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Définitions et caractéristiques principales d’un 
Trou Noir Acoustique

Un trou noir acoustique (TNA, ou ABH pour Acoustic Black 
Hole) est un dispositif passif permettant  de réduire les 
vibrations d’une structure. Ce dispositif met en jeu une 
diminution locale de l’épaisseur de la structure à traiter 
associée à un revêtement viscoélastique localisé et de 
très faible épaisseur. Sur une poutre d’épaisseur h0, sa 
mise en œuvre habituelle consiste à réduire localement 
l’épaisseur à l’extémité selon le profil en loi de puissance 
montré en figure 1(a) et défini par :

avec m ≥ 2   (1)

Le TNA idéal initialement introduit par M. Mironov [1] est 
non tronqué en xT. Son épaisseur décroît jusqu’à s’annu-
ler en x0 et on peut montrer dans ces conditions que le 
temps de vol d’un paquet d’ondes de flexion le long de 
ce profil de longueur finie devient infini. En parallèle, l’am-
plitude du paquet d’ondes croît infiniment à l’approche 
de l’extrémité d’épaisseur nulle en raison de la conser-
vation du flux d’énergie. Dans ce cas idéal, le TNA est 
une singularité dont le coefficient de réflexion est nul 
sans qu’aucun mécanisme dissipatif n’ait été mis en jeu.

En pratique, la réalisation de ce profil théorique est impos-
sible et l’inévitable troncature du profil à une épaisseur 
résiduelle h(xT) non nulle rend le coefficient de réflexion 
unitaire. Dans le cadre des hypothèses de l’acoustique 
géométrique, V. Krylov [2] montre que le coefficient de 
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conduisent à des démonstrateurs expérimentaux dans lesquels la réduction de niveaux 
vibratoires est classiquement de l’ordre de 10 à 15 dB au-delà d’une fréquence seuil.
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Amortissement vibratoire de structures minces par effet Trou Noir Acoustique

réf lex ion peut être fortement 

réduit en revêtant le profil d’un film dissipatif qui maxi-
mise , avec k(x) le nombre d’onde de flexion. 

La figure 1(b) montre une caractérisation par visco-analy-
seur des propriétés mécaniques d’une bande adhésive 
typique utilisée par la suite. Ce consommable banal de 
la vie courante, de coût très faible et de mise en œuvre 
très aisé s’avère être un matériau dissipatif efficace dont 
le facteur de pertes est supérieur à 100% sur toute la 
bande de fréquence habituellement rencontrée dans les 
problématiques vibro-acoustiques.

L’introduction du film visco-élastique peut être prise en 
compte en utilisant la loi de mélange de Ross- Ungard-
Kerwin [3] qui fournit des paramètres équivalents au 
bi-couche poutre/film. Dans un TNA typique, si l’épais-
seur décroît de 2 décades, la rigidité équivalente Deq 
décroît de 6 décades (Fig.1(c)). Ce gradient de proprié-
tés est essentiellement porté par le profil h(x), le module 
d’Young et l’épaisseur du film étant trop faibles pour rigi-
difier le bi-couche. Parallèlement, le facteur de pertes 
équivalent ηeq en figure 1(d) croît de trois décades 
depuis la valeur ηaluminium = 0,001 en début de profil où 
les pertes du film sont négligeables jusqu’à ηfilm > 1 en 
bout de TNA. Entre ces deux valeurs, l’évolution peut 
varier légèrement avec la fréquence dépendamment du 
couple Efilm vs. ηfilm.
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Fig. 1 : (a) Géométrie typique d’une extrémité de poutre TNA 
avec mesure par visco-analyseur du facteur de pertes 
et module d’Young d’un échantillon de bande adhésive 
double face ; gradients de (b) rigidité et (c) facteur de 
pertes équivalents du TNA obtenus par le modèle RUK 
appliqué à un TNA tel que m = 2, h0 = 5mm, x0 = 0, 
xT = 5mm,  xL = xABH  = 60mm,  et  des données en (a)

Ces caractéristiques conduisent à définir un profil TNA 
comme un milieu présentant un double gradient de proprié-
tés combinant localement un assouplissement progressif 
et un amortissement croissant dans la structure porteuse.

Analyses de l’effet TNA par approche ondulatoire

En première intention, l’étude de ces milieux de propaga-
tion inhomogènes peut s’effectuer à partir d’une descrip-
tion des champs vibratoires sous la forme d’une combi-
naison d’ondes progressives et évanescentes.

Coefficient de réflexion d’une extrémité de poutre TNA
Le coefficient de réflexion, quantité intrinsèque qui permet de 
qualifier une terminaison TNA, indépendamment des condi-
tions de source et d’environnement, fait l’objet de nombreux 
modèles. Il peut être mesuré au moyen d’une méthode simi-
laire à celle du tube de Kundt en acoustique [4].

0 1 2 3 4 5 6
0

0.2

0.4

0.6

0.8

1

3.2 Physical interpretation 65

where kf is the wavenumber in the beam of uniform cross-section. The argument of
Eq. (3.22) yields

Arg(RABH) = 2Re (kf ) lABH

A

1 + l

lABH

B

, (3.23)

where l/lABH is the dimensionless correction length.

l lABH

Figure 3.10: Scheme of the correction length induced by ABH.

