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Résumé 

L’isolation acoustique des bâtiments constitue un enjeu majeur, en particulier en milieu ur-

bain où les nuisances sonores sont de plus en plus fréquentes. Parmi les éléments de façade, les 

coffres de volets roulants représentent une faiblesse notable, notamment pour les basses fré-

quences. L’évaluation expérimentale de leurs performances acoustiques s’avère coûteuse, tant 

en temps qu’en ressources financières, du fait de la fabrication de prototypes et de la mobilisa-

tion de moyens de mesure spécialisés. Ces essais présentent également des problèmes de repro-

ductibilité entre laboratoires, et restent peu adaptés à l’étude d’un grand nombre de configura-

tions. Pour pallier ces limites, cette thèse propose une approche numérique visant à modéliser 

et optimiser l’isolation acoustique des coffres de volets roulants. L’objectif est de développer 

des outils prédictifs fiables, capables d’analyser l’influence des matériaux et des géométries, 

tout en facilitant l’exploration de multiples scénarios sans recourir systématiquement à l’expé-

rimentation. La démarche repose sur une modélisation hybride : la méthode des éléments finis 

couplée à celle des éléments infinis est utilisée pour les basses fréquences, tandis que la méthode 

des matrices de transfert finies est employée pour les moyennes et hautes fréquences. Une ana-

lyse de sensibilité globale, reposant sur les méthodes de Morris et de Sobol, permet d’identifier 

les paramètres les plus influents sur la transmission acoustique du coffre. Afin de réduire les 

coûts de calcul liés à l’évaluation des indices de Sobol, des métamodèles sont introduits. Le 

krigeage par chaos polynomial a été retenu pour sa précision. L’optimisation de l’isolation 

acoustique du coffre est abordée via l’amélioration des propriétés acoustiques de la mousse de 

polyuréthane intégrée au coffre. Un modèle micro-macro relie les caractéristiques microstruc-

turales de la mousse, comme la géométrie des pores, à ses propriétés acoustiques macrosco-

piques, comme la résistivité. Un algorithme génétique permet alors de déterminer les configu-

rations optimales de la microstructure de la mousse, améliorant ainsi les performances acous-

tiques du coffre. Ce travail, soutenu par le CODIFAB, s’inscrit dans la continuité des recherches 

sur l’acoustique des fenêtres et des entrées d’air, et vise à fournir aux industriels des outils 

d’aide à la conception pour le développement de solutions acoustiquement performantes. 

Mots-clés : vibro-acoustique, coffres de volets roulants, simulation numérique, éléments fi-

nis, éléments infinis, méthode des matrices de transfert finies, comparaison calculs-essais, ana-

lyse de sensibilité, Morris, Sobol, métamodèle, krigeage, chaos polynomial, optimisation, algo-

rithme génétique, matériau poreux. 
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Abstract 

Acoustic insulation of buildings is a major challenge, particularly in urban environments 

where noise pollution is becoming increasingly frequent. Among facade elements, roller shutter 

boxes represent a notable weakness, particularly at low frequencies. Experimental evaluation 

of their acoustic performance is costly, both in terms of time and financial resources, due to the 

need to manufacture prototypes and mobilize specialized measuring equipment. These tests also 

present problems of reproducibility between laboratories and remain ill-suited to the study of 

many configurations. To overcome these limitations, this thesis proposes a numerical approach 

aimed at modeling and optimizing the acoustic insulation of roller shutter boxes. The aim is to 

develop reliable predictive tools capable of analyzing the influence of materials and geometries, 

while facilitating the exploration of multiple scenarios without systematically resorting to ex-

perimentation. The approach is based on hybrid modeling: the finite element method coupled 

to the infinite element method is used for low frequencies, while the finite transfer matrix 

method is employed for medium and high frequencies. A global sensitivity analysis, based on 

Morris and Sobol methods, is used to identify the most influential parameters on the acoustic 

transmission of the box. To reduce the computational cost of evaluating Sobol indices, meta-

models are introduced. Polynomial chaos kriging was chosen for its accuracy. Optimization of 

the acoustic insulation of the box is addressed by improving the acoustic properties of the pol-

yurethane foam integrated into the box. A micro-macro model links the foam's microstructural 

characteristics, such as pore geometry, to its macroscopic acoustic properties, such as resistiv-

ity. A genetic algorithm is then used to determine the optimum configurations of the foam's 

microstructure, thereby improving the acoustic performance of the box. This work, supported 

by CODIFAB, is a continuation of research into the acoustics of windows and air inlets, and 

aims to provide manufacturers with design support tools for the development of acoustically 

efficient solutions. 

 

Keywords: vibro-acoustics, roller shutter boxes, numerical simulation, finite elements, infi-

nite elements, finite transfer matrix method, comparison calculations-experiments, sensitivity 

analysis, Morris, Sobol, metamodel, kriging, polynomial chaos, optimization, genetic algo-

rithm, porous material. 
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Introduction générale 

Un des enjeux majeurs dans l’aménagement des espaces de vie et de travail est le confort 

acoustique. L’exposition aux nuisances sonores constitue aujourd’hui un problème de santé 

publique de plus en plus critique, notamment dans les zones urbaines denses où la circulation 

routière, ferroviaire et aérienne, ainsi que les activités industrielles et domestiques, génèrent un 

niveau sonore élevé. En France, près de 40 % de la population se déclare affectée par le bruit, 

et dans les grandes agglomérations, ce chiffre dépasse les 50 % [1]. Selon l’Agence Européenne 

de l’Environnement (AEE), plus de 100 millions d’Européens sont exposés à des niveaux de 

bruit jugés nocifs pour la santé, faisant de la pollution sonore le deuxième facteur environne-

mental de risques sanitaires en Europe après la pollution atmosphérique [2]. Les effets du bruit 

sur la santé humaine sont multiples et bien documentés : troubles du sommeil, fatigue, stress, 

anxiété, augmentation du risque de maladies cardiovasculaires et réduction de la productivité 

[3]. À l’échelle nationale, le coût social du bruit a été évalué à 147 milliards d’euros par an, 

prenant en compte les pertes économiques, la dévalorisation immobilière et les dépenses de 

santé associées [4]. Face à ces enjeux, la réduction des nuisances sonores passe par deux ap-

proches complémentaires : la diminution des émissions sonores à la source et l’amélioration de 

l’isolation acoustique des bâtiments. 

Dans ce contexte, l’optimisation des éléments de façade joue un rôle clé dans la protection 

contre le bruit extérieur. Parmi ces éléments, les coffres de volets roulants constituent une fai-

blesse notable en matière d’isolation acoustique. Bien que leur fonction première soit de loger 

le tablier du volet lorsqu’il est enroulé, les coffres de volets roulants peuvent être responsables 

de la création de ponts thermiques et sonores. Or, avec l’évolution des réglementations ther-

miques et acoustiques, notamment la Réglementation Thermique 2012 (RT 2012 [5]) et la Ré-

glementation Environnementale 2020 (RE 2020 [6]), l’amélioration des performances des 

coffres de volets roulants est devenue une nécessité pour les industriels du bâtiment. 

L’évaluation de l’isolation acoustique des coffres de volets roulants repose traditionnelle-

ment sur des essais expérimentaux en laboratoire. Ces tests permettent de mesurer la transmis-

sion sonore et de comparer différentes configurations en termes de matériaux et de conception. 

Toutefois, ces essais présentent plusieurs limitations. Ils sont non seulement coûteux et longs à 

réaliser, mais nécessitent également la fabrication de prototypes et l’application de protocoles 
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expérimentaux précis. Les mesures dans le domaine des basses fréquences sont particulièrement 

sensibles aux conditions de montage et aux spécificités du laboratoire. Cela engendre des pro-

blèmes de répétabilité et de reproductibilité, rendant difficile la comparaison entre campagnes 

d’essais. De plus, la diversité des configurations possibles des coffres complique l’exploration 

systématique des pistes d’amélioration par la seule approche expérimentale. C’est dans ce cadre 

que la simulation numérique s’impose comme une alternative pertinente, offrant une capacité 

d’analyse détaillée et flexible pour prédire et optimiser les performances acoustiques des coffres 

de volets roulants. 

Cette thèse est financée par le CODIFAB (Comité professionnel de Développement des In-

dustries Françaises de l’Ameublement et du Bois) qui s’inscrit dans la continuité des thèses de 

Chaima Soussi sur l’acoustique des fenêtres [7] et de Julien Puig sur l’acoustique des entrées 

d’air [8]. Ces travaux ont permis de développer des modèles et des méthodologies d’analyse 

acoustique, et cette thèse poursuit cette démarche en proposant une modélisation numérique des 

performances acoustiques des coffres de volets roulants. L’objectif principal est de développer 

des outils permettant d’analyser la transmission sonore à travers ces structures et d’identifier 

les configurations et matériaux les plus efficaces pour améliorer leur isolation acoustique. Pour 

cela, une approche hybride combinant différentes méthodes en fonction de la bande fréquen-

tielle est adoptée. La première étape consiste à modéliser le comportement vibro-acoustique des 

coffres à l’aide de la méthode des éléments finis couplée à la méthode des éléments infinis. 

Cette méthode est particulièrement adaptée pour l’étude des basses fréquences. Toutefois, son 

application aux hautes fréquences est limitée par des coûts de calcul élevés et la nécessité d’un 

maillage très fin [7]. Une seconde approche est employée pour les moyennes et hautes fré-

quences : la méthode des matrices de transfert finies [9]. Cette technique permet de modéliser 

la propagation des ondes acoustiques dans des structures multicouches et s’avère bien adaptée 

à l’analyse des coffres de volets roulants lorsque le volet est déroulé. 

Une fois ces modèles établis, l’étude se poursuit par une analyse de sensibilité visant à iden-

tifier les paramètres influençant le plus la transmission sonore du coffre de volet roulant dans 

le cas déroulé. Cette étape est essentielle pour comprendre l’impact de divers facteurs tels que 

les paramètres géométriques et matériaux. L’analyse est réalisée à l’aide des méthodes de Mor-

ris et de Sobol, permettant respectivement une exploration globale et une quantification précise 

des contributions de chaque paramètre et ses interactions avec les autres variables [10], [11]. 

Une fois les paramètres clés identifiés, une phase d’optimisation est mise en place afin de 
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proposer un matériau d’isolation plus performant. Cette optimisation est réalisée à l’aide d’un 

algorithme génétique, une méthode inspirée de l’évolution naturelle [12]. 

Les travaux de cette thèse sont organisés en plusieurs étapes, correspondant aux chapitres 

qui la composent. Le premier chapitre présente le contexte scientifique et industriel des coffres 

de volets roulants, en détaillant leur impact sur l’isolation acoustique des bâtiments et les enjeux 

liés à leur optimisation. Une présentation détaillée des coffres de volets roulants sera proposée, 

incluant leur composition générale, l'installation expérimentale du coffre en laboratoire, les ma-

tériaux d'isolation utilisés, ainsi qu'un état de l'art sur les performances acoustiques des coffres 

de volets roulants. Ce chapitre inclut également une revue des principales normes acoustiques 

et réglementations en vigueur et met en lumière les principales méthodes de simulation utilisées 

en vibro-acoustique.  

Le deuxième chapitre est consacré à la modélisation numérique des coffres de volets roulants 

en basses fréquences à l’aide de la méthode des éléments finis, en intégrant la théorie sur les 

matériaux poreux et le couplage fluide-structure. Un champ diffus est appliqué sur la surface 

incidente du coffre pour générer la puissance acoustique incidente. Ensuite, la puissance acous-

tique transmise sur les surfaces rayonnantes du coffre est calculée à l’aide de la méthode des 

éléments infinis. La méthode combinée des éléments finis et des éléments infinis permet de 

déterminer la perte de transmission sonore, pour évaluer les performances d’isolation sonore du 

coffre de volet roulant déroulé et enroulé. De plus, ce chapitre intègre la modélisation de maté-

riaux d’isolation, comme la mousse de mélamine et les masses lourdes, qui sont souvent utilisés 

pour améliorer l'isolation acoustique des coffres de volets roulants. Des études comparatives 

sont réalisées entre les résultats numériques obtenus et les données expérimentales recueillies 

en laboratoire. Une étude paramétrique sera également menée pour identifier les paramètres 

influençant le comportement acoustique du coffre. 

Le troisième chapitre est consacré à l’étude de la méthode des matrices de transfert et de sa 

variante, la méthode des matrices de transfert finies, appliquées à l’analyse acoustique des 

coffres de volets roulants en configuration déroulée. Une comparaison entre les résultats obte-

nus avec ces méthodes et des données expérimentales est présentée afin d’évaluer la précision 

des différentes méthodes de modélisation. Cette analyse permet de déterminer quelle méthode, 

entre la méthode des matrices de transfert et sa variante, la méthode des matrices de transfert 

finies, offre les meilleures performances pour décrire le comportement acoustique du coffre. 

Une réflexion est ensuite menée sur le choix des modèles pour décrire le milieu poreux : modèle 
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poroélastique de Biot-Allard et modèles de fluide équivalent à matrice rigide ou à matrice 

souple. 

Le quatrième chapitre se concentre sur l'étude de sensibilité et l'optimisation des perfor-

mances acoustiques du coffre de volet roulant déroulé, modélisé à l’aide de la méthode des 

matrices de transfert finies, comme présenté dans le chapitre précédent. Une analyse de sensi-

bilité est réalisée pour identifier les paramètres influents qui affectent la transmission acous-

tique, en particulier dans le cas d’une structure à double paroi avec une couche poroélastique. 

Cette analyse est effectuée en utilisant différentes méthodes présentes dans la littérature, à sa-

voir la méthode de Morris, les indices de Sobol et la méthode FAST (Fourier Amplitude Sen-

sitivity Test) étendue. Ce chapitre examine l'impact de la distribution des variables incertaines 

sur les résultats de l’analyse de sensibilité. De plus, pour réduire le coût de calcul associé à de 

l’analyse de sensibilité notamment avec les indices de Sobol, l’utilisation de métamodèles est 

envisagée. L’analyse de sensibilité est appliquée par la suite sur le coffre de volet roulant dé-

roulé modélisée avec la méthode des matrices de transfert finies. Une fois l’analyse de sensibi-

lité menée, une optimisation du matériau d’isolation dans le coffre est effectuée, en considérant 

la mousse polyuréthane. L'optimisation, réalisée à l'aide d’un algorithme génétique, vise à amé-

liorer les performances acoustiques du coffre déroulé en ajustant les paramètres microscopiques 

de la mousse. Grâce à la modélisation numérique et à l’optimisation, il devient possible d’anti-

ciper les performances des solutions envisagées avant leur fabrication et de réduire les besoins 

en essais expérimentaux. 
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Le confort sonore joue un rôle fondamental dans la perception du bien-être au sein des 

habitations. En réaction à aux demandes d’amélioration du confort acoustique des bâtiments, 

les performances des coffres volets roulants subissent des évaluations conformes à des normes 

établies. L'évaluation de ces performances passent généralement par des expériences en labo-

ratoire qui peuvent être à la fois coûteuses et chronophages. Chaque modification de design ou 

de matériau demande la production de prototypes supplémentaires et la répétition des essais, 

ce qui peut devenir rapidement impossible lorsque de nombreuses configurations doivent être 

examinées. D'autre part, les résultats des essais peuvent parfois varier en raison des conditions 

expérimentales ou des laboratoires. Dans cette situation, la simulation numérique est néces-

saire pour améliorer la prédiction des performances sonores des bâtiments, en particulier des 

coffres de volets roulants. Ce chapitre examine aussi les principales méthodes numériques uti-

lisées en acoustique. 
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1.1. Introduction 

Ce premier chapitre présente le contexte industriel et scientifique de la thèse.  Il est essentiel 

d’examiner les enjeux autour des coffres de volets roulants d’un point de vue économique, 

acoustique, énergétique et sanitaire. La nécessité de diminuer les pertes thermiques et les nui-

sances sonores dans le secteur du bâtiment a conduit à un effort important pour optimiser les 

solutions d’isolation.  

De plus, ce chapitre expose la constitution générale, les types de pose, les matériaux d’iso-

lation d’un coffre de volet roulant. Les méthodes de mesures expérimentales en laboratoire sont 

présentées pour évaluer leur performance acoustique. Néanmoins, malgré les résultats utiles 

qu'ils fournissent, ces essais présentent quelques inconvénients en raison de leur coût, de la 

variabilité des résultats et de la complexité à tester diverses configurations.  

Devant ces contraintes liées aux essais expérimentaux, la simulation numérique est essen-

tielle pour examiner et améliorer les performances d'isolation acoustique des coffres de volets 

roulants. Ce chapitre présente également les principales méthodes numériques couramment uti-

lisées dans le domaine de la vibro-acoustique.  

 

1.2. Enjeux et utilités des coffres de volets roulants 

Les coffres de volets roulants constituent un élément important dans les habitations répon-

dant à des enjeux variés. Dans cette section, nous explorerons le marché français des coffres de 

volets roulants, en mettant en lumière son évolution et ses particularités. Nous aborderons éga-

lement l'importance de l'isolation de ces coffres, pour garantir l'efficacité énergétique et le con-

fort sonore des bâtiments. Enfin, nous analyserons les impacts économiques, énergétiques et 

sanitaires liés à leur utilisation. 

1.2.1. Le marché français du coffre de volet roulant 

En France, le marché des volets roulants est soumis à des évolutions importantes liées en 

particulier à une modification des facteurs réglementaires, économiques et environnementaux. 

La Figure 1.1 illustre la répartition du marché des différents types de volets en France pour 

l'année 2023, en pourcentage de volume. D'après TBC Innovations [13], les volets roulants 

jouent un rôle important sur ce marché, avec une part de 75 %, ce qui démontre leur popularité 
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croissante. Les volets battants et coulissants ne représentent en revanche que 21 % du marché, 

tandis que les autres types de volets, comme les volets pliants, ne représentent qu'une faible part 

de 4 %. 

 

Figure 1.1 – Marché des volets par type de volets en 2023 en % de volume, d'après [13] 

L'installation de volets roulants nécessite la mise en place de coffres, qui sont intégrés dans 

l'architecture des bâtiments et qui doivent assurer des fonctions d'esthétique, de sécurité et d'iso-

lation. Selon [13], environ 7 à 8 millions de volets roulants sont installés chaque année dans le 

cadre de constructions neuves ou de rénovations illustré en Figure 1.2. Cette demande est liée 

à l'évolution des normes thermiques et acoustiques, telles que la Réglementation Thermique 

2012 (RT 2012) [5] et la Réglementation Environnementale 2020 (RE 2020) [6], qui imposent 

des exigences de performance énergétique toujours plus strictes. 
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Figure 1.2 – Évolution du marché des volets en France en millions d'unités, d'après [13] 

La Figure 1.3 montre la répartition des matériaux utilisés pour la fabrication des menuiseries 

en France en 2023 d’après l’UFME (Union des Fabricants de Menuiseries) [14]. Le PVC est le 

matériau dominant, représentant 59 % du marché, en raison de ses caractéristiques avantageuses 

telles que sa légèreté, sa durabilité et son coût compétitif. Ensuite, l'aluminium détient une part 

de 30 % et est apprécié pour sa résistance et sa capacité à offrir un esthétique moderne. Le bois, 

bien que traditionnel, ne représente que 10 % du marché, reflétant une diminution possible de 

son utilisation dans un contexte où des matériaux synthétiques sont souvent privilégiés pour 

leur faible entretien et leur performance. Les volets en matériaux mixtes (bois et aluminium) 

sont faiblement représentés, avec une part de 1% du marché.  
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Figure 1.3 – Répartition du marché par matériau pour la construction du coffre, d'après [14] 

Le marché français des volets roulants est dominé par plusieurs fabricants renommés, tels 

que Soprofen, Bubendorff, Oxxo et France Fermetures. Ces entreprises investissent dans la re-

cherche et le développement des propriétés isolantes des coffres de volets roulants afin d’amé-

liorer leurs performances acoustiques et thermiques. 

1.2.2. L’isolation des coffres de volets roulants 

Le coffre de volet roulant est un élément critique en matière de performance énergétique et 

acoustique. En effet, il peut être responsable de pertes thermiques et de nuisances sonores, no-

tamment lorsqu'il est équipé de mécanismes manuels, comme les passages de sangle ou de ma-

nivelle [15]. Ces mécanismes, souvent moins bien isolés que les modèles motorisés, introdui-

sent des ouvertures dans l'enveloppe du bâtiment, favorisant les infiltrations d'air et la propaga-

tion des bruits extérieurs.  

Initialement manœuvrés manuellement à l'aide de sangles ou de manivelles, les volets rou-

lants ont été modernisés grâce à l'introduction de moteurs tubulaires, notamment par des 

marques comme Somfy en 1969 [16]. Aujourd'hui, ces moteurs sont souvent alimentés par des 

systèmes solaires et permettent un contrôle à distance via des protocoles de communication tels 

que le RTS (Radio Technology Somfy) [17].  

Ces avancées récentes dans l’automatisation des volets roulants répondent ainsi à des enjeux 

environnementaux et pratiques. D'une part, elles permettent d'améliorer l'isolation acoustique 

et thermique des bâtiments, contribuant ainsi à la réduction de la consommation énergétique et 

à l'atténuation des nuisances sonores, un enjeu crucial dans les environnements urbains. D'autre 

part, elles répondent à une demande croissante des consommateurs pour des solutions de plus 
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en plus pratiques, en intégrant des technologies intelligentes qui facilitent leur gestion au quo-

tidien, tout en optimisant leur performance à long terme. 

L’isolation du coffre joue également un rôle dans la lutte contre l'accumulation de pous-

sières, d'humidité, et de nuisibles, qui peuvent compromettre la durabilité et l'efficacité du sys-

tème. La performance thermique doit également être prise en compte et dépend de plusieurs 

facteurs, notamment l'épaisseur et la continuité de l'isolant appliqué sur les surfaces internes du 

coffre, ainsi que l'étanchéité au passage d'air, en particulier au niveau de la section de passage 

du tablier. Une perméabilité excessive entraîne une pénétration d'air froid, ce qui nuit à l'effi-

cacité thermique du coffre. 

L'isolation acoustique des coffres de volets roulants est également cruciale, surtout dans les 

zones urbaines où les nuisances sonores peuvent nuire au confort des habitants. Avec l'urbani-

sation croissante et le développement des infrastructures de transport, la réduction du bruit est 

devenue une exigence, tant pour les résidents que pour les fabricants. Un volet roulant en posi-

tion déroulée contribue à atténuer la transmission des bruits extérieurs.  

Toutefois, le coffre lui-même peut constituer une faiblesse si son isolation n'est pas adéquate. 

Ainsi, la conception des coffres doit intégrer des matériaux isolants capables d'atténuer les vi-

brations sonores et d’entraver le passage du bruit de l’extérieur vers l’intérieur du bâtiment. Des 

études en laboratoire démontrent que l’ajout de tels matériaux dans les coffres de volets roulants 

peut améliorer l'indice d'affaiblissement acoustique de plusieurs décibels [18], [19]. 

Pour améliorer les performances thermiques et acoustiques, des solutions telles que des 

coques en polystyrène et des mousses absorbantes (comme la mousse de mélamine ou la laine 

de roche) sont souvent utilisées. Des matériaux denses, comme le bitume ou l’EPDM (Ethylène, 

Propylène, Diène et Monomère), sont également utilisés pour renforcer l'isolation acoustique 

des parois.  

La performance acoustique et thermique d’un coffre dépend également d’autres facteurs. 

Tout d'abord, les matériaux de construction jouent un rôle essentiel. Les matériaux utilisés pour 

le coffre, qu'il s'agisse de PVC, d'aluminium ou de bois, ont des propriétés acoustiques et ther-

miques différentes. De plus, l'épaisseur des matériaux est un facteur déterminant : une épaisseur 

accrue peut améliorer les performances acoustiques et thermiques, car les matériaux plus épais 

ont tendance à mieux atténuer le son et à réduire les pertes de chaleur. Les propriétés des 
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matériaux, telles que leur densité et leur rigidité, influencent également les performances des 

coffres de volets roulants. 

Ensuite, la conception et la géométrie du coffre sont tout aussi importantes. La forme du 

coffre, incluant ses dimensions et sa configuration, peut avoir un impact significatif sur l'ab-

sorption sonore et l'isolation thermique. L'étanchéité à l'air est un autre facteur crucial : chaque 

fuite ou ouverture non isolée peut créer des ponts thermiques et phoniques, altérant l'efficacité 

globale du système. Les systèmes de jointoiement, comprenant des joints étanches entre le 

coffre et les volets, ainsi qu'entre le coffre et le mur, sont cruciaux pour limiter les fuites d'air 

et garantir une isolation efficace [15]. Cependant, la présence d’entrées d’air dans les coffres 

peut considérablement augmenter la transmission sonore, réduisant ainsi les performances 

acoustiques globales. 

La configuration du système de volets est également un facteur déterminant. L'état de fonc-

tionnement du volet, qu'il soit ouvert, fermé ou partiellement ouvert, peut influencer l'efficacité 

de l'isolation. La qualité de l'installation est un autre aspect à considérer. Une installation cor-

recte est cruciale, car des erreurs d'installation peuvent créer des espaces vides ou des fissures, 

compromettant ainsi les performances du coffre. Les conditions environnementales jouent éga-

lement un rôle. Les variations de température et d'humidité peuvent modifier les propriétés des 

matériaux, influençant ainsi la performance du coffre de volet roulant.  

Le classement VEMCROS relatif à la certification NF 202 [20], établie par le CSTB (Centre 

Scientifique et Technique du Bâtiment), fournit des informations essentielles sur la qualité et la 

durabilité des volets roulants, garantissant ainsi la sécurité et le confort des utilisateurs. Chaque 

lettre de l'acronyme correspond à un critère spécifique de performance. Le "V" indique la ré-

sistance au vent : le volet est testé face à des vents violents pour s'assurer de sa solidité. "E" 

concerne l'endurance mécanique, évaluant la durabilité de l’équipement par des cycles d'usage 

intensif. "M" se rapporte à la manœuvre, mesurant la facilité et la sécurité d'utilisation, tandis 

que "C" évalue la résistance aux chocs. "R" vérifie la tenue face aux rayons du soleil, garantis-

sant que l'exposition aux UV n'affecte pas le fonctionnement. "O" se rapporte à la capacité à 

limiter le passage de la lumière. Enfin, "S" évalue la résistance à la corrosion, s’assurant que le 

volet peut résister à l’oxydation. Certains indicateurs peuvent avoir un impact sur l’isolation du 

coffre de volet roulant. Par exemple, la résistance au vent (V) joue un rôle clé : des vents forts 

peuvent entraîner des vibrations et des infiltrations d'air, compromettant l'étanchéité du coffre 

et augmentant les pertes acoustiques et thermiques.  
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Les exigences réglementaires concernant les performances thermiques et acoustiques peu-

vent influencer la conception et la fabrication des coffres de volets roulants. Les fabricants doi-

vent se conformer à ces normes pour garantir un niveau d’efficacité approprié. Dans ce con-

texte, le développement de solutions innovantes et efficaces pour l’isolation des coffres de vo-

lets roulants s'avère essentiel, tant pour garantir le confort des occupants que pour répondre aux 

exigences réglementaires. 

1.2.3. Impacts économiques, énergétiques et sanitaires 

L'impact économique de l’isolation des coffres de volets roulants se mesure à plusieurs ni-

veaux. En effet, l’amélioration de l’isolation thermique et acoustique des bâtiments réduit les 

coûts énergétiques et les dépenses liées à la santé publique en limitant les maladies associées à 

une mauvaise qualité thermique et acoustique des habitations.   

Les déperditions thermiques par la menuiserie, qui représentent 15 % [21], sont en effet un 

facteur important à prendre en compte dans la gestion de l'efficacité énergétique d'une habita-

tion. Même si ce pourcentage peut sembler modéré par rapport aux autres sources de pertes 

comme la toiture ou les murs, il n'est pas négligeable. Sur une période prolongée, ces 15 % 

peuvent engendrer des coûts de chauffage ou de climatisation significatifs.   

Les économies d’énergie réalisées grâce à une bonne isolation thermique des coffres de vo-

lets roulants se traduisent directement par une réduction des factures énergétiques pour les mé-

nages. À plus grande échelle, cela contribue aux objectifs de transition énergétique de la France, 

qui vise une réduction significative des consommations d'énergie fossile et des émissions de 

gaz à effet de serre, s'alignant ainsi avec les objectifs de neutralité carbone fixés pour 2050 [22]. 

De plus, dans le secteur de la rénovation, la mise en place de volets roulants performants est 

souvent éligible à des aides financières, comme la prime rénovation énergétique. Ce dispositif 

incite les ménages à investir dans des solutions d’isolation efficaces, et les coffres de volets 

roulants bien isolés sont particulièrement concernés par cette politique. 

La Figure 1.4 présente une comparaison des coûts sociaux du bruit en Île-de-France et pour 

l'ensemble de la France, selon différentes sources de bruit. Les catégories incluent le trafic rou-

tier, ferroviaire, aérien, le voisinage, le bruit lié au travail ou à l'école, et les dépenses de pré-

vention. Le coût du bruit routier s'élève à l'échelle nationale à 80,6 Md€/an et celui au niveau 

de l'Île-de-France à 18,1 Md€/an, représentant 23 % du total national. De manière similaire, les 

bruits ferroviaire et aérien induisent des coûts importants, notamment en Île-de-France avec 
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respectivement 34% et 68% des coûts au niveau national. Le bruit lié au voisinage et au travail 

est également significatif, avec des parts de 40 % et 25 %. Enfin, les dépenses de prévention du 

bruit en Île-de-France représentent 41 % du coût national. Ces données soulignent l'impact éco-

nomique majeur du bruit, particulièrement dans les zones urbaines denses comme l'Île-de-

France. 

 

Figure 1.4 – Chiffrage du coût social du bruit en Ile-de-France et en France, d'après [1] 

Le développement de coffres de volets roulants isolants représente également une opportu-

nité économique pour les fabricants, qui peuvent répondre à une demande croissante pour des 

produits alliant esthétisme, confort, et performance acoustique et énergétique. Les innovations 

dans les matériaux et la conception des coffres permettent aux entreprises de proposer de nou-

veaux produits, renforçant ainsi leur compétitivité sur le marché. 

Au-delà des aspects économiques et énergétiques, l’isolation des coffres de volets roulants 

porte également des enjeux sanitaires importants. Une mauvaise isolation thermique peut en-

traîner des variations de température à l’intérieur des habitations, augmentant les risques de 

maladies respiratoires et cardiovasculaires. De même, une isolation acoustique insuffisante peut 

générer du stress, des troubles du sommeil, et affecter la santé mentale. Le bruit est reconnu par 

l'Organisation Mondiale de la Santé (OMS) [3] comme une source de stress et de troubles de la 
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santé, notamment en ce qui concerne les problèmes cardiovasculaires et le sommeil. De plus, 

une mauvaise isolation acoustique peut avoir des impacts négatifs sur la productivité et le bien-

être des individus. Il devient donc crucial de réduire les nuisances sonores dans les habitations, 

et le coffre de volet roulant peut y contribuer. 

Enfin, les coffres de volets roulants ne sont plus de simples éléments fonctionnels dans les 

bâtiments, mais jouent désormais un rôle crucial dans la performance énergétique, le confort 

acoustique, et le bien-être des occupants. Ces enjeux, qu’ils soient thermiques, acoustiques, 

économiques ou sanitaires, justifient l’importance de concevoir des coffres de volets roulants 

performants et bien isolés, répondant aux normes de la construction durable. 

 

1.3. Présentation des coffres de volets roulants 

Les coffres de volets roulants servent à accueillir le tablier enroulé du volet. Leur conception 

et les matériaux utilisés influencent directement leur efficacité d’isolation, notamment vis-à-vis 

de la réduction des nuisances sonores et des pertes thermiques. Cette section explore la compo-

sition, le type de pose et les matériaux d’isolation des coffres de volets roulants. Elle met éga-

lement en lumière les études existantes dans la littérature qui traitent de l'impact de ces éléments 

sur les performances acoustiques et thermiques. 

1.3.1. Composition et installation 

Un coffre de volet roulant (voir Figure 1.5(a)) comprend un caisson généralement installé 

au-dessus d'une fenêtre pour abriter un système de volet roulant. Le coffre est conçu pour pro-

téger et dissimuler le mécanisme du volet roulant lorsqu'il n'est pas utilisé. Les éléments inclus 

dans un coffre de volet roulant peuvent varier en fonction du modèle et du fabricant. Toutefois, 

les éléments communs sont décrits ci-dessous. 
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Figure 1.5 – (a) Coffre de volet roulant dans sa configuration enroulé et (b) intérieur du 

caisson sans le tablier, la trappe de visite et la face de dessous d’après [23] 

Le caisson (voir Figure 1.5(b)) est généralement fabriqué en PVC ou en aluminium et est 

disponible en différentes tailles pour s'adapter aux différentes dimensions du volet. Les caissons 

sont constitués d'un panneau à double parois avec des raidisseurs. Cette conception permet de 

réduire le poids du coffre de volet roulant sans compromettre sa résistance. Les raidisseurs ré-

partissent la charge sur le caisson, ce qui le rend plus résistant à la déformation. Ils peuvent 

également contribuer à l'isolation thermique. En effet, l'air emprisonné dans les cellules des 

panneaux agit comme un isolant naturel, réduisant le transfert de chaleur entre les environne-

ments extérieur et intérieur. 

Le caisson comprend une trappe de visite permettant d'accéder à l'intérieur du caisson pour 

l'entretien, les réparations ou les réglages. Les embouts, également appelés joues, sont fixés aux 

deux extrémités du caisson pour sceller et sécuriser le volet roulant à l'intérieur. Les embouts 

permettent de maintenir l'intégrité globale du caisson et d'empêcher la poussière, les débris ou 

autres nuisibles d'y pénétrer. Les coulisses (numérotées 6 sur la Figure 1.6) sont des rails verti-

caux installés sur les côtés du cadre de la fenêtre. Le volet roulant glisse de haut en bas dans 

ces rails lorsqu'il est actionné. Les coulisses assurent un mouvement fluide et stable du volet. 
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Figure 1.6 – Coffre de volet roulant installé sur une fenêtre, d’après [24] 
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Figure 1.7 – Coffre de volet roulant dans sa configuration déroulé, d’après [23] 

 

Figure 1.8 - Intérieur du coffre avec le tablier et les matériaux d'isolation, d’après [23] 

Le tablier (voir Figure 1.7 et Figure 1.8) est la partie mobile du volet roulant qui se compose 

de lames. Ces lames sont généralement en PVC ou en aluminium et sont reliées entre elles pour 

former un rideau continu. Les lames sont conçues pour assurer la sécurité, l'isolation et la pro-

tection contre le bruit, la lumière du soleil et les conditions météorologiques. On distingue deux 

groupes de lames : les lames pleines et les lames perforées. Les lames perforées peuvent être 

remplies de matériaux isolants tels que la mousse de polyuréthane. La dernière lame constituant 
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le tablier, également appelée lame finale, est un composant d'un système de volet roulant qui 

sert d'élément de fermeture au bas du tablier du volet roulant. Elle est spécialement conçue pour 

assurer une fermeture sûre et étanche lorsque le volet roulant est complètement déroulé.  

 

Figure 1.9 – Vue de profil du tablier, d’après [23] 

L'axe du tablier (voir Figure 1.9) est constitué d' un tube d’enroulement métallique creux 

situé dans le coffre du volet roulant. Le tablier s'enroule autour du tube d'enroulement lorsque 

le volet est enroulé. Dans notre étude, un système motorisé permet d'enrouler et de dérouler le 

volet pour l'ouvrir et le fermer.  

 Par ailleurs, les volets roulants sont conçus avec une architecture flexible qui permet de 

s'adapter à différents scénarios d'installation, répondant ainsi aux besoins variés des utilisateurs 

et aux contraintes des bâtiments. On distingue plusieurs types de poses illustrés sur la Figure 

1.10 : 

Figure 1.10 – Type de pose pour les coffres de volets roulants, d’après [25] et [26] 

Traditionnel 

(coffre-tunnel) 

En  applique  Sous linteau 

 

Bloc - baie 

    

(a) (b) (c) (d) 
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Dans le cas de la pose traditionnelle (coffre-tunnel, Figure 1.10(a)), le coffre et le volet sont 

installés directement dans l'épaisseur du mur. Cette méthode est utilisée pour les constructions 

neuves, car elle nécessite des dimensions précises. L’avantage principal est que le volet laisse 

uniquement visible les lames du volet roulant quand il est abaissé. Cependant, il est plus com-

plexe à installer et rend l’accès au coffre plus restreint. 

 

Dans le cas de la pose en applique (Figure 1.10(b)), également appelée pose en rénovation, 

le volet roulant est fixé à l’extérieur du cadre de la fenêtre, sur la façade du bâtiment. Le coffre 

est ainsi visible au-dessus de la fenêtre. Cette méthode est couramment utilisée lors de rénova-

tions lorsqu'aucun emplacement n'est prévu pour le coffre dans la menuiserie. Il y a une certaine 

facilité d’installation et il n’est pas nécessaire de modifier l’ouverture existante. Le coffre reste 

visible à l'extérieur, ce qui peut ne pas être idéal d'un point de vue esthétique. 

 

Pour le type de pose sous linteau (Figure 1.10(c)), le volet roulant est installé sous le linteau 

de la fenêtre, à l'intérieur de l'embrasure, mais il est souvent légèrement en retrait de la façade. 

Cela convient lorsque la hauteur sous plafond est limitée. Cette pose conduit à une installation 

plus facile que la pose en tunnel. En revanche, le coffre peut empiéter légèrement sur la hauteur 

de la fenêtre, ce qui réduit l’entrée de lumière. 

 

Dans le cas du volet roulant bloc-baie (Figure 1.10(d)), le volet roulant et la fenêtre consti-

tuent un seul et même ensemble. Le coffre du volet et ses coulisses sont directement intégrés à 

la fenêtre, avec le coffre visible de l'intérieur. Ce type d'installation convient aussi bien pour 

une rénovation que pour une construction neuve. Le coffre est quasiment invisible une fois 

l’installation réalisée, car il est intégré directement dans la menuiserie. En revanche, si un pro-

blème survient dans le mécanisme du volet roulant, il peut être plus complexe à réparer, car le 

coffre est intégré à la fenêtre. 

1.3.2. Matériaux d’isolation utilisés 

Dans les coffres de volets roulants, l'utilisation de matériaux d'isolation est essentielle pour 

améliorer à la fois les performances thermiques et acoustiques. Plusieurs matériaux se distin-

guent par leurs propriétés spécifiques et leur adaptation à ces besoins. 

La laine de roche se distingue par sa souplesse et sa grande résistance à l'humidité, ce qui en 

fait un choix privilégié pour des environnements exigeants en termes de durabilité. En tant que 
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matériau fibreux, la laine de roche assure une excellente isolation thermique tout en offrant une 

bonne performance acoustique. Elle est généralement proposée sous forme de panneaux et re-

quiert une épaisseur minimale de 30 millimètres [15], [27], offrant ainsi une solution adaptée 

dans des configurations où l’espace disponible peut accueillir une certaine épaisseur. 

Moins onéreuse, la laine de verre constitue une alternative économique à la laine de roche. 

Elle est disponible en panneaux ou en rouleaux. Bien que sa performance thermique soit simi-

laire à celle de la laine de roche, elle offre une isolation acoustique moyenne, ce qui peut limiter 

son efficacité dans les applications nécessitant une atténuation sonore accrue. Comme pour la 

laine de roche, une épaisseur de 30 millimètres est recommandée pour garantir une efficacité 

thermique optimale [27]. 

La mousse massique, quant à elle, représente une solution polyvalente pour les espaces con-

finés. Composée de polyuréthane et de caoutchouc, ou d’autres matériaux synthétiques, elle est 

souple et offre une isolation thermique et acoustique équilibrée. Sa structure multicouche per-

met de renforcer ses capacités d'atténuation sonore tout en garantissant une isolation thermique 

correcte. 

La mousse de mélamine, combinée à une masse lourde comme le bitume, est un excellent 

choix pour améliorer l'isolation acoustique des coffres de volets roulants. La mousse de méla-

mine se distingue par ses propriétés d'absorption acoustique, réduisant efficacement les bruits 

aériens grâce à sa structure cellulaire ouverte. Lorsqu'elle est utilisée en combinaison avec du 

bitume, un matériau à haute densité, elle crée un système d'isolation très performant. En plus 

de ses performances acoustiques, la mousse de mélamine offre également une isolation ther-

mique qui est cependant modérée. 
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Figure 1.11 – Mousse de mélamine combinée à de la masse lourde pour l’isolation du 

coffre 

 

Figure 1.12 – Polystyrène expansé (PSE) combiné à de la masse lourde pour l’isolation du 

coffre 

Enfin, le polystyrène, disponible en versions expansée (PSE) et extrudée (PSX), est un ma-

tériau nécessitant peu d’espace pour son installation [27]. Il offre une bonne isolation ther-

mique, bien que ses capacités acoustiques soient relativement faibles, ce qui peut limiter son 

utilisation dans des applications où le bruit constitue un problème majeur. Le polystyrène ex-

trudé, bien que plus coûteux que l'expansé, présente des performances thermiques accrues [28], 

en raison de sa structure plus dense, qui limite la conduction de la chaleur de manière plus 

efficace. 
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1.3.3. État de l’art des performances acoustiques des coffres de volets roulants  

Les performances acoustiques des coffres de volets roulants seront privilégiées dans cette 

étude, car les industriels rencontrent plus de difficultés à qualifier le comportement acoustique 

que thermique. Différents travaux existent déjà pour les performances thermiques de différents 

systèmes de cadres de fenêtres et de coffres de volets roulants, comme l'article présenté dans 

[29] afin améliorer l'efficacité énergétique des bâtiments. À travers des simulations par élé-

ments finis (FEM) et des mesures expérimentales, les auteurs évaluent dans [29] le coefficient 

de transmission thermique de plusieurs configurations, incluant des cadres en PVC, en bois, en 

bois-aluminium, et des coffres isolés avec du polystyrène expansé (PSE). Les résultats mettent 

en évidence l’intérêt du matériau d'aluminium à bulles d’air, initialement conçue pour les murs, 

mais ici appliquée avec succès aux coffres de volets, pour une amélioration notable de l'isolation 

thermique globale. Cette étude montre qu'en isolant le coffre, il est possible de réduire les pertes 

de chaleur d'environ 30%. Cependant, la maîtrise des performances acoustiques reste un défi. 

Díaz et Pedrero [30] présentent une étude expérimentale sur l'effet du tablier et des coffres 

de volets sur l'isolation acoustique des fenêtres. L'analyse porte sur des fenêtres en PVC avec 

double vitrage, équipées de coffres de volets préfabriqués, en position de volet déroulé et en-

roulé, et avec différents matériaux d'isolation interne (polystyrène expansé, fibre minérale ou 

vide). Les résultats montrent que les fenêtres sans coffre de volet offrent un meilleur indice de 

réduction sonore en basses fréquences, tandis qu'à partir de 500 Hz, l’isolation est supérieure 

lorsque le volet est déroulé. En incluant des matériaux absorbants dans le coffre, l’isolation est 

améliorée à hautes fréquences.  

L’étude expérimentale de Díaz et al. [31] montre  l'influence des volets roulants sur l'isola-

tion acoustique des façades. Les mesures acoustiques sont réalisées dans des chambres équipées 

de fenêtres avec coffres de volets intégrés, dans des configurations avec volets déroulés ou 

enroulés. Les résultats montrent que, pour les fenêtres coulissantes, le déroulement du volet 

améliore nettement l'isolation acoustique, particulièrement au-dessus de 500 Hz. Les fenêtres 

avec vitrage simple montrent un gain d'environ 2,5 dB en isolation lorsque le volet est déroulé, 

tandis que ce gain est réduit à 1,5 dB pour les vitrages isolants. Pour les fenêtres ouvrantes, le 

déroulement du volet améliore l'isolation de 1 dB pour les vitrages simples, mais réduit légère-

ment la performance pour les vitrages isolants. L'étude conclut sur l'importance de spécifier la 

position du volet lors des mesures d'isolation.  
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L’étude proposée par Hammad et al. [32] examine les performances acoustiques de cinq 

types de volets utilisés en Jordanie pour l’isolation contre le bruit extérieur. Testés en labora-

toire, ces volets (en bois, plastique, aluminium, métal avec ou sans mousse) ont été évalués en 

combinaison avec des fenêtres à encadrements en aluminium et plastique, utilisant un vitrage 

simple ou double. L'étude révèle que les volets apportent une isolation acoustique supplémen-

taire limitée lorsqu'ils sont installés devant des fenêtres en plastique, mais peuvent améliorer 

l’isolation des fenêtres en aluminium de 10 à 15 dB, entre 31,5 Hz et 8 kHz. En revanche, pour 

les fenêtres ouvertes, les volets fournissent une isolation allant de 14 dB pour les modèles en 

bois et à 20 dB pour ceux en plastique avec mousse. Les résultats soulignent l'importance des 

techniques de construction, suggérant que réduire les interstices entre les lames pourrait maxi-

miser les performances acoustiques des volets. 

Asdrubali et Buratti [33] explorent les performances acoustiques de fenêtres à haute isolation 

intégrées avec des coffres de volets roulants, une solution adaptée aux bâtiments situés près de 

sources de bruit élevées. Les fenêtres étudiées, dites HSIVW (« High Sound Insulation Venti-

lating Windows »), offrent une isolation sonore élevée tout en permettant la ventilation. L’étude 

expérimentale révèle que, bien que le coffre de volet et l’aérateur soient les principaux points 

de transmission sonore, les fenêtres intégrant un coffre isolé offrent des indices d’isolation so-

nore comparables aux fenêtres standards, avec des valeurs élevées (33 à 38 dB). Ces résultats 

indiquent que les fenêtres HSIVW avec coffre de volet intégré constituent une solution efficace 

pour atténuer le bruit extérieur sans compromettre la ventilation. 

Patrício et Bragança [34] présentent une étude expérimentale sur l'effet des volets roulants 

sur l'isolation acoustique des façades. L’étude expérimentale inclut des tests en laboratoire et 

in situ dans un bâtiment résidentiel typique au Portugal. Les auteurs examinent l'impact de dif-

férentes positions du volet (enroulé, partiellement déroulé, déroulé) sur la transmission acous-

tique des fenêtres. Les résultats montrent que les volets déroulés améliorent l'isolation acous-

tique, mais que cette isolation est moins efficace aux basses fréquences en raison de phéno-

mènes de résonance dans l'espace confiné entre le volet et la fenêtre. La position des volets est 

particulièrement déterminante lorsque la fenêtre est ouverte, en permettant une réduction signi-

ficative du bruit. Les tests montrent une différence notable entre les mesures in situ et en labo-

ratoire, soulignant l'importance des conditions réelles pour évaluer la performance acoustique 

des façades. 
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Une caractéristique récurrente dans l'ensemble de ces études est l'accent mis sur une ap-

proche essentiellement expérimentale pour évaluer les performances acoustiques des bloc-

baies. Bien que ces travaux fournissent des données précieuses, les tests portent majoritairement 

sur des configurations où le volet et la fenêtre sont analysés conjointement, en prenant en 

compte les positions du volet (enroulé, déroulé, partiellement déroulé) et les matériaux utilisés 

pour l'isolation. 

