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Introduction 1 

Introduction 

Cette thèse a été préparée à la Direction des Recherches et Affaires scientifiques (DRAS) 
de PSA-Peugeot-Citroën, en collaboration avec le Laboratoire d'Automatique et d'Informatique 
Industrielle de Lille (LAIL). 

Le projet support de l'étude est la mise en place d'un embrayage piloté sur un véhicule de 
tourisme à transmission mécanique classique. 

L'automobile est un produit indéniablement technologique. Elle fait à ce titre la synthèse 
de nombreux métiers de l'ingénieur. La mécanique, l'hydraulique, la science des matériaux, la 
chimie, la thermodynamique, puis plus récemment et de plus en plus, l'électronique, constituent, 
la substance du produit automobile. 

Cependant, l'automobile entretient de plus en plus avec le client une relation dépassant 
largement le cadre technologique. La maîtrise des problèmes liés à la simple mobilité d'un 
véhicule a transféré les attentes du client vers des domaines plus« souples», comme le confort ou 
l'ergonomie. Par ailleurs, l'automobile est désormais un phénomène de société et doit à ce titre 
s'adapter aux contextes économiques, écologiques, sociologiques. 

En particulier, la compétitivité farouche imposée au secteur de l'automobile conduit les 
constructeurs à la recherche d'une toujours plus grande réactivité. Cette réactivité passe par 
l'intégration, dès la conception de nouveaux systèmes automobiles, de toutes les contraintes liées 
aux nouvelles exigences du client, et suppose une nouvelle ingénierie. 

La conception d'un embrayage piloté a ainsi été guidée par un certain nombre de ces 
contraintes : le prix, 1' adaptabilité simple du système à des véhicules différents et surtout la 
qualité de la prestation en terme de confort et d'agrément de conduite. 

Le choix d'une architecture pouvant s'adapter sur un véhicule équipé d'une transmission 
classique sans modification profonde de celle-ci contribue à la réalisation des deux premiers 
objectifs. L'étude de lois de commande doit donc être particulièrement motivée par la dernière 
contrainte. Nous verrons par la suite que la robustesse de la commande, imposée par un système 
entaché de nombreuses incertitudes, contribue à rendre 1 'embrayage piloté adaptable à différents 
véhicules de tourisme. 

Cette étude prend en compte les préconisations de 1 'ingénierie système, illustrée en 
particulier par« la démarche en V», et à laquelle l'industrie automobile tend de plus en plus à se 
conformer ([RAULT et al., 1996]). 

Ce document est divisé en trois parties composées de plusieurs chapitres chacune. 
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La première partie, tout en précisant le contexte de 1' étude, dégagera des éléments de 
spécification pour le système embrayage piloté. Le premier chapitre de cette partie rappellera les 
éléments principaux de la transmission de puissance dans le véhicule. La transmission manuelle, 
à laquelle le système de pilotage de r embrayage est destiné, sera plus précisément décrite. 
D'autres technologies de transmission de puissance dans le véhicule seront évoquées. Le chapitre 
2 s'intéresse aux attentes clients dans les domaines du confort et de l'agrément de conduite. Ces 
deux notions sont précisées et des éléments de quantification sont introduits pour chacune d'elle. 

La seconde partie de cette thèse, composée de trois chapitres, aborde la modélisation. Un 
point de vue général sur la modélisation dans le processus général de conception des systèmes 
mécatroniques est donné. La modélisation du système à piloter, c'est-à-dire la transmission et le 
véhicule, fait l'objet du chapitre 4. Le chapitre 5 s'intéresse à la modélisation de l'actionneur 
composé d'un mécanisme d'embrayage classique et d'une servo-valve hydraulique. 

La troisième partie est consacrée à la commande de 1 'embrayage piloté et se compose de 
deux chapitres. La commande y est dans un premier temps abordée de façon théorique et dans 
une situation de fonctionnement particulière du véhicule (le« réattelage »).On y montre comment 
1 'embrayage piloté peut contribuer à 1' amélioration du confort en dehors des situations habituelles 
d'utilisation, par la modification des dynamiques de la transmission. Dans un second temps, les 
principes de la commande sont déclinés suivant les différentes situations de fonctionnement du 
véhicule. 

La démarche en V 
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Introduction à la première partie 

Le développement de l'électronique automobile pennet d'envisager la prise en charge par 
des systèmes mécatroniques (systèmes mêlant les technologies électronique et mécanique), de 
tâches pénibles pour le conducteur. L'électronique peut également être utilisée pour améliorer le 
comportement du véhicule (c'est le cas par exemple du contrôle moteur ou d'une suspension 
active). L'embrayage piloté électroniquement décharge le conducteur des actions de débrayage et 
d'embrayage et contribue également à améliorer le comportement dynamique du véhicule 
([ANNEQUIN, 94], [SVENKE et al, 91], [NORDGARD et al., 95] [KROHM et al., 95]). 

Cette première partie précise le cadre de l'étude d'un embrayage piloté. Le premier 
chapitre de cette partie donne une présentation technologique de la transmission manuelle sur 
laquelle on se propose de « greffer » un système de pilotage de l'embrayage. Deux autres 
technologies d'automatisation de la transmission sont rappelées, qui constitueront un référentiel 
pour 1 'embrayage piloté : la boîte de vitesses automatique ( « BV A ») et la transmission 
continûment variable (CVT). Ce chapitre pennet de définir les premières spécifications de 
l'embrayage piloté. 

Le deuxième chapitre porte un regard sur les notions, de plus en plus présentes dans la 
conception automobile, de confort et d'agrément de conduite. Ces deux notions sont redéfinies et 
rattachées à la transmission de puissance dans le véhicule. Les spécifications de l'embrayage 
piloté sont ensuite éclairées sous ce regard particulier. 



Chapitre 1 : technologie de la transmission dans un véhicule 5 

Chapitre 1 : Technologie de la transmission de 
puissance dans un véhicule 

1.1. Introduction 

Avant d'aborder la problématique proprement dite, nous rappelons dans ce chapitre 
introductif, les bases technologiques de la transmission de puissance dans un véhicule de 
tourisme. 

On appelle communément transrmss1on, l'ensemble des organes de l'automobile 
permettant de transférer aux roues l'énergie issue du moteur. Différentes technologies peuvent 
être utilisées, dépendant de la nature de l'énergie fournie par le moteur, ou des caractéristiques 
qu'on souhaite conférer au véhicule. Nous nous limiterons dans ce chapitre à l'étude des 
transmissions pouvant être associées à un moteur thermique. 

Ce chapitre fait une présentation technologique de la transmission, précise le rôle de 
chacun des organes impliqués et introduit les premières réflexions sur le confort lié à la 
transmission. Nous décrivons plus précisément, puisqu'elle sera l'objet de l'implantation d'un 
automatisme dans le cadre de notre projet, la transmission dite manuelle ou mécanique. Cette 
transmission met en jeu un embrayage à friction et une boîte de vitesses à rapports discrets, 
sélectionnés manuellement. 

Nous évoquerons en outre deux autres types de transmission utilisés dans la transmission 
de puissance issue de moteur thermique : la boîte de vitesses automatique classique (BV A), et la 
transmission à variation continue (CVT). Ces transmissions conduisent à des propriétés 
particulières en terme de confort et d'agrément de conduite et constitueront, avec la boîte de 
vitesses manuelle classique, un espace de référence pour la transmission automatisée que nous 
concevons. 

Nous évoquerons rapidement les éléments du véhicule n'intervenant pas directement dans 
la transmission de puissance mais sollicités par celle-ci. C'est le cas des liaisons roue-caisse 
horizontales ou verticales. 

Ce chapitre est l'occasion de définir la terminologie liée à notre problème. Cette première 
approche nous permettra également de donner les objectifs technologiques du système piloté que 
nous nous proposons d'implanter. 
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1.2. La transmission mécanique 

1.2.1. Définitions et généralités 

L'expression de transmission mécanique est, dans l'usage, réservée aux transmissions 
constituées par un embrayage, le plus souvent à frottement sec dans l'air, et d'une boîte de 
vitesses à pignons actionnée manuellement. On parle également de boîte de vitesses mécanique ou 
manuelle. En réalité, toutes les transmissions mettent en jeu la mécanique. En outre, les tentatives 
d'automatisation de ce type .de transmission rend l'adjectif «manuelle» inadaptée. Nous 
conserverons cependant par la suite 1' appellation BVM pour désigner ce type de transmission. 

Par ailleurs, nous désignerons par BV A, les transmissions à boîte de vitesses automatique 
classique (rapports discrets), et par CVT les transmissions à rapport de vitesses continûment 
variable (CVf comme« Continuously Variable Transmission»). 

Le groupe motopropulseur, ou GMP est l'ensemble des éléments qui va permettre de 
transformer l'énergie contenue dans le combustible en énergie d'avancement du véhicule. Le 
groupe moto propulseur est constitué du moteur et de la transmission. Dans le cas d'une BVM, la 
transmission est constituée : 

Cl de 1' embrayage à friction, 
Cl de la boîte de vitesses à pignons, 
Cl du différentiel, 

Le schéma de la figure suivante représente l'organisation dans un véhicule du GMP. 

Figure 1.1 : Schéma de la transmission 

Le moteur génère un couple mettant en mouvement le volant moteur. La vitesse du volant 
moteur est communiquée à 1' arbre primaire de boîte par un effort de frottement sec au niveau de 
la friction d'embrayage. Cette vitesse est démultipliée dans la boîte de vitesse. L'effort est 
transmis aux roues par l'intennédiaire des arbres de roue. 

Le lecteur intéressé par plus de détails sur la technologie de la transmission pourra se 
référer avantageusement à [DERREUMAUX, 91]. 
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1.2.2. Le moteur 

1.2.2.1. Généralités 

Le moteur n'est pas à proprement parler un organe de la transmission. TI est le générateur 
du couple que va transmettre la transmission. Ce couple, nécessaire à l'accélération du véhicule et 
sollicité par le conducteur par l'intermédiaire de la pédale d'accélérateur, peut être considéré, du 
point de vue de la commande de la transmission, comme une perturbation (nous reviendrons sur 
ce point dans le chapitre concernant la commande). 

Le détail de son fonctionnement interne ne présente ici qu'un intérêt culturel. Aussi ne 
nous attacherons-nous pas à décrire les différents phénomènes de la mécanique des fluides, de la 
thermodynamique ou de la chimie intervenant dans le fonctionnement d'un moteur, mais nous 
nous limiterons à décrire les phénomènes importants pour comprendre les dynamiques les plus 
basses du moteur sollicitant la transmission. 

Le moteur thermique transforme 1' énergie chimique contenue dans le carburant en énergie 
mécanique se manifestant par la rotation du vilebrequin. 

ll existe de nombreux types de moteurs réalisant cet objectif : moteur quatre temps à 
essence, quatre ou six cylindres, moteur diesel, turbocompressé ou non ... , chacun de ces moteurs 
étant le siège de processus complexes. Le lecteur intéressé pourra avantageusement se référer à 
[RNUR, 79], ou aux nombreux ouvrages existants sur les différents types de moteurs équipant 
les véhicules de tourisme pour une information plus précise. Nous décrivons ici, pour rappel, les 
grands principes d'un moteur à essence à N cyl cylindres, afin d'illustrer les caractéristiques 

remarquables de la transmission par moteur thermique. 

Le moteur à essence utilise la combustion à volume constant d'un mélange gazeux 
d'hydrocarbure et d'air. Cette combustion très rapide déclenchée par une étincelle électrique 
(allumage) provoque une augmentation importante de la pression dans le cylindre qui l'abrite et 
par suite le déplacement de sa partie mobile, le piston. Le mouvement de translation des quatre 
pistons est transformé en un mouvement de rotation du vilebrequin par le biais d'un embiellage. 
Ce mouvement de rotation est ensuite exploité par la transmission. 

1.2.2.2. Le fonctionnement 

Le cycle de Beau de Rochas est à la base du fonctionnement du moteur à quatre temps. 
La figure 1.2 illustre les cycles théorique et réel dans le plan pression-volume. On distingue les 
différentes étapes du cycle: la descente du piston (entraînée par la rotation du vilebrequin) 
provoque 1 'aspiration du mélange gazeux, la remontée du piston entraîne sa compression ; une 
étincelle est alors créée qui entraîne l'explosion du mélange ; la pression augmente brusquement à 
volume constant ; cette forte pression s'exerce sur la partie mobile du cylindre dont la descente, 
correspondant à la phase de détente, communique 1' énergie entraînant le vilebrequin. On constate 
que le cycle correspond à deux montées (compression et échappement) et deux descentes 
(aspiration et détente) du piston dans le cylindre, soit donc à deux tours de vilebrequin. Chaque 
cylindre est donc le siège d'une explosion tous les deux tours. 
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Pression Pression 

D 
P2 

Pl 

P3 --~-------------------

v 1 V 0 Volume v 1 V 0 Volume 

-a- -b-

Figure 1.2: Cycle de Beau de Rochas. a- théorique, b- réel. 

La synchronisation des explosions (point D) dans les 4 cylindres génère la rotation du 
vilebrequin. 

La transformation du mouvement de translation des pistons, par nature fortement 
oscillant, en mouvement de rotation, est à l'origine d'une irrégularité du couple moteur appelée 
acyclisme moteur. Le schéma de la figure 1.3 illustre cette transformation. 

Figure 1. 3 : Transformation du mouvement de translation en mouvement de rotation 

L'explosion engendre dans le cylindre un pic de pression d'environ 30 bars, exerçant sur 
la partie mobile une force F. Le moment du couple qui résulte de cette force sur le vilebrequin, a 
l'allure montrée sur la figure 1.4. Le couple moteur est la résultante des actions exercées sur le 
vilebrequin par les quatre pistons. Celui-ci a par conséquent l'allure évoquée sur la figure 1.5. On 
appelle «pleine charge» une ouverture complète du papillon moteur, c'est-à-dire l'ouverture 
complète de l'arrivée d'air. 
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echappement 

Figure 1. 4 : Allure du couple généré sur le vilebrequin par l'explosion dans un cylindre, pleine 
charge 

Figure 1.5: Allure du couple généré sur le vilebrequin par les quatre cylindres, pleine charge 

On constate que le couple instantané sur le vilebrequin présente des irrégularités dont la 
fréquence est fonction de la vitesse de rotation du vilebrequin : si N cyl est le nombre de cylindres 

du moteur,f la fréquence du moteur, la fréquence des acyclismesf est: 
mot acy 

Ncyz 
1" --xf. J a<.y-

2 
mot (1.1) 

Ainsi, lorsqu'un tel moteur fonctionne au ralenti, c'est à dire à environ 800 tours/nm, les 
acyclismes générés ont une fréquence de 25Hz environ. 