3.2.3.3.2 Experimental results1160

From the experimental results, the calculated correction length is plotted on Fig. 3.11
for aluminium and polymer ABH beams. The correction length for the aluminium case
is remarkably constant on the 0-9 kHz range. The value close to 0.8 m means that a
tapered and covered profile of 0.06 m is equivalent to a uniform profile of 0.11 m (i.e. the
length is approximately doubled) from the phase viewpoint. This observation even less1165

conclusive in the polymer case still yields an quasi-constant correction length close to 1
on the 0-4 kHz range. This correction length phenomenon has been theoretically showed
by Mironov [95] for the case of a retarding tube termination, constituting the acoustical
analogy of the ABH termination for flexural waves studied in this paper.
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Figure 3.11: Measured dimensionless correction length l/lABH due to ABH termination
for aluminium (full black line) and polymer (dashed grey line) ABH beams.

(a)

(c)

(b)

Fig. 2 : (a) module et (b) phase du coefficient de réflexion 
d’un TNA de poutre en aluminium (noir), en polymère 
(gris foncé) comparé à une poutre de référence 
d’épaisseur constante (gris clair) ; (c) estimation 
de la correction de longueur équivalente à un 
TNA par post-traitement de la phase de R

La figure 2(a) montre une allure typique en arches du 
module de R avec une décroissante avec la fréquence, 
selon une rapidité dépendante du matériau constitutif et 
des dimensions géométriques choisis. Le module de R 
peut ainsi atteindre des valeurs particulièrement faibles, 
de l’ordre de 10%. À basses fréquences, le module reste 
quasi-unitaire, montrant l’inefficacité du TNA dans cette 
plage de fréquences.

La phase de R montre en figure 2(b) un déroulement avec 
la fréquence plus rapide que dans le cas de la terminai-
son uniforme. Ce déroulement traduit le ralentissement 
des ondes lors de leur propagation le long du profil 
TNA et peut s’interpréter en figure 2(c) au moyen d’une 
correction de longueur. ∆l correspond à la longueur de 
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Amortissement vibratoire de structures minces par effet Trou Noir Acoustique

poutre uniforme nécessaire à ajouter pour obtenir le 
même déroulement de phase. Estimée à partir de la 
différence de phase entre la terminaison TNA et la termi-
naison uniforme, la correction se montre remarquable-
ment constante avec la fréquence et vaut ∆l/lABH  0.8 
sur une large plage fréquentielle pour l’exemple traité 
en figure 2. Les dérives au delà de 4 kHz pour la poutre 
polymère et 9 kHz pour la poutre aluminium sont attri-
buées à la limite de validité de la méthode de mesure.

Fréquence seuil de l’effet TNA
Toutes les caractérisations expérimentales de structures 
TNA montrent que le dispositif est inefficace en dessous 
d’une fréquence seuil, pour laquelle la longueur d’onde 
locale est trop grande par rapport à la taille caractéris-
tique du TNA. Dans ce cas, l’onde ne pénètre pas dans 
l’hétérogénéité locale. En pratique, cette fréquence seuil 
est utile au dimensionnement des dispositifs TNA pour 
leur insertion dans un contexte applicatif donné.

Il est possible de déterminer cette fréquence seuil au 
moyen d’un modèle ondulatoire [5] de TNA bi-dimension-
nel établi sur une plaque. L’étude de la dispersion des 
ondes à l’intérieur du TNA permet de montrer l’existence 
d’ondes propagatives exponentiellement croissante à 
partir d’une fréquence seuil définie par

    
 (2)

avec α=(−24ν + 40)/12(1 − ν2) et LABH = rABH − r0 la 
longueur "idéale" du TNA. Dans une plaque de matériau 
et d’épaisseur donnés, la fréquence seuil ne dépend 
donc que de LABH, mais ne dépend pas du rayon de 
troncature rt qui joue toutefois un rôle central dans 
l’efficacité d’amortissement lorsque le TNA est revêtu. 
La figure 3 donne une représentation sous forme 
d’abaque de la fréquence seuil pour des gammes 
d’épaisseurs de poutre et de longueur de TNA habi-
tuellement rencontrées.
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Fig. 3 : Représentation sous forme d’abaque de la 
fréquence seuil d’efficacité de l’effet trou noir 
dans une structure mince en aluminium

Interprétation de l’effet de piégeage
Lorsqu’une onde de flexion se propage le long d’un 
profil TNA à l’extrémité d’une poutre, sa longueur d’onde 
décroit fortement et celle-ci peut devenir plus courte 
que la largeur de la poutre, ce qui donne alors lieu à 
des champs vibratoires bidimensionnels. Dans la zone 
terminale où l’épaisseur est la plus faible, la poutre se 
comporte alors comme une plaque. Une modélisation 
2D est dans ce cas nécessaire pour décrire convena-
blement le champ vibratoire.