Il est important de noter qu'aucune étude ne s’intéresse spécifiquement à la transmission 

acoustique du coffre de volet roulant en tant qu'élément indépendant. Le coffre est pourtant un 

composant clé dans l’isolation acoustique. Cela laisse une zone d'ombre dans la compréhension 

fine du comportement acoustique du coffre seul. Ce manque de données spécifiques sur le 

coffre lui-même limite la capacité à optimiser ses performances acoustiques de manière ciblée. 

  

1.4. Méthodes et normes relatives aux performances acoustiques 

Les premières exigences en matière d'isolation acoustique dans les bâtiments résidentiels ont 

vu le jour dans les années 1950 dans plusieurs pays, en réponse à une prise de conscience crois-

sante des nuisances sonores et de leur conséquence sur le bien-être des habitants. Toutefois, il 

a fallu attendre plusieurs années avant que des réglementations similaires ne soient appliquées 

à d'autres types de bâtiments, tels que les écoles, les hôpitaux, ou les bureaux, où la gestion du 

bruit joue également un rôle crucial dans le confort et le bien-être des occupants. En réponse à 

cette diversité de sources de bruit, les normes acoustiques encadrant l'isolation des bâtiments 

ont été subdivisées en cinq catégories principales [7], [35] : 

˗ Bruits aériens extérieur provenant de l'environnement extérieur, en particulier ceux gé-

nérés par les transports ou les activités industrielles. 

˗ Bruits d’impact transmis par les structures solides, notamment à travers les sols ou les 

murs, dus à des chocs ou des mouvements. 

˗ Bruits d’équipements techniques produit par les équipements de service, tels que les 

systèmes de chauffage, de ventilation ou les ascenseurs, pour réduire leur impact sur le 

confort acoustique. 

˗ Bruits aériens intérieurs émis au sein même du bâtiment, entre différentes pièces ou 

logements, et leur limitation est essentielle pour garantir une cohabitation paisible. 

˗ Mesure de temps de réverbération et de l’absorption acoustique des matériaux. 
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Dans le cadre de cette étude, l'accent est mis sur l'isolation des bruits aériens extérieurs, en 

particulier ceux qui affectent les façades extérieures des bâtiments, comme les coffres de volets 

roulants. Les mesures acoustiques des bruits aériens peuvent être réalisées de deux manières 

principales : in situ, c'est-à-dire sur le terrain, ou en laboratoire, dans un environnement con-

trôlé. Chacune de ces approches a ses avantages et ses limites, et leur choix dépend des objectifs 

de l’étude, des conditions du bâtiment ou des éléments testés, ainsi que des réglementations en 

vigueur. 

1.4.1. Mesures in situ des bruits aériens 

Les mesures in situ se réfèrent à des tests réalisés directement dans l’environnement réel où 

les performances acoustiques d’un élément sont évaluées. Ces mesures prennent en compte les 

conditions d’installation réelles, ainsi que l’influence de facteurs externes qui peuvent affecter 

les performances acoustiques.  

La méthode de mesures in situ est souvent guidée par la norme ISO 16283-3 [36] basée sur 

la mesure de la pression acoustique. Cette norme décrit les procédures pour mesurer l'isolation 

acoustique des bâtiments et des éléments de construction en situation réelle. Le protocole ex-

périmental proposé s’applique principalement aux bâtiments résidentiels, mais peut également 

être utilisé pour d'autres types de constructions. Il consiste à placer des émetteurs sonores ou 

des bruits environnementaux naturels à l’extérieur du bâtiment et à mesurer le niveau sonore 

transmis à l’intérieur du bâtiment à l'aide de microphones positionnés selon des critères précis. 

Cette méthode permet d’évaluer l’isolation acoustique en conditions d’utilisation réelles, en 

prenant en compte les effets des matériaux, des joints, ainsi que d’éventuelles anomalies pré-

sentes dans la construction. 

Toutefois, les mesures in situ présentent certaines limites. Les résultats peuvent être influen-

cés par des facteurs environnementaux externes tels que les conditions météorologiques, la 

proximité d’autres structures, l’angle d’incidence du son extérieur ou encore la position du mi-

crophone de mesure extérieur par rapport à la façade du bâtiment [34], [29]. Cela rend difficile 

la reproductibilité des résultats d’un site à un autre. En outre, la diversité des configurations des 

bâtiments et des matériaux rend les comparaisons entre les différents sites complexes. 

1.4.2. Mesures en laboratoire des bruits aériens 

Les mesures en laboratoire sont réalisées dans des environnements contrôlés, généralement 

au sein de chambres acoustiques spécialement conçues pour évaluer les performances 
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acoustiques des éléments de construction dans des conditions normalisées. Ces tests sont effec-

tués conformément à des normes internationales, telles que la norme ISO 10140 [37] basée sur 

la mesure du niveau de pression moyen, qui définit les méthodes de mesure de l'isolation acous-

tique en laboratoire. Les éléments testés peuvent inclure des fenêtres, des entrées d’air ou encore 

des coffres de volets roulants. 

Les laboratoires acoustiques sont classiquement équipés de deux chambres réverbérantes de 

volume différent de 10% et supérieur à 50 m3. L’élément testé est installé entre deux chambres 

distinctes : une salle d'émission et une salle de réception. Des microphones sont placés de 

chaque côté de l’échantillon pour mesurer la quantité de bruit transmis à travers celui-ci. Les 

données recueillies permettent de déterminer la perte de transmission sonore, qui représente la 

capacité de l’élément à atténuer le bruit aérien. Les résultats sont analysés en fonction des dif-

férentes bandes de fréquences, afin de caractériser précisément les performances acoustiques 

de l’élément testé. Cependant, il est impératif que le son transmis par des chemins indirects 

(fuites acoustiques ou autres interférences) soit négligeable par rapport au son transmis par 

l’échantillon lui-même.  

La température et le taux d'humidité relative sont maintenus constants dans chaque salle, car 

ces paramètres influencent la propagation du son. Une température stable permet de garantir la 

cohérence des mesures, en minimisant les variations de la vitesse du son à travers l'air. De 

même, le taux d'humidité relative est contrôlé pour éviter les fluctuations acoustiques, puisque 

l'humidité peut influencer la densité de l'air.  

Dans le cadre de ce travail, les chambres d'émission et de réception ont respectivement des 

volumes de 78 m³ et 62.3 m³ présentées en Figure 1.13. La température des deux salles est de 

23° et le taux d’humidité est de 43% et 53% respectivement pour la salle d’émission et la salle 

de réception. Les murs de la chambre de réception notés (1) sont en béton de 200 mm d'épais-

seur, avec une couche d’isolation en laine minérale notée (2). Le mur de séparation entre les 

deux chambres noté (6) est construit en blocs de béton de 100 mm d’épaisseur. Dans le mur 

séparateur, on retrouve une ouverture afin d’y placer le coffre testé qui est noté (C). Les deux 

chambres sont montées sur des boites à ressorts notées (7) pour réduire les vibrations latérales. 

La salle d'émission est dotée de deux tôles d'acier d’épaisseurs respectives de 2 mm notée (4) 

et 6 mm notée (5), également séparées par une couche de laine minérale notée (2) pour assurer 

une isolation supplémentaire. 
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Figure 1.13 – Montage expérimental de l'essai acoustique, d’après [23] 

Dans la chambre d'émission, deux haut-parleurs, notés S1 et S2 , sont placées dans les coins 

de la pièce pour générer plusieurs réflexions d'ondes acoustiques sur les murs afin de créer un 

champ suffisamment diffus. La pression acoustique générée par le champ diffus est mesurée 

par un microphone rotatif noté M1 dans la chambre d'émission. Dans la salle de réception, on 

trouve un microphone rotatif noté M2 et un haut-parleur noté S3 pour mesurer le temps de ré-

verbération de la salle. Le microphone de la salle de réception M2 mesure également le niveau 

de pression acoustique transmis par l'élément testé. Dans la salle de contrôle, on trouve un ana-

lyseur de spectre en temps réel, pour obtenir les résultats en bandes de tiers d’octave. Un cali-

breur est également présent pour vérifier et ajuster la précision des microphones, en produisant 

un signal sonore de référence avec une fréquence et un niveau de pression sonore connus avant 

chaque mesure. Enfin, un ordinateur est utilisé pour le post-traitement des résultats, permettant 

de traiter, visualiser et interpréter les données collectées. 

Pour garantir un champ acoustique diffus, le temps de réverbération 𝑇𝑟 des salles doit être 

soigneusement contrôlé. Il ne doit être ni excessivement long ni trop court afin de ne pas in-

fluencer les niveaux sonores mesurés. La norme ISO 10140 [37] propose un intervalle à res-

pecter pour ce paramètre : 

1 ≤ 𝑇𝑟 ≤ 2(
𝑉

50
)

2
3

(1.1) 
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où 𝑉 est le volume de la salle (en m³) et 𝑇𝑟 le temps de réverbération (en secondes). Pour 

ajuster ce temps, il est possible d'utiliser des dispositifs comme des panneaux réfléchissants qui 

agissent comme diffuseurs et permettent de mieux contrôler la propagation des ondes sonores 

dans l’espace. 

 

Figure 1.14 - Essai expérimental du coffre de volet roulant (a) du point de vue de la 

chambre d'émission et (b) de la chambre de réception, d’après [23] 

 

Figure 1.15 – Vue en en coupe de l'installation du coffre de volet roulant pendant le test en 

laboratoire d’après [23] 
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Le mur séparateur est construit en béton et comprend une couche de laine minérale. Sa con-

ception permet de supprimer la transmission latérale du son. Ce mur séparateur comporte le 

panneau d’essai en bois dans laquelle se trouve une ouverture pour y introduire l’élément testé 

illustré en Figure 1.14. Le panneau d’essai peut s’adapter à différentes tailles de coffres de 

volets roulants. Le coffre est ensuite solidement fixée sur trois côtés du mur et vissée en bas à 

une traverse en bois scellée avec du plâtre dans le panneau d'essai. Pour assurer l'étanchéité à 

l'air, le périmètre du coffre est scellé à l'aide d'un fond de joint et du mastic oléoplastique en 

Figure 1.15. Pour chaque échantillon, la position du volet est modifiée et deux configurations 

sont testées : volet enroulé et volet déroulé. 

1.4.3. Positionnement des sources sonores et des microphones 

Avant de commencer les essais expérimentaux, il est essentiel de mesurer le temps de réver-

bération des salles et de définir les positions des sources sonores ainsi que des microphones. 

Cette mesure doit se faire conformément aux normes ISO 3382 [38] et ISO 18233 [39], en 

appliquant des méthodes telles que la technique du bruit interrompu ou la réponse impulsion-

nelle. 

Pour garantir la précision des résultats, la décroissance du niveau sonore doit être observée 

sur une plage d'au moins 20 dB. La mesure commence immédiatement après l'arrêt du bruit et 

se poursuit jusqu'à ce que le niveau sonore soit supérieur de 10 dB au bruit de fond. Afin de 

garantir la fiabilité des données, il est conseillé de répéter cette procédure six fois à trois em-

placements différents pour les microphones. 

1.4.3.1. Positionnement des sources 

Pour assurer une bonne diffusion sonore, on commence par définir le nombre de positions 

disponibles pour les haut-parleurs [37]. La formule suivante est utilisée pour déterminer ce 

nombre : 

𝑚 >
152

𝑉
2
3

(1.2) 

où 𝑉 représente le volume de la salle d'émission en mètres cubes. Chaque haut-parleur doit 

être installé à une distance minimale de 0,7 m les uns des autres, et au moins deux doivent être 

espacés de moins de 1,4 m. De plus, chaque haut-parleur doit se situer à plus de 0,7 m de toute 
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paroi. Les positions des haut-parleurs doivent éviter la symétrie par rapport aux plans de la salle 

et doivent être suffisamment espacées dans différentes directions pour éviter des plans paral-

lèles. 

Une fois les haut-parleurs installés, il est nécessaire de mesurer les différences de niveau 

sonore 𝐷𝑖𝑗  entre la salle d’émission et la salle de réception pour chaque bande de tiers d’octave 

𝑖, avec des fréquences centrales allant de 100 Hz à 315 Hz. Pour chaque bande, on calcule la 

moyenne des différences de niveau sonore, notée 𝜇𝑖 , selon la formule suivante : 

𝜇𝑖 =
1

𝑚
∑ 𝐷𝑖𝑗

𝑚

𝑗=1

(1.3) 

Ensuite, on calcule l’écart-type 𝑆𝑖 (non biaisé) des différences de niveau sonore pour chaque 

bande de tiers d’octave de 100 Hz à 315 Hz, ce qui permet d’évaluer la variabilité des mesures : 

𝑆𝑖 = √
1

𝑚 − 1
∑(𝐷𝑖𝑗 − 𝜇𝑖)

2
𝑚

𝑗=1

(1.4) 

Le nombre 𝑁 de positions de sources doit respecter les trois critères suivants :  

˗ 𝑁 ≥ 2 ; 

˗ 𝑁 ≥ (𝑆𝑖/𝜎𝑖)
2  avec 𝜎𝑖 l’écart-type maximal toléré pour les différences de niveau selon 

le Tableau 1.1 ; 

˗ 𝑁 ≥ (∑
𝑆𝑖

4.8𝑖 )
2

. 

Tableau 1.1 – L’écart-type maximal toléré entre 100 Hz et 315 Hz en bande de tiers d’octave 

f (Hz) 100 125 160 200 250 315 

𝝈𝒊 (dB) 1.4 1.2 1.0 0.8 0.8 0.8 

 

Une condition additionnelle doit être remplie : si 2𝑁 > 𝑚,  il est nécessaire de porter 𝑚 à 

2𝑁 et de répéter l’analyse. On détermine alors un nombre 𝑞 satifaisant les trois conditions pré-

cédentes de positions pour les sources sonores parmi les 𝑚 positions totales disponibles. Il con-

vient ensuite d’identifier ces 𝑞 positions spécifiques. 

Pour chaque position 𝑗 du haut-parleur, on calcule la somme des carrés des écarts entre les 

niveaux sonores mesurés et la moyenne pour chacune des six bandes d’octaves : 
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𝑆𝑗 = ∑(𝐷𝑖𝑗 − 𝜇𝑖)
2

6

𝑖=1

(1.5) 

Les 𝑞 valeurs les plus faibles obtenues désignent les 𝑞 positions de sources sonores qui seront 

conservées. 

1.4.3.2. Positionnement des microphones 

Le placement des microphones doit être réalisé avec une certaine flexibilité tout en respec-

tant les conditions suivantes : 

˗ Les microphones doivent être espacés d’au moins 0,7 m les uns des autres, ainsi qu’entre 

un microphone et une paroi ou un diffuseur de la salle. 

˗ La distance minimale entre un microphone et l’élément testé ou la source sonore doit 

être d’au moins 1 m. 

˗ Les microphones ne doivent pas être positionnés dans le même plan par rapport aux 

limites de la salle, et leurs placements doivent être variés sans être uniformément répar-

tis. 

˗ Chaque salle doit comporter au moins cinq positions de microphones pour chaque po-

sition de haut-parleur, avec une répartition maximale dans l’espace disponible. 

Ces exigences visent à garantir que l’évaluation de la pression quadratique se déroule dans 

des zones de la pièce où le champ acoustique est réellement diffus, c'est-à-dire à une distance 

suffisante de la source pour que le champ direct soit négligeable par rapport au champ réverbé-

rant, et loin des parois et des diffuseurs, où la pression quadratique est généralement plus élevée 

[40]. Ces recommandations permettent de mesurer le 𝐷𝑛,𝑒, l’indicateur de référence pour la 

caractérisation des performances acoustiques des coffres de volets roulants, comme détaillé 

dans la section suivante. 

1.4.4. Indicateurs acoustiques normalisés 

L'indice d'affaiblissement acoustique 𝑅 en décibels (dB) est calculé à partir des mesures 

expérimentales à l'aide de la formule suivante [23], [41] : 

𝑅 =  𝐿1 − 𝐿2 + 10 log (
𝑆

𝐴
) (1.6) 

où 𝐿1 et 𝐿2 sont respectivement le niveau de pression acoustique moyen dans la salle d'émis-

sion et la salle de réception, 𝑆 est la surface de l'ouverture dans laquelle l'élément d'essai est 
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installé en m2 et 𝐴 est la surface d'absorption acoustique équivalente dans la salle de réception 

en m2 qui peut être calculée à partir de la formule de Sabine [7], [8] : 

𝑇𝑅 = 
0.16𝑉

𝐴
 (1.7) 

où 𝑉 est le volume de la salle réceptrice et 𝑇𝑅 son temps de réverbération. Le terme 

10 log(𝑆/𝐴) est conçu pour apporter une correction aux valeurs mesurées de l'indice de perte 

de transmission, en tenant compte à la fois de la taille de l’ouverture et des caractéristiques de 

la pièce de réception.  

Les intensités et puissances émises par des sources acoustiques non-corrélées en champ dif-

fus sont généralement estimées à partir de la mesure de la pression acoustique quadratique 

moyenne [42]. Le niveau de pression acoustique peut être mesuré à l’aide d’un microphone 

rotatif ou de plusieurs microphones fixes. Pour 𝑛 positions différentes de microphones, le ni-

veau sonore 𝐿 est donné par la relation suivante [8]: 

𝐿 = 10 log (
1

𝑛
∑

𝑝𝑖
2

𝑝0
2

𝑛

𝑖=1

) (1.8) 

où 𝑝𝑖 représente la pression acoustique quadratique moyenne (valeur efficace) mesurée à la 

position 𝑖 et 𝑝0 représente la pression acoustique de référence, qui est généralement fixée à 20 

𝜇Pa dans l'air, correspondant au seuil d'audition humaine. Généralement, le niveau sonore 𝐿 est 

plutôt déterminé à partir des niveaux sonores 𝐿𝑖 : 

𝐿 = 10 log (
1

𝑛
∑10

𝐿𝑖
10

𝑛

𝑖=1

) (1.9) 

Cependant, l'indice 𝑅 n'est pas approprié pour la caractérisation expérimentale des petits élé-

ments de construction d’aire inférieure à 1 m2 comme les coffres de volets roulants [43]. Il est 

essentiel d'ajuster la valeur du niveau de pression acoustique mesurée du côté réception en te-

nant compte de la durée de réverbération, afin d'isoler uniquement l'effet des transmissions à 

travers les parois. En effet, l’utilisation de l'isolement acoustique normalisé permet d'obtenir 

une évaluation cohérente et précise de la performance acoustique de ces éléments en tenant 

compte des conditions spécifiques de mesure, notamment par l'usage d'une aire d'absorption 

équivalente de référence dans le local de réception. Les caractéristiques acoustiques de ces 
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éléments sont plutôt représentées par l'indice d'isolation acoustique normalisé d’un élément, 

noté 𝐷𝑛,𝑒 en décibels (dB) et défini par :  

 

𝐷𝑛,𝑒 = 𝐿1 − 𝐿2 − 10 log (
𝐴

𝐴0
) (1.10) 

où 𝐴0 est une surface d'absorption équivalente de référence, fixée à 10 m² et A est la surface 

d'absorption acoustique équivalente dans la salle de réception en m2. 

L'isolement acoustique normalisé est évalué par des bandes de tiers d'octave dont les fré-

quences centrales sont les suivantes : 100, 125, 160, 200, 250, 315, 400, 500, 630, 800, 1000, 

1250, 1600, 2000, 2500, 3150, 4000 et 5000 Hz. 

Les résultats des essais illustrés en Figure 1.16 se présentent sous forme d’une courbe de 

l’indice d’affaiblissement normalisé en fonction de la fréquence , représentée par des points 

bleus. À partir de ces courbes, on peut extraire une valeur unique, l’indice d’isolation acoustique 

pondéré 𝐷𝑛,𝑒,𝑤, qui reflète les performances acoustiques globales d’un élément sur l'ensemble 

du spectre. Cette valeur est obtenue selon la méthode décrite dans la norme ISO 717 [44], en 

comparant les résultats d’essai avec un spectre de référence pour l’isolation acoustique pour 

tenir compte de la sensibilité de l’oreille humaine, ce qui donne une nouvelle courbe en vert 

avec le symbole (▲). La valeur corrigée de 𝐷𝑛,𝑒 à 500 Hz, appelée 𝐷𝑛,𝑒,𝑤, est alors déterminée. 

Dans ce cas, 𝐷𝑛,𝑒,𝑤 est de 34 dB. 
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Figure 1.16 – Détermination de la valeur 𝐷𝑛,𝑒,𝑤, d’après [45]  

Des coefficients d’adaptation 𝐶 et 𝐶𝑡𝑟 peuvent également être calculés pour tenir compte du 

type de bruit incident, comme illustré dans le Tableau 1.2. Les résultats s'écrivent ainsi : 

𝐷𝑛,𝑒,𝑤(𝐶; 𝐶𝑡𝑟). Enfin, lors des mesures, la durée de moyennage doit être supérieur à 6 secondes 

par position de microphone pour chaque bande de tiers d’octave comprise entre 100 et 400 Hz, 

et d’au moins 4 secondes pour les autres fréquences. Il est important de préciser que chaque 

rapport d’essai doit également inclure les informations relatives à la température et au taux 

d’humidité dans les salles de laboratoire. 

 

 

5000 
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Tableau 1.2 – Définition des termes 𝐶 et 𝐶𝑡𝑟 en fonction du type de bruit [45] 

Type de source sonore Terme d’adaptation à un spectre appro-

prié 

Bruit rose 

Exemples : Bruits liés à l’activité humaine, 

au trafic ferroviaire à grande vitesse et aérien à 

basse vitesse 

 

 

𝐶 

Bruit de route 

Exemples : Bruits liés au trafic routier, ferro-

viaire à basse vitesse et aérien à grande vitesse 

 

 

𝐶𝑡𝑟 

 

Le bruit rose est un type de bruit standardisé dont le niveau reste constant sur chaque bande 

de tiers d’octave. Il est représentatif des bruits intérieurs courants associés aux activités hu-

maines dans un bâtiment, mais aussi de certains types de trafic ferroviaire à vitesse moyenne 

ou élevée, et du trafic aérien à basse vitesse.  

Le bruit de route, quant à lui, est un bruit standardisé qui contient davantage de fréquences 

graves que le bruit rose. Il est représentatif des bruits provenant principalement de l’extérieur, 

comme les véhicules sur la chaussée, les trains sur les voies ferrées et les bruits de moteurs 

générés par le trafic routier, ferroviaire à basse vitesse et aérien à grande vitesse.  

Le bruit rose ainsi que le bruit de route sont utilisés pour évaluer les performances des sys-

tèmes d'isolation et des structures de bâtiments. 

Les spécifications précédemment énumérées permettent, pour chaque échantillon, de rédiger 

un rapport d'essai, dont un exemple est présenté à la Figure 1.17. Ce rapport détaille le lieu de 

réalisation des mesures, rappelle les conditions expérimentales, fournit les valeurs d’isolement 

acoustique par bande de tiers d’octave, et précise l'isolement acoustique normalisé, accompagné 

des corrections 𝐶 et 𝐶𝑡𝑟. Bien que les exigences soient scrupuleusement respectées, les mesures 

réalisées en laboratoire comportent des incertitudes, qui seront abordées dans la section sui-

vante. 
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Figure 1.17 – Exemple de rapport d’essai par le CSTB (Centre Scientifique et Technique 

du Bâtiment) d’après [19] 
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1.4.5. Incertitudes de mesures 

Les calculs et mesures acoustiques sont inévitablement associés à des incertitudes qu’il est 

essentiel de prendre en compte [46], [47]. Bien que les normes visent à assurer la fiabilité des 

mesures, des recherches ont démontré que les résultats peuvent varier entre différents essais, ce 

qui conditionne la répétabilité et la reproductibilité des données d'isolement acoustique. La ré-

pétabilité est l’estimation de la variabilité entre les mesures d’un même échantillon réalisées 

dans un même laboratoire, avec les mêmes opérateurs et selon le même mode opératoire. La 

reproductibilité est l’estimation de la variabilité entre les mesures du même échantillon effec-

tuées dans différents laboratoires, avec des opérateurs distincts. La norme ISO 12999-1 [46] 

offre des méthodes pour quantifier ces incertitudes en évaluant l'écart-type des mesures réali-

sées dans différents laboratoires. Les incertitudes typiques sont supérieures à 3 dB pour les 

fréquences basses, jusqu'à 100 Hz, et varient de 1 à 3 dB pour les fréquences comprises entre 

100 Hz et 5 000 Hz, en fonction de l'opérateur et du laboratoire concernés. 

L’impact des caractéristiques des laboratoires d’essai et des conditions de montage sur les 

mesures d’isolement acoustique a été mis en lumière par Kilhman au début des années 1970 

[48]. Cette période coïncide avec l’émergence des premières réglementations acoustiques pour 

les bâtiments, nécessitant des indicateurs de performance fiables. L’étude de Kilhman compare 

l'isolement acoustique de panneaux en aggloméré et en béton, mesuré dans cinq laboratoires de 

tailles variées. Les résultats montrent des écarts dépassant 10 dB en basse fréquence. 

De nombreuses recherches mettent en évidence la difficulté à reproduire les mesures à basse 

fréquence [49], [50]. Une explication souvent avancée est que, à ces fréquences, la densité mo-

dale du champ acoustique est insuffisante pour que l’hypothèse du champ diffus soit valide. En 

effet, la réponse acoustique dans ces cas est principalement influencée par les modes propres 

des salles, rendant les niveaux sonores très sensibles aux caractéristiques géométriques des es-

paces testés, en particulier lorsqu'ils présentent une forte réverbération qui accentue les réso-

nances des modes propres. 

Pour surmonter ces défis, de nouvelles approches modales ont été mises au point pour me-

surer l'isolement acoustique en dessous de 100 Hz, une plage généralement négligée dans les 

rapports d’essai habituels, comme le montre la Figure 1.17. Par ailleurs, des études utilisant la 

méthode des éléments finis ont également exploré l’impact des paramètres des salles sur les 

mesures [51], [52].  
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Ces recherches ont révélé, par exemple, que lorsque les salles d’émission et de réception ont 

des volumes similaires, l'isolement acoustique mesuré tend à diminuer en raison d'un couplage 

accru entre ces espaces. De plus, Vercammen [53] a mis en lumière que la configuration et la 

disposition des diffuseurs dans les salles d’essai influencent les valeurs d’affaiblissement ob-

servées. En somme, les sources d'incertitudes sont multiples et incluent la géométrie des salles, 

la position des haut-parleurs, la localisation et la sensibilité des microphones, ainsi que la fixa-

tion des échantillons mesurés. 

Une autre forme d’incertitude dans le calcul de l’indice acoustique pondéré 𝐷𝑛,𝑒 provient de 

l’arrondi des valeurs mesurées [54], [55]. Les résultats sont souvent arrondis au décibel entier 

le plus proche, ce qui peut introduire une erreur significative. Par exemple, une mesure de 42,5 

dB sera arrondie à 43 dB, tandis qu’une mesure de 42,4 dB sera arrondie à 42 dB. Ainsi, l’écart 

pris en compte peut être de 1 dB, bien que la différence réelle entre les mesures soit de seule-

ment 0,1 dB. De plus, les incertitudes sur le calcul du 𝐷𝑛,𝑒 se répercutent mécaniquement sur 

la détermination du 𝐷𝑛,𝑒,𝑤 et des termes d'adaptation 𝐶 et 𝐶𝑡𝑟. 

Les informations fournies montrent que la modélisation numérique des coffres de volets 

roulants pourrait être très bénéfique pour réduire les incertitudes, en particulier celles dues à 

l’influence des salles et du matériel de mesure sur les valeurs d’affaiblissement acoustique en-

registrées. C. Soussi [7] a montré dans sa thèse qu’il était possible de s’affranchir de la modé-

lisation des deux salles pour prédire l'isolation acoustique de menuiseries extérieures, telles que 

les fenêtres.  

La création d’un modèle numérique repose sur une description mathématique des phéno-

mènes physiques impliqués. La section suivante présente une revue des principales approches 

employées pour prédire le comportement vibro-acoustique du système étudié.  

 

1.5. Méthodes prédictives en vibro-acoustique 

Pour analyser le comportement vibro-acoustique des structures, on peut considérer diffé-

rentes approches : expérimentales, analytiques et numériques. Les méthodes expérimentales, 

bien qu’importantes, sont limitées en reproductibilité et se concentrent généralement sur les 

performances acoustiques de structures existantes, c'est-à-dire qu'elles sont appliquées à des 

échantillons qui ont déjà été construits et qui sont en usage. En revanche, les approches 
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prédictives utilisent des modélisations analytiques ou numériques, sélectionnées selon leur va-

lidité fréquentielle en basses, moyennes ou hautes fréquences. De plus, les méthodes analy-

tiques et numériques permettent d'étudier le comportement vibro-acoustique de structures dès 

la phase de conception, avant leur construction.  Cette thèse vise à concevoir un modèle numé-

rique pour prédire et optimiser les performances acoustiques des coffres de volets roulants, en 

explorant diverses méthodes de calcul en vibro-acoustique entre 100 Hz et 5000 Hz. 

1.5.1. Les basses fréquences 

Lorsque les fréquences sont basses, la longueur d'onde physique dominante de la réponse 

dynamique est comparable ou plus grande que la taille du système étudié. Dans ces conditions, 

les modes propres sont peu nombreux et bien distincts. Quelques méthodes de résolution adap-

tées à ces basses fréquences sont présentées. 

1.5.1.1. Méthode des éléments finis 

La méthode des éléments finis (FEM : Finite Element Method) est une technique numérique 

très utilisée pour résoudre des problèmes complexes dans divers domaines de l'ingénierie [8], 

[56], [57], [58]. Le principe de la méthode des éléments finis consiste à diviser le problème en 

un maillage constitué de petits éléments (tels que les éléments barres, poutres, triangulaires, 

quadratiques, tétraédriques, hexaédriques…), adaptés à la dimension du modèle, qu'il soit en 

1D, 2D ou en 3D. Chaque élément est associé à des fonctions de forme, qui permettent d’ap-

procher le comportement d’un champ physique, comme le déplacement, la température ou la 

pression [59]. 

Les équations différentielles régissant le problème physique sont transformées en un système 

d'équations algébriques par la méthode des éléments finis. Cette transformation est réalisée en 

intégrant les équations différentielles sur chaque élément, en appliquant les conditions aux li-

mites appropriées, puis en assemblant les équations locales pour obtenir un système global. Ce 

système d'équations, linéaire ou non linéaire, est ensuite résolu numériquement pour obtenir 

des approximations des variables d'intérêt.  

Parmi les nombreux avantages de cette méthode, on note sa flexibilité géométrique qui per-

met de gérer des formes complexes et des conditions aux limites variées, ainsi que sa capacité 

d'adaptation, permettant de raffiner localement le maillage pour une résolution plus précise dans 

les zones d'intérêt. Cependant, la méthode présente certains inconvénients. Elle exige des res-

sources de calcul importantes en raison de sa précision qui est étroitement liée à la qualité du 
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maillage : un maillage inadéquat peut compromettre la fiabilité des résultats et allonger le temps 

de simulation, surtout pour des modèles complexes. À mesure que la fréquence augmente, un 

raffinement supplémentaire du maillage s’impose, entraînant un coût supplémentaire en temps 

et en ressources. 

1.5.1.2. La méthode des éléments infinis 

La méthode des éléments infinis (IEM : Infinite Element Method) [60], [61], [62] constitue 

une extension de la méthode des éléments finis, qui a été développée pour surmonter les limi-

tations de cette dernière dans des problèmes liés à des phénomènes qui se propagent dans un 

espace infini en intégrant des éléments qui modélisent le comportement des champs à l'infini, 

permettant ainsi de simuler l'influence des conditions au loin sans avoir à discrétiser l'ensemble 

de l'espace infini. 

Le principe fondamental de la méthode des éléments infinis repose sur l’utilisation de fonc-

tions de forme spéciales aux frontières extérieures du domaine modélisé, de sorte que ces fonc-

tions permettent de représenter la décroissance des ondes dans l'infini, tout en limitant le do-

maine d'étude à une région de taille finie. Le nombre de fonctions et de points d'interpolation 

détermine la précision de l'élément dans la direction infinie. De plus, la méthode des éléments 

infinis permet de conserver une précision élevée tout en minimisant les besoins en ressources 

numériques, car elle n'impose pas de mailler l'ensemble du domaine extérieur.  

1.5.1.3. La méthode des éléments de frontière 

La méthode des éléments de frontière (BEM : Boundary Element Method) est une approche 

numérique également utilisée en ingénierie, notamment dans le domaine de l'acoustique. À la 

différence des méthodes telles que les éléments finis (FEM), qui nécessitent un maillage com-

plet du volume, la méthode des éléments de frontière se concentre uniquement sur les surfaces 

délimitant le domaine d'étude [63]. Cette spécificité permet de réduire de manière significative 

le nombre de degrés de liberté nécessaires, simplifiant ainsi les calculs. La méthode des élé-

ments de frontière s’appuie sur la formulation intégrale des équations régissant le phénomène 

étudié. Pour les problèmes acoustiques, cela implique de convertir ces équations en intégrales 

le long des surfaces délimitant le domaine. Cependant, cette approche présente certains incon-

vénients, en particulier la complexité des matrices résultantes. En effet, à mesure que les cas 

étudiés deviennent plus complexes, les matrices issues de ces formulations peuvent rapidement 

devenir denses et non symétriques. Cette densité accroît considérablement la demande en mé-

moire et en ressources de calcul, rendant la résolution des équations plus difficile. Sa 
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programmation peut être complexe, notamment en raison des problèmes de singularités qui 

doivent être résolus. De plus, le nombre de codes commerciaux disponibles pour cette technique 

reste limité par rapport à la méthode des éléments finis (FEM). Les opérateurs utilisés dépen-

dent de la fréquence, ce qui limite son applicabilité. 

 

1.5.2. Les hautes fréquences 

En hautes fréquences, où la longueur d'onde physique dominante de la réponse dynamique 

est petite devant la taille du système, la modélisation et l'analyse deviennent complexes en rai-

son de la croissance exponentielle du nombre de degrés de liberté, ce qui entraîne des temps de 

calcul potentiellement excessifs. Les méthodes de discrétisation classiques ne sont plus adap-

tées, et d’autres méthodes sont utilisées pour estimer la réponse du système.  

1.5.2.1. L’Analyse Statistique de l’Énergie (SEA) 

Parmi les approches probabilistes, également appelées méthodes énergétiques, on retrouve 

l'Analyse Statistique de l'Énergie (SEA : Statistical Energy Analysis) qui est utilisée dans le 

domaine de la  vibro-acoustique. L'idée fondamentale de cette méthode repose sur une analogie 

avec l'énergie thermique : l'énergie vibro-acoustique se comporte comme l'énergie thermique, 

c'est-à-dire qu'elle se transmet d'un système à haute énergie vers un système à plus faible éner-

gie à un taux proportionnel à la différence d'énergie entre eux. Dans la méthode SEA, les do-

maines ne sont plus divisés en petits éléments, mais en sous-systèmes capables de supporter 

certains types d'ondes de propagation [64]. La SEA se base sur deux types de descriptions : 

modale et ondulatoire. La première approche, la description modale, traduit les interactions 

entre sous-systèmes en synthétisant les modes découplés. La seconde, la description ondula-

toire, s’appuie sur la théorie de Sabine pour modéliser les échanges d’énergie à travers des 

coefficients de réflexion et de transmission [65]. Chaque sous-système est défini par son énergie 

stockée, directement liée à sa vitesse vibratoire moyenne. L'équation fondamentale de cette 

technique est celle de l'équilibre de puissance pour chaque sous-système. Le comportement 

dynamique des systèmes est représenté par des facteurs de perte : les facteurs de perte dus à 

l'amortissement régissent le taux de dissipation d'énergie à l'intérieur d'un sous-système, tandis 

que les facteurs de perte de couplage contrôlent les échanges d'énergie entre les sous-systèmes. 

Cependant, la subdivision des domaines n'est pas un processus simple, et la détermination des 

facteurs de couplage pose de nombreux défis.  
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1.5.2.2. La méthode des matrices de transfert 

La méthode des Matrices de Transfert (TMM : Transfer Matrix Method) se concentre sur la 

propagation des ondes à travers des couches de matériaux, en utilisant des matrices pour repré-

senter les effets de transmission et de réflexion à chaque interface. La méthode des matrices de 

transfert, basée sur des approches simplificatrices [9], offre une manière efficace et rapide de 

modéliser la transmission des ondes dans des structures multicouches.   

Cependant, l’hypothèse de la méthode des matrices de transfert est faite quand les géométries 

étudiées sont planes et de dimensions latérales infinies, ce qui implique que la méthode origi-

nale ne prend pas en compte les effets de bord. La méthode des matrices de transfert finies 

(FTMM : Finite Transfer Matrix Method) permet de mieux prendre en compte les dimensions 

latérales finies du système multicouche [66].  

Par ailleurs, il existe la méthode des matrices de transfert en parallèle [67]. Plutôt que de 

superposer les couches successivement, cette méthode consiste à établir la matrice globale pour 

un assemblage de couches disposées côte à côte, parallèlement à la direction de propagation du 

son. 

Enfin, une autre limitation de la méthode des matrices de transfert est son manque de préci-

sion en très basses fréquences, où les phénomènes ondulatoires sont moins dominants et où les 

effets modaux et les conditions aux limites jouent un rôle plus important. Cependant, cette mé-

thode peut rester valable et pertinente dans la gamme des moyennes fréquences dans certains 

cas, où elle offre un bon compromis entre précision et coût de calculs. De nombreux progrès 

ont été réalisés, permettant de traiter des géométries plus complexes, notamment en couplant la 

méthode des matrices de transfert avec des calculs par éléments finis [68]. 

 

1.5.3. Les moyennes fréquences 

Dans la plage des moyennes fréquences, un système ne peut être entièrement considéré 

comme modal ni entièrement statistique [69]. Les approches en hautes fréquences sont souvent 

trop simplificatrices pour résoudre les problèmes en moyennes fréquences. Inversement, les 

approches déterministes des basses fréquences, comme la méthode des éléments finis, engen-

drent des modèles numériques volumineux et difficilement exploitables pour cette plage de 

fréquences. Les approches développées peuvent être regroupées en trois grandes catégories 
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pour les moyennes fréquences : l’extension des méthodes déterministes, l’extension des mé-

thodes statistiques et les méthodes hybrides. 

Concernant les techniques utilisées lors de l'extension des méthodes déterministes, on re-

trouve la TVRC (Théorie Variationnelle des Rayons Complexes), qui étend la méthode des 

éléments finis en utilisant des fonctions de forme discontinues à travers les frontières des élé-

ments [70], ainsi que la WBM (Wave Based Method), qui repose sur l'emploi de fonctions 

d'onde exactes plutôt que d'approximations polynomiales pour les éléments finis [71]. 

A propos de l'extension des méthodes statistiques, l'approche SmEdA (Statistical Modal 

Energy Distribution Analysis) est proposée par Maxit et Guyader [72]. Cette approche améliore 

la SEA en introduisant une description modale pour chaque sous-système du modèle dans la 

gamme des moyennes fréquences. 

Enfin, les méthodes hybrides combinent les approches déterministes et statistiques. Des tech-

niques, telles que la FE-SEA [73] (Finite Element - Statistical Energy Analysis) et la WBM-

SEA  (Wave Based Method - Statistical Energy Analysis), ont été développés. La FE-SEA 

utilise les éléments finis pour une précision géométrique, tandis que la WBM-SEA [74] exploite 

des fonctions d'onde exactes, chacun couplé via une analyse statistique. 

1.6.  Analyse de sensibilité à l’aide de métamodèles 

L’étude de sensibilité permet d’analyser l’impact des différents paramètres d’un système sur 

ses performances [75], [76]. En identifiant les paramètres les plus influents, cette approche fa-

vorise non seulement l’optimisation de la sortie (ou la réponse) du système, mais permet aussi 

de guider les choix de conception. Parmi les méthodes d’analyse de sensibilité existantes, trois 

approches sont généralement utilisées : la méthode de Morris, les indices de Sobol et la méthode 

FAST (Fourier Amplitude Sensitivity Test). 

La méthode de Morris est une méthode d’analyse qualitative et globale qui repose sur une 

exploration systématique de l’espace des paramètres d’entrée en effectuant des perturbations 

successives autour de points spécifiques [10] . Elle permet de classer les paramètres en fonction 

de leur influence, tout en restant peu coûteuse en termes de calcul. Les indices de Sobol, quant 

à eux, offrent une analyse quantitative en décomposant la variance de la réponse du système 

pour attribuer des contributions spécifiques à chaque paramètre ou à leurs interactions [11]. 

Bien qu’elle soit précise, cette méthode est souvent coûteuse car elle nécessite un nombre 
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d’échantillons important. Enfin, la méthode FAST repose sur l’utilisation de la série de Fourier 

afin d’approximer la fonction de la sortie du modèle [77]. Elle peut être limitée dans le cas 

d’interactions fortes entre les variables. L'extension de la méthode FAST, connue sous le nom 

d'eFAST (extended Fourier Amplitude Sensitivity Test), permet de calculer les indices de sen-

sibilité totaux. Cette amélioration permet la prise en compte des interactions entre les variables 

d'entrée [78]. 

Pour réduire les coûts numériques liés à l'analyse de sensibilité et/ou aux modèles plutôt 

complexes, l’utilisation de métamodèles s’est développée [79], [80]. Ces outils permettent de 

construire des approximations simplifiées mais précises des modèles d’origine. Parmi les mé-

tamodèles, le chaos polynomial est une méthode probabiliste qui représente la réponse du sys-

tème sous forme d’un développement polynomial en fonction des variables d’entrée [81]. Une 

autre méthode de métamodèles est le krigeage. Le krigeage est une technique d'interpolation 

statistique qui utilise efficacement un processus gaussien pour estimer la sortie du modèle [82]. 

Une méthode hybride, combinant le krigeage et le chaos polynomial, a également été dévelop-

pée. Cette approche vise à tirer parti des avantages des deux méthodes : le chaos polynomial 

pour représenter les dépendances globales et le krigeage pour capturer des détails locaux [83] . 

Ces différentes méthodes seront explorées et appliquées dans le contexte de l’analyse vi-

broacoustique des coffres de volets roulants au chapitre 4. L’objectif est de démontrer comment 

ces outils permettent de hiérarchiser les paramètres influents et d’optimiser les solutions tout 

en réduisant les coûts numériques. 

 

1.7. Positionnement de l’étude 

De nombreux problèmes physiques, notamment en ce qui concerne leur performance acous-

tique, sont aujourd’hui modélisés et résolus à l’aide de méthodes numériques, qui font encore 

l'objet d'améliorations continues [56], [84], [85], [86]. Cependant, à ce jour, il n'existe aucun 

modèle numérique pour les coffres de volets roulants, en particulier pour ce qui est de leur 

comportement acoustique en fonction de l'état du tablier (enroulé ou déroulé) et de l'influence 

des matériaux isolants intégrés dans ces systèmes. Le développement d'un tel modèle représen-

terait une avancée significative pour l'industrie, permettant d'affiner la conception de ces dis-

positifs et d'améliorer leur efficacité en termes d'isolation acoustique.  
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Dans cette thèse, les objectifs incluent non seulement l’étude et la modélisation 
de ces systèmes de coffres de volets roulants, mais aussi leur optimisation. L’optimisation joue 

également un rôle important, notamment pour identifier les paramètres influents sur la perte de 

transmission sonore et améliorer les performances des matériaux d’isolation. 

Dans cette thèse, plusieurs méthodes ont été employées pour atteindre ces objectifs. Les 

basses fréquences ont été abordées en utilisant la méthode des éléments finis (FEM) pour per-

mettre le calcul du rayonnement acoustique du coffre. Les moyennes et hautes fréquences ont 

été traitées à l'aide de la méthode de matrice de transfert car c’est une méthode simple et peu 

couteuse en termes de temps de calcul pour atteindre des fréquences plus élevées. Une attention 

particulière a été accordée à l'analyse paramétrique et à l'optimisation des performances acous-

tiques à l'aide d'approches telles que l'analyse de sensibilité (méthodes de Morris, Sobol, et 

FAST) avec les métamodèles (chaos polynomial, krigeage et krigeage par chaos polynomial) 

afin de réduire le cout de calcul de l’analyse de sensibilité. Enfin, une optimisation des proprié-

tés acoustiques des matériaux absorbants a été réalisée grâce à un algorithme génétique, dans 

le but d’améliorer la performance d’isolation du coffre de volet roulant. 

Cette thèse s'inscrit dans la continuité de travaux comme ceux de C. Soussi, achevés en 2021, 

qui portaient sur la modélisation acoustique des fenêtres en bois en basses fréquences [7]. Les 

travaux de thèse de J. Puig, achevés en 2023, ont contribué à l'étude et à la modélisation numé-

rique de la transmission acoustique des entrées d'air de fenêtres [8]. A l’avenir, il sera désormais 

possible de prédire le comportement acoustique d'un bloc baie, incluant à la fois la fenêtre, 

l'entrée d'air et le coffre, offrant ainsi des outils efficaces pour prédire les performances acous-

tiques et optimiser l'isolation acoustique des éléments de façades. 

 

1.8. Conclusion 

Le coffre de volet roulant constitue un chemin pour la transmission de l'énergie acoustique, 

permettant ainsi à celle-ci de passer de l'extérieur vers l'intérieur des bâtiments. En effet, la mise 

en place de ces coffres dégrade la performance acoustique des fenêtres et accroît l'exposition 

aux bruits extérieurs, notamment lorsque le coffre est mal isolé. La mesure des performances 

acoustiques de ces systèmes est régie par des normes qui visent à garantir un certain niveau de 

précision. Cependant, la détermination de l'indice d'affaiblissement acoustique normalisé 𝐷𝑛,𝑒 

en laboratoire est coûteuse et présente des difficultés de reproductibilité, particulièrement en 
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très basses fréquences. Plusieurs études [48], [49] montrent que les indicateurs acoustiques me-

surés sont sensibles aux montages d'échantillons et aux particularités des chambres acoustiques 

utilisées pour les essais. 

Dans ce contexte, la simulation numérique émerge comme une alternative intéressante aux 

essais expérimentaux. Elle permet d'obtenir des analyses paramétriques pour optimiser les ca-

ractéristiques des matériaux utilisés, ainsi que la géométrie des coffres de volets roulants, sans 

nécessiter la fabrication systématique d'un nouvel échantillon. Ces procédures d'optimisation 

doivent prendre en considération les contraintes industrielles liées à ces systèmes, telles que les 

contraintes d’installation, de dimensions, des matériaux utilisées et des normes. Actuellement, 

il n'existe pas d'outil numérique pour prédire l'isolement acoustique d'un coffre de volet roulant.  

Ce projet de thèse vise donc deux objectifs principaux : développer un modèle numérique 

capable de prédire le comportement acoustique des coffres et optimiser la performance acous-

tique à des fins de réduction du bruit extérieur, en tenant compte des contraintes industrielles. 

