turbocompresseur une analyse modale pointue a été
réalisée sur I’ensemble tournant du turbo (roue compresseur, roue turbine et arbre). Cette
¢étude a permis, d’un point de vue de 1’étude acoustique, de valider la géométrie a utiliser pour
les simulations EF.

r

Ainsi, pour corréler avec les calculs éléments finis, une campagne d’essais modaux a été

réalisée au sein du Centre d’Essais en Vibration et Acoustique Automobile (CEVAA) a
Rouen, qui a une expertise dans I’analyse modale par vibrométrie 3D.

La figure 45 montre le dispositif expérimental, I’ensemble tournant (roue compresseur, arbre
et roue turbine) a été encastré sur un marbre au niveau du nez de la roue turbine. La roue
compresseur était montée serrée sur ’arbre et en butée avec 1’épaulement de I’arbre. Deux
types d’excitateurs vibratoires ont été utilisés, le premier a été un marteau d’impact, qui était
piloté par une bobine de fagon a pouvoir reproduire I’effort et la durée de I’impact de fagon
fiable. Le deuxieme a été un excitateur piézoélectrique qu’on voit entouré en rouge sur la
figure 45. 1l s’agit d’un excitateur qu’on alimente avec une tension électrique et qu’on peut
alors piloter en fréquence. Cependant on ne connait pas I’effort qu’il injecte sur la structure.
Le marteau excite la structure entre OHz et 15kHz par un impact. L’excitateur piézoélectrique
produit un sinus balayé piloté entre 10kHz et 64kHz. Ainsi, le marteau d’impact excitera
surtout les modes de I’arbre, et I’excitateur piézoélectrique les modes des aubes.

Figure 45 : Dispositif expérimental pour les analyses modales

L’acquisition vibratoire était réalisée avec un vibrométre laser 3D a balayage. Grace a trois
tétes de mesure, on récupere des déformées en 3D en fonction de la fréquence. Pour réaliser
les acquisitions, un quadrillage de points de mesure doit d’abord étre mis en place sur la
piéce. En chaque point une moyenne sur dix mesures est faite, le laser passe ensuite au point
suivant.

Les résultats expérimentaux sont comparés aux simulations sur les tableaux 1 et 2. On peut
constater que la plus grande différence trouvée entre la mesure et le calcul est de 7.5%, on
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peut donc considérer que la géométrie obtenue par les mesures 3D est conforme a la réalité.
Les déformées calculées coincident également avec les déformées constatées lors des essais.
En analysant les résultats expérimentaux, on constate que chacune des aubes a une fréquence
propre différente, on peut alors déduire que les aubes ne sont pas identiques entre elles, et
elles possédent chacune leur fréquence propre. On peut comprendre ce choix de fabrication,
en effet si toutes les aubes rentraient en résonance a la méme fréquence, les conséquences
destructives pour la roue seraient plus importantes qu’une résonance d’une seule aube.
Cependant, par la suite, pour simplifier, un modéle de roue parfaitement symétrique a été
utilisé.

Tableau 1 : Comparaison des fréquences propres mesurées et calculées pour les petites aubes compresseur

Petite aube
Modelisation Mesure Erreur
Mode Fréquence Fréquence %
1 12314 12055 2.1
2 24971 23875 4.4
3 28663 28755 0.3
4 40734 41042 0.8
5 46605 44340 4.9
6 54494 54767 0.5

Tableau 2 : Comparaison des fréquences propres mesurées et calculées pour les petites aubes compresseur

Grande aube
Modelisation Mesure Erreur
Mode Fréquence Fréquence %
1 10686 10957 2.5
2 22813 21107 7.5
3 29619 31590 6.7
4 37315 38020 1.9

4.4.3 Simulations sur turbocompresseur statique

Une fois les géométries des aubes et de la volute jugées satisfaisantes, des simulations
acoustiques par ¢léments finis ont été réalisées en modélisant la cavité¢ d’air qui résulte de
I’assemblage de la roue compresseur avec la volute et des conduits droits en entrée et sortie
compresseur. Le méme type de calcul que sur le chapitre 3 a été réalisé : une excitation
acoustique d’amplitude constante entre 1Hz et 4kHz a été modélisée par le mouvement d’une
plaque couplée a I’air de la cavité. Des terminaisons anechoigques ont été modelisées en entrée
et en sortie respectivement du compresseur, de fagon a pouvoir utiliser la matrice de diffusion
simplifiée pour le calcul du TL avec la méthode des deux cas d’excitation. Des arrangements
de trois capteurs ont été placés en entrée et sortie du compresseur. La figure 46 montre la vue
globale des deux configurations réalisées pour obtenir le TL de la géométrie dans les deux
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sens, ainsi que des détails du maillage utilisé. Les résultats de TL sont présentés dans la partie
4.5.

Figure 46 : Vue globale et détails des modeles EF pour le calcul de TL tu compresseur K04

4.5 Applications au turbocompresseur : essais
45.1 Essais sur turbocompresseur statique

Les caractéristiques passives du compresseur sont mesurées afin de les confronter aux
simulations numériques. Une source acoustique a été utilisée en entrée et sortie du
compresseur respectivement, de facon a utiliser la méthode des deux excitations. La branche
opposée a la source est équipée d’une terminaison anechoique. La figure 47 montre le
dispositif expérimental.

Une excitation acoustique entre 400Hz et 4kHz a été appliquée a travers un sinus pas a pas.
Le TL a été calculé en utilisant la matrice de diffusion. La figure 48 montre les résultats de
TL, la simulation en trait continu et la mesure en trait pointillé. On peut premiérement
constater que les résultats de la simulation donnent un TL « symétrique » dans le sens ou le
TL entrée-sortie est le méme que le TL sortie-entrée. Ceci n’est pas le cas des résultats
expérimentaux, ou le TL sortie-entrée est supérieur de quelques dB. On peut constater une
ressemblance entre les résultats de la simulation et de la mesure. Bien que la correspondance
ne soit pas parfaite, I’allure des courbes est proche. Ces différences peuvent s’expliquer par
I’estimation faite de la géométrie de la volute.
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Figure 47: Dispositif expérimental de mesure du TL
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Figure 48 : Résultats de TL simulé et mesuré. Haut : entrée vers sortie. Bas. Sortie vers entrée.
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Matrice de diffusion: Coefficients de réflexion K04 statique
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Matrice de diffusion: Coefficients de transmission K04 statique
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Figure 49: Résultats de la matrice de diffusion

Les coefficients de la matrice de diffusion pour les essais et pour les simulations sont tracés
sur la figure 49. Nous pouvons confirmer le phénomene apercu dans le résultat de TL,
puisque les simulations donnent des coefficients de transmission identiques pour les deux
configurations (entrée-sortie et sortie-entrée), ce qui n’est pas le cas pour les essais. Les écarts
sur les coefficients de réflexion sont un peu plus importants dans les deux configurations, que
ce soit pour les essais ou les simulations. La correspondance entre essais et simulation est
plutét bonne méme si elle reste perfectible.

Les résultats pour la matrice d’impédance sont tracés sur la figure 50. Une meilleure
correspondance entre les essais et les simulations peut étre constatée. Il est important de
signaler que les coefficients obtenus directement par la résolution de la matrice d’impédance
ont été divises par la section des conduits de facon a ce que leur unité corresponde bien a une
impédance acoustique. Ces coefficients peuvent donc étre directement obtenus si les vecteurs
d’états choisis sont pression et vitesse acoustique (et non pression et débit acoustique)
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Matrice d'impédance: Entrée et sortie K04 statique
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Matrice d'impédance: Croisées K04 statique

10000
£
&
©

2 1000
g
c
T
©

2 100
E

10
0 500 1000 1500 2000 2500 3000 3500 4000
Fréquence (Hz)

----- Zio vitesse simul  -----Zoi vitesse simul ——Zio vitesse = ——Zoi vitesse

Figure 50 : Résultats de la matrice d’impédance

Finalement, la figure 51 montre les résultats pour la matrice de transfert, encore une fois le
coefficient H, a été divisé par la section des conduits de facon a étre homogene a une
impédance acoustique, et le coefficient H; a été multiplié par la section, correspondant a
I’inverse d’une impédance (cf. section 4.2.2). On peut parler d’une relative correspondance
entre essais et simulations jusqu’autour de 1500 Hz. Ensuite les résultats sont plus divergents,
mais encore une fois ceci peut €tre dii a I’estimation de la géométrie de la volute du
compresseur.
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Matrice de transfert: H1 et H4 K04 statique
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Figure 51: Résultats de la matrice de transfert
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4.5.2 Caractérisation des terminaisons anéchoiques

Pour pouvoir utiliser la matrice de diffusion simplifiée, une hypothése de terminaison
anéchoique est faite dans les calculs de la partie 4.2. Dans la pratique et lors des essais
réalisés dans ce mémoire, des terminaisons anéchoiques non parfaites sont utilisés. Pour
savoir a quel niveau I’hypothése d’anéchoicité est valide, il a été décidé de caractériser
passivement les terminaisons utilisées dans cette thése. Le dispositif expérimental est montré
sur la figure 52. L’excitation acoustique a €été¢ un sinus pas a pas entre 400 Hz et 4 kHz. Les
arrangements de capteurs sont placés en entrée et sortie de la terminaison. En fin de ligne, le
conduit est laissé ouvert. Le protocole a été répété deux fois puisque deux terminaisons ont
éteé caractérisées.

Figure 52 : Dispositif expérimental pour la caractérisation des terminaisons anéchoiques

La figure 53 montre les résultats des coefficients de réflexion mesurés pour les deux
terminaisons. On peut voir que bien qu’ils ne soient pas nuls (dans ’hypothése d’anéchoicité,
le coefficient de réflexion théorique serait égal a zéro) ils restent toujours inférieurs a environ
10%. Ce qui veut dire qu’au maximum 10% de la pression incidente a la terminaison est
réfléchi. Ceci jusqu’autour de 3700 Hz. Apres 3800 Hz le coefficient de réflexion augmente
brusquement, et on peut remarquer que ceci arrive a une fréquence inférieure a la fréquence
de coupure théorique des conduits (4017 Hz a 20°C et sans écoulement). La figure 54 montre
ensuite les impédances d’entrée des deux terminaisons. Comme pour le coefficient de
réflexion, une valeur théorique de Z=pc=442 Pa.s/m correspondrait a une terminaison
parfaitement anéchoique, puisque son impédance serait celle de I’air et donc 1’onde
acoustique verrait la terminaison comme une continuation du milieu et donc sans changement.
On peut voir que les valeurs mesurées se situent autour de cette valeur théorigue, ceci pour les
mémes plages de fréquence que le coefficient de réflexion.

Les terminaisons anéchoiques réelles ne sont donc pas parfaites, mais leur caractérisation
expérimentale permet d’en définir le champ d’utilisation.
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Coefficients de réflexion d'entrée des terminaisons anéchoiques
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Figure 53: Coefficients de réflexion des terminaisons anechoiques
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Figure 54: Impédances d’entrée des terminaisons anechoiques

45.3 Modeles d’estimation du TL d’un
turbocompresseur en fonctionnement

Les mesures de TL du compresseur KO4 ont été réalisées au sein du CRITTM2A. Les
cartographies de ce méme compresseur avaient déja été mesurées par le passé. La figure 55
montre cette cartographie obtenue avec la théorie développée en 1.3.2. Cette cartographie est
disponible, mais également les données brutes mesurées pour la calculer (pression, débit,
température, vitesse de rotation, etc).
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Ayant accés a ces données, et disposant de la courbe de TL pour le compresseur statique, il
est ici proposé une correction de cette courbe de TL, en changeant virtuellement les
conditions dans les conduits d’entrée et de sortie du turbocompresseur. L’équation (4.5.1)
montre le calcul du TL avec le coefficient de transmission de la matrice de diffusion dans le
sens 1, c’est-a-dire entrée vers sortie. L’idée est alors de modifier les nombres de Mach M,, en
entrée et sortie, la masse volumique de I’air p,, et la vitesse du son c, dans 1’équation, en
fonction du point de fonctionnement de la cartographie. Ainsi, on dispose d’une courbe de TL
du compresseur statique, et on la modifiera pour chaque point de fonctionnement, numéroté
comme montré sur la figure 55.

14+ M)2Spc, 1
( )*Sipoc > (4.5.1)

TLe; =101
st 0 0g<(1 + M,)2S,pi¢ 152112
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Figure 55: Cartographie compresseur K04

La méme stratégie est alors utilisée pour modifier également le TL dans le sens 2, ¢’est-a-dire
sortie vers entree.