L’approche multimodale, très utilisée dans les guides 
acoustiques peut être adaptée au cas des ondes de 
flexion [6]. Chaque quantité du vecteur d’état local (dépla-
cement, pente, moment et force) est développée sur la 
base des modes transverses définis sur la largeur de la 
poutre. Chaque mode est associé à un jeu d’ondes aller 
ou retour, propagative ou évanescente. Une résolution 
numérique au moyen de la méthode de la matrice impé-
dance permet de calculer la matrice de réflexion [R] de 
la terminaison.
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q=1
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Fig. 4 : Analyse de la propagation multimodale dans une 
terminaison TNA vue comme un guide d’onde structural 
: (a) Vue du profil d’épaisseur d’une terminaison 
TNA avec une représentation en couleur des zones 
dans lesquelles les modes q=3 (orange), q=5 (bleu), 
q=7 (rose) sont évanescents à la fréquence de 
source f0=1 000Hz ; (b) Module des coefficients 
de réflexion associés à ces modes q=1,3,5,7 le 
long de la terminaison TNA à f0=1 000 Hz

La figure 4 présente une analyse de la réflexion des 
premiers modes transverses numérotés q = 1, 3, 5, 7 
se propageant le long du profil TNA, sans considérer la 
réflexion au bord libre. Chaque mode de propagation q est 
associé à un coefficient de réflexion, qui à une fréquence 
donnée dépend de l’abscisse où il est calculé. La figure 
4 fait apparaître une abscisse xc, dite de coupure, qui 
sépare  la zone ]0,xc] où R<1 et la zone [xc,∞[ à partir de 
laquelle R=1. Cette abscisse xc dépend de la fréquence 
(f=1 000Hz sur la figure 4). Dans la zone ]0,xc], le 
mode q est associé à des ondes propagatives. Dans la 
zone [xc,∞[, il est associé à des ondes évanescentes, 
à la fréquence considérée. Par conséquent, le mode q 
est totalement réfléchi par le profil [xc,∞[ alors que ces 
oscillations piégées dans la zone ]0,xc ] conduisent à 
une dissipation forte.
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Analyse des modes de structures TNA

Dans de nombreuses problématiques, l’analyse globale 
du comportement vibratoire d’un système de taille finie 
doit tenir compte des conditions limites associées à ses 
frontières. Les modes de la structure permettent alors de 
fournir un autre ensemble d’interprétations des champs 
vibratoires observés.

Mise en évidence de modes piégés d’une terminaison 
TNA

L’analyse concerne d’abord le cas académique d’une poutre 
semi-infinie à l’extrémité de laquelle un TNA est placé. 
Pour cela, un modèle physique de poutre inhomogène, 
développé dans le cadre des hypothèses d’Euler-Bernouili 
est développé. Il est basé sur une décomposition en ondes 
dans la zone d’épaisseur uniforme de la poutre et un 
schéma aux différences finies dans la zone inhomogène 
du TNA [7]. Le problème se ramène à un système linéaire 
dont la résolution fourni une simulation du coefficient de 
réflexion R recalé sur des mesures typiques en figure 5(a).

0 0.1 0.2 0.3 0.4 0.5
x coordinate [m]

-20

-15

-10

-5

M
od

ul
us

 [d
B]

0 0.1 0.2 0.3 0.4 0.5x coordinate [m]
-25

-20

-15

-10

M
od

ul
us

 [d
B]

0 0.1 0.2 0.3 0.4 0.5
x coordinate [m]

-30

-25

-20

-15

M
od

ul
us

 [d
B](c.1) mode 1

(c.2) mode 2

(c.3) mode 3

1 2 3 4 5 6 7 8 9 10
0

0.2

0.4

0.6

0.8

1

|R
|

1 2 3 4 5 6 7 8 9 10
Real[kb]

0

0.2

0.4

0.6

0.8

1

Im
ag

[k
b]

-40 -20

mode 1
mode 2 mode 3 mode 4

(b)

(a)

Fig. 5 : (a) coefficient de réflexion mesuré (trait noir) et 
simulé (cercle gris) faisant apparaître une allure en 
arche typique ; (b) localisation des premières valeurs 
propres d’une poutre semi-infinie avec une terminaison 
TNA dans le plan complexe des nombres d’ondes ; (c) 
Modules des modes propres locaux d’une terminaison 
TNA correspondants à ces valeurs propres

Les arches de |R| sont très bien capturées par le modèle, et 
peuvent s’interpréter en calculant les fréquences propres 
ou pôles du système. Ces fréquences sont complexes (Fig. 
5(b)), ce qui traduit une oscillation principalement localisée 
dans la zone profilée et en partie rayonnée vers le milieu d’ex-
tension infini que constitue la poutre porteuse (Fig. 5(c)). 

L’allure des fonctions propres fait apparaître un nombre 
croissant d’alternances de ventres de vibration et de 
minima d’amplitude avec l’ordre des modes.
Les résultats montrent que les minima locaux de |R|, 
donnant lieux aux arches caractéristiques, sont atteints 
à des fréquences proches des parties réelles des pôles 
complexes. Les minima sont associés aux modes ou réso-
nances internes du TNA.

Couplage critique des modes de TNA
Les minimas de R et les pôles complexes du système peuvent 
être analysés au moyen du concept de couplage critique, 
appliqué à des résonateurs dit ouverts ou fuyants [8].