Les travaux de recherche présentés s'intéressent à la fois aux basses, moyennes et hautes fré-

quences. Le premier modèle développé s'appuie sur la méthode des éléments finis (FEM) pour 

simuler le comportement acoustique intrinsèque du coffre sur la plage de fréquence de 100 Hz 

à 1000 Hz. Le deuxième modèle concerne la méthode des matrices de transfert pour modéliser 

la performance acoustique du coffre déroulé sur la plage 200 Hz à 5000 Hz. Concernant l'opti-

misation, une analyse de sensibilité sera proposée afin d'identifier les paramètres les plus in-

fluents sur la perte de transmission sonore du coffre de volet roulant. Par la suite, l'optimisation 

des propriétés des matériaux isolants sera développée à l’aide d’un algorithme génétique.
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Chapitre 2 – Modélisation éléments finis des coffres de 

volets roulants en basses fréquences 
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Ce chapitre se concentre sur la simulation numérique du comportement acoustique d’un 

coffre de volet roulant dans le domaine des basses fréquences, en utilisant la méthode des élé-

ments finis. Un champ de pression diffus est appliqué sur la surface incidente du coffre pour 

générer la puissance acoustique incidente. La puissance acoustique transmise est ensuite cal-

culée sur les surfaces rayonnantes du coffre grâce à la combinaison des méthodes des éléments 

finis/infinis, permettant d’évaluer l’indice d’affaiblissement acoustique, également appelé perte 

de transmission sonore (Sound Transmission Loss, STL, en anglais).  L’approche intègre la 

modélisation de la mousse de mélamine et des masses lourdes, en ce qui concerne l’isolation 

acoustique. Les modèles numériques correspondant aux configurations étudiées sont détaillés 

et comparés aux résultats expérimentaux obtenus en laboratoire. Ainsi le modèle numérique 

proposée dans cette étude sera utilisée pour effectuer des études paramétriques permettant 

d’identifier les facteurs influençant les performances acoustiques des coffres roulants.  
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2.1. Introduction 

Dans ce chapitre, nous nous concentrons sur la modélisation vibro-acoustique des coffres de 

volets roulants en basses fréquences à l’aide de la méthode des éléments finis. Ce type de mo-

délisation est essentiel pour comprendre les mécanismes d’interaction entre les vibrations mé-

caniques et les ondes acoustiques, en particulier lorsqu’un matériau poreux est utilisé pour l’iso-

lation [23], [87]. 

La première partie de ce chapitre est dédiée à la formulation des problèmes vibro-acoustiques 

intégrant des matériaux poreux. Deux approches sont étudiées : l’utilisation des modèles po-

roélastiques basés sur la théorie de Biot et des modèles simplifiés considérant les matériaux 

poreux comme des fluides équivalents [88], [89]. Une étude comparative de ces deux approches 

est ensuite présentée, permettant de mieux comprendre leurs domaines d’application. 

Par la suite, l’excitation du système par un champ acoustique diffus, couramment utilisé lors 

des essais acoustiques en laboratoire, est abordée. Après une présentation des concepts géné-

raux, des formulations mathématique et numérique de ce champ diffus sont développées. 

La troisième section traite de l’estimation de la puissance rayonnée, l’indicateur acoustique 

principal permettant de caractériser les performances acoustiques d’une structure donnée. Deux 

méthodes sont mises en avant : l’intégrale de Rayleigh et les éléments infinis, chacune illustrée 

par une étude de cas sur une simple plaque. 

Enfin, la modélisation numérique spécifique des coffres de volets roulants est discutée. Cette 

section met en lumière la corrélation entre les résultats numériques et les données expérimen-

tales, validant ainsi les modèles développés. L’analyse paramétrique est également explorée 

pour étudier l’influence de divers facteurs, tels que les embouts, les conditions aux limites, la 

position des matériaux isolants et le placement des masses lourdes. 

2.2. Formulation éléments finis d’un problème vibro-acoustique avec 

matériaux poreux 

Cette section introduit la formulation par éléments finis d’un problème vibro-acoustique in-

tégrant des matériaux poreux, en mettant en lumière les différents modèles utilisés pour repré-

senter le comportement des matériaux poreux. Dans le contexte de la modélisation des struc-

tures élastiques en interaction avec un fluide acoustique, les matériaux poreux jouent un rôle 
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essentiel en influençant la propagation des ondes et en contribuant à la dissipation d’énergie 

acoustique.  

 

Plusieurs modèles sont pris en compte : le modèle de Biot, qui considère la phase solide du 

poreux (matrice ou squelette) comme élastique, et les modèles de fluide équivalent, notamment 

le modèle où la matrice du poreux est considéré comme souple (limp, en anglais) et le modèle 

où la matrice du poreux est considéré comme rigide (rigid, en anglais). Chacun de ces modèles 

possède des caractéristiques spécifiques qui influencent la réponse vibro-acoustique de la struc-

ture, permettant ainsi d’adapter la modélisation aux particularités du matériau poreux étudié. 

La formulation développée repose sur les équations locales de chaque domaine et leur discréti-

sation par éléments finis. 

 

On étudie une structure élastique située dans le domaine 𝛺𝐸, adjacente à un fluide compres-

sible et non visqueux occupant le domaine 𝛺𝐴 (Figure 2.1). Les effets de la gravité sont négligés 

dans cette analyse. La structure est fixée au niveau de sa frontière 𝛤𝑢 et soumise à des forces 

surfaciques extérieures 𝐹⃗𝑑 sur sa frontière 𝛤𝐹. La densité de la structure est désignée par 𝜌𝐸, 

tandis que la vitesse du son et la densité du fluide dans 𝛺𝐹 sont respectivement notées 𝑐𝐴  et 𝜌𝐴. 

L’interface séparant le fluide et la structure est désignée par ∑𝐸𝐴. 

 

Un matériau poreux, occupant le domaine 𝛺𝑃, est fixé à la structure élastique et en contact 

direct avec le domaine acoustique. Les interfaces entre le fluide et le matériau poroélastique, 

ainsi qu’entre la structure et le matériau poroélastique, sont respectivement notées ∑𝐴𝑃 et ∑𝐸𝑃. 

Les normales extérieures aux domaines de la structure, du fluide et du matériau poroélastique 

sont respectivement désignées par 𝑛𝐸⃗⃗ ⃗⃗ ⃗, 𝑛𝐴⃗⃗⃗⃗⃗ et 𝑛𝑃⃗⃗ ⃗⃗⃗. 
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Figure 2.1 – Problème couplé fluide-structure-poroélastique [23] 

2.2.1. Équations locales élasto-acoustiques 

Les équations locales pour le problème couplé élasto-acoustique peuvent être exprimées en 

fonction des variables suivantes : le déplacement de la structure élastique 𝑢⃗⃗𝐸 et la pression de 

la cavité acoustique 𝑝𝐴 [90], [91]. L'équation locale pour la structure élastique est donnée par : 

 

div⃗⃗ ⃗⃗ ⃗⃗ 𝜎𝐸(𝑢⃗⃗𝐸)  + 𝜌𝐸𝜔2𝑢⃗⃗𝐸 = 0⃗⃗  ;  ∀  𝑀  ∈ 𝛺𝐸 (2.1) 

 

Cette équation (2.1) exprime l'équilibre dynamique de la structure élastique sous l'effet des 

forces internes représentées par le terme de divergence des contraintes 𝜎𝐸  et des forces d’iner-

tie, où 𝜌𝐸 est la densité de la structure élastique et 𝜔 la fréquence angulaire.  

 

La condition sur la frontière 𝛤𝐹, où la structure est soumise à une force surfacique externe 

𝐹𝑑⃗⃗⃗⃗⃗⃗ , est donnée par : 

𝜎𝐸𝑛𝐸⃗⃗ ⃗⃗ ⃗ =  𝐹𝑑⃗⃗⃗⃗⃗⃗   ;  ∀  𝑀 ∈ 𝛤𝐹 (2.2) 

 

Enfin, sur la frontière 𝛤𝑢 , la structure est supposée encastrée et la condition aux limites as-

sociée est : 

𝑢⃗⃗𝐸 = 0⃗⃗  ;  ∀  𝑀 ∈ 𝛤𝑢 (2.3) 

 

Dans la cavité acoustique, la dynamique du fluide est régie par l'équation de Helmholtz, qui 

décrit la propagation des ondes acoustiques : 
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∆𝑝𝐴 +
𝜔2

𝑐𝐴
2 𝑝𝐴  =  0 ;  ∀  𝑀 ∈ 𝛺𝐴  (2.4) 

Cette équation (2.4) exprime l'évolution de la pression acoustique dans la cavité en fonction 

de la fréquence 𝜔 angulaire et de la vitesse du son 𝑐𝐴. 

Entre le domaine acoustique et la structure élastique, deux conditions de couplage doivent 

être satisfaites [9], [23]: 

 

grad⃗⃗⃗⃗⃗⃗ ⃗⃗ ⃗⃗  𝑝𝐴. 𝑛𝐴⃗⃗⃗⃗⃗ = 𝜔2𝜌𝐴𝑢⃗⃗𝐸 . 𝑛𝐴⃗⃗⃗⃗⃗;  ∀  𝑀 ∈ 𝛴𝐸𝐴 (2.5) 

 

𝜎𝐸𝑛𝐸⃗⃗ ⃗⃗ ⃗ =  𝑝𝐴𝑛𝐴⃗⃗⃗⃗⃗ ;  ∀  𝑀 ∈  𝛴𝐸𝐴 (2.6) 

 

L'équation (2.5) garantit la continuité du déplacement normal moyen, tandis que l'équation 

(2.6) assure la continuité de la contrainte normale à l'interface 𝛴𝐸𝐴. 

2.2.2. Couplage avec un matériau poreux en formulation de Biot-Allard 

On considère que les domaines électroacoustiques du problème défini précedement sont cou-

plés à un matériau poreux. Le matériau poreux est modélisé en utilisant la théorie de Biot [9], 

[57], [92]. Cette théorie s’applique lorsque la phase solide du milieu poreux est considérée 

comme élastique. Dans ce cas, le matériau poroélastique est décrit par 9 paramètres au total : 

sa porosité 𝜙, sa résistance à l’écoulement 𝜎, sa tortuosité 𝛼∞, sa longueur visqueuse 𝛬 et sa 

longueur thermique 𝛬′. Le squelette élastique est caractérisé par son module de Young 𝐸𝑆, son 

coefficient de Poisson 𝜈𝑆, son coefficient d’amortissement 𝜂𝑆 et sa densité 𝜌𝑆.  

 

2.2.2.1. Paramètres caractéristiques du matériau poreux 

La porosité 𝜙 est définie comme étant le rapport entre le volume de fluide et le volume total : 

𝜙 = 
𝑉𝐹

𝑉𝑇
= 1 −

𝑉𝑆

𝑉𝑇
 (2.7) 

où 𝑉𝑇 = 𝑉𝐹 + 𝑉𝑆 est le volume total du matériau poreux avec 𝑉𝐹 le volume de la phase fluide 

et 𝑉𝑆 celui de la phase solide. 
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La résistivité 𝜎 est la résistance rencontrée par le fluide lorsqu'il s'écoule à travers un maté-

riau poreux. Cette résistance est liée aux forces d'interaction visqueuses entre le fluide et le 

squelette solide. La force visqueuse 𝐹𝑅
⃗⃗ ⃗⃗ ⃗⃗   correspondante est proportionnelle à la vitesse relative 

entre la phase solide 𝑢̇⃗⃗ et la phase fluide 𝑈̇⃗⃗⃗: 

 𝐹𝑅
⃗⃗ ⃗⃗ ⃗⃗ = 𝜎𝜙 (𝑢̇⃗⃗ − 𝑈̇⃗⃗⃗) (2.8) 

La tortuosité 𝛼∞  mesure la complexité du chemin qu'une particule d'air doit suivre pour 

passer d'un point à un autre (Figure 2.2). Il est le rapport au carré entre la longueur du chemin 

réel et le chemin direct dans le matériau poreux. 

𝛼∞ = (
𝐿𝑒

𝐿
 )

2

(2.9) 

 

 

Figure 2.2 – Notion de tortuosité [93] 

La longueur visqueuse 𝛬 est le rayon macroscopique moyen des pores en relation avec la 

perte visqueuse. La longueur thermique 𝛬’ est le rayon macroscopique moyen des pores en 

relation avec la perte thermique (Figure 2.3). 

 

Figure 2.3 – Notion des deux longueurs caractéristiques [94] 
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2.2.2.2. Formulation (u⃗⃗S, pF) du matériau poreux selon la théorie de Biot-Allard 

Le matériau poroélastique est composé de deux phases : solide et fluide. Pour la phase solide, 

l'équation locale est : 

𝑑𝑖𝑣⃗⃗⃗⃗⃗⃗⃗𝜎𝑆(𝑢⃗⃗𝑆) + 𝜔2𝜌̃𝑆𝑢⃗⃗
𝑆 + 𝛾̃ grad⃗⃗⃗⃗⃗⃗ ⃗⃗ ⃗⃗ 𝑝𝐹 = 0⃗⃗; ∀  𝑀 ∈ 𝛺𝑃  (2.10) 

Cette équation décrit l'équilibre des forces dans la phase solide du matériau, où 𝜎𝑠 est le 

tenseur des contraintes, 𝜌̃𝑠 est la densité de la phase solide, et 𝑢⃗⃗𝑆 est le déplacement de la phase 

solide. Le terme 𝛾̃ ∇ 𝑝𝐹 représente l'interaction entre la phase solide et le fluide dans les pores, 

modélisant l'effet de la pression fluide sur la phase solide. 

Pour la phase fluide, l'équation locale est : 

𝜙2

𝜌̃22
∆𝑝𝐹 + 𝜔2

𝜙2

𝑅̃
𝑝𝐹 − 𝜔2𝛾̃ div 𝑢⃗⃗𝑆 = 0; ∀  𝑀 ∈ 𝛺𝑃  (2.11) 

Dans cette équation, 𝑝𝐹 représente la pression du fluide dans le matériau poroélastique, 𝑅̃ 

peut être interprété comme le module de compressibilité de l'air occupant une fraction 𝜙 d'un 

volume unitaire agrégé, 𝜌̃22 est la densité effective précisée ultérieurement et 𝜙 est la porosité. 

Le premier terme modélise l'effet de la compressibilité du fluide, le deuxième terme décrit 

l'interaction entre la pression du fluide et le fluide lui-même, et le dernier terme représente l'effet 

de la phase solide sur le fluide (par l'intermédiaire de 𝑢⃗⃗𝑆). 𝛾̃ est un coefficient de couplage entre 

les deux phases du poreux défini ultérieurement dans la section 2.2.3. 

 

2.2.2.3. Conditions de couplage 

Entre le domaine acoustique et le domaine poroélastique, trois conditions doivent être rem-

plies: 

𝑝𝐹 = 𝑝𝐴;  ∀  𝑀 ∈ 𝛴𝐴𝑃 (2.12) 

1

𝜌𝐴𝜔2
grad⃗⃗⃗⃗⃗⃗ ⃗⃗ ⃗⃗ 𝑝𝐴. 𝑛𝑃⃗⃗ ⃗⃗⃗  = (1 − 𝜙)𝑢⃗⃗𝑆. 𝑛𝑃⃗⃗ ⃗⃗⃗ + 𝜙𝑢⃗⃗𝐹 . 𝑛𝑃⃗⃗ ⃗⃗⃗ = 𝑢⃗⃗𝑆. 𝑛𝑃⃗⃗ ⃗⃗ ⃗⃗⃗ + 𝜙(𝑢⃗⃗𝐹 − 𝑢⃗⃗𝑆). 𝑛𝑃⃗⃗ ⃗⃗ ⃗⃗⃗ ;  ∀  𝑀 ∈ 𝛴𝐴𝑃  (2.13) 

𝜎𝑇𝑛𝑃⃗⃗ ⃗⃗⃗ =  𝑝𝐴𝑛𝐴⃗⃗⃗⃗⃗ ;  ∀  𝑀 ∈ 𝛴𝐴𝑃 (2.14) 

où 𝜎𝑇 est le tenseur total des contraintes du matériau poreux et 𝑢⃗⃗𝐹 est le déplacement de la 

phase fluide du matériau poreux.  L'équation (2.12) représente la continuité de la pression à 



76 

 

travers la frontière. L'équation (2.13) assure la continuité du flux de masse relative. Enfin, 

l'équation (2.14) représente la continuité de la contrainte normale. 

 

Entre la structure élastique et le milieu poroélastique, trois conditions de continuité sont pré-

sentes :

𝑢⃗⃗𝑆 = 𝑢⃗⃗𝐸;  ∀  𝑀 ∈ 𝛴𝐸𝑃 (2.15) 

(𝑢⃗⃗𝐹 − 𝑢⃗⃗𝑆)𝑛𝑃⃗⃗ ⃗⃗⃗ = 0 ; ∀  𝑀 ∈ 𝛴𝐸𝑃 (2.16) 

𝜎𝑇𝑛𝑃⃗⃗ ⃗⃗⃗ = −𝜎𝐸𝑛𝐸⃗⃗ ⃗⃗ ⃗ ;  ∀  𝑀 ∈ 𝛴𝐸𝑃 (2.17) 

L'équation (2.15) assure la continuité du déplacement entre le squelette solide et la structure 

élastique. L'équation (2.16) exprime le fait qu'il n'y a pas de flux de masse relative à travers la 

frontière. Enfin, la continuité de la contrainte normale totale entre la structure élastique et le 

matériau poroélastique est exprimée par l'équation (2.17). 

 

2.2.2.4. Discrétisation par éléments finis 

En introduisant les vecteurs nodaux des déplacements de la structure élastique 𝑈⃗⃗⃗𝐸 et de la 

phase solide du matériau poreux 𝑈⃗⃗⃗𝑆, ainsi que les vecteurs nodaux des pressions dans la cavité 

acoustique 𝑃⃗⃗𝐴 et dans la phase fluide du matériau poroélastique 𝑃⃗⃗𝐹, le système matriciel couplé 

suivant est obtenu à partir des équations locales précédentes et de la formulation variationnelle 

du problème telle que décrite dans [9], [95] : 

[
 
 
 
 
𝐾𝐸 − 𝜔2𝑀𝐸 −𝐶𝐸𝐴

−𝜔2𝐶𝐸𝐴
𝑇

𝐾𝐴 − 𝜔2𝑀𝐴

       
  𝐶𝐸𝑆                    0

0                    𝐶𝐴𝐹  

  
𝐶𝐸𝑆

𝑇                  0

0                    𝐶𝐴𝐹
𝑇  

𝐾𝑆(𝜔) − 𝜔2𝑀𝑆(𝜔) −𝐶𝑆𝐹

− 𝜔2𝐶𝑆𝐹
𝑇

𝐾𝐹(𝜔) − 𝜔2𝑀𝐹(𝜔)]
 
 
 
 

[
 
 
 𝑈⃗⃗⃗

𝐸

𝑃⃗⃗𝐴

𝑈⃗⃗⃗𝑆

𝑃⃗⃗𝐹 ]
 
 
 

= [

𝐹⃗
0
0
0

] (2.18) 

 

Dans ce système, 𝐾𝐸 et 𝑀𝐸,  𝐾𝐴 et 𝑀𝐴, 𝐾𝑆 et  𝑀𝑆, 𝐾𝐹 et 𝑀𝐹  représentent respectivement les 

matrices de rigidité et de masse de la structure élastique, de la cavité acoustique, de la phase 

solide et de la phase fluide du matériau poreux. Les matrices de couplage fluide-structure et 

entre les phases poroélastiques sont notées 𝐶𝐸𝐴 et 𝐶𝑆𝐹, respectivement. De plus, 𝐶𝐸𝑆 et 𝐶𝐴𝐹  sont 

des matrices de couplage garantissant la continuité des champs en déplacements et en pression 

: 𝑈⃗⃗⃗𝐸 = 𝑈⃗⃗⃗𝑆 sur 𝛴𝐸𝑃 et 𝑃⃗⃗𝐴 = 𝑃⃗⃗𝐹 sur 𝛴𝐴𝑃, respectivement. Enfin, 𝐹⃗  désigne le vecteur des forces 

nodales appliquées à la structure élastique. 
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Le système (2.18) est résolu par une méthode directe dans le domaine fréquentiel, avec une 

mise à jour des matrices dépendantes de la fréquence pour le matériau poreux à chaque pas de 

calcul [96]. Cette résolution fournit simultanément les déplacements nodaux de la structure 

élastique et de la phase solide poreuse, ainsi que les pressions nodales dans la cavité acoustique 

et dans la phase fluide poreuse.  

Il est important de noter que la formulation ( 𝑢⃗⃗⃗ ⃗𝑆, 𝑝𝐹)   pour le matériau poreux comprend 4 

degrés de liberté par nœud : trois variables pour le déplacement pour la phase solide et 1 va-

riable pour la pression pour la phase fluide. Cela permet de réduire le coût numérique et sim-

plifie ainsi le couplage avec d'autres domaines comparativement à une formulation impliquant 

les déplacements des deux phases (solide et fluide) du matériau poreux, soit 6 degrés de liberté 

par nœud.  

2.2.3. Couplage avec un matériau poreux en formulation fluide équivalent 

2.2.3.1. Fluide équivalent à matrice rigide 

La deuxième modélisation du poreux considère le milieu poreux comme un fluide homo-

gène. C’est la notion de fluide équivalent [9]. Cette notion est valable pour des milieux poreux 

dont la matrice est rigide ou très souple.  

A partir d’une fréquence de coupure 𝑓𝑐, on peut considérer que la phase solide d’un matériau 

poreux est découplée partiellement de la phase fluide. Cette fréquence est donnée par  [8], [97]: 

𝑓𝑐 = 
𝜙2𝜎

2𝜋𝜌1
 (2.19) 

où 𝜎 est la résistivité à l’écoulement et 𝜌1 est la masse volumique de la phase solide.  

Dans le cas d’une matrice rigide, seul le mouvement du fluide équivalent est considéré et 

une seule onde de compression se propage dans le milieu. On considère une matrice rigide 

lorsque sa rigidité est grande ou lorsque sa masse volumique est élevée. Cependant, on utilise 

une masse volumique dynamique complexe et un module de compression dynamique qui dé-

pendent de la fréquence. Dans l'approche fluide équivalente à matrice rigide, l'équation 

d’Helmholtz est la suivante : 

∆𝑝 + 𝜔2
𝜌̃𝑒𝑞

𝐵̃𝑒𝑞

𝑝 = 0 (2.20) 
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où 𝜌̃𝑒𝑞 = 𝜌̃𝑓/ 𝜙 est la densité complexe équivalente avec 𝜌̃𝑓 la densité de la phase fluide, 

𝐵̃𝑒𝑞 = 𝐵̃𝑓/ 𝜙  le module de compressibilité équivalent avec 𝐵̃𝑓 le module de compressibilité de 

la phase fluide.  

2.2.3.2. Fluide équivalent à matrice souple 

Une représentation de fluide équivalent peut également être utilisée pour des matériaux à 

matrices souples. Il est cependant important de tenir compte de l'inertie du squelette dans la 

modélisation de leur comportement dynamique. Le modèle souple peut être dérivé de la théorie 

de Biot, en supposant que la rigidité du squelette est négligeable [9], [98]. 

div⃗⃗ ⃗⃗ ⃗⃗  𝜎𝑆(𝑢⃗⃗𝑆) + 𝜔2𝜌̃𝑢⃗⃗𝑆 + 𝛾̃grad⃗⃗⃗⃗⃗⃗ ⃗⃗ ⃗⃗  𝑝 = 0 (2.21) 

∆𝑝 + 𝜔2
𝜌̃𝑒𝑞

𝐵̃𝑒𝑞

𝑝 − 𝜔2𝜌̃𝑒𝑞𝛾̃div ⃗⃗⃗⃗⃗⃗⃗⃗ 𝑢⃗⃗𝑆 = 0 (2.22) 

où 𝜎𝑆 est le tenseur des contraintes de la phase solide à vide (in vacuo), 𝛾̃ =  𝜙 (
𝜌̃12

𝜌̃22
−

𝑄̃

𝑅̃
)  et 

𝜌̃ =  𝜌̃11 − (𝜌̃12)
2/𝜌̃22. 𝜌̃11, 𝜌̃12 et 𝜌̃22 sont les densités dynamiques complexes de Biot, défi-

nies par : 𝜌̃11 = (1 − 𝜙)𝜌̃𝑠 + 𝜙𝜌0(𝛼̃(𝜔) − 1), 𝜌̃12 = −𝜙𝜌0(𝛼̃(𝜔) − 1) et 𝜌̃22 = 𝜙𝜌0𝛼̃(𝜔) 

avec 𝜌0 la densité du fluide dans les pores, 𝜌̃𝑠 la densité du matériau du squelette et 𝛼̃(𝜔) la 

tortuosité dynamique [57]. 

Les coefficients  𝜌̃𝑒𝑞 et 𝐵̃𝑒𝑞 sont liés à 𝜌̃22 et 𝑅̃ par 𝜌̃22 = 𝜙2𝜌̃𝑒𝑞  et 𝑅̃ =  𝜙2𝐵̃𝑒𝑞. En suppo-

sant un squelette souple, le tenseur des contraintes de la phase solide dans le vide est négligé 

(𝜎𝑆 ≈ 0) et l’équation (2.21) conduit à 𝜔2𝜌 ̃𝑑𝑖𝑣 𝑢⃗⃗𝑆 = −𝛾̃∆𝑝. La substitution de cette équation 

dans l’équation (2.22) donne l'équation équivalente du fluide pour un matériau à matrice 

souple : 

∆𝑝 + 𝜔2
𝜌̃𝑙𝑖𝑚𝑝

𝐵̃𝑒𝑞

𝑝 = 0 (2.23) 

où 𝜌̃𝑙𝑖𝑚𝑝 est une densité effective équivalente qui tient compte de l'inertie de la phase solide 

définie comme suit : 

𝜌̃𝑙𝑖𝑚𝑝 = 
𝜌̃𝜌̃𝑒𝑞

𝜌̃ + 𝜌̃𝑒𝑞𝛾̃2
(2.24) 
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2.2.3.3. Conditions de couplage 

Concernant les conditions de couplage, le fluide équivalent et la cavité acoustique sont cou-

plés par une condition de continuité de la pression, ce qui signifie que la pression dans le fluide 

équivalent 𝑝𝐹 doit être égale à celle dans la cavité acoustique 𝑝𝐴 sur la frontière de contact 𝛴𝐴𝑃

: 

𝑝𝐹 = 𝑝𝐴;  ∀  𝑀 ∈ 𝛴𝐴𝑃 (2.25) 

 Ensuite, pour le couplage entre le fluide équivalent et la structure élastique, deux conditions 

de couplage existent . La première condition indique que le flux de pression dans le fluide 

équivalent 𝑝𝐹 au niveau de la surface de la structure 𝛴𝐸𝑃 est proportionnel à l'accélération de la 

structure élastique, avec 𝜌̃𝑒𝑞 représentant la densité effective du fluide équivalent et 𝑢⃗⃗𝐸 le dé-

placement de la structure. Cette condition peut être exprimée par : 

grad⃗⃗⃗⃗⃗⃗ ⃗⃗ ⃗⃗ 𝑝𝐹 . 𝑛𝑃⃗⃗ ⃗⃗⃗ = 𝜔2𝜌̃𝑒𝑞𝑢⃗⃗
𝐸 .  𝑛𝑃⃗⃗ ⃗⃗⃗ ;  ∀  𝑀 ∈ 𝛴𝐸𝑃 (2.26) 

Enfin, la deuxième condition concerne la pression du fluide équivalent 𝑝𝐹 qui exerce une 

contrainte sur la structure élastique sur la surface Σ𝐸𝑃 comme suit : 

𝜎𝐸𝑛𝐸⃗⃗ ⃗⃗ ⃗ =  𝑝𝐹𝑛𝑃⃗⃗ ⃗⃗⃗ ;  ∀  𝑀 ∈  Σ𝐸𝑃 (2.27) 

2.2.3.4. Discrétisation par éléments finis du problème couplé 

L’équation matricielle (2.28) représente un système dynamique couplé décrivant les interac-

tions entre une structure élastique, un matériau poreux modélisé comme fluide équivalent, et 

une cavité acoustique. Cette équation matricielle découle directement des équations locales et 

de la formulation variationnelle qui régissent le comportement dynamique de ce système cou-

plé. Le vecteur 𝑈⃗⃗⃗𝐸 représente les déplacements de la structure élastique, tandis que 𝑃⃗⃗𝐹 et 𝑃⃗⃗𝐴 

désignent respectivement les pressions dans le fluide équivalent et la cavité acoustique. Le 

terme 𝐹⃗ représente les forces externes appliquées à la structure.  

[

𝐾𝐸 − 𝜔2𝑀𝐸 −𝐶𝐸𝐹 0

 − 𝜔2𝐶𝐸𝐹
𝑇

𝐾𝑒𝑞(𝜔) −  𝜔2𝑀𝑒𝑞(𝜔) 𝐶𝐹𝐴

0 𝐶𝐹𝐴
𝑇 𝐾𝐴 − 𝜔2𝑀𝐴

] [
𝑈⃗⃗⃗𝐸

𝑃⃗⃗𝐹

𝑃⃗⃗𝐴

] =

[
 
 
 𝐹⃗

0⃗⃗

0⃗⃗
]
 
 
 
 (2.28) 

La matrice de couplage 𝐶𝐸𝐹, modélise l'interaction entre la structure élastique et le fluide 

équivalent. Pour le fluide équivalent, la matrice de rigidité 𝐾𝑒𝑞 et la matrice de masse 
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𝑀𝑒𝑞, dépendent de la fréquence d’excitation 𝜔. La matrice de couplage 𝐶𝐹𝐴 traduit les interac-

tions entre le fluide équivalent et la cavité acoustique. 

2.2.4. Critères de discrétisation par éléments finis 

Pour garantir la convergence de la solution par éléments finis, il est nécessaire de choisir une 

discrétisation suffisamment fine pour les composants fluide et structure en fonction de la lon-

gueur d’onde associée à chaque domaine. Pour le fluide, la longueur d'onde acoustique 𝜆𝑓 est 

déterminée à partir de la célérité des ondes dans le fluide 𝑐0  et de la fréquence maximale 𝑓𝑚𝑎𝑥 

 de la bande d'intérêt, selon la relation [7], [62] : 

𝜆𝑓 = 
𝑐0

𝑓𝑚𝑎𝑥

(2.29) 

Concernant la structure élastique, la taille des éléments est définie en fonction de la longueur 

d'onde de flexion 𝜆𝑠. En théorie de Kirchhoff-Love, 𝜆𝑠 est calculée à partir de la vitesse de 

phase des ondes de flexion 𝑐𝑓, donnée par: 

𝜆𝑠 = 
𝑐𝑓

𝑓𝑚𝑎𝑥

(2.30) 

𝑐𝑠 = √2𝜋𝑓𝑚𝑎𝑥  (
𝐷

𝑚
)

1
4

(2.31) 

où 𝐷 représente la rigidité en flexion de la structure et 𝑚 est la masse surfacique de la struc-

ture. En général, pour garantir une précision suffisante avec une interpolation linéaire, il est 

recommandé d'utiliser : 8 éléments par longueur d'onde acoustique 𝜆𝑓 pour le fluide, et 10 élé-

ments par longueur d'onde de flexion 𝜆𝑠 pour la structure [62].  

Pour les matériaux poreux, il n'existe pas de règle universelle précise pour déterminer la 

taille des éléments dans les problèmes de propagation d’ondes en 3D [62], [99], [100]. Cette 

absence de règle spécifique s’explique par la complexité des phénomènes physiques dans ces 

matériaux, où interagissent les ondes se propageant dans le fluide saturant et dans le squelette 

solide, avec un couplage étroit entre ces deux phases. Une approche consiste à définir un mail-

lage initial, puis à raffiner (soit dans le plan ou dans l’épaisseur du poreux) progressivement ce 

maillage en réduisant la taille des éléments jusqu’à ce que les résultats convergent et deviennent 

indépendants de la taille des éléments. 



81 

 

2.2.5. Étude de cas : comparaison des modèles de poreux 

Dans cette section, nous proposons d'étudier un système élastique-poreux-acoustique afin de 

comparer les trois approches de modélisation du matériau poreux précédemment exposées. Le 

système étudié est composé d'une plaque en aluminium couplée à une cavité acoustique rigide. 

Une mousse de mélamine est insérée entre la plaque et la cavité pour réduire le bruit et les 

vibrations du système couplé. La Figure 2.4 illustre ce système. La plaque en aluminium mesure 

1,15 m × 0,868 m avec une épaisseur de 6,63 mm et est simplement appuyée. Les dimensions 

de la cavité sont de 1,15 m × 0,868 m × 1,02 m. La mousse a des dimensions de 1,15 m × 0,868 

m × 0,0762 m. Cet exemple a été repris de la littérature [85], [101]. 

 

Figure 2.4 – Configuration du système  

La plaque a été discrétisée à l’aide d’éléments Quad4 (50×50 éléments). Pour modéliser la 

cavité, des éléments Hex8 ont été utilisés (50×50×30 éléments). Quant à la mousse, elle a été 

modélisée comme un matériau poroélastique suivant la théorie de Biot, en adoptant une formu-

lation déplacement-pression. Cette partie du modèle est constituée de 50×50×10 éléments 

Hex8. Le matériau poreux (mousse de mélamine) est défini par 9 propriétés : résistivité au flux 

σ = 12569 N·m⁻⁴·s, porosité 𝜙 = 0,995, tortuosité 𝛼∞ = 1, longueur visqueuse 𝛬 = 78×10⁻⁶ m, 

longueur thermique 𝛬’ = 192,10×10⁻⁶ m,  coefficient de Poisson ν = 0,44, module de Young E 

= 93348 Pa, facteur de perte 𝜂 = 0,064, et densité du matériau 𝜌 = 8,85 kg/m³. Les propriétés 

du matériau de la plaque élastique en aluminium sont : coefficient de Poisson ν = 0,33, module 

de Young 𝐸𝐸  = 75×10⁹ Pa, facteur de perte 𝜂𝐸   = 0,007, et densité 𝜌𝐸  = 2742 kg/m³. Les 

propriétés de l’air dans la cavité acoustique sont : célérité 𝑐𝐴= 338 m/s, facteur de perte 𝜂𝐴 = 

0,01, et densité  𝜌𝐴  = 1,21 kg/m³. 
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Dans cette configuration, la plaque est soumise à l’application d’une force ponctuelle de 1 

N, localisée à la position (0,309 m, 0,6575 m). Une réponse forcée directe en fréquence a été 

utilisée. L’indicateur acoustique utilisé pour évaluer le système est la vitesse quadratique 

moyenne de la plaque et la pression quadratique moyenne à l’intérieur de la cavité, sur la plage 

de fréquence de 0 à 500 Hz. La Figure 2.5 montre le niveau de pression dans la cavité d’air et 

la déformation de la plaque pour le premier mode couplé à 36,1 Hz. 

 

Figure 2.5 – Premier mode couplé du système plaque-cavité (36,1 Hz) 

La Figure 2.6 montre une comparaison de la vitesse quadratique moyenne  calculée en utili-

sant une formulation EF avec le modèle de Biot pour décrire le matériau poreux et les résultats 

expérimentaux issus de [101]. Nous observons une bonne cohérence entre le résultat expéri-

mental et le résultat numérique obtenu avec le logiciel Actran aux très basses fréquences. Ce-

pendant, à mesure que la fréquence augmente, les prédictions numériques tendent à surestimer 

la réponse. 
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Figure 2.6 – Comparaison entre le test expérimental et le résultat numérique de la vitesse 

quadratique moyenne de la plaque 

Dans les simulations numériques, l’hypothèse d'une adhésion parfaite entre la mousse et la 

plaque a été retenue. Cependant, il existe en réalité un lien imparfait entre la surface de mousse 

et la plaque, entraînant ainsi la présence d'un espace d'air entre les deux. Cette divergence pour-

rait expliquer les écarts observés. De plus, il convient de souligner que les propriétés méca-

niques de la mousse de mélamine ont été caractérisées quasi-statiquement à faibles fréquences 

par [101], en supposant leur invariance sur l'ensemble du spectre fréquentiel. Toutefois, étant 

donné la nature viscoélastique de la mousse de mélamine, ses propriétés mécaniques sont en 

réalité dépendantes de la fréquence [85], [98]. 

Nous présentons sur la Figure 2.7  la vitesse quadratique moyenne de la plaque pour les trois 

modèles de matériau poreux (élastique, fluides équivalents rigide et souple) dans la plage de 

fréquence de 0 Hz à 1000 Hz. Les résultats montrent que l’utilisation du modèle de Biot (ma-

trice élastique) pour le matériau poreux génère des résultats plus cohérents avec les données 

expérimentales. Ce modèle tient compte du déplacement de la phase solide, de la pression de la 

phase fluide, ainsi que du couplage entre les deux phases. 
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Figure 2.7 – Comparaison numérique de la vitesse quadratique moyenne de la plaque 

entre les trois modèles de matériau poreux 

Le modèle fluide équivalent à matrice souple produit des résultats similaires à ceux du mo-

dèle de Biot (élastique), bien qu'il soit moins amorti à certains pics. Enfin, le modèle rigide 

donne des résultats qui s'écartent davantage des données expérimentales et est considéré comme 

l'approche la moins précise aux très basses fréquences. Ces écarts s’expliquent par les hypo-

thèses du modèle de fluide équivalent à matrice rigide, qui suppose un squelette complètement 

immobile. Cette hypothèse conduit à une augmentation apparente de la rigidité et de l’amortis-

sement du squelette du matériau poreux [87]. De plus, ce modèle néglige les interactions entre 

la phase fluide et la phase solide du matériau poreux, ce qui limite sa précision pour décrire le 

comportement acoustique du système aux très basses fréquences. 
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Figure 2.8 – Comparaison numérique de la pression quadratique moyenne de la plaque 

entre les trois modèles de matériau poreux 

La Figure 2.8 montre une comparaison de la pression quadratique moyenne de la plaque 

entre les trois modèles proposés. Le modèle de fluide équivalent à matrice souple a montré une 

bonne convergence des résultats en basse fréquence mais une divergence lorsque la fréquence 

augmente, causée par la flexibilité du squelette. La prise en compte de l’inertie du matériau 

poreux influence la réponse acoustique du système aux très basses fréquences. En revanche, le 

modèle de fluide équivalent rigide équivalent diverge aux très basses fréquences, mais converge 

avec le modèle de Biot à partir de 600 Hz.  

Sur le plan numérique, le modèle de Biot a nécessité 16 heures de calcul, alors que les mo-

dèles rigide et souple se sont révélés moins gourmands en temps de calcul, prenant respective-

ment 3 heures et 42 minutes pour atteindre 1000 Hz. L’étude met en évidence les compromis 

entre précision et efficacité, soulignant la nécessité de choisir un modèle en fonction de la plage 

de fréquence souhaitée et des ressources numériques disponibles.  

On propose ici de remplacer la mousse de mélamine par de la mousse de polyuréthane en 

reprenant l’exemple précédent avec les propriétés suivantes tout en gardant la même épaisseur : 

résistivité au flux σ = 22000 N·m⁻⁴·s, porosité 𝜙 = 0,97, tortuosité 𝛼∞ = 1.38, longueur 
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visqueuse 𝛬 = 1.7×10⁻5 m, longueur thermique 𝛬’ = 4×10⁻5 m,  coefficient de Poisson ν = 0,23, 

module de Young E = 192000 Pa, facteur de perte 𝜂 = 0,13, et densité du matériau 𝜌 = 25 kg/m³. 

Le matériau est prédéfini dans Actran. Dans la Figure 2.9, la vitesse quadratique de la plaque 

est donnée en fonction de la fréquence. Le modèle poroélastique réduit significativement les 

amplitudes vibratoires à basses fréquences et atténue les résonances à travers toute la bande de 

fréquence. Cela reflète une représentation efficace de la dissipation énergétique. Le modèle 

rigide affiche une réponse intermédiaire avec une réduction des vibrations par rapport au cas 

sans poreux, mais il reste moins performant que le modèle poroélastique. Cela correspond à un 

effet d'amortissement du modèle rigide. Le modèle souple a une performance proche du modèle 

élastique aux très basses fréquences, mais il montre des différences à des fréquences plus éle-

vées. 

 

Figure 2.9 – Comparaison numérique de la vitesse quadratique moyenne de la plaque 

entre les trois modèles de matériau poreux (mousse PU) 

Dans la Figure 2.10, la pression quadratique dans la cavité est donnée en fonction de la 

fréquence. La présence du matériau poroélastique diminue significativement la pression dans 

la cavité, indiquant une absorption efficace des ondes acoustiques. Le modèle rigide montre 

une capacité réduite à représenter la dissipation de l’énergie acoustique. Le modèle souple 
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présente des performances similaires à celles du modèle élastique à très basses fréquences, mais 

ses performances se détériorent à mesure que la fréquence augmente. 

 

Figure 2.10 – Comparaison numérique de la pression quadratique moyenne de la plaque 

entre les trois modèles de matériau poreux (mousse PU) 

Cette étude comparative a permis de mettre en évidence l'importance du choix du modèle de 

matériau poreux pour prédire correctement les performances acoustiques d'un système élas-

tique-poreux-acoustique. Les résultats ont montré que le modèle poroélastique basé sur la théo-

rie de Biot offre la meilleure cohérence avec les résultats expérimentaux, notamment en basses 

fréquences mais s’avère assez couteux en termes de temps de calculs. En revanche, les modèles 

rigide et souple présentent des limitations en termes de précision. Le modèle rigide, qui suppose 

un squelette immobile, surestime la rigidité et l'amortissement de la phase solide du matériau 

poreux, tandis que le modèle souple avec la prise en compte de l’inertie de la phase solide, 

donnent des résultats assez proches du modèle poroélastique aux très basses fréquences, mais 

est moins précis en hautes fréquences à cause de la flexibilité du squelette. Cependant, pour des 

simulations nécessitant une réduction des coûts de calcul, les modèles rigide et souple peuvent 

être considérés, bien qu'ils soient moins précis.  
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Les résultats ont également montré que l'augmentation de la densité du matériau influence 

de manière significative le comportement des différents modèles. Avec sa faible densité, la 

mousse de mélamine, associée au modèle poroélastique, demeure le choix le plus précis aux 

très basses fréquences. Toutefois, à mesure que la fréquence augmente, le modèle de fluide 

équivalent à matrice rigide tend à être plus précis pour la mousse de mélamine. En revanche, la 

mousse de polyuréthane (PU), qui possède une densité plus élevée que celle de la mousse de 

mélamine, engendre des imprécisions dans les comportements prévus par les modèles de fluide 

équivalent, ce qui confirme que le modèle poroélastique reste le choix le plus approprié en 

termes de précision pour cette gamme de fréquences et lorsque la plaque est collée au matériau 

poreux. 

 

2.3. Excitation par champ diffus 

L'excitation par champ diffus joue un rôle clé dans l'étude des vibrations et de l'acoustique, 

particulièrement lors des essais acoustiques réalisés en laboratoire. Dans de tels environne-

ments, la chambre émettrice est configurée de manière à créer un champ diffus, où les ondes 

acoustiques se propagent de manière aléatoire dans toutes les directions. Ce type d'excitation 

est essentiel pour simuler des conditions réalistes dans lesquelles les sources de bruit sont mul-

tiples et dispersées.  

Cette section débute par une présentation générale du champ diffus et de ses principales 

caractéristiques. Ensuite, nous passerons à une description mathématique détaillée du champ 

diffus, en exposant les équations fondamentales qui gouvernent ce type d'excitation. Enfin, nous 

nous concentrerons sur la formulation numérique permettant de modéliser cette excitation dans 

Actran, logiciel qui a servi à faire les études vibro-acoustiques de cette thèse dans le domaine 

des basses fréquences. 

2.3.1. Définition 

Un champ diffus est un champ acoustique où l'intensité sonore est identique dans toutes les 

directions. Il est composé d'une infinité d'ondes planes non-corrélées, ayant une incidence aléa-

toire et équiprobable [8], [102]. Ce type de champ acoustique est généralement créé expérimen-

talement en activant des sources sonores dans une chambre réverbérante. Les multiples ré-

flexions sur les parois de la chambre conduisent à la formation d’un champ diffus.  
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Un champ sonore est considéré comme diffus si les conditions suivantes sont remplies :   

▪ Les amplitudes des ondes planes provenant de différentes directions d'incidence sont 

statistiquement indépendantes.   

▪ Les phases des ondes constituant le champ sont réparties de manière aléatoire.   

▪ Les amplitudes des ondes sont caractérisées par une intensité uniforme.   

Certains auteurs ont proposé des critères pour définir une fréquence limite au-delà de la-

quelle on peut admettre le champ diffus expérimentalement. Manfred Schroeder [103] a défini 

une fréquence limite au-dessus  de laquelle une salle peut  présenter un champ diffus : 

𝑓𝑙𝑖𝑚 = 2000√
𝑇𝑅

𝑉
 (2.32) 

où 𝑇𝑅 est le temps de réverbération et 𝑉 le volume de la salle. 

2.3.2. Description mathématique du champ diffus  

On s’intéresse à la description mathématique d’un champ acoustique diffus. On commence 

par définir l'expression du champ de pression lié à une onde plane particulière d’indice 𝑛. Ce 

champ peut être exprimé par la fonction 𝑝𝑛(𝑟, 𝑡) où 𝑟 =  (𝑟, 𝜃, 𝜙) est la position vectorielle du 

point d'évaluation considéré et 𝑡 est le temps. 

 

Figure 2.11 – Onde plane incidente en un point 

L'objectif est l'évaluation de la fonction de corrélation spatiale de deux points particuliers 

qui sont considérés le long de l'axe 𝑧 ⃗⃗⃗: le premier point 𝜉1 est situé à l'origine tandis que le 

second point 𝜉2 est situé aux coordonnées (𝑟, 90°, 0) (Figure 2.11). Si l'on désigne par 𝑥𝑛(𝑡) la 

valeur de pression instantanée à l'origine pour l'onde plane considérée [102], [104] : 
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𝑥𝑛(𝑡) =  𝑝𝑛(0, 𝑡) (2.33) 

on peut formuler l’écriture de la pression à l'endroit 𝑟 le long de l'axe 𝑧 en convertissant 

l'intervalle spatial en un intervalle de temps équivalent avec 𝑐 la vitesse du son dans l’air: 

𝑝𝑛(𝑟, 𝑡) =  𝑝𝑛 (0, 𝑡 −
𝑟

𝑐
cos 𝜃𝑛) =  𝑥𝑛 (𝑡 −

𝑟

𝑐
cos 𝜃𝑛)  (2.34) 

La pression du champ diffus 𝑝(𝑟, 𝑡) le long de l'axe 𝑧 peut maintenant être représentée par 

la somme d'un nombre infini d'ondes planes arrivant de toutes les directions: 

𝑝(𝑟, 𝑡) = lim𝑁 →∞
1

√𝑁
∑ 𝑝𝑛(𝑟, 𝑡)𝑁

𝑛=1  = lim𝑁 →∞
1

√𝑁
∑ 𝑥𝑛 (𝑡 −

𝑟

𝑐
cos 𝜃𝑛)𝑁

𝑛=1  (2.35)  

On supposera que tous les signaux non-corrélés 𝑥𝑛(𝑡) partagent la même fonction d’auto-

corrélation 𝑅0(𝜏) et la même densité spectrale de puissance 𝑆0(𝜔).  