(1 - Mi)zsipoco |S12|2

(4.5.1)

1—M,)2S,p;c; 1
TL52:1010g<( 0)2SopiC; >
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Les figures 56 a 59 montrent les résultats de ces corrections. Sur toutes les courbes, le TL
statique est retracé en noir et en pointillé, la légende correspondante est « Ref ». Ensuite, les
courbes pour chaque point de fonctionnement, sont numérotées comme sur la figure 55. Il y a
donc 5 lignes iso-vitesse et chacune a 7 points de fonctionnement.

La figure 56 montre les résultats de la correction dans le sens 1 pour tous les points de
fonctionnement. On peut premierement remarquer que le TL augmente pour tous les points de
fonctionnement, mais pas de la méme facon pour toutes les iso vitesses. Pour la premiére iso-
vitesse, 1’augmentation est de moins de 1dB, et le TL des tous les points est pratiquement
superpose. Ensuite, plus on augmente en vitesse et plus le TL augmente, et les courbes des
points entre eux-mémes s’écartent, mais restent toujours dans le méme dB d’amplitude. En
fonction du débit, sur une méme ligne iso-vitesse, on peut constater que plus le débit est
faible, plus le TL est important.
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Figure 56: Résultats de la correction pour le sens entrée-sortie sur tous les points de la cartographie

La figure 57 montre cette fois les évolutions de TL mais suivant les limites de pompage et de
rendement de la cartographie. Encore une fois, on peut surtout remarquer que plus la vitesse
augmente, plus le TL augmente, et ceci pour les deux lignes limites. Pour les points les plus
¢levés (point 29 et point 35) on constate une augmentation d’autour de 3dB.
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Figure 57: Résultats de la correction pour le sens entrée-sortie sur les limites de pompage et de rendement

Les résultats analogues a ceux de la figure 56 sont présentés sur la figure 58, a la différence
que cette fois-ci il s’agit du TL dans le sens 2, c’est-a-dire sortie vers entrée. On peut
constater le phénoméne inverse, c’est-a-dire que plus on augmente en vitesse, plus le TL
diminue. Quand on regarde les résultats sur la figure 59, qui montre 1’évolution du TL suivant
les limites de pompage et de rendement, on peut constater que le TL reste pratiquement
inchangé sur la limite de rendement. Contrairement a la limite de pompage qui se traduit par
une diminution de TL de quelques 3dB pour la vitesse maximale de rotation.
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Figure 58: Résultats de la correction pour le sens sortie-entrée sur tous les points de la cartographie
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Figure 59 : Résultats de la correction pour le sens sortie-entrée sur les limites de pompage et de rendement

Ces corrections apportées au TL, ne prétendent pas se substituer a un TL mesuré sur un compresseur
en fonctionnement, mais permettent 1’estimation de I’influence des conditions en entrée et en sortie sur
ce TL.

4.5.4  Essais sur turbocompresseur en fonctionnement

Finalement, des essais pour caractériser passivement un turbocompresseur en fonctionnement
ont été réalisés. L’objectif est de déterminer si les coefficients de réflexion et transmission des
ondes traversant le compresseur sont différents avec le compresseur a l’arrét ou en
fonctionnement. Pour ce faire, une cartographie du compresseur a été réalisée et ensuite, sur

certains points de fonctionnement, cette caractérisation passive a été réalisée.

Pour caractériser passivement le turbocompresseur opérationnel, on suppose que les pressions
acoustiques produites par les HP et le compresseur sont décorrélées. La mesure peut alors étre
faite en deux temps. En effet, le turbocompresseur étant opérationnel, il se comporte comme
une source acoustique. Ceci a pour consequence que, en réalisant la decomposition des ondes
planes dans les conduits, on mesure la pression genérée par la source acoustique, mais
également la pression générée par le turbocompresseur lui-méme. Il est donc nécessaire, dans
un premier temps, de connaitre cette pression générée par le turbocompresseur de facon a
savoir quelle est sa contribution quand on réalise la décomposition avec le turbo et la source
acoustique.

La figure 60 montre les deux étapes mentionnées auparavant : en haut, la source acoustique
externe est éteinte, seul le turbocompresseur génére les pressions representées par les fleches
vertes. Une fois ces pressions mesurées, on active la source acoustique externe qui génere les
pressions représentées par les fleches orange. On peut voir qu’en entrée et en sortie du
compresseur, en réalisant la décomposition des composantes positives et négatives, on
mesurera en méme temps les contributions de la source et du turbocompresseur. On doit alors
soustraire la contribution du turbocompresseur (mesurée dans un premier temps avec la
source éteinte) dans les deux branches de fagon a ne garder que la contribution de la source et
accéder ainsi aux caractéristiques passives du compresseur. DO a une erreur de calcul, la
composante générée par la réflexion de I’excitation du turbocompresseur sur la source n’a pas
été prise en compte. Cela a engendré 1’apparition d’harmoniques turbo dans les mesures de
TL.

Le positionnement des terminaisons anéchoiques dans les deux branches permet de négliger
les pressions réfléchies en bout de ligne. Dans un deuxieme temps, avec le turbocompresseur
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sur un point de fonctionnement (et dont on connait la source compresseur), on active la source
acoustique et on peut alors faire un bilan des pressions.
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Source acoustique
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Figure 60: Configuration A : Excitation en entrée compresseur

Le systeme étant non symétrique en particulier a cause de 1’écoulement, il est nécessaire
d’étudier deux configurations : une excitation acoustique en entrée (figure 60) et une
excitation acoustique en sortie compresseur (figure 61), de facon a obtenir le TL dans les deux
sens. La figure 60 montre ce que nous appellerons configuration A et la figure 61 la

configuration B.
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Figure 61: Configuration B : Excitation en sortie compresseur
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Pour la configuration B le méme raisonnement est suivi que pour la configuration A. En
réalisant deux mesures les deux cas sont alors résolus.

La figure 62 montre le dispositif expérimental pour les deux configurations envisagées.
L’excitation acoustique est réalisée avec un sinus pas a pas de fagon a concentrer 1’énergie de
la source sur une seule fréquence. Ce choix, cependant, allonge énormément le temps de
mesure comparé a une excitation en bruit blanc. La figure 63 montre la cartographie
compresseur obtenue, et les points de fonctionnement choisis pour mesurer le TL. Ces points
ont été choisis de facon a étre placés sur une droite iso-débit (points 1, 2 et 5) et sur une droite
iso-rapport de compression (points 3, 4 et 5). Dans la réalité, un rapport signal/bruit correcte
n’a été obtenu qu’entre 100Hz et 1000Hz pour la configuration A, et encore plus bas en
fréquence pour la configuration B.

Figure 62 : Dispositif expérimental pour la caractérisation passive d’un compresseur en fonctionnement :
Gauche : Configuration A. Droite : Configuration B.

Sur le tracé TL du compresseur (figure 64), le trait noir pointillé (Point 0) correspond au TL
du turbocompresseur statique. On peut constater que, comme les modeles d’estimations
I’avaient prévu, le TL est supérieur pour le compresseur en fonctionnement qu’a 1’arrét.
Cependant, les résultats obtenus, ne permettent pas de dégager des tendances concernant le
débit, la vitesse de rotation ou le rapport de compression. 1l a été constaté, suite aux essais,
que la source acoustique a bien fonctionné au point 1, mais ensuite le niveau envoyé dans le
compresseur €tait de plus en plus faible, c’est pourquoi le point 1 semble avoir une courbe
plus propre que celle des autres points, il est donc analysé plus en détail dans la figure 65.
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Figure 64 : Résultats de TL configuration A
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Pour le point 1 en configuration A, le ratio signal/bruit était correct jusqu’autour de 3000Hz
comme on peut voir sur la figure 65. De méme I’allure de la courbe du TL statique est
globalement conservée.

TL turbo K04 Entrée-Sortie en fonction du point de fonctionnement
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Figure 65:Résultats de TL configuration A point 1

Quant aux résultats de la configuration B, montrés figure 66, il est difficile de les exploiter.
Le TL semble augmenter en fonction des fréquences comme pour la configuration A. Ce
résultat est contraire a la prédiction du modele de la section précédente.

TL turbo K04 Sortie-Entrée en fonction du point de fonctionnement
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= = TL Config B Point 0 ==TL Config B Point 1 =——TL Config B Point 2 =———TL Config B Point 3 =———TL Config B Point 4
Figure 66:Résultats de TL configuration B

Comme pour la configuration A, le résultat est pénalisé par I’erreur sur la physique. On
retrouve des pics de TL aux harmoniques 1 et 2 qui ne devraient pas étre présents.
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TL turbo K04 Sortie-Entrée en fonction du point de fonctionnement
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Figure 67: Résultats de TL configuration B point 1

3000

L’ensemble de ces résultats montre que I’hypothése de sources HP et compresseur décorrélées
sur laquelle repose la méthode choisie n’est pas respectée. La mise en ceuvre d’une autre
technique permettant d’améliorer le rapport signal sur bruit avec la formulation adéquat sera

nécessaire.
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Chapitre 5: Caractéerisation acoustigue
active

La méthode du beamforming est maintenant utilisée pour ce que nous appelons
la caractérisation acoustique active, ¢’est-a-dire la génération acoustique d’un
systeme dans ses conduits d’entrée et de sortie. Ceci se fait au travers du calcul
de I’intensité et la puissance acoustique a partir des pressions mesurées.

Aprés présentation des méthodes, celles-ci sont appliquées aux
turbocompresseurs de trois fagons :

e Sur banc turbocompresseur ou seul le turbo est testé,
e Sur banc moteur ou le moteur complet est teste,
e Mesures réalisées sur un véhicule complet sur banc a rouleaux.
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5.1 Introduction

La caractérisation acoustique active consiste a mesurer I’émission acoustique générée par un
systeme. Dans ces travaux cette caractérisation a été faite soit par calcul de la puissance
acoustique dans les conduits du turbocompresseur, soit par I’intensité acoustique globale.
Cette derniére est couramment rencontrée dans la littérature, car assez facile a mettre en
ceuvre au moyen d’une sonde d’intensimétrie. La connaissance de ces données permet au
concepteur d’atténuateurs de dimensionner un systéme aux bonnes fréquences, a la bonne
amplitude; ou pour étre utilisée comme données d’entrée pour des simulations numériques en
acoustique 1D ou 3D.

Dans cette thése la caractérisation acoustique active a pu étre réalisée sur trois bancs
différents : banc turbo, banc moteur et banc a rouleaux.

e Sur le banc moteur, comme son nom I’indique, le moteur complet est testé, pour le
turbo cela requiert un systeme de refroidissement et de lubrification identique a celui
du moteur. La commande des wastegates est régulée directement par le moteur. Ainsi
les points de fonctionnement choisis pour le moteur ont comme conséquence des
points de fonctionnement du turbo que ’on ne peut pas choisir.

e Concernant un véhicule testé sur banc rouleaux, ces aspects sont retrouvés, de plus les
lignes d’admission d’air et d’échappement sont présentes, ce qui modifie
I’environnement acoustique du turbocompresseur.

e Finalement, c’est sur le banc turbo qu’on a la liberté de faire fonctionner le turbo sur
des points de fonctionnement specifiques, la lubrification et refroidissement sont
réalisés par deux circuits dediés et indépendants. Concernant la wastegate, celle-ci ne
peut pas étre pilotée, et donc on choisit de la bloquer dans une position fermée
permanente.

Ces différences de configuration doivent étre prises en compte lors de ’interprétation des
résultats présentés par la suite.

5.2 Calcul de Pintensité et puissance acoustique

Pour caractériser activement le compresseur, deux grandeurs ont été mesurées : ’intensité
acoustique et la puissance acoustique en fonction de la fréquence, on caractérise ainsi la
source du compresseur en entrée et en sortie. Dans le cadre du modele d’onde plane,
I’intensité se calcule avec la formule 5.2.1. Les termes p 0 et c 0 impliquent que la
température dans les branches doit étre connue, et M nous impose une mesure de débit.