La démarche peut être introduite en considérant le cas d’un 
résonateur élémentaire constitué d’une poutre en aluminium 
de faible épaisseur uniforme h2 placée à l’extrémité d’une 
poutre porteuse de plus grande épaisseur h1 (Fig. 6(a.1)) [8]. 
Les modes de cette languette terminale sont voisins de ceux 
d’une poutre encastrée/libre. Les conditions de réflexion 
d’une onde de flexion sur cette terminaison localement réso-
nante sont examinées au moyen du coefficient de réflexion, qui 
peut être calculé pour des valeurs complexes de la fréquence.  
Ce coefficient donne alors lieu à des zéros, associés à des 
conditions d’absorption parfaite et à des pôles correspondant 
aux fréquences de résonances de la terminaison. Dans le plan 
complexe, lorsque le système est conservatif, ces poles et 
zéros constituent des paires, symétriques par rapport à l’axe 
des fréquences réelles (Fig. 6(a.2), ηl = 0). Sur cet axe, le 
coefficient de réflexion est en module égal à 1. L’introduction 
puis l’augmentation des pertes amenées par le film amortis-
sant brisent la symétrie de la paire pôle/zéro et tendent à 
rapprocher les zéros vers l’axe des fréquences réelles (Fig. 
6(a.2), ηl = 0,02). Par la-même, R devient alors inférieur à 1 
pour des fréquences réelles au voisinage du zéro complexe. 
L’ajustement des pertes permet en particulier de position-
ner le zéro exactement sur l’axe réel (Fig. 6(a.2), ηl = 0,15). 
Dans ce cas, les pertes internes du résonateur s’égalisent 
avec la fuite d’énergie que constitue son rayon- nement dans 
la poutre. Cette situation correspond aux conditions de 
couplage critique qui induisent une adaptation d’impédance 
parfaite entre la poutre porteuse et le résonateur. Ces condi-
tions donnent lieu à une absorption unitaire ou une réflexion 
nulle pour une onde incidente comme le montre la figure 
6(a.3). Notons que lorsque les pertes augmentent encore, 
le zéro nécessaire au couplage critique croise l’axe réel et 
ces conditions sont perdues. Cela peut paraître contre-intui-
tif car l’augmentation des pertes conduit à réduire l’absorp-
tion mais souligne un point fondamental dans la conception 
de ce type d’absorbeurs : un juste équilibre doit être trouvé 
entre mécanismes dissipatifs internes à la terminaison et 
ceux induits par son rayonnement.

Ce schéma d’analyse peut être appliqué au cas de la 
terminaison TNA dont le profil est approximé par une 
épaisseur constante par morceaux (Fig. 6(b.1)). Dans 
le cas conservatif où les pertes de la poutre profi -
lée (η = 0) et du film (η l = 0) sont ignorées, le plan 
complexe fait apparaître un grand nombre de modes 
piégés dans le TNA (Fig. 6(b.2). L’augmentation des 
pertes du film η l ramène l’ensemble des zéros vers 
l’axe réel. Par exemple, pour η l = 2 seul le 5e mode est 
critiquement couplé à f = 3 108 Hz et tous les autres 
modes sont proches de l’axe réel. 
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Un recouvrement important des zéros est par ailleurs mis 
en évidence, ce qui donne lieu à une réflexion très faible 
de la terminaison TNA sur une large plage de fréquences 
(Fig. 6(b.3)). Finalement, les très bonnes performances 
d’amortissement des TNA tels qu’imaginés initialement 
par M. Mironov et V. Krylov trouvent donc leur explica-
tion dans le spectre de leurs modes complexes : un TNA 
est par nature un excellent "coupleur critique" de réso-
nances locales.

Analyse modale d’une poutre TNA de longueur finie
Le cas d’une poutre de longueur finie associée à des condi-
tions aux limites libres est à présent considéré (Fig. 7(a)), 
page suivante, dans l’objectif d’évaluer l’impact de l’in-
troduction d’un profil TNA sur l’ensemble de ces modes.

Le problème est traité au moyen d’un modèle numérique 
de plaque mince de Kirchchoff basé sur la méthode des 
différences finies [10]. 
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on the inherent losses in the resonator for the firstmode. Themaximumabsorption obtained is 0.5 since only
the symmetric problem is critically coupled (α=(αs+αa)/2; (1+0)/2=1/2).

3.3.3. Design ofmaximal absorbers for flexural wave in the transmission problem
Based on the results discussed previously, a configurationwithmaximal absorption forflexural waves in the
transmission problem is designedwith the parameters given in table 1. As for the reflection problem, no inherent
losses are considered in themain beam and the resonator beam (η=η2=0). The loss factor of the coating layer
is ηl=2.21. The reflection, transmission and absorption for this configuration is analyzed infigure 4(f),
showing that themaximumabsorption is 0.5 at the resonance frequency of the beam. This result is in accordance
with the ones previously obtained [2, 9, 21], even if the resonator is not a point translational impedance. The
absorption is limited to 0.5 since only one kind of geometry of resonantmode can be excited. The problem is
therefore half critically coupled. To obtain a higher absorption, other strategies based on breaking the symmetry
of the resonator [5] or on the use of degenerate resonators are needed [28]. In these cases, both eigenvalues
present poles and zeros located at the same real frequencies. It would then be possible to fully critically couple the
problem and so obtain a perfect absorption (i.e.α=1) at the appropriate frequency.

4. Experimental results

This section presents the experimental results of the reflection coefficient [29, 30] for an aluminumbeam system
with the configuration described in section 3.2.3.