Par définition, la fonction de corrélation croisée des pressions aux points 𝜉1 et 𝜉2 est expri-

mée comme suit : 

𝑅(𝑟, 𝜏) = 𝐸[𝑝(0, 𝑡)𝑝(𝑟, 𝑡 + 𝜏)] (2.36) 

où 𝐸[. ] est l’opérateur calculant l’espérance mathématique.  L'espérance est utilisée pour 

obtenir une moyenne d'ensemble de la densité d'énergie réverbérante. 

En substituant l’équation (2.35) dans l’équation (2.36), on obtient: 

𝑅(𝑟, 𝜏) = lim𝑁 →∞  
1

𝑁
∑ 𝐸 [𝑥𝑛(𝑡)𝑥𝑛 (𝑡 + 𝜏 −

𝑟

𝑐
cos 𝜃𝑛)]

𝑁

𝑛=1

= lim𝑁 →∞  
1

𝑁
∑ 𝑅0 (𝜏 −

𝑟

𝑐
cos 𝜃)

𝑁

𝑛=1

 (2.37) 

Cette somme infinie converge vers une double intégrale sur les angles 𝜃 et 𝜙, couvrant l’en-

semble des directions des ondes planes. La surface de l’élément 4𝜋/𝑁 utilisée dans la somma-

tion est alors remplacée par l’élément de surface sphérique |sin 𝜃|𝑑𝜃𝑑𝜙 sur la sphère unitaire, 

menant à l’expression suivante : 

𝑅(𝑟, 𝜏) = lim𝑁 →∞ 
1

4𝜋
∑ 𝑅0 (𝜏 −

𝑟

𝑐
cos 𝜃)

4𝜋

𝑁

𝑁

𝑛=1

= 
1

4𝜋
∫ ∫ 𝑅0 (𝜏 −

𝑟

𝑐
cos 𝜃)

2𝜋

0

𝜋/2

−𝜋/2

|sin 𝜃|𝑑𝜃𝑑𝜙 (2.38) 
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On intègre 𝜙  entre 0 et 2𝜋 puis on fait un changement de variable 𝑡 =  𝜏 −
𝑟

𝑐
cos 𝜃 et on 

réécrit l’équation (2.38): 

𝑅(𝑟, 𝜏) = ∫ 𝑅0 (𝜏 −
𝑟

𝑐
cos 𝜃)

𝜋/2

0

sin 𝜃 𝑑𝜃 =   
𝑐

𝑟
∫ 𝑅0(𝑡)

𝜏

𝜏−
𝑟
𝑐

𝑑𝑡 (2.39) 

On souhaite calculer la densité spectrale de puissance à l'aide de la fonction d'auto-corréla-

tion qui permet d'accéder à une estimation de celle-ci. Comme la densité spectrale de puissance 

𝑆0(𝜔) est la transformation de Fourier de la fonction d'auto-corrélation 𝑅0(𝜏) , la fonction 

s'écrit comme suit : 

𝑅0(𝜏) =  ∫ 𝑆0(𝜔)𝑒𝑗𝜔𝜏𝑑𝜔
+∞

−∞

 (2.40) 

La fonction de corrélation croisée est donnée en substituant l’équation (2.40) dans l’équation 

(2.39)  puis on intègre selon 𝑡: 

𝑅(𝑟, 𝜏) =   
𝑐

𝑟
∫ 𝑅0(𝑡)

𝜏

𝜏−
𝑟
𝑐

𝑑𝑡 =
𝑐

𝑟
∫ ∫ 𝑆0(𝜔)

+∞

−∞

𝜏

𝜏−
𝑟
𝑐

𝑒𝑗𝜔𝑡𝑑𝜔𝑑𝑡 =  ∫ 𝑆0(𝜔)
+∞

−∞

𝑐

𝜔𝑟
sin (

𝜔𝑟

𝑐
) 𝑒𝑗𝜔𝜏𝑑𝜔 (2.41) 

On peut noter le nombre d’onde acoustique 𝑘 =  𝜔/𝑐 et réécrire la fonction de corrélation 

croisée: 

𝑅(𝑟, 𝜏) = ∫ 𝑆0(𝜔)
+∞

−∞

sin(𝑘𝑟)

𝑘𝑟
𝑒𝑗𝜔𝜏𝑑𝜔 (2.42) 

La densité spectrale de puissance croisée 𝑆(𝑟, 𝜔) est la transformation de Fourier de la fonc-

tion de corrélation croisée (𝑟, 𝜏) , c'est-à-dire [102], [104]: 

𝑆(𝑟, 𝜔) =  𝑆0(𝜔)𝑓𝑐(𝑟, 𝜔) (2.43) 

𝑓𝑐(𝑟, 𝜔) =
sin(𝑘𝑟)

𝑘𝑟
 (2.44) 

avec 𝑓𝑐 la fonction spatiale de corrélation.  

https://fr.wikipedia.org/wiki/Densit%C3%A9_spectrale#Densit%C3%A9_spectrale_de_puissance
https://fr.wikipedia.org/wiki/Autocorr%C3%A9lation
https://fr.wikipedia.org/wiki/Autocorr%C3%A9lation
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2.3.3. Formulation numérique du champ diffus 

Dans les travaux de thèse de C. Soussi [58], il a été démontré que l'utilisation d'un champ 

sonore diffus est un bon compromis entre précision des résultats et coûts de calculs lors de la 

modélisation numérique de la chambre émettrice lors d’un essai en laboratoire. 

Dans le cadre de l’utilisation du logiciel Actran, la définition du champ diffus repose sur la 

matrice de Densité Spectrale de Puissance (Power Spectral Density, PSD), représentée par 

[𝑆𝑃(𝜔)]. L’élément (𝑖, 𝑗)  de cette matrice s’exprime comme suit [102] : 

[𝑆𝑃(𝜔)](𝑖,𝑗) = 𝑆𝑟𝑒𝑓(𝜔)𝑓𝑐 ((𝑃𝑖, 𝑃𝑗), 𝜔) =  𝑆𝑟𝑒𝑓(𝜔)
sin 𝑘𝑟

𝑘𝑟
(2.45) 

où la fonction de corrélation spatiale 𝑓𝑐 assure un champ diffus homogène sur la structure, 

𝑃𝑖 et 𝑃𝑗 désignent deux nœuds sur la surface sollicitée, 𝑟 représente la distance entre ces deux 

points, 𝑆𝑟𝑒𝑓(𝜔) est la densité spectrale de puissance de référence (𝑆𝑟𝑒𝑓(𝜔) = 1 Pa2/Hz), et 𝑘 

correspond au nombre d’onde acoustique. 

La décomposition de Cholesky permet de factoriser efficacement la matrice de Densité Spec-

trale de Puissance (DSP) [𝑆𝑃(𝜔)] en une matrice triangulaire inférieure [𝐿(𝜔)] et sa transposée, 

garantissant ainsi une stabilité numérique et une meilleure efficacité de calcul [23] : 

[𝑆𝑃(𝜔)] = [𝐿(𝜔)][𝐿(𝜔)] 𝑇 (2.46) 

où : 

[𝐿(𝜔)](𝑖,𝑖) = √[𝑆𝑃(𝜔)](𝑖,𝑖) − ∑([𝐿(𝜔)](𝑘,𝑖))
2

𝑖−1

𝑘=1

(2.47) 

[𝐿(𝜔)](𝑖,𝑗) =
1

[𝐿(𝜔)](𝑗,𝑗)
([𝑆𝑃(𝜔)](𝑖,𝑗) − ∑[𝐿(𝜔)](𝑘,𝑖)[𝐿(𝜔)](𝑘,𝑖)

𝑖−1

𝑘=1

)  si 𝑗 > 𝑖 (2.48) 

À chaque pas de fréquence, le vecteur de pressions nodales échantillonnées 𝑃⃗⃗𝑆, appliqué sur 

la surface sollicitée, est défini comme suit : 

𝑃⃗⃗𝑆 = [𝐿(𝜔)]𝜍 (2.49) 
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où 𝜍 est le vecteur des phases aléatoires, défini à partir de l’angle de phase 𝛷𝑛, qui varie dans 

l’intervalle [0,2𝜋] pour chaque onde plane. 𝑁 représente le nombre total d’ondes planes échan-

tillonnées : 

𝜍𝑛 = 𝑒𝑖𝛷𝑛  ; 𝑛 ∈ [1, 𝑁] (2.50) 

Il est à noter que le vecteur 𝑃⃗⃗𝑆 est utilisé comme charge d’excitation sur la structure dans 

l’équation (2.18), remplaçant 𝐹⃗ après multiplication par les surfaces élémentaires. 

2.4. Calcul de la puissance acoustique rayonnée 

La puissance acoustique rayonnée par une structure vibrante peut être modélisée à l'aide de 

diverses méthodes numériques. Dans le logiciel Actran, quatre méthodes principales sont pré-

sentes pour modéliser la radiation acoustique dans des domaines non-bornés : l’intégrale de 

Rayleigh, les éléments infinis, les couches parfaitement adaptées (en anglais : « Perfectly 

Matched Layer (PML) ») et les couches parfaitement adaptées adaptatives (en anglais : « Adap-

tive Perfectly Matched Layer (APML) »).  

 

L’intégrale de Rayleigh permet de calculer la puissance acoustique rayonnée par une surface 

vibrante dans un plan bafflé. Elle est efficace en termes de couts de calculs pour des géométries 

simples et planes, car elle ne nécessite pas le maillage du domaine semi-infini. Cependant, son 

efficacité diminue rapidement pour des structures avec des géométries complexes non planes 

[57], [105].   

 

La méthode des éléments infinis repose sur l'utilisation de fonctions de base modifiées qui 

s'étendent à l'infini. Les éléments infinis sont ajoutés sur les surfaces externes du domaine 

rayonnant (éléments finis) [106]. En revanche, les couches parfaitement adaptées (PML et 

APML) consistent en l’ajout d’une couche absorbante artificielle d’épaisseur finie, sans ré-

flexion d’onde, autour du domaine rayonnant [106]. Ces trois dernières méthodes requièrent le 

maillage de la zone de rayonnement proche de la structure vibrante, ce qui peut entraîner une 

augmentation du temps de calcul. 

 

Dans les modèles acoustiques numériques, le choix de la condition aux limites absorbante 

dépend de la taille du domaine de simulation et également du domaine fréquentielle d’étude 

[102]. Pour des simulations à petite échelle par rapport au domaine environnant ou dans le cas 
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des basses fréquences, les éléments infinis sont généralement recommandés [102]. En revanche, 

pour des simulations à grande échelle ou dans le cas des hautes fréquences, les PML et APML 

sont plus appropriées [102], [107]. 

 

Cependant, l’utilisation des PML ou APML peut s’avérer délicate, notamment en ce qui 

concerne la définition des paramètres de la couche absorbante — tels que son épaisseur, le profil 

d’amortissement, ou encore la fonction de pondération utilisée. Le choix inadéquat de ces pa-

ramètres peut compromettre l’efficacité de l’absorption et entraîner des réflexions parasites au 

sein du domaine de calcul [106]. 

 

Le choix de ces méthodes repose ainsi sur un compromis entre complexité géométrique et 

coût de calcul. Dans cette étude, nous privilégierons l'intégrale de Rayleigh en raison de sa 

simplicité d'implémentation et son coût de calcul réduit. La méthode des éléments infinis est 

choisie en raison de sa simplicité d'implémentation. Elle ne nécessite pas l'ajout de couches 

absorbantes avec des paramètres spécifiques, tels que l'épaisseur, ce qui permet ainsi de réduire 

le temps de calcul. Étant donné que le coffre est considéré comme relativement petit par rapport 

au domaine environnant, comme c'est le cas dans les salles d'essais en laboratoire, cette méthode 

sera privilégiée. Elle sera également utilisée comme approche comparative dans l'étude de cas 

présentée à la section 2.4.4. 

 

2.4.1. Formulation par intégrale de Rayleigh 

L’intégrale de Rayleigh permet de calculer la pression acoustique 𝑝 en un point spécifique 

𝑀 du domaine acoustique extérieur, résultant des vibrations d’une structure élastique plane 

rayonnant dans un baffle rigide. Cette équation intégrale repose sur la connaissance de la vitesse 

normale 𝑣𝑛 en tout point 𝐺 de la plaque vibrante, dont la surface est notée 𝛤. Dépendante de la 

fréquence, l’intégrale de Rayleigh peut être exprimée comme suit [41], [84], [105]:   

𝑝(𝜔,𝑀) =  𝜌0

𝑖𝜔

2𝜋
∫ 𝑣𝑛(𝜔, 𝐺)
𝛤

𝑒−𝑖𝑘𝑟

𝑟
𝑑𝑆 (2.51) 

où 𝜌0 représente la masse volumique du domaine acoustique extérieur, 𝑘 est le nombre 

d’onde (𝑘 =
𝜔

𝑐0
), 𝑐0 étant la vitesse du son dans le domaine acoustique, et 𝑟 la distance entre les 

points 𝑀 et 𝐺. La distribution de vitesse normale 𝑣𝑛(𝜔, 𝐺) peut être obtenue à l’aide d’une 

simulation par éléments finis.  Ainsi, la puissance rayonnée est donnée par :   
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𝑊𝑟 = 
1

2
 Re (∫ 𝑝(𝐺)𝑣𝑛

∗(𝐺)𝑑𝑆
𝛤

) (2.52) 

où 𝑣𝑛
∗ désigne le conjugué complexe de la vitesse normale, et Re représente la partie réelle 

de l’expression.  

 

La plaque bafflée est divisée en une grille de 𝑅 éléments rectangulaires de taille égale, dont 

les vibrations transversales sont définies par les vitesses normales au niveau de leurs centres. 

En supposant que les dimensions des éléments sont petites par rapport à la longueur d’onde 

structurelle et à la longueur d’onde acoustique, la puissance sonore totale rayonnée (Équation 

(2.52)) peut alors être exprimée comme la somme des puissances rayonnées par chaque élé-

ment, ce qui donne :   

𝑊𝑟 = 
𝑆𝑒

2
 𝑅𝑒(𝑣⃗𝑛

𝐻𝑝⃗) (2.53) 

où l’exposant 𝐻 indique la transposition hermitienne, 𝑣𝑛⃗⃗⃗⃗⃗ et 𝑝⃗ représentent respectivement 

les vecteurs des amplitudes complexes de la vitesse normale et de la pression acoustique pour 

tous les éléments, et 𝑆𝑒 correspond à la surface de chaque élément. La pression sur chaque 

élément est engendrée par les vibrations de l’ensemble des éléments situés dans le plan 𝛤. 

Le vecteur de la pression acoustique peut ainsi être exprimé à l’aide de la relation matricielle 

d’impédance : 

𝑝⃗ = [𝑍]𝑣𝑛⃗⃗⃗⃗⃗  (2.54) 

où [𝑍] est la matrice qui intègre les termes d'impédance acoustique sur la grille d'éléments 

correspondant à la subdivision de la plaque :   

𝑍𝑖𝑗 = 
𝑖𝜔𝜌0𝑆𝑒

2𝜋𝑟𝑖𝑗
𝑒−𝑖𝑘𝑟𝑖𝑗  (2.55) 

et où 𝑟𝑖𝑗 est la distance entre les centres du 𝑖-ème et 𝑗-ème éléments se trouvant sur la plaque. 

Il convient de noter que, en raison de la réciprocité, la matrice d’impédance [𝑍] est symétrique. 

En substituant l’équation (2.54) dans l’expression de la puissance sonore totale donnée par 

l’équation (2.53), on obtient :   
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𝑊𝑟 = 
𝑆𝑒

2
 𝑅𝑒(𝑣⃗𝑛

𝐻[𝑍]𝑣⃗𝑛) =  
𝑆𝑒

4
 𝑅𝑒(𝑣⃗𝑛

𝐻([𝑍] + [𝑍]𝐻)𝑣⃗𝑛) =  𝑣⃗𝑛
𝐻[𝑅]𝑣⃗𝑛 (2.56) 

[𝑅] =  
𝜔2𝜌0𝑆𝑒

2

4𝜋𝑐0

[
 
 
 
 
 
 
 1
sin(𝑘𝑟21)

𝑘𝑟21

sin(𝑘𝑟12)

𝑘𝑟12

1

⋯
sin(𝑘𝑟1𝑅)

𝑘𝑟1𝑅

⋯
sin(𝑘𝑟2𝑅)

𝑘𝑟2𝑅

⋮
sin(𝑘𝑟𝑅1)

𝑘𝑟𝑅1

⋮
sin(𝑘𝑟𝑅2)

𝑘𝑟𝑅2

⋱ ⋮
⋯ 1

]
 
 
 
 
 
 
 

 (2.57) 

La matrice [𝑅] est définie comme la « matrice de résistance à la radiation » pour les radia-

teurs élémentaires de la plaque équipée d’un baffle. 

En termes de temps de calcul, l’intégrale de Rayleigh est particulièrement efficace car elle 

réduit la résolution du problème acoustique à une intégration sur la surface vibrante, évitant 

ainsi de modéliser tout le domaine environnant [7]. Cependant, son applicabilité est limitée aux 

structures planes équipées d’un baffle qui rayonnent soit dans un domaine acoustique non 

borné, soit dans un domaine acoustique borné avec des murs absorbants [23]. 

2.4.2. Formulation par éléments infinis 

La méthode des éléments infinis (IFEM) est une technique numérique utilisée pour résoudre 

des problèmes de propagation d’ondes dans un domaine infini. En couplant des éléments finis 

dans le domaine tronqué avec des éléments infinis sur les frontières, l'IFEM garantit une trans-

mission correcte de l'énergie rayonnée par une structure vibrante vers la région environnante.  

 

Dans le cadre des applications acoustiques, les éléments finis sont utilisés pour modéliser la 

partie bornée du domaine, tandis que les éléments infinis s’appliquent aux limites du domaine 

borné pour représenter l'infini de manière analytique. On note ce domaine semi-infini Ω𝑅. Le 

couplage entre ces deux types d'éléments se fait par le biais des conditions aux limites, où la 

solution des éléments finis est utilisée comme entrée pour les éléments infinis. Lors d’un pro-

blème acoustique, l'équation de Helmholtz (2.58) régit le champ de pression 𝑝 dans le domaine 

semi-infini Ω𝑅 en domaine fréquentiel [108]: 

∇2𝑝 + 𝑘2𝑝 = 0 (2.58) 

Les conditions aux limites associées sont définies comme suit : 

grad⃗⃗⃗⃗⃗⃗ ⃗⃗ ⃗⃗ 𝑝. 𝑛⃗⃗ = 𝜌𝑎𝑛 𝑠𝑢𝑟 𝛤 (2.59) 

grad⃗⃗⃗⃗⃗⃗ ⃗⃗ ⃗⃗ 𝑝. 𝑛𝑅⃗⃗ ⃗⃗⃗ = −𝑖𝑘𝑝 𝑠𝑢𝑟 𝛤𝑅 (2.60) 
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Où  𝑛⃗⃗ et 𝑛𝑅⃗⃗ ⃗⃗⃗ sont les normales sortantes des frontières 𝛤 et 𝛤𝑅 , 𝑘 est le nombre d’onde et 𝑎𝑛 

est l’accélération normal à la surface 𝛤 (Figure 2.12). Sur la frontière 𝛤, l’équation (2.59) ex-

prime la condition aux limites entre la structure vibrante et le domaine éléments finis et l’équa-

tion (2.60) donne la condition d’absorption des éléments infinis sur la frontière 𝛤𝑅. 

 

 

Figure 2.12 – Rayonnement acoustique lointain (a) et maillage avec des éléments finis/infi-

nis du domaine de rayonnement (b) d’après [108] 

Le champ de pression est une fonction complexe, et doit satisfaire la condition de radiation 

de Sommerfeld pour garantir l’absence de réflexion des ondes acoustiques à la frontière du 

domaine [109] : 

lim𝑟→∞ 𝑟 (
𝜕𝑝

𝜕𝑟
− 𝑖𝑘𝑝) = 0 (2.61) 

où 𝑟 est la distance radiale par rapport à la source.  

 

Pour construire les fonctions d'interpolation de la solution (pression) pour les éléments infi-

nis notées 𝛹, les fonctions de forme suivantes sont utilisées [109], [110], [111] : 

 

𝛹(𝑟, 𝜃, 𝜑, 𝜔) =  𝑒−𝑗𝑘𝑟 ∑
𝐹𝑛(𝜃, 𝜑, 𝜔)

𝑟𝑛

𝑚

𝑛=1

(2.62) 

où 𝑟 est la coordonnée radiale et (𝜃, 𝜑) sont les coordonnées angulaires dans le système de 

coordonnées ellipsoïdales de référence [102], [110]. 𝑚 est l'ordre d'interpolation radial, et 

𝐹𝑛(𝜃, 𝜑, 𝜔) est une fonction régulière continue dans le domaine du fluide semi-infini décrivant 

la distribution angulaire des ondes. Pour ce travail, l'ordre d'interpolation 𝑚 est fixé à 10. 
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La fonction d’interpolation pression 𝑝(𝑟, 𝜃, 𝜑, 𝜔) est représentée comme une somme [109] : 

𝑝(𝑟, 𝜃, 𝜑, 𝜔) =  ∑𝑞𝑗(𝜔)𝛹𝑗(𝑟, 𝜃, 𝜑, 𝜔)

𝑁

𝑗=1

(2.63) 

où 𝑞𝑗 sont des coefficients dépendant de la fréquence 𝜔, et 𝛹𝑗  sont des fonctions de forme. 

Le nombre 𝑁 est le nombre total de nœuds. Enfin, la puissance rayonnée est calculée à partir 

de la pression acoustique 𝑝(𝑟, 𝜃, 𝜑, 𝜔) obtenue par le calcul avec les éléments infinis, appliqués 

sur la surface externe du domaine modélisant l'environnement, en intégrant cette pression sur 

cette surface. 

2.4.3. Calcul de la perte de transmission sonore 

La perte de transmission sonore (TL) est un paramètre clé en acoustique qui décrit la dimi-

nution de l’intensité énergétique d’une onde sonore lorsqu’elle se propage à travers un milieu 

ou une structure. Cet indicateur est particulièrement important dans le domaine de l’acoustique 

des bâtiments, où l'isolation phonique et la maîtrise de la transmission sonore sont des priorités. 

D’un point de vue mathématique, la perte de transmission est exprimée en décibels (dB) afin 

de quantifier la relation logarithmique entre la puissance acoustique incidente, générée par un 

champ diffus sur une surface donnée 𝑊𝑖, et la puissance rayonnée par d’autres surfaces du sys-

tème 𝑊𝑟. La formule est donnée par [7] : 

𝑇𝐿 = 10 log (
𝑊𝑖

𝑊𝑟
) (2.64) 

Une valeur de TL élevée indique une meilleure isolation acoustique, car elle reflète une ré-

duction importante de l’énergie transmise. Il sera comparé au 𝐷𝑛,𝑒  mesuré en laboratoire, avec 

des résultats moyennés en bandes de tiers d’octave (voir Annexe A [112]).  

2.4.4. Étude de cas : calcul de la puissance rayonnée d’une plaque 

On considère la vibration d'une plaque élastique de dimensions 0,3 m x 1,5 m et d' épaisseur 

5 mm, en aluminium (Es = 71 GPa , 𝜈s = 0.33, 𝜌s = 2770 kg/m3, 𝜂s = 0.01), couplée à une cavité 

acoustique de dimensions 4 m x 3.25 m x 5 m (prises de la chambre réceptrice dans la thèse de 

C. Soussi [7]), remplie d'air (vitesse du son dans l’air à 340 m/s, densité à 1,225 kg/m3 et amor-

tissement du fluide à 0,02). La plaque est simplement appuyée sur ses bords et excitée par une 

force nodale unitaire appliquée en son centre (Figure 2.13).  
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Figure 2.13 – Plaque rayonnant dans une cavité (Configuration 1) 

Dans cette section, la puissance rayonnée par la plaque vibrante dans la cavité acoustique 

entre 100 Hz et 1000 Hz  en bande fine est calculée en utilisant cinq configurations: (1) méthode 

éléments finis avec la cavité modélisé dans son entièreté, (2) méthode de l'intégrale de Rayleigh, 

(3) méthode des éléments infinis utilisant un domaine de demi-sphère de rayon 1 m (Figure 

2.14.a), (4) méthode des éléments infinis utilisant un domaine de parallélépipède rectangle de 

dimensions 1,3 m x 2 m x 1,5 m (Figure 2.14.b), et un coefficient d’amortissement de 0,02 dans 

la cavité. Des éléments quadratiques (Quad4) de taille 0,03 m sont utilisés pour le maillage de 

la plaque, et des éléments hexaédriques (Hex8) de taille 0,05 m pour la cavité acoustique, sauf 

pour la cavité demi-sphérique qui a été maillée avec des éléments prismatiques (Pen6) . 

 

Figure 2.14 – Configurations d'intérêt : (a) éléments infinis avec un domaine en demi-

sphère et (b) éléments infinis avec domaine parallélépipédique rectangulaire 
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La puissance sonore rayonnée par la plaque a été calculée en décibels (dB) en bande fine 

pour les quatre configurations présentées (Figure 2.15). Les simulations ont été réalisées avec 

le logiciel Actran. La configuration 1 est choisie comme référence car elle calcule la puissance 

rayonnée par la plaque dans la salle de réception. Elle permet de capturer les pics de résonance 

et l’évolution de la puissance rayonnée sur l’ensemble du spectre de fréquences étudié. Les 

modes de la cavité sont particulièrement visibles aux basses fréquences. Cependant, à mesure 

que la fréquence augmente, leur influence diminue progressivement jusqu'à s'estomper. Cepen-

dant, cette approche s'avère particulièrement coûteuse en ressources de calcul (Tableau 2.1).  

La configuration 2, qui repose sur la méthode de l’intégrale de Rayleigh, permet une réduc-

tion importante du temps de calcul. Cette méthode offre des résultats globalement cohérents sur 

la plage de fréquences étudiée par rapport à la configuration 1.  

 

Figure 2.15 – Puissance rayonnée de la plaque dans une cavité avec différentes méthodes 

en bande fine 

Les configurations 3 et 4 reposent sur la méthode des éléments finis et infinis. La configu-

ration 3, basée sur un domaine en demi-sphère, permet de capturer le rayonnement de la plaque 

en très basses fréquences, mais présente des écarts croissants à mesure que la fréquence 
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augmente. En revanche, la configuration 4, qui utilise un domaine parallélépipédique adapté à 

la forme de la chambre de réception initiale, améliore la précision du calcul du rayonnement 

par rapport à la configuration 3, avec un temps de calcul plus élevé. 

Tableau 2.1 – Comparaison des temps de calculs pour les différentes configurations 

Configurations Temps de calcul 

1 24 heures 

2 8 minutes 

3 14 minutes 

4 26 minutes 

 

La méthode de l'intégrale de Rayleigh (Configuration 2) est la méthode la moins coûteuse 

en temps de calculs (Tableau 2.1). Toutefois, son domaine d'application est limité aux structures 

planes montées sur un baffle rigide, rayonnant dans un domaine acoustique. La méthode des 

éléments infinis (Configuration 4), bien que plus coûteuse que l'intégrale de Rayleigh, présente 

l'avantage de pouvoir être appliquée à toute forme géométrique de structure, y compris non 

plane, rayonnant dans un domaine acoustique. Par rapport à la configuration 2, la configuration 

4 constitue une bonne alternative, bien qu'elle implique un temps de calcul supplémentaire. 

2.5. Modélisation numérique de la perte de transmission sonore d’un 

coffre de volet roulant 

La performance acoustique des coffres de volets roulants est mesurée en termes de perte de 

transmission sonore (TL). Cette perte de transmission représente la capacité du coffre à atténuer 

les bruits extérieurs, un facteur crucial dans les environnements nécessitant un confort acous-

tique. Dans cette section, nous aborderons dans un premier temps le calcul de la perte de trans-

mission sonore puis la modélisation numérique du coffre de volet roulant, en détaillant les ap-

proches et outils utilisés pour simuler la propagation du son à travers différentes configurations 

du coffre. Cette modélisation permet de prédire les performances acoustiques et de tester di-

verses configurations sans avoir recours à des essais physiques systématiques. Enfin, nous ex-

plorerons la corrélation entre les résultats des calculs numériques et les essais expérimentaux, 

afin de valider les modèles. Une analyse paramétrique est proposée pour étudier l’influence de 

différents facteurs sur le comportement acoustique du coffre étudié. 
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2.5.1. Présentation du modèle numérique du coffre de volet roulant 

Le coffre étudié (Figure 2.16(a)) est en PVC (PolyVinyl Chloride) avec les propriétés méca-

niques suivantes : Ec = 2.8 GPa, 𝜈c = 0.35, 𝜌c = 1460 kg/m3 and 𝜂c = 0.04. Ses dimensions sont 

les suivantes 210 mm × 250 mm × 1450 mm. Les embouts du coffre, d'une épaisseur de 10 

mm, sont en ABS (Acrylonitrile Butadiène Styrène) qui est un polymère thermoplastique in-

dustriel ayant les propriétés mécaniques suivantes : Ee = 2.9 GPa, 𝜈e = 0.42 𝜌e = 1100 kg/m3 et 

coefficient d'amortissement 𝜂e = 0.01. Les propriétés des matériaux sont fournies par les fabri-

cants.   

      

 

Figure 2.16 – Modèle CAO (a) du coffre de volet roulant et (b) du profil du coffre de volet roulant 

enroulé 

La structure du coffre est constituée de panneaux à double parois (interne et externe) avec 

des raidisseurs, chaque paroi et chaque raidisseur ayant une épaisseur de 1,5 mm ± 0.2 mm, 

comme illustré à la Figure 2.16(b). La CAO du coffre a été faite avec le logiciel Catia. Les 

conditions aux limites utilisées dans les essais en laboratoire comprennent la partie vissée du 

coffre sur la surface 2 et l’application d’un joint d'étanchéité sur les surfaces 1, 1', et sur les 

bords de la surface 3, comme illustré à la Figure 2.17(a). Les trois translations selon les axes 𝑥, 

𝑦 et 𝑧 ont été bloquées pour la partie vissée (surface 2), tandis que seule la translation selon 

l'axe 𝑥 a été restreinte pour la partie comportant le joint (surfaces 1, 1' et 3). Enfin, nous consi-

dérons que le coffre du volet roulant est rempli d'air possédant les caractéristiques suivantes : c 

= 340 m/s, 𝜌 = 1.225 kg/m3 et 𝜂 = 0.01.  

 

La structure du tablier a été volontairement exclue du modèle afin de simplifier la modélisa-

tion. Pour représenter la cavité d’air interne au coffre, un disque troué est utilisé sur toute la 
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longueur du coffre. Ce trou sert de repère pour la position du tablier. Le diamètre du trou central 

varie selon la configuration du tablier : 163 mm lorsqu’il est enroulé (Figure 2.16 (b)) et 60 mm 

lorsqu’il est entièrement déroulé. Le tablier ainsi que son axe d’enroulement sont modélisés 

comme des cylindres rigides, ce qui empêche la propagation des ondes sonores à travers leur 

volume. Par conséquent, il n’est pas nécessaire de mailler la zone correspondant à l’ouverture 

centrale dans les deux configurations. 

 

 

Pour réduire la transmission du son à travers le coffre du volet roulant, un matériau poreux 

(mousse de mélamine) associé à des masses viscoélastiques lourdes est introduit dans le sys-

tème (Figure 2.17(b)). L'efficacité acoustique de la mousse de mélamine provient de sa capacité 

à absorber l'énergie sonore, rendue possible grâce à sa structure interne à cellules ouvertes. En 

outre, la masse lourde utilisée dans le modèle est une membrane bitumeuse autocollante, spé-

cifiquement conçue pour l’amortissement des structures soumises à des vibrations. Grâce à ses 

propriétés viscoélastiques, ce matériau permet de dissiper l’énergie vibratoire sous forme de 

chaleur, réduisant ainsi les résonances et les nuisances sonores. Ce type de membrane est cou-

ramment utilisé dans les domaines de la construction et de l’industrie pour ses performances en 

isolation acoustique et en réduction des vibrations. 

 

La masse lourde est modélisée par un comportement viscoélastique linéaire, homogène et 

isotrope. Le modèle simple choisi est défini le module complexe 𝐸∗ qui s'exprime en fonction 

du facteur de perte 𝜂 [23], [113] sous la forme: 

𝐸∗ =  𝐸(1 + 𝑖𝜂) (2.65) 

La masse lourde, d'une épaisseur de 4 mm, a les propriétés suivantes : El = 120 MPa, 𝜈l = 

0.43, 𝜌l = 2000 kg/m3 et 𝜂l = 0.65. Le comportement de la mélamine est pour sa part défini par 

un modèle de Biot-Allard à 9 paramètres : Em = 120 kPa, 𝜈m = 0.1, 𝜌1 = 11 kg/m3, 𝜂m = 0.15, 𝜎 

= 10000 N.m-4.s, 𝜙 = 0.98, 𝛼 = 1, 𝛬 = 0.0001 m et 𝛬' = 0.0003 m. La densité de la mélamine 

brute est de 𝜌m = 750 kg/m3. Elle est modélisée à l'aide de la théorie de Biot. Nous avons com-

paré le modèle de Biot-Allard avec le modèle de fluide équivalent et avons constaté que ce 

modèle donnait de meilleurs résultats, en particulier en très basses fréquences. Cela a justifié 

notre préférence pour le modèle de Biot, car il prend effectivement en compte les interactions 

entre les phases solides et fluides dans les matériaux poreux. La modélisation est tridimension-

nelle. 
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Figure 2.17 – Coupe du modèle numérique 3D utilisé pour la simulation acoustique du 

coffre de volet roulant enroulé : (a) Configuration non isolée et (b) Configuration isolée avec 

de la mousse de mélamine et des masses lourdes. 

 

Figure 2.18 – Modèle numérique utilisé pour la simulation acoustique du coffre de volet 

roulant déroulé et isolé avec de la mousse de mélamine et des masses lourdes 

En ce qui concerne le maillage fait à l’aide du logiciel Patran, le coffre et les embouts ont 

été maillés avec des éléments quadrilatéraux linéaires de 10 mm. Les figures Figure 2.16 et 

Figure 2.17 montrent une coupe transversale du modèle numérique 3D. La mousse de mélamine 
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et les masses lourdes ont également été maillées avec des éléments hexaédriques de taille 9 mm 

et 4 mm respectivement. Les cavités numérotées 1 et 2 du coffre de volet roulant ont été maillées 

avec des éléments hexaédriques de taille 10 mm. La  Figure 2.18 montre le modèle numérique 

du coffre de volet roulant en position déroulé avec isolation.  

 

Le nombre de degrés de liberté (DDL) à chaque nœud dépend de la description du matériau 

choisie. Quatre degrés de liberté sont nécessaires pour la formulation poroélastique complète 

pour la mousse (trois composantes de déplacement et une composante pour la pression acous-

tique), un degré de liberté (pression acoustique) dans le cas des domaines acoustiques (cavité, 

domaine semi-infini et éléments infinis), trois degrés de liberté pour les masses lourdes (trois 

composantes de déplacement) et six degrés de liberté pour le coffre et les embouts (trois com-

posantes déplacement et trois composantes de rotation) [102].  Le nombre de nœuds associé à 

chaque domaine est décrit dans le Tableau 2.2. 

Tableau 2.2 – Description du maillage utilisé pour le coffre 

Description Type Nombre de de noeuds 

Coffre Quad4 37814 

Embouts Quad4 1092 

Mousse de mélamine Hex8 17520 

Masses lourdes Hex8 9344 

Cavité 1 Hex8 
69788 (enroulé) 

127896 (déroulé) 

Cavité 2 Hex8 5840 

Domaine semi-infini Hex8 184856 

Eléments infinis Quad4 16796 

 

La salle d'émission est remplacée par un champ diffus. La méthode de Cholesky proposée 

est appliquée pour le traitement du champ diffus avec un angle normal maximal de 90 degrés 

et 30 échantillons [62], [104]. La chambre de réception est remplacée par un domaine parallé-

lépipédique de dimensions 820 mm × 1030 mm  × 1850 mm maillé avec des éléments hexaé-

driques de taille 25 mm et rempli d'air (cIE = 340 m/s and 𝜌IE = 1.225 kg/m3 et 𝜂IE = 0.02). Les 

dimensions du domaine semi-infini ont été déterminées par une étude de convergence, en chan-

geant une dimension à la fois pour trouver un résultat stable.  
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Pour le calcul de la puissance rayonnée, des éléments infinis quadrilatéraux 2D de taille 25 

mm sont appliqués à la limite de ce domaine (Figure 2.16(a)). Les facteurs de pertes à l'intérieur 

des domaines acoustiques ont été affinés par une étude de convergence qui a comparé les résul-

tats de la simulation aux essais expérimentaux. Concernant la simulation numérique, le logiciel 

Actran a été utilisé. 

2.5.2. Corrélation entre calculs numériques et essais 

Dans cette section, nous examinons et analysons la corrélation entre les calculs numériques 

et les résultats de laboratoire concernant la transmission du son à travers le coffre du volet 

roulant. Quatre configurations seront étudiées : sans isolation acoustique pour le volet enroulé 

puis pour le volet déroulé et avec isolation acoustique (mousse de mélamine et masses lourdes) 

pour le volet enroulé puis déroulé. L’analyse est une analyse directe en fréquence avec un pas 

de 1 Hz entre 100 Hz et 500 Hz puis d’un pas de 2 Hz est utilisé entre 500 Hz et 1000 Hz afin 

de réduire le coût de calculs. 

 

Les essais en laboratoire réalisés sur le coffre de volet roulant ont été effectués dans deux 

configurations distinctes : une première série de mesures pour le cas où le tablier est enroulé, et 

une seconde série pour le cas où le tablier est déroulé. Les résultats de ces deux séries de me-

sures sont donnés en bande de tiers d’octave entre 100 Hz et 5000 Hz. Ces essais visent à ca-

ractériser les performances acoustiques du coffre dans des conditions contrôlées, conformément 

aux exigences des normes en vigueur, telles que la norme ISO 10140 [37].  

 

Cependant, un défi fréquent auquel sont confrontés les essais est celui de la reproductibilité 

des résultats. En effet, même dans un environnement de laboratoire normalisé, des variations 

peuvent survenir entre différents laboratoires. Ces variations sont prises en compte à travers 

l’écart-type 𝜎𝑅 de reproductibilité, tel que défini par la norme ISO 12999-1 [46] pour l’isole-

ment aux bruits aériens par bande de tiers d’octave. Pour estimer ces incertitudes, on utilise des 

valeurs de 𝜎𝑅 issues de campagnes d’essais inter-laboratoires, disponibles dans la littérature 

[114]. Ces écarts-types ne doivent pas être interprétés comme des valeurs fixes, mais comme 

des estimations statistiques moyennes représentatives des variations observées lors d’essais sur 

différents types d’échantillons lors des essais inter-laboratoires. 
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Le Tableau 2.3 ci-dessous présente les résultats expérimentaux du niveau d’isolement nor-

malisé 𝐷𝑛,𝑒  exprimé en décibels (dB), pour deux configurations du coffre de volet roulant : 

enroulé et déroulé, avec ou sans matériau isolant. Les incertitudes associées à chaque bande de 

fréquence sont données à titre indicatif à partir des valeurs moyennes de 𝜎𝑅  issues de la norme. 

Tableau 2.3 – Résultats expérimentaux du  𝐷𝑛,𝑒  en décibels (dB) du coffre de volet rou-

lant : configurations enroulée et déroulée, sans (a) et avec (b) isolation, et incertitudes de re-

productibilité estimées par bande de tiers d’octave données par la norme. 

Fréquence 

(Hz) 

(a) Enroulé (b) Enroulé (a) Déroulé (b) Déroulé 𝝈𝑹  (dB) 

100 38,3 40,9 30,4 32,6 3,0 

125 33,1 39,7 28 36,9 2,7 

160 33,7 45 29,4 42 2,4 

200 37,7 38,1 31,1 33,4 2,1 

250 31,6 33,5 29,8 32,4 1,8 

315 36,4 43,1 32,2 38,4 1,8 

400 42,1 48,2 34,9 42,2 1,8 

500 42,9 49,8 37,1 44,3 1,8 

630 44,5 50,5 41,1 46,3 1,8 

800 45,6 51,7 43 47,8 1,8 

1000 47,6 54,9 41,2 50,6 1,8 

1250 49,9 55,3 41,9 52,7 1,8 

1600 51,8 57,3 43,7 55,2 1,8 

2000 54,8 59,9 46,1 57,9 1,8 

2500 53,9 59,3 47,9 59,5 1,9 

3150 52,7 58,2 51,6 61,6 2,0 

4000 56,5 59,8 54,6 64,5 2,4 

5000 57,6 59,8 53,7 65 2,8 

 

Pour évaluer l'efficacité des traitements d'isolation appliqués aux coffres et valider notre 

modélisation numérique, les figures Figure 2.19 et Figure 2.20 illustrent une comparaison de la 

perte de transmission du son (mesurée en dB) obtenue à partir des essais en laboratoire et cal-

culée numériquement par bandes de tiers d'octave entre 100 Hz et 1000 Hz pour le volet enroulé 

et déroulé respectivement. L'écart dans les figures Figure 2.19 et Figure 2.20 correspond à la 

différence absolue entre les valeurs expérimentales et numériques en décibels. La Figure 2.19(a) 

et la Figure 2.20(a) présentent les résultats obtenus sans traitement acoustique alors que les fi-

gures Figure 2.19(b) et Figure 2.20(b) correspondent aux résultats avec traitement acoustique. 

En outre, le Tableau 2.4 présente les résultats numériques pour l'effet de la mélamine et de la 

masse lourde dans la gamme de fréquences précisée ci-dessus. 
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Figure 2.19 – Comparaison de la perte de transmission sonore entre les résultats numé-

riques et expérimentaux pour un coffre de volet roulant enroulé : (a) configuration non isolée 

(b) configuration isolée avec de la mousse de mélamine et des masses lourdes. 

Pour le cas du volet enroulé, l’écart relatif moyen entre les résultats expérimentaux et les 

calculs numériques est de 9% sans isolation et de 10% avec isolation sur la plage de fréquence 

étudiée. Pour le cas du volet déroulé, l’écart relatif moyen est de 7% avec et sans isolation. 

 

Figure 2.20 – Comparaison de la perte de transmission sonore entre les résultats numé-

riques et expérimentaux pour un coffre de volet roulant déroulé : (a) configuration non isolée 

(b) configuration isolée avec de la mousse de mélamine et des masses lourdes. 

Le Tableau 2.4 démontre clairement l'impact positif de l'introduction de matériaux isolants 

sur les performances acoustiques du coffre de volet roulant, quelle que soit la position du volet. 

Les résultats numériques indiquent un gain moyen de 5.4 dB lorsque le volet est enroulé et de 

(a) (b) 

(a) (b) 
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4.0 dB lorsque le volet est déroulé. Ces résultats suggèrent que la combinaison d'un volet en-

roulé et de matériaux d'isolation offre la performance acoustique la plus efficace. 

Tableau 2.4 – Résultats numériques de la perte de transmission sonore (dB) du coffre de 

volet roulant enroulé et déroulé : (a) non isolé, (b) isolé : mousse de mélamine et masses 

lourdes 

Fréquence 
(Hz) 

100 125 160 200 250 315 400 500 630 800 1000 

Enroulé            
(a) 34,5 24,9 30,2 38,6 32,8 40,1 38,1 49,0 48,2 42,3 47,4 
(b) 36,6 33,5 42,4 46,4 38,8 45,5 49,7 52,3 52,4 45,0 49,2 

Déroulé            
(a) 30,4 21,1 25,8 30,8 30,7 34,4 36,5 42,2 42,1 40,0 44,0 
(b) 32,0 26,8 37,3 32,7 34,5 36,0 42,3 44,0 44,4 44,1 46,2 

 

Étant donné que le volet et son axe d’enroulement sont traités comme des cylindres rigides, 

la transmission des ondes sonores à travers le volume du volet est efficacement empêchée. 

Lorsque le volet est enroulé, son volume augmente par rapport à son état déroulé, ce qui ex-

plique la réduction observée de la transmission du son entre le volet enroulé et déroulé. 

 

Par ailleurs, nous avons comparé les résultats obtenus à l'aide de la méthode des éléments 

infinis proposée avec ceux de l’intégrale de Rayleigh. Pour appliquer l’intégrale de Rayleigh, 

nous avons simplifié la forme de la trappe de visite du coffre du volet roulant, qui est passée 

d'une forme incurvée à une forme plate rayonnant dans un espace semi-infini. Cette simplifica-

tion a exclu le rayonnement des surfaces voisines perpendiculaires à la trappe de visite. La 

comparaison a révélé un écart significatif dans les résultats produits par la méthode de l'inté-

grale de Rayleigh. Cet écart met en évidence l'incapacité de l'approche intégrale de Rayleigh à 

étudier efficacement les propriétés acoustiques de notre coffre de volet roulant. En revanche, 

les résultats obtenus par la méthode des éléments infinis sont en bon accord avec les mesures 

expérimentales réalisées en laboratoire, ce qui confirme la validité de l'approche numérique 

proposée pour prédire la perte de transmission du coffre dans la gamme de basses fréquences. 

 

2.5.3. Analyse paramétrique du coffre de volet roulant 

L'analyse paramétrique du coffre de volet roulant permet d'étudier l'impact de différents pa-

ramètres sur ses performances acoustiques et vibratoires. Cette approche permet de mieux com-

prendre les effets des modifications de conception sur la transmission du son et l'atténuation 
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des vibrations, en identifiant les variables les plus influentes. L'objectif de cette section est 

d'examiner comment divers facteurs, tels que les caractéristiques des embouts, les conditions 

aux limites, la disposition des matériaux d'isolation et le placement des masses lourdes, affec-

tent la performance acoustique du coffre. Cette analyse paramétrique permet de quantifier l'im-

pact de chaque paramètre et de guider l'optimisation de la conception du coffre de volet roulant 

en vue d'améliorer son efficacité acoustique. 

2.5.3.1. Influence des embouts 

Les embouts d'un coffre de volet roulant remplissent plusieurs fonctions importantes et 

jouent un rôle important dans ses performances globales. Tout d'abord, les embouts agissent 

comme une barrière protectrice, protégeant le contenu du coffre contre les dommages potentiels 

et les facteurs environnementaux externes. Ils empêchent efficacement la poussière, et autres 

nuisibles de pénétrer dans le coffre, garantissant ainsi l'intégrité et la propreté de l'espace clos. 

Outre leur rôle protecteur, les embouts sont conçus pour harmoniser esthétiquement l'aspect et 

la finition du reste du volet roulant. 