Pour atténuer la répercussion des oscillations du couple moteur sur la vitesse de l'arbre 
moteur, celui-ci est doté d'une inertie importante donnée par un volant d'inertie couramment 
appelé le volant moteur. Les oscillations résiduelles de l'arbre moteur sont, nous le verrons par la 
suite, partiellement filtrées par le moyeu amortisseur de r embrayage. Le nombre de cylindres du 
moteur influe également sur l'amplitude de ces acyclismes: un plus grand nombre de cylindres 
conduit à un couple plus régulier au cours d'un tour de vilebrequin. 
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La composante résiduelle des acyclismes moteur répercutée dans la transmission pourra 
poser un problème de filtrage dans l'application embrayage piloté. 

Certaines problématiques liées au moteur s'intéressent à son fonctionnement instantané et 
tiennent compte des phénomènes d'explosion et des acyclismes du moteur. C'est le cas en 
particulier lorsqu'on s'intéresse aux bruits générés dans la caisse par le moteur ou au 
dimensionnement d'amortisseurs d'acyclismes. Dans d'autres cas, on s'intéresse au couple moyen 
généré par le moteur, sans tenir compte des irrégularités d'acyclismes. Ce sera le cas dans notre 
étude. Le couple moyen généré au cours d'un cycle par un cylindre est proportionnel à la 
différence des aires décrites par le cycle de Beau de Rochas. On appelle communément le couple 
correspondant à la grande surface couple moyen indiqué positif, noté CM/, le couple 
correspondant à la petite surface, négatif, est appelé couple de pompage et noté CP. Le couple 
moyen effectif, noté CME et correspondant au couple moyen effectivement exercé sur le 
vilebrequin s'exprime alors : 

(1.2) 

où C1 représente les efforts de frottement sur les pistons. C1 est une fonction affine de la 
vitesse moteur. 

1.2.2.3. La commande du moteur 

La commande du moteur est, pour le conducteur, la pédale d'accélérateur. Dans le cas 
d'un moteur essence, la pédale d'accélérateur commande, soit directement par une tringlerie 
mécanique, soit par l'intermédiaire d'un système électronique, un papillon, autorisant plus ou 
moins l'arrivée d'air. La pression d'explosion et par suite, le couple moteur moyen effectif, sont 
fonctions en première approximation du débit d'air, donc de la position de la pédale 
d'accélérateur et de la vitesse de rotation du vilebrequin (vitesse moteur). 

Dans un moteur diesel, la pédale d'accélérateur contrôle la quantité de carburant injecté 
dans le moteur, la combustion se faisant en excès d'air. La pression d'explosion et par suite le 
couple moteur sont également fonctions des deux paramètres vitesse moteur et position de la 
pédale d'accélérateur. 

La recherche de réduction d'émissions polluantes, de réduction de la consommation, ou 
encore de performances accrues, a conduit en outre à introduire une commande électronique du 
moteur, en particulier au niveau de l'injection de carburant. 

1.2.3. L'embrayage 

1.2.3.1. Généralités 

Les dispositifs d'embrayage trouvent leur ongme dans la nécessité d'entraîner des 
mécanismes à fonctionnement intermittent à partir d'une source d'énergie fonctionnant en 
continu. Les Techniques de l'ingénieur ([LINDAS, 87]) présentent la constitution et les calculs 
généraux concernant l'embrayage. 

L'embrayage automobile, premier organe de la transmission, a pour fonction essentielle 
de permettre de désolidariser le moteur de la charge. Cette fonction est utilisée dans différentes 
circonstances : 
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a lors d'un changement de rapport de boîte, aucun couple ne devant être transmis, 
a lors d'un arrêt du véhicule lorsqu'une vitesse est enclenchée: le moteur, pour ne 

pas caler, doit posséder une vitesse minimum. A l'arrêt, le moteur doit donc 
tourner tandis que la vitesse des roues est nulle. Il faut donc désolidariser le 
moteur des roues, ce qui est obtenu soit en débrayant, soit quand aucune vitesse 
n'est enclenchée. 

En dehors de ces situations, 1 'embrayage transmet le couple par friction entre 1' ensemble 
volant moteur - mécanisme d'embrayage, solidaire du vilebrequin, et le disque d'embrayage, 
solidaire de l'arbre primaire de la boîte de vitesses. Un effort de serrage du disque d'embrayage 
entre le volant moteur et le plateau de pression est assuré par le diaphragme d'embrayage, 
constituant un ressort précontraint. La figure 1.6 schématise le fonctionnement de l'embrayage. 

Figure 1. 6 : Schéma de principe de la fonction embrayage 

où: 

I:J OJvoz désigne la vitesse angulaire de l'arbre moteur 
a lüap désigne la vitesse angulaire de l'arbre primaire de boîte de vitesse 
a F désigne la force de serrage entre les deux parties de 1 'embrayage 

La figure 1. 7 représente les différentes pièces mises en jeu dans un embrayage à friction. 



Chapitre 1 : technologie de la transmission dans un véhicule 12 

languette de rappel -----1lflllllo~ 
plateau de pression _____ _,.ml 

.---- volant moteur 

arbre primaire de boîte arbrem()(eur 

Figure 1. 7 : Schéma de /"embrayage 

La couleur rouge désigne les pièces solidaires de l'arbre primaire de boîte de vitesses, 
tandis que la couleur verte désigne les pièces solidaires de l'arbre moteur. 

1.2.3.2. La friction d'embrayage 

On appelle communément friction d'embrayage la partie du disque d'embrayage pressée 
entre le volant moteur et le plateau de pression et permettant le passage du couple dans la 
transmission par frottement sec. 

Le frottement sec se distingue par sa caractéristique dans le plan vitesse-effort. 
Contrairement au frottement visqueux, l'effort de frottement sec s'exerçant entre deux solides ne 
dépend pas linéairement de la vitesse relative entre ces deux solides : 
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t force 

Fmax 

1-------F 
----------11-----------;~vitesse 

-Fma.x 

Figure 1.8: Caractéristique de frottement sec. 

Considérons deux solides en contact, exerçant l'un sur l'autre une force de frottement 
sec. Lorsque la vitesse relative entre les deux solides est nulle, on peut considérer que la liaison 
entre les deux solides est pleine. L'effort de frottement sec prend une valeur entre + F M4X et -F MAX' 

dépendant des autres efforts exercés sur cet ensemble. Lorsque la vitesse relative entre les deux 
solides est non nulle, 1' effort de frottement sec exercé entre ces deu.x solides est une fonction non 
linéaire de la vitesse, des caractéristiques des matériaux en contact et de la température des 
surfaces en contact. Dans le cas d'un frottement sec pur, r effort de friction est une fonction 
constante de la vitesse de glissement. Dans le cas de 1' embrayage, 1' effort de friction est un 
couple. On note C, le couple transmis par l'embrayage, c'est à dire le couple exercé par une 
surface de friction sur 1' autre, L'tre le couple transmissible, c'est à dire le couple qui serait 
transmis en glissement à chaque instant. 

Il est important de noter que la friction d'embrayage, reposant sur le phénomène de 
frottement, est soumise à une usure et à des variations de température importantes, modifiant les 
propriétés du matériau et par suite la caractéristique du frottement sec. 

Nous reviendrons sur le frottement sec et la friction d'embrayage en particulier, dans le 
chapitre consacré à la modélisation. En effet, la commande de 1 'embrayage que nous envisageons 
repose sur la bonne connaissance et le contrôle de cet effort de frottement sec. Un intérêt 
particulier sera donc porté à ce paramètre dans la phase de modélisation. 

1.2.3.3. Le moyeu amortisseur de l'embrayage 

Une fonction secondaire mais non négligeable de l'embrayage, est de filtrer les 
acyclismes du moteur évoqués au paragraphe 1.2.2.2. Pour ce faire, des ressorts tangentiels et 
des pièces de friction sont insérés dans le disque d'embrayage, entre la friction et l'arbre primaire 
de boîte, réalisant ainsi un filtre mécanique. Les ressorts, de raideurs différentes, sont choisis de 
telle sorte que le filtre mécanique obtenu filtre le plus possible les fréquences d'acyclisme. 



Chapitre 1 : technologie de la transmission dans un véhicule 1./ 
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'------,---- de vitesses 

et amortisseurs 

arbre primaire de boîte 

Figure 1. 9 : Moyeu amortisseur de l 'embrayage 

Ce dispositif conduit à une caractéristique non linéaire entre le couple et l'angle de 
déflexion relatif entre l'arbre primaire et la friction d 'embrayage Un exemple de caractéristique 
de moyeu amortisseur d ' embrayage dans le plan couple-déflexion angulaire est présenté figure 
1.10. 

t[Nm] 

360 

2-10 

120 

-zo -1 5 _] 0 15 20 25 

Figure 1.10 : Caractéristique de moyeu amortisseur d 'embrayage dans le plan couple-déflexion 
angulaire 

La conception de ces moyeux amortisseurs fait l'objet chez les constructeurs 
d'embrayages, de la plus grande attention, en raison du rôle important qu ' ils jouent sur le confort 
vibratoire et acoustique (hautes fréquences). 
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1.2.3.4. Le mécanisme d'embrayage 

Le mécanisme d'embrayage est l'ensemble des pièces mécaniques permettant les 
manauvres d'enclenchement ou de déclenchement de 1 'embrayage, c'est à dire les manauvres 
conduisant respectivement à la solidarisation et la désolidarisation des deux parties de 
l'embrayage. 

Les mécanismes d'embrayage automobiles ont évolué dans l'histoire, dans le but de 
transmettre les couples de plus en plus importants fournis par les moteurs, et d'améliorer le 
confort de conduite en diminuant l'effort devant être exercé à la pédale d'embrayage par le 
conducteur. 

Les automobiles sont aujourd'hui dotées de mécanismes à diaphragme, parmi lesquels on 
distingue deux familles : les embrayages à diaphragme poussé et les embrayages à diaphragme 
tiré selon que la butée pousse ou tire le diaphragme dans l'action de débrayage. La figure 1.7 
présente le schéma d'un embrayage à diaphragme tiré. Les avantages de celui-ci sont explicités 
dans [T AKEUCHI, 88]. 

Au repos, le diaphragme, encastré sur sa périphérie extérieure dans un couvercle en tôle 
solidaire du volant moteur, tend à pousser le plateau de pression en fonte en direction du volant 
moteur. C'est dans cet espace qu'est serré le disque d'embrayage. La position de repos 
correspond donc à la situation d'un enclenchement total, la partie motrice étant solidaire de la 
partie tractée. 

En manoeuvre de déclenchement, la butée d'embrayage en liaison glissière sur l'arbre 
primaire, tire le rayon intérieur du diaphragme. Le plateau de pression n'est peu à peu soumis 
qu'à l'effort des languettes de rappel, solidaires du couvercle, et donc tiré vers ce même 
couvercle. Le disque d'embrayage est libéré, et donc désolidarisé du volant moteur. 

Une bonne connaissance de 1 'embrayage et notamment du mécanisme d'embrayage est 
nécessaire à la réalisation d'une commande de la transmission. Une attention particulière sera 
apportée à la modélisation de cet élément, comme transmetteur du couple moteur, et comme 
actionneur, respectivement dans les chapitres 4 et 5. 

1.2.3.5. Le ressort de progressivité 

Afin de ne pas générer d'à-coups dans la transmission lors d'un enclenchement suivant 
un passage de vitesse, afin également d'autoriser une tolérance assez large sur les épaisseurs de 
friction, il s'est avéré nécessaire d'introduire, dans le mécanisme d'embrayage, un système 
permettant de faire passer progressivement le couple généré par le moteur dans la transmission. 
Pour ce faire, le disque d'embrayage a été divisé en deux parties entre lesquelles a été introduit un 
ressort (tôle ondulée) comme le montre le schéma de la figure 1.11. 
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Figure 1.11 : Schéma de principe du ressort de progressivité 

Ce mécanisme possède un certain nombre d'avantages. Il introduit en premier lieu une 
progressivité : la pression de serrage du disque évolue progressivement en fonction de la position 
de la pédale d'embrayage. Il permet également à la friction de se rôder: dans les premières heures 
de fonctionnement de 1 'embrayage, les surfaces de friction (celles du disques et celles liées au 
volant moteur) ne sont pas nécessairement parallèles, en raison de tolérances relativement larges. 
Le ressort de progressivité permet, après quelques heures de fonctionnement, de rectifier 1 'erreur 
et d'obtenir le parallélisme des surfaces, nécessaire à un bon fonctionnement de l'embrayage. 

Le ressort de progressivité induit par contre, nous le verrons plus précisément dans le 
chapitre 4 consacré à la modélisation, des incertitudes inopportunes dans le cadre de la réalisation 
d'une commande. En particulier, la tolérance large donnée à la caractéristique de ce ressort 
introduit entre des embrayages d'une même famille une dispersion importante. Qui plus est, le 
comportement de ce ressort n'est pas réversible: la caractéristique obtenue pendant un serrage est 
différente de celle obtenue lors d'un desserrage du disque. 

1.2.4. La boîte de vitesses à commande manuelle 

Le but de la boite de vitesse est de réaliser une démultiplication variable discrètement 
entre l'arbre moteur et les roues motrices du véhicule. Cette démultiplication est réalisée par le 
biais d'engrènements entre un arbre d'entrée et un arbre de sortie. Différents types de boîtes de 
vitesses existent. Leur principe commun est évoqué figure 1.12. 
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Figure 1.12 : Principe de fonctionnement d 'une boîte de vitesses 

Sur l'arbre primaire de boîte se trouvent, solidaires de l'arbre, des pignons de diamètres 
différents . Ces pignons sont engrenés avec ceux de l'arbre secondaire. Les pignons de l'arbre 
secondaire ne sont pas tous solidaires de l'arbre secondaire (pignons fous, représentés en jaune). 
Un seul au plus de ces pignons peut être solidarisé à l'arbre par l' intermédiaire de crabots 
actionnés par une fourchette liée au levier de vitesse (pignon bleu). Le passage d'un rapport à un 
autre se fait en décrabotant un pignon de l'arbre secondaire pour en craboter un autre. On appelle 
point mort le point de fonctionnement où tous les pignons de l'arbre secondaire sont en liaison 
pivot avec celui-ci. Ils tournent alors à une vitesse qui leur est propre, imposée par la vitesse de 
l'arbre primaire, et n'entraînent pas la rotation de l'arbre secondaire. 

Le rôle des synchroniseurs de boîte est, lorsque la fourchette est actionnée pour 
enclencher un rapport, d'amener le pignon de l'arbre secondaire destiné à être solidarisé à l'arbre, 
à la même vitesse que celui-ci. Pour ce faire, le synchroniseur, tournant à la même vitesse que 
l'arbre secondaire, entre en contact avec le pignon intéressé et l'entraîne par friction. On constate 
que cette manoeuvre nécessite que l'arbre primaire soit libre, donc désolidarisé du moteur par 
débrayage. 