4.1. Experimental set-up
The beam is held vertically in order to avoid static deformation due to gravity. The extremity at which the
reflection coefficient is estimated is oriented towards the ground (seefigure 5(a)). The used coating layer have
been experimentally characterized showing an ηl=0.15, which is the value forwhich perfect absorption can be
observed. A photograph of the resonator with the coating layer is shown infigure 5(b). Themeasurements are
performed along the beamat 21 points equidistant of 5mmand located on its neutral axis in order to avoid the
torsional component. Themeasurement points are also located sufficiently far from the source and the

Figure 5. (a)Diagramof the experimental set-up. (b)Photograph of the resonator. (c)Black crosses and red open circles show
respectively Rr

2∣ ∣ andαr for the critical coupled configurationmeasuredwith the experimental set-up. Black dashed and red
continuous lines show Rr

2∣ ∣ andαr calculatedwith the analyticalmodel.

8

New J. Phys. 21 (2019) 053003 J Leng et al

(b.1)

(b.2) (b.3)

Fig. 6 : Analyse des conditions de couplage critique (a) d’une poutre uniforme de faible épaisseur ou (b) d’une terminaison TNA, 
placés à l’extrémité de la poutre porteuse d’extension semi-infinie. L’analyse est présentée au moyen (1) d’un schéma 
de principe des systèmes étudiés ; (2) d’une représentation de log10(|R|) dans le plan des fréquences complexes ; 
(3) de la trace de |R| mesurable sur l’axe des fréquences réelles.
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Ce modèle permet de rendre compte du possible caractère 
2D du champ (voir "Interprétation de l'effet de piégeage"). 
En l’absence de source, le problème se ramène à un 
système linéaire homogène dont l’inversion permet d’ob-
tenir le spectre des valeurs propres définies comme  

 avec la pulsation propre 
et l’amortissement modal (Fig. 7(a)).

mode 42

mode 23

mode 41

(a)

(b)

ABH uniform
ξk = 1 %

ξk = 8.2 %

ξk = 11.3 %

Fig. 7 : Analyse modale comparative d’une poutre TNA libre/
libre et d’une poutre uniforme de référence : (a) spectre 
des valeurs propres complexes des poutres TNA (points 
verts), de référence (cercles verts) et déformées 
propres de modes TNA typiques ; (b) estimation du 
facteur de recouvrement modal (MOF) des 2 poutres 
par modèle et identification modale expérimentale

Dans le cas de la poutre de référence d’épaisseur et de 
pertes uniformes, la totalité des modes s’organisent selon 
une droite dont l’angle avec l’axe de sorte que tous les 
modes sont associés au même amortissement ξk = η/2 
avec η le facteur de perte du matériau constitutif de la 
poutre (ici η = 0,002 pour l’aluminium).

Le traitement TNA local donne d’abord lieu à un effet d’amor-
tissement global : la majorité des valeurs propres s’orga-
nisent selon une autre droite dont l’angle avec l’axe imagi-
naire peut s’interpréter comme un angle de perte équivalent 
homogène dans la poutre (Fig. 7(a)). Les résultats montrent 
que cet angle de perte est multiplié par un facteur ∼10 par 
rapport à l’angle de perte de la poutre de référence.
L’insertion du TNA produit également un effet local iden-
tifiable en figure 7(a) par l’apparition de valeurs propres 
isolées dans le plan complexe et qui se caractérisent par un 
amortissement modal particulièrement grand. Ces modes 
dits "hyper-amortis" (modes 23 et 41, par exemple) se diffé-
rencient des modes précédents (mode 42, par exemple) 
par deux caractéristiques : leur déformées modales i) 
présentent des oscillations sur la largeur de la poutre et 
ii) sont très localisés dans le TNA.

La traduction de ces différents effets peut être analysée 
au moyen du facteur de recouvrement modal (MOF : Modal 
Overlap Factor) défini comme MOF (f) = dξkfk avec d la densité 
modale. Cet indicateur est très bien adapté pour définir les 
régimes de basse (MOF<30%), moyenne (30%<MOF<100%) 
et haute fréquence (MOF>100%). La figure 7(b) compare les 
MOF obtenus numériquement et expérimentalement pour 
les poutres de référence et TNA. Les résultats mettent en 
évidence un fort accroissement du MOF pouvant atteindre 
les valeurs typiques du régime moyenne fréquence qui est 
intrinsèquement plus amorti. Cet effet est directement lié 
à l’accroissement des amortissements modaux discutés 
précédemment, la densité modale n’étant que très faible-
ment modifiée par l’introduction du TNA. L’augmentation du 
MOF n’intervient qu’à partir de la fréquence seuil du TNA 
comme prédit par les résultats théoriques de la section 
« Fréquence seuil de l’effet TNA ».

Exemples de structures minces amorties par 
effet TNA

En s’appuyant sur les analyses précédentes, cette section 
illustre expérimentalement les performances d’amortis-
sement de dispositifs TNA implantés dans des démons-
trateurs de nature académique.

Conception de terminaisons de poutres TNA selon des 
géométries non conventionnelles

Une première proposition de géométrie de TNA dite "TNA 
triple" [7], consiste à architecturer le profil d’épaisseur 
en trois brins dont les épaisseurs cumulées sont iden-
tiques à celle du "TNA simple" de référence (schémas 
de la figure 8).