 

Figure 2.21 – Impact des embouts sur la perte de transmission acoustique calculée numé-

riquement (dB) pour le coffre de volet roulant non isolé : (a) enroulé et (b) déroulé 

Nous avons mené une étude pour explorer l'impact des embouts sur les caractéristiques de 

transmission du son du coffre de volet roulant sans isolation. Plus précisément, nous avons 

examiné deux modélisations numétiques : l'une avec des embouts élastiques et l'autre sans 

embouts (considéré comme des liaisons rigides). Nous avons évalué la perte de transmission du 

son pour le volet enroulé (Figure 2.21(a)) et le volet déroulé (Figure 2.21(b)) en bande de tiers 

d'octave de 100 Hz à 1000 Hz. 

(a) (b) 
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Il convient de souligner que les résultats indiquent que les embouts n'ont pas d'impact 

significatif sur la perte de transmission du son dans les deux positions du volet, à l'exception de 

la fréquence de 400 Hz. En effet, une amélioration des performances acoustiques est observée 

lors de l'incorporation d'embouts rigides, avec une augmentation de 6,8 dB lorsque le volet est 

enroulé et un gain de 5 dB lorsque le volet est déroulé, à 400 Hz. Ces résultats suggèrent que 

les embouts rigides peuvent contribuer à une amélioration de la perte de transmission du son à 

cette fréquence spécifique. La fréquence de 400 Hz observée est spécifique à ce modèle 

particulier de coffre de volet roulant. Elle correspond à un phénomène de résonance induit par 

les embouts élastiques, qui modifient les modes vibratoires du système. 

2.5.3.2. Influences des conditions aux limites  

Pour les coffres de volets roulants, les conditions aux limites dépendent notamment du type 

d’installation et des systèmes d’étanchéité utilisés. Par exemple, l'incorporation de mécanismes 

d'étanchéité aux interfaces du coffre de volet roulant peut améliorer ses performances 

acoustiques en réduisant les fuites d'air et en empêchant les ondes sonores de contourner le 

coffre. Dans cette section, l'influence des conditions aux limites du coffre sur la perte de 

transmission du son en l'absence de matériaux d'isolation est étudiée. Les deux positions du 

volet sont étudiées.  

Quatre configurations sont envisagées. La première configuration représente les conditions 

aux limites du coffre pendant les essais en laboratoire. Le coffre est vissée à points spécifiques 

de la surface 2 et sur les surfaces 1 et 1' un mastic silicone est appliqué pour assurer l'étanchéité 

à l'air (voir Figure 2.16(b)). La surface 3 correspond à la partie des embouts en contact avec le 

panneau d'essai en bois. Un joint d'étanchéité est appliqué aux limites de cette surface. Les trois 

translations selon 𝑥, 𝑦 et 𝑧 ont été bloquées pour la partie vissée (surface 2) et seulement la 

translation selon 𝑥 pour la partie avec le joint (surfaces 1,1’et 3). Dans la configuration 2, nous 

avons bloqué la translation le long de 𝑥 et de 𝑧 pour la partie avec le joint de mastic en laissant 

la partie vissée inchangée. Dans la configuration 3, nous avons bloqué les trois translations pour 

la partie vissée et pour la partie avec le joint. Enfin, le coffre est encastré (blocage des 3 

translations et des 3 rotations) pour la configuration 4. 
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Figure 2.22 – Impact des conditions aux limites sur la perte de transmission acoustique 

calculée numériquement (dB) pour le coffre de volet roulant non-isolé : (a) enroulé et (b) dé-

roulé. 

Il est évident que l'incorporation des conditions aux limites joue un rôle crucial dans 

l'amélioration de la rigidité et des caractéristiques vibratoires de la structure. En comparant les 

cas enroulé (Figure 2.22(a)) et déroulé (Figure 2.22(b)), l'impact des conditions aux limites 

devient apparent, bien qu'il y ait relativement peu de variation entre la configuration 1 et la 

configuration 2. Cependant, lorsque l'on examine les configurations 3 et 4, des améliorations 

significatives de l'affaiblissement de la transmission du son peuvent être observées, en 

particulier dans le cas où le volet est enroulé. Parmi les différentes configurations, la 

configuration 4 se révèle particulièrement prometteuse en termes de performances acoustiques. 

En effet, dans cette configuration, la structure est rigidement fixée, ce qui limite sa capacité à 

vibrer et à transmettre l'énergie sonore par rapport à d'autres conditions. La mise en œuvre de 

cette configuration donne les résultats les plus favorables en termes de perte de transmission du 

son dans le coffre. 

 

La faisabilité des différentes conditions aux limites décrites pour le coffre de volet roulant 

dépend fortement des moyens expérimentaux. Ces configurations simulent des scénarios variés 

allant de conditions réalistes à des cas idéaux pour analyser l'influence des conditions aux 

limites sur la performance acoustique.  

 

La configuration 1 (vissée avec mastic silicone et joint d’étanchéité) est la plus représentative 

d'une situation réelle. La configuration 2 (blocage des translations selon x et z pour les surfaces 

(a) (b) 
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avec joint) est similaire à la précédente, mais elle impose des contraintes supplémentaires en 

bloquant également la translation selon z pour les surfaces avec joint de mastic. Bien que 

légèrement plus complexe à mettre en œuvre, elle reste faisable en utilisant des dispositifs de 

serrage permettant d’ajuster précisément les mouvements du coffre. Les configurations 1 et 2 

sont les plus représentatives des installations réelles. 

 

Dans cette configuration 3, toutes les surfaces (vissées et jointées) sont entièrement fixées 

en translation. Cette condition est réalisable en laboratoire à l’aide d’un montage utilisant un 

support combiné avec des vis supplémentaires [115]. La configuration 4 représente une 

condition idéale où le coffre est entièrement encastré. En pratique, cette condition est peu 

réaliste car elle est difficile à obtenir dans les applications industrielles. Cependant, elle peut 

être simulée en laboratoire en utilisant un cadre rigide, où le coffre est solidement fixé avec des 

vis et des boulons afin de garantir l’immobilité des bords [116].  

2.5.3.3. Influence de la position des matériaux d’isolation 

Les matériaux d'isolation acoustique sont spécifiquement conçus pour minimiser la trans-

mission du son en absorbant efficacement les ondes sonores. Dans le contexte d'un coffre de 

volet roulant, l'emplacement de ces matériaux joue un rôle important dans la détermination du 

niveau de perte de transmission du son. Il est crucial de considérer le positionnement des ma-

tériaux d'isolation par rapport à la trappe de visite. 

 

Pour illustrer ce point, deux configurations sont comparées. La première configuration, re-

présentée sur la Figure 2.17(b) et la Figure 2.18, implique que la mousse et la masse lourde ne 

sont pas liées et ne sont pas attachées à la trappe de visite. La seconde configuration, illustrée 

sur la Figure 2.24(a), implique le collage de la mousse et de la masse lourde directement sur la 

trappe. La simulation numérique de ces deux configurations permet d'évaluer l'impact de l'em-

placement des matériaux d'isolation en termes de perte de transmission sonore. 
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Figure 2.23 – Impact de la position du matériau d'isolation acoustique (mousse de méla-

mine et masses lourdes) sur la perte de transmission acoustique calculée numériquement (dB) 

pour le coffre de volet roulant isolé : (a) enroulé et (b) déroulé. 

La position du volet enroulé ne présente pas de différences significatives entre les cas collés 

et non collés (Figure 2.23(a)). Le volet enroulé agit comme une barrière qui empêche le passage 

aisé des vibrations et des bruits, contribuant ainsi à la performance globale de l'isolation acous-

tique. Sa seule présence joue un rôle essentiel dans la réduction de la transmission du son, quelle 

que soit la position du matériau isolant. Dans la gamme de fréquences de 100 Hz à 200 Hz, 

lorsque les matériaux d'isolation sont collés à la trappe dans les configurations de volet déroulé 

et enroulé, une légère détérioration des performances de transmission du son est observée.  

 

Inversement, au-delà de 200 Hz, la configuration du volet déroulé montre une amélioration 

de l'affaiblissement de la transmission du son (Figure 2.23(b)). Cela suggère que la combinaison 

du volet déroulé et des matériaux d'isolation collés améliore la capacité du coffre à atténuer le 

son, en particulier à des fréquences plus élevées. Notre analyse démontre un gain moyen de 4.6 

dB à partir de 200 Hz. Dans l'ensemble, si la position du matériau isolant n'a qu'un impact 

minime sur la configuration du volet enroulé, elle devient plus importante lorsque le volet est 

déroulé. 

2.5.3.4. Etude des placements des masses lourdes 

L'incorporation de masses lourdes permet d’améliorer les performances globales d'insonori-

sation du coffre, car elles permettent de bloquer efficacement les ondes sonores et réduisent la 

transmission du son. L'optimisation du nombre de masses lourdes dépend de plusieurs facteurs, 

(b) (a) 
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tels que les dimensions, les matériaux utilisés et le niveau d'isolation souhaité pour le coffre de 

volet roulant. L'augmentation du nombre de masses lourdes peut potentiellement améliorer 

l'isolation en fournissant des barrières supplémentaires à la transmission du son. Toutefois, au-

delà d'un certain point, les avantages de l'ajout de masses lourdes peuvent devenir moins im-

portants, voire négligeables.  

 

Dans cette section, nous nous concentrons sur l'optimisation de l'emplacement des masses 

lourdes à l'intérieur du coffre pour maximiser l'isolation acoustique. Nous examinons trois con-

figurations différentes pour étudier leur impact sur l’isolation. La configuration 1 correspond à 

la configuration où les matériaux d'isolation sont collés à la trappe, comme illustré sur la Figure 

2.24(a). Cette configuration sert de référence. S'appuyant sur la configuration 1, la configuration 

2 implique l'ajout d'une masse lourde sur la face interne inférieure du coffre, comme illustré à 

la Figure 2.24(b). La configuration 3 reproduit la configuration 2 tout en introduisant une masse 

lourde supplémentaire sur la face interne supérieure du coffre, comme illustré à la Figure 2.24(c). 

Les épaisseurs des masses lourdes ajoutées sont de 4 mm. 

 

Figure 2.24 – (a) Configuration 1, (b) Configuration 2 et (c) Configuration 3 

La configuration 2 montre une légère amélioration de l'isolation acoustique par rapport à la 

configuration 1, avec un gain moyen de 2.3 dB. Cela indique que l'inclusion d'une masse lourde 

sur la face inférieure interne du coffre contribue à une amélioration modeste de la réduction de 

la transmission du son, même lorsque le volet est en position enroulé (Figure 2.25(a)). Il est 

important de noter que le volet enroulé lui-même agit comme un isolant efficace et joue un rôle 

essentiel dans la réduction de la transmission du son à l'intérieur du caisson.  

 

La comparaison entre la configuration 1 et la configuration 3 pour le volet enroulé ne fait 

apparaître aucune amélioration significative en termes d'isolation acoustique (Figure 2.25(a)). 

Au cours de notre étude, nous avons identifié un gain moyen de 1.3 dB dans la gamme de 

fréquences de 100 Hz à 315 Hz. Cependant, au-delà de 315 Hz, les performances acoustiques 

(b) (c) (a) 
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du coffre commencent à diminuer. Cela suggère que l'ajout d'une masse lourde supplémentaire 

sur la face interne supérieure du coffre, comme mis en œuvre dans la configuration 3, n'améliore 

pas de manière significative l'insonorisation lorsque le volet est enroulé. 

 

Figure 2.25 – Impact de la position et du nombre de masses lourdes sur la perte de trans-

mission sonore calculée numériquement (dB) pour le coffre de volet roulant isolé : (a) en-

roulé et (b) déroulé. 

Dans le cas du volet déroulé, la configuration 2 montre une amélioration significative des 

performances du coffre, en particulier à partir de 200 Hz, avec un gain moyen de 4.1 dB. Cela 

indique que l'ajout d'une masse lourde sur la face inférieure interne du coffre améliore effica-

cement la perte de transmission du son. Toutefois, la performance acoustique du coffre diminue 

sensiblement entre 100 Hz et 160 Hz (Figure 2.25(b)). 

  

En outre, la configuration 3 montre également une amélioration de la perte de transmission 

du son, en particulier dans la gamme de fréquences de 100 Hz à 315 Hz (Figure 2.25(b)). Sur la 

base de l'analyse effectuée, nous pouvons déduire un gain moyen de 5.5 dB. Cela suggère que 

l'inclusion d'une masse lourde supplémentaire sur la face interne supérieure du coffre, comme 

on le voit dans la configuration 3, améliore encore l'isolation dans la gamme de fréquences 

concernée. 

 

Cependant, au-delà de 315 Hz, les résultats de la configuration 2 et de la configuration 3 ne 

se distinguent pas sur la Figure 2.25(b). Cela signifie que les avantages apportés par l'ajout d'une 

masse lourde sur la face supérieure de la face interne du coffre perdent de leur importance en 

termes de perte de transmission du son au-delà de cette fréquence. Ces résultats soulignent 

(a) (b) 
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l'importance d'étudier soigneusement l'emplacement et le nombre de masses lourdes pour opti-

miser les performances d'isolation acoustique des coffres de volets roulants. 

2.6. Conclusion 

Dans ce chapitre, une approche méthodologique basée sur la méthode des éléments finis a 

été présentée pour modéliser et analyser les performances vibro-acoustiques d’un problème 

couplé fluide-structure-poreux en basses fréquences. La formulation des matériaux poreux a été 

étudiée, en comparant le modèle poroélastique de Biot-Allard et les modèles de fluide équiva-

lent (rigide et souple) à l’aide d’une étude de cas, ce qui a permis d’identifier les avantages et 

limites de chaque approche. 

L’excitation par champ diffus a été intégrée à la modélisation numérique, offrant une des-

cription réaliste des sollicitations acoustiques présentes dans la chambre d’émission. Les mé-

thodologies pour estimer la puissance rayonnée, par intégrale de Rayleigh et éléments infinis, 

ont également été mises en œuvre et validées par une étude de cas sur une plaque. 

Un modèle numérique a été présenté pour prédire la perte de transmission sonore des coffres 

de volets roulants, en tenant compte des configurations isolées/non isolées et des positions de 

tablier enroulé/déroulé. En combinant les méthodes des éléments finis et infinis, les résultats 

issus du modèle proposé ont montré une bonne concordance avec les résultats expérimentaux.  

Une étude paramétrique a révélé que la modélisation des embouts (rigides ou élastiques) 

influence peu la transmission sonore. L’analyse des conditions aux limites a montré que des 

configurations encastrées améliorent significativement l’isolation acoustique, pour la gamme 

fréquentielle étudiée. L’analyse paramétrique a révélé également l’impact significatif de la dis-

position des matériaux d’isolation et du placement des masses lourdes sur les performances 

acoustiques.  
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Chapitre 3 – Modélisation vibro-acoustique des coffres 

de volets roulants en utilisant la méthode des matrices 

de transfert 
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Ce chapitre rappelle dans sa première partie les principes de la méthode des matrices de 

transfert (TMM) et de sa variante, la méthode des matrices de transfert avec correction pour 

les structures de taille finie (FTMM). Ces méthodes permettent de modéliser la propagation du 

son à travers des structures complexes en divisant le problème en segments, chacun étant re-

présenté par une matrice qui décrit comment les variables acoustiques (pression, vitesse) se 

propagent d’un segment à l’autre. Ensuite, ces méthodes sont utilisées pour analyser le com-

portement acoustique d’un coffre de volet roulant en configuration déroulée dans la plage des 

moyennes et hautes fréquences.  
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3.1. Introduction 

La modélisation des phénomènes vibro-acoustiques en moyenne et haute fréquence présente 

des défis particuliers en raison des limites des approches classiques utilisées en basses fré-

quences, telles que la méthode des éléments finis. En effet, cette méthode nécessite un maillage 
qui doit être raffiné lorsqu'on monte en fréquence, ce qui entraîne des temps de calcul pouvant 

devenir prohibitifs. D’autres méthodes pour les moyennes et hautes fréquences existent, comme 

mentionné dans le chapitre 1. Le choix s’est porté dans ce chapitre sur la méthode des matrices 

de transfert en raison de sa simplicité de mise en œuvre et de son efficacité en termes de coût 

de calcul. Elle a été privilégiée par rapport à l’Analyse Statistique d’Énergie (SEA), car la sub-

division des domaines dans la SEA peut s’avérer complexe, et la détermination des facteurs de 

couplage peut poser de nombreuses difficultés. Dans la littérature, l’étude [117]  affirme que 

les approches SEA et TMM permettent toutes deux de prédire avec efficacité — en termes de 

précision par rapport à la réalité — la perte de transmission sonore pour des systèmes à double 

paroi constitués de panneaux métalliques fins. Cette observation est confirmée par d'autres tra-

vaux [9], qui mettent également en évidence la précision prédictive de ces méthodes pour ce 

type de structures. 

En acoustique, la méthode des matrices de transfert (TMM) est une méthode analytique pour 

analyser la transmission des ondes sonores dans des structures multicouches en supposant des 

dimensions latérales infinies.  La TMM permet de représenter chaque couche du système par 

une matrice décrivant sa nature (fluide, milieu poreux, solide, plaque élastique mince…) en 

tenant compte de son épaisseur et de ses propriétés. En appliquant les équations de continuité à 

l'interface entre les couches, un ensemble d'équations reliant les vitesses et les contraintes est 

obtenu, ce qui permet de créer le système matriciel à résoudre [9]. Si les couches sont du même 

type, la matrice de transfert est générée en multipliant les matrices de transfert de chaque couche 

pour obtenir la matrice globale. Une matrice d'interface est appliquée si les couches sont de 

différentes natures. De nombreuses études ont utilisé cette méthode pour prédire la perte de 

transmission sonore des systèmes multicouches [117], [118], [119]. 

Toutefois, pour certains systèmes, les dimensions latérales jouent un rôle important. Une 

extension de la méthode des matrices de transfert classique (TMM), connue sous le nom de 

méthode des matrices de transfert finies (FTMM), offre des performances améliorées à basses 

fréquences [66] grâce à l'introduction d'une correction permettant de prendre en compte des 

dimensions latérales finies. Bien que la FTMM soit légèrement plus gourmande en ressources 
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par rapport à la méthode classique des matrices de transfert (TMM), elle reste plus efficace en 

termes de temps de calcul que la méthode des éléments finis pour modéliser la propagation du 

son à travers des systèmes multicouches notamment lorsqu'on s'intéresse à des fréquences éle-

vées. 

Ce chapitre présente d’abord la théorie de la méthode des matrices de transfert en s’appuyant 

sur l’exemple d’un multicouche composé de plaque-fluide-poreux-plaque. Ensuite, la mise en 

œuvre de la FTMM est détaillée avec la prise en compte de dimensions latérales finies. Un 

exemple de multicouche composé d’un ensemble plaque-poreux-plaque est étudié afin de com-

parer la TMM, la FTMM et des résultats expérimentaux issus de la littérature. Enfin, on s’inté-

resse à la performance acoustique du coffre de volet roulant avec la TMM et la FTMM. Ces 

deux méthodes seront comparées. La configuration du volet déroulé est privilégiée, car, d'après 

les échanges avec les industriels, le coffre adopte alors un comportement acoustique similaire 

à celui d'un coffre vide (sans axe d’enroulement sans tablier). Dans ces conditions, le système 

peut être modélisé de manière simplifiée comme un empilement multicouche, en négligeant les 

éléments internes. Le modèle de poreux dans le coffre déroulé sera également étudié. 

3.2. Méthode des matrices de transfert 

Cette section introduit les principes fondamentaux de la méthode des matrices de transfert 

(TMM), en commençant par sa formulation générale, suivie d'une description détaillée de la 

formulation matricielle adaptée à différents milieux. Les conditions de couplage entre les 

couches y sont également abordées, permettant d'assurer une modélisation cohérente entre do-

maines. La méthode est ensuite appliquée pour calculer les pertes de transmission sonore. Enfin, 

un exemple illustratif est présenté, comparant l'application de la TMM avec et sans l'intégration 

de matériaux poreux.  

3.2.1. Formulation générale 

La méthode de la matrice de transfert (TMM) est un outil pour prédire le comportement 

acoustique des systèmes multicouches. Ces couches peuvent être de différentes natures (fluide, 

élastique, poreux), et sont supposées latéralement infinies. Pour chaque couche, la propagation 

des ondes planes est représentée par une matrice de transfert. Les conditions aux limites entre 

deux couches adjacentes sont prises en compte via l’introduction de matrices d’interface. Cette 
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méthode est efficace, simple à mettre en œuvre et d’un coût numérique réduit par rapport à 

d'autres techniques, en particulier pour des fréquences élevées. 

 

Dans cette section, l'exemple choisi pour illustrer la méthode des matrices de transfert 

(TMM) est celui d'une structure à double paroi avec une couche poreuse, représentée à la Figure 

3.1. Le système est composé de 4 couches successives : plaque – fluide – poreux – plaque, 

entourées de deux fluides externes. Une onde acoustique plane incidente, d’angle 𝜃, est appli-

quée à la première couche notée (1). Le problème étudié est bidimensionnel et le plan d’inci-

dence est (𝑥1, 𝑥3). Ce choix de modèle est justifié par sa similitude avec la structure d’un coffre 

de volet roulant, qui se compose généralement de parois solides séparées par un matériau iso-

lant.  

 

Figure 3.1 – Double paroi avec une couche poreuse soumise à une propagation d’onde 

plane [120]. 

Pour chaque couche, la propagation des ondes sonores est représentée par une matrice de 

transfert [𝑇], telle que [9] :  

𝑉⃗⃗(𝑀𝑖) = [𝑇]𝑉⃗⃗(𝑀𝑖+1) (3.1) 

où 𝑀𝑖 et 𝑀𝑖+1  sont respectivement deux points appartenant à la face avant et à la face arrière 

de la couche. Les composantes du vecteur  𝑉⃗⃗ sont les variables décrivant le champ acoustique 

en un point 𝑀 de la couche. La matrice [𝑇]  dépend des épaisseurs (ℎ1, ℎ2 et ℎ3)  ainsi que des 

caractéristiques physiques de chaque couche. 
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3.2.2. Formulation matricielle pour différents domaines 

Cette section est consacrée à la formulation matricielle appliquée aux différents domaines 

composant la structure étudiée dans le cadre de la méthode des matrices de transfert (TMM). 

Chaque sous-domaine est décrit en détail afin de présenter la matrice de transfert spécifique à 

chacun. Cela inclut tout d'abord le domaine de la plaque mince élastique, suivi de celui du 

fluide, avant d'examiner le domaine du matériau poreux. Pour le matériau poreux, deux modèles 

peuvent être utilisés : le modèle poroélastique (Biot-Allard) et un modèle de fluide équivalent 

(à matrice rigide ou souple).  

3.2.2.1. Matrice de transfert d’une plaque mince élastique  

Dans le cas d’une plaque mince élastique, seules les ondes de flexion sont prises en compte, 

et l’équation de mouvement pour une réponse harmonique peut être écrite comme suit : 

𝑍𝑠(𝜔)𝑣3
𝑠(𝑀2) = 𝜎33

𝑠 (𝑀2) − 𝜎33
𝑠 (𝑀1) (3.2) 

où 𝑀1 et 𝑀2 sont deux points respectivement situés sur les faces avant et arrière de la struc-

ture, 𝜔 est la pulsation, 𝜎33
𝑠  représente la contrainte normale, 𝑣3

𝑠 est la vitesse normale de la 

structure, telle que 𝑣3
𝑠(𝑀2) = 𝑣3

𝑠(𝑀1) et 𝑍𝑠(𝜔) désigne l'impédance mécanique donnée par 

[9] : 

𝑍𝑠(𝜔) = 𝑗𝜔𝑚(1 − 
𝐷(𝑘 sin 𝜃)4

𝜔2𝑚
) (3.3) 

Dans l’équation (3.3), 𝐷 représente la rigidité en flexion, 𝑚 est la masse surfacique, et 𝑘 est 

le nombre d’onde dans l’air. Le nombre complexe 𝑗 est tel que 𝑗2 = −1. L’amortissement dans 

la plaque peut être introduit en utilisant un module de Young complexe. L’équation (3.2) peut 

être reformulée sous forme matricielle comme suit : 

(
𝜎33

𝑠 (𝑀1)

𝑣3
𝑠(𝑀1)

) =  [1 −𝑍𝑠(𝜔)
0 1

] (
𝜎33

𝑠 (𝑀2)

𝑣3
𝑠(𝑀2)

) =  [𝑇𝑠]𝑉𝑠⃗⃗ ⃗⃗⃗(𝑀2) (3.4) 

où [𝑇𝑠]  est la matrice de transfert de la plaque et 𝑉𝑠⃗⃗ ⃗⃗⃗ est le vecteur de champ acoustique 

associé. 
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3.2.2.2. Matrice de transfert du fluide 

La pression acoustique dans la couche fluide est considérée comme une superposition 

d’une onde progressive et d’une onde régressive dans la direction 𝑥3 : 

𝑝𝑓(𝑥3, 𝑡) =  [𝐴0𝑒
𝑖𝑘3𝑥3 + 𝐵0𝑒

−𝑖𝑘3 𝑥3]𝑒−𝑖𝜔𝑡 (3.5) 

où 𝑘3 =
𝜔

𝑐𝑓  est la composante du vecteur nombre d’onde dans la direction 𝑥3, et 𝑐𝑓 est la 

vitesse du son dans le milieu considéré. Les amplitudes de l’onde progressive et de l’onde ré-

gressive sont respectivement notées 𝐴0 et 𝐵0. 

 

L’équation d’Euler linéarisée établit un lien entre la pression  𝑝𝑓 et le vecteur vitesse 𝑣𝑓⃗⃗ ⃗⃗⃗, et 

peut s’écrire dans la direction 𝑥3 sous la forme suivante : 

𝜌𝑓

𝜕𝑣3
𝑓

𝜕𝑡
= −

𝜕𝑝𝑓

𝜕𝑥3

(3.6) 

où 𝜌𝑓 est la masse volumique du fluide. En utilisant les équations (3.5) et (3.6), la vitesse  

𝑣3
𝑓
 peut être exprimée comme suit : 

𝑣3
𝑓(𝑥3, 𝑡) =   

1

𝑍𝑓
[𝐴0𝑒

𝑖𝑘3𝑥3 − 𝐵0𝑒
−𝑖𝑘3 𝑥3]𝑒−𝑖𝜔𝑡 (3.7) 

où 𝑍𝑓 = 𝜌𝑓𝑐
𝑓 est l’impédance acoustique.  

En supposant que 𝑥3 = 0  sur la limite droite de la couche fluide, les constantes 𝐴0 et 𝐵0 

peuvent être exprimées en fonction de la pression 𝑝𝑓(0) et de la vitesse 𝑣3
𝑓(0) : 

{
𝑝𝑓(0) = 𝐴0 + 𝐵0

𝑣3
𝑓(0) =

1

𝑍𝑓
[𝐴0 − 𝐵0]

(3.18) 

En utilisant ces équations (3.8) combinées avec les équations (3.5) et (3.7), la pression 

𝑝𝑓(−ℎ2) et la vitesse 𝑣3
𝑓(−ℎ2) sur le côté gauche de la couche, où 𝑥3 = −ℎ2, peuvent être 

déduites de 𝑝𝑓(0) et 𝑣3
𝑓(0) sous la forme matricielle suivante [121], [122] : 

(
𝑝𝑓(−ℎ2)

𝑣3
𝑓(−ℎ2)

) =  [
cos(𝑘3ℎ2) 𝑖𝑍𝑓 sin(𝑘3ℎ2)

𝑖
1

𝑍𝑓
sin(𝑘3ℎ2) cos(𝑘3ℎ2)

] (
𝑝𝑓(0)

𝑣3
𝑓(0)

) =  [𝑇𝑓]𝑉𝑓⃗⃗ ⃗⃗ ⃗(0) (3.9) 
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 où  [𝑇𝑓]  est la matrice de transfert de la couche fluide, 𝑉𝑓⃗⃗ ⃗⃗ ⃗  est le vecteur des champs acous-

tiques associés, et ℎ2 est l’épaisseur de la couche fluide. 

3.2.2.3. Matrice de transfert du matériau poreux 

Dans ce travail, nous nous intéressons aux milieux poreux utilisés dans l’isolation acous-

tique. Ces matériaux combinent une phase solide et une phase fluide, les deux étant connectées 

à travers tout le matériau. Généralement, deux approches peuvent être utilisées pour les modé-

liser : le modèle poroélastique (Biot-Allard), qui prend en compte le mouvement du squelette 

couplé à la phase fluide du matériau poreux et le modèle de fluide équivalent, qui considère le 

squelette du matériau poreux comme immobile (rigide) ou avec une rigidité négligeable 

(souple) [9]. Pour le modèle poroélastique, les variables sont les déplacements des phases solide 

et fluide notés respectivement 𝑢⃗⃗ et 𝑈⃗⃗⃗. Pour le modèle de fluide équivalent, la variable sera la 

pression notée 𝑝𝑃. 

3.2.2.3.1. Modèle poroélastique 

Le modèle poroélastique décrit le comportement des milieux poreux en tenant compte de la 

phase solide considéré comme élastique, la phase fluide et des interactions entre la phase fluide 

et la phase solide. Ce modèle considère les couplages visqueux, inertiels et de pression entre 

les phases fluide et solide du milieu poreux. Les équations de propagation des ondes peuvent 

alors s'écrire sous la forme [123]: 

𝑁∇2𝑢⃗⃗ + grad⃗⃗⃗⃗⃗⃗ ⃗⃗ ⃗⃗ [(𝑃 − 2𝑁)𝑒 + 𝑄𝜀] =
𝜕2

𝜕𝑡2
(𝜌11𝑢⃗⃗ + 𝜌12𝑈⃗⃗⃗) + 𝑏

𝜕

𝜕𝑡
(𝑢⃗⃗ − 𝑈⃗⃗⃗) (3.10) 

grad⃗⃗⃗⃗⃗⃗ ⃗⃗ ⃗⃗ [𝑄𝑒 + 𝑅𝜀] =
𝜕2

𝜕𝑡2
(𝜌11𝑢⃗⃗ + 𝜌22𝑈⃗⃗⃗) − 𝑏

𝜕

𝜕𝑡
(𝑢⃗⃗ − 𝑈⃗⃗⃗) (3.11) 

où 𝑢⃗⃗ et 𝑈⃗⃗⃗ sont les vecteurs de déplacement des phases solide et fluide, 𝑒 = div𝑢⃗⃗ est la dé-

formation volumétrique de la phase solide, 𝑃, 𝑄 et 𝑅 sont les coefficients de couplage de Biot 

qui représentent le changement de volume de la phase solide du matériau poroélastique ainsi 

que de celui du fluide interstitiel, 𝑁 est le module de cisaillement élastique, 𝑏 est le coefficient 

de couplage visqueux entre les deux phases du matériau poroélastique, et 𝜌11, 𝜌12 et 𝜌22  sont 

les coefficients de masse qui représentent les effets de l'écoulement relatif non uniforme du 

fluide à travers les pores du matériau poroélastique [124] . 
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Lorsque le matériau poroélastique est considéré comme isotrope, les déplacements des 

phases fluide et solide peuvent être exprimés comme la somme de composants irrotationnels et 

à divergence nulle [123] : 

𝑢⃗⃗ = grad⃗⃗⃗⃗⃗⃗ ⃗⃗ ⃗⃗  φ𝑆 + rot⃗⃗ ⃗⃗ ⃗⃗  Ψ𝑆⃗⃗ ⃗⃗ ⃗⃗ (3.12) 

𝑈⃗⃗⃗ = grad⃗⃗⃗⃗⃗⃗ ⃗⃗ ⃗⃗  φ𝐹 + rot⃗⃗ ⃗⃗ ⃗⃗  Ψ𝐹⃗⃗ ⃗⃗ ⃗⃗ (3.13) 

où φ𝑆 et φ𝐹  sont les potentiels scalaires pour la phase solide (squelette) et la phase fluide 

(air) associés aux deux ondes de compression se propageant respectivement dans la phase solide 

et la phase fluide. Les potentiels vectoriels Ψ𝑠⃗⃗⃗⃗⃗⃗  et Ψ𝑓⃗⃗ ⃗⃗ ⃗⃗  sont associés aux ondes de cisaillement se 

propageant dans le squelette et dans la phase fluide.  

 

En introduisant le vecteur 𝜑⃗⃗ = [φ𝑆 φ𝐹]𝑇, il peut être démontré à partir des équations (3.10) 

et (3.11) que 𝜑⃗⃗ vérifie la relation suivante : 

−𝜔2[𝜌]𝜑⃗⃗ = [𝑀]∇2𝜑⃗⃗ (3.14) 

avec [𝑀] = [
𝑃 𝑄
𝑄 𝑅

]   et [𝜌] = [
𝜌11 𝜌12

𝜌12 𝜌22
].  

La solution de l'équation (3.14) peut être exprimée dans une base de vecteurs propres 𝜑1⃗⃗ ⃗⃗ ⃗  et 

𝜑2⃗⃗ ⃗⃗ ⃗ de la matrice 𝜔2[𝑀]−1[𝜌] par : 

𝜑⃗⃗ = 𝜙1𝜑1⃗⃗ ⃗⃗ ⃗ + 𝜙2𝜑2⃗⃗ ⃗⃗ ⃗ (3.15) 

où 𝜙𝑖 avec 𝑖 = 1, 2, est la solution de l'équation classique de Helmholtz donnée par : 

Δ𝜙𝑖 + 𝛿𝑖
2𝜙𝑖 = 0 (3.16) 

et où 𝛿1  and 𝛿2  sont les nombres d'onde complexes des deux ondes considérées. 

 

En considérant une onde transmise et une onde réfléchie d’amplitude 𝜙𝑡 et 𝜙𝑟, le potentiel 

de déplacement 𝜙𝑖, solution de l'équation (3.16), peut être exprimé pour une excitation d'onde 

plane avec un angle d'incidence 𝜃 :  

𝜙𝑖 = 𝑒(𝑗𝜔𝑡−𝑗𝑘 𝑥1 sin𝜃)[𝜙𝑖
𝑡𝑒−𝑗𝛿𝑖(𝑥3 cos𝜃) + 𝜙𝑖

𝑟𝑒𝑗𝛿𝑖(𝑥3 cos𝜃)] (3.17) 
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avec 𝑖 = 1, 2. Ce résultat signifie qu'il existe deux ondes longitudinales distinctes, caracté-

risées par leur nombre d'onde complexe 𝛿𝑖, se propageant dans le matériau poreux. Chaque 

onde existe dans les deux phases du milieu poreux. 

 

D'autre part, les potentiels vectoriels Ψ𝑆⃗⃗ ⃗⃗ ⃗⃗  et Ψ𝐹⃗⃗ ⃗⃗ ⃗⃗  sont liés à la propagation des ondes de ci-

saillement et peuvent être obtenus à partir du système suivant en utilisant les équations (3.10) 

et (3.11) : 

∇2Ψ𝑆⃗⃗ ⃗⃗ ⃗⃗ + 𝛿3
2Ψ𝑆⃗⃗ ⃗⃗ ⃗⃗ = 0 (3.18)  

Ψ𝐹⃗⃗ ⃗⃗ ⃗⃗ = 𝜇3Ψ𝑆⃗⃗ ⃗⃗ ⃗⃗ (3.19) 

où 𝛿3  est le nombre d'onde pour l'onde de cisaillement et 𝜇3 est le rapport des amplitudes 

de déplacement dans les domaines fluide et solide. On remarque qu'une seule onde de cisaille-

ment se propage dans le matériau poroélastique. Bien que ces effets soient présents dans les 

deux phases, cette onde est purement d'origine structurelle et elle est principalement définie par 

le module de cisaillement de la phase solide. 

 

Les déplacements induits par les ondes de cisaillement Ψ𝑆⃗⃗ ⃗⃗ ⃗⃗  sont parallèles au plan (𝑥1, 𝑥3), et 

seule la composante 𝑥2 du potentiel vectoriel est différente de zéro. Cette composante est don-

née par : 

𝜓2 = 𝑒(𝑗𝜔𝑡−𝑗𝑘 𝑥1 sin𝜃)[𝜓𝑡𝑒−𝑗𝛿3(𝑥3 cos𝜃) + 𝜓𝑟𝑒𝑗𝛿3(𝑥3 cos𝜃)] (3.20) 

où  𝜓𝑡 et 𝜓𝑟 sont les amplitudes des ondes de cisaillement transmise et réfléchie. 

 

Il ressort des équations (3.17) et (3.20) que la propagation des ondes acoustiques dans la 

couche poroélastique se compose de six ondes (𝜙1
𝑟, 𝜙1

𝑡 , 𝜙2
𝑟, 𝜙2

𝑡 , 𝜓𝑡et 𝜓𝑟), définies par six gran-

deurs acoustiques indépendantes. Les six grandeurs choisies sont les composantes de vitesse 

pour la phase solide 𝑣1
𝑠 et 𝑣3

𝑠, la composante de vitesse du fluide 𝑣3
𝑓
, les deux composantes 𝜎33

𝑠  

et 𝜎13
𝑠  du tenseur de contrainte de la phase solide et 𝜎33

𝑓
  pour la phase fluide. En introduisant le 

vecteur d'état  𝑉𝑝⃗⃗⃗⃗⃗⃗  défini en tout point 𝑀 d'abscisse 𝑥3 dans la couche poroélastique :  

 𝑉𝑝⃗⃗⃗⃗⃗⃗ (𝑥3) =  [𝑣1
𝑆 𝑣3

𝑆 𝑣3
𝐹  𝜎33

𝑆  𝜎13
𝑆  𝜎33

𝐹  ]𝑇 (3.21) 
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on peut déduire une matrice [𝛤] caractéristique du matériau, qui relie les valeurs des vitesses 

et des contraintes en 𝑥3 = 0 et en 𝑥3 = ℎ3, avec ℎ3 étant l'épaisseur de la couche poroélastique : 

𝑉𝑝⃗⃗⃗⃗⃗⃗ (0) = [𝛤(0)][𝛤(ℎ3)] 
−1𝑉𝑝⃗⃗⃗⃗⃗⃗ (ℎ3) (3.22) 

Ainsi, on note: 

[𝑇𝑝] =  [𝛤(0)][𝛤(ℎ3)] 
−1 (3.23) 

où [𝑇𝑝] est la matrice de transfert caractérisant la couche poroélastique. Les expressions des 

composants de [𝑇𝑝] sont données dans la référence [9]. Il convient de noter que, pour les appli-

cations pratiques et afin d'éviter une inversion de matrice, l'origine de l'axe 𝑥3 peut être déplacée 

et cette matrice de transfert peut être utilisée comme suit : [𝑇𝑝] =  [𝛤(−ℎ3)][𝛤(0)] −1. 

3.2.2.3.2. Modèle de fluide équivalent 

On considère ici la matrice de transfert pour une couche de matériau poreux modélisé en 

fluide équivalent, qui peut être à matrice rigide ou souple. Cette matrice de transfert est sem-

blable à celle d’une couche fluide classique et est donnée par [9], [125]: 

(
𝑝𝑃(−ℎ3)

𝑣3
𝑃(−ℎ3)

) =  [
cos(𝑘Pℎ3) 𝑖𝑍𝑃 sin(𝑘Pℎ3)

𝑖
1

𝑍𝑃
sin(𝑘Pℎ3) cos(𝑘𝑃ℎ3)

] (
𝑝𝑃(0)

𝑣3
𝑃(0)

) =  [𝑇𝑃]𝑉𝑃⃗⃗ ⃗⃗ ⃗(0) (3.24) 

où 𝑘P représente le nombre d'onde dans le matériau, ℎ3 l'épaisseur de la couche, et 𝑍𝑃 =

𝜌𝑃𝑐𝑃  l'impédance caractéristique du matériau avec 𝜌𝑃 sa densité et 𝑐𝑃 la vitesse de propagation 

des ondes dans le matériau. [𝑇𝑃] est la matrice de transfert caractérisant la couche de poreux 

modélisé en fluide équivalent. 

3.2.3. Conditions de couplage 

Cette section présente les conditions de couplage entre deux couches adjacentes qui peuvent 

être de nature différente. Les notations de la Figure 3.1 seront utilisées. 

3.2.3.1. Interface plaque mince – fluide 

À l'interface entre la plaque élastique et le fluide acoustique, les équations de continuité sont 

données par : 
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𝑣3
𝑠(𝑀2) =  𝑣3

𝑓(𝑀3) (3.25) 

𝜎33
𝑠 ( 𝑀2) =  −𝑝𝑓(𝑀3) (3.26) 

L'équation (3.25) représente la continuité de la vitesse normale à l'interface. L'équation 

(3.26) est liée à la continuité entre la contrainte normale de la plaque et la pression du fluide. 

Ces équations peuvent être exprimées sous forme matricielle comme suit : 

[𝐼𝑠𝑓]𝑉𝑠⃗⃗ ⃗⃗⃗(𝑀2) + [𝐽𝑠𝑓]𝑉𝑓⃗⃗ ⃗⃗ ⃗(𝑀3) = 0⃗⃗ (3.27) 

où 

[𝐼𝑠𝑓] =  [
0 1
1 0

]  et  [𝐽𝑠𝑓] =  [
0 −1
1 0

]  (3.28) 

3.2.3.2. Interface fluide – poreux  

Dans cette partie, on s’intéresse à l’interface fluide – poreux avec les deux modèles proposés 

précédemment : le modèle poroélastique et le modèle de fluide équivalent. 

3.2.3.2.1. Interface fluide – poroélastique  

À l'interface entre le fluide acoustique et le milieu poroélastique, les équations de continuité 

sont données par : 

𝑣3
𝑓(𝑀4)  =  (1 − 𝜙)𝑣3

𝑆(𝑀5) + 𝜙𝑣3
𝐹(𝑀5) (3.29) 

− (1 − 𝜙)𝑝𝑓(𝑀4) = 𝜎33
𝑆 (𝑀5) (3.30) 

0 = 𝜎13
𝑆 (𝑀5) (3.31) 

− 𝜙𝑝𝑓(𝑀4) =  𝜎33
𝐹 (𝑀5) (3.32) 

où 𝜙 représente la porosité du milieu poreux. La continuité des vitesses normales entre le 

milieu poreux et le fluide acoustique est introduite dans l'équation (3.29). L'équation (3.30) 

établit la continuité entre la contrainte normale de la phase solide du milieu poreux et la pression 

du fluide acoustique. De plus, l'équation (3.32) présente la continuité entre la contrainte normale 

dans la phase fluide du milieu poreux et la pression du fluide à l'interface. Il est supposé qu'il 

n'y a pas de cisaillement dans la phase solide du matériau poreux (équation (3.31)). Ces équa-

tions peuvent être exprimées sous forme matricielle par : 
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[𝐼𝑓𝑝] 𝑉𝑓⃗⃗ ⃗⃗ ⃗(𝑀4) + [𝐽𝑓𝑝]𝑉𝑝⃗⃗⃗⃗⃗⃗ (𝑀5) = 0⃗⃗ (3.33) 

où 

[𝐼𝑓𝑝] = [

0 −1
(1 − 𝜙) 0

0 0
𝜙 0

]  et  [𝐽𝑓𝑝] =  [

0 (1 − 𝜙)

0 0

𝜙 0

0 1
0 0
0 0

0 0
0 0

0 0
0 0

1 0
0 1

] (3.34) 

3.2.3.2.2. Interface fluide – fluide équivalent 

À l'interface entre le fluide acoustique et le milieu poreux (fluide équivalent), les équations 

de continuité sont données par : 

𝑣3
𝑓(𝑀4)  = 𝑣3

𝑃(𝑀5) (3.35) 

𝑝𝑓(𝑀4) = 𝑝𝑃(𝑀5) (3.36) 

La continuité des vitesses normales entre le milieu poreux (fluide équivalent) et le fluide 

acoustique est introduite dans l'équation (3.35). L'équation (3.36) établit la continuité entre les 

pressions du poreux (fluide équivalent) et du fluide acoustique.  

[𝐼𝑓𝑝] 𝑉𝑓⃗⃗ ⃗⃗ ⃗(𝑀4) + [𝐽𝑓𝑃]𝑉𝑃⃗⃗ ⃗⃗ ⃗(𝑀5) = 0⃗⃗ (3.37) 

où 

[𝐼𝑓𝑃] = [
0 1
1 0

]  et  [𝐽𝑓𝑃] =  [
0 −1

−1 0
] (3.38) 

3.2.3.3. Interface poreux – structure élastique 

Cette section examine l'interface entre le matériau poreux et la plaque mince en explorant 

les deux approches introduites précédemment : le modèle poroélastique et le modèle de fluide 

équivalent. 