Le pont, situé en sortie de boîte est un engrenage supplémentaire réalisant une 
démultiplication fixe. Cette démultiplication, en série avec la démultiplication variable, permet à 
la boîte de vitesses de garder un volume convenable. Par la suite, on notera : 

0 1lrap le rapport de boîte variable 
o TJponc le rapport réalisé par le pont 
0 'lav le rapport de boîte total. On a donc ryu,= 'lpont· TJrap 

La cinématique introduite par la boîte de vitesses s'écrit simplement, en notant C4onc la 
vitesse angulaire du pont en sortie de boîte : 

(1. 3) 

Si l'on suppose qu ' il y a conservation de l'énergie dans la boîte de vitesses, le couple sur 
l'arbre secondaire, noté Cpont s'exprime en fonction du couple sur l'arbre primaire Cap: 
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1 
cpont =-·Cap (1.4) 

"h,v 

(La boîte de vitesses est par ailleurs un système mécanique complexe, rempli d'inventions 
astucieuses qui sortent du cadre de notre propos. Voir [DERREUMAUX, 91]) 

1.2.5. Le différentiel 

Le différentiel, situé en aval de la boîte de vitesses, a pour fonction de distribuer l'énergie 
sortant de la boîte aux roues. Cette pièce doit répartir le couple également sur chaque arbre de 
roue et doit pouvoir gérer une différence de vitesses entre les deux roues. 

En effet, lorsque le véhicule est en virage, la vitesse de la roue intérieure est inférieure à 
la vitesse de la roue extérieure. De même, lorsqu'une des deux roues motrices est en contact avec 
une surface de faible adhérence, une différence de vitesse peut prendre place. 

La pièce schématisée figure 1.13 réalise cet objectif Le repère Oxyz est lié au pont (donc 
tournant), le repère OXYZ est fixe et tel que les axes Oy et OY sont confondus. Nous reviendrons 
dans le chapitre concernant la modélisation sur cette répartition d'énergie, en particulier, en nous 
attachant au problème des causalités dans le différentiel. 

o t4 désigne la vitesse de rotation du pont dans le repère fixe, 
o lü et œ

2 
désignent la vitesse de rotation des satellites dans le repère tournant 

si s. 

Oxyz, 
o lü et œ désignent la vitesse de rotation des planétaires gauche et droit dans le 

g d 

repère OXYZ, 
o r 

1 
et r désignent respectivement les rayons des planétaires et des satellites, A 

p sat 

désigne un point de contact entre un pignon satellite et un pignon planétaire. 

pignons satellites 
pont 

Figure 1.13 : Dif.forentiel et schéma de principe du dif.forentiel. 

La cinématique induite par le différentiel, s'écrit, avec les notations de la figure : 
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(1.5) 

1.2.6. Les arbres de roue 

Les arbres de roue permettent d'entraîner les roues motrices à partir des pignons 
planétaires du différentiel. La caractéristique essentielle des arbres de transmission par rapport 
aux problèmes de vibrations dans la transmission est leur élasticité de torsion. Des études 
expérimentales ont été menées sur les arbres de transmission. En particulier, [FAN, 95] étudie 
expérimentalement l'influence de la raideur et de l'amortissement propre de torsion des arbres de 
transmission sur les vibrations générées dans le véhicule. 

Une extrémité de l'arbre de transmission est reliée à un pignon planétaire du différentiel 
tandis que l'autre est reliée à la roue. Ces liaisons sont réalisées par des joints homocinétiques, 
qui permettent à deux arbres de tourner à la même vitesse angulaire autour de leur axe propre, 
tout en conservant, l'un par rapport à l'autre, deux degrés de liberté en rotation. 

1.2.7. Les roues, les pneus, la caisse 

Comme le moteur, ces éléments du véhicule ne font pas partie de la transmission, mais 
jouent un rôle important dans la propagation vers les passagers du véhicule des oscillations 
générées dans la transmission. C'est pourquoi nous avons jugé nécessaire de les prendre en 
compte dans le modèle complet présenté au chapitre 4. Nous évoquons ici les différents organes et 
liaisons intervenant dans la dynamique horizontale du véhicule. 

C'est par le contact des roues motrices avec le sol que le mouvement de rotation va être 
transformé en mouvement de translation de la caisse. Ce contact a fait l'objet de nombreux 
travaux, tant au niveau expérimental que théorique. En particulier, certains travaux internes à 
PSA, ont évalué expérimentalement l'influence des caractéristiques du pneumatique sur le 
premier mode de transmission [DOULET, 92]. Ces résultats seront retrouvés en simulation. 

L'existence d'élasticités dans la liaison horizontale roue-caisse réalisée par l'essieu avant, 
ainsi que 1' élasticité du pneumatique, sont à prendre en compte dans une étude de confort 
longitudinal. En effet, couplées avec des frottements, elles peuvent constituer un filtre et 
provoquer 1 'amortissement de certains modes de transmission ou, au contraire, des modes 
supplémentaires, propres à ces systèmes masse-ressort, peuvent être initiés par les fréquences 
issues de la transmission et venir enrichir la gamme de fréquences entrant dans la caisse. 

La liaison verticale caisse-roues est également importante, des modes de caisses en 
tangage (oscillations de la caisse autour de l'axe Oy (voir figure 4.20)) pouvant être générés à 
l'occasion d'une accélération ou d'un freinage. [GUILLEMARD, 96] s'intéresse 
particulièrement, dans le cadre d'une architecture de suspension nouvelle et active, à la tenue de 
la caisse à ces sollicitations. 
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1.2.8. Les paramètres importants dans le confort de transmission 

1.2.8.1. Les raideurs et les masses 

Dans le cadre d'une étude vibratoire de la transmission, les raideurs rencontrées dans le 
groupe motopropulseur ont une grande importance. Chaque pièce intervenant dans la propagation 
de l'énergie subit des déformations élastiques, et possède donc une raideur. L'ensemble des 
raideurs et des masses mises en jeu va générer des modes vibratoires sur une large plage de 
fréquences. Suivant leur fréquence, les modes générés sont ressentis différemment par les 
passagers du véhicule : chocs, bruits, vibrations, oscillations. 

1.2. 8.2. Les jeux 

Les jeux de la transmission jouent un rôle important dans le confort de transmission. 
Ceux-ci sont essentiellement localisés dans les engrenages (jeux interdentures), qui sont 
nombreux dans l'ensemble boîte de vitesses-pont-différentiel. On peut également noter un jeu 
dans le moyeu amortisseur du disque d'embrayage (voir la caractéristique déflexion-effort du 
moyeu amortisseur figure 1.10). 

lls sont à l'origine tout d'abord du phénomène de grenaillage de boîte [PLASSE, 
KENNY, 1992]. Le grenaillage est ressenti comme un bourdonnement, et correspond aux chocs à 
hautes fréquences des dents des pignons de la boîte de vitesses ne transmettant pas de couple. Ces 
chocs sont générés par la composante non filtrée des acyclismes moteur. Ce phénomène n'est pas 
à proprement parler un problème de transmission de puissance, puisqu'il intervient lorsqu'aucune 
puissance n'est transmise aux roues. 

L'inversion du sens de circulation de la puissance dans la transmission peut conduire à 
un «passage de jeu», c'est à dire qu'entre deux instants distincts, le lien de puissance entre le 
moteur et les roues est rompu. Le passage de jeu génère un échelon de couple dans la 
transmission, sollicitant ainsi tous les modes que présente celle-ci. Les modes les plus élevés sont 
audibles. Le choc entendu lors de la reprise de jeu par les passagers est de façon pragmatique 
appelé « clonk ». Les fréquences les plus basses retransmises à la caisse conduisent à une 
oscillation de celle-ci à une fréquence inférieure à 1OHz. Cet effet est parfois appelé effet 
« bonanza »,ou« réattelage ». 

La figure suivante présente une courbe d'accélération longitudinale et une courbe de 
vitesse angulaire du moteur d'un véhicule dont la transmission est sollicitée par une discontinuité 
de couple. On constate que ces deux signaux permettent une bonne visualisation des modes lents 
de la transmission. Ils seront donc préférentiellement utilisés dans la suite. En outre, la vitesse 
moteur du véhicule est un signal relativement facile à mesurer puisqu'il ne nécessite pas 
l'installation de capteur supplémentaire (il existe en série sur la plupart des véhicules). 
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-~~--~o.~s--~--~,~~~--~2--~2~~--~s~~a~s~~4 
t 

Figure 1.14: Le phénomène de réattelage observé sur l'accélération longitudinale d'un 
véhicule soumis à une variation brutale de couple dans la transmission. 

[OGASAWARA et al, 87] et [FAN, 94], proposent également des études expérimentales 
des effets vibratoires induits dans la transmission lors de discontinuités de couple. 

1.3. Les transmissions automatiques 

1.3.1. La transmission automatique à rapports discrets 

1.3.1.1. Généralités et fonctionnement 

La boîte de vitesse automatique à rapports de démultiplication discrets est l'automatisme 
le plus utilisé aujourd'hui en transmission. Cet automatisme gère la totalité des manoeuvres de 
changement de vitesse ainsi que les phases d'arrêt et de démarrage du véhicule. Cet automatisme, 
très apprécié dans certains pays (Etats-Unis, Allemagne) est rejeté par d'autres et en particulier 
par les conducteurs français. La non maîtrise des changements de rapports, un confort parfois 
insuffisant et un prix élevé sont à l'origine de ce refus. 

La BV A comprend en général4 sous-ensembles principaux : 
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Cl Un dispositif d'accouplement fluide entre le moteur et la transmission. C'est en 
général un convertisseur de couple. 

Cl Un ou plusieurs trains planétaires qui permettent d'obtenir les différents rapports 
de démultiplication par inunobilisation ou entraînement de ses éléments. 

Cl Un ensemble d'embrayages et de freins permettant de réaliser ces 
immobilisations ou entraînements. 

Cl Un système de commande de ces embrayages et freins et permettant de 
sélectionner un rapport. Cette commande peut être mécanique ou électronique. 

La liaison cinématique du train planétaire, dont un schéma est donné figure 1.16 conduit 
à la relation : 

(1.6) 

où q est appelé la raison du train. Le blocage d'une des trois sorties A, C, ou D du train 
planétaire établit donc entre les deux sorties libres le rapport de démultiplication de la boîte. Le 
blocage d'une sortie par l'intermédiaire d'un frein, peut être réalisé tandis que le couple passe 
dans la transmission. 
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////1/1/ 

arbre moteur arbre récepteur 

\\\\\\\ \ 

Figure 1.15 :Schéma de principe du convertisseur de couple 

c 

I 
D 

I 
Figure 1.16: Schéma d 'un train planétaire simple 

1.3.1.2. Particularités 

La technologie utilisée dans la BV A permet des changements de rapports alors que la 
puissanœ passe dans la transmission, ce qu ' interdit la BVM qui nécessite le débrayage pour un 
changement de rapport. Les changements de vitesses peuvent se faire tout en faisant passer un 
couple de signe constant dans la transmission. En particulier, le passage du jeu, évoqué dans le 
paragraphe 1.2.8.2., et prenant place immanquablement lors d'un changement de rapport sur une 
BVM, n'est pas provoqué ici. Un enclenchement progressif des différents embrayages lors d'un 
changement de rapport permet par ailleurs d'adoucir la discontinuité de couple due au 
changement de démultiplication. Les modes de la transmission sont faiblement excités et le 
confort amélioré. 
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En revanche, l'automatisme lui-même est parfois considéré comme constituant une perte 
trop importante du contrôle du véhicule et rebute un certain nombre de conducteurs. Le prix et la 
complexité du système sont également des obstacles que certains clients ne sont pas prêts à 
surmonter. Enfin, le confort et l'agrément de conduite procurés par cette technologie peuvent 
encore faire l'objet d'un certain nombre de critiques sur lesquelles nous reviendrons dans le 
chapitre 2. 

1.3.2. La transmission à rapport continûment variable 

1.3.2.1. Généralités et fonctionnement 

BVM et BVA conduisent à 1 'utilisation de rapports de démultiplication discrets . A priori, 
il s 'avère plus naturel d'envisager une variation continue du rapport de démultiplication. Pendant 
longtemps, des barrières technologiques ont fait obstacle à la réalisation de cet objectif sur 
véhicule de tourisme. Aujourd 'hui, plusieurs solutions, fort différentes, sont proposées. dont 
certaines sont déjà commercialisées ([CVT, 87]). 

C'est le cas du variateur à courroie, dont le principe est évoqué figure l . l 7. Le rapport de 
démultiplication entre l'arbre d'entrée et l'arbre de sortie est le rapport des rayons r 1 et r2. La 
mobilité en translation suivant leur axe d'un des flasques de chaque poulie, permet de rendre 
continûment variable chacun de ces deux rayons, par suite, le rapport de démultiplication. 

entrée 

Figure 1.17 : Schéma de principe du variateur à courroie 

1.3.2.2. Particularités 

Cette technologie permet une variation de démultiplication sans discontinuité du couple. 
Les modes de la transmission ne sont donc pas sollicités. Le variateur permet donc d'envisager un 
confort de transmission parfait. 

Le chapitre 2, consacré au confort et à l'agrément, précisera ces attentes . 
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1.4. Les premières spécifications d'un nouvel automatisme 

Ce panorama technologique rapide de la transmission permet d'établir les premières 
spécifications d'un nouvel automatisme, que nous nous proposons d'adapter sur une transmission 
manuelle. 

1.4.1. Le coût du système 

La constatation du nombre très faible de vente de véhicules équipés de boîte de vitesses 
automatiques dans certains pays, ainsi que, paradoxalement peut-être, le désir de véhicules plus 
agréables, conduit les constructeurs à rechercher un automatisme peu coûteux pour la 
transmission. C'est dans ce cadre que s'inscrit d'abord l'embrayage piloté. 

L'automatisme retenu ici consiste à remplacer le conducteur dans les actions de 
débrayage et d'embrayage, liées aux changement de vitesse ainsi qu'aux manoeuvres de 
démarrages et d'arrêts, par un système commandé électroniquement. Il se caractérise par le fait 
qu'il utilise et s'adapte à la transmission manuelle décrite dans ce chapitre, bien maîtrisée et déjà 
produite en série. 

L'embrayage piloté n'est pas un automatisme complet, puisqu'il laisse le choix au 
conducteur du rapport de vitesse, ainsi que des instants de changement de vitesse, contrairement à 
une BV A. En revanche, le conducteur est affranchi des actions sur la pédale d'embrayage, 
pouvant s'avérer pénibles ou délicates, en particulier dans un contexte urbain. 

Le coût du système à l'usage doit également, tant que faire se peut, ne pas dépasser celui 
d'un véhicule équipé d'une BVM classique. Ainsi l'usure de l'embrayage notamment, ne devra 
pas être plus rapide que sur un véhicule classique. 

1.4.2. Le coût de développement 

Afin de limiter les coûts de développement sur un système nouveau, nous avons choisi de 
concevoir un système ne nécessitant pas ou peu de modifications sur une transmission déjà 
produite en série. Ainsi, l'embrayage piloté doit pouvoir constituer un sous-ensemble venant se 
greffer sur un véhicule sorti des chaînes de montage. L'objectif est de ne pas devoir recourir à des 
transformations mécaniques de la transmission manuelle existante. 