1000 2000 3000 4000 5000 6000 7000
Frequency [Hz]

0

0.2

0.4

0.6

0.8

1

|R
|

triple enlarged

ABH

triple ABH

simple ABH

Fig. 8 : Mesures du module de R d’une extrémité TNA 
simple (noir), triple (bleu) ou triple élargie (rose)

Cette architecture donne lieu à deux effets observables 
sur le coefficient de réflexion. D’une part, la multipli-
cité des brins fait augmenter le nombre de résonances 
piégées dans la terminaison, ce qui donne lieu à un plus 
grand nombre de chutes de |R|. D’autre part, les pertes 
additionnelles dues au cisaillement [11] élargissent les 
chutes de |R| en raison de l’accroissement du facteur 
de recouvrement modal. Finalement, le coefficient de 
réflexion moyen sur la bande [0 − 7]kHz est réduit de 
15% (R1ABH =0,70 et R3ABH =0,55).

Une deuxième architecture dite "TNA triple élargi", consiste à 
faire progressivement croître la largeur de la terminaison TNA. 
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Cette architecture favorise ainsi les effets 2D dont la mise 
en évidence et l’intérêt pour l’amortissement dans une 
terminaison TNA sont montrés en section « Analyse modale 
d’une poutre TNA de longueur finie ». Les nombreuses 
chutes de R confirment d’une part l’accroissement de 
densité modale de la terminaison déjà observé pour le 
TNA triple. D’autre part, l’élargissement induit une dimi-
nution de |R| en dehors de ces chutes localisées en 
fréquence, ce qui conduit à une réduction additionnelle 
de R de 5% (R3enlargedABH =0,5).

Amortissement de panneaux plans par combinaison 
de l’effet TNA à d’autres effets physiques

L’effet TNA peut également être associé à d’autres effets 
physiques dans le but de maximiser ses performances 
d’amortissement. La figure 9 présente deux propositions 
de ce type de combinaisons. L’évaluation des perfor-
mances est quantifiée par un indicateur E qui traduit la 
réduction moyenne par bande de 1/3 d’octave du niveau 
des résonances d’une structure traitée par rapport à une 
structure de référence.
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Fig. 9 : Indicateur E [dB] représentant la réduction moyenne 
du niveau des résonances par bande de 1/3 d’octave 
pour un panneau polygonal TNA sans et avec film 
amortissant (VL) puis avec raidisseur parabolique, 
panneau ellipitique TNA+VL, et panneaux rectangulaire 
munis de 30 et 60 TNA+VL. Dans chaque cas, la référence 
choisie pour le calcul de E est le panneau de même 
géométrie, d’épaisseur uniforme, sans film amortissant

Une première association concerne l’effet de focalisation 
tel qu’il se produit lorsqu’un rayon incide depuis l’infini 
vers une parabole. Un TNA 2D circulaire, constitué de 
la cuvette engendrée par révolution d’un profil TNA 1D, 
est placé à l’un des foyers d’un panneau elliptique. Une 
source excite le panneau à l’autre foyer de telle sorte 
que tous les rayons vibratoires émis convergent vers le 
foyer TNA. La structure est par conséquent fortement 
amortie ce qui se traduit par une valeur élevée de l’in-
dicateur E de l’ordre de 12dB au delà de la fréquence 
seuil ici voisine de 1kHz.

Cette combinaison peut être adaptée au cas d’un panneau 
polygonal de forme arbitraire dans lequel l’ajout d’un raidis-
seur parabolique produit l’effet de focalisation. L’idée 
directrice est de concevoir un traitement anti-vibratoire 
à "budget masse constant" dans lequel la masse gagnée 
par l’implantation du TNA est réutilisée pour réaliser une 
autre fonction technique, ici la focalisation. Les mesures 
montrent que cet aménagement augmente sensiblement 
l’amortissement : l’indicateur E augmente de ∼7dB dans 
le cas du TNA seul à ∼12dB lorsque l’effet de focalisa-
tion est introduit.

Une deuxième mise en œuvre de l’effet TNA consiste 
à implanter une grille régulière de TNA 2D circulaires 
(ici munis d’un trou central débouchant) dans l’objectif 
de tirer partie des effets de la diffusion multiple occa-
sionnée. Au delà de la fréquence seuil, un effet cumu-
latif de l’amortissement induit par chaque TNA conduit 
à grandement augmenter l’indicateur E dont les valeurs 
atteignent >20dB pour un grille de 60TNA. La mobilité 
d’entrée du panneau 60TNA montre en effet que les réso-
nances sont quasi-totalement amorties de sorte que la 
mobilité tend à devenir constante avec la fréquence, ce 
qui correspond au cas  d’un panneau infini. Par contre, 
aucun effet lié à la périodicité n’est observé aux basses 
fréquences, où les résonances restent de grande ampli-
tude. D’autres travaux non rapportés ici développent la 
question de la combinaison des effets TNA et de pério-
dicité pour la conception de méta-panneaux.

Augmentation des performances basses 
fréquences par introduction de non linéarités

La principale faiblesse des TNA linéaires est d’être inef-
ficace en basses fréquences. Il est possible de complé-
ter la conception de ces dispositifs pour bénéficier de 
non linéarités capables d’occasionner des transferts 
d’énergie depuis les basses fréquences vers les hautes 
fréquences où le TNA est efficace. Cette section étudie 
la capacité des non linéarités géométriques (figure 10(a), 
page suivante) et de contact (figure.10(b), page suivante) 
à atteindre cet objectif.