3.2.3.3.1. Interface poroélastique – structure élastique 

Pour une plaque mince en contact avec une couche poroélastique, les équations de continuité 

sont : 

𝑣3
𝑆(𝑀6) =  𝑣3

𝑠(𝑀7) (3.39) 
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𝑣3
𝐹(𝑀6) =  𝑣3

𝑠(𝑀7) (3.40) 

𝜎33
𝑆 (𝑀6) + 𝜎33

𝐹 (𝑀6) =  𝜎33
𝑠 (𝑀7) (3.41) 

𝜎13
𝑆 (𝑀6) = 0 (3.42) 

Les équations (3.39) et (3.40) représentent la continuité de la vitesse normale à l'interface 

plaque-poreux pour la phase solide et la phase fluide, respectivement. L'équation (3.41) repré-

sente la continuité des contraintes entre ces deux domaines. Enfin, l'équation (3.42) reflète l'ab-

sence de cisaillement à l'interface. Ces équations peuvent être exprimées sous forme matricielle 

comme suit : 

[𝐼𝑝𝑠]𝑉𝑝⃗⃗⃗⃗⃗⃗ (𝑀6) + [𝐽𝑝𝑠]𝑉𝑠⃗⃗ ⃗⃗⃗(𝑀7) = 0⃗⃗ (3.43) 

où 

[𝐼𝑝𝑠] = [

0 −1
0 0

0 0
−1 0

0 0
0 0

0 0
0 0

0 −1
0 0

0 −1
−1 0

]  et  [𝐽𝑝𝑠] =  [

0 1
0 1
1 0
0 0

] (3.44) 

3.2.3.3.2. Interface fluide équivalent – structure élastique 

À l'interface entre le fluide équivalent et la plaque élastique, les équations de continuité sont 

données par : 

𝑣3
𝑃(𝑀6) =  𝑣3

𝑠(𝑀7) (3.45) 

 −𝑝𝑓(𝑀6) =  𝜎33
𝑠 ( 𝑀7) (3.46) 

L'équation (3.45) représente la continuité de la vitesse normale à l'interface. L'équation 

(3.46) est liée à la continuité entre la contrainte normale de la plaque et la pression du fluide 

équivalent. Ces équations peuvent être exprimées sous forme matricielle comme suit : 

[𝐼𝑃𝑠]𝑉𝑃⃗⃗ ⃗⃗ ⃗(𝑀6) + [𝐽𝑃𝑠]𝑉𝑠⃗⃗ ⃗⃗⃗(𝑀7) = 0⃗⃗ (3.47) 

où 

[𝐼𝑃𝑠] =  [
0 −1
1 0

]  et  [𝐽𝑃𝑠] =  [
0 1
1 0

]  (3.48) 
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3.2.4. Calcul de la perte de transmission sonore 

En considérant la configuration du système double paroi décrit dans la Figure 3.1 et dans le 

cas d'une excitation avec un champ diffus appliqué sur la première plaque numérotée (1), le 

coefficient de transmission 𝑇 est lié au coefficient de réflexion 𝑅 par : 

𝑝𝑓(𝐴)

1 + 𝑅
=

𝑝𝑓(𝐵)

𝑇
(3.49) 

L'application de la méthode des matrices de transfert (TMM) conduit au problème matriciel 

suivant à résoudre : 

[𝐷]𝑉⃗⃗ =  0⃗⃗ (3.50) 

où [𝐷] est la matrice de transfert globale assemblée donnée par : 

[𝐷] =  

[
 
 
 
 
 
 
 
[𝑇 0]

[𝐼𝑓𝑠]

[0]

[𝐽𝑓𝑠][𝑇𝑠]
[0]
[0]

 
[0]
[0]

[0]
[0]

[−(1 + 𝑅) 0]

[0]

[0]
[0]

[𝐼𝑠𝑓]

[0]

[𝐽𝑠𝑓][𝑇𝑓]

[𝐼𝑓𝑝]

[0]

[𝐽𝑓𝑝][𝑇𝑝]

[0]
[0]

[0]
[0]

[0]

[0]

[0]

[0]

[0]

[0]
[𝐼𝑝𝑠]

[0]

[𝐽𝑝𝑠][𝑇𝑠]

[𝐼𝑠𝑓]

0
[𝐽𝑠𝑓] ]

 
 
 
 
 
 
 

(3.51) 

et 

𝑉⃗⃗ =  [𝑣𝑓⃗⃗ ⃗⃗⃗(𝐴)   𝑣𝑠⃗⃗⃗⃗⃗(𝑀2)   𝑣𝑓⃗⃗ ⃗⃗⃗(𝑀4)   𝑣𝑝⃗⃗ ⃗⃗⃗(𝑀6)   𝑣𝑠⃗⃗⃗⃗⃗(𝑀8)   𝑣𝑓⃗⃗ ⃗⃗⃗(𝐵)]
𝑇

(3.52) 

Enfin, la perte de transmission sonore est calculée à l'aide de l'équation suivante [9], [66]: 

𝑇𝐿 = −10 log [
∫ ∫ 𝜏(𝜃, 𝜑) 𝑠𝑖𝑛 𝜃 𝑐𝑜𝑠 𝜃 𝑑𝜑𝑑𝜃

2𝜋

0

𝜃𝑚𝑎𝑥

𝜃𝑚𝑖𝑛

∫ ∫ 𝑠𝑖𝑛 𝜃 𝑐𝑜𝑠 𝜃 𝑑𝜑𝑑𝜃
2𝜋

0

𝜃𝑚𝑎𝑥

𝜃𝑚𝑖𝑛

] (3.53) 

avec 𝜏(𝜃, 𝜑) le coefficient de transmission du panneau multicouche pour un angle d'inci-

dence donné 𝜃 variant de 𝜃𝑚𝑖𝑛 à 𝜃𝑚𝑎𝑥 et pour 𝜑 variant de 0 à 2𝜋. 
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3.2.5. Perte de transmission sonore d’une double paroi avec et sans poreux avec 

la TMM 

Considérons une double paroi infinie séparée par une couche d'air et entouré d'un domaine 

fluide (voir Figure 3.1). Ce système est soumis à un champ d'excitation diffus avec une densité 

spectrale de puissance de 1 Pa²/Hz et d’angle d’incidence variant entre 0° et de 90°. Afin de 

réduire la transmission sonore, une couche poroélastique est fixée à la deuxième paroi. Le choix 

du modèle du poreux est le modèle poroélastique de Biot-Allard et qu’il est conseillé d’adopter 

ce modèle lorsque le poreux est collé à la plaque [87]. Le système de double paroi est constitué 

de deux parois identiques en PVC, chacune ayant une épaisseur 𝑒𝑝 de 0.002 m. Les propriétés 

mécaniques du PVC sont les suivantes : module de Young 𝐸𝑝 = 2.8 × 109 Pa, coefficient de 

Poisson 𝜈𝑝 = 0.35, densité 𝜌𝑝 = 1460 kg/m³, et facteur de perte 𝜂𝑝 = 0.04. Les parois sont 

séparées par une cavité d'air d'une largeur  𝑒𝑐 de 0.2 m, avec une densité 𝜌𝑐 = 1.213 kg/m³ et 

une vitesse du son 𝑐𝑐 = 342.2 m/s. Le domaine fluide entourant les parois est un espace semi-

infini rempli d'air. 

La couche poroélastique insérée entre les deux parois possède une épaisseur 𝑒𝑚 de 0.03 m. 

Elle est constituée d'un matériau en mousse polymère avec les propriétés suivantes : résistivité 

à l'écoulement 𝜎 =166000 N.s/m4, tortuosité 𝛼∞ = 1.8, porosité 𝜙 = 0.97, longueur visqueuse 

𝛬 = 6 × 10−5 m, longueur thermique 𝛬′ = 1.8 × 10−4 m, module de Young du squelette élas-

tique 𝐸 = 205500 Pa, coefficient de Poisson 𝜈 = 0.45, facteur de perte de la mousse 𝜂 = 0.10, 

et densité 𝜌 = 39.5 kg/m³. Ainsi, le matériau poroélastique est caractérisé par un total de 9 

paramètres [126].  

La perte de transmission sonore de la structure étudiée a été calculée à l'aide de la méthode 

des matrices de transfert pour une plage de fréquences allant de 100 Hz à 5000 Hz en bande de 

tiers d’octave avec le logiciel NOVA. La performance acoustique de la structure a été évaluée, 

comme illustré dans la Figure 3.2, en comparant deux configurations : avec et sans matériau 

poreux. 
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Figure 3.2 - Calcul de la perte de transmission sonore du double paroi soumis un champ 

diffus avec la TMM 

Les résultats montrent que l'introduction d'une couche poreuse entre les panneaux améliore 

les performances acoustiques de la structure en réduisant la transmission sonore. En effet, les 

ondes sonores traversant le matériau poreux provoquent sa vibration. Cette vibration dissipe 

l'énergie sonore sous forme de chaleur, diminuant ainsi l'amplitude des ondes sonores. L'ab-

sorption sonore de la couche poreuse dépend de plusieurs facteurs, notamment la porosité du 

matériau, son épaisseur et la fréquence des ondes sonores. Cet exemple servira lors de l’étude 

comparative des méthodes de sensibilité au chapitre 4. 

3.3. Méthode des matrices de transfert finies 

Cette section aborde une extension de la méthode des matrices de transfert (TMM) classique, 

adaptée aux structures de dimensions latérales finies. Contrairement à la TMM traditionnelle, 

la méthode des matrices de transfert finies (FTMM) intègre une correction géométrique tenant 

compte des effets liés à la taille finie des structures, permettant ainsi une modélisation plus 

précise notamment en basses fréquences. Cette section est divisée en deux parties : la première 
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présente le calcul de la perte de transmission sonore en intégrant cette correction, tandis que la 

seconde examine les résultats issus de la TMM classique, de la FTMM et des données expéri-

mentales pour un exemple de structure multicouche constituée de deux plaques élastiques, entre 

lesquelles un matériau poreux est inséré. 

3.3.1. Calcul de la perte de transmission sonore avec correction de la taille finie 

La méthode des matrices de transfert (TMM) suppose que les structures possèdent des di-

mensions latérales infinies. Bien qu'elle soit efficace pour analyser la transmission sonore, elle 

manque de précision en basses fréquences [9]. Pour pallier cette limitation, une correction géo-

métrique a été introduite. Cet ajustement est appelé la méthode des matrices de transfert finies 

(FTMM). La FTMM consiste à remplacer la mesure de l'efficacité de rayonnement dans la zone 

réceptrice par celle d'une fenêtre équivalente à un panneau bafflé [66], [127]. Dans le cas de la 

FTMM, la perte de transmission sonore est calculée par :  

𝑇𝐿 = −10 log [
∫ ∫ 𝜏𝑓(𝜃, 𝜑) sin 𝜃 cos 𝜃 𝑑𝜑𝑑𝜃

2𝜋

0

𝜃𝑚𝑎𝑥

𝜃𝑚𝑖𝑛

∫ ∫ sin 𝜃 cos 𝜃 𝑑𝜑𝑑𝜃
2𝜋

0

𝜃𝑚𝑎𝑥

𝜃𝑚𝑖𝑛

] (3.54) 

avec 𝜏𝑓 = 𝜏∞(𝜎𝑅 cos 𝜃)2, où 𝜏∞ est le coefficient de transmission calculé à l'aide de la mé-

thode des matrices de transfert (TMM) pour un angle d'incidence spécifique 𝜃 variant entre 

𝜃𝑚𝑖𝑛 et 𝜃𝑚𝑎𝑥.  𝜎𝑅 est l'efficacité de rayonnement finie définie par [66], [127]  : 

𝜎𝑅 = 
Re(𝑍𝑅)

𝜌0𝑐0

(3.55) 

avec 

𝑍𝑅 = 
𝑗𝜔𝜌0

𝑆
∫ ∫ exp[−𝑗𝑘0 sin 𝜃 (𝑥 cos𝜑   + 𝑦 sin𝜑)]

𝑆𝑆

𝐺(𝑀,𝑀0)

exp[𝑗𝑘0 sin 𝜃 (𝑥′ cos𝜑  + 𝑦′ sin𝜑)] 𝑑𝑆(𝑀0)𝑑𝑆(𝑀) (3.56)

 

où 

𝐺(𝑀,𝑀0) =  
exp[𝑗𝑘0𝑅]

2𝜋𝑅
(3.57) 

 

où 𝑆 est la surface du multicouche et 𝜌0 et 𝑐0 sont respectivement la densité et la vitesse du 

son dans le milieu récepteur. 𝑘0 = 𝜔/𝑐0 est le nombre d'onde acoustique et 𝜔 est la pulsation. 

𝑍𝑅 représente l'impédance de radiation dépendant de la géométrie du multicouche pour tenir 

compte de l'effet de taille finie, de l'angle d'incidence 𝜃 et de l'angle de direction 𝜑. 𝐺(𝑀,𝑀0) 

est la fonction de Green de l'espace semi-infini pour les points 𝑀 de coordonnées (𝑥, 𝑦) et 𝑀0 
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de coordonnées (𝑥′, 𝑦′). 𝑅 est la distance entre les points 𝑀 et 𝑀0. 

 

3.3.2. Comparaison de la perte de transmission sonore d’un multicouche obtenue 

expérimentalement, par la TMM et la FTMM 

Le système de double paroi fini étudié est constitué de deux plaques. La première est en 

acier, tandis que la seconde est une plaque laminée. Afin d'améliorer la réduction de la trans-

mission sonore, une couche poroélastique (laine minérale) est insérée entre les deux plaques et 

y est fixée (voir Figure 3.3). Le système de double paroi a des dimensions de 1,3 m × 1,3 m et 

est soumise à un champ d’excitation diffus, avec une densité spectrale de puissance de 1 Pa²/Hz 

et d’angle d’incidence variant entre 0° et de 90°. Cet exemple est issu de la référence [128]. 

 

 

Figure 3.3 - Multicouche composé de deux plaques avec matériau poreux 

Les propriétés de la plaque en acier sont les suivantes : module de Young 𝐸1 =

2.1 × 1011 Pa, coefficient de Poisson 𝜈1 = 0.3, densité 𝜌1 = 7850 kg/m3, facteur de perte 𝜂1 =

0.03 et d’épaisseur 𝑒1 = 0.75 mm. Les propriétés du matériau poreux, décrites selon la théorie 

de Biot, sont définies par 9 paramètres : porosité 𝜙 =  0.95, résistivité au flux 𝜎 = 34000 

N.s/m4, tortuosité 𝛼∞ = 1, longueur visqueuse 𝛬 = 40 𝜇m, longueur thermique 𝛬′ = 80 𝜇m, 

module de Young 𝐸2 = 40 × 104 Pa, coefficient de Poisson 𝜈2 = 0, densité 𝜌2 = 90 kg/m3, 

facteur de perte 𝜂2 = 0.18, et d’épaisseur 𝑒2 = 30 mm. Les propriétés de la plaque laminée 

sont les suivantes : module de Young 𝐸3 = 6 × 108 Pa, coefficient de Poisson 𝜈3 = 0.15, den-

sité 𝜌3 = 1360 kg/m3, facteur de perte 𝜂3 = 0.15 et épaisseur 𝑒3 = 3 mm. La Figure 3.4, 
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illustre la perte de transmission sonore du système étudié dans la bande de fréquences de 125 

Hz à 4000 Hz en bande de tiers d’octave, obtenue à partir de mesures expérimentales [128] 

ainsi que des prédictions issues des méthodes des matrices de transfert (TMM) et des matrices 

de transfert finies (FTMM). Les courbes montrent une correspondance satisfaisante entre les 

données expérimentales et les résultats de la FTMM, tandis que la TMM présente des écarts 

plus significatifs, en particulier aux basses fréquences. 

 

 

Figure 3.4 - Comparaison entre les mesures expérimentales [128], la TMM et la FTMM 

La méthode TMM montre une sous-estimation notable de la perte de transmission sonore en 

dessous de 500 Hz. Cela peut s'expliquer par le fait qu'elle ne prend pas en compte les dimen-

sions latérales finies du multicouche étudié. Cependant, au-delà de 500 Hz, la TMM se rap-

proche des résultats expérimentaux, ce qui reflète son efficacité à des fréquences plus élevées. 

En revanche, la FTMM offre une modélisation plus précise notamment en basses fréquences. 

À haute fréquence, cette méthode reste également cohérente avec les mesures expérimentales. 
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3.4. Modélisation du coffre de volet roulant déroulé avec la méthode 

des matrices de transfert 

On s'intéresse dans cette dernière partie du chapitre à l’étude acoustique du coffre de volet 

roulant dans son état déroulé, en utilisant la méthode des matrices de transfert. Ce modèle nous 

permettra de prédire la perte de transmission sonore en moyennes et hautes fréquences. Tout 

d'abord, les hypothèses simplificatrices nécessaires à la modélisation du coffre de volet roulant 

sont détaillées. Ensuite, une comparaison entre les résultats obtenus par la TMM, la FTMM et 

des données expérimentales est présentée afin de valider le modèle choisi. Enfin, le choix du 

modèle de matériau poreux utilisé pour représenter l’isolant acoustique est discuté, en tenant 

compte de ses propriétés et de son impact sur les performances acoustiques du coffre de volet 

roulant. 

3.4.1. Hypothèses de modélisation du coffre déroulé 

Le coffre de volet roulant est isolé avec des matériaux tels que les masses lourdes et le ma-

tériau poreux, dont la coupe transversale est illustrée dans la Figure 3.5. Cette configuration 

montre les composants du coffre de volet roulant. Le coffre est conçu avec des parois externes 

et internes, contenant des raidisseurs. Ce design permet de réduire le poids du coffre garantis-

sant une bonne résistance mécanique. Le coffre est fabriqué en PVC [23]. 

 

Figure 3.5 – Section transversale du coffre de volet roulant déroulé avec les matériaux 

d'isolation (mélamine et masses lourdes). 
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Dans la cavité d’air numérotée (1), se trouve l'axe d’enroulement en acier, qui est relié au 

tablier. Cette connexion permet le bon fonctionnement du volet lorsqu'il se déroule et s’enroule. 

Le tablier est composé de lames perforées en PVC. Il est à noter que même dans l'état déroulé, 

une partie du rideau reste logée à l'intérieur du coffre. En ce qui concerne l'isolation acoustique, 

de la mousse de mélamine et trois masses lourdes sont introduites. Les matériaux d'isolation 

sont détachés de la trappe de visite, révélant une cavité d’air numérotée (2). 

Sur la base des mesures expérimentales de la transmission sonore du coffre de volet roulant 

dans différentes configurations, nous avons observé les résultats suivants : (i) Dans la configu-

ration enroulée, le traitement isolant avec des couches lourdes et poreuses a un impact limité 

sur l'isolation acoustique, contrairement à la configuration déroulée, où l'isolation avec ces ma-

tériaux est nécessaire pour réduire la transmission sonore. (ii) Dans la configuration déroulée, 

l'axe en acier du coffre n'affecte pas son isolation acoustique. 

En tenant compte de ces observations, nous avons choisi de concentrer notre étude numé-

rique sur la configuration déroulée, qui nécessite de l'isolation, tout en ne prenant pas en compte 

l'axe du volet et le reste du tablier dans la modélisation du système. L’un des objectifs de cette 

étude sera d'identifier les paramètres ayant l'impact le plus significatif sur la transmission so-

nore dans la configuration déroulée et de les optimiser pour améliorer l'isolation acoustique du 

système (voir Chapitre 4). 

Le coffre de volet roulant est représenté numériquement comme une structure multicouche 

(voir Figure 3.6). Les parois supérieure et inférieure ne sont pas prises en compte dans le modèle 

proposé, et seule la transmission acoustique directe du coffre est considérée. La validité des 

méthodes de matrices de transfert décrites précédemment est ici vérifiée par une comparaison 

avec des mesures expérimentales sur le coffre, effectuées dans la plage de fréquence de 100 Hz 

à 5000 Hz, en bandes de tiers d’octave. 
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Figure 3.6 – Vue en 2D du modèle FTMM du coffre de volet roulant déroulé. 

Les couches (1), (3), (8) et (10) représentent les parois latérales en PVC du coffre et sont 

considérées comme des plaques minces. Les couches fluides (2) et (9) représentent l’air empri-

sonné entre les parois externes et internes du coffre du volet roulant. Les couches de fluide (4) 

et (7) représentent respectivement la cavité d’air n°1 et la cavité d’air n°2 de la Figure 3.5. La 

couche poreuse (5) représente la mousse de mélamine avec une densité de 11 kg/m3. Il est à 

noter que nous avons comparé la théorie de Biot et les modèles de fluides équivalents (souples 

et rigides) (Figure 3.8). Enfin, la couche solide élastique (6) représente la masse lourde n°2 de 

la Figure 3.5. Les dimensions latérales du coffre sont : 𝐿𝑥 = 1.45 m et 𝐿𝑦 = 0.21 m. La struc-

ture multicouche étudiée est entourée de deux fluides semi-infinis. Toutes les propriétés liées à 

l'épaisseur de chaque couche et aux propriétés des matériaux sont fournies dans le Tableau 4.3 

prises aux valeurs nominales (voir chapitre 4). Les données matérielles et géométriques sont 

fournies par les fabricants. L'excitation est un champ diffus avec une densité spectrale de puis-

sance de 1 Pa²/Hz et d’angle d’incidence variant entre 0° et de 90°. L’excitation est appliquée 

à la première couche notée (1). 

3.4.2. Comparaison entre calculs et essais 

La Figure 3.7 présente une comparaison des résultats entre les essais expérimentaux obtenus 

en laboratoire et les prédictions générées par la méthode TMM et la méthode FTMM en bande 

de tiers d’octave entre 100 Hz et 5000 Hz. Cette analyse comparative sert à évaluer la validité 

du modèle pour capturer le comportement acoustique du coffre de volet roulant déroulé isolé 

avec de la mousse de mélamine et de la masse lourde. 
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Une divergence est observée entre la perte de transmission sonore obtenue à partir des essais 

en laboratoire et celle fournie par la méthode des matrices de transfert (TMM). En effet, il est 

nécessaire de corriger les résultats donnés par la TMM en prenant en compte les dimensions 

latérales du coffre. Cette correction géométrique est apportée par la FTMM pour se rapprocher 

des résultats d'essais. Les observations indiquent une bonne concordance entre les résultats ex-

périmentaux et ceux de la méthode FTMM entre 200 Hz et 5000 Hz. L'écart relatif, exprimé en 

pourcentage, reste constamment inférieur ou égal à 12%, à l'exception de la plage entre 100 Hz 

et 160 Hz, où l’écart relatif atteint environ 40%. Cet écart peut être attribué à la simplification 

du modèle, notamment en ce qui concerne les aspects géométriques, ainsi qu'à l'omission de 

conditions aux limites qui influencent le comportement à basses fréquences. Grâce à cette com-

paraison, la méthode FTMM est validé comme un outil de simulation pour la caractérisation 

des performances acoustiques du coffre de volet roulant déroulé avec isolation entre 200 Hz et 

5000 Hz en bande de tiers d’octave. 

 

 

 

Figure 3.7 – Comparaison entre les résultats de laboratoire et les calculs par TMM et 

FTMM pour le coffre de volet roulant déroulé avec des matériaux d'isolation (mélamine et 

masses lourdes). 
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3.4.3. Choix du modèle du poreux 

On s’intéresse finalement à la comparaison des trois modèles de poreux suivants pour cette 

problématique : le modèle poroélastique (Biot-Allard), le modèle de fluide équivalent à matrice 

rigide, et le modèle fluide équivalent à matrice souple (Figure 3.8). Le modèle poroélastique 

(Biot-Allard) décrit le comportement des matériaux poreux où les phases solides et fluides sont 

toutes les deux prises en compte. Il tient compte également des interactions entre les deux 

phases.  

 

Dans le modèle de fluide équivalent à matrice rigide, la phase solide est supposée complète-

ment immobile. Cela signifie que la phase solide ne subit aucune déformation. Autrement dit, 

la rigidité de la matrice est considérée comme infinie. En revanche, dans le modèle fluide équi-

valent à matrice souple, on suppose que la phase solide a une rigidité très faible et que le tenseur 

des contraintes associé est négligeable. Il est nécessaire de prendre en compte la densité de la 

phase solide dans ce modèle [9]. Dans le cas de l’étude acoustique du coffre déroulé avec iso-

lation avec la FTMM, on compare ces trois modèles de matériau poreux (voir Figure 3.8). La 

mousse de mélamine est utilisée. 

 

Figure 3.8 – Comparaison des différents modèles de poreux pour le coffre déroulé avec le 

modèle FTMM 
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Les trois modèles de matériau poreux (poroélastique, fluides équivalents à matrice rigide et 

à matrice souple) donnent des résultats pratiquement identiques. Cette similarité peut être attri-

buée au fait que le matériau poreux (mousse de mélamine) est attaché à une masse lourde, qui 

est un matériau relativement rigide. En raison de la rigidité de la masse lourde, la déformation 

de la phase solide du matériau poreux a un impact négligeable sur la réponse globale.  

 

L'utilisation du modèle de fluide équivalent à matrice rigide a été retenue pour réduire le 

temps de calcul. Bien que le modèle poroélastique offre une description plus détaillée des inte-

ractions entre la phase fluide et la phase solide, il génère des coûts de calcul plus élevés. Dans 

le contexte d'une analyse de sensibilité (voir chapitre 4) nécessitant de nombreuses simulations, 

ces coûts de calcul supplémentaires rendent le processus assez long et exigeant en ressources. 

Le modèle de fluide équivalent à matrice rigide simplifie les calculs tout en restant suffisam-

ment précis pour atteindre les objectifs de l'étude. 

 

3.5. Conclusion 

Dans ce chapitre, nous avons exploré l'utilisation de la méthode des matrices de transfert 

(TMM) et de sa version modifiée avec une correction géométrique, la méthode des matrices de 

transfert finies (FTMM), pour modéliser le comportement acoustique des coffres de volets rou-

lants en moyennes et hautes fréquences. La formulation générale de la TMM a permis d’établir 

une base théorique, incluant l’intégration des conditions de couplage, la prise en compte des 

différentes propriétés des domaines et le calcul de la perte de transmission sonore lors de l’ex-

citation par champ diffus afin de décrire le comportement de structures multicouches. 

L’application de la TMM permet le calcul de la perte de transmission sonore des doubles 

parois, que ce soit en présence ou en absence de matériau poreux. Par ailleurs, une comparaison 

a été menée entre résultats expérimentaux, donnés par la TMM et la FTMM pour un exemple 

multicouche (plaque-poreux-plaque). L’approche FTMM a permis d’intégrer des corrections 

liées aux effets de taille finie, améliorant ainsi la précision des résultats pour ce cas, notamment 

en basses fréquences.  

Enfin, la modélisation du coffre de volet roulant déroulé a été réalisée en adoptant des hy-

pothèses simplificatrices concernant sa géométrie, basées sur des observations expérimentales. 

Une comparaison des calculs effectués avec les méthodes TMM et FTMM, ainsi que des 
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résultats expérimentaux, a été menée en bande de tiers d’octave de 100 Hz à 5000 Hz. La mé-

thode FTMM s'avère être celle qui se rapproche le plus des données expérimentales entre 200 

Hz et 5000 Hz. En revanche, entre 100 Hz et 160 Hz, le modèle FTMM ne donne pas de résultats 

satisfaisants par rapport aux essais en raison des simplifications appliquées à la géométrie et la 

non prise en compte des conditions aux limites qui influencent le comportement acoustique du 

coffre en basses fréquences. 

Ces résultats montrent que le modèle FTMM du coffre de volet roulant déroulé constitue 

une base appropriée pour la suite de l’étude. Ce modèle sera utilisé pour identifier les para-

mètres les plus influents sur la perte de transmission sonore et pour optimiser l’isolation acous-

tique du coffre déroulé. Ces aspects seront abordés en détail dans le chapitre suivant. 
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Chapitre 4 – Étude de sensibilité et optimisation des 

performances acoustiques du coffre de volet roulant 

Contenu 

4.1. Introduction ..................................................................................................................................... 146 

4.2. Méthodes d’analyse de sensibilité ................................................................................................... 147 

4.3. Utilisation de métamodèles pour l’analyse de sensibilité .............................................................. 164 

4.4. Étude de sensibilité du coffre de volet roulant déroulé avec le modèle FTMM ......................... 172 

4.5. Optimisation de l’isolation acoustique du coffre déroulé à l’aide d’un algorithme génétique .. 184 

4.6. Conclusion ........................................................................................................................................ 193 

 

Ce chapitre est consacré à l’étude de sensibilité et à l’optimisation des performances acous-

tiques du coffre de volet roulant dans le cas déroulé modélisé avec la FTMM (voir chapitre 3). 

Dans le but de comparer les méthodes d’analyse de sensibilité ainsi que l’impact du choix de 

la distribution des paramètres, une étude de sensibilité est menée sur un cas simplifié proche 

de la configuration du coffre. Cette analyse vise à identifier les paramètres influents sur la 

transmission acoustique d’une structure à double paroi avec une couche poroélastique en uti-

lisant les méthodes de Morris, Sobol et la méthode FAST (Fourier Amplitude Sensitivity Test) 

étendue. L’analyse de sensibilité avec les indices de Sobol peut être particulièrement coûteuse 

en temps de calcul lorsque le modèle comporte de nombreux paramètres et/ou requiert un temps 

de simulation élevé. L’utilisation de métamodèles permet de réduire le coût des calculs liés à 

l’analyse de sensibilité. Une fois cette approche mise en place, l’analyse de sensibilité du coffre 

déroulé, modélisé avec la FTMM, sera effectuée afin d’identifier les paramètres ayant le plus 

d’influence sur la perte de transmission sonore du coffre. Enfin, une approche d’optimisation 

du matériau poreux présent dans le coffre est développée pour améliorer les performances 

acoustiques du coffre à l’aide d’un algorithme génétique. Pour l’optimisation, la mousse po-

lyuréthane est choisie en raison de l’existence d’un modèle issu de la littérature qui relie ses 

paramètres microscopiques, notamment la géométrie des cellules, aux paramètres acoustiques 

de la mousse tels que la résistivité. Cela offre ainsi la possibilité de contrôler les paramètres 

microscopiques afin d’ajuster les propriétés macroscopiques de la mousse, et ainsi améliorer 

les performances acoustiques du matériau. 



146 

 

4.1. Introduction 

L’analyse de sensibilité est utile pour l’étude des modèles vibro-acoustiques en identifiant 

les paramètres influents afin d’optimiser leurs performances acoustiques. Deux approches sont 

considérées : l’analyse locale, qui évalue la variation d’un paramètre autour d’une valeur de 

référence, et l’analyse globale, qui prend en compte l’ensemble des variations possibles sur 

l’intervalle des incertitudes. 

Cette étude se concentre sur l’analyse globale en combinant des méthodes qualitatives et 

quantitatives. La méthode de Morris (méthode qualitative) permet une première classification 

des paramètres selon leur importance tandis que les indices de Sobol et la méthode FAST éten-

due (méthodes quantitatives) mesurent précisément la contribution de chaque variable du mo-

dèle ainsi que les interactions entre les variables.  

Avant de réaliser l’analyse de sensibilité de la transmission du son à travers le coffre, une 

première analyse de sensibilité est réalisée sur une structure à double paroi avec une couche 

poroélastique modélisée à l’aide de la méthode des matrices de transfert (TMM) et soumise à 

un champ diffus. Cet exemple permet d’abord de valider la méthodologie sur un système sim-

plifié par rapport au coffre de volet roulant. L’objectif est d’identifier les paramètres les plus 

influents en éliminant ceux ayant un impact négligeable, notamment en ce qui concerne l’iso-

lant. Cette approche progressive facilite également la comparaison des méthodes de Sobol et 

FAST étendue afin de choisir la plus adaptée pour l’analyse du coffre. De plus, l’influence des 

distributions uniforme et normale sur les indices de sensibilité est discutée.  

Le calcul des indices de sensibilité par l’analyse de Sobol peut s’avérer coûteux en ressources 

numériques, surtout pour les modèles comportant de nombreux paramètres ou nécessitant un 

temps de calcul important. Dans la littérature, trois approches se distinguent : l'Extension du 

Chaos Polynomial (ECP), le Krigeage (K) et le Krigeage par Chaos Polynomial (KCP). L’uti-

lisation de la méthode du Chaos Polynomial (CP), introduite initialement par G. Blatman et B. 

Sudret [129] puis approfondie par G. Blatman [81] exprime une fonction de variables aléatoires 

sous forme d’un développement polynomial, permettant ainsi d’approximer le comportement 

du système sous incertitudes grâce à des polynômes orthogonaux adaptés à la densité de proba-

bilité des variables. Cette méthode trouve son origine dans les travaux de N. Wiener [130] et a 

été développée par R.H. Cameron et W.T. Martin [131], ainsi que par R. Ghanem et P.D. Spanos 

[132]. 
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Le Krigeage, également connu sous le nom de modélisation par processus gaussien, est d’une 

technique d’interpolation statistique qui exploite un processus gaussien pour estimer des fonc-

tions complexes. Son origine remonte aux années 1950, lorsque Krige a introduit son applica-

tion en tant qu’outil d’interpolation spatiale en géostatistique [133]. Par la suite, Matheron a 

formalisé ses principes dans les années 1960 [134]. L’application du Krigeage s’est étendue 

lorsque Sacks et al. [135] l’ont utilisé dans le domaine de la métamodélisation et des simulations 

numériques, permettant ainsi de représenter le lien entrée/sortie de modèles numériquement 

coûteux. 

Le Krigeage par Chaos Polynomial (KCP) est une approche hybride combinant les atouts du 

Krigeage et du chaos polynomial [83]. Cette méthode repose sur un modèle de Krigeage dont 

la tendance est caractérisée par un ensemble de polynômes orthogonaux.  

Une étude de cas est réalisée afin d’identifier l’approche de métamodélisation la plus adaptée 

pour le coffre de volet roulant déroulé, modélisé à l’aide de la FTMM. Une analyse de sensibi-

lité est appliquée à la perte de transmission sonore du coffre déroulé avec le modèle FTMM 

présenté au chapitre 3 entre 200 Hz et 5000 Hz afin d’identifier les paramètres influençant le 

plus la transmission acoustique. Une première sélection des paramètres est réalisée avec la mé-

thode de Morris suivie d’une quantification de l’influence de chaque paramètre et ses interac-

tions avec les indices de Sobol en utilisant un métamodèle pour limiter le coût numérique de 

l’analyse de sensibilité avec cette méthode.  

Enfin, une étape d’optimisation de l’isolation acoustique du coffre de volet roulant est mise 

en place à l’aide d’un algorithme génétique permettant d’identifier les meilleures combinaisons 

de paramètres matériaux et géométriques pour maximiser la performance acoustique entre 

200 Hz et 5000 Hz. Une attention particulière est portée aux mousses polyuréthanes dont les 

propriétés acoustiques sont modélisées à l’aide d’un modèle reliant la microstructure à la ma-

crostructure du matériau. 

4.2. Méthodes d’analyse de sensibilité 

Cette section présente trois techniques d’analyse de sensibilité assez courante dans la litté-

rature: la méthode de Morris, les indices de Sobol ainsi que la méthode FAST (Fourier Ampli-

tude Sensitivity Test) étendue. La méthode de Morris sera d’abord utilisée pour identifier et 

éliminer les paramètres ayant un impact négligeable sur les résultats du modèle de la structure 
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double paroi étudiée. Ensuite, les méthodes de Sobol et FAST étendue seront comparées. Les 

analyses de sensibilité avec la méthode Morris et les indices de Sobol ont été réalisées avec le 

module de sensibilité de UQLab [136] . Pour la méthode de FAST étendue, la fonction  

fast99 du logiciel R a été utilisée [137]. 

4.2.1. Méthode de Morris 

La méthode de Morris propose deux indices de sensibilité [138]: la moyenne et l’écart-type 

d’un ensemble d’effets élémentaires pour chaque variable d’entrée. Cette méthode permet de 

classer les facteurs d’entrée incertains en trois catégories : les facteurs ayant des effets négli-

geables (faible moyenne et faible écart-type), ceux ayant des effets linéaires sans interaction 

avec les autres variables d’entrée (moyenne élevée et faible écart-type) et enfin, ceux ayant des 

effets non linéaires et/ou des interactions avec d’autres variables (écart-type élevé) [139], [140]. 

 

Dans le cadre d’un modèle numérique, la variable de sortie 𝑌 est déterminée par une fonction 

déterministe de 𝑀 entrées représentées par le vecteur 𝑋⃗ de dimension 𝑀, comprenant les valeurs 

𝑋1, 𝑋2, … , 𝑋𝑀. Dans ce travail, on suppose que chaque 𝑋𝑖 est normalisé avec des valeurs com-

prises entre 0 et 1 inclus, pouvant prendre des valeurs dans l’ensemble {0,
1

𝑝−1
,

2

𝑝−1
, … ,1}, où 𝑝 

représente le nombre de niveaux. 

 

L’échantillonnage commence par le choix aléatoire d’un point de départ 𝑋⃗. Chaque échan-

tillon suivant ne diffère du précédent que par une seule coordonnée de 𝑋⃗. Une séquence de 𝑀 +

1 points est ainsi définie, où chaque paramètre 𝑋𝑗 change une seule fois d’une valeur prédéfinie 

𝛥𝑖, formant ce que l’on appelle une trajectoire. L’effet élémentaire (𝐸𝑗
(𝑖)

) est obtenu en calculant 

la variation de la sortie du modèle 𝑌 induite par la modification d’un seul paramètre 𝑋𝑗, tandis 

que les autres restent constants, conformément à la définition proposée par Morris [10] : 

𝐸𝑗
(𝑖) = 

𝑌(𝑋1, … , 𝑋𝑗 ± 𝛥𝑖, … , 𝑋𝑀) − 𝑌(𝑋1, … , 𝑋𝑗, … , 𝑋𝑀)

𝛥𝑖
 ; 𝑖 = 1,… , 𝑟 (4.1) 

 

où 𝑟 est le nombre total d’expériences (trajectoires) et la valeur prédéfinie 𝛥𝑖 est un multiple 

de 
1

(𝑝−1)
. 
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Chaque paramètre 𝑋𝑗 est associé à un effet élémentaire issu d’une seule trajectoire, et un 

ensemble de 𝑟 trajectoires permet de constituer une distribution finie de ces effets élémentaires. 

Le nombre total de simulations nécessaires est donc égal à 𝑟 × (𝑀 + 1). Deux indices de sen-

sibilité peuvent être estimés pour chaque facteur d’entrée : la moyenne des valeurs absolues des 

effets 𝜇𝑗
∗  et l’écart-type des effets 𝜎𝑗  [141]. 

𝜇𝑗
∗ = 

1

𝑟
∑|𝐸𝑗

∗(𝑖)|

𝑟

𝑖=1

(4.2) 

𝜎𝑗 = √ 
1

𝑟 − 1
∑(|𝐸𝑗

∗(𝑖)| − 𝜇𝑗
∗)

2

 

𝑟

𝑖=1

(4.3) 

où 𝐸𝑗
∗(𝑖)

 est l'effet élémentaire normalisé de 𝐸𝑗
∗(𝑖)

 associé au paramètre 𝑋𝑗. Étant donné que 

certains effets élémentaires peuvent s'annuler dans les modèles non monotones, Campolongo 

et al. [142] recommandent d'utiliser la moyenne des valeurs absolues des effets élémentaires 

plutôt que la moyenne standard. 

 

Le critère 𝜇𝑗
∗ est couramment utilisé pour classer les paramètres en fonction de leur impor-

tance et évaluer leur impact sur les résultats du modèle. Toutefois, il convient de noter que son 

objectif technique est principalement d’identifier les paramètres considérés comme "non im-

portants" ou négligeables, comme le soulignent Campolongo et al. [143]. 

 

L'écart-type 𝜎𝑗 , quant à lui, sert d'indicateur de la dispersion des effets sur la sortie du mo-

dèle, ce qui est souvent désigné sous le terme "effet d'interaction". Il reflète le fait que l’in-

fluence d’un paramètre dépend des valeurs des autres paramètres et peut être interprété comme 

une mesure de la non-linéarité et des interactions entre paramètres [10]. Cependant, il ne permet 

pas d’identifier précisément les paramètres qui présentent un effet d'interaction significatif avec 

un paramètre particulier. 

4.2.2. Indices de Sobol 

Les indices de Sobol consistent à répartir la variance de la sortie d’un modèle entre les con-

tributions de chaque variable d’entrée et leurs interactions. La variance totale de la sortie du 

modèle peut ainsi être décomposée en une somme d’effets du premier d’ordre et d’effets d’ordre 
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supérieur. Il existe deux types d’indices de Sobol : les indices de premier ordre et les indices 

totaux. Les indices de premier ordre mesurent la contribution de chaque paramètre d’entrée 

lorsqu’il est considéré seul, représentant ainsi son effet principal sur le modèle. Ces indices 

varient entre 0 et 1 : une valeur de 0 signifie que le paramètre n’a aucun effet sur la sortie, tandis 

qu’une valeur de 1 indique que la sortie est entièrement déterminée par ce paramètre. Les in-

dices totaux, quant à eux, mesurent la contribution de chaque paramètre d’entrée en tenant 

compte de ses interactions avec l’ensemble des autres paramètres. Ils varient également entre 0 

et 1, une valeur de 1 indiquant que le paramètre exerce une influence significative sur la sortie, 

soit directement, soit par le biais d’interactions avec d’autres paramètres. 

 

4.2.2.1.  Décomposition de Sobol 

Pour comprendre l’impact des variables d’entrée sur la sortie d’un système, la méthode de 

décomposition de Sobol, introduite par le mathématicien I. M. Sobol [11], est couramment uti-

lisée. La contribution d’une variable 𝑋𝑖 à la variance de 𝑌 est évaluée en observant la réduction 

de la variance de 𝑌 lorsque 𝑋𝑖 est fixé. Lorsque l’on fixe la valeur de 𝑋𝑖, et que cela entraîne 

une forte diminution de la variance de 𝑌, cela signifie que 𝑋𝑖 est responsable d’une part impor-

tante de la variance de 𝑌 et qu’il s’agit donc d’une variable influente. 

 

La méthode de décomposition de Sobol permet de décomposer une fonction 𝑓 en ses diffé-

rentes composantes en fonction de la contribution de chaque variable d’entrée à la variance de 

la sortie, selon l’expression suivante : 

𝑌 = 𝑓(𝑋⃗) = 𝑓(𝑋1, … , 𝑋𝑀) =  𝑓0 + ∑𝑓𝑖(𝑋𝑖)

𝑀

𝑖=1

+ ∑ 𝑓𝑖𝑗(𝑋𝑖

1≤𝑖≤𝑗≤𝑀

, 𝑋𝑗) + ⋯+ 𝑓1,2,…,𝑀(𝑋1, … , 𝑋𝑀)(4.4) 

 où la constante 𝑓0 et les espérances conditionnelles 𝑓𝑖 , 𝑓𝑖𝑗 , … , 𝑓1,2,…,𝑀 s’expriment comme 

suit :

𝑓0 =  𝔼(𝑌) (4.5) 

𝑓𝑖(𝑋𝑖) =  𝔼(𝑌|𝑋𝑖) − 𝑓0 (4.6) 

𝑓𝑖𝑗(𝑋𝑖, 𝑋𝑗) = 𝔼(𝑌|𝑋𝑖, 𝑋𝑗) − 𝑓0 − 𝑓𝑖 − 𝑓𝑗 (4.7)  
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Cette décomposition n’est pas unique, car il existe une infinité de façons de choisir ses com-

posantes. Pour garantir l’unicité de l’équation (4.4), il est nécessaire d’imposer des contraintes 

d’orthogonalité sur les composantes. 

 

À partir de l’équation (4.4), la variance totale de la sortie 𝑉(𝑌) est calculée en prenant la 

variance des valeurs de sortie sur l’ensemble des composantes d’entrée et peut s’écrire comme 

suit [144] : 

𝑉(𝑌) =  ∑𝑉[𝑓𝑖(𝑋𝑖)]

𝑀

𝑖=1

+ ∑ 𝑉[𝑓𝑖𝑗(𝑋𝑖

1≤𝑖≤𝑗≤𝑀

, 𝑋𝑗)] + ⋯+ 𝑉[𝑓1,2,…,𝑀(𝑋1, … , 𝑋𝑀)] (4.8) 

En utilisant les équations (4.5), (4.6) et (4.7), la dernière équation peut s'écrire comme suit : 

𝑉(𝑌) = 𝑉[𝔼(𝑌|𝑋𝑖)] + 𝑉[𝔼(𝑌|𝑋𝑖, 𝑋𝑗)] − 𝑉[𝔼(𝑌|𝑋𝑖)] − 𝑉[𝔼(𝑌|𝑋𝑗)] +

…+ 𝑉[𝑓1,2,…,𝑀(𝑋1, … , 𝑋𝑀)] (4.9)
 

Cette décomposition fournit une mesure quantitative de l'importance relative de chaque va-

riable d'entrée et de leurs interactions dans la contribution à la variance de la sortie. 

4.2.2.2. Indices de Sobol 

Les indices de Sobol sont définis en plusieurs catégories : premier ordre, deuxième ordre, ... 

jusqu'à l'ordre 𝑀 (où 𝑀 est le nombre de variables aléatoires) et indices de sensibilité totaux. 

L'indice de sensibilité de premier ordre de 𝑌 par rapport au paramètre 𝑋𝑖, noté 𝑆𝑖, ne prend en 

compte que la contribution due au paramètre 𝑋𝑖 seul, sans interactions, et est défini par [77] : 

𝑆𝑖 = 
𝑉(𝔼(𝑌|𝑋𝑖))

𝑉(𝑌)
(4.10) 

Comme mentionné dans l'introduction de cette section, les valeurs de l'indice de sensibilité 

𝑆𝑖 se situent entre 0 et 1. Plus sa valeur est proche de 1, plus le paramètre 𝑋𝑖 sera considéré 

comme un paramètre influent. La somme des indices de sensibilité principaux 𝑀 associés à 

chaque paramètre 𝑋𝑖 du modèle étudié vérifie la condition suivante : 

 ∑𝑆𝑖

𝑀

𝑖=1

≤ 1 (4.11) 
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L'indice de sensibilité total 𝑆𝑇𝑖 combine la contribution due au paramètre 𝑋𝑖 seul, correspon-

dant à l'indice 𝑆𝑖, et la contribution due à l'interaction de 𝑋𝑖 avec les autres paramètres [77] : 

𝑆𝑇𝑖 =  1 − 
𝑉(𝔼(𝑌|𝑋~𝑖))

𝑉(𝑌)
 (4.12) 

∑𝑆𝑇𝑖

𝑀

𝑖=1

≥ 1 (4.13) 

Le terme 𝑉(𝔼(𝑌|𝑋~𝑖))  représente la variance de l'espérance conditionnelle en connaissant 

tous les paramètres sauf 𝑋𝑖. La méthode de Sobol est une méthode quantitative car elle quantifie 

la sensibilité de la sortie 𝑌 à la variable d'entrée 𝑋𝑖, ou la part de variance de 𝑌 due à la variable 

𝑋𝑖. 

4.2.3. Méthode FAST étendue 

La méthode de FAST (Fourier Amplitude Sensitivity Test) est une technique d’analyse de 

sensibilité qui permet de calculer les indices de sensibilité de premier ordre des paramètres d’un 

modèle. Elle repose sur l’utilisation d’une série de Fourier afin d’approximer la fonction de 

sortie du modèle à une fréquence distincte pour chaque paramètre d’entrée. 

L’idée principale de la méthode FAST est de convertir le problème de sensibilité en un pro-

blème d’analyse fréquentielle en associant à chaque paramètre une fréquence caractéristique. 

Cette approche permet d’évaluer la contribution individuelle de chaque paramètre à la variance 

de la sortie du modèle. Une autre méthode du nom de FAST étendue (EFAST) a été développée 

pour calculer les indices de sensibilité totaux afin de prendre en compte les effets d’interactions 

[77]. 

4.2.3.1. Échantillonnage périodique 

L’échantillonnage des paramètres d’entrée se fait à l’aide de la relation suivante [145]: 

𝑋𝑖
(𝑗)

=  
1

2
+

1

𝜋
arcsin(sin(𝜔𝑖𝑠

(𝑗) + 𝜙𝑖)) (4.14) 

où 𝑠(𝑗)  est une variable auxiliaire définie dans l’intervalle [−
𝜋

2
;
𝜋

2
] avec 𝑗 variant de 1 à 𝑁 (𝑁 

étant le nombre d’échantillons) et 𝜙𝑖 une phase uniformément distribuée dans [0; 2𝜋]. 𝜔𝑖 est 
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une fréquence caractéristique dépendant du nombre d’harmoniques 𝑛 , fixé ici à 4 avec 𝑖 variant 

de 1 à 𝑀 (𝑀 le nombre total de paramètres). 