Sa conception doit par ailleurs être guidée par un souci de simplicité matérielle, 
impliquant des sous-éléments non-coûteux et la possibilité d'un montage relativement aisé. En 
particulier, le nombre de capteurs requis par la commande doit être limité. 

1.4.3. La servo-valve 

L'étude d'un embrayage piloté constitue par ailleurs un support d'application d'une 
servo-valve élaborée par PSA-Peugeot-Citroën et Thomson. La servo-valve est un actionneur 
électro-hydraulique permettant la distribution rapide de grandes puissances hydrauliques. L'étude 
de cette servo-valve est réalisée en parallèle du développement de notre embrayage piloté, chacun 
des deux sujets conférant à l'autre un intérêt particulier. 

En effet, l'architecture de la servo-valve, sur laquelle nous reviendrons dans le chapitre 5 
consacré à la modélisation de l'actionneur, laisse prévoir un rapport performance-coût 
intéressant, ainsi qu'un vaste champ d'applications automobiles. L'embrayage piloté constitue, 
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avec l'étude d'une nouvelle suspension active ([Guillemard 96]) l'une des premières applications 
de cette nouvelle technologie et doit à ce titre, confirmer les espérances émises. 

1.4.4. Architecture de l'automatisme 

La figure suivante présente le schéma de l'implantation matérielle de l'embrayage piloté. 

conjoncteur 
disjoncteur 

-- signal 
- puissance 
~ capteur 

lampes. 
buzzers ... 

levier de vitesse 

Figure 1.18: Implantation matérielle de l 'embrayage piloté 

Ce système sera monté sur une Xantia l.9L à moteur Diesel turbocompressé. 

1.5. Conclusion 

La technologie de la transmission mécanique a été présentée rapidement, afin de pouvoir 
préciser les premières spécifications de l'embrayage piloté. L'architecture matérielle de cet 
automatisme a été précisée. Cette première approche technologique de la transmission va 
également nous permettre d'aborder et de comprendre les phénomènes que celle-ci engendre, en 
particulier des points de vue du confort et de l'agrément de conduite. 

L 'un des objectifs du semi-automatisme envisagé est de familiariser le conducteur avec le 
concept de transmission active, ce que la BVA, par trop de particularités, n'a pas réussi dans 
certains pays. Les critères de coût, dans cette perspective, revêtent une importance particulière. 
Les contraintes induites sont répercutées sur la commande à réaliser, qui devra se satisfaire, par 
exemple, d'un nombre minimum d' informations . 
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Dans le même temps, et pour les mêmes raisons, il convient de donner au système les 
prestations nécessaires pour être accepté. Ces prestations seront analysées dans le chapitre 
suivant à la lumière de réflexions sur 1 'agrément de conduite et le confort longitudinal. 
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Chapitre 2 : Confort et agrément de conduite 

2.1. Introduction 

2.1.1. La position d'un système automobile piloté face au problème 
de confort et d'agrément 

L'introduction d'un automatisme dans l'automobile peut avoir différents objectifs, que 
nous regroupons ici en detL"'Il: familles. Le premier objectif est d'améliorer le comportement du 
véhicule d'un point de vue général. Les suspensions actives ou les contrôles moteurs entrent par 
exemple dans cette catégorie en améliorant respectivement le confort ou la pollution émise par le 
moteur. 

D'autres systèmes pilotés ont pour objectif de remplacer ou d'aider le conducteur dans 
une tâche plus ou moins pénible. La direction assistée entre dans cette classe d'automatismes. 

L'embrayage piloté entre dans les deux catégories rapidement définies. En effet, il doit se 
substituer au conducteur dans les actions de débrayage et d'embrayage que nécessitent certaines 
situations de vie de la transmission ; il doit par ailleurs réaliser cette mission en conférant au 
véhicule un agrément supérieur ou égal à celui obtenu par un bon conducteur. Cette situation 
particulière est propre à toutes les transmissions automatiques, qui sollicitent directement la 
perception du conducteur. 

La conception d'tm embrayage piloté nécessite donc, qu'au delà de l'aspect fonctionnel, 
soient définis des objectifs en termes d'agrément du véhicule. Nous considérons dans ce chapitre 
deux éléments du confort que touche l'embrayage piloté: le confort vibratoire et l'agrément de 
conduite. Nous tentons en particulier de préciser et de distinguer ces deu.x notions parfois 
confondues. Nous donnons quelques éléments pour juger du confort vibratoire et de l'agrément de 
conduite conférés par une transmission automatique. Enfin, nous donnons, tant que faire se peut, 
les critères quantitatifs qui nous permettront de juger en simulation des potentialités des lois de 
commande définies dans les chapitres suivants. 

2.1.2. Les enjeux de la définition de critères dans la conception en 
simulation 

De façon plus générale, l'introduction de critères quantitatifs en amont de la conception 
de systèmes automobiles pilotés correspond à un enjeu important dans la recherche de réactivité. 
En particulier, l'intégration des contraintes liées au conducteur dès l'amont de la conception de 
systèmes automobiles doit être davantage guidée par une démarche scientifique. L'intégration de 
sciences souples dans la conception automobile requiert, dans certaines activités, la définition par 
les acteurs concernés, de critères quantitatifs. 
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Cette définition constitue un point de passage obligé dans certaines applications de la 
conception automobile en simulation. L'existence de critères quantitatifs pour un problème donné 
permet en particulier d'exploiter la simulation dans la recherche de solutions optimisant un 
compromis. Elle permet également d'enrichir l'expertise en automatisant le parcours, en 
simulation, de l'espace des paramètres d'un système (voir chapitres 6 et 7). 

2.2. Le confort longitudinal 

Ce paragraphe introduit la notion de confort longitudinal. Nous replaçons le confort 
longitudinal dans le cadre plus général du confort automobile puis du confort vibratoire. 
L'exemple du confort vertical, faisant 1 'objet de nombreux travaux dans le domaine de la 
suspension, nous guide dans la définition de critères. 

2.2.1. Le confort automobile 

Le confort automobile revêt toujours plus d'aspects, si bien qu'il est devenu difficile d'en 
donner une définition. En première approche, on définit le confort négativement comme une 
ambiance de séjour ou de travail telle que la fatigue apparaisse le plus tard possible 
([DESPLAND, 50]). 

Cette définition, valable dans le passé et encore acceptée aujourd'hui, semble devoir être 
dépassée ([WASSMER, 95], [LE GOFF, 91]). Le temps passé chaque jour dans un véhicule, les 
exigences nouvelles des clients, aiguisées par la concurrence, conduisent, en même temps que 
change la définition même du véhicule, à modifier la notion de confort et à en donner une 
définition plus positive. Le confort devient l'ensemble des éléments qui contribuent au bien-être 
des passagers et du conducteur. Maurice Despland, il y a bientôt 50 ans prédisait cette évolution 
de la notion du confort. ll n'est suivi que longtemps plus tard par le plus grand nombre. 

F. Batocchi, coordinateur de 1 'activité confort pour PSA Peugeot Citroën, définit le 
confort automobile comme 1 'harmonie entre les sensations perçues par les occupants du véhicule 
et les éléments de 1 'environnement extérieur rencontrés au cours des différentes situations de vie 
du véhicule. 

Plus précisément, le confort comprend [BA TOCCID, 96] : 

o Le confort d'ambiance (visuel, éclairage, confort olfactif, confort tactile ... ) 
o Le confort vibratoire (dont le confort auditif, le confort de suspension) 
o Le confort thermique 
o Le confort d'assises 
o Le confort lié à 1 'ergonomie des commandes et des équipements 
o L'architecture, la practicité, la vie à bord, la polyvalence (rangements, coffre, 

modularité) 

2.2.2. Le confort vibratoire 

Le confort vibratoire apparaît ici comme une dimension du confort automobile. 

Le confort vibratoire, lié à la dynamique du véhicule, se prête bien à une étude 
scientifique basée en particulier sur le traitement des signaux et 1' étude de la sensibilité de 
l'homme aux vibrations ([BSI, 87]). 
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De nombreux travaux ont été menés sur le confort vibratoire automobile, qur nous 
serviront pour mesurer le confort produit par notre transmission. 

2.2.2.1. L'exemple du confort vertical 

La conception et le dimensionnement de suspensions se font en première approche autour 
du compromis confort - tenue de route. De nombreuses études théoriques sur le confort 
[T AKEMURA, 90], ont été appliquées dans la conception de suspension ([HERNETTE, 1995]). 

Ces études ont montré la pertinence de critères fréquentiels pour estimer quantitativement 
la qualité d'une suspension. Les lieux de Bode sont en particulier utilisés pour ce qu ' ils se prêtent 
à une validation expérimentale aisée sur banc. Le lieu de Bode d'une suspension est comparé à 
des gabarits fournis par les spécialistes de la perception sensorielle. La figure 2.1 donne le lieu de 
Bode de la fonction de transfert entre l'accélération verticale de la route (vue de la roue) et 
l' accélération de la caisse, ainsi que le gabarit en dessous duquel ce lieu doit se situer pour 
satisfaire au critère de confort acceptable, défini par PSA-Peugeot-Citroën. 

10
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Figure 2.1 : Lieu de Bode d 'une suspension comparé à une courbe d 'iso-confort standard 

La recherche de critères de confort plus précis fait toujours l'objet de travaux 
[PERUZZETTO, 89] Une telle démarche doit être appliquée dans le domaine du confort 
longitudinal, ce qui jusqu' ici n'a donné lieu qu 'à peu de travaux. 

2.2.2.2. Introduction au confort longitudinal 

Plusieurs facteurs contribuent au retard de l'étude du confort longitudinal sur le confort 
vertical. Certains de ces facteurs prennent leur origine dans le fait que le confort longitudinal est 
fortement lié à la transmission de puissance dans le véhicule. L'expérimentation sur banc est 
rendue de ce fait plus difficile que pour les suspensions. Par suite, la caractérisation 
expérimentale rigoureuse d'une transmission active, du point de vue du confort reste un problème 
entier. 
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D'autre part, le confort longitudinal prend de l'importance au fur et à mesure que 
s'améliore le confort de suspension. Aujourd'hui, la plupart des véhicules propose un confort de 
suspension très acceptable, transférant les exigences des utilisateurs sur des aspects jusqu 'ici 
oubliés. Dans le cas du confort vibratoire, c'est en particulier le confort de transmission. 

Enfin, le système transmission, fortement impliqué dans le confort longitudinal, présente 
des caractéristiques rendant délicate l'analyse fréquentielle. Les fortes non-linéarités, que nous 
décrirons plus en détail dans le chapitre 4, rendent inutilisables les méthodes fréquentielles 
appliquées aux systèmes linéaires. 

Cette même difficulté rendra délicate la validation des modèles de transmission. En effet, 
les résultats expérimentaux du système complet seront obtenus sur route, pour des configurations 
et des scenarii difficiles à reproduire exactement en simulation. 

2.2.3. La transmission de puissance et le confort longitudinal 

2.2.3.1. Le premier mode osdllant de la transmission 

La figure 2.2 présente l'accélération longitudinale d'un véhicule dont le moteur génère 
une discontinuité de couple à l'instant t=0.5s. 
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Figure 2.2: Accélération longitudinal d'un véhicule 

On constate la présence de plusieurs modes oscillants. La transformée de Fourier de ce 
signal, donné figure 2.3, met en évidence deux modes. Le premier autour de 4Hz, le second 
autour de 12Hz Nous verrons, dans le chapitre 4, consacré à la modélisation de la transmission, 
l'origine mécanique de ces modes. 
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Figure 2. 3 : Transformée de Fourier du signal accélération longitudinale 

L'automatisation de la transmission ne peut faire 1 'économie de 1 'étude de l'impact de ces 
modes sur le confort. Par suite, c'est la question de la perception sensorielle qui doit être posée. 
Enfin, un critère objectif doit être extrait de cette analyse, qui permettra la qualification en terme 
de confort, des diverses solutions. 

2.2.3.2. Définition d'un critère de confort pour l'évaluation de 
l'automatisme 

La recherche de critères constitue, dans la recherche de méthodologies de conception 
basées sur la modélisation et la simulation, un enjeu majeur. Elle constitue également, dans le 
domaine du confort, un problème délicat: l'« objectivation» d'une notion comme le confort est 
nécessairement une réduction et conduit à une perte importante de sens. 

2. 2. 3. 2.1.Le protocole 

Un critère de confort calculé est le plus souvent issu du traitement des données de la 
simulation ou de 1' essai. 

Nous proposons ici un critère pour l'évaluation du confort procuré par la transmission 
lors d'un à-coup sur la pédale d'accélérateur. Le protocole de simulation est le suivant: 

o Le véhicule tire le moteur à l'instant initial (la pédale d'accélérateur est relevée). 
o A partir de 1' instant initial, le papillon passe de la position fermée à la position 

totalement ouverte avec une dynamique du second ordre d'amortissement Ç=l et 
de pulsation propre co=20rads-l. Cette dynamique correspond environ à celle du 
conducteur lors de l'enfoncement de la pédale d'accélérateur. 

o Le signal accélération est considéré durant deux secondes après 1' instant initial. 

Ce scénario est utilisé chez PSA Peugeot Citroën lors de la cotation subjective des 
véhicules. li permet ainsi la validation de critères quantitatifs. Cette validation est en cours et les 
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résultats proposés dans la suite de ce chapitre ne constituent pas à ce jour une référence pour le 
groupe PSA. 

Les conditions initiales sont telles que le véhicule tire le moteur. Ainsi, lors de l'ouverture 
du papillon moteur, le couple moteur augmente et c'est le moteur qui entraîne le véhicule. Ce 
passage de 1' état de « rétro » à 1 'état de « tirage » est 1' occasion de solliciter le jeu de la 
transmission dont nous verrons au paragraphe 6.3.4.3. du chapitre 6, l'influence sur la 
dynamique de la transmission. 

Les deux secondes de signal considérées sont supposées constituer un échantillon 
suffisamment riche pour le traitement, et suffisamment court, pour, dans le cas de calcul 
d'optimisation d'une commande de la transmission en simulation, ne pas générer des temps de 
calcul rédhibitoires. Par ailleurs, dans le cas qui nous intéresse, nous verrons dans les chapitres 6 
et 7 que la commande est activée, à l'occurrence d'un à-coup sur la pédale d'accélérateur, 
pendant un temps inférieur à 2 secondes. Les deux secondes de signal utilisées sont donc 
suffisantes pour juger de l'efficacité de la commande. 

Comme nous le verrons, d'autres situations de vie conduisent à l'activation de la 
commande d'embrayage. Chacune de ces situations de vie fait l'objet de la définition d'un critère 
et donc en particulier de la définition d'un protocole de base au calcul. 

2.2.3.2.2.Le critère 

L'introduction de la thèse de Pierre Peruzzetto constitue une base de connaissances 
intéressante sur les diverses approches d'évaluation du confort vibratoire. Notamment, l'état de 
l'art y est résumé. 