I =

(p*1?(Q + M)? = [p~I?(1 — M)?) (5.2.1)

0Co

En supposant I’intensité uniforme sur une section, on peut la multiplier par la surface de cette
section pour obtenir la puissance acoustique :
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W == (14 MY? = I P - )?) (522)
Nous pouvons distinguer les composantes positives et négatives de ces deux grandeurs. Pour
la caractérisation active, seulement la composante positive est gardée, de fagcon a mesurer
I’intensité acoustique sortant du compresseur, en évitant de I’additionner a 1’intensité rentrant,
qui elle peut venir soit des réflexions dans la ligne, soit d’une autre source acoustique (comme
le bruit de combustion en sortie compresseur). Dans les cas ou une terminaison anéchoique
est présente en bout de ligne la composante réfléchie est négligée. C’est le cas notamment sur

les essais sur banc turbocompresseur présentés.

5.3 Caractérisation active d’un compresseur d’un

turbocompresseur
5.3.1 Essalis sur banc turbo

Sur le banc turbocompresseur, trois turbocompresseurs différents ont été caractérisés de
maniére active. Leurs principales caractéristiques sont résumeées dans le tableau 3. Les figures
68 et 69 montrent les dispositifs expérimentaux pour le turbo 3 et 1. Le compresseur est
encerclé en jaune, la fleche rouge montre le sens de I’écoulement d’air en entrée compresseur,
et la fleche jaune en sortie compresseur. La procédure expérimentale consiste a réaliser une
cartographie compresseur standard, mais en stabilisant le turbocompresseur pendant 30
secondes sur chagque point de fonctionnement. Pendant ces 30 secondes, les pressions
acoustiques sont mesurées avec les deux arrangements de capteurs.

P1o P20P30

P3i P2i Pii III
Ll | w—"

[N — % sortie |
;
Entrée Terminaison

Terminaison anéchoique
anéchoique

Figure 68: Dispositif expérimental pour la caractérisation active du turbo 3
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Apres les essais, la décomposition des ondes planes avec le beamforming est réalisee,
I’intensité acoustique est calculée avec la formule (5.2.1) et on obtient alors une courbe
d’intensité acoustique par point de fonctionnement. De fagon a synthétiser les résultats sur
une cartographie compresseur, on calcule, pour chaque point de fonctionnement, un niveau
global d’intensité ou SIL (Sound intensity Level, formule 5.3.1) par sommation sur la plage
de fréquences :

f2
SIL=10log( 10 > 1(f)
= (5.3.1)
Tableau 3 : Caractéristiques des turbocompresseurs utilisés
Turbo 1 Turbo 2 Turbo 3
Dénomination CRITTM2A DAfT EP6 K04-H
Dénomination constructeur Mitsubishi 49173 Borg Warner 5303 Borg Warner K04
Diameétre roue compresseur (mm) 40 52.3 56
Diameétre roue turbine (mm) 36 45 50
e 2 o @
e . . o
Nombre d'aubes compresseur 6+6 6+6 4+4
Nombre d'aubes turbine 11 11 12
Dérivation des gaz d'échappement Wastegate Wastegate Wastegate
Refroidissement a eau Oui Oui Oui
Architecture volute turbine Mono-scroll Twin-scroll Mono-scroll

Images
Cyl!ndree. 1.2L CyI!ndree. 16L Cylindrée: 1.8 L
Cylindres: 4 en Cylindres: 4 en . .
. . . Cylindres: 4 en ligne
Informations sur le moteur ligne ligne
Soupapes: 20
Soupapes: 16 Soupapes: 16
Carburant: Essence
Carburant: Essence | Carburant: Essence
Renault Clio Peugeot 508
Exemple d’application Audi A3 MY2000
pie dapp MY2012 MY2015
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On obtient ainsi un niveau d’intensité (exprimé en dB) sur une plage de fréquences. En
premier lieu SIL est tracé (figure 70) sur la plage 100 Hz et 4000 Hz qui pourrait étre
qualifié¢e de plage complete utile, puisque la limite en basse fréquence (100 Hz) est
usuellement utilisée comme limite basse du bruit turbo, et la limite haute (4000 Hz)
correspond globalement a la fréquence de coupure des conduits de mesure. Les résultats sont
présentés, du haut vers le bas pour les turbos 1, 2 et 3 ; la colonne de gauche correspond aux
résultats en entrée, celle de droite aux résultats en sortie. Les cartographies ont toutes la méme
échelle SIL.

Un premier constat est que les niveaux en sortie sont supérieurs aux niveaux en entrée pour
tous les turbos. Ce résultat est facile a comprendre physiquement, puisqu’en sortie 1’air est
comprimé et accéléré. Ensuite, en entrée on peut constater que les maximas d’intensité sont
sur la ligne de pompage et les minima sur la ligne de rendement. En plus, plus on monte en
vitesse, plus le niveau est élevé. Ces deux constats combinés font que les points de niveau le
plus élevé sont les points sur la derniére iso-vitesse (en haut de la cartographie) sur la ligne de
pompage (a gauche de la cartographie).

L’interprétation des résultats en sortie est un peu différente puisque, en suivant une méme iso-
vitesse, le niveau est haut sur la ligne de pompage, et en augmentant le débit (en se déplacant
vers la droite sur la ligne de vitesse), le niveau diminue, pour atteindre un minimum vers le
milieu de la cartographie, et remonter ensuite en s’approchant de la limite de rendement.
Cependant, ce niveau n’augmente pas au maximum de la ligne de pompage, et le point de
niveau maximum se retrouve également sur la ligne de pompage a la vitesse maximale.

Figure 69 : Dispositif expérimental pour la caractérisation active du turbo 1
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Figure 70: Résultats de la caractérisation active (Plage 100Hz a 4000Hz)
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Figure 71: Résultats de la caractérisation active (Plage 1000Hz & 3000Hz)
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La figure 71 montre les résultats pour les mémes turbos, mais sur une plage entre 1000 Hz et
3000 Hz. Cette plage est souvent utilisée dans la littérature des turbocompresseurs puisque la
fréquence 1000 Hz correspond a une vitesse de rotation de 60 000 tour/minutes, et 3000 Hz a
180 000 tours/minute. Cette plage de vitesses contient, dans la plupart de cas, la totalité des
vitesses de rotation possibles sur une cartographie compresseur.

Concernant I’interprétation des résultats, les mémes phénomenes que sur la plage compléte
sont présents, seuls les niveaux sont plus faibles d’environ 1 a 2 dB, ce qui est normal puisque
la somme de la formule 5.3.1 est réalisée sur une fenétre de fréquences moins large.

Ces cartographies de SIL permettent d’avoir une vue globale du compresseur en tant que
source, mais il est possible d’analyser plus en détail chacun des points de fonctionnement en
analysant les courbes de puissance ou d’intensité acoustique en fonction de la fréquence.
Cette approche est davantage utilisée lors d’essais sur les bancs moteur et a rouleaux,
puisqu’alors un seul point de fonctionnement est testé.

5.3.2 Essais sur banc moteur

Pour les essais sur banc moteur, le turbo numéro 1 a été utilisé (monté sur son moteur) comme
montré sur la figure 72. Les numéros 1 et 2 correspondent a I’entrée et sortie du compresseur
respectivement. Les fleches représentent le sens de 1’écoulement. De méme, 3 et 4
représentent entrée et sortie de la turbine. Les triangles violets pointent les capteurs de
pression acoustique. Pour des raisons logistiques, au moment de réaliser les essais sur banc
moteur, il n’était possible de réaliser la décomposition qu’avec la méthode des deux capteurs
(citée dans le chapitre 2). La campagne d’essais a consisté a réaliser des rampes de pleine
charge moteur entre 1000 tour/minute et 6000 tour/minute sur un intervalle de 100 secondes.

Figure 72: Dispositif expérimental sur banc moteur
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Cette évolution nous permettrait ensuite d’extraire des données sur des durées de 2 secondes
et les considérer comme des points stabilisés

La premiére étape de traitement des résultats, consiste a réaliser les calculs thermodynamiques
(cf. partie 1.3.2) pour placer le comportement du turbo dans sa cartographie lors d’une rampe
pleine charge moteur. Comme mentionné auparavant, dans le banc moteur c’est le moteur qui
est piloté pour réaliser une pleine charge entre 1000 et 6000 tours/minute comme montré sur
la figure 73 en bleu. Le turbo agit en conséquence selon les besoins du moteur, ce qu’on peut
voir sur la figure 73 en rouge pointillé, on voit que le comportement du turbo n’est pas
linéaire en fonction du temps : une accélération assez prononcée est réalisée entre 0 et 15
secondes, a ce moment-la la wastegate du turbo s’ouvre et on constate une légere décélération
pour ensuite continuer a monter en vitesse de rotation, mais cette fois de facon plus
progressive.

Vitesses de rotation en fonction du temps
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Figure 73:Vitesses de rotation pendant une rampe pleine charge

Les grandeurs quasi-statiques de pression, température, débit et vitesse de rotation du turbo
sont acquises toutes les secondes, afin de calculer les points de cartographie correspondants.
Le résultat est montré sur la figure 74 en noir continu. On retrouve la méme allure de courbe,
¢tant donné que le débit d’air est globalement proportionnel au temps. Ces points de
fonctionnement successifs ont ensuite été reproduits sur le banc turbocompresseur : on
reproduit d’abord la rampe de vitesse, et ensuite on pilote les vannes de contrepression du
compresseur sur chague point pour avoir les bons débits et rapport de compression. Une des
difficultés est la reproduction de ’ouverture de la wastegate, puisque, comme déja mentionné,
sur le banc turbo la wastegate doit étre bloquée en position fermée. Ceci dit, on peut voir sur
la figure 74 que le comportement turbo dans les deux bancs est assez proche sur toute la
rampe de vitesse. Nous pouvons alors réaliser I’é¢tude d’un point stabilisé, ici 183 000
tours/minutes qui a été choisi pour le turbocompresseur car il est placé sur une partie de la
courbe plus ou moins stable (comparé a ’accélération du début de rampe par exemple). Ce
point est marqué sur la figure 74 avec un carré.
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Rampe pleine charge sur la cartographie
compresseur
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Figure 74: Rampe turbo sur la cartographie compresseur

En utilisant la décomposition d’ondes planes et les formules 5.2.1 et 5.2.2, on calcule Ila
puissance acoustique (notée DSP dans les graphiques) en fonction de la fréquence sur le
méme point de fonctionnement mais sur les deux bancs différents. Les résultats sont montres
sur la figure 75, en haut a la sortie du compresseur, en bas a I’entrée, en rouge pointillé il
s’agit de la courbe correspondant aux essais sur banc moteur, en bleu solide les résultats pour
le banc turbo. Les lignes vertes verticales correspondent aux limites de fréquence pour la
validité de la méthode de décomposition. On remarque dans un premier temps, comme pour la
partie précedente que la puissance en sortie est supérieure a celle en entrée. Ensuite, dans les
deux courbes et pour les deux bancs, on retrouve ’harmonique 1 correspondant a la vitesse de
rotation autour des 3000 Hz (correspondant aux 183 000 tours/minute). On constate que sur
ce point, les résultats pour le banc turbo sont surestimés. Egalement, la largeur du pic est bien
plus faible sur le banc turbo, la vitesse de rotation étant beaucoup mieux contrélée que sur le
banc moteur. Ceci étant dit, les courbes des deux bancs restent assez proches sur la plage de
mesure.

Un phénoméne intéressant a remarquer se présente en regardant les basses fréquences (en
dessous de 500 Hz). On remarque que I’évolution des courbes rouge et bleu est la méme, mais
la courbe rouge (moteur), présente plusieurs pics. Ceux-ci correspondent au bruit de la
combustion du moteur qui, comme on peut le voir sont présents surtout a la sortie du
compresseur, mais également a ’entrée. Ceci constitue une preuve que le bruit de combustion
arrive a traverser le compresseur en fonctionnement.
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DSP en sortie compresseur a 183 000 tours/minute turbo
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Figure 75: Puissance acoustique sur un point stabilisé, banc moteur et banc turbo

Ces résultats peuvent étre obtenus pour n’importe quel point de fonctionnement du turbo. Les
résultats les plus évidents se trouvent dans les hautes vitesses de rotation turbo, mais on
pourrait imaginer réaliser cette caractérisation active sur un point spécifique de la vitesse de
rotation moteur, ou un probleme de bruit aurait été detecté. De la méme maniere, on pourrait
traiter tous les points de la rampe et obtenir la puissance acoustique sur toute la rampe a
condition d’utiliser un graphe 3D avec une dimension de temps supplémentaire.