Non-linéarités géométriques
L’épaisseur minimale à l’extrémité d’un TNA doit être 
faible (quelques dizaines de microns) pour obtenir un 
amortissement attractif et les amplitudes de déplace-
ment de l’extrémité deviennent grandes devant l’épais-
seur. Dans les dimensionnements usuels des TNA, un 
équilibre entre grandes amplitudes et forte dissipation 
maintien la dynamique du système en régime linéaire.
Toutefois, en utilisant un TNA de grande longueur, les 
non linéarités peuvent se développer de la même façon 
que dans les instruments à vents de type "cuivres" (trom-
bone, trompette par exemple). La figure 10 (a.2), page 
suivante, montre les transferts obtenus expérimenta-
lement dans une poutre dont le TNA sans film est de 
longueur 35 cm. La poutre est excitée à une fréquence 
inférieure à la fréquence seuil avec une rampe de force 
[0-15]N sur une durée de 40s. La réponse de la poutre 
montre un enrichissement spectral progressif puis 
une transition à un régime turbulent caractérisé par 
un spectre large bande.
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Ces transferts énergétiques sont étudiés au moyen d’un 
modèle basé sur la théorie des plaques de Von Karman 
d’épaisseur variable et utilisant un schéma aux différences 
finies dans le domaine temporel [12]. Les analyses numé-
riques montrent que la meilleure topologie consiste en 
un profil TNA habituel prolongé par une poutre d’épais-
seur résiduelle (Fig. 10(a)). Dans ce cas, le gain produit 
par les non linéarités dépend fortement de l’introduction 
du film amortissant à la fois indispensable à l’effet TNA 
et destructeur des non linéarités. Le meilleur compro-
mis consiste à ne revêtir que le profil TNA de façon à 
laisser les non linéarités se développer dans l’extension.

Insertion de vibro-impacteurs
Les échelles de temps des non linéarités géométriques 
étudiées précédemment sont longues devant les périodes 
vibratoires, ce qui limite le gain finalement obtenu. Une 
autre stratégie consiste à introduire des non linéarités 
de contact à l’origine de transferts très rapides [13]. Une 
poutre dite TNA-VI est Vibro-Impactée au moyen du dispo-
sitif de la figure 10(b). Elle est dans cet exemple excitée 
par un bruit dans la bande [0-500]Hz. À chaque impact, 
l’énergie basse fréquence est redistribuée quasi-instan-
tanément sur l’ensemble du spectre et est rapidement 
atténuée par effet TNA.

Le système est étudié au moyen d’un modèle de poutre 
d’Euler-Bernoulli résolu par un schéma aux différences 
Finies dans le domaine temporel du même type que précé-
demment. L’analyse met en évidence le rôle central de la 
raideur de contact qui doit être grande pour provoquer 
des impacts énergétiques. Dans les cas les plus favo-
rables, une réduction de l’ordre de 10dB est observée sur 
les résonances en dessous de la fréquence seuil du TNA.

Conclusions et Perspectives

Ces travaux ont fourni un ensemble d’interprétations 
théoriques de l’effet TNA, d’illustrations numé- riques et 
de démonstrations expérimentales de ses performances 
d’amortissement. Les résultats des analyses ont permis 
de faire progresser la compréhension physique de ses 3 
caractéristiques essentielles : 1) le faible coefficient de 
réflexion dans le cas d’une terminaison de poutre 1D,   
2) le caractère passe bas des performances d’amortisse-
ment, 3) le comportement de piégeage du champ vibra-
toire dans le cas de TNA 2D.

Ces caractéristiques donnent à l’effet TNA un potentiel très 
attractif pour amortir les vibrations de structures minces 
sans en augmenter la masse. Le diagramme d’Ashby de 
la figure 11 positionne les performances d’amortissement 
par rapport aux techniques classiques. Dans ce plan, les 
métaux habituels (aluminium, acier) apparaissent comme 
des matériaux de construction réalisant un compromis 
similaire entre raideur spécifique et amortissement, plutôt 
défavorable au contrôle vibratoire. Les matériaux plas- 
tiques, moins raides et plus dissipatifs se positionnent 
à un autre compromis. Les techniques classiques par 
revêtement visco-élastique (faisceau vert) conduisent 
à de très bonnes performances d’amortissement mais 
en dégradant considérablement la raideur spécifique. 
L’utilisation de pré-contraintes (faisceau bleu) réduit 
cette dégradation. Le positionnement des exemples de 
poutre TNA dans ce diagramme illustrent l’intérêt de la 
technique TNA : les structures résultantes conservent 
une raideur spécifique proche de celle de leur matériau 
constitutif tout en augmentant très significativement le 
facteur de pertes équivalent.

Fig. 10 : Analyse de TNA à (a) non-linéarités géométriques et (b) non-linéarités de contact. (1) schémas des dispositifs étudiés; 
 (2) spectrogrammes typiques mesurés ; (3) résultats typiques illustrant l’intérêt des non-linéarités.
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3. Model of nonlinear acoustic black hole

3.1. A von Kármán plate model with variable thickness

The ABH beam is modeled as a nonlinear von Kármán plate [14,21]
with variable thickness. It is emphasized that the plate profile is
assumed to vary along the x direction only in this study, hence plate
characteristics such as mass density ρ and thickness h only depend on x.
The equation of motion for the transverse displacement w x y t( , , ) can
then be written, following the developments proposed in [22,23], as:

ρ x h x w Δ D x w ν L D x w p L w F( ) ( ) ¨ + ( ( )Δ ) − (1 − ) ( ( ), ) = + ( , ), (3)

where D(x), ρ x( ), h(x) and ν are respectively bending stiffness, mass
density, thickness and Poisson ratio of the plate. The term p x y t( , , )
represents the exciting force per unit surface. The Airy stress function
F x y t( , , ) respects the following compatibility equation:

Δ
E x h x

F ν L
E x h x

F L w w1
( ) ( )

Δ − (1 + ) 1
( ) ( )

, = − 1
2

( , ),
⎛
⎝⎜

⎞
⎠⎟

⎛
⎝⎜

⎞
⎠⎟ (4)

where E(x) is the Young modulus of the plate. Finally L f g( , ) is the
Monge-Ampère bilinear operator which can be written, in cartesian
coordinates, as:

L f g f g f g f g( , ) = + − 2 ,xx yy yy xx xy xy (5)

where fxx denotes the second derivative of f with respect to x.
The geometry of the plate is shown in Fig. 3. It is composed of three

different regions. The first one on the right is a uniform region (primary
structure) with constant thickness h0. The second region is the ABH
where the thickness decreases from h0 to ht, which represents the
minimum thickness of the plate. An extension of the small thickness
region is considered in the left part of the beam, which is parameterized
by its length ladd that can be tuned in order to increase the nonlinear
behavior of the structure. The thickness hp(x) of the plate can thus be
written as:

h x

h x l

h h h x l
l

x l l l

h x l l

( ) =

∀ ≤ ,

+ ( − ) ( − ) ∀ ∈ [ , + ],

∀ ≥ + ,
p

t

t t
m

m

add

0
add

ABH
add add ABH

0 add ABH

⎧
⎨
⎪⎪

⎩
⎪⎪

(6)

where m is the exponent of the ABH profile and lABH is the length of the
region of variable thickness. The plate has a width b and a total length
L. In all the cases tested in this study, the exponent m is selected as
m=2.

The effect of the damping layer is represented with equivalent
mechanical properties that modify the bending stiffness, the mass
density and the thickness, following the model of Ross-Ungar-Kerwin
[1]. As shown in Fig. 3, the added viscoelastic layer is assumed to be of
thickness hl, and located in the interval x x[ , ]l l1 2 . Its effect on the flexural

Fig. 1. Spectrograms of output acceleration for the reference beam and the ABH beam excited at various frequencies. (a) reference beam, 83 Hz, (b–d): ABH beam, excited respectively at
83 Hz (b), 113 Hz (c), and 102 Hz (d). The forcing amplitude is raised from 0 to 15 N in 40 s. Color scale in dB (ref. 1 m s−2) (For interpretation of the references to color in this figure
legend, the reader is referred to the web version of this article.).

V. Denis et al.

(a)

host beam ABH 
NL extension 

damping layer 
host beam ABH 

damping layer 
solid body

impactor

(b)



15

92

N
u
m

é
ro

 s
p
é
ci

a
l J

IS
FA

 2
0
1
9
 -

 2
è
m

e  
p
a
rt

ie

Amortissement vibratoire de structures minces par effet Trou Noir Acoustique

106 5 Conclusion

⌘ (%)

E
/
⇢
(
N
.k
g

1
.m

3
)

0 2 4 6 8 10
0

0.5

1

1.5

2

2.5

3
x 107

xABH = 0.3 m hl = 2 mm

xABH = 0.2 m hl = 2 mm

xABH = 0.2 m hl = 0.5 mm

Figure 5.2: Comparison of intrinsic loss factor ÷ versus specific Young’s modulus E/fl

for materials: aluminium (¶), steel (O), polymer FullCure (⇤), Sonoston (Ù), surface
damping treatments: free layer on aluminium beam with damping layer made of Viton B
(dashed line, +, dark green), Paracril BJ 50 (dashed line, +, light green), constrained layer
on aluminium beam with damping layer made of Soundcoat DYAD (full line, x, medium
blue), 3M ISD 110 (full line, x, dark blue), 3M ISD 112 (full line, x, light blue) and
aluminium beam including ABH (dashdotted line, Ù, red). Detailed material properties
are given in Appendix A.1.

aluminium
steel

polymer

ABH beams

aluminium beams 
+ visco coating

aluminium beams + constrained coating

Fig. 11 : Diagramme d’Ashby permettant de comparer 
le compromis raideur spécifique versus 
amortissement pour  des  matériaux (points 
labellisés) ou des traitements vibratoires (courbes 
labellisées) typiques de l’ingénierie mécanique

Sur le plan technologique, les dispositifs TNA sont des 
systèmes dans lesquels les différentes fonctions tech-
niques nécessaires à l’effet sont clairement séparées et 
prises en charge par des éléments distincts : 1) le profil 
h(x), qui définit le gradient de raideur, pilote des effets 
réactifs de piégeage de l’énergie vibratoire ; 2) le film 
visco-élastique, qui définit le gradient de facteur de pertes, 
pilote les effets résistifs à l’origine de la dissipation de 
l’énergie piégée ; 3) les éléments additionnels comme 
le dispositif de focalisation, l’extension non linéaire ou 
le vibro-impacteur étendent le système pour en amélio-
rer les performances sans en modifier les 2 fonctions 
primaires. Cette analyse fonctionnelle du TNA corres-
pond aux logiques habituelles de conception en ingénie-
rie et constitue une base méthodologique de dimmen-
sionment de TNA dans lesquels les fonctions techniques 
se complètent et ne se neutralisent pas.
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