L'approche générale consiste à considérer 1 'accélération subie par le passager dans une 
direction i donnée: x;(t). Ce signal est filtrée par une fonction de pondération: 

(2.1) 

où L est la transformée de Laplace et * le produit de convolution. Le signal obtenu donne 
lieu à la construction de différents critères, par exemple : 

(2.2) 

1 

VDV(i) =II: y:(t)d{~ (2.3) 

où T est l'intervalle de temps considéré pour juger du confort. wRMS est appelé RMS 
pondéré, VDV est appelé en anglais vibration dose value. Ce dernier critère n'est pas ramené à 
l'unité de temps et correspond davantage à la notion de fatigue. 

La définition d'un critère pertinent repose essentiellement sur le choix judicieux de la 
fonction de pondération F(p). Concrètement, cette fonction de pondération permet de privilégier, 
dans le signal original x;(t), les fréquences particulièrement néfastes au confort. Cette fonction de 
pondération est donc issue de l'étude expérimentale de la sensibilité d'un nombre représentatif de 
personnes à différentes fréquences. Si l'on considère que les fréquences les plus sensibles sont les 
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fréquences propres des différentes masses du corps, on peut prendre comme fonction de 
pondération la fonction de transfert du corps dans la direction considérée. 

A cet égard, les mouvements de la tête ont une grande influence sur le confort : ils 
interviennent sur différents sens (confort vibratoire, confort visuel, auditif..). La tête possède une 
fréquence propre dans la dimension longitudinale autour de 4Hz. Cette fréquence est donc 
particulièrement néfaste au confort longitudinal. 

Ces réflexions nous conduisent à l'utilisation du filtre dont le lieu de Bode est donné 
figure 2.4. Nous l'appellerons filtre de confort longitudinal. 
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Figure 2.4: Lieu de Bode du« filtre de confort» 

50 

La figure 2.5 donne l'accélération et l'accélération filtrée par le «filtre de confort». La 
figure 2.6 donne le spectre de puissance des signaux filtrés et non-filtrés. 
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Figure 2.5 : Accélération filtrée et non-filtrée 
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Figure 2.6 : Spectre de puissance de l'accélération filtrée et non-filtrée 

Dans les chapitres suivant , nous utiliserons le critère : 

1 

J = IJ: a~ (t)dtj 4 (2.4) 
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çalçulé sur le protocole présenté dans le paragraphe précédent, où axf est 1' accélération 
longitudinale de la caisse filtrée par le filtre dont le lieu de Bode est donné figure 4.2. 

2.3. L'agrément de conduite 

2.3.1. Introduction 

2.3.1.1. Définition et généralités 

L'agrément de conduite est souvent considéré comme une dimension du confort et n'a pas 
fait, à ma connaissance, l'objet d'une définition précise. Un certain nombre de documents laissent 
même à penser qu'une relative confusion règne sur le sujet. On peut cependant mentionner les 
approches sociologiques rigoureuses réalisées au sein de PSA Peugeot Citroën et synthétisées 
dans [W ASSMER, 94]. 

L'objet de notre travail n'est pas de faire une étude exhaustive de l'agrément de conduite. 
Cependant, il nous a paru nécessaire de préciser la conception que nous en avions, afin de situer 
l'embrayage piloté dans un contexte prenant en compte les utilisateurs. Nous proposons la 
définition suivante : 

Définition : 

L'agrément de conduite se définit comme l'écart entre la réponse du véhicule à une 
sollicitation du conducteur et la réponse attendue par ce même conducteur. On suppose 
qu~une distance faible contribue à l'agrément que le conducteur peut éprouver dans l'acte 
de conduite. 

Si le confort vibratoire se présente comme une notion essentiellement physiologique, 
l'agrément de conduite comporte une forte composante psychologique. La diversité des 
conducteurs (du conducteur hédoniste à l'utilisateur non-conducteur [W ASSMER, 94]) impose 
que la définition de l'agrément de conduite reste générale. 

L'agrément de conduite apparaît à travers cette définition comme fortement subjectif, il 
qualifie une relation entre un conducteur et un véhicule conduit. C'est l'attente du conducteur qui 
est au centre de l'agrément de conduite. Cette attente dépend bien sûr de son caractère, mais aussi 
et surtout de ses habitudes. On note également que la relation du conducteur à la conduite peut 
évoluer dans le temps, comme évoluent les habitudes du conducteur. La notion d'agrément de 
conduite se prêtera donc mal, par nature, à la quantification ou à « l'objectivation ». 

2.3.1.2. L'agrément de conduite et le confort 

Comme nous 1' avons signalé, une certaine confusion sur les notions de confort et 
d'agrément de conduite semble prévaloir. La direction assistée nous permet en quelques lignes 
d'illustrer la distinction que nous faisons entre les deux notions et de montrer l'intérêt que peut 
présenter l'intégration de ces deux notions dans la conception d'un automatisme automobile. 

La direction assistée est d'abord un élément du confort: elle contribue à faciliter des 
manoeuvres et réduit par le fait les fatigues liées à la conduite. En revanche, l'éventuelle 
introduction d'un retard dans la fonction de transfert entre l'angle volant et le braquage des roues, 
liée à un système hydromécanique mal conçu, peut être perçu comme une dégradation de 
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l'agrément de conduite. ll génère en effet un écart entre ce qu'attend le conducteur et ce que son 
véhicule lui produit en réponse à une sollicitation. Inversement, une direction non-assistée crée un 
lien mécanique entre le sol et les mains du conducteur, ce qui peut être perçu, en dehors des 
manoeuvres à faible vitesse comme un agrément de conduite. 

L'intégration des deux notions dans la conception d'un automatisme montre a priori que 
la seule étude de l'assistance ne suffit pas. La restitution au volant des efforts sur la roue, qui 
révèle aujourd'hui toute son importance, se traduit simplement comme la prise en compte des 
contraintes d'agrément de conduite indépendamment des contraintes de confort. 

La dualité confort/agrément de conduite s'exprime également dans le compromis confort­
tenue de route en suspension. 

2.3.2. L'agrément de conduite et l'embrayage piloté 

L'embrayage piloté est au coeur de la notion d'agrément de conduite. ll prétend 
supprimer un degré de liberté du conducteur dans l'action de conduite et sa conception nécessite 
que soit pris un certain nombre de précautions. 

Nous situerons d'abord l'agrément de conduite dans le cadre plus large de la conception 
de systèmes automobiles pilotés, puis nous porterons un regard sur les différentes situations de 
fonctionnement du véhicule qui sollicitent l'activation de l'embrayage piloté et dégagerons 
quelques idées émanant des réflexions générales précédentes. 

2.3.2.1. Agrément de conduite et systèmes pilotés 

L'agrément de conduite concerne l'ensemble des interfaces entre le conducteur et le 
véhicule, relatives à la conduite. La direction, l'embrayage, le freinage et l'accélérateur sont à ce 
titre les interfaces de l'agrément de conduite. 

La situation d'un automatisme remplaçant le conducteur dans la prise en charge d'une 
action de conduite est, pour les raisons évoquées plus haut, délicate. L'automatisme enlève un 
degré de liberté au conducteur et, s'ille soulage d'une manoeuvre pénible, ille frustre dans un 
premier temps et le place dans un contexte étranger. 

En outre, le conducteur s'avère beaucoup plus indulgent pour sa propre conduite que 
pour la conduite gérée par un automatisme. La qualité de la part de conduite prise en charge par 
un automatisme devra donc, pour être acceptée, être irréprochable. 

2.3.2.2. L'agrément de conduite au cours des différentes situations de 
vie du véhicule 

2.3.2.2.J.Le démarrage du véhicule 

La pédale d'accélérateur et la pédale de frein sont les seuls liens entre le conducteur et la 
fonction mobilité longitudinale. Nous pensons, dans le cas d'un démarrage, qu'une relation 
simple entre la position de la pédale d'accélérateur et la vitesse du véhicule au démarrage 
contribue à satisfaire l'agrément de conduite. En particulier, le non-démarrage du véhicule 
lorsqu'aucune action n'est exercée semble naturel. 
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La relation simple évoquée doit être algébrique : à une position donnée de la pédale 
d'accélérateur correspond, dans une configuration de l'environnement donnée, à une vitesse et 
une seule. 

2. 3. 2. 2. 2.L 'arrêt du véhicule 

Le cas de l'arrêt du véhicule est dual du cas du démarrage: pour des vitesses faibles du 
véhicule, on peut envisager qu'une relation algébrique existe entre la position de la pédale 
d'accélérateur et la vitesse stabilisée du véhicule. 

Ce choix, que nous avons retenu dans la réalisation du prototype, peut faire 1' objet de 
critiques de la part des personnes appréciant, par habitude de la transmission passive, de pouvoir 
obtenir une vitesse stabilisée non-nulle du véhicule pour une position relevée de la pédale 
d'accélérateur (donc pour un moteur tournant au ralenti). Dans ce cas, l'information pédale de 
frein doit être captée afin de déclencher complètement l'embrayage pour l'arrêt du véhicule. 

2.3.2.2.3.Les changements de vitesse 

Dans cette situation de fonctionnement, le conducteur communique avec le véhicule par le 
biais du levier de changement de vitesse. A ce titre, la mécanique de sélection intervient dans 
1' agrément de conduite lié au changement de vitesse, au moins au même titre que le 
fonctionnement de l'embrayage. 

On peut cependant émettre la réflexion suivante: le conducteur, lors d'un changement de 
vitesses, sera beaucoup plus exigeant avec l'automatisme qu'on lui propose qu'avec lui-même, en 
particulier sur la rapidité du changement et sur le confort procuré. Ainsi, l'automatisme devra 
produire un changement de vitesse dont le compromis se situera entre la rapidité et le confort 
généré. 

Remarquons une fois de plus que dans le cas d'un changement de vitesse, le confort 
vibratoire et l'agrément de conduite peuvent avoir des exigences contradictoires. 

2. 3. 2. 2.4.Le « réattelage » 

Le réattelage fera 1 'objet de 1 'activation de 1' embrayage, en premier lieu dans la 
perspective de l'amélioration du confort. Comme nous l'avons évoqué, toute activation est 
susceptible de modifier l'agrément de conduite procuré par le véhicule. 

L'oscillation de réattelage est le plus souvent jugée subjectivement en essai. Les grilles de 
cotation produites par ces essais, ainsi que certains éléments de cotation objectives existant au 
sein de PSA Peugeot Citroën ([PIGNARD, 94]) permettent de dégager les réflexions suivantes 
sur la commande de l'embrayage piloté. 
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o La commande ne doit pas allonger le délai entre 1' action du conducteur et la 
réponse du véhicule. Ce délai est défini sur l'accélération donnée figure 2. 7, 
comme le temps s'écoulant entre le début de la sollicitation sur la pédale 
d'accélérateur et la date où l'accélération maximum est obtenue T amax· Le pic 
d'accélération, néfaste pour le confort, constitue, pour le conducteur, «l'accusé 
de réception » de sa sollicitation, tandis que son absence est ressentie en général 
comme un manque de dynamisme du véhicule. 
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Figure 2. 7 : Paramètres de 1 'agrément de conduite procuré lors d'une sollicitation de la pédale 
d'accélérateur 

o L'amplitude des oscillations Lia; doit être minimale, de sorte que le conducteur 
n'ait pas le sentiment d'une dynamique contraire à sa sollicitation. Np est le 
nombre d'oscillations dont l'amplitude dépasse lrns-2, seuil de sensibilité retenu 
par le groupe PSA. Np représente donc le nombre de fois où l'accélération de la 
caisse évolue à 1 'opposé de l'attente du conducteur enfonçant la pédale 
d'accélérateur. 

2.4. Considération sur les différents automatismes existants 

Nous avons décrit, au chapitre précédent, la technologie de deux transmissions 
automatisées. Les paragraphes suivants extraient les caractéristiques de ces automatismes en 
terme de confort vibratoire et d'agrément de conduite et les qualifient à l'aune des réflexions 
précédentes. 

2.4.1. La boîte de vitesse automatique 

La BV A constitue un automatisme intégral de la transmission. Les rapports de boîte sont 
discrets et le passage de l'un à l'autre se fait par une prise de décision automatique (mécanique 
ou électronique). L'existence d'une décision automatique de transition conduit, pour certains 
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conducteurs, à un agrément de conduite dégradé. Cette dégradation est la manifestation d'un écart 
entre la décision de l'automatisme et la décision virtuelle du conducteur. Par ailleurs, la prise de 
décision automatisée peut parfois se montrer dangereuse: c'est par exemple le cas lorsque le 
changement de vitesse intervient sur un sol de faible adhérence, ou au cours d'un virage. 

Remarquons que le désagrément n'est lié, la plupart du temps, qu'à l'habitude du 
conducteur de décider lui-même d'un changement de rapport. ll fait cependant refuser 
l'automatisme à bon nombre de clients potentiels. Le désagrément peut être atténué par la mise à 
profit de l'informatique embarquée dans l'adaptation des prises de décisions automatiques au 
conducteur. Par exemple, l'adaptation automatique de la prise de décision à la conduite du 
conducteur, la reconnaissance et la prise en compte de l'état de la route ou de la situation de 
fonctionnement du véhicule (virage, freinage), peuvent améliorer l'agrément de conduite procuré 
parlaBVA. 

Le confort, en revanche, est amélioré à différents titres par cet automatisme. Le confort 
vibratoire, en particulier, est largement amélioré par le couplage hydraulique permettant de ne pas 
générer de discontinuité de couple dans la partie avale de la transmission. L'absence totale 
d'intervention du conducteur dans le processus d'adaptation du rapport de boîte est, par ailleurs 
une économie importante de concentration et de fatigue. 

2.4.2. Le variateur 

Le variateur est également un automatisme intégral de la transmission. Le compromis 
confort-agrément de conduite qu'il confère relève cependant de fondements différents. 

[KASAI et al., 88], dans le cadre de la synthèse d'une commande pour le variateur, 
donne 1' allure de 1' accélération longitudinale du véhicule produite par différentes lois de 
commande (i, le rapport de transformation du variateur, étant la variable de commande) lors d'un 
enfoncement de la pédale d'accélérateur. 

On y constate, sur l'exemple du « réattelage », que la commande du variateur fait entre 
autres l'objet de la recherche d'un compromis entre l'agrément de conduite procuré par une 
réponse rapide à la sollicitation de la pédale d'accélérateur, et le confort généré par la richesse en 
fréquence de 1' accélération. 

Par ailleurs, le fonctionnement du variateur est continu et ne conduit pas à la transition 
entre des états discrets. ll n'y a donc pas de prise de décision de changement de rapport, mais une 
loi de commande dont la variable d'entrée, le rapport de démultiplication, est continue. 
L'agrément est lié au choix des lois de commande continue et se manifeste en particulier par 
1 'écart entre la vitesse du moteur produite par la loi et la vitesse moteur attendue par le 
conducteur lors d'un enfoncement de la pédale d'accélérateur. 