5.3.3 Essais sur véhicule

Des essais sur un véhicule complet ont été réalisés de fagcon analogue a ceux sur banc moteur,
L’intérét ici réside dans la configuration testée qui est trés proche de la configuration réelle
d’utilisation sur véhicule, tant d’un point de vue acoustique (les géométries en entree et sortie
compresseur correspondent a la ligne d’admission réelle), que d’un point de vue thermique
(les températures en turbine et compresseur correspondent a la réalité, le refroidissement et la
lubrification sont celles du véhicule). Des rampes de pleine charge ont été réalisées de facon a
choisir ensuite un point de fonctionnement sur cette rampe, qui soit représentatif
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Figure 76 : Configuration moteur de série

La figure 76 montre la configuration du moteur de série. Le compresseur est entouré en jaune,
I’entrée du compresseur correspond a la fleche rouge, la sortie a la fleche jaune. Pour ces
essais, trois différentes configurations ont éte testées :

e Configuration 1, la ligne d’air en sortie du compresseur a été modifiée comme montré
sur la figure 79, une durite a été placée directement a la sortie du compresseur, de
facon a mesurer directement la puissance acoustique sortant de celui-ci.

e La configuration 2 est montrée sur la figure 81, ’atténuateur turbo (encerclé en vert
pointillé) est remplacé par un tube de longueur équivalente.

e La configuration 3 est la méme que celle de la figure 76, mais avec les tubes de
mesure placés comme sur la figure 76 (en rouge).

La mesure en entréee est réalisee au méme endroit pour les trois configurations comme montré
sur la figure 76.
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Figure 77: Vitesses de rotation pendant une rampe pleine charge sur véhicule
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La rampe de vitesse moteur est montrée sur la figure 77, ainsi que la vitesse correspondante
du turbocompresseur. A nouveau les données de pression, température, vitesse de rotation et
débit sont utilisées pour placer la courbe pleine charge sur la cartographie compresseur
comme montré sur la figure 78. Le point de fonctionnement marqué avec un carré sur la
cartographie figure 78 a été choisi pour étre étudié. Ce point correspond & une vitesse
stabilisée du moteur a 3500 tours/minute. Le fonctionnement du turbocompresseur, en ce
point, est relativement stable, comparé aux points de la montée rapide en vitesse, ou aux
points d’ouverture de wastegate.

Rampe du turbo sur véhicule
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Figure 78: Rampe turbo véhicule sur la cartographie compresseur

Figure 79: Configuration 1

102



Les résultats de la configuration 1 (figure 79) sont montrés sur la figure 80. Sur banc turbo, la
méme durite a été montée en sortie compresseur, et des terminaisons anéchoiques sont utilisés
en fin de ligne.

On peut faire les mémes constats que sur le banc moteur sont : les niveaux en sortie sont
supérieurs a ceux en entrée compresseur. L’harmonique 1 (autour des 2400 Hz) est un peu
décalé vers les basses fréquences pour les essais sur banc turbo (BT) par rapport aux essais
bac rouleaux (BR). Malgré ceci, les allures des courbes restent les mémes, aux harmoniques
moteur en basse fréquences pres.
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Figure 80:Puissance acoustique-Configuration 1

Pour la configuration 2 I’atténuateur du turbo est remplacé par un tube de méme forme mais
lisse a ’intérieur. Les résultats en sortie compresseur (figure 82) sont issus de mesures en aval
de cet atténuateur. On constate a nouveau une bonne correspondance entre les résultats issus
du banc rouleaux et du banc turbo.

Finalement, pour la configuration 3 I’atténuateur est remis en place comme montré sur la
figure 83.
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Figure 81: Configuration 2

Configuration 2 (Avec tube équivalent) : Entrée compresseur
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Figure 82: Puissance acoustique-Configuration 2
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Figure 83:Configuration 3

Configuration 3 (Avec atténuateur) : Entrée compresseur
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Figure 84: Puissance acoustique-Configuration 3
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A nouveau I’influence de I’atténuateur turbo est visible sur les courbes en sortie compresseur
(figure 84). Ce résultat est mis en évidente sur la figure 85, ou les configurations 2 (sans
atténuateur) et 3 (avec atténuateur) sont comparées. On peut voir qu’en entrée du compresseur
les niveaux de puissance restent identiques (courbe du haut), cependant en sortie, I’atténuateur
agit sur une plage de fréquences entre 1500 Hz et 4000 Hz, diminuant ainsi 1’harmonique 1
d’environ 20 dB.
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Figure 85: Puissance acoustique-Avec et sans atténuateur

Nous avons pu comparer ainsi des mesures sur trois niveaux de complexité : le banc turbo ou seul le
turbocompresseur est en place, le banc moteur ot tout le moteur est en place, et finalement le véhicule
complet qui se rapproche le plus de la réalité.

Du point de vue du compresseur, les résultats sur banc turbo sont représentatifs des mesures en
environnement réel. Le banc turbo présente 1’avantage d’essais beaucoup plus simples a mettre en
ceuvre. Toujours est-il qu’il faut réaliser des essais sur banc moteur ou a rouleaux pour pouvoir
identifier les points de la cartographie correspondant a la réalité.
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Chapitre 6 : Conclusions

6.1 Conclusion

La principale innovation dans ces travaux de these, est I'utilisation du beamforming dans les
conduits pour la décomposition d’ondes planes. Cette méthode a été confrontée a avec la
méthode des deux capteurs, a la mesure d’un capteur d’intensité Microflown, et a des résultats
de simulations. Cette méthode est legérement plus précise. La compacité de ’arrangement de
capteurs présente un réel avantage. En effet grace au beamforming I’arrangement de trois
capteurs a pu étre monté sur des tubes de mesure suffisamment compacts pour étre montes sur
véhicule, dans un environnement de moteur en fonctionnement. Il sera intéressant de
comparer le beamforming a 3 capteurs avec la méthode de separation classique a 3 capteurs
développee pour lever les indéterminations observées avec 2 capteurs.

La caractérisation acoustique passive de systemes acoustiques a été présentée et appliquée a
une géométrie simple pour validation des méthodes, mais également au turbocompresseur. La
représentation des systéemes par les trois matrices caractéristiques (diffusion, transfert et
impédance) permet d’avoir une qualification passive compatible avec plusieurs utilisations.
Une géométrie du turbo K04 a été reconstruite avec succes, et les simulations acoustiques
réalisées sur celle-ci ont donné des résultats semblables aux résultats expérimentaux. Il serait
cependant utile de réévaluer la géométrie de la volute pour mieux faire correspondre essais et
simulations. Finalement, une méthode pour réaliser la caractérisation passive du turbo
opérationnel a été proposée mais des difficultés dans le traitement numérique des signaux n’a
pas permis d’obtenir des résultats satisfaisants. Il serait intéressant de refaire les essais en
augmentant le rapport signal sur bruit avec une source qui ne présente pas des probléemes de
niveau.

Cependant, pour pouvoir accéder a une référence de comparaison, il serait intéressant de
pouvoir réaliser des simulations qui prennent en compte tous les phénomeénes dans le
compresseur. En effet, les simulations réalisées ont été faites sur une géométrie de
compresseur fixe, et sans écoulement d’air. Il serait intéressant de procéder a des simulations
prenant en compte la rotation du compresseur, la présence d’écoulement, mais surtout le
phénoméne de compression dans la volute du compresseur. Il s’agirait donc de simulations
CFD couplées a des simulations acoustiques.

La caractérisation acoustique active des turbocompresseurs a surtout été travaillée de maniere
expérimentale, avec trois niveaux de complexité des systémes : banc turbo, banc moteur et
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banc rouleaux avec véhicule complet. Ces resultats obtenus sur ces 3 moyens d’essai sont
cohérents dans la plage de fréquences des ondes planes, et leur pertinence a été partiellement
validée par les résultats obtenus pour un atténuateur turbo sur le véhicule complet. Mais
encore une fois, des simulations CFD-Acoustiques seraient utiles pour pouvoir comparer aux
résultats expérimentaux. Un résultat particulierement intéressant pour une application
industrielle est celui des cartographies compresseur avec les niveaux SIL pour chaque point
de fonctionnement. Ces cartographies peuvent étre désormais réalisées avec les outils
développés dans cette thése.

D’autres perspectives de développement sont apparues : la méthode du beamforming dans les
conduits a été développée, mais de nombreuses applications autres que la caractérisation
acoustique peuvent étre explorées, par exemple la détection du phénomene de pompage dans
le compresseur.

L’une des principales hypothéses au cours de cette these est la propagation en ondes planes,
ce qui limite la plage de fréquences d’utilisation des méthodes développées. Il serait donc
intéressant d’envisager 1’extension de ces techniques de caractérisation acoustique au-dela du
domaine des ondes planes. D’autant plus que méme si la fréquence de rotation du
turbocompresseur est, pour la grande majorité des applications automobiles, incluse dans la
plage des ondes planes, en revanche les harmoniques supérieures correspondant par exemple
au passage des aubes ne le sont pas. Il s’agit pourtant de fréquences intéressantes a traiter.

Finalement, on peut mentionner le fait que les méthodes développées dans cette thése peuvent
s’appliquer a tout systéme a 2 ports, dans le respect des hypothéses prises. De nombreuses
applications, autres que les turbocompresseurs, peuvent étre explorées. On peut penser a la
caractérisation de pompes. Et dans un moteur automobile aux filtres, les atténuateurs, les
échangeurs, etc.

6.2 Perspectives
6.2.1 Utilisation du beamforming pour Ila
détection du pompage

Lors d’essais sur banc turbocompresseur, la mesure des pressions acoustiques en entrée et
sortie du compresseur a naturellement fait penser au pompage. En effet, différentes stratégies
pour le détecter existent dans le milieu industriel. Une premiere consiste a mesurer la pression
en entrée du compresseur, le phénoméne de pompage entrainant une augmentation de la
pression en entrée du compresseur di a l’air qui reviendrait dans I’entrée du conduit
d’admission. Une autre stratégie consiste a mesurer la température en entrée du compresseur.
L’air en sortie compresseur (aprés compression) possede une température supérieure a celle
de l'air en entrée. Une augmentation de la température d’air en entrée serait donc un
indicateur d’un retour de I’air chaud de la sortie vers I’entrée.

Dans ces travaux, le phénomene a été trait€é comme une génération d’ondes acoustiques a
I’entrée du compresseur. Ainsi, lorsque le phénomene de pompage se met en place des ondes
acoustiques apparaitraient en entrée du compresseur, et elles auraient un sens contraire a
I’écoulement d’air. Pour tester ’application de la méthode du beamforming pour la détection
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de pompage des essais ont été réalisés. La figure 86 montre les quatre branches du
turbocompresseur, ainsi que la convention adoptée des pressions positives et négatives dans

les branches du compresseur.

1\
N\
N A
o \

Figure 86: Les quatre branches des essais turbocompresseur.

L’idée est donc de réaliser la décomposition des ondes planes dans la branche numéro 1, et de
surveiller notamment la pression p*™ (figure 86), donc la pression sortant de I’entrée
compresseur et qui remonte vers le filtre a air. La figure 87 montre la cartographie du
turbocompresseur utilisé (turbo 2 du chapitre 2). Le turbo a été placé sur le point de pompage
de la deuxieme iso-vitesse (150 000 tours/minute) et ensuite le débit d’air a été réduit de fagon
a entrainer le phénomene de pompage et déplacer le point de fonctionnement comme montré

sur la figure 87.
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Figure 87: Cartographie compresseur et essais de pompage
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Dans un premier temps, les données ont éte exploitées dans le domaine temporel, le but étant
uniquement la détection de pompage, et non pas la caractérisation fréquentielle de celui-ci. La
figure 88 a gauche montre la pression mesurée par le capteur numéro 1 (a ’entrée, le plus
proche du compresseur). Le pompage apparait un peu avant les sept secondes par une
augmentation de I’amplitude de la pression. La partie droite de la figure 88 montre cette fois
la décomposition de I’onde sur la partie assombrie du graphe correspondant de droite. On peut
remarquer que lors de l’apparition du phénoméne de pompage I’amplitude des ondes
décomposées augmente considérablement (plus de 200 mbar ou 20 kPa). On peut d’ailleurs
remarquer que les ondes positives et négatives n’évoluent pas de la méme fagon dans le
temps. L’amplitude de ’onde négative (en orange sur les graphes) diminue en fonction du
temps, alors que pour 1’onde positive (bleue) semble augmenter en amplitude.
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Figure 88: Pressions acoustiques mesurées en entrée compresseur
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Figure 89: Pression mesurée au capteur 1 et pression reconstituée a partir de la décomposition

Entre 8 et 9 secondes, la pression dans la section du capteur 1 est reconstituée en additionnant
les composantes positive et négative obtenues. La figure 89 montre la pression mesurée (en
orange pointillé) ainsi que la pression reconstituée (en bleu). On constate que les deux
courbes se superposent. De facon a mieux analyser les différences, la figure 90 montre la
différence en valeur absolue entre les deux courbes.
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Figure 90: Différence entre la pression reconstituée et la pression mesurée en fonction du temps
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6.2.2 Calcul de la puissance acoustique au-dela
du domaine des ondes planes

L’hypothése d’ondes planes en conduite est sous-jacente a I’ensemble de ces travaux limitant
la plage de fréquence utile. Aussi, une des principales perspectives de ces travaux est de
développer des méthodes acoustiques qui soient capables de quantifier la puissance
acoustique dans les conduits au-dela de la fréquence de coupure. En particulier des
phénomenes tels que le passage d’aubes a lieu a des fréquences liées au nombre d’aubes dans
le compresseur. Typiquement dotées d’entre 8 et 12 aubes, ces phénoménes peuvent s’étendre
de 8 kHz jusqu’au-dela de 20kHz (fréquence maximale audible).