4.2.3.2. Décomposition en série de Fourier 

La sortie du modèle est exprimée sous la forme d’une série de Fourier [145] : 

𝑌 = 𝑓(𝑋1, 𝑋2, … , 𝑋𝑀) =   𝑎0 + ∑{𝑎𝑗 cos(𝑗𝑠) + 𝑏𝑗 sin(𝑗𝑠)}

+∞

𝑗=1

 (4.15) 

où 𝑎0 est la valeur attendue de la sortie du modèle et 𝑎𝑗 et 𝑏𝑗 sont les coefficients de Fourier 

avec 𝑗 ≥ 1, définis par [145], [146]: 

𝑎𝑗 =
1

𝜋
∫ 𝑓(𝑋1, 𝑋2, … , 𝑋𝑀) cos(𝑗𝑠) 𝑑𝑠

𝜋

−𝜋

(4.16) 

𝑏𝑗 =
1

𝜋
∫ 𝑓(𝑋1, 𝑋2, … , 𝑋𝑀) sin(𝑗𝑠) 𝑑𝑠

𝜋

−𝜋

(4.17) 

4.2.3.3. Indices de sensibilité 

Les indices de sensibilité sont alors définis comme suit : l’indice de premier ordre et l’indice 

total. L’indice de sensibilité de premier ordre permet d’évaluer l’impact direct du paramètre sur 

la sortie du modèle, sans tenir compte des interactions avec les autres paramètres. Cet indice 

est défini par : 

𝑆𝑖 = 
∑ (𝑎𝑗𝜔𝑖

2 + 𝑏𝑗𝜔𝑖

2 )𝑛
𝑗=1

∑ (𝑎𝑗
2 + 𝑏𝑗

2)
𝑁−1

2
𝑗=1

 (4.18) 

L’indice de sensibilité total prend en compte non seulement l’effet direct du paramètre seul, 

mais aussi ses interactions avec les autres paramètres du modèle. 

𝑆𝑇𝑖 =  1 −
∑ (𝑎𝑗𝜔~𝑖

2 + 𝑏𝑗𝜔~𝑖

2 )𝑛
𝑗=1

∑ (𝑎𝑗
2 + 𝑏𝑗

2)
𝑁−1

2
𝑗=1

 (4.19) 
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4.2.4. Analyse de sensibilité d’une structure à double paroi avec couche poreuse  

L’analyse de sensibilité sur la perte de transmission sonore d’un système de double parois 

infinies séparées par une couche d'air et entouré d'un domaine fluide (voir Figure 3.1) est menée 

entre 100 Hz et 5000 Hz en bande de tiers d’octave, afin de déterminer les paramètres les plus 

influents sur sa réponse acoustique. Le système est excité par un champ diffus avec une densité 

spectrale de puissance de 1 Pa²/Hz et d’angle d’incidence variant entre 0° et de 90°. Afin de 

réduire la transmission sonore, une couche de matériau poroélastique est fixée à la deuxième 

paroi. Le système de double paroi est constitué de deux parois identiques en PVC, avec une 

épaisseur 𝑒𝑝 de 0.002 m chacune. Les propriétés mécaniques du PVC sont les suivantes : mo-

dule de Young 𝐸𝑝 = 2.8 × 109 Pa, coefficient de Poisson 𝜈𝑝 = 0.35, densité 𝜌𝑝 = 1460 

kg/m³, et facteur de perte 𝜂𝑝 = 0.04. Les parois sont séparées par une cavité d'air d'une largeur  

𝑒𝑐 de 0.2 m, avec une densité 𝜌𝑐 = 1.213 kg/m³ et une vitesse du son 𝑐𝑐 = 342.2 m/s. Le do-

maine fluide entourant les parois est un espace semi-infini rempli d'air. 

La couche poroélastique, introduite entre les deux parois d’épaisseur 𝑒𝑚 de 0.03 m, est cons-

tituée d'un matériau en mousse polymère avec les propriétés suivantes : résistivité à l'écoule-

ment 𝜎 =166000 N.s/m4, tortuosité 𝛼∞ = 1.8, porosité 𝜙 = 0.97, longueur visqueuse 𝛬 =

6 × 10−5 m, longueur thermique 𝛬′ = 1.8 × 10−4 m, module de Young du squelette élastique 

𝐸 = 205500 Pa, coefficient de Poisson 𝜈 = 0.45, facteur de perte de la mousse 𝜂 = 0.10, et 

densité 𝜌 = 39.5 kg/m³. Le matériau poroélastique est défini par un total de 9 paramètres [126].  

Le Tableau 4.1 présente les paramètres incertains ainsi que leurs limites inférieure et supé-

rieure. L'étude de sensibilité porte sur 11 paramètres, dont 9 relatifs à la mousse polymère, dé-

finis en fonction de ses propriétés matériaux et de leurs plages d’incertitude selon [126]. Pour 

les plaques et le fluide acoustique, seule la variation de leur épaisseur est prise en compte. Il 

est à noter que l’incertitude liée à leurs propriétés mécaniques et acoustiques n’a pas été con-

sidérée, car jugée négligeable par rapport aux autres sources d’incertitude du système. 
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Tableau 4.1. Paramètres incertains pour la structure double paroi avec une couche poreuse. 

Domaine 𝑿𝒊 Paramètre Variable 
Valeur  

nominale 

 

Unité 

Limite  

inférieure 

Limite 

supérieure 

Poreux 

(Mousse) 

𝑋1 Porosité 𝜙 0.97 - 0.96 0.98 

𝑋2 Résistivité 𝜎 166 000 
N.s/m

4 119 000 212 000 

𝑋3 Tortuosité 𝛼∞ 1.8 - 1.5 2.1 

𝑋4 
Longueur 

visqueuse 
Λ 6 × 10−5 m 4.1 × 10−5 7.9 × 10−5 

𝑋5 
Longueur 

thermique 
Λ′ 1.8 × 10−4 m 1.37 × 10−4 2.23 × 10−4 

𝑋6 Densité 𝜌 39.5 kg/m3 39,1 39.9 

𝑋7 
Module 

d’Young 
𝐸 205500 Pa 170000 241000 

𝑋8 
Coefficient 

de Poisson 
ν 0.45 - 0.435 0.465 

𝑋9 
Épaisseur 

de la mousse 
𝑒𝑚 0.03 m 0.028 0.033 

Plaques 𝑋10 
Épaisseur 

de la plaque 
𝑒𝑝 0.002 m 0.0018 0.0022 

Fluide 𝑋11 

Épaisseur 

de la couche 

fluide 

𝑒𝑐 0.20 m 0.19 0.22 

4.2.4.1. Analyse de sensibilité avec la méthode de Morris 

La méthode de Morris a été utilisée pour réaliser une analyse de sensibilité des 11 paramètres 

incertains de la structure à double paroi, en supposant initialement qu'ils suivaient des distribu-

tions uniformes. Cette analyse a nécessité l'exécution de 600 simulations, en considérant 𝑟 =

 50 trajectoires. Les résultats sont présentés dans la Figure 4.1, qui illustre la moyenne absolue 

et l'écart-type des effets élémentaires associés à chaque paramètre. 

 

Les résultats des valeurs moyennes absolues présentées dans la Figure 4.1(a) indiquent que, 

dans la gamme de basses fréquences (100 Hz à 315 Hz), la réponse en perte de transmission 

sonore est particulièrement sensible aux paramètres géométriques du système, notamment 

l'épaisseur des plaques, l'épaisseur de la mousse et l'épaisseur de la cavité. Cela suggère que des 

variations de ces paramètres peuvent avoir un impact significatif sur la performance globale de 

la perte de transmission sonore du système. De plus, la résistivité au flux de la mousse, qui 

caractérise la facilité avec laquelle les ondes sonores traversent la mousse, apparaît également 

comme un paramètre influent dans cette plage de fréquences. 

 

À mesure que la fréquence augmente, les propriétés mécaniques de la mousse, notamment 

le module de Young et le coefficient de Poisson, deviennent des facteurs de plus en plus 
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déterminants pour la transmission sonore. Enfin, la tortuosité de la mousse a une influence mi-

nime, qui se manifeste uniquement en hautes fréquences, entre 4000 Hz et 5000 Hz. 

 

La Figure 4.1(b) présente l'écart-type des effets élémentaires (EE) pour les paramètres incer-

tains. Les résultats montrent que l'épaisseur de la mousse 𝑒𝑚, le module de Young 𝐸 et le coef-

ficient de Poisson 𝜈 de la mousse présentent les valeurs d’écart-type les plus élevées. Cela im-

plique que ces paramètres sont fortement influencés par des effets non linéaires et/ou des inte-

ractions avec d'autres paramètres. Par conséquent, de faibles variations de ces paramètres peu-

vent avoir un impact considérable sur la réponse en perte de transmission sonore de la structure 

à double paroi. 

 

Dans les résultats présentés sur la Figure 4.2, nous avons utilisé des distributions gaussiennes 

pour les paramètres matériau de la mousse, tout en conservant des distributions uniformes pour 

les paramètres géométriques (épaisseur des plaques, épaisseur de la mousse et épaisseur de la 

cavité). L'objectif principal de cette analyse était d'évaluer l'influence du choix de la distribution 

sur l'analyse de sensibilité globale et les indicateurs de Morris. La Figure 4.2(a) illustre les 

valeurs moyennes absolues des effets élémentaires (EE), tandis que la Figure 4.2(b) présente 

leur écart-type pour les 11 paramètres incertains. En comparant ces résultats avec ceux de la 

Figure 4.1, nous constatons que l'utilisation de distributions uniformes ou gaussiennes pour ces 

paramètres incertains ne conduit pas à des différences significatives dans l'analyse de sensibilité 

globale. Ces résultats montrent que le choix de la distribution de probabilité n'a pas un impact 

majeur sur l’évaluation de la sensibilité pour l’ensemble des paramètres étudiés avec la méthode 

de Morris. Le classement des paramètres reste inchangé. 
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Figure 4.1. Effets élémentaires de la structure double paroi avec une couche poreuse en 

considérant une distribution uniforme pour les paramètres : (a) moyenne et (b) écart type. 

 

 

 

 

 

 

 

(b) 

(a) 
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Figure 4.2. Effets élémentaires de la structure double paroi avec une couche poreuse en 

considérant une distribution gaussienne pour les paramètres matériau et une distribution uni-

forme pour les paramètres géométriques : (a) la moyenne et (b) l'écart type. 

En conclusion, l'analyse de sensibilité menée à l'aide de la méthode de Morris, en considérant 

des distributions uniformes et gaussiennes, a mis en évidence que la réponse en perte de trans-

mission sonore de la structure à double paroi avec couche poreuse est principalement influencée 

par les paramètres géométriques dans la gamme des basses fréquences, tandis que les propriétés 

mécaniques de la mousse deviennent plus déterminantes aux hautes fréquences. De plus, la 

résistivité à l’écoulement de la mousse s'est révélée être un paramètre clé dans la gamme des 

(b) 

(a) 
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moyennes et hautes fréquences, tandis que la tortuosité de la mousse n’a eu un impact signifi-

catif qu’en hautes fréquences. 

 

Cette analyse a permis de classer sept paramètres incertains en fonction de leur influence sur 

la réponse en perte de transmission sonore : la résistivité au flux 𝜎, l’épaisseur des plaques 𝑒𝑝, 

l’épaisseur de la mousse 𝑒𝑚, l’épaisseur de la cavité 𝑒𝑐, le module de Young 𝐸, le coefficient 

de Poisson 𝜈 et la tortuosité 𝛼∞. En revanche, les paramètres les moins influents (porosité 𝜙,, 

longueur visqueuse 𝛬, longueur thermique 𝛬′ et densité 𝜌) ont pu être écartés. 

 

Cependant, cette étude qualitative n’a pas permis de mettre en évidence les interactions entre 

les paramètres. Toutefois, la méthode de Morris a permis d’éliminer les paramètres ayant le 

moins d’influence, ce qui contribue à réduire les coûts de calcul pour des méthodes plus avan-

cées, telles que les indices de Sobol et FAST étendue qui se concentreront sur le classement des 

paramètres les plus influents et les interactions entre les paramètres.  

4.2.4.2. Comparaison entre les indices de Sobol et EFAST 

Cette section compare les indices de Sobol à la méthode EFAST. Pour chaque fréquence en 

bande de tiers d’octave, un échantillon de taille 𝑁 = 104  a été utilisé. Pour la méthode EFAST, 

70 000 échantillons (𝑀 × 𝑁, avec 𝑀 = 7 paramètres) ont été générés et 90 000 pour les indices 

de Sobol ((𝑀 + 2) × 𝑁).   

 

Les indices de premier ordre sont présentés en Figure 4.3 tandis que les indices totaux sont 

présentés en Figure 4.4. L’analyse porte sur les sept paramètres identifiés lors de l’étude de 

sensibilité précédente avec la méthode de Morris. Les paramètres sont supposés suivre une dis-

tribution uniforme. 
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Figure 4.3. Comparaison des indices de premier ordre donnés par les méthodes de Sobol 

et EFAST. 

 

Figure 4.4. Comparaison des indices totaux donnés par les méthodes de Sobol et EFAST. 
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Lorsqu’il existe peu d’interactions entre les paramètres du modèle, les indices de sensibilité 

obtenus avec les méthodes de Sobol et EFAST sont globalement similaires. En d’autres termes, 

lorsque la contribution d’un paramètre à la variance de la réponse globale est principalement 

due à son effet direct et non à ses interactions avec d’autres paramètres, les deux approches 

fournissent des estimations proches des indices de sensibilité.  

 

En revanche, lorsque l’influence d’un paramètre sur la réponse du système résulte non seu-

lement de son effet direct, mais aussi de ses interactions avec d’autres paramètres, les résultats 

obtenus avec les méthodes de Sobol et EFAST montrent des résultats assez différents. Plus 

précisément, si l’indice de premier ordre d’un paramètre (qui mesure son effet direct) est nette-

ment inférieur à son indice total (qui prend en compte à la fois son effet direct et ses interac-

tions), alors la méthode EFAST tend à surestimer ou sous-estimer la contribution totale de ce 

paramètre. Cette tendance est particulièrement marquée pour les paramètres fortement impli-

qués dans les interactions avec d’autres variables du modèle.  

 

Dans notre étude, cette tendance a été observée notamment pour trois paramètres : le coeffi-

cient de Poisson, le module de Young et l’épaisseur de la mousse. En revanche, pour les quatre 

autres paramètres étudiés, les indices totaux obtenus avec les deux méthodes restent relative-

ment cohérents, avec des écarts plus faibles. Pour ces paramètres, l’influence des interactions 

avec les autres paramètres est moins prononcée. Pour la suite de cette étude, les indices de Sobol 

seront privilégiés afin d’estimer l’influence des différents paramètres sur la réponse du système. 

Cette approche semble garantir une meilleure prise en compte des effets d’interaction [77]. 

4.2.4.3. Analyse de sensibilité avec les indices de Sobol 

Dans ce paragraphe, la méthode de Sobol a été utilisée pour réaliser une analyse de sensibi-

lité des sept paramètres les plus influents identifiés par la méthode de Morris. Les résultats de 

cette analyse sont présentés dans la Figure 4.5, qui montre les indices de Sobol de premier ordre 

𝑆𝑖 ainsi que les indices de Sobol totaux 𝑆𝑇𝑖 pour ces paramètres, sur une plage de fréquences 

allant de 100 Hz à 5000 Hz par bande tiers d’octave. Les variables sont initialement supposées 

uniformément distribuées et indépendantes. Un échantillonnage par la méthode Monte-Carlo 

de taille 𝑁 = 104 a été utilisé, pour assurer une convergence suffisante des indices de sensibi-

lité, ce qui entraîne un coût de calcul équivalent à 90 000 simulations du modèle par fréquence, 

selon la relation ((𝑀 + 2) × 𝑁).  
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Figure 4.5. Indices de Sobol avec distribution uniforme pour toutes les variables. 

L'étude montre que la tortuosité et l'épaisseur de la cavité ont un impact négligeable sur la 

perte de transmission sonore du système. En revanche, l'épaisseur des plaques, l'épaisseur de la 

mousse et la résistivité au flux sont identifiées comme les paramètres les plus influents dans la 

gamme de basses fréquences (100 Hz à 315 Hz). Cependant, entre 315 Hz et 800 Hz, le classe-

ment des paramètres les plus influents change : l'épaisseur des plaques devient le facteur domi-

nant, suivie de la résistivité, tandis que l'influence de l'épaisseur de la mousse a diminué. 

 

Aux fréquences plus élevées (800 Hz à 5000 Hz), le coefficient de Poisson et le module de 

Young semblent être les principaux contributeurs à la perte de transmission sonore. Ces deux 

paramètres sont particulièrement sensibles aux interactions en raison des effets de couplage 

entre la plaque et le matériau poreux, ce qui amplifie leur influence aux hautes fréquences. Dans 

cette plage de fréquences, l'épaisseur de la mousse montre également une influence modérée en 

raison des interactions avec d’autres paramètres. Par ailleurs, bien que l’influence de l’épaisseur 

des plaques demeure significative à haute fréquence, son importance relative est moindre qu’en 

basses fréquences. Enfin, quatre paramètres — la résistivité, la tortuosité, l’épaisseur des 

plaques et l’épaisseur de la cavité — ont été identifiés comme étant insensibles aux interactions. 
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Figure 4.6. Indices de Sobol avec une distribution uniforme pour les paramètres géomé-

triques et une distribution gaussienne pour les paramètres matériaux. 

Dans ce paragraphe, nous avons étudié l'impact du choix de la distribution de probabilité sur 

les indices de Sobol. Nous avons utilisé une distribution gaussienne pour les paramètres maté-

riau et une distribution uniforme pour les paramètres géométriques, comme dans l'étude précé-

dente avec la méthode de Morris. Cette analyse, présentée dans la Figure 4.6, montre que la 

tortuosité et l'épaisseur de la cavité ont un impact négligeable, avec ou sans prise en compte des 

interactions. L'épaisseur de la plaque et la résistivité se sont également révélées insensibles aux 

interactions avec les autres paramètres. En revanche, le coefficient de Poisson, le module 

d'Young et l'épaisseur de la mousse présentent moins d'effets d'interaction avec une distribution 

gaussienne.  

 

Malgré la modification de la distribution de probabilité, le classement des paramètres reste 

cohérent avec celui obtenu en utilisant uniquement la distribution uniforme. Pour les paramètres 

géométriques, on peut utiliser une loi uniforme si l’on suppose que toute valeur dans un 



164 

 

intervalle donné est également probable en l'absence d'informations statistiques plus précises 

sur la tendance [75]. En revanche, pour les paramètres matériaux, une loi normale peut être 

utilisée [145], [147], car elle permet de modéliser la variabilité autour d'une valeur moyenne, 

reflétant ainsi les fluctuations typiques issues des mesures expérimentales et des variations de 

fabrication. Il s'agit du choix retenu pour l'étude de sensibilité du coffre de volet roulant. 

4.3. Utilisation de métamodèles pour l’analyse de sensibilité 

Un métamodèle est un modèle de substitution qui approxime le comportement d’un système 

complexe. Il établit la relation entre les entrées et les sorties d’un modèle numérique, tout en 

réduisant généralement le coût de calcul par rapport au modèle d'origine. Plusieurs types de 

métamodèles existent, notamment ceux construits à partir du Chaos Polynomial (CP), de tech-

nique de Krigeage (K) et de Krigeage par Chaos Polynomial (KCP). Le passage de notre modèle 

basé sur la méthode des matrices de transfert finies (FTMM) à un métamodèle est motivé par 

l’efficacité qu’il apporte dans le calcul des indices de Sobol. En effet, le métamodèle constitue 

une alternative moins coûteuse en temps de calcul pour l’analyse de sensibilité par rapport à 

l’utilisation directe du modèle FTMM du coffre de volet roulant déroulé pour le calcul des 

indices de Sobol. Dans cette section, la construction du Chaos Polynomial (CP) est introduite, 

avant d’explorer la théorie du Krigeage et du Krigeage par Chaos Polynomial (KCP). Le choix 

du métamodèle pour l’étude du coffre de volet roulant déroulé sera également discuté. 

 

4.3.1. Méthode du Chaos Polynomial 

Un vecteur aléatoire 𝑋⃗  ∈  ℝ𝑀, composé de 𝑀 variables aléatoires indépendantes, est décrit 

par la fonction de densité de probabilité conjointe 𝑓𝑋. Considérons un modèle de calcul avec 

une variance finie 𝑌 = ℳ(𝑋⃗), où 𝑌 ∈  ℝ. Le Chaos Polynomial (CP) approxime le modèle 

numérique ℳ(𝑋⃗)  en utilisant une somme de polynômes orthonormés [81], [148], [149] : 

𝑌(𝑋⃗)  ≡ ℳ𝐸𝐶𝑃(𝑋⃗) = ∑𝑦𝛼𝜓𝛼(𝑋⃗)

𝛼

(4.20) 

La base polynomiale 𝜓𝛼(𝑋⃗), avec le vecteur de multi-indice 𝛼 ∈ ℕ𝑀, est traditionnellement 

construite à partir du produit de polynômes univariés orthonormés 𝜙𝛼𝑖
 (par exemple, les poly-

nômes de Legendre ou d'Hermite) de degré 𝛼𝑖 [150] : 



165 

 

𝜓𝛼(𝑋⃗) =  ∏𝜙𝛼𝑖
(𝑋𝑖)

𝑀

𝑖=1

(4.21) 

Les bases polynomiales orthonormées construites satisfont la relation suivante : 

〈𝜙𝑗
(𝑖)(𝑋𝑖), 𝜙𝑘

(𝑖)(𝑋𝑖)〉 =  ∫ 𝜙𝑗
(𝑖)(𝑋𝑖)𝜙𝑘

(𝑖)(𝑋𝑖)𝑓𝑋𝑖
(𝑋𝑖)𝑑𝑋𝑖

𝒟𝑋𝑖

= 𝛿𝑗𝑘 (4.22) 

où 𝑖 = 1, . . , 𝑀 identifie la variable d'entrée, 𝑗 et 𝑘 sont les degrés polynomiaux correspon-

dants, 𝑓𝑋𝑖
(𝑋𝑖) est la distribution marginale de l'entrée 𝑖, 𝛿𝑗𝑘 est le symbole de Kronecker et 

𝒟𝑋𝑖
 est le support de la variable aléatoire 𝑋𝑖. En raison de la relation d'orthogonalité décrite 

dans l'équation (4.22), on peut déduire que les polynômes multivariés formés de cette manière 

présentent également une orthogonalité 〈𝜓𝛼 , 𝜓𝛽〉 = 𝛿𝛼𝛽. 

Les familles classiques de polynômes orthonormés univariés sont données à titre de réfé-

rence dans le tableau 1 pour les distributions uniformes et gaussiennes. 

Tableau 4.2. Liste des familles de polynômes univariés utilisées. 

Distribution 

Fonction 

de densité de 

probabilité 

Polynômes orthogonaux Base orthonormée 

Uniforme 
1]−1,1[(𝑥)

2
 Legendre 𝑃𝑘(𝑥) 

𝑃𝑘(𝑥)

√ 1
2𝑘 + 1

 

Gaussienne 
1

√2𝜋
𝑒

−𝑥2

2  Hermite 𝐻𝑒𝑘
(𝑥) 

𝐻𝑒𝑘
(𝑥)

√𝑘!
 

 

Pour la rendre pratique, l'équation (4.20) doit être tronquée en une somme finie, ce qui donne 

l'expansion du chaos polynomiale tronquée : 

𝑌(𝑋⃗)  ≡ ℳ𝐸𝐶𝑃(𝑋⃗) = ∑ 𝑦𝛼𝜓𝛼(𝑋⃗)

𝑃

𝛼=0

(4.23) 

où 𝑃 est le nombre de polynômes dont le degré est inférieur ou égal au degré maximal pos-

sible 𝑝 par des polynômes dans la base du chaos, tel que : 

𝑃 + 1 = ∑ (
𝑀 + 𝑘 − 1

𝑘
)

𝑝

𝑘=0

= (
𝑀 + 𝑝

𝑝
) =  

(𝑝 + 𝑀)!

𝑝!𝑀!
(4.24) 
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Pour calculer les coefficients polynomiaux 𝑦𝛼, deux méthodes sont couramment utilisées. 

La première est une approche intrusive qui implique des méthodes telles que la méthode de 

Galerkin [151]. La seconde, qui est une méthode non intrusive, utilise des techniques telles que 

la projection ou la régression, connues pour leur facilité de mise en œuvre [152]. Les méthodes 

intrusives nécessitent la modification des équations du système, ce qui limite leur facilité d'uti-

lisation. En revanche, les méthodes non intrusives offrent l’avantage de pouvoir s'adapter à un 

plus large éventail de systèmes, sans qu'il soit nécessaire de disposer d'informations détaillées 

spécifiques au système. Dans le présent travail, la méthode de régression basée sur l'approche 

des moindres carrés a été choisie en raison de son applicabilité à notre système. 

La méthode de régression estime les coefficients dans la base du chaos (équation 4.23) en 

minimisant l'erreur quadratique entre les approximations du modèle 𝑌̃ et les réalisations déter-

ministes du modèle 𝑌, avec 𝑁 le nombre d’échantillons. 

min {∑(𝑌(𝑖) − 𝑌̃(𝑖))
2

𝑁

𝑖=1

} = min{∑(𝑌(𝑖) − ∑ 𝑦𝛼𝜓𝛼(𝑋(𝑖))

𝑃

𝛼=0

)

2𝑁

𝑖=1

} (4.25)  

En ce qui concerne la formulation matricielle de l'équation précédente (4.25), la matrice de 

régression [𝐴] contenant des termes polynomiaux de la base est introduite dans l'équation (4.24) 

et définie comme suit [75], [153] : 

[𝐴] =  [

𝜓0(𝑋1
(1)

, … , 𝑋𝑀
(1)

) ⋯ 𝜓𝑃(𝑋1
(1)

, … , 𝑋𝑀
(1)

)

⋮ ⋮ ⋮

𝜓0(𝑋1
(𝑁)

, … , 𝑋𝑀
(𝑁)

) ⋯ 𝜓𝑃(𝑋1
(𝑁)

, … , 𝑋𝑀
(𝑁)

)

] (4.26) 

 

avec 𝑋𝑘
(𝑖)

 représentant le ième échantillon de la kième variable 𝑋𝑘. Dans l’équation (4.27), 𝑦⃗ 

est le vecteur des coefficients 𝑦𝛼, où 𝛼 ∈ [0; 𝑃], et 𝑌⃗⃗ = (𝑌(1), … , 𝑌(𝑁))
𝑇
: 

𝑦⃗ = ([𝐴]𝑇[𝐴])−1[𝐴]𝑇 𝑌⃗⃗  (4.27) 

Après avoir construit le métamodèle ECP, il est essentiel d'évaluer sa précision par rapport 

au modèle réel. L’erreur de validation croisée (𝜖𝐿𝑂𝑂 pour Leave-One-Out error) est une tech-

nique qui permet d'estimer les performances du métamodèle. Cela implique 𝑁 échantillons du 

plan d'expérience, la sortie du vrai modèle ℳ(𝑋⃗)  et la sortie du métamodèle ECP notée 

ℳ𝐶𝑃(𝑋⃗)  afin de calculer 𝜖𝐿𝑂𝑂 comme suit [150] : 
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𝜖𝐿𝑂𝑂 = 

∑ (
ℳ(𝑋⃗(𝑘)) − ℳ𝐶𝑃(𝑋⃗(𝑘))

1 − ℎ𝑘
)

2

𝑁
𝑘=1

∑ (ℳ(𝑋⃗(𝑘)) − 𝜇)
2

𝑁
𝑘=1

(4.28)
 

où 𝜇 est la moyenne de l’échantillon de la réponse du plan d’expérience et ℎ𝑘 est la 𝑘𝑖è𝑚𝑒 

composante du vecteur ℎ⃗⃗ = diag([𝐴]([𝐴]𝑇[𝐴])−1[𝐴]𝑇).  

4.3.2. Krigeage 

Le krigeage est un algorithme d'interpolation stochastique qui caractérise la sortie d'un mo-

dèle donné comme un processus gaussien. Le concept fondamental du krigeage est que la ré-

ponse déterministe 𝑌(𝑋⃗)  peut être représentée comme suit [83], [135] : 

𝑌(𝑋⃗) ≡  ℳ𝐾(𝑋⃗) =  𝐺(𝑋⃗) +  𝑍(𝑋⃗) (4.29) 

où  𝐺(𝑋⃗) = ∑ 𝛽𝑗
𝑃
𝑗=1 𝑓𝑗(𝑋⃗)  est défini comme la somme de 𝑃 fonctions arbitraires 𝑓𝑗 à coef-

ficients 𝛽𝑗 pour les variables incertaines 𝑋⃗, et 𝑍(𝑋⃗)  est un processus stochastique. Dans ce 

contexte, le krigeage ordinaire est utilisé [82], [135]. Plus précisément, 𝐺(𝑋⃗) peut être repré-

senté comme un terme constant 𝛽̂ avec 𝑃 = 1 et 𝑓𝑗(𝑋⃗) = 1 . 𝐺(𝑋⃗) sert d'approximation globale 

de l'espace de conception, tandis que 𝑍(𝑋⃗) introduit des écarts localisés, permettant au modèle 

de krigeage d'interpoler les 𝑁 points de données échantillonnés. 𝑍(𝑋⃗)  est supposé avoir une 

moyenne de zéro, une variance 𝜎2 et une covariance non nulle, exprimée comme suit [154], 

[155] : 

Cov[𝑍(𝑋⃗), 𝑍(𝑋⃗′)] = 𝜎2[R] =  𝜎2 [
1 ⋯ 𝑅(𝑋⃗(1), 𝑋⃗(𝑁); 𝜃⃗)

⋮ ⋱ ⋮

𝑅(𝑋⃗(𝑁), 𝑋⃗(1); 𝜃⃗) ⋯ 1

] (4.30) 

 

La matrice [R]  est une matrice de corrélation 𝑁 × 𝑁, symétrique, définie positive et à dia-

gonale unitaire. Cette matrice contribue à définir la régularité du modèle résultant. La fonction 

𝑅(𝑋⃗, 𝑋⃗′; 𝜃⃗)  représente la corrélation entre deux points de données 𝑋⃗ et 𝑋⃗′, avec 𝜃⃗ =

[𝜃1, … , 𝜃𝑀] représentant le vecteur des paramètres inconnus associés à la fonction de corréla-

tion, où 𝑀 représente le nombre de variables incertaines. Dans notre cas, la fonction de cova-

riance de Matérn kernel avec un paramètre de forme de 𝜐 = 5/2 est utilisée comme famille de 

fonction de corrélation. Ainsi, la fonction de corrélation ellipsoïdale 𝑅(𝑋⃗, 𝑋⃗′; 𝜃⃗) est définie 

comme suit [156] : 
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𝑅 (𝑋⃗, 𝑋⃗′; 𝜃⃗, 𝜐 =
5

2
) = 𝑅(ℎ) =  (1 + √5ℎ +

5

3
ℎ2) exp[−√5ℎ] (4.31) 

ℎ =  [∑ (
|𝑋𝑘 − 𝑋𝑘

′ |

𝜃𝑘
)

2𝑀

𝑘=1

]

1
2

(4.32) 

 

Pour créer un métamodèle de krigeage, il est généralement nécessaire d'estimer le vecteur 

d'hyperparamètres 𝜃⃗, qui est initialement inconnu. Une approche couramment utilisée pour es-

timer  𝜃⃗ est la méthode du maximum de vraisemblance (maximum likelihood estimation), ob-

tenue en maximisant la fonction de vraisemblance, comme indiqué dans des travaux antérieurs 

[147], [154], [157]: 

ℒ(𝑌⃗⃗|𝛽̂, 𝜎2, 𝜃⃗) =  
1

√2𝜋𝜎2𝑁 √det[𝑅(𝜃⃗)]

exp [−
(𝑌⃗⃗ − 𝐹⃗𝛽̂)

𝑇
[𝑅(𝜃⃗)]

−1
(𝑌⃗⃗ − F⃗⃗𝛽̂)

2𝜎2
] (4.33) 

 

où F⃗⃗ représente un 𝑁-vecteur de fonctions de base, qui est rempli par des uns lorsque 𝐺(𝑋⃗) 

est considéré comme une constante. La fonction logarithme de vraisemblance négative corres-

pondante peut être exprimée comme suit [82], [83] : 

− log ℒ(𝑌⃗⃗|𝛽̂, 𝜎2, 𝜃⃗) =

(𝑌⃗⃗ − 𝐹⃗𝛽̂)
𝑇
[𝑅(𝜃⃗)]

−1
(𝑌⃗⃗ − F⃗⃗𝛽̂)

2𝜎2
+

𝑁 log(2𝜋)

2
+

𝑁 log(𝜎2)

2
+

log(det[𝑅(𝜃⃗)])

2
(4.34)

 

 

Avec une valeur spécifiée 𝜃⃗, la calibration des paramètres du modèle de krigeage 

{𝛽̂(𝜃⃗), 𝜎2(𝜃⃗)} peut être déterminée à l’aide du meilleur estimateur linéaire empirique sans biais 

(Best Linear Unbiased Estimator BLUE) et s'exprime comme suit [156] : 

𝛽̂(𝜃⃗) = (F⃗⃗𝑇 [𝑅(𝜃⃗)]
−1

F⃗⃗)
−1

F⃗⃗𝑇[𝑅(𝜃⃗)]
−1

𝑌⃗⃗ (4.35) 

𝜎2(𝜃⃗) =  
1

𝑁
(𝑌⃗⃗ − 𝐹⃗𝛽̂)

𝑇
[𝑅(𝜃⃗)]

−1
(𝑌⃗⃗ − F⃗⃗𝛽̂) (4.36) 

En simplifiant le premier terme de l'équation (4.35) et en incorporant l'équation (4.36) dans 

l'équation (4.34), une nouvelle expression est obtenue et qui dépend uniquement de 𝜃⃗ [82], 

[156] : 

− log ℒ(𝑌⃗⃗|𝛽̂, 𝜎2, 𝜃⃗) =
𝑁

2
log (𝜎2(𝜃⃗)(det[𝑅(𝜃⃗)])

1
𝑁) +

𝑁

2
(log(2𝜋) + 1) (4.37) 
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L'estimation du maximum de vraisemblance de 𝜃⃗ est finalement caractérisée comme le mi-

nimiseur global suivant : 

𝜃⃗ = argmin [𝜎2(𝜃⃗)(det[𝑅(𝜃⃗)])
1
𝑁] (4.38) 

La prédiction d'un modèle de krigeage pour un point de prédiction 𝑋⃗  est traitée comme une 

variable aléatoire gaussienne. Dans ce contexte, la moyenne de la prédiction 𝜇𝑌(𝑋⃗) sert de 

substitut au modèle original, tandis que la variance 𝜎𝑌
2(𝑋⃗) fournit un indicateur d'erreur local 

qui transmet des informations sur la précision [83] : 

 

𝜇𝑌(𝑋⃗) =  ℳ𝐾(𝑋⃗) =  𝛽̂ + 𝑟[𝑅]−1(𝑌⃗⃗ − F⃗⃗ 𝛽̂) (4.39) 

𝜎𝑌
2(𝑋⃗) = 𝜎2(1 − r⃗𝑇[𝑅]−1𝑟) (4.40) 

 

où 𝑟 =  [𝑅(𝑋⃗, 𝑋⃗(1); 𝜃⃗), 𝑅(𝑋⃗, 𝑋⃗(2); 𝜃⃗), … , 𝑅(𝑋⃗, 𝑋⃗(𝑁); 𝜃⃗)]
𝑇
 est le vecteur de corrélation de lon-

gueur 𝑁. 

 

Pour évaluer la validité du modèle de substitution, nous utilisons le calcul de l'erreur de 

validation croisée (LOO). En effet, étant donné que le Krigeage est un modèle d'interpolation, 

l'erreur empirique sur les points d'entraînement disparaît [83]. Par conséquent, une approche 

alternative pour mesurer l'erreur globale consiste à utiliser l'erreur de validation croisée (LOO), 

qui évalue la capacité du modèle à prédire les valeurs pour des points non inclus dans le plan 

d'entraînement, offrant ainsi une estimation plus représentative de l'erreur de généralisation du 

Krigeage [156]. Cet indicateur sera donc utilisé pour mesurer l'erreur et la comparer à celle des 

modèles ECP et KCP. Le calcul de cette erreur est le suivant : 

𝜖𝐿𝑂𝑂 = 
1

𝑁
[
∑ (ℳ(𝑋⃗(𝑖)) − 𝜇𝑌,(−𝑖)(𝑋⃗

(𝑖)))
2

𝑁
𝑖=1

Var[𝑌⃗⃗]
] (4.41) 

 

où 𝜇𝑌,(−𝑖)(𝑋⃗
(𝑖)) représente le métamodèle de krigeage créé en utilisant tous les points du 

plan d'expérience 𝑋⃗, à l'exception de 𝑋⃗(𝑖). 

4.3.3. Krigeage par Chaos Polynomial 

Le krigeage se distingue par sa capacité à interpoler les écarts locaux dans les résultats d'un 

modèle de calcul sur la base des points de conception expérimentale voisins. À l'inverse, 
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l’Extension du Chaos Polynomial (ECP) vise à approximer le comportement global du modèle 

à l'aide d'une série de polynômes orthogonaux. En fusionnant ces deux méthodologies, notre 

objectif est de capturer à la fois les tendances globales du modèle de calcul à l'aide de poly-

nômes orthogonaux, et de capturer également les variations localisées à l'aide d'un processus 

gaussien. Cette approche, appelée Krigeage par Chaos Polynomial (KCP), prend en compte les 

avantages des deux techniques de métamodèles. 

Le Krigeage par Chaos Polynomial (KCP) remplace la moyenne de Krigeage par des poly-

nômes orthonormés tels que [83], [156]: 

𝑌(𝑋⃗)  ≡  𝑀𝐾𝐶𝑃(𝑋⃗) =  ∑ 𝑦𝛼𝜓𝛼(𝑋⃗)

𝑃

𝛼=0

+  𝑍(𝑋⃗) (4.42) 

où l'expression ∑ 𝑦𝛼𝜓𝛼(𝑋⃗)𝑃
𝛼=0  représente une sommation pondérée de polynômes orthonor-

més qui caractérisent la tendance du processus gaussien. Pour évaluer l'estimation de l'erreur, 

l'erreur de validation croisée, telle que définie dans l'équation (4.41), est évaluée pour le modèle 

de KCP. 

 

4.3.4. Sélection du métamodèle pour le modèle du coffre déroulé par FTMM 

En construisant un métamodèle basé sur un nombre limité de simulations ou d'évaluations 

du système original, nous pouvons réduire de manière significative les coûts de calculs asso-

ciées à l'analyse de sensibilité, en particulier lors de l'utilisation d'indices de Sobol. Cette section 

présente une analyse comparative des trois techniques de métamodélisation (ECP, Krigeage et 

KCP). Le plan d'expérience comprend 1000 échantillons créés à partir de la méthode d’échan-

tillonnage par hypercube latin (Latin Hypercube Sampling - LHS) avec 9 variables incertaines 

(déterminées à la section 4.4.3.). Ces 9 paramètres comprennent l'épaisseur 𝑒𝑚 de la mousse de 

mélamine, ainsi que l'épaisseur des plaques 𝑒𝑝, l'épaisseur des cavités d'air (𝑒𝐴1, 𝑒𝐴2, 𝑒𝐴3, et 

𝑒𝐴4), l'épaisseur de la masse lourde 𝑒ℎ, la densité de la masse lourde 𝜌𝑝, et la longueur visqueuse 

de la mousse 𝛬. Les valeurs de ces paramètres sont décrites au Tableau 4.3. 

 

Cette méthode LHS a été privilégiée en raison de sa capacité à offrir une couverture uniforme 

de l'espace des paramètres avec un nombre d'échantillons limité. Contrairement à l'échantillon-

nage par Monte-Carlo, qui repose sur des tirages aléatoires, l'échantillonnage par hypercubes 
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latins (échantillonnage stratifié) divise l’intervalle de chaque variable en sous-intervalles de 

probabilité égale et s'assure que chaque sous-intervalle est représenté exactement une fois dans 

l’échantillon global. Cette méthode permet également d'explorer de manière plus efficace et 

équilibrée l'ensemble de l'espace d'incertitude [158], [159]. Cette approche est particulièrement 

adaptée aux problèmes complexes et numériquement coûteux, où l'optimisation des simulations 

est essentielle pour réduire les efforts numériques tout en maintenant la précision des résultats 

[160]. Une description détaillée de cette méthode peut être retrouvée dans [161]. 

 

La perte de transmission sonore du coffre de volet roulant déroulé calculée par les métamo-

dèles aux valeurs nominales des paramètres incertains est comparée à la perte de transmission 

sonore calculée par le modèle du coffre déroulé à l'aide de la FTMM (voir chapitre 3) dans la 

Figure 4.7. Un bon accord est observé avec les métamodèles ECP et KCP, avec un écart relatif 

maximal de 0.40 % et 0.26 % pour chaque méthode. Pour le Krigeage, nous observons une 

déviation maximale de 8.21% à 400 Hz. 

 

 

Figure 4.7. Comparaison de la perte de transmission sonore du coffre de volet roulant dé-

roulé donné par le FTMM et les trois métamodèles. 
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Figure 4.8. Comparaison de l'erreur de validation croisée 𝜖𝐿𝑂𝑂 pour les métamodèles 

ECP, Krigeage et KCP. 

 

Enfin, nous avons comparé l'erreur de validation croisée (LOO) des différents métamodèles 

dans la gamme de fréquences allant de 200 Hz à 5000 Hz en bande de tiers d’octave (Figure 

4.8). Il est à noter que les méthodes d'extension du chaos polynomial (ECP) et de krigeage pré-

sentent toutes deux des erreurs supérieures à 10−2 pour certaines fréquences. Cependant, le 

krigeage par chaos polynomial (KCP) maintient constamment des erreurs inférieures à 10−2, 

ce qui est conseillé pour le calcul des indices de Sobol [162]. Le krigeage par chaos polynomial 

(KCP) est la méthode choisie pour calculer les indices de Sobol dans la section suivante, car 

elle produit l'erreur la plus faible par rapport aux autres méthodes. 

4.4. Étude de sensibilité du coffre de volet roulant déroulé avec le mo-

dèle FTMM 

Cette étude de sensibilité a pour objectif d’évaluer l’influence des différents paramètres 

d’entrée sur le comportement acoustique du coffre de volet roulant déroulé modélisé avec la 

méthode FTMM. En identifiant les variables les plus influentes, elle permet d’optimiser la con-

ception du système et d’améliorer ses performances. 
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Différentes approches sont utilisées pour cette analyse. Une première estimation des para-

mètres les plus influents est réalisée avec la méthode de Morris afin d’éliminer les paramètres 

les moins influents, tandis que les indices de Sobol apportent une évaluation plus détaillée de 

leur contribution et de leurs interactions. L’étude porte également sur l’impact spécifique des 

paramètres des isolants et du matériau poreux. 

4.4.1. Généralités sur les étapes de cette étude 

Pour identifier les paramètres exerçant l'influence la plus significative sur la transmission du 

son à travers le coffre de volet roulant, une approche est proposée en réalisant une analyse de 

sensibilité générale. Cette analyse étudie les effets de tous les paramètres géométriques et ma-

tériaux du coffre, au nombre de 23. La méthodologie commence par réduire le nombre de pa-

ramètres ayant un impact minimal sur la perte de transmission du système, en utilisant la mé-

thode de Morris. Ensuite, pour approfondir l'analyse de sensibilité des paramètres restants tout 

en tenant compte de leurs interactions, les indices de Sobol sont utilisés. Compte tenu des exi-

gences de calcul associées à l'analyse de Sobol à l'aide du modèle FTMM proposé, un métamo-

dèle est utilisé et est capable de générer ces indices avec un coût de calcul réduit par rapport à 

l’utilisation directe du modèle FTMM pour le coffre (Figure 4.9). Les trois métamodèles pro-

posés (ECP, Krigeage et KCP) ont été comparés en  section 4.3.4.. Le métamodèle généré par 

KCP a été choisi. 
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Figure 4.9. Organigramme de l'analyse de sensibilité basée sur la construction de méta-

modèles. 

4.4.2. Analyse de sensibilité avec la méthode de Morris 

La méthode Morris a été utilisée pour effectuer une analyse de sensibilité des 23 paramètres 

incertains du coffre de volet roulant déroulé, en supposant que les paramètres géométriques 

suivent une distribution uniforme et que les paramètres matériaux suivent une distribution gaus-

sienne (Tableau 4.3). 

 

Pour réaliser l’analyse de sensibilité avec la méthode de Morris, 1200 simulations de mo-

dèles ont été réalisées avec r = 50 trajectoires. Les résultats de l'analyse sont illustrés sur la 

Figure 4.10, qui présente, pour chaque paramètre, la moyenne (a) et l'écart-type (b) de leurs 

effets élémentaires. 
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Tableau 4.3. Paramètres incertains du modèle FTMM du coffre déroulé. 

 𝑿𝒊 Paramètre Variable 
Valeur 

nominale 
Unité 

Limite 

 inférieure 

Limite 

 supérieure 

PVC 

𝑿𝟏 
Module 

d’Young 
𝐸𝑝 2.8 × 109 Pa 2.5 × 109 3.5 × 109 

𝑿𝟐 
Coefficient 

de Poisson 
𝜈𝑝 0.35 - 0.3 0.4 

𝑿𝟑 Densité 𝜌𝑝 1460 kg/m3 1430 1490 

𝑿𝟒 
Facteur de 

perte 
𝜂𝑝 0.04 - 0.02 0.05 

Air 

𝑿𝟓 Densité 𝜌𝑎 1.225 kg/m3 1.20 1.24 

𝑿𝟔 Célérité 𝑐𝑎 342.20 m/s 340 345 

𝑿𝟕 
Facteur de 

perte 
𝜂𝑎 0.0001 - 0.00007 0.00015 

Mousse de 

mélamine 

𝑿𝟖 Résistivité 𝜎 10000 N.s/m4 9000 11000 

𝑿𝟗 Tortuosité 𝛼∞ 1 - 0.99 1.02 

𝑿𝟏𝟎 Porosité 𝜙 0.98 - 0.95 0.99 

𝑿𝟏𝟏 
Longueur 

visqueuse 
𝛬 0.0001 m 0.00007 0.00018 

𝑿𝟏𝟐 
Longueur 

thermique 
𝛬′ 0.0003 m 0.00020 0.00039 

Masse 

lourde 

𝑿𝟏𝟑 
Module 

d’Young 
𝐸ℎ 1.2 × 108 Pa 1.1 × 108 1.3 × 108 

𝑿𝟏𝟒 Poisson ratio 𝜈ℎ 0.43 - 0.30 0.55 

𝑿𝟏𝟓 Density 𝜌ℎ 2000 kg/m3 1500 2500 

𝑿𝟏𝟔 
Facteur de 

perte 
𝜂ℎ 0.65 - 0.40 0.80 

Géométrie 

𝑿𝟏𝟕 

Épaisseur 

des plaques 

(1,3,8,10) 

𝑒𝑝 0.0015 m 0.0013 0.0017 

𝑿𝟏𝟖 

Épaisseur de 

la couche fluide 

(2) 

𝑒𝐴1 0.005 m 0.0045 0.0055 

𝑿𝟏𝟗 

Épaisseur de 

la couche fluide 

(4) 

𝑒𝐴2 0.170 m 0.165 0.185 

𝑿𝟐𝟎 

Épaisseur de 

la couche fluide 

(7) 

𝑒𝐴3 0.01 m 0.009 0.012 

𝑿𝟐𝟏 

Épaisseur de 

la couche fluide 

(9) 

𝑒𝐴4 0.015 m 0.012 0.018 

𝑿𝟐𝟐 
Épaisseur de 

la mousse (5) 
𝑒𝑚 0.019 m 0.016 0.027 

𝑿𝟐𝟑 

Épaisseur de 

la masse lourde 

(6) 

𝑒ℎ 0.004 m 0.0036 0.0044 
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La Figure 4.10(a) présente la moyenne des effets élémentaires de 200 Hz à 5000 Hz en bande 

de tiers d'octave. Entre 200 Hz et 500 Hz, la perte de transmission sonore du coffre de volet 

roulant déroulé est sensible aux paramètres suivants : l'épaisseur de la mousse 𝑒𝑚, l'épaisseur 

des plaques 𝑒𝑝 ainsi que l'épaisseur 𝑒ℎ et la densité 𝜌ℎ de la masse lourde. Entre 500 Hz et 

5000 Hz, les paramètres influents sont l'épaisseur de la mousse de mélamine 𝑒𝑚, l'épaisseur des 

cavités désignées par 𝑒𝐴1, 𝑒𝐴2, 𝑒𝐴3, et 𝑒𝐴4,, l'épaisseur des plaques 𝑒𝑝, l'épaisseur de la masse 

lourde 𝑒ℎ, la densité de la masse lourde 𝜌ℎ et la longueur visqueuse de la mousse 𝛬. 