2.5. Conclusion: La situation de l'embrayage piloté dans les 
transmissions automatisées 

La commande électronique de l'embrayage devra être synthétisée dans le but de réaliser 
avec le semi-automatisme proposé une alternative intéressante pour la transmission automatique. 

Pour ce faire, nous avons précisé les notions de confort et d'agrément de conduite. Nous 
avons défini, pour le confort vibratoire longitudinal, un critère qui nous servira à évaluer la 
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qualité de la commande. Notamment, ce critère sera utilisé dans l'étude en simulation des lois de 
commande et de la robustesse du système piloté vis à vis du confort lors du réattelage. 

Nous avons également montré l'influence de l'introduction de l'embrayage piloté sur 
l'agrément de conduite. Cette réflexion nous a conduit à émettre des considérations sur le 
comportement souhaité du futur système piloté. Nous appellerons stratégique, la partie de la 
commande qui s'intéressera à satisfaire les contraintes d'agrément de conduite. Cette partie de la 
commande est de dynamique lente par rapport aux dynamiques de contrôle du confort vibratoire. 

Enfin, nous avons rapidement dressé une caractérisation des transmissions automatiques 
existantes, des points de vue du confort et de l'agrément de conduite. 

Des différences structurelles permettent de confirmer l'intérêt potentiel d'un semi­
automatisme. En particulier, la conservation de la décision de changement de rapport, ainsi 
qu'une technologie proche de celle connue par les clients, laisse présager un agrément de conduite 
remarquable: finalement, l'embrayage piloté permet de décharger le conducteur de la tâche 
rustique fatiguante qu'est l'action sur la pédale d'embrayage, pour lui laisser la tâche 
« intelligente » : la décision du changement de rapport. 

L'apport en agrément de conduite de cette solution doit être appuyé par 1 'amélioration du 
confort. En particulier, la transmission mécanique classique génère souvent, lorsqu'est sollicité 
l'embrayage (démarrage, changement de vitesse ... ), un comportement dynamique inconfortable et 
imprévisible. 

Le confort, interpellant les dynamiques les plus élevées de la commande, sera 1 'objectif 
premier de l'étude des principes des lois de commande (chapitre 6). 
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Deuxième partie : modélisation 
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Introduction à la deuxième partie 

La modélisation n'est pas une science de l'ingénieur récente. Au delà de la science et du 
monde technologique, la pensée ne s'exerce que sur des modèles du monde. Seuls les modèles se 
prêtent à la formalisation, à la simplification, qui permettent de fonder des raisonnements ou des 
actions raisonnées. 

L'application et la formalisation de cette démarche dans le milieu de la technologie 
constitue l'essentiel du travail de l'ingénieur. 

L'apparition puis le développement d'outils de calculs supportés par l'informatique de 
plus en plus performante, constituent une évolution majeure, en faisant de la modélisation une 
science à part entière et en lui donnant une place de plus en plus importante dans le processus 
industriel. 

Dans l'industrie automobile, où l'histoire a longtemps donné une place importante à 
1' expérimentation et aux essais, 1' émergence de la modélisation et de la simulation n'est que 
relativement récente. La nécessité de développements de plus en plus rapides et de moins en 
moins coûteux conduit pourtant cette industrie à penser la place de la modélisation et de la 
simulation dans le processus de conception. 

Le chapitre 3 montre, dans le contexte de l'industrie automobile, quels peuvent être les 
intérêts d'une démarche de conception en modélisation adaptée, puis explicite le déroulement de 
cette démarche dans la phase amont de la conception de systèmes mécatroniques. 

Le chapitre 4 présente les modèles du système destiné à être piloté : la transmission. Les 
différents éléments de la transmission, telle que décrite dans le chapitre 1 sont modélisés. Un 
modèle simplifié est ensuite proposé mettant en évidence 1' aspect discontinu du comportement de 
ce système. Cette simplification servira de base à la conception d'une commande. 

Le chapitre 5 propose une modélisation de l'actionneur composé d'une servo-valve 
électro-hydraulique et du mécanisme d'un embrayage classique. 
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Chapitre 3 : La modélisation dans la conception de sous­
systèmes automobiles 

3.1. Introduction 

Les progrès réalisés en informatique permettent de prédire en simulation le comportement 
de systèmes de plus en plus complexes. La maîtrise des techniques de modélisation devient, dans 
le milieu industrie~ essentiel en particulier dans la perspective de développements de plus en plus 
rapides et de moins en moins coûteux. Cette maîtrise réside à la fois dans le choix des outils 
scientifiques existants et dans l'utilisation de ceux-ci. 

Ce chapitre précise dans un premier temps les enjeux de la conception des systèmes 
automobiles en simulation et montre l'importance d'une modélisation basée sur la compréhension 
physique des phénomènes dans ce processus. 

Dans un second temps, la démarche qui a guidée la conception de 1 'embrayage piloté est 
présentée. 

3.2. Les enjeux industriels d'une conception 
multidimensionnelle 

3.2.1. Les objectifs de l'entreprise 

L'objectifpremier d'une entreprise est la survie à long terme. Cet objectif se réalise dans 
une dualité client-entreprise qui, dans le cas de l'industrie automobile et en première approche, se 
manifeste par le nombre de véhicules vendus et le profit réalisé à chaque vente. Un grand nombre 
de paramètres influent sur ce processus, ce qu'illustre la figure 3 .1. 
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Figure 3.1 : Paramètres du processus industriel 

Les contraintes environnementales (au sens large) font de l'automobile un secteur en 
perpétuelle mutation. La nécessité de préserver l'environnement, la crise économique, l'exigence 
d'une sécurité totale, la recherche d'une fluidité croissante du trafic malgré une forte urbanisation 
ne sont que quelques exemples des paramètres environnementaux qui guident l'industrie 
automobile dans les phases de conception et de fabrication et génèrent un contexte concurrentiel 
particulièrement rude. Dans ce contexte, on a montré la nécessité d'une grande réactivité en 
particulier dans les phases amonts de la conception [CIA V ALDINI, 96]. 

La prise en compte de la dualité produit-client, ainsi qu'un souci d'efficacité, impose que 
soit intégré 1' ensemble des paramètres du processus dès 1 'amont de la conception. C'est dans cette 
perspective que l'on peut analyser l'importance croissante de l'approche globale des systèmes 
complexes dans le milieu automobile. La complexité des systèmes rend en effet délicat et souvent 
inefficace le simple empilement des compétences de spécialistes. 

La vision cartésienne de l'ingénieur a longtemps conduit à considérer les systèmes 
complexes comme décomposables en sommes de sous-systèmes simples. Aujourd'hui, le besoin 
se fait sentir de dépasser cette approche et d'intégrer la notion de synthèse dès les premières 
étapes de la conception de sous-systèmes. Ainsi, si la maîtrise et la culture des techniques de 
pointe restent indispensables, une vision d'ensemble des phénomènes physiques régissant le 
comportement des systèmes prend une importance croissante. 

Dans le domaine automobile qui plus est, la relation physique existant entre le produit et 
le client rend pertinente l'interpénétration des sciences souples et des sciences de l'ingénieur. 

3.2.2. Les nouveaux champs de la démarche de conception 

Dans ce contexte, la modélisation des systèmes complexes (pas seulement physiques 
d'ailleurs), prend une importance toute particulière. La démarche de modélisation ne doit plus 
avoir comme seule prétention de construire des modèles permettant la simulation informatique de 
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phénomènes physiques. En permettant d'aboutir à une véritable expertise des systèmes 
considérés, elle doit être un vecteur de la recherche de réactivité évoquée précédemment. 

La conception d'un sous-système automobile met en jeu un certain nombre des attentes 
évoquées dans le paragraphe précédent. A chacune de ces attentes est associée une contrainte. 
Par exemple, à l'attente consommation est associée la contrainte « la consommation doit être 
faible ». Enfin à chaque contrainte est associé un critère permettant d'évaluer la satisfaction de la 
contrainte par le produit considéré, par exemple, le nombre de litres consommés en cent 
kilomètres . 

La conception fait évoluer un concept automobile dans l'espace des contraintes 
correspondant à chacune de ces attentes . La figure 3.2 illustre de façon schématique et simplifiée 
comment le sous-système embrayage piloté évolue dans l'espace des critères de prix, d'agrément 
et d'adaptabilité. 

El 
(conlrainlc s 
d'adaptabilité) 

E2 
(Désagrémc:nts) 

El 
(Prix) 

Figure 3. 2 : Surface optimale de l 'espace des contraintes 

La démarche de modélisation doit permettre d'aboutir à la maîtrise de la place du produit 
dans l'espace des contraintes qui lui sont liées. Cette démarche constitue un progrès important 
par rapport aux filières de conception habituelles . En effet, ces dernières conduisent, par 
itérations (expérimentales) successives, un concept au plus près d'un point cible fixé au départ 
dans l'espace des contraintes . Ce point est, qui plus est, souvent mal appréhendé. Il est 
matérialisé par un prototype, révélateur uniquement des qualités qu 'il manifeste. 

La nécessité de réduire les coûts et temps d'étude nous conduit à guider la réalisation 
d'un prototype vers une cible précise d' une part, conforme aux attentes client, d'autre part à 
considérer le prototype comme l' illustration matérielle d'un point du champ des potentialités. Une 
vision plus globale du champ des potentialités est donnée par l'expertise issue de la modélisation 
et par la simulation. 

Les nouvelles attributions de la démarche de conception ne sauraient donc être profitables 
sans quelques ruptures avec les habitudes du passé. En particulier, le prototype de recherche doit 
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phénomènes physiques. En permettant d'aboutir à une véritable expertise des systèmes 
considérés, elle doit être un vecteur de la recherche de réactivité évoquée précédemment. 

La conception d'un sous-système automobile met en jeu un certain nombre des attentes 
évoquées dans le paragraphe précédent. A chacune de ces attentes est associée une contrainte. 
Par exemple, à l'attente consommation est associée la contrainte «la consommation doit être 
faible». Enfin à chaque contrainte est associé un critère permettant d'évaluer la satisfaction de la 
contrainte par le produit considéré, par exemple, le nombre de litres consommés en cent 
kilomètres. 

La conception fait évoluer un concept automobile dans 1 'espace des contraintes 
correspondant à chacune de ces attentes. La figure 3.2 illustre de façon schématique et simplifiée 
comment le sous-système embrayage piloté évolue dans l'espace des critères de prix, d'agrément 
et d'adaptabilité. 
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Figure 3.2: Surface optimale del 'espace des contraintes 

La démarche de modélisation doit permettre d'aboutir à la maîtrise de la place du produit 
dans l'espace des contraintes qui lui sont liées. Cette démarche constitue un progrès important 
par rapport aux filières de conception habituelles. En effet, ces dernières conduisent, par 
itérations (expérimentales) successives, un concept au plus près d'un point cible fixé au départ 
dans l'espace des contraintes. Ce point est, qui plus est, souvent mal appréhendé. ll est 
matérialisé par un prototype, révélateur uniquement des qualités qu'il manifeste. 

La nécessité de réduire les coûts et temps d'étude nous conduit à guider la réalisation 
d'un prototype vers une cible précise d'une part, conforme aux attentes client, d'autre part à 
considérer le prototype comme l'illustration matérielle d'un point du champ des potentialités. Une 
vision plus globale du champ des potentialités est donnée par 1' expertise issue de la modélisation 
et par la simulation. 

Les nouvelles attributions de la démarche de conception ne sauraient donc être profitables 
sans quelques ruptures avec les habitudes du passé. En particulier, le prototype de recherche doit 
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être perçu comme le support de la construction de l'expertise. Le prototype issu de la recherche 
n'est qu'un point sur la surface optimale de l'espace des contraintes et ne permet pas 
d'appréhender à lui seul celle-ci dans sa totalité. li apparaît nécessaire dans ces conditions de 
renforcer le dialogue entre les experts-concepteurs et les personnes orientant le produit vers les 
attentes client afin, d'une part d'orienter la réalisation pratique du démonstrateur, d'autre part de 
révéler, tant que faire se peut, le champ des potentialités d'un concept. La réactivité pourrait alors 
résider, entre autre, dans la capacité à intégrer ce champ, issu des phases amonts (recherche et 
études avancées), dans la recherche des stratégies de l'entreprise automobile. 

La communicabilté des travaux de recherche menés dans chacun des métiers de 
l'automobile prend dans ce contexte une importance croissante. Pour les systèmes pilotés, où 
l'automatique réalise une coordination des sciences de la mécanique, de l'électronique, de 
l'hydraulique, cette conununicabilité, d'une importance cruciale, passe par la recherche d'une 
méthodologie rigoureuse d'une part, par l'utilisation d'outils informatiques efficaces et 
conviviaux d'autre part. 

3.3. La démarche de modélisation 

3.3.1. Le choix d'un langage de modélisation 

Les nouveaux défis posés à la conception de systèmes automobiles, et plus généralement 
de systèmes complexes, fait du choix des outils de modélisation utilisés un enjeu de première 
importance. Le langage bond-graph ([KARNOPP D.C., ROSENBERG R, 75], [THOMA, 91] 
est de plus en plus souvent privilégié dans l'approche de systèmes complexes car il possède un 
grand nombre des qualités requises. 

3.3.1.1. La capacité à aborder des systèmes complexes 

La première propriété de l'outil bond-graph est d'être particulièrement adapté à l'étude 
des systèmes complexes, c'est à dire de systèmes possédant un grand nombre de degrés de liberté 
et mettant en jeu des énergies de natures différentes. 

La structure graphique du bond-graph permet la construction de modèles hiérarchisés. Le 
bond-graph à mots est l'illustration de cette hiérarchisation des modèles. Chaque mot bond-graph 
d'un bond-graph à mots est un sous-modèle qui peut être modifié ou remplacé aisément, 
indépendamment du reste du modèle, conférant à celui-ci une flexibilité remarquable. 

3.3.1.2. La communicabilité des modèles 

La communicabilité des modèles de systèmes complexes est d'autant plus essentielle que 
ces systèmes concernent plusieurs personnes, souvent de métiers différents. Elle s'avère 
également un facteur primordial de la survie de l'expertise du système considéré dans le temps. 
Cette capacité à faire efficacement circuler dans le temps et dans l'espace l'information technique 
et scientifique est une mission du langage de modélisation. 

La structure graphique du bond-graph est à la fois proche de la physique et cependant 
indépendante du domaine d'énergie considéré. Le bond-graph se situe, dans le processus menant à 
la simulation des systèmes, entre la physique (le monde réel), et les équations mathématiques dont 
l'intégration par ordinateur permet la simulation. Cette situation avantageuse permet le passage 
de la physique à la mathématique en deux étapes simples. 
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Ces caractéristiques confèrent au langage bond-graph cette grande capacité à 
commuruquer. 