Deux approches possibles peuvent étre citées, une premiere consiste a traiter le probléme avec
des outils statistiques comme présenté par Hynninen et Abom dans [33] et [34]. Dans ces
références des simulations et des essais sont réalisées pour calculer la puissance acoustique
dans les branches d’un compresseur. Pour traiter I’aspect tridimensionnel de la propagation
acoustique, un arrangement de capteurs comme celui de la figure 91, et non plus linéaire est
nécessaire. Une autre idée consisterait a utiliser le beamforming pour identifier les nombres
d’onde en propagation dans les conduits et faire une estimation de puissance en fonction du
mode qui est excité.

Figure 91 : Montage des capteurs pour la mesure au-dela de la fréquence de coupure
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Abstract: In this paper experimental procedures to
determine the sound intensity in automotive
turbocharger compressor ducts are presented. The
measurements are made according to plane wave
assumptions. Two different methods were used in
order to decompose the waves propagating in the
ducts and then characterize the wave coming from a
given acoustic source. One is the two-microphone
method (TMM) based on the computation of the
reflection coefficient through the auto power
spectrum and cross power spectrum of the two
microphones [16]. The other one is the beamforming
method [4] with an array of three flush mounted
microphones, based on the determination of
weighting coefficients for each sensor of the array in
order to obtain the pressure of the wave propagating
on a desired direction of arrival. The beamforming
method delivers the most accurate results. Once the
methods were validated, they were used on real
conditions environments: first on an engine test
bench and then on a turbocharger gas stand. The
acoustic power delivered by the turbocharger
through the ducts at given working points was then
determined. This information can be used as a
starting point of acoustic engine intake devices
development, or as an input of acoustic 1D
simulations of engine intake lines.

Keywords: Turbocharger, duct acoustics, two-
microphone method, beamforming

1. Introduction
Downsizing is nowadays a general trend in

automotive engine development. It is an important
techniqgue used by OEMs to respect European
emissions norms [12]. One way to achieve
downsizing efficiently is turbocharging. On the same
note, there are as well noise emissions norms [13]
that are just as constraining as emissions norms.
The combination of these two restrictions (noise and
emissions) is why it appears interesting to know the
turbocharger as a vibration and acoustic source in
order to develop solutions (such as mufflers) to
respect these noise norms,.

In this paper, focus is on the characterization of the
turbocharger as an acoustic source, and more
precisely in the acoustic intensity delivered by the
turbocharger on the engine compressor inlet and
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outlet. Often, the so called turbocharger “whoosh”
noise [11] is a particular issue in turbocharger noise.
A considerable effort has been done at KTH'’s lab
CICERO on the characterization of turbocharger
acoustics [7]. The measurement of acoustic intensity
has two main advantages in this case: first, it is a
vector quantity, which means it has a magnitude, but
also a direction of propagation which helps to
differentiate  waves travelling upstream and
downstream the air intake line. Second, when sound
intensity is integrated over a surface, the acoustic
power can be computed. This new quantity can be
considered to be constant over the ducts (If there is
no attenuation and ducts are not acoustically
transparent) and then doesn’t depend on the
location of the measurement, opposite to pressure
measurements.

Sound intensity is defined as the product of sound
pressure p and acoustic velocity u:

I =pu [1]

Considering plane wave propagation in a duct
(below the frequency of the first asymmetric mode in
the duct), every pressure wave can be considered
as the sum of one incident wave (propagating in the
positive direction) and a reflected wave (propagating
in the negative direction) as shown in Figure 1.

p= p+ej(wt—k+x) + p—ej(wt+k'x) 2]
w: Angular frequency (rad).
k*: Corrected wave number on the positive direction.
k~: Corrected wave number on the negative direction.
x: Position over the duct (m).

The linearized Euler equation can be used to link the
pressure to the acoustic velocity:

jwpoulx,t) + % =0 [3]
Po: Air density (kg/m?).

Using equation [2] in equation [3] we obtain the
acoustic velocity as a function of the pressure

components:
1

@ -p7) (4]
0o

Co: Mean speed of sound on air (m/s).

Finally, using Morfey’s correction in presence of air
mass flow [15], we obtain an expression of acoustic
intensity in the duct:




1

——{lp* P+ M} — Ip P - M)} [5]

M: Mean Mach number of the mass flow.

I =

It is now evident that to calculate the sound intensity
in the duct, a sound wave decomposition has to be
performed. However, as plane wave propagation is
supposed, only plane wave modes should be taken
into account. This limits the computation to the
frequency range below the first non-plane mode: the
so called cut-off frequency. This frequency, as
shown by Munjal in [2] is a function of the duct
diameter and is computed by:

__ 1.84coV1-M?
fo="—"7"T—

- (6]
D: Duct diameter (m).

This frequency also defines the distance between
the pressure sensors for the TMM, as the criterion to
avoid significant errors due to sensor’s positions is,
according to Abom [5]:

0.17(1 — M?) < kd < 0.8m(1 — M%) [7]

In section 2 of this paper, two different methods to
perform plane wave decomposition are presented
(TMM and beamforming), as well as experimental
and numerical validation of the methods. In section
3, testing is presented, first on engine test bench
and then on specific turbocharger test bench.
Finally, in section 4 the results are presented and in
section 5 they are discussed.

2. Wave decomposition methods

2.1 The two-microphone method (TMM)

TMM is a well-known technique to decompose
acoustic waves in ducts. In this paper, it is used in
the same fashion that Holland and Davies and
English [16], [3]. As mentioned before, this
decomposition is performed on plane wave
frequency range. First, the pressure at any point of
de duct can be expressed as two propagating
waves, one in the upstream direction and one in the
downstream direction:

p=pre 4 prelk [8]
P1 Pzr
pt i

Op_ .b'.l ;x

Figure 1: Sensors configuration for wave decomposition

In order to simplify notation, the frequency
dependence will be implicit for the rest of the
equations. As the decomposition is performed in a
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duct with air mass flow, several corrections to the
wave propagation have to be performed. The wave
number has to be corrected by equations [9.1] in the
downstream direction (the same that the mass flow)
and [9.2] in the upstream direction, in order to take
into account the speed of the flow and the
viscothermal attenuation.

ot = ket [9.1]
1+M
k- = k+a(1-j) [92]
1-M
k: Wave number w/c.
Several expressions exist for computing the

viscothermal attenuation coefficient a [3]. A study for
evaluating the impact of different expressions of «
on sound intensity was realized. The differences
were negligible and thus the expression used on this
paper is the one presented in equation [10]:

o= Vf(l = [10]

V: Kinematic viscosity.
Y: Ratio of specific heats
Pr: Prandtl number.

By arbitrarily choosing the origin for positions at the
section of the first sensor as in figure [1], we obtain:

p1=p"+p” [11]
And for the second sensor:
p, =pte K4 prelkTh [12]

The next step is to compute the auto-power
spectrum of the first sensor, and the cross-power
spectrum between sensor 1 and sensor 2:

Gi1=p1*p1 =@ " +p ) *x@" +p7) [13]
Gz = P1 *D2
= (p*+p)* (el 4 pelkTh) [14]

Then we can define the reflection coefficient R as
the quotient of the reflected wave by the incident
wave.

=P
R—p+

Using the previously computed auto-power spectrum
and cross-power spectrum, as well as the definition
of the reflexion coefficient, we can compute transfer
function between the two sensors as follows:

e~jktdipeik d

[15]

G
Hy, = G_ii = [16]

After rearranging equation [16], we obtain the

reflexion coefficient as a function of directly

measurable data:
Rz_(w)

Hyp—elk 41

1+R

[17]

Finally, from equations [13] and [16] the incident
wave can be computed:

| = VG611

T 11+R|

Ip (18]



And using equation [15] the reflected wave is
obtained:

P~ =Rp* [19]
Once the decomposition performed, equation [5] can
be used to compute the sound intensity on the
section of the first sensor. However, several error
sources can affect the results of the decomposition
performed with the TMM, some of them presented
by Abom and Boden in [10] and [5].

2.2 Beamforming

Beamforming is another well-known technique of
signal treatment used more commonly for acoustic
source localization, for example in [9]. The name
beamforming comes from the “formation of beams”,
as the beamforming can be used as an emission
technique rather than a reception one. The principle
is to have several emitters separated by a certain
distance. By emitting the same signal but with a
determined phase mismatch, the energy delivered
by the array can be “steered” in order to amplify the
emission in a certain direction. As a receiver, the
same principle is used: the signals of the sensors
are multiplied by some weight factors in order to
receive the energy coming from a certain direction of
arrival in priority. Therefore, beamforming can be
considered as spatial filtering [4]. Pinero et. al have
used it on exhaust systems [6], [14] in order to
compute velocity fluctuations in automotive exhaust
systems. And similar to this work, Torregrosa et al.
have used it in turbocharger ducts [1], [8].

Pe

Wsa

Figure 2: Beamforming principle

Equations [11] and [12] are used for the first two
sensors, and equation [20] express the pressure of
the third sensor:

ps =pte /Kt 4 pmelkTd: [20]
The acoustic pressure coming from a direction of
arrival 8 as shown in figure 2, is obtained by
multiplying the pressures measured by each sensor
by a weighting vector W, and summing all the
pressures. This results in the matrix product of a
vector containing the weight factors and a vector
containing the signals of the three sensors:
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Y = WX [21]
where X = [p; p, ps]" and W' = Wi Wao Wsgl

The difficulty of beamforming is then to define the
weighting vectors to use. Several methods exist for
calculating the weight factors, some of them taking
into account the statistical nature of signals [4].
In this paper the so called Delay and Sum (DS)
beamformer was used because of its simplicity and
accurate results as presented on section 2.3. The
objective of this beamformer is to minimize the
difference between the measured result and the
desired result. Two desired response vectors are
defined by equation [22.1] for the wave propagating
in the same direction as the mass flow and [22.2] for
the one propagating in the opposite direction;

re, =[1 0] [22.1]
re, =[0 1]7 [22.2]
Then we can compute the steering vectors, which

contain the theoretical phase mismatch between the
sensors when the reference for phases is sensor 1:

ag, =1 e—Jsin(@k* 2|7 [23.1]
ag, =[1 e—Jsin(62)k~d2]T [23.2]

These vectors are then put together in the steering
matrix A:

e—jSin(Bl)k+d1

e~JSin(62)k~d;

A=1[%, Q] [24]
Finally, the Moore-Penrose pseudo inverse of Afis
computed, where .Fdenotes the Hermitian

transpose. The result of the matrix multiplication of
the computed pseudo inverse by the desired
response vectors are the weight vectors for each
direction:

[25.1]
[25.2]

— A+H
Wg =A Tel

1
— A+H
WBZ =A T'ez

2.3 Decomposition methods validation

In order to validate the use of both plane wave
decomposition methods in ducts, experiments and
simulations were conducted. In both cases, the
computed sound intensity was compared to a
reference intensity. The correlation to this reference
was used as a parameter to compare the TMM and
the beamforming performances.

Numerical validation:

The beamforming and TMM algorithms were applied
to simulated data of a silencer of simple geometry
shown in figure 3. The dimensions of the ducts give
a cut off frequency at f., = 4017 Hz. The idea
behind this simulations was to verify the capabilities
of the decomposition methods without experimental
biases.