 

Dans la Figure 4.10(b), les valeurs affichées représentent l'écart-type des effets élémentaires 

(EE) pour les paramètres incertains. Les résultats révèlent que l'épaisseur 𝑒𝑚 présente les va-

leurs d'écart-type les plus élevées. À mesure que la fréquence augmente, l'écart-type est nota-

blement affecté par les épaisseurs des cavités d'air (𝑒𝐴1, 𝑒𝐴2, 𝑒𝐴3, et 𝑒𝐴4), la longueur visqueuse 

𝛬 et l'épaisseur des plaques 𝑒𝑝. Cela suggère que ces paramètres sont potentiellement influencés 

par des effets non linéaires et/ou des interactions avec d'autres variables. 

 

Cette analyse nous a permis de classer 9 paramètres incertains en fonction de leur influence 

sur la réponse à la perte de transmission du son. Ces paramètres comprennent l'épaisseur 𝑒𝑚 de 

la mousse de mélamine, ainsi que l'épaisseur des plaques 𝑒𝑝, l'épaisseur des cavités d'air ( 𝑒𝐴1, 

𝑒𝐴2, 𝑒𝐴3, et 𝑒𝐴4), l'épaisseur de la masse lourde 𝑒ℎ, la densité de la masse lourde 𝜌𝑝, et la lon-

gueur visqueuse de la mousse 𝛬. L'étude avec la méthode de Morris a permis d'éliminer les 14 

paramètres les moins importants. Cependant, bien que cette analyse qualitative fournisse des 

informations précieuses, elle n'a pas pu révéler les interactions entre ces paramètres. D'autres 

études utilisant des méthodes telles que les indices de Sobol peuvent être nécessaires pour 

mettre en évidence ces interactions et parvenir à une analyse quantitative de leurs effets sur les 

performances du système. 
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Figure 4.10. Effets élémentaires concernant le modèle du coffre de volet roulant déroulé 

par FTMM avec une couche de masse poreuse et lourde : (a) moyenne et (b) écart-type. 

(a) 

(b) 
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4.4.3. Analyse de sensibilité avec les indices de Sobol 

L’objectif ici est de calculer les indices de Sobol pour les 9 variables incertaines en utilisant 

une approche combinant le chaos polynomial et le krigeage, afin de réduire le coût numérique 

de l’analyse de sensibilité globale. Une analyse basée sur la méthode de Monte Carlo nécessi-

terait 110 000 simulations par bande de fréquence, soit ((9 + 2) × 104). En revanche, l’utili-

sation du chaos polynomial couplé au krigeage permet de limiter ce nombre à 1000 simulations 

par bande de fréquence pour générer le métamodèle. Ainsi l'approximation du métamodèle de-

vient beaucoup plus simple et plus rapide à évaluer pour le calcul des indices de Sobol. La 

Figure 4.11 présente les indices de Sobol obtenus avec cette approche, calculés entre 200 Hz et 

5000 Hz en bande de tiers d’octave. 

 

 

Figure 4.11. Indices de Sobol de 9 paramètres incertains en utilisant le KCP entre 200 Hz 

et 5000 Hz en bande de tiers d’octave. 
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On observe que les paramètres de faible importance sont la longueur visqueuse de la mousse 

𝛬 et l'épaisseur 𝑒𝐴1. Ces résultats suggèrent que les variations de ces paramètres exercent une 

influence relativement minime sur le résultat global, ce qui indique qu'ils n’affectent pas de 

manière significative l'affaiblissement de la transmission du son du coffre de volet roulant dé-

roulé dans la gamme de fréquences spécifiée. 

 

La densité de la masse lourde 𝜌ℎ influence considérablement la propagation du son dans la 

gamme de fréquences de 315 Hz à 3150 Hz. L'isolation acoustique fournie par une paroi aug-

mente avec sa masse. En effet, les matériaux plus lourds ont moins tendance à vibrer en réponse 

aux ondes sonores, ce qui réduit la transmission du son à travers eux. 

 

L'épaisseur de la mousse 𝑒𝑚 exerce une influence variable sur les différentes bandes de fré-

quences. Son importance est maximale aux fréquences moyennes (200 Hz - 500 Hz) et hautes 

(2500 Hz et 5000 Hz), mais diminue dans la gamme intermédiaire (630 Hz - 2000 Hz). L'épais-

seur des plaques du coffre 𝑒𝑝 a une influence modérée, mais significative, dans une plage de 

fréquences spécifique (entre 200 Hz et 2500 Hz). En particulier, autour de 630 Hz, ce paramètre 

montre une sensibilité aux interactions avec d'autres paramètres. 

 

L'épaisseur de la cavité d'air 𝑒𝐴4 montre une légère influence entre 1000 Hz et 2500 Hz. Ce 

paramètre est sensible aux interactions avec d'autres paramètres entre 3150 Hz et 4000 Hz et 

notamment à 630 Hz. En revanche, l'épaisseur de la cavité d'air 𝑒𝐴2 semble relativement sen-

sible aux interactions avec les autres paramètres, puisque l'indice total est supérieur à l'indice 

du premier ordre entre 2500 Hz et 4000 Hz. En revanche, l'épaisseur 𝑒𝐴3 a une influence très 

importante entre 630 Hz et 2500 Hz s sensible aux interactions avec les autres paramètres à 630 

Hz. 

 

Enfin, les indices totaux sont pratiquement égaux aux indices de Sobol du premier ordre 

pour certains paramètres, à l'exception des épaisseurs 𝑒𝑝, 𝑒𝑚, 𝑒𝐴2, 𝑒𝐴3 et 𝑒𝐴4. Ceci indique que 

ces 5 paramètres restent sensibles aux interactions avec les autres paramètres. Ces résultats 

soulignent l'influence dominante des facteurs géométriques sur la perte de transmission sonore 

du coffre de volet roulant déroulé, tels que l'épaisseur de la mousse et des plaques du coffre, et 

mettent en évidence l'importance de l'optimisation de ces paramètres pour améliorer les perfor-

mances acoustiques. 
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4.4.4. Analyse de sensibilité des paramètres matériaux des isolants 

Dans la section précédente, l'importance des paramètres géométriques l'emporte sur 

l'influence des paramètres matériau, ce qui rend difficile l'évaluation de leur impact. En outre, 

compte tenu des contraintes imposées par les dimensions et l'assemblage, la modification et 

l'optimisation des paramètres géométriques en vue d'améliorer les performances acoustiques 

deviennent intrinsèquement difficiles. Les fabricants de volets roulants se heurtent souvent à 

des limites lorsqu'ils ajustent les paramètres géométriques en raison de la nécessité de se con-

former à des normes spécifiques. Les dimensions du coffre du volet, par exemple, doivent cor-

respondre précisément à des valeurs prédéterminées pour s'intégrer parfaitement à des fenêtres 

de différentes tailles et s'adapter à différentes structures de bâtiment. De même, l'épaisseur de 

la mousse utilisée constitue une autre contrainte. Elle doit être suffisante pour l'isolation sans 

entraver le bon fonctionnement du mécanisme du volet (enroulé/déroulé). Ces contraintes met-

tent en évidence l'équilibre délicat entre le respect des exigences de conception et la garantie 

des performances fonctionnelles dans la fabrication des coffres de volets roulants. 

 

 En raison de ces contraintes, une analyse de sensibilité est proposée où seuls les paramètres 

matériaux de la mousse et de la masse lourde sont considérés comme des variables incertaines, 

en conservant les mêmes intervalles de valeurs pour les paramètres décrites dans le Tableau 4.3. 

Cette approche nous permet d'isoler et d'évaluer l'impact de ces paramètres matériau sur la perte 

de transmission sonore du coffre de volet roulant déroulé entre 200 Hz et 5000 Hz en bande de 

tiers d’octave. Dans la Figure 4.12, les indices de Sobol sont calculés avec le métamodèle KCP 

avec un plan d'expérience de 1000 échantillons. 



181 

 

 

Figure 4.12. Indices de Sobol des paramètres matériaux de la mousse de mélamine et de la 

masse lourde à l'aide de KCP. 

Six paramètres n'ont pas d'influence sur la perte de transmission sonore du coffre de volet 

roulant déroulé. Ces paramètres sont la résistivité 𝜎, la porosité 𝛷 et la tortuosité 𝛼 de la mousse, 

ainsi que le module d'Young 𝐸ℎ, le coefficient de Poisson 𝜈ℎ et le facteur de perte 𝜂ℎ de la 

masse lourde. 

 

La longueur visqueuse 𝛬 de la mousse a une influence notable à haute fréquence, plus pré-

cisément entre 2000 Hz et 5000 Hz en bande de tiers d'octave. Cette caractéristique joue un rôle 

important dans la dissipation de l'énergie des ondes sonores à ces fréquences élevées. À ces 

fréquences, les ondes sonores ont des longueurs d'onde plus courtes, et rencontrent moins de 

résistance lorsqu'elles traversent le matériau poreux. La longueur visqueuse de la mousse in-

fluence la capacité du matériau à absorber et à dissiper l'énergie sonore et est liée à l'effet vis-

queux. En revanche, la longueur thermique 𝛬′ de la mousse a une influence légère mais 
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perceptible à 250 Hz. Cela suggère qu'à 250 Hz, les effets thermiques à l'intérieur de la mousse, 

contribuent légèrement à l'atténuation des ondes sonores.  

 

En ce qui concerne la densité 𝜌ℎ de la masse lourde, elle a une importance significative pour 

pratiquement toute la bande de fréquences (200 Hz - 5000Hz). Son importance réside dans sa 

capacité à ajouter de la masse et donc à bloquer plus efficacement les ondes sonores. L'absence 

d'interactions entre les paramètres est mise en évidence car l'indice de Sobol du premier ordre 

est pratiquement égal à l'indice de Sobol total pour tous les paramètres. L'influence de chaque 

paramètre sur la réponse du système est principalement déterminée par son effet individuel 

plutôt que par son effet combiné avec d'autres paramètres. 

 

4.4.5. Analyse de sensibilité des paramètres matériaux du poreux 

On s’intéresse ici à l'analyse de sensibilité des paramètres matériau de la mousse de méla-

mine uniquement. Tout d'abord, l'objectif est de déterminer si d'autres paramètres du matériau 

poroélastique, tels que ceux de la mousse de mélamine, peuvent devenir influents. En isolant 

l’étude des paramètres de la mousse de mélamine, on peut évaluer l'impact de leurs modifica-

tions sur le comportement et les performances globales du système. 

 

Deuxièmement, la prise en compte des considérations pratiques ne doit pas être négligée, 

notamment en termes de faisabilité de la fabrication. Il est possible de modifier les paramètres 

de la mousse de mélamine, car on peut plus facilement ajuster et contrôler les propriétés de ces 

matériaux à partir de leur microstructure afin d'optimiser les performances acoustiques du 

coffre. Dans la Figure 4.13, les indices de Sobol sont calculés avec le métamodèle KCP avec un 

plan expérimental de 1000 échantillons entre 200 Hz et 5000 Hz en bande de tiers d’octave en 

utilisant le Tableau 4.3 donnant les intervalles de valeurs des paramètres incertains du modèle 

FTMM du coffre déroulé. 
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Figure 4.13. Indices de Sobol des paramètres acoustiques de la mousse en utilisant le mé-

tamodèle KCP. 

 

Certaines différences sont perceptibles lorsque les paramètres matériau de la masse lourde 

ne sont pas pris en compte. Notamment, la résistivité 𝜎 de l'écoulement gagne en importance 

aux moyennes fréquences, en particulier entre 630 Hz et 1250 Hz. La porosité 𝛷 a une légère 

influence sur les fréquences moyennes (200 Hz - 1000 Hz). La longueur thermique 𝛬’ apparaît 

comme très influente aux moyennes fréquences (200 Hz - 1000 Hz). La longueur visqueuse 𝛬 

semble être un paramètre important, surtout à mesure que fréquence augmente (630 Hz - 5000 

Hz).  

 

À des fréquences plus élevées, la longueur des ondes sonores devient plus petite et interagit 

principalement avec les plus petits pores du matériau, reliés aux pertes visqueuses dues à l'écou-

lement de l'air à travers ces pores. À l’inverse, à des fréquences plus basses, la longueur d'onde 

est plus grande et interagit davantage avec les pores de plus grande taille, où les pertes ther-

miques dominent. C'est cette transition entre les effets thermiques et visqueux qui explique 

l'influence de la longueur thermique qui diminue progressivement alors que celle de la longueur 

visqueuse augmente à mesure que la fréquence augmente. La résistivité est liée à ces deux lon-

gueurs caractéristiques [163] et joue un rôle dans la transition entre l’influence des effets ther-

mique et visqueux. C'est précisément au moment où l'influence de la longueur visqueuse 
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augmente et où celle de la longueur thermique diminue que l'on observe une augmentation de 

l'importance de la résistivité. 

 

4.5. Optimisation de l’isolation acoustique du coffre déroulé à l’aide 

d’un algorithme génétique 

L’optimisation de l’isolation acoustique du coffre de volet roulant déroulé constitue un enjeu 

pour améliorer le confort sonore des bâtiments. Cette section explore l’application d’un algo-

rithme génétique afin d’optimiser les propriétés des matériaux absorbants, en particulier la 

mousse de polyuréthane. Après une présentation du principe et du fonctionnement de l’algo-

rithme génétique, nous introduirons un modèle micro-macro permettant de caractériser le com-

portement acoustique des mousses de polyuréthane. L’optimisation de la mousse est basée sur 

trois caractéristiques géométriques de la microstructure des cellules de la mousse de polyuré-

thane : le taux de réticulation, l’épaisseur des entretoises et la longueur des entretoises. Les 

relations entre les caractéristiques acoustiques de la mousse et ses dimensions microstructurales 

sont examinées. Ensuite, l’algorithme génétique est utilisé pour déterminer la combinaison op-

timale de ces trois paramètres afin d’améliorer la performance de transmission acoustique du 

coffre de volet roulant déroulé en s’appuyant sur le modèle FTMM décrit précédemment. 

4.5.1. Algorithme génétique 

Un algorithme génétique (AG) est une technique d’optimisation globale puissante, inspirée 

du principe de la sélection naturelle, largement utilisée pour résoudre des problèmes d’optimi-

sation en ingénierie, notamment en vibroacoustique [164], [165], [166]. Il est conçu pour iden-

tifier des solutions optimales indépendamment de la nature de la fonction objective (disconti-

nue, non différentiable, stochastique, non-linéaire…) [12]. Son fonctionnement repose sur un 

processus itératif impliquant la sélection, le croisement et la mutation, permettant d’améliorer 

progressivement une population de solutions candidates au fil des générations (Figure 4.16). 

Chaque solution candidate est représentée par un ensemble de propriétés, ou gènes, qui peu-

vent être modifiées par des opérateurs génétiques. Les solutions sont traditionnellement repré-

sentées sous forme de chaînes binaires, composées de 0 et de 1, afin de définir chaque chromo-

some, ce qui correspond au codage binaire pour des variables discrètes. Toutefois, en fonction 

de la nature du problème traité, d'autres formes de représentation peuvent être adoptées. Par 



185 

 

exemple, pour des variables continues, on utilise souvent le codage réel, qui peut ensuite être 

transformé en codage binaire [12]. La qualité de chaque solution est évaluée à l’aide d’une 

fonction objective (également appelée fonction fitness [12]). Les solutions de meilleure qualité 

ont ainsi plus de chances d’être sélectionnées pour la reproduction dans la génération suivante. 

Dans ce travail, le module Global Optmization Toolbox de Matlab® est employé. 

 

Figure 4.14. Étapes générales de l’algorithme génétique. 

Le processus évolutif débute par la génération d’une population initiale de solutions, chacune 

étant encodée sous forme de chromosome. Au fil des générations, les algorithmes génétiques 

simulent l’évolution naturelle grâce à des opérateurs génétiques tels que le croisement et la 

mutation. Le croisement combine le matériel génétique de deux solutions parentes pour pro-

duire une descendance, tandis que la mutation introduit de petites modifications aléatoires dans 

certaines solutions. Ces opérations assurent la diversité de la population et permettent d’explo-

rer efficacement l’espace des solutions. Les individus les plus performants ont plus de chances 

de survivre et de se reproduire, conduisant progressivement à l’évolution de solutions de meil-

leure qualité.   

La méthode de sélection est la première étape dans les algorithmes génétiques pour détermi-

ner quels individus de la population actuelle seront utilisés pour créer la génération suivante. 

Dans le cas de cette étude, la sélection repose sur un échantillonnage stochastique permettant 

d'éviter la convergence prématurée [167]. La sélection universelle stochastique démarre à partir 

d’un nombre aléatoire et sélectionne les candidats suivants à intervalles fixes parmi le reste de 

la population, empêchant ainsi les individus les plus performants de dominer complètement 

l’espace des candidats [168]. 
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Le croisement consiste à sélectionner aléatoirement deux individus parents parmi ceux choi-

sis lors de la phase de sélection, afin de les combiner pour créer deux nouveaux individus en-

fants. Cet opérateur permet de concentrer une partie de la population autour des individus les 

plus performants. Différents types de croisement existent en fonction du type de codage utilisé 

(mono-point, double-point, uniforme,…) et de l’emplacement des points de croisement [166]. 

Le croisement épars (scattered crossover), utilisé dans Matlab, est une méthode de croisement 

où un vecteur binaire aléatoire est généré pour déterminer quels gènes seront hérités de chaque 

parent. Pour chaque position du chromosome, si la valeur du vecteur est 1, l’enfant hérite du 

gène du premier parent. Si la valeur est 0, l’enfant prend le gène du second parent [12].  

L’algorithme génétique utilise l'opérateur de mutation pour maintenir la diversité de la po-

pulation et éviter ainsi que l'algorithme ne converge prématurément vers un optimum local 

[169], [170]. Pour l’algorithme avec un codage binaire, la mutation consiste à inverser la valeur 

de un ou plusieurs bits d'un individu, passant de 1 à 0 ou inversement, selon une probabilité de 

mutation définie. Dans le cas de l’algorithme génétique, plusieurs techniques de mutation exis-

tent, telles que la mutation aléatoire, la mutation uniforme, ou encore la mutation gaussienne 

[12]. Dans ce travail, la mutation gaussienne est utilisée.  

Une fois les nouveaux individus générés, leur aptitude est évaluée à l’aide de la même fonc-

tion objective qui, dans notre cas, vise à maximiser la perte par transmission sonore par bande 

de tiers d’octave pour le coffre de volet roulant déroulé. La population précédente est ensuite 

remplacée partiellement ou totalement par la nouvelle génération. Le remplacement élitiste est 

adopté [170], [171].  Une fois que la population d'enfants est générée, elle est fusionnée avec 

la population des parents, et seuls les individus les plus performants sont sélectionnés pour 

constituer la nouvelle population. De cette façon, une solution optimale trouvée tôt dans le pro-

cessus d'optimisation n'est pas perdue, même si une autre solution meilleure apparaît ensuite 

[12]. L'élitisme augmente donc la probabilité de produire de meilleurs enfants et favorise une 

convergence rapide vers la solution optimale. Ce cycle itératif de sélection, croisement, muta-

tion et évaluation se poursuit jusqu’à ce qu’un critère d’arrêt soit atteint.  

Les critères d'arrêt d'un algorithme génétique déterminent les conditions sous lesquelles l'al-

gorithme cesse son exécution. Plusieurs options sont disponibles pour définir ces critères. Tout 

d'abord, le critère basé sur le nombre maximal de générations fixe une limite au nombre d'ité-

rations que l'algorithme peut effectuer. Un critère basé sur la valeur de fitness met fin à l'exé-

cution lorsque la meilleure valeur de fitness descend en dessous d'un seuil spécifié. De plus, 
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l'algorithme peut s'arrêter si l'amélioration moyenne pondérée de la fonction objectif sur un 

certain nombre de générations devient inférieure à la tolérance de la fonction.  

L'algorithme génétique utilisé dans ce cas repose sur plusieurs paramètres clés. Le taux d'éli-

tisme est fixé à 5 % de la population, permettant ainsi de préserver les meilleures solutions à 

chaque génération. Dans cette étude, la sélection des individus se fait en fonction de leur clas-

sement, c'est-à-dire selon leur rang relatif plutôt que leur valeur exacte de fitness. L'objectif est 

de favoriser ceux dont la fitness se rapproche de la valeur de tolérance fixée. 

Le taux de croisement, fixé à 0.8, indique que 80 % des individus seront recombinés à chaque 

génération, favorisant ainsi l'exploration de l'espace de recherche. La tolérance de la fonction 

objectif est définie à 10−6. La taille de la population est de 50 lorsque le nombre de variables 

est inférieur ou égal à 5, conformément aux recommandations de Matlab. Enfin, le nombre 

maximal de générations est fixé à 300 (=100 × le nombre de variables, ici de trois). 

Dans ce travail, l’algorithme génétique s’arrête lorsque l’amélioration moyenne de la valeur 

de la fonction objectif sur un certain nombre de générations devient inférieure à la tolérance 

spécifiée (ici fixée à 10−6) . Ce critère d’arrêt permet de détecter une stagnation dans l’évolu-

tion des solutions. Ainsi, l’optimisation s’arrête lorsque les variations de la fonction objectif 

sont négligeables, indiquant que l’algorithme ne parvient plus à améliorer significativement la 

solution. 

4.5.2. Modèle micro-macro pour les mousses polyuréthane 

Dans cette étude, le lien entre la microstructure des mousses de polyuréthane (PU) et les 

paramètres acoustiques définis par le modèle de Johnson-Champoux-Allard (JCA) est le mo-

dèle micro-macro proposé par Doutres et al. [172]. Les caractéristiques géométriques de la 

structure cellulaire de la mousse, illustrées à la Figure 4.15, servent de base à l’optimisation 

dans ce modèle. 
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Figure 4.15. Paramètres de forme de la cellule unitaire, prise de [172]. 

La porosité 𝜙 et la longueur caractéristique thermique 𝛬′ sont définies en fonction des trois 

principaux paramètres géométriques de la mousse qui sont 𝑡, 𝑙 et 𝑅𝑤 : 

𝜙 = 1 − 𝐶𝑡
𝜌
. (

𝑡

𝑙
)
2

(4.43) 

𝛬′ = 
8𝑙√2

3

(

 
 

1 −
𝑡2(2√3 − 𝜋)

𝑙2√2

1 + 2√3 − 𝑅𝑤 (1 + 2√3 − 4𝜋
𝑡

𝑙√3
)

)

 
 

(4.44) 

Ici, 𝑡 représente l’épaisseur des entretoises, 𝑙 la longueur des entretoises, et 𝐶𝑡
𝜌

= 
 2√3−𝜋

√2
  

pour les entretoises ayant une forme de section transversale concave triangulaire.  

Le taux de réticulation 𝑅𝑤 quantifie le ratio de la surface de la fenêtre ouverte à la surface 

totale des fenêtres au sein du matériau. L’expression généralisée de la résistivité au flux 𝜎 est : 

𝜎 =  𝐶𝛽 (𝐶𝑟
𝜌 𝑡

𝑙2
)
2

(
1

𝑅𝑤
)
1.1166

(4.45) 

où 𝐶𝑟
𝜌

= 3𝜋/8√2  et 𝐶𝛽 = 128𝜂, avec 𝜂 représentant la viscosité dynamique de l'air (égale 

à 1.85 × 10−5 Pa.s). De plus, la tortuosité 𝛼∞ et la longueur caractéristique visqueuse 𝛬 sont 

exprimées en fonction du taux de réticulation 𝑅𝑤 : 

𝛬 =  
𝛬′

1.55
(

1

𝑅𝑤
)

−0.6763

(4.46) 

𝛼∞ = 1.05 (
1

𝑅𝑤
)

0.3802

(4.47)  
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En reliant ces propriétés microstructurales aux paramètres acoustiques du modèle JCA, cette 

étude offre des perspectives pour améliorer la performance acoustique des mousses PU. 

4.5.3. Optimisation de la mousse polyuréthane présente dans le coffre de volet 

roulant déroulé 

L’étude de cas explore l’optimisation de la mousse de polyuréthane (PU) notée (V2) dans le 

modèle FTMM d’un coffre de volet roulant déroulé, en se concentrant sur l’amélioration de la 

performance acoustique par des modifications microstructurales. La mousse PU est caractérisée 

par cinq paramètres acoustiques macroscopiques (𝜙, 𝛬′, 𝜎, 𝛬, 𝛼∞), qui sont liés à trois propriétés 

géométriques microscopiques : l’épaisseur des entretoises 𝑡, la longueur des entretoises 𝑙, et le 

taux de réticulation 𝑅𝑤, comme décrit par [172]. Pour cette étude, l’optimisation des propriétés 

microstructurales de la mousse vise à maximiser la perte de transmission sonore sur une plage 

de fréquences de 200 Hz à 5000 Hz en bande de tiers d’octave. 

La mousse PU-V2 (définie dans [173]) se distingue par sa structure de pores majoritairement 

fermés et donc une résistivité à l'écoulement élevée. Le Tableau 4.4 présente les valeurs 

moyennes et les plages de variation pour les paramètres microstructuraux de la mousse 

(𝑡, 𝑙, 𝑅𝑤) : 

Tableau 4.4. Propriétés de la microstructure de la mousse PU-V2 d'après [173]. 

 𝒕 × 𝟏𝟎−𝟔(𝒎) 𝒍 × 𝟏𝟎−𝟔 (𝒎) 𝑹𝒘(%) 

 

Valeur 

moyenne 

 

Limite 

inférieure 

Limite 

supérieure 

Valeur 

moyenne 

 

Limite 

inférieure 

Limite 

supérieure 

Valeur 

moyenne 

 

Limite 

inférieure 

Limite 

supérieure 

PU-

V2 
57 51.3 62.7 175.2 157.9 192.5 20 10 30 
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Figure 4.16. Perte de transmission donnée par le modèle FTMM du coffre de volet roulant 

déroulé avec une mousse PU-V2 non-optimisée et optimisée 

L'optimisation a été réalisée à l'aide de l’algorithme génétique, qui ajuste les propriétés mi-

crostructurales pour maximiser la transmission sonore tout en restant dans les plages de para-

mètres définies. La Figure 4.16 compare les valeurs de la perte de transmission sonore pour la 

mousse non-optimisée et optimisée de 200 Hz à 5000 Hz en bande de tiers d’octave. Les para-

mètres optimisés pour les fréquences sélectionnées sont présentés dans le Tableau 4.5. L'écart 

représente la différence en dB entre les valeurs optimisées et non-optimisées de la perte de 

transmission sonore du coffre de volet roulant déroulé. 

Les trois paramètres microstructuraux, à savoir l’épaisseur des entretoises 𝑡, la longueur des 

entretoises 𝑙, et le taux de réticulation 𝑅𝑤, influencent directement les propriétés acoustiques 

macroscopiques de la mousse PU, telles que la résistivité à l’écoulement, les longueurs vis-

queuse et thermique. Des entretoises plus épaisses augmentent la rigidité de la mousse, renfor-

çant sa capacité à résister à la propagation des ondes sonores, en particulier à des fréquences 

plus élevées. Cela se reflète dans les valeurs optimisées, où une légère augmentation de 𝑡 con-

tribue à améliorer la perte de transmission sonore au-delà de 1000 Hz. 

 

La longueur des entretoises 𝑙 définit la taille des pores et, par conséquent, la résistivité à 
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l’écoulement. Des longueurs d’entretoises plus courtes augmentent la résistance au mouvement 

de l’air, atténuant ainsi efficacement les ondes sonores. Dans les résultats d’optimisation, 𝑙 reste 

constamment à sa limite inférieure (1.579×10−6 m), suggérant que des tailles de pores plus pe-

tites sont plus avantageuses pour l’isolation sonore. 

 

Le taux de réticulation représente la fraction de pores ouverts. Un taux de réticulation 𝑅𝑤 

plus faible indique une structure à pores majoritairement fermés, ce qui limite l'écoulement de 

l'air et réduit la transmission sonore. Le processus d’optimisation privilégie un 𝑅𝑤 faible (10%), 

en particulier à des fréquences plus élevées, soulignant le rôle essentiel d'une configuration à 

pores fermés dans l'amélioration de la perte de transmission sonore [174]. La performance amé-

liorée est principalement due à la structure à pores fermés de la mousse, où une résistivité à 

l'écoulement plus élevée joue un rôle important dans la réduction de la transmission sonore. 

 

Les résultats montrent une dépendance claire de la performance optimisée de la mousse en 

fonction de la fréquence. Aux moyennes fréquences, l'amélioration de la perte de transmission 

sonore est marginale, avec des gains variant de 0,3 dB à 1,7 dB. Cela est cohérent avec le fait 

que les ondes sonores en basse fréquence ont des longueurs d'onde plus grandes, qui sont moins 

affectées par la microstructure de la mousse. En revanche, l'isolation aux basses fréquences est 

davantage influencée par la masse et la rigidité globales du système. 

 

À des fréquences plus élevées (au-dessus de 1000 Hz), des améliorations nettement plus 

significatives se produisent, avec des gains de perte de transmission sonore atteignant 6,9 dB à 

2500 Hz. Les ondes haute fréquence, ayant des longueurs d'onde plus courtes, interagissent plus 

efficacement avec la microstructure de la mousse, où l'augmentation de la résistivité à l'écoule-

ment et la réduction de l’ouverture des pores (diminution de 𝑅𝑤) atténuent le son de manière 

plus efficace, faisant de la mousse un élément crucial dans la réduction des transmissions so-

nores aux hautes fréquences. 
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Tableau 4.5. Résultats de l'optimisation par AG du coffre de volet roulant déroulé FTMM. 

Fréquence 

(Hz) 

Épaisseur de 

l’entretoise 𝑡 (m) 

Longueur de 

l’entretoise 𝑙 (m) 

Taux de 

réticulation 𝑅𝑤 

(%) 

Écart avec la solution 

non optimisée 

(dB) 

200 5,1326× 10−5 1,9249× 10−4 30 0,3 

250 6,2695× 10−5 1,5791× 10−4 10 0,1 

315 6,2691× 10−5 1,5791× 10−4 10 0,8 

400 6,2688× 10−5 1,5791× 10−4 10 0,8 

500 6,2692× 10−5 1,5790× 10−4 10 0,8 

630 6,2699× 10−5 1,5790× 10−4 10 1,0 

800 6,2700× 10−5 1,5790× 10−4 10 1,3 

1000 6,2686× 10−5 1,5790× 10−4 10 1,7 

1250 6,2691× 10−5 1,5791× 10−4 10 2,6 

1600 6,2688× 10−5 1,5791× 10−4 10 4,3 

2000 6,2690× 10−5 1,5791× 10−4 10 6,2 

2500 6,2696× 10−5 1,5791× 10−4 10 6,9 

3150 6,2689× 10−5 1,5791× 10−4 10 5,9 

4000 6,2699× 10−5 1,5791× 10−4 10 4,6 

5000 6,2692× 10−5 1,5791× 10−4 10 4,0 
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4.6. Conclusion 

Ce chapitre a été consacré aux performances acoustiques d’un coffre de volet roulant en 

position déroulée, intégrant une couche poreuse et de la masse lourde. En utilisant la méthode 

des matrices de transfert finies (FTMM) et une analyse de sensibilité, l’objectif était d’identifier 

les paramètres les plus influents sur la transmission acoustique du coffre déroulé.  

Des techniques d’analyse de sensibilité globale, notamment la méthode de Morris et les in-

dices de Sobol, ont été utilisées pour identifier les paramètres les plus influents sur la transmis-

sion sonore ainsi que leurs interactions. Étant donné le coût numérique élevé du calcul des 

indices de Sobol, en particulier pour des modèles avec de nombreux paramètres, l’intégration 

de métamodèles s’est avérée une stratégie utile. Cette étude propose une évaluation comparative 

de trois méthodes de métamodélisation, telles que l’Extension du Chaos Polynomial, le Kri-

geage et le Krigeage par Chaos Polynomial. Les résultats ont montré que le Krigeage par Chaos 

Polynomial est le métamodèle le plus adapté à cette problématique. 

Une première analyse de sensibilité a été réalisée avec la méthode de Morris afin d’éliminer 

les paramètres non influents sur la perte de transmission sonore du coffre déroulé. Ensuite, une 

analyse plus approfondie a été menée avec les indices de Sobol, en utilisant le Krigeage par 

Chaos Polynomial, ce qui a permis d’identifier les paramètres géométriques comme étant les 

plus importants, notamment les épaisseurs des couches fluides, des mousses et des plaques. 

Deux analyses de sensibilité complémentaires ont ensuite été effectuées. L’une portait sur 

les paramètres matériau de la mousse de mélamine et la masse lourde, tandis que l’autre se 

concentrait exclusivement sur les paramètres de la mousse de mélamine. Les résultats ont mon-

tré que, pour la masse lourde, la densité joue un rôle clé dans l’amélioration de la réponse du 

système. Aux basses fréquences, la longueur thermique domine le comportement du matériau. 

À des fréquences plus élevées, où les longueurs d’onde sont plus courtes, les interactions avec 

l’air contenu dans les petits pores deviennent prépondérantes. La longueur visqueuse devient 

alors un paramètre déterminant, influençant la transmission sonore par dissipation d’énergie à 

travers les effets visqueux dans les pores de la mousse de mélamine. La résistivité à l’écoule-

ment est également un facteur important. 

Enfin, l’optimisation de la mousse polyuréthane (PU-V2) met en évidence le potentiel du 

calibrage microstructural pour améliorer les performances acoustiques, en particulier dans les 
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hautes fréquences. En réduisant le taux de réticulations et en ajustant les dimensions des cel-

lules, l’isolation acoustique de la mousse est améliorée avec des gains non négligeables en 

termes de perte de transmission pour le coffre déroulé. Ces résultats valident l’efficacité de 

l’algorithme génétique pour l’optimisation des matériaux et ouvrent des perspectives pour la 

conception de matériaux acoustiques avancés destinés aux applications vibro-acoustiques. 
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Conclusion générale et perspectives 

L’objectif de cette thèse était d’analyser et d’optimiser les performances acoustiques des 

coffres de volets roulants, en combinant différentes approches numériques et expérimentales. 

Face aux enjeux croissants du confort acoustique dans le bâtiment, le coffre de volet roulant 

représente un maillon faible dans l’isolation acoustique, facilitant la transmission des bruits 

extérieurs vers l’intérieur, en particulier lorsqu’il est insuffisamment isolé. L’évaluation expé-

rimentale de ses performances acoustiques en laboratoire est coûteuse et dépend fortement des 

conditions de montage et du laboratoire, rendant les mesures complexes et peu reproductibles 

[7], [8]. La simulation numérique apparaît ainsi comme une alternative pertinente, offrant la 

possibilité d’optimiser la conception sans nécessiter la fabrication systématique de prototypes. 

Dans un premier temps, la transmission sonore à travers les coffres de volets roulants en 

utilisant une approche hybride combinant la méthode des éléments finis et la méthode des élé-

ments infinis pour les basses fréquences a été étudiée. Ce modèle numérique a ensuite été utilisé 

pour estimer la perte de transmission sonore des coffres de volets roulants en fonction de diffé-

rentes configurations (coffre isolé/non isolé, tablier enroulé/déroulé). Les résultats des simula-

tions ont été jugés en bon accord avec les mesures expérimentales, validant ainsi la cohérence 

du modèle. Une étude paramétrique a mis en évidence que la rigidité des embouts a un effet 

négligeable sur la transmission sonore, tandis que des conditions aux limites encastrées amé-

liorent significativement l’isolation acoustique dans la gamme de fréquences étudiée. L’analyse 

a également souligné l’influence de la disposition des matériaux isolants et du positionnement 

des masses lourdes sur la performance acoustique du coffre [23]. 

Ensuite, pour le domaine des moyennes et hautes fréquences, la méthode des matrices de 

transfert finies a été employée. La corrélation entre les simulations et les essais expérimentaux 

a montré que cette approche permet de reproduire de façon satisfaisante le comportement acous-

tique du coffre déroulé avec isolation. La méthode des matrices de transfert finies a montré une 

bonne concordance avec les mesures expérimentales entre 200 Hz et 5000 Hz, mais son effica-

cité en basse fréquence (100 Hz - 200 Hz) reste limitée en raison des simplifications géomé-

triques et de l’absence de prise en compte des conditions aux limites. 
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À travers une analyse de sensibilité, nous avons pu identifier les paramètres les plus influents 

sur la transmission sonore du coffre déroulé modélisé avec la méthode de matrices de transfert 

finies, intégrant une couche poreuse et une masse lourde. L’analyse de sensibilité globale a été 

réalisée en utilisant la méthode de Morris et les indices de Sobol, permettant de déterminer les 

paramètres clés. Pour réduire le coût numérique élevé du calcul des indices de Sobol, différentes 

techniques de métamodélisation ont été comparées, notamment la méthode du Chaos Polyno-

mial, le Krigeage et le Krigeage par Chaos Polynomial. Ce dernier s’est révélé être le plus 

efficace pour notre problématique. 

Une première étape d’analyse de sensibilité, réalisée à l’aide de la méthode de Morris, a 

permis d’écarter les paramètres exerçant une influence négligeable sur la perte de transmission 

sonore. Un approfondissement avec les indices de Sobol, couplé à la technique du Krigeage par 

Chaos Polynomial, a ensuite mis en lumière l’impact prédominant des paramètres géomé-

triques, en particulier les épaisseurs des couches fluides, des mousses et des plaques. 

En raison des contraintes industrielles liées aux paramètres géométriques, deux analyses de 

sensibilité complémentaires ont été conduites : la première s’intéressant aux propriétés des ma-

tériaux constituant la mousse de mélamine et la masse lourde, la seconde se focalisant exclusi-

vement sur la mousse de mélamine. Les résultats ont révélé que la densité de la masse lourde 

joue un rôle essentiel dans la réponse acoustique du système. En basse fréquence, la longueur 

thermique s’impose comme le paramètre dominant, tandis qu’aux fréquences plus élevées, les 

interactions entre l’air et les plus petits pores du matériau rendent la longueur visqueuse déter-

minante. La résistivité à l’écoulement s’est également avérée être un facteur clé influençant la 

performance acoustique du coffre. 

Enfin, une phase d’optimisation a été mise en place pour améliorer l’isolation du coffre dé-

roulé, en particulier via l’optimisation des propriétés des mousses absorbantes utilisées. Un 

modèle micro-macro [172] a été utilisé pour la mousse de polyuréthane, permettant d’optimiser 

ses paramètres microstructuraux afin d’améliorer ses performances acoustiques. Grâce à un al-

gorithme génétique, il a été possible d’identifier des configurations de matériaux plus efficaces, 

réduisant ainsi la transmission sonore du coffre déroulé modélisé par la méthode des matrices 

de transfert finies. 

L’ensemble des résultats obtenus au cours de cette étude confirme la pertinence des ap-

proches numériques employées pour prédire le comportement acoustique des coffres de volets 



197 

 

roulants. La méthodologie développée permet non seulement d’analyser l’impact des différents 

paramètres de conception sur l’isolation acoustique, mais également d’optimiser ces éléments 

pour répondre aux exigences de confort acoustique dans le bâtiment. Cette thèse s’inscrit dans 

la continuité des recherches menées sur l’acoustique des fenêtres et des entrées d’air, en élar-

gissant l’étude aux coffres de volets roulants.  

Plusieurs perspectives de recherche peuvent être envisagées pour prolonger cette étude et 

répondre aux défis encore présents dans le domaine de l’isolation acoustique des éléments de 

façade. Certains phénomènes physiques complémentaires pourraient être pris en compte : 

• Utilisation de la méthode des matrices de transfert en parallèle pour le coffre enroulé 

[68], qui consiste à modéliser un empilement de couches disposées latéralement (côte à 

côte) plutôt que dans le sens de la propagation. Cette méthode permettrait de représenter 

le volet enroulé dans le coffre, notamment en moyennes et hautes fréquences. 

• Intégration de la mortaise (ouverture dans le coffre) et de l’entrée d’air dans la modéli-

sation et l’optimisation des performances acoustiques : Ces zones représentent des fuites 

sonores, qui peuvent limiter l’efficacité globale du coffre. Leur prise en compte dans la 

modélisation permettrait d’obtenir une évaluation plus réaliste et ouvrirait la voie à une 

optimisation afin d’identifier des solutions d’atténuation. 

L’optimisation menée dans cette thèse s’est concentrée sur l’amélioration des performances 

acoustiques du coffre déroulé. Toutefois, une approche plus globale pourrait être envisagée en 

intégrant d’autres critères d’optimisation : 

• Prise en compte des performances thermiques : En parallèle de l’isolation acoustique, 

l’isolation thermique du coffre est un enjeu clé pour répondre aux réglementations éner-

gétiques en vigueur. Une optimisation conjointe acoustique/thermique permettrait de 

proposer des solutions plus équilibrées et adaptées aux besoins du bâtiment. 

• Modélisation et optimisation des performances acoustiques des coffres de volets rou-

lants à l'aide de méthodes d’intelligence artificielle basées sur les données (data-driven): 

En s’appuyant sur l’intelligence artificielle (par le biais d’un réseau de neurones, par 

exemple), il devient possible de prédire rapidement le comportement acoustique en 

fonction de la géométrie et des propriétés des matériaux à partir de simulations numé-

riques et/ou d’essais expérimentaux. Des algorithmes d’optimisation peuvent ensuite 



198 

 

identifier les configurations offrant les meilleures performances, notamment en termes 

d’atténuation sonore dans les gammes de fréquences ciblées.  

Dans le cadre de l’étude d’optimisation des performances acoustiques du coffre étudié, une 

validation approfondie des résultats numériques obtenus pourrait être réalisée en les comparant 

à des essais expérimentaux. Cette validation serait intéressante pour confirmer la pertinence de 

l’optimisation et pour s’assurer que les prédictions obtenues en simulation reflètent bien les 

comportements réels observés en laboratoire. 

L’amélioration des performances acoustiques passe aussi par l’innovation en matière de ma-

tériaux absorbants et de conception structurelle : 

• Utilisation de métamatériaux acoustiques : permettent de contrôler la propagation des 

ondes sonores de manière plus efficace qu’avec des matériaux conventionnels [175].  

• Plutôt que d’utiliser des couches homogènes de matériaux absorbants, une approche 

innovante consisterait à concevoir des mousses ou des composites dont les propriétés 

varient spatialement (structures à gradient de propriétés) pour être efficaces sur une plus 

large bande de fréquence et quel que soit la position du volet dans le coffre. 
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Annexe A – Calcul de la perte de transmission sonore en 

bande de tiers d’octave 

Le calcul de la perte par transmission (TL, Transmission Loss) en bandes de tiers d'octave 

repose sur des approches permettant de convertir les données initiales en bande fine dans des 

bandes plus larges. Bien qu'il n'existe pas de procédure standard pour déterminer la perte par 

transmission en bandes de tiers à partir de mesures ou de simulations, plusieurs méthodes sont 

proposées dans [112]: méthode de la décomposition d’onde, méthode de la perte d'insertion 

équivalente et méthode de conversion directe. Dans [112], les trois méthodes donnent le même 

résultat de perte de transmission sonore en bande de tiers d’octave. Dans ce travail, la méthode 

de conversion directe a été utilisée. Les étapes de cette méthode sont décrites ci-dessous : 

- Définition de la puissance sonore incidente 𝑾𝒊  : La puissance sonore incidente 𝑊𝑖 est 

considérée comme une constante pour toutes les fréquences. Cette hypothèse permet de norma-

liser les calculs et d'assurer une cohérence dans l'analyse. En termes de niveaux de puissance 

sonore, cela correspond à définir le niveau incident 𝐿𝑊𝑖
 . 

-Calcul de la puissance sonore transmise 𝑾𝒕 : À partir de la perte par transmission en 

bande fine (TL), la puissance sonore transmise 𝑊𝑡 est déterminée à chaque fréquence en utili-

sant la relation suivante : 

𝐿𝑊𝑡
= 𝐿𝑊𝑖

− 𝑇𝐿 (𝐴. 1) 

Où 𝐿𝑊𝑖
  et 𝐿𝑊𝑡

 représentent respectivement les niveaux de puissance sonore incidente et 

transmise. 

-Conversion en bandes de tiers d'octave : Les puissances incidentes 𝑊𝑖 et transmises 𝑊𝑡  

sont intégrées (ou sommées) sur chaque bande de tiers d'octave. Cette étape permet de regrouper 

les contributions spectrales dans des intervalles de fréquence de 1 à 𝑁. 

𝐿𝑊𝑡𝑏𝑑𝑡
= 10 log (∑ 10

𝐿𝑊𝑡𝑛
10

𝑁

𝑛=1

) (𝐴. 2) 
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𝐿𝑊𝑖𝑏𝑑𝑡
= 10 log (∑ 10

𝐿𝑊𝑖𝑛
10

𝑁

𝑛=1

) (𝐴. 3) 

-Recalcul de la perte par transmission : La perte par transmission en bandes de tiers d'oc-

tave est ensuite calculée à partir des niveaux intégrés de puissance sonore incidente et transmise, 

selon la relation suivante : 

𝑇𝐿 = 𝐿𝑊𝑖𝑏𝑑𝑡
− 𝐿𝑊𝑡𝑏𝑑𝑡

(𝐴. 4) 

Cette approche fournit une estimation directe de la perte par transmission en bande de tiers 

d'octave. Cette méthode de conversion directe se distingue par sa simplicité et son adaptabilité 

aux données en bande étroite.  

Table A.1 – Fréquences centrales des tiers d’octave en Hz. 

Limite de la bande inférieure Fréquence centrale Limite de la bande supérieure 

89.1 100 112 

112 125 141 

141 160 178 

178 200 224 

224 250 282 

282 315 355 

355 400 447 

447 500 562 

562 630 708 

708 800 891 

891 1000 1122 

1122 1250 1413 

1413 1600 1778 

1778 2000 2239 

2239 2500 2818 

2818 3150 3548 

3548 4000 4467 

4467 5000 5623 
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