3.3.2. Une démarche de modélisation vers une expertise déductive 

La conception de la commande de 1 'embrayage entre dans le cadre plus général de la 
conception des systèmes automobiles pilotés. Nous proposons la schématisation de la figure 3.3. 

modèle 
de commande 

" x 
"0 

~-
" 

lois de commande 

Figure 3. 3 : Démarche de conception de systèmes automatisés 

Cette démarche est basée sur une compréhension physique adaptée des phénomènes 
régissant le comportement du système à piloter. Les objectifs d'un système piloté automobile 
peuvent avoir deux caractères, non exclusifs . Le premier est d'automatiser une action prise en 
charge par l'homme en l'absence de l'automatisme, c'est le cas par exemple d'une boîte de 
vitesses automatique ; le second est d'améliorer le comportement du véhicule, c'est le cas, par 
exemple de la suspension active. 

En ce qui concerne l'automatisation de l'embrayage, le premier objectif est fonctionnel et 
vise à remplacer l'action humaine. Dans un second temps, il s'agit de conférer au véhicule un 
confort et un agrément supérieur à celui obtenu par un embrayage classique. 

3.3.2.1. Ana(vse 

La première étape de modélisation consiste en la construction d'un modèle 
phénoménologique. Ce modèle est construit directement d'après l'observation du système 
physique. L'ensemble des éléments dynamiques (R,C,I) est organisé en une structure bond-graph. 
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Un premier niveau d'approche, purement formel, ne s'attache pas aux lois constitutives 
des éléments, et à ce titre ne permet pas une simulation significative, mais permet la visualisation 
synthétique de 1 'architecture du système. C'est seulement dans le deuxième temps de cette 
première étape que seront données les lois constitutives des éléments, issues d'une première 
estimation. Tout au long de la conception, les résultats d'une expérimentation apportant les 
données nécessaires, ce modèle sera enrichi, en particulier, les lois d'éléments seront précisées. 

L'analyse de ce modèle, généralement lourd, passe par une étape de simplification de 
modèles. La simplification de modèles peut être structurelle. n s'agit alors de réduire l'ordre d'un 
modèle d'ordre élevé, en ne conservant que l'information nécessaire à l'étude des phénomènes de 
dynamiques intéressantes au regard du problème posé. La simplification peut consister d'autre 
part en la linéarisation du système afin de bénéficier des méthodes classiques d'analyse des 
systèmes linéaires. Ces méthodes conduisent en effet à des caractérisations des systèmes 
indépendantes des sollicitations sur le système. 

L'étape de simplification ne conduit donc pas à un modèle simplifié unique mais à 
plusieurs modèles, chacun se focalisant sur une étude spécifique. Les modèles linéaires seront 
utilisés par exemple pour l'étude de commandabilité ou d'observabilité. Des modèles d'ordre 
faible pourront permettre de porter une attention particulière sur les effets des non-linéarités. 

3.3.2.2. Synthèse de commande 

La phase d'analyse ayant pour but la conception d'un système asservi, l'actionneur peut 
avoir un rôle prépondérant dans le système bouclé. Il doit donc lui même faire l'objet d'une 
analyse suivant la même démarche. 

La phase d'analyse aboutit à un modèle de commande incluant le système et l'actionneur. 

Parmi les modèles simplifiés, le modèle de commande doit être si possible à la fois 
d'ordre peu élevé et linéaire afin de bénéficier des méthodes classiques de synthèse de commande 
et permettre la manipulation formelle des équations mathématiques. 

3.3.2.3. Validation de la commande 

La validation de la commande constitue la dernière étape de la démarche de conception 
des systèmes pilotés. Le test en simulation des lois de commande sur des modèles de complexité 
croissante, intégrant des dynamiques négligées dans un premier temps ainsi que les non-linéarités 
du système, permet de révéler les contraintes liées aux phénomènes oubliés dans le modèle de 
commande. La simulation permet également l'introduction de contraintes supplémentaires, telles 
que les contraintes de prototypage automobile. 

Les lois de commande sont modifiées, enrichies ou dégradées en conséquence. La 
réalisation d'un prototype constitue l'aboutissement de la phase de validation de la commande. 

3.3.2.4. Le maquettage, le prototypage 

La dernière étape de la filière de conception consiste en la réalisation d'un démonstrateur 
physique. 

On distingue, pour cette phase, le prototypage du maquettage. Le maquettage conduit à 
un véhicule permettant d'évaluer les potentialités d'un concept. Les aspects relatifs à la 
production de série sont momentanément laissés de côté. Le prototype, au contraire, vise à 
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démontrer la viabilité du concept dans le cadre industriel (calculateur et actionneurs sont 
représentatif d'une production en série). 

Ces étapes de la conception font 1' objet de réflexions dans le milieu de 1' électronique 
automobile en particulier. L'automatisation des processus de maquettage et de prototypage fait 
l'objet de nombreuses recherches. Cette automatisation passe, en particulier, par la recherche 
d'outils permettant un passage continu de la phase d'étude en simulation à la phase 
d'implémentation sur véhicule. La génération de code automatique, permettant l'implantation 
directe sur calculateur des lois de commande étudiées en simulation, et la cosimulation, 
permettant la simulation simultanée des éléments analogiques et numériques d'un système 
commandé, sont à ce titre, deux axes de recherche stratégiques de 1' électronique automobile. 

3.3.2.5. Conclusion 

Le schéma proposé ne constitue pas une règle stricte mais plutôt le squelette d'une 
démarche, autour duquel sont conçus les systèmes pilotés. 

Cette démarche, tournée vers la physique, permet de constituer une riche expertise 
déductive du système étudié. En d'autres termes, le comportement dynamique du système est 
expliqué par les lois de la physique du demaine d'énergie considéré. 

La démarche proposée est fondée sur l'hypothèse qu'une telle expertise est à préférer, 
dans la mesure du possible, à une expertise inductive, où le système est connue par l'analyse de 
son comportement. Les méthodes d'étude de commande basées sur une expertise inductive 
peuvent être utilisées lorsque la modélisation physique est impossible. C'est le cas des systèmes 
inaccessibles de type boîtes noires. Les méthodes de modélisation par réseaux de neurones ou par 
identification, c'est à dire les méthodes de modélisation inductives seront alors préférées. 

Le schéma de la figure 3.4 présente les démarches d'étude des systèmes pilotés utilisant 
les deux types d'expertise évoqués. 
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Connaissance 
comportemenlale 

Figure 3. 4 : Expertises inductive et déductive face à un système complexe 

Remarquons enfin que dans certains cas, des hypothèses a priori peuvent être faites sur le 
système étudié. C'est le cas quand les dynamiques mises enjeu sont intuitivement identifiables et 
nettement séparées. Un modèle de commande peut alors être posé au départ et l'étude se dérouler 
selon la seule partie ascendante de la démarche proposée figure 3.3. La construction des modèles 
se fait alors suivant un ordre croissant de complexité. 

3.4. Les outils d'analyse 

L'acquisition rapide de 1 'expertise issue de la modélisation et de la simulation du système 
piloté sous-tend enfin l'utilisation d'outils d'analyse performants. En particulier, l'usage d'une 
interface conviviale entre le module de calcul et l'utilisateur-concepteur permet une exploitation 
rapide et efficace des données issues du calcul. 

Le développement (ou le choix dans une offre croissante) de tels outils interactifs s'inscrit 
en outre dans l'esprit de la nouvelle conception évoqué au paragraphe 3.2.2. En particulier, 
l'évaluation du potentiel d'un concept, au delà d'un prototype, est facilitée. 

On présente une illustration de cette méthodologie d'exploitation, dans [GUILLEMARD, 
96], sous le nom d'atelier logiciel. 

3.5. Conclusion 

Nous avons proposé dans ce chapitre, une méthodologie de conception des systèmes 
pilotés. 
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Nous avons dans un premier temps souligné l'importance d'une démarche rigoureuse 
dans le processus industrieL Nous avons vu comment une expertise déductive émanait d'un 
processus de conception basée sur la compréhension des phénomènes physiques. Cette rigueur ne 
doit cependant pas se confondre avec de la rigidité. La démarche proposée ne saurait être 
fructueuse sans une adaptation au problème posé. 

La communicabilité de 1 'expertise technique et scientifique, enfin, a été présentée comme 
un enjeu majeur dans l'élaboration de systèmes de plus en plus complexes. Dans ce contexte, 
nous avons évoqué l'importance du choix judicieux des outils, en particulier informatiques, de 
modélisation, de simulation et d'exploitation des modèles. 
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Chapitre 4 : Modèle du système à commander 

4.1. Aperçu général 

La transmission manuelle automobile a fait l'objet de modélisations précises à l'aide de 
l'outil bond-graph. Citons en particulier les modèles proposés dans [HROVAT, 91, 94] qui ont 
servi de base à notre étude. 

Le modèle phénoménologique évoqué au chapitre précédent, est le modèle le plus complet 
de la transmission. Outre la transmission proprement dite, le moteur, les roues, la caisse et le 
conducteur sont modélisés. Le modèle de moteur introduit ne considère que la dynamique la plus 
lente de celui-ci (dynamique de montée en pression dans le collecteur d'admission), mais permet 
de tenir compte de l'influence de la vitesse moteur sur le couple moyen fourni. On prendra en 
compte les degrés de liberté de la caisse dans la plan xOz (une rotation et deux translation). Ces 
degrés de liberté permettent de tenir compte des phénomènes oscillatoires du véhicule de 
dynamiques proches de celles qui nous intéressent. Enfin., 1' observation en simulation des effets 
des phénomènes vibratoires générés dans la transmission sur le conducteur apparaît indispensable 
à l'étude du confort longitudinal. Le conducteur peut être également, comme le suggère le bond­
graph à mots de la figure 4.1, à 1' origine du bouclage par le signal ouverture du papillon moteur 
(ou position de la pédale d'accélérateur). n fera, pour ces deux raisons, l'objet d'une modélisation 
somma.tre. 
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Figure 4.1 : Bond-graph à mots du système complet 

Les paragraphes suivants présentent les modèles de chaque élément du système étudié et 
en analysent les résultats temporels et fréquentiels . Rappelons que la présence de non-linéarités 
dans un système rend inapplicable le théorème de superposition. L'analyse de tels systèmes est 
donc rendue difficile par le fait que les résultats fréquentiels obtenus en simulation sont 
dépendants de la forme et de l'amplitude de la sollicitation sur le système. Ceci est d 'autant plus 
vrai que la non-linéarité est forte . En particulier, les pseudo-bodes sont issus des réponses 
temporelles à des sollicitations sinusoïdales de fréquence variable. Dans certains cas, le pseudo­
bode est donc insuffisant pour prédire le comportement d'un système soumis à un échelon. C'est 
pourquoi, dans le cas de sous-systèmes fortement non-linéaires, les réponses temporelles et 
fréquentielles à différents types de sollicitation seront données. 

4.2. Modèle phénoménologique 

4.2.1. L'embrayage 

L'embrayage a la particularité d'être utilisé à la fois comme organe de transmission du 
couple moteur, et comme actionneur pour la commande. La première fonctionnalité de 
l'embrayage utilise le degré de liberté en rotation autour de l'axe moteur, tandis que la deuxième 
fonctionnalité sollicite la translation du mécanisme d'embrayage le long de ce même axe. La 
relation entre ces deux degrés de liberté se manifeste au niveau du frottement sec. La vision 
macroscopique que nous avons de ce phénomène ne permet pas de tenir compte des échanges de 
puissance entre ces deux dimensions, interpellant le comportement élasto-plastique des matériaux 
en contact. Les dynamiques très élevées mises en jeu dans cet échange de puissance ne rentrent 
d' ailleurs pas dans le champ de nos préoccupations. La friction sera considérée dans la dimension 
transmission comme un élément dynamique modulé par le signal « force normale » entre les deux 
surfaces en contact. 

Dans l'autre dimension, le mécanisme d'embrayage sera considéré comme partie de 
l'actionneur. Nous distinguerons donc la friction d' embrayage et le mécanisme d'embrayage. Le 
modèle de ce dernier est présenté dans le chapitre 5 concernant 1' actionneur. 
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La figure 4.2 propose un modèle de l'embrayage. agz désigne la vitesse de glissement de 
la friction, Crr désigne le couple transmis par la friction. 
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Rmoyeu Cmoyeu 
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r-1 ----:::::;;:>""' o ----::=-:1::oo~ deer;i~~~~ 
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R:R2 

Figure 4.2: Structure du modèle de l'embrayage 

r !vol inertie du volant moteur<~ 0.13kgm2
) 

I
l !dis inertie du disque d'embrayage(~ 0.02kgm2

) 

Rfri frottement sec de la friction 
1 

l R1 frottement entre l'axe moteur et le carter 

l ~ frottement entre l'axe moteur et l'arbre primaire 

1 Rmov frottement sec du moyeu 

l cm~ raideur du moyeu 

Le moteur est considéré dans ce modèle comme une source d'effort Se: Cmot· 

Certains des éléments de ce modèle ont une caractéristique non-linéaire. Les paragraphes 
suivants leur portent une attention particulière. 

4.2.1.1. Le moyeu amortisseur 

Comme nous 1' avons vu dans le premier chapitre, le rôle de 1 'embrayage automobile ne 
se limite pas à transmettre le couple sortant du moteur. Le disque d'embrayage est doté d'un 
moyeu amortisseur, introduisant une élasticité et un amortissement entre la friction du disque et la 
partie du disque liée à l'arbre primaire et réalisant la fonction de filtrage des hautes fréquences 
sortant du moteur. 

Les raideurs introduites en parallèle dans le moyeu amortisseur sont non-linéaires, en 
raison de jeux et de précontraintes. Pour le prototype que nous avons choisi, on peut caractériser 
cet ensemble de ressorts en parallèle par la caractéristique effort-déplacement de la figure 4.3. La 
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caractéristique de chacun des ressorts étant donnée, on obtient la caractéristique globale en 
ajoutant les efforts donnés par chacune des raideurs. 
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Figure 4. 3 :Moyeu amortisseur de l'embrayage série du prototype 

Autour de la position d'équilibre, une raideur très faible, assimilable à un jeu, a pour 
effet de filtrer les acyclismes du moteur lorsqu'aucune charge n'est appliquée (au point mort par 
exemple). En revanche, ce jeu peut générer des discontinuités de couple dans la transmission. 

Le frottement en parallèle avec les raideurs est généré par le contact de matériaux de 
friction solidaires de chacune des deux parties liées par le moyeu amortisseur. Il s'agit donc d'un 
frottement sec dont la valeur évolue fortement avec l'usure (autour de lONm). 

4.2.1.2. La friction 

La friction est représentée par un élément dissipatif Rrn, frottement sec dont la 
caractéristique générale dans le plan flux-effort est donnée dans le chapitre 1, figure 1.8. Cette 
caractéristique met en évidence une discontinuité importante autour de la vitesse de glissement 
nulle. Cette non-linéarité s'explique par le comportement élasto-plastique des matériaux en 
contact. Si d'un point de vue macroscopique, ce contact est plan, une approche microscopique 
tient compte de l'interpénétration des matériaux (figure 4.4) 
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Figure 4. 4 : Contact entre deux matériaux liés par un frottement sec 

Autour de la vitesse relative nulle, le comportement des matériaux est purement élastique, 
tandis qu'une vitesse de glissement non nulle correspond à la plastification locale des matériaux. 