The used software (VAOne) uses FEM for solving
pressure at all the nodes of the mesh and acoustic
speed at all the elements of the simulated air
volume. A solid steel 1cm thick plate was coupled at
the source end of the silencer (represented by a big
arrow on figure 3). Harmonic excitations from 10 Hz
to 5 kHz were used. The intensity sensor (Inside the
pipe on figure 3) estimates intensity between two
nodes and is positioned at the same axial position
than the first

2
m

g @uone

30
€, D=5

Figure 3: General view of the simulated air domain and
location of the pressure and intensity sensors (60775
nodes, 8 elements per wavelength at maximum
frequency).

Simulated Intensity results

U g

0 500

Acoustic Intensity (dB, ref=101-12)

1000 1500 2000 2500 3000 3500 4000 4500 5000
Frequency (Hz)

,,,,,,, 2-microphone  ------- Reference

(42)

Beamforming vs Reference

=
s
S

-
m
S

R?=0.9977

dB (Beamforming)

b oo
P
2388858

60 70 80 90 100 110 120 130 140

dB (Reference Intensity sensor)

(4b)

TMM vs Reference

R?=0.9969

60 70 80 90 100 110 120 130 140
dB (Reference Intensity sensor)

(4c)
Figure 4: Numerical results
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pressure sensor. The pressure sensors are flush
mounted on the air domain, whose walls are
considered as fully rigid. This implies that none
correction needs to be done due to viscothermal
attenuation. Using the TMM and beamforming the
sound intensity was calculated at the termination
side of the silencer.

The resulting acoustic intensities are shown in figure
4a (Dotted vertical lines represent the TMM
frequency limits). It can be seen that all three
methods give close results. Plotting the TMM result
and the beamforming result against the reference
respecting the TMM frequency band (Figures 4b and
4c) show that the beamforming present a slightly
better correlation to the reference.

Experimental validation:

In the same fashion of the numerical validation, an
experimental validation was performed. Three
pressure sensors were mounted over a duct (D =
50 mm) with an acoustic source at one end and an
anechoic termination at the other end. The reference
intensity measurement was performed with a
Microflown sensor [17], [18] which can measure
directly acoustic velocity and pressure at one point,
thus allowing the estimation of sound Intensity
directly. Again the frequency band was up to 5kHz
with white noise excitation.

As the back end of the system was equipped with an
anechoic termination, the total sound intensity can
also be computed with only one sensor. This is
possible if we consider in equation [2] that p~ = 0.
The plotted result is very close to the beamforming
and the Microflown intensities as shown in figure 6a.
(Dotted vertical lines represent the TMM frequency
limits). Figures 6b and 6c show the correlation
between the computed intensities and the reference.
In this case it is clear that the TMM over estimates
the intensity on practically all the frequency band. As
this was not the case in the numerical validation, we
can presume that the errors are mainly of
experimental causes. This experimental sources of
error were well studied by Abom and Boden in [5]
and [10]. Perhaps the most serious disadvantage of
the TMM method is that it delivers over estimated
results in frequencies where the distance between
the sensors is close to a multiple of half of the
corresponding wavelength. So even when the
distance between the sensors is chosen in order to
have a correspondent over estimation above the cut
off frequency, the results are still over estimated.

It is apparent from this result that the beamforming
technique is more suited to deliver accurate results
for the measurement of acoustic intensity in ducts



and thus this technique was chosen for the testing
on turbochargers.

-

Figure 5: Left: 3 pressure sensors (vertical) and the
Microflown sensor (horizontal). Right: global view of the
experimental rig.

Experimental Intensity results
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Figure 6: Experimental result
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3. Testing

Once the decomposition methods were validated,
sound intensity measurements were performed on
an engine bench and on a turbocharger gas stand.
However, due to test bench unavailability, the
beamforming couldn’t be tested on the engine
bench.

The numbers on pictures 7 and 8 correspond to: 1:
compressor inlet; 2: compressor outlet: 3: turbine
inlet and 4: turbine outlet. The pressure sensors are
pointed at by small triangles. The turbocharger used
for the tests was the same model in both engine
bench and gas stand.

3.1 Engine bench testing

The corresponding turbocharger used for the tests is
mounted on a petrol, 1.1 litre, 4 in line cylinder, 16
valves engine.

The engine tests were conducted in two different
phases. Run up full load ramps and stabilized points.
The ramps were 100 seconds from 1000 rpm to
6000 rpm. The temperatures and pressures in all 4
branches were measured, as well as compressor
mass flow in order to be able to plot the full load
ramps over the compressor map of the turbocharger.
The distance chosen between the sensors was 35
mm.

Looking at pictures 7 and 8, the expert eye on plane
wave decomposition might point out something.
Typically, to ensure the fact that plane waves are
propagating, it is advised that the distance between
the source and the decomposition zone should be at
least several diameters of length (between 4 and 10
diameters). This wasn’t the case in this paper. The
reason for this is that compact measurement tubes
were necessary to be mounted on a working engine.
In order to obtain comparable results, the same
lengths were used during turbocharger and engine
testing.

Figure 7: Engine bench test rig.



3.2 Turbocharger gas stand testing

As for the engine tests, turbocharger gas stand tests
were performed in two steps. First, a full compressor
map was performed and acoustic power was
computed at each working point. And then the full
load behaviour of the turbocharger was reproduced
by the gas stand. It was then necessary to identify
the working points of the turbocharger during the
engine ramps. To do so, the total-to-total
compression ratio had to be computed, as well as
the corrected mass flow. An important point is that
mass flow had to be corrected according to
temperature, but not corrected according to
rotational speed. This is because acoustic
phenomena are directly related to rotational speed
and the frequencies correspond to the real
measured rotational speed.

Figure 8: Turbocharger gas stand test rig.

4. Results

4.1 Engine bench results

As mentioned before, the engine results only present
the TMM results due to logistical problems. Figure 9
shows the Power Spectral Density in dB as a
function of frequency. The dotted vertical lines
correspond to the frequency limits (500 Hz and 4000
Hz) for TMM application as defined by equation [7]
criterion. The main peaks around 3 kHz correspond
to the rotational speed of the turbocharger. The blue
solid line shows the results for the steady point at
the turbocharger gas stand. The red dotted line is
the engine bench result. Even though both curves
are at the same steady point, cut off frequencies are
different. This is because the air temperature at the
outlet is higher than at the inlet. The corresponding
speeds of sound and Mach numbers are different
and both quantities are important parameters when
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computing the cut-off frequency as shown in
equation [6]. This is why in figure 9b the cut-off
frequency is further. It can be seen that the outlet
level is higher than the inlet one which is normal due
to compression. Another interesting result is at low
frequencies, where peaks just below 500 Hz appear
for the engine results, but are not there for the gas
stand results. So even if absolute levels and trends
are similar, the frequency contents are not the same.
Finally, the full load of the engine can be seen in
figure 11 (solid red line).

183krpm Steady point PSD Inlet

i 1l e T
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£ 9% i p "'»‘u i 4
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Figure 9: Steady point results: turbocharger gas
stand vs engine bench

4.2 Turbocharger gas stand results

In figure 9 as well, the steady points can be
compared to the engine steady points as mentioned
before. As for the compressor maps, figure 10
shows the global sum level of sound Intensity
between 400Hz an 4000Hz over each working point
and extrapolation between points is done. First it can
be noted that the inlet maximum level is almost the
same than the outlet minimum level. Globally, the
higher is the rotational speed, the higher is the
intensity level. Also, in both maps the closer the
working point gets to the surge line, the higher is the
intensity level. Globally, the higher the rotational
speed, the higher the intensity lever. The presented
maps correspond to a configuration where anechoic
terminations were mounted at each end of the
compressor branches, but several configurations
were tested. Particularly the

Engine bench Outlet
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Figure 10: Turbocharger Intensity Maps.

points close to the surge line. The analysis of this
measurements is still to be done in order to better
understand the noise generation close to the surge
line.
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Figure 11: Full load ramps over compressor map

5. Conclusions

TMM and beamforming are both powerful
techniques for plane wave decomposition in theory.
This was proved by simulations under a perfect
environment. However, when comparing test results,
the beamforming shows better correlation to our
reference intensity. On another hand, the
beamforming result seems to avoid the over
estimation problems of TMM when frequency
corresponds to a multiple of half the wavelength.
Engine bench and gas stand tests were performed
successfully. The curves of Intensity Spectral
Density on engine steady points were computed.
The real turbocharger behaviour during a full load
ramp was successfully reproduced on the gas stand
and sound intensity results proved to be
representative. Global acoustic Intensity compressor
maps were performed and results are satisfying. The
beamforming technique has still to be performed on
the engine bench. Another work direction is the use
of plane wave decomposition for computing transfer
or scattering matrices of turbochargers, but also
acoustic devices under mass flow and temperature
representative of an engine.
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Abstract:

Turbochargers are a key component of internal combustion engines in the automotive industry. They
contribute to the downsizing trend and allow constructors to respect more and more severe emissions
norms. However, the turbocharger behaves as an acoustic source in the air intake system, and has an
influence in the acoustic waves travelling in it. The passive and active acoustic characteristics of the
turbocharger can be used as a starting point for the design and development of acoustic devices in the
air intake system, or as an input of acoustic 1D simulations of engine intake lines. In this paper both
the active and passive acoustic behaviours of a compressor stage of two different automotive
turbochargers were studied. The active acoustic effect of the compressor was studied by its
characterization as an acoustic source. This is performed experimentally by the computation of the
acoustic intensity at the inlet and outlet of the compressor. This intensity was obtained by performing
plane wave decomposition with the beamforming method over all the working points of the
compressor map. In this way the acoustic power delivered by the compressor on the air intake system
is measured. The passive acoustic effect is studied by the measurement of the acoustic Transmission
Loss (TL) of the compressor through the calculation of its scattering matrix under two port
considerations. Using also the beamforming method to decompose the incident and reflected waves at
the inlet and outlet of the compressor, the transmission coefficients in both upwards and downwards
directions are computed. Experimentally the TL of a static turbocharger was measured and results
were extrapolated by a model to obtain the TL of the compressor over different working points of the
compressor map. Numerically, 3D acoustic simulations were performed in order to compare to the
model results. Numerical and experimental results were compared, and a predictive model for TL is
proposed. This model will be compared in the future to real TL measurements on a working
turbocharger.

Key words: Turbocharger, in-duct acoustics, beamforming, transmission
loss
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1 Introduction

Downsizing is a common trend in automotive engine development. It is an important technique used
by OEMs to respect European and international emissions norms [21]. One way to achieve downsizing
efficiently is turbocharging. On the same note, there are as well noise emissions norms [22] that are
just as constraining as emissions norms. The combination of these two restrictions (hoise and
emissions) is why it appears interesting to characterize the turbocharger as an acoustic source in order
to develop solutions (such as mufflers) to respect these noise norms. In this paper, focus is on the
acoustic characterization of the compressor stage of a turbocharger. First as an acoustic source, and
more precisely in the measurement of the acoustic intensity delivered by the turbocharger on the
engine compressor inlet and outlet. Secondly, the influence of the turbocharger on an acoustic wave
that travels through it, which can be determined by the expression of acoustic characteristic matrices.
The most recent research in this topic has been done at KTH’s lab CICERO on the characterization of
turbocharger acoustics [8-11]. The measurement of acoustic intensity has two main advantages in this
case: first, it is a vector quantity, which means it has a magnitude, but also a direction of propagation
which helps to differentiate waves travelling upstream and downstream the air intake line. Second,
when sound intensity is integrated over a surface, the acoustic power can be obtained. This new
quantity can be considered to be constant over the ducts (by neglecting attenuation and considering
ducts as not acoustically transparent) and then doesn’t depend on the location of the measurement,
opposite to pressure measurements.

2  Acoustic characterization methods
2.1 The use of beamforming for plane wave decomposition

To compute the acoustic intensity at the inlet and outlet of the compressor a plane wave decomposition
methodology is necessary. One technique for performing this is the well stablished Two Microphone
Method (TMM) [7, 13]. However, recent research [2, 3, 12, 20] has shown that the beamforming
technique applied in this context can deliver promising results, mostly because it’s less sensitive to
turbulent airflow noise. Beamforming is used more commonly for acoustic source localization [6] by
sweeping several directions of arrival and identifying the maximum amplitude at a given direction
which corresponds to the location of the acoustic source. In this application, instead of sweeping
several directions of arrival, the microphone array is steered to acquire the pressure of a known source
and then quantify it. The name beamforming comes from the “formation of beams”, meaning that the
sensitivity of an array of sensors can be steered in a specific direction thus forming a beam in that
direction. The principle of the technique is to have several sensors separated by a certain known
distance. The signals of the sensors are multiplied by some weight factors in order to receive the
energy coming from a certain direction of arrival in priority. Therefore, beamforming can be
considered as spatial filtering [4]. Pinero et. al have used it on exhaust systems [18, 19] to obtain
velocity fluctuations in automotive exhaust systems.

The beamforming method consists in multiplying the pressure measured by each sensor of the array by
a weighting factor and adding the results to acquire the pressure of a wave arriving from a known
direction of arrival (DoA). The expression of the output of a beamformer with N sensors in the time
domain can be expressed by equation (2.1.1). py (t) is the pressure of a wave arriving from direction 6
as shown in Figure 1. p,(t) is the pressure of each of the n sensors of the array, and wy, , are the
determined weighting factors for each sensor. The main difficulty of beamforming is then to determine
the right weighting factors.

2/15



23°™ Congrés Francais de Mécanique Lille, 28 Ao(t au 1°" Septembre 2017

P1 P2 PN
A
d
>
. dy_
0 } N-1

of
s

Fig. 1: Beamforming principle

N
pe(t) = Z Wy g Pn(t) (2.1.1)

In this study, the beamformer is limited to three sensors in order to have a compact array of
microphones that can potentially be mounted in a working automotive engine. Let us first apply the
measurement technique to a monochromatic wave of frequency f propagating in a duct.
s(t) = so(t)e/@t = s54(t)el?™/t (2.1.2)
The study is limited to the plane wave frequency range so the pressure at each of the three sensors can
be expressed as a delay of a source plane wave propagating following the direction of the duct:
Pn(t) = so(t —75) e/0("Tn0) (2.1.3)
= So (t) ejw(t_Tn,G)
= s(t) e /@™o
By arbitrarily choosing the first sensor as the origin of phases, 7,4 is the time delay that takes the
signal arriving from the direction 8 to arrive at sensor n as shown in Figure 2, so for each one of the
three sensors:
d,sin(6) __dysin(8)

co(1+M)’ T30 co(1+M) (2.1.4)

T19 =0, Ty9 =

o Speed of sound (m/s).
M: main Mach number of the air flow.
By using equations (2.1.4) in equation (2.1.3), the pressures at the three sensors are then written as:
p1(t) = s(t)
po(t) = s(t) e /@720 (2.1.5)
p3(t) = s(t) e /@0
In order to use matrix notation for the sake of simplicity, a vector x(t) containing the pressures of the

three sensors is created, as well as a vector a(8) (called the steering vector) containing the exponential
terms of the time delays as shown in equation (2.1.6):

p:(t) 1
x(t) = [p2()| = s(t) [e-{wfz,e] = s()a(d) (2.1.6)
p3(t) e~ /@730
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v

Fig 2: Three sensor beamformer

As we assume plane wave propagation in the duct following the axis of the duct, waves arriving at the
sensor array can only have two different directions of arrival: 6 € {+90°, —90°}. The two
corresponding steering vectors are thus:

1 1
. dq . dq
a(90) = [ e /“=wa M|, a(—90) = | /%01 (2.1.7)
e_j“’co((ﬁM) ejwco({iEM)
Both vectors are used to create the so called steering matrix A:
1 1

—ja; dq jw dq

A=1[a(90) a(-90)] =|e "l+m " el-m (2.1.8)

. d . d
e_cho(liM) erCO(IEM)
A vector s(t) containing both arriving pressure waves is expressed as:
S4+90(t)
s = | 2.19
S_go(t) ( )

So the pressures vector can now be written as a function of the steering vector and the pressures
arriving from both directions:

x(t) = As(t) (2.1.10)
Finally, the beamformer output is defined as:
pe (t) = wi x(t) (2.1.11)

Which is the matrix form of equation (2.1), with the weighting vector:

W16

wy = [Wz,e] (2.1.12)
W30

The precedent equations can be redefined in the frequency domain through Fourier transform and by

using the corrected wave numbers k*and k~:

1 1
A = [a(90) a(—90)]=[e‘f"+d1 efk‘dll (2.1.13)

e~ kT2 gJkTdz

With the corrected wave numbers defined as:

o+ = kra=n
1+M

_ k+a(1-))
T 1-M

, k- (2.1.14)
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Several expressions exist for computing the viscothermal attenuation coefficient a [7]. A study for
evaluating the impact of different expressions of a on sound intensity was realized. The differences
were negligible and thus the expression used on this paper is the one presented in the following
equation:

_V2vw y-1
a=1x (1+ m) (2.1.15)

v Kinematic viscosity (m?/s).
y: Ratio of specific heats
Pr: Prandtl number

Through Fourier transform equation (2.1.6) becomes:

X(f) = A(H)S() (2.1.16)

And finally, equation (2.1.1) becomes:

Py (f) = W{X(f) (2.1.17)

Different strategies exist for the calculation of the weighting factors of the beamformer. In this paper,
the Delay and Sum (DS) beamformer [4] is used as it is relatively easy to compute and no statistic
assumptions concerning the data sets are needed. Its goal is to minimize the difference between the
array actual response and a desired response. The minimization problem is expressed as:

min{|A"W s — 14|} (2.1.18)
w

And the optimum solution is:
WDS = A+Hrd (2119)
Where ATH = (AAH¥)71A is the pseudo inverse of A”and ryis the matrix containing the desired

responses for each direction, forcing amplitude of 1 for the desired direction and nil response for the
one:

ry = [Tar Tab] = [(1) (1) (2.1.20)

Once the weighting factors are determined, the output of the beamformer in the desired direction can
be calculated thanks to equation (2.1.17).

2.2 Active acoustic characterization

Sound intensity is defined as the product of sound pressure p and acoustic velocity u:
I =pu (2.2.1)

Considering plane wave propagation in a duct (below the frequency of the first asymmetric mode in
the duct), every pressure wave can be considered as the sum of one incident wave (propagating in the
positive direction) and a reflected wave (propagating in the negative direction):

p(t,x) = p+ej(wt—k+x) + p—ej(wt+k_x) (2.2.2)
w: Angular frequency (rad).
k+: Corrected wave number on the positive direction.
k~: Corrected wave number on the negative direction.
x: Position over the duct (m).

The linearized Euler equation can be used to link the pressure to the acoustic velocity:
Jjwpoul(x,t) + % =0 (2.2.3)

po. Air density (kg/m?).

Using equation (2.2.3) in equation (2.2.2) we obtain the acoustic velocity as a function of the pressure
components:
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— @t -p) (2.2.4)

PoCo
Finally, using Morfey’s correction in presence of air mass flow [16], we obtain an expression of
acoustic intensity in the duct:

u =

I=——(Ip* P+ M) ~ [p12(1 - M?)) (22.5)

It is now evident why a plane wave decomposition has to be performed for the calculation of the sound
intensity in the duct. However, as plane wave propagation is supposed, only plane wave modes should
be taken into account. This limits the computation to the frequency range below the first non-plane
mode: the so called cut-off frequency. This frequency, as shown by Munjal in [17] is a function of the
duct diameter, the speed of sound and the mean air flow velocity and is computed by:
£ = 1.84coV1-M?2
=

o~ (2.2.6)

D: Duct diameter (m).

This frequency also defines the distance between the pressure sensors for the TMM, as the criterion to
avoid significant errors due to sensor’s positions is, according to Abom [1,5]:

0.17(1 — M?) < kd < 0.8m(1 — M?) (2.2.7)

This criterion being over restrictive for beamforming, it has been shown [18,19] that by respecting it,
errors due to sensor position can be minimized.

2.3 Passive acoustic characterization: Transmission Loss (TL)

The turbocharger compressor, within the air intake system of the vehicle can be considered as an
acoustic two port. Its passive acoustic characteristics can then be synthesized by the use of three
characteristic matrices: the mobility matrix (or impedance matrix) [15], the transfer matrix [17], and

the scattering matrix [14], expressed respectively as:
()=C 7)) (@)=( w)e)  ()=(5 )G ess
Po Zoi Zoo Qo Qo H3 H4 Qi Po+ 521 SZZ Po_ e

The choice of the formalism to use depends on the kind of application that is to be used. Transfer
matrices are more adapted to be used when acoustic devices are arranged in a series, obtaining the
global transfer matrix as the product of the transfer matrices of each element of the system. Impedance
matrix is more adapted to parallel arrangements. In our case, the objective is to compute the
Transmission Loss as it constitutes a representative quantity of attenuation performance of an acoustic
device. The most adapted formalism for Transmission Loss computation is the scattering matrix
formalism, as it can deliver directly transmission coefficients by the terms S;, in the downwards
direction and S, in the upwards direction. Equation (2.32) illustrates this.

N2c¢.
TLg = 1010g((1+M‘) SiPoCo 1 ) (2.3.2)

(1+Mo)2Sopici 152112

In order to find the four coefficients of the scattering matrix, a two source method can be used, which
means that to different excitation cases are needed to have 4 equations and be able to find the 4 terms
of the matrix. Beamforming plane wave decomposition is performed as shown in Section 2.1 and after
solving the system, the four coefficients of the scattering matrix are expressed by equation (2.3.3).
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- p— - p— + p— - pt
S _<Pl‘1P02_Pl‘2P01> S _(Pilpiz_Pi1Pi2>
11 — — — | 12 — _ —_ |

P;PDZ_P;P% PiJrlpoz_PiJ;PlH

- p+ - p+ + p+ +p+

6 - <P02P01 - P01P02> 6. = <P02Pi1 — Pi2P01>
21 — — — y 22 — — —
P?;Poz_Pithh P;POZ_P;P%

(2.3.3)

Where sub-indexes i and o mean inlet and outlet, and 1 and 2 refer to each one of the two source cases.
Even if the scattering matrix is used in this paper, the same kind of expressions can be derived for the
transfer matrix and the mobility matrix for the calculation of Transmission Loss. These expressions
are however, more complicated as seen in equations (2.3.4) and (2.3.5). It can be mentioned as well
that once one of the three matrices is computed, the two others can be obtained by linear
transformations.

2
1 SipoCo(1+M;)? So PiCi |, SopiCi
TLy; =101lo (— —=—1'= |H, + H +H;—+-——H 2.34
H & 4 Sopici(1+Mp)? 1 2PoCo 3 Si SiPoCo 4 ( )
2 2
1 Sipoco(1+M)? |ZooSopici iCi Zi0SoPiCi ZySi+pici

TLZ — 1010g(_ iPoCol 1)2 00°20PiCi _ PiCi __ i0°0PiCi | | iivitPiCi ) (235)

4 Sopici(1+Mo)* 1ZiSipoCo  ZoiSi  PoCo(Pici+ZiiSi) pici

3  Experimentations
3.1 Active acoustic characterization

In order to characterize the compressor as an acoustic source, sound intensity measurements were
performed on a turbocharger gas stand. The acoustic intensity was calculated as explained in section
2.2.The numbers on Figure 3 correspond to: 1: compressor inlet; 2: compressor outlet: 3: turbine inlet
and 4: turbine outlet. The pressure sensors are pointed at by small triangles. The corresponding
turbocharger used for the tests is mounted on a petrol, 1.1 litre, 4 in line cylinder, 16 valves engine.

Looking at Figure 3, the expert eye on plane wave decomposition might point out something.
Typically, to ensure the fact that plane waves are propagating, it is advised that the distance between
the source and the decomposition zone should be at least several diameters of length (between 4 and
10 diameters). This wasn’t the case in this paper. The reason for this is that compact measurement
tubes are necessary if needed to be mounted on a working engine.

Fig. 3: Turbocharger gas stand test rig.
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In turbocharger testing, the more important result is often the full compressor map, which is a plot of
the compression ratio (the ratio of the outlet pressure divided by the inlet pressure) versus the air mass
flow that passes through the compressor. An exemple of a compressor map is shown in Figure 4. The
limit at the left of the map is known as the surge line. In this region of the map, the pressure ratio is
too high corresponding to the air mass flow and thus surge and stall instabilities may appear. The right
limit of the map corresponds to the choke line, and it corresponds to the limit of efficiency of the
compressor, defined usually between 60% and 50%. The dotted lines correspond to the isospeed lines,
where both pressure ratio and mass flow change, but the rotational speed of the compressor remains
constant. The solid concentric lines correspond to isoefficiency lines, the center of all of them being
the optimal working point of the turbocharger. This kind of maps are used first of all to characterize
the performance of the turbocharger, and also to perform turbocharger matching, which means linking
the right turbocharger to a certain engine in order to obtain the desired performance.
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Fig.4: Typical full compressor map.

A full compressor map was performed and acoustic power was computed at each working point. To do
so, the total-to-total compression ratio had to be computed, as well as the corrected mass flow. An
important point is that mass flow had to be corrected according to temperature, but not corrected
according to rotational speed. This is because acoustic phenomena are directly related to rotational
speed and the frequencies correspond to the real measured rotational speed.

Figure 5 shows the global sum level of sound Intensity between 400Hz and 4000Hz over each working
point and extrapolation between points is done. First it can be noted that the inlet maximum level is
almost the same than the outlet minimum level. Globally, the higher is the rotational speed, the higher
is the intensity level. Also, in both maps the closer the working point gets to the surge line, the higher
is the intensity level. Globally, the higher the rotational speed, the higher the intensity level. The
presented maps correspond to a configuration where anechoic terminations were mounted at each end
of the compressor branches, but several configurations were tested. Particularly the points close to the
surge line.
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Fig.5: Turbocharger Intensity Level Maps.

3.2 Passive acoustic characterization

In order to characterize the turbocharger as a passive device, both simulations and measurements were
performed. To realize FEA on the turbocharger geometry, reverse engineering techniques were used to
obtain the CAD of the compressor. The wheel was measured thanks to a 3D measuring machine,
which delivers a set of points that can then be converted in a 3D geometry. To construct the volute, an
estimation of the geometry was done and modelled in 3D. An assembly of both components was
finally used in 3D FE simulations performed with the commercial software VAOne.

The modelled domain was the compressor and both inlet and outlet measurement pipes. The domain
had 2749960 acoustic elements and 479871 nodes. The acoustic excitation is created thanks to a steel
plate vibrating only on its first mode (piston mode) between 20Hz and 5000Hz. The anechoic
termination is performed by using an impedance isolator at the other end. First the acoustic modes of
the cavity are computed and then its response to the acoustic excitation is obtained. In figure 6 a global
view of the two source cases can be seen. In Figure 7, several detail views of the model can be seen.
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Fig. 6: Global view of the FE simulations

@vaone”

Fig. 7: Detail view of the FE simulations

The modelled acoustic termination was characterized and Figure 8 (b) shows the acoustic impedance
that was imposed to the termination. Figure 8 (a) shows the resulting reflexion coefficient.
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Fig. 8: Passive acoustic characteristics of the anechoic terminations

In parallel of the simulations, acoustic measurements were performed as shown in Figure 8. An
acoustic source was used to excite the turbocharger between 400 Hz and 5000 Hz. A swept sine signal
was used to maximize the signal to noise ratio. An anechoic termination was used as well. Its
measured inlet impedance and reflexion coefficient were obtained by solving equations (2.3.1) for the
termination. The results can be seen in Figures 8 (a) and 8 (b). It can be noticed that the reflexion
coefficient of the simulated termination gets higher with frequency. Concerning the impedance, a
relatively good correlation is found around the value of 415 Pa.s/m, which corresponds to the
characteristic impedance of ambient air. The three characteristic matrices were solved for the
turbocharger. The inlet and outlet impedances are shown in Figure 10, compared to the simulated
results. A good correlation is shown up to 2000Hz in the curves.
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Fig. 9: Test rig for passive acoustic characterization of a static turbocharger
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Fig. 10: Experimental and simulated impedances of the turbocharger
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Fig. 11: Experimental and simulated TL of the turbocharger
The final TL results are shown in Figure 11. A good global correlation between tests and simulations
is found up to the cut off frequency. The frequency difference might be explained by the volute

geometry being an approximation of the actual geometry.

3.2 Transmission Loss Model

Once the TL of the static turbocharger was measured, a model was derived to correct the static TL
with the conditions of different working points of the turbocharger. These working points are shown in
the compressor map Figure 12. The correcting model intervenes at the final step of the computation of
the TL shown in equation (2.3.2), by changing the Mach numbers, speed of sound and air density
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according to the different working points. The transfer coefficient S,,is however kept the same that in
the static case, as it is the result of the beamforming decomposition, and the conditions of the
decomposition cannot be changed. It is likely however that the transmission coefficient of a rotating
turbocharger is different than that of a static one.
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Fig. 12: Compressor map

The resulting TL are plotted in Figure 13. Figures a(a) to (d) show the TL against frequency over one
iso-speed line as shown in Figure 12 (a), going from the surge point to the choke point. Figure 13 (e),
shows the TL obtained over the surge line of the turbocharger. It can be seen that globally the higher
the rotating speed, the higher the TL. As can be seen in equation (2.3.2), this is due mainly to the high
difference of conditions between the inlet and the outlet of the compressor. At relatively low rotational
speeds, the conditions at the inlet and outlet are less different than at high speeds, this is traduced for
example by a higher boost level on the compressor maps, which creates high differences between air
densities and temperatures (thus speed of sound). Over one iso-speed line, the highest TL is found in
the middle of the map. This can be seen in Figure 12 (b), where the mean difference between a
corrected TL of a specific point and the reference TL (dotted line in Figure 13) of the static
turbocharger is plotted.
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Fig. 13: Transmission Loss modelled at different compressor map points

4 Conclusions

The beamforming has been proven to be an effective way to decompose plane waves in ducts. By the
way the weighting factors are calculated, the method should be sensitive only to harmonic sound,
avoiding then incoherent air noise appearing in presence of air mass flow. Simulations and
experimentations are being done in a simple expansion chamber geometry, in order to evaluate the
influence of the mass flow noise on the beamforming measurement method. The acoustic intensity
was successfully computed over all the working points of the compressor map. If a more precise
analysis is needed, the frequency band of the sum level can be narrowed, and then obtain acoustic
intensity corresponding to specific phenomena such as whoosh noise. The TL of a static turbocharger
was successfully measured using beamforming plane wave decomposition and a scattering matrix
formalism. The results were compared to 3D FE simulations and good correlation was found.
Differences above 2000 Hz can be due to the estimation of the volute geometry which doesn’t
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correspond perfectly to the real one. A simple model correcting the transmission loss over a
compressor maps is proposed. The results are to be compared to experimentation, where a high level
acoustic source is to be used to generate noise above the noise of the turbocharger itself, allowing then
the measurement of the TL of a working turbocharger. Engine measurements have already been
performed in [12], but measurements on a working vehicle are being performed so that the active
acoustic characterization of a fully working turbocharger. An interesting point that has been noted is
that 3D FE simulations are a technological challenge, as nowadays no commercial or open source code
can deal with the rotation of the compressor wheel and the compression phenomena inside the volute.
A code taking into account rotation, CFD and acoustics would be needed to confront the model. At
this point, experimental data is probably more easily accessible.
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A3 : Logiciel de post traitement de mesures dans les
conduits






Pour réaliser les post traitements d’essais et de simulations de fagon plus efficace, une
application a été développée sous Matlab, avec une interface utilisateur dédiée. Celle-ci
permet de choisir entre six différents cas d’étude :

1.

Caractérisation active : une seule position de mesure en entrée et sortie du
systéme. Calcul de I’intensité et puissance acoustiques sortant du systéme
Caractérisation passive avec 1 cas de source: une seule position de
mesure, calcul des composantes de I'onde plane en entrée et sortie du
systéme, ainsi que du coefficient de réflexion et le TL dans un sens.
Caractérisation passive avec 1 cas de source, méthode des deux
capteurs : Méme cas que le précédent mais calcul avec la méthode des deux
capteurs au lieu du beamforming.

Caractérisation passive avec 2 cas de source : Deux positions de mesure,
résolution complete des matrices d’impédance, de diffusion et de transfert et
calcul du TL dans les deux sens.

Caractérisation passive avec 1 cas de source, données issues de
simulations VAOne : Méme configuration que le cas numéro 2 mais les
donnees issues des capteurs sont sous un autre format.

Caracterisation passive avec 2 cas de source, données issues de
simulations VAOne : Méme configuration que le cas numéro 3 mais les
donnees issues des capteurs sont sous un autre format.

En fonction du choix de I'utilisateur sur le menu déroulant correspondant, un schéma du type
de caractérisation apparait en haut de la fenétre. L’utilisateur doit fournir les données
demandées dans I’encadré en bas a gauche (rayons des tubes de mesure, distances entre les
capteurs, pression température, nombre de Mach et humidité si elle est connue). En appuyant
sur le bouton de calcul, le logiciel demande alors de choisir un fichier .xls ou .xlsx contenant
les données mesurées par les capteurs. Une fois ce choix fait, le post traitement est réalisé
automatiquement et les résultats sont enregistrés dans I’espace de travail Matlab sous forme
de matrices. De méme, un fichier Excel est créé contenant les résultats correspondants.

Acoustic characterization of an in-duct acoustic system
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Figure 92 : Interface utilisateur développée sous Matlab
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Une amélioration qui pourrait facilement étre faite au logiciel, serait ’automatisation des post
traitements de cartographies compresseur. Dans I’encadré mentionné auparavant, on rentre les
constantes physiques du probléme pour un seul point de fonctionnement, ce qui fait que pour
post traiter une cartographie compléte, on doit lancer le calcul autant de fois qu’il y a de
points dans la cartographie. Il serait utile de ne pas lui fournir les données « a la main », mais
de lui fournir un fichier des acquisitions de pression, débit température, etc. issu du banc
turbo, et automatiser le post traitement des points, de fagcon a obtenir directement les résultats
pour une cartographie compléte.



A4 : Courbes d’étalonnage de la sonde p-u






L’acquisition de la sonde p-u (Microflown) utilisée dans la partie 3.3.1 doit étre corrigée, du
fait que les réponses en amplitude et en phase des deux capteurs (pression et vitesse) ne sont
pas les mémes. La figure ci-dessous présenté en haut les courbes de sensibilité du capteur de
pression, en rouge la phase et en noir la sensibilité. On peut voir que la sensitivité en pression
est pratiquement constante entre 100 Hz et 2000Hz. En bas, les courbes sont présentées pour
le capteur de vitesse. Ces courbes sont introduites dans le systéme d’acquisition PAK (a
travers le module « Filtre FIR »), de fagon a ne pas engendrer des erreurs d’intensité.
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Contribution a la modélisation d’un turbocompresseur automobile et
sa caractérisation acoustique

Résumé : Dans cette thése, des méthodes de caractérisation acoustique passive et active
de systéemes acoustiques a deux ports sont présentées, basées sur une décomposition
d’ondes planes en entrée et sortie. Cette décomposition est réalisée par la méthode du
beamforming. Ces méthodes mises en place et validées sur des géométries simples, sont
ensuite employées pour caractériser 1’étage compresseur d’un turbocompresseur de
suralimentation automobile. La caractérisation acoustique active se fait par la mesure de
la puissance et de I’intensité acoustique dans les conduits du compresseur, ceci pour des
points de fonctionnement spécifiques, des cartographies compresseur complétes sont
également élaborées. Les essais ont été menés sur banc turbo, banc moteur et sur
véhicule complet. La caractérisation acoustique passive est abordée par le calcul de
matrices du compresseur (matrice de transfert, matrice d’impédance et matrice de
diffusion). Le calcul de la perte par transmission acoustique est déduit de ces matrices.
Des essais ont été réalisés et comparés a des simulations éléments finis 3D sur un
turbocompresseur statique comme sur un turbocompresseur opérationnel.

Mots clés : Turbocompresseur, Beamforming, Acoustique des conduits, Perte par
transmission, Onde plane

Contribution to the modeling of an automotive turbocharger and its
acoustic characterizations

Abstract: In this thesis, methodologies to perform the acoustic passive and active
characterization of two port systems are presented. These methods are based on plane
wave decomposition made at the inlet and at the outlet of the system. This
decomposition is made according beamforming technique. Once these methods were
validated on simple geometries, they were then applied to the compressor stage of an
automotive turbocharger. The active acoustic characterization is made by the
measurement of the acoustic power and acoustic intensity in the compressor ducts on
given working points, but also on complete compressor maps. This was performed on
turbocharger benches, engine benches and a complete vehicle. The passive acoustic
characterization is made by the calculation of characteristic matrices (transfer matrix,
impedance matrix and scattering matrix). These matrices are then used to compute the
acoustic transmission loss. Experiments were performed on a static turbocharger and
compared to 3D finite elements simulations, as well as experiments on an operating
turbocharger.

Keywords : Turbocharger, Beamforming, In-duct acoustics, Transmission loss, Plane
wave
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