Une telle approche microscopique de la friction présente l'avantage d'autoriser la 
modélisation et l'étude physique des phénomènes énergétiques, de l'usure des matériaux ainsi que 
de la dynamique des systèmes mécaniques soumis aux frottements secs. L'ordre élevé des 
modèles de friction issus d'une telles approches ainsi que l'aspect résolument macroscopique de 
l'objet de notre étude nous conduit dans un premier temps à rechercher une modélisation 
macroscopique rendant compte seulement des dynamiques lentes induites par un système à 
frottement sec ([SRINIVASAN et al., 86], [SHERIF, et al., 90]). 

Dans ce cadre, plusieurs approches sont possibles, pouvant donner lieu à des 
interprétations plus ou moins physiques. Une première approche très peu physique consiste à 
identifier la caractéristique du frottement sec à une fonctionnelle. Par exemple la fonction arctan 
peut être utilisée. 

(4.1) 

où C désigne le couple transmissible par la friction, C désigne le couple transmis, (J) 
1 m ù g 

est la vitesse de glissement et k est un coefficient correspondant à la rapidité de montée de la 
courbe désirée. Cette modélisation peut s'avérer efficace dans le cas où la friction ne joue pas un 
rôle essentiel dans l'étude, ou lorsque l'effort transmissible, dépendant de la force normale aux 
deux surfaces en contact est constante. Elle offre l'avantage de permettre les manipulations 
mathématiques simples, ce qui peut être intéressant dans le cadre d'une analyse formelle. 
Cependant, cette représentation, loin de la physique, permet mal de prendre en compte 1' aspect 
discontinu du frottement sec, ou un éventuel dépassement du couple transmissible à vitesse 
relative nulle. 

D'autres modélisations du frottement sec ont été proposées [KARNOPP, 1985], 
[KÙLSCH, 1992], [HAESSIG, 1991]. La première rend difficile la simulation de plusieurs 
frottements secs dans un système ; la deuxième est difficilement implantable sur calculateur. La 
modélisation du frottement sec proposée par Haessig, connue aussi sous le nom de « Reset 
Integrator », offre en revanche de bonnes propriétés vis à vis de la simulation. Elle connaît 
également une interprétation physique. C'est cette modélisation que nous avons retenue. 

Le bond-graph suivant schématise cette modélisation du frottement sec dans les 
dimensions tangentielles aux surfaces : 
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p 

Figure 4. 5 : Modèle bond-graph du frottement sec 

où la modulation MTF : rn est le résultat de la logique suivante : 

i
r . {V..ez > 0 etp;;::: Po 
m= Os1 

V..el < 0 etp-::;; -Po 

m=l 

dans l'état glissant 

dans 1' état collé 

Supposons que l'on soit à l'état collé. m=l et la liaison se comporte comme une raideur 
et un amortissement en parallèle. Cette situation correspond à des déformations élastiques des 
matériaux en contact. La raideur C est modulée par un certain nombre de paramètres, en 
particulier la force normale s'exerçant à l'intersurface. La présence, dans ce modèle de frottement 
sec d'un C modulé, témoignent de la vision macroscopique évoquée plus haut, physiquement 
incomplète et insatisfaisante sur le plan de la conservation d'énergie. L'équation de l'élément C 
peut s'écrire : 

e = k(l+ma)p (4.2) 

où a modélise le dépassement observé sur 1 'effort de friction lors de la commutation entre 
les deux états collé et glissant. 

Si p est une version macroscopique des déformations élastiques, la condition de passage à 
l'état glissant peut s'entendre comme une condition de plastification des matériaux. Cette 
condition est modélisée par le passage de la déformation p au delà d'une valeur po. Au-delà de 
cette« plastification », la vitesse relative n'entraîne pas la déformation élastique des matériaux et 
l'effort restitué esec ne dépend plus ni de la vitesse relative ni du déplacement relatif, ce que 
traduit la mise de m à 0. 

La friction d'embrayage s'exerce sur les deux intersurfaces parallèles liant le disque 
d'embrayage et le plateau de pression du volant moteur d'un côté et le volant moteur de l'autre. 
Considérons un élément de cette surface de contact cf S. L'effort tangentiel généré par le 
frottement sec s'exprime : 

d 2F = [K.(l +a).p+ R.V,.e1).dS2 dans l'état collé (4.3) 

d 2 F = K. Po sgn(p ).dS2 dans l'état glissant (4.4) 
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Le couple exercé sur le disque d'embrayage est la somme des moments des efforts 

tangentiels d2 F sur toute la surface de contact. On suppose que K est uniforme sur toute la 
surface de contactS comprise entrer 1 et r2. En phase de glissement : 

(4.5) 

(4.6) 

soit: 

(4.7) 

L'étude expérimentale du comportement d'un frottement sec en glissement montre que K 
dépend peu de la vitesse de glissement, mais dépend linéairement de la force normale exercée à 
l'intersurface. C'est pourquoi on note: 

1 
K = -p.F,. (4.8) 

Po 

J.l, appelé coefficient de frottement étant a priori une fonction de nombreux paramètres 
tels que la nature des matériaux en contact, la nature et 1 'état du milieu où s'exerce le frottement. 

Le couple transmis prend la forme : 

(4.9) 

le couple de dépassement en statique est : 

(4.10) 

Quel que soit l'état de l'embrayage, on appelle couple transmissible la valeur absolue du 
couple qui a l'expression du couple transmis en phase de glissement. 

(4.11) 

Ainsi, lorsqu'il y a glissement, le couple transmis est égal au couple transmissible. En 
phase de collage, le couple transmis est encadré : 

(4.12) 

Si l'on considère que le coefficient de frottement f.l ne dépend que de la nature des 
matériaux en contact (donc que fi est constant pour un embrayage donné), ra étant un paramètre 

dépendant des caractéristiques géométriques de 1 'embrayage, on constate que le couple 
transmissible est directement proportionnel à l'effort de serrage du disque d'embrayage Fa. 
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En réalité, le coefficient de frottement est une fonction de nombreuses variables 
dépendant de l'état du système : vitesse de glissement, force d'application Fa, température, état 
d'usure des surfaces en contact, et d'autres paramètres plus aléatoires encore, comme les 
éventuelles projections d'huile, l'humidité ambiante. Ceci rend difficile une connaissance précise 
du coefficient de frottement à chaque instant. Une étude plus poussée du comportement des 
matériaux, comme nous l'avons évoqué, pourrait fournir une connaissance plus précise de ces 
relations, et par suite permettre la prise en compte dans la commande de ces phénomènes. Une 
solution moins coûteuse en étude et surtout en mise en oeuvre. est de réaliser une commande 
robuste vis à vis de ces incertitudes. Ainsi, dans l'étude de la commande, il conviendra de tester 
en simulation la robustesse vis à vis de variations de ce coefficient de frottement autour d'une 
valeur moyenne. Ces variations pourrons être modélisées par un bruit ÔJ.l, superposé à une valeur 
moyenne Ji<>. 

Du point de vue de la simulation, il convient également de remarquer qu 'une telle 
modélisation du frottement sec introduit dans le modèle une dynamique supplémentaire très élevée 
et en général hors du champ fréquentiel qui nous intéresse. A cet égard, le choix de la déformation 
de « plastification »Po influe directement sur la valeur de cette dynamique supplémentaire comme 
le traduit l'expression de la raideur Ken collage (4.8) 

4.2.1.3. Résultats de simulation et analyse 

Les courbes suivantes présentent les pseudo-bodes de l'embrayage pour des sollicitations 
d'amplitudes croissantes (calculé à partir du premier harmonique du signal de sortie). L'entrée 
considérée est l'effort donné par la source, c 'est à dire le couple moteur ; la sortie considérée est 
l'effort restitué par le moyeu d'embrayage. On fixe la vitesse de l'arbre primaire à O. 
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Figure 4. 6 : Pseudo-bode de l 'embrayage pour des sollicitations d 'amplitudes croissantes 

On constate une atténuation des fréquences supérieures à 20 Hz, quelle que soit 
l'amplitude de la sollicitation, qui confirme le rôle de filtre des acyclismes moteur joué par le 
moyeu amortisseur de 1 'embrayage. 
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On constate par ailleurs une rupture dans la courbe à une fréquence croissant en fonction 
de l'amplitude des sinusoïdes utilisées. En deçà de cette fréquence, une résonance est observée. 
L'observation de réponses temporelles à des sollicitations sinusoïdales de fréquences se situant 
autour de cette discontinuité permet d'expliquer celle-ci (figures 4.7 et 4.8) :le couple d'entrée est 
appliqué à l'inertie du volant moteur qui restitue une vitesse de rotation d'amplitude inversement 
proportionnelle à la fréquence de la sollicitation. Le déplacement angulaire relatif sollicitant le 
moyeu amortisseur est donc d'autant plus faible que la fréquence de sollicitation est élevée. Ainsi, 
pour des fréquences suffisamment hautes, ce déplacement relatif ne sollicite que la raideur très 
faible autour du déplacement nul (observable sur la figure 4.3), et la friction du moyeu 
amortisseur. Ce dernier restitue un couple en forme de créneaux et d'amplitude lONm, donc très 
amorti par rapport au couple moteur. Pour des fréquences d'entrée plus basses en revanche, la 
raideur élevée du moyeu amortisseur est sollicitée et restitue un effort grand devant 1 'effort de la 
friction du moyeu amortisseur. Le lien causal entre cette raideur et l'inertie du volant moteur 
(bond-graph de la figure 4.2) montre l'existence d'une résonance autour de: 
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Figure 4. 7: Réponse temporelle de 1 'embrayage à un couple d'entrée sinusoidal pour une 
fréquence supérieure à la fréquence de résonance 

La réponse de 1' embrayage à des échelons de couple de différentes amplitudes est donnée 
sur la figure suivante. 
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Fréquence : 1 0!-lz. Amplitude d'entrée : 50Nm 
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Figure 4.8 : Réponse temporelle de l'embrayage à un couple d'entrée sinusoïdal pour une 
fréquence inférieure à la fréquence de résonance 

4.2.2. La boîte de vitesses 

Comme 1 'embrayage, la boîte de vitesses est le siège de la réalisation de différentes 
fonctionnalités. Outre la transmission et la transformation de l'énergie issue de l'embrayage, la 
boîte de vitesses comprend la mécanique permettant la synchronisation des vitesses des pignons 
mis en jeu lors d'un changement de vitesse, ainsi que le crabotage des pignons sur les arbres. 

Nous ne nous intéresserons pas à ces fonctionnalités qui prennent place lorsque 
l'embrayage a désolidarisé le moteur de la boîte et qu'aucun couple n'est transmis. 

Dès lors, les éléments intervenant dans la dynamique de la boîte de vitesses sont limités 
aux raideurs et frottements interdentures, aux frottements de barbotage dans 1 'huile et aux inerties 
des arbres de boîte. 

La boîte de vitesses a fait 1 'objet au sein du groupe PSA de recherches de modélisation. 
L'étude menée par [PLASSE, KENNY, 1994] donne un modèle bond-graph très complet de la 
boîte de vitesses. Ce modèle constitue une base de connaissance intéressante et permet de simuler 
des fréquences relativement hautes. La prise en compte, dans ce modèle, des pignons non actifs 
dans la transmission de l'énergie dans le groupe moto-propulseur pour un rapport engagé, permet 
entre autre d'étudier le phénomène de grenaillage évoqué dans le chapitre 1. 

Nous ne nous intéresserons ici qu'aux éléments concernés par la transmission de l'énergie 
issue du moteur. Cette restriction permet d'aboutir à des modèles d'ordre raisonnable sans 
négliger de phénomène de fréquence appartenant à notre champ d'intérêt. 

On explicite ici un type de boîte de vitesses à deux arbres (arbre primaire et arbre 
secondaire) et une démultiplication de sortie, fixe, réalisée par 1' engrènement de 1 'arbre 
secondaire sur le pont. 
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Rasl:R Ras2:R Rdifl :R Rdit2:R 

Figure 4.9: Modèle de la boîte de vitesses 

Le couple sortant de l'embrayage Se: Cemb s'exerce sur l'inertie de l'arbre primaire et des 
pignons solidaires lap· Cette inertie subit également les efforts de frottement dus au barbotage 
dans l'huile (RapJ) et les efforts de frottement de roulement dans la liaison avec le carter de la 
boîte de vitesses que nous supposons immobile (Rap2). 

las est l'inertie de l'arbre secondaire de boîte et est soumises aux frottements Ras1 et Ras2 
de mêmes natures. 

lpont+sat représente l'inertie de l'ensemble constitué du pont et des pignons fous du 
différentiel, appelés satellites. Les satellites sont solidaires du pont en rotation autour de son axe, 
c'est la raison pour laquelle leur inertie est confondue à celle de l'inertie du pont. Cette inertie est 
soumise aux frottements de barbotage et de roulement Rdifl et Ra;p. L'échange de puissance entre 
ces trois inerties se fait par l'intermédiaire des raideurs interdentures kùv et kpont· Ces raideurs sont 
élevées et généreront des modes élevés lors de la transmission de puissance (1 'estimation des 
modes générés dans la boîte par le calcul des gains de boucles causales, donne des valeurs de 
fréquences de résonances supérieures à 70Hz). 

Les valeurs numériques pour les éléments considérés sont de 1' ordre de grandeur suivant : 

D lap=0.002 kgm2, 
D las=0.0048 kgm2

, 

D lpont+sat=O. 06 kgm2, 
D kùv=J000Nmraà1

, 

Cl kponr=IOOOOO Nmraà1
, 

4.2.2.1. Les jeux interdentures 

La transformation de 1 'énergie dans la boîte de vitesses est réalisée par le rapport des 
rayons des pignons considérés. Les transformateurs TF du bond-graph précédent évoquent la 
continuité de la transmission de puissance. Un regard plus précis montre que le contact 
interdenture réalisant la transmission de puissance est un phénomène périodique pouvant en outre 
présenter des discontinuités sous l'effet des jeux. Cette discontinuité peut s'exprimer dans la loi 
moyenne de la raideur interdenture. 
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Figure 4.10 : Caractéristique moyenne de la raideur interdenture 

Chaque liaison interdenture est le siège d'un possible jeu. Nous supposerons que les jeux 
sont concentrés en une seule liaison interdenture. Les autres contacts seront modélisés par une 
raideur linéaire. 

4.2.2.2. Le frottement interdenture 

La liaison interdenture est également le siège de frottements. L'effort issu de la raideur 
interdenture génère, dans le plan tangent aux surfaces en contact, un frottement sec !sec· Cet effort 
de frottement sec conduit à un moment résistant non nul autour de l'axe de rotation de l'arbre 
portant la roue dentée, comme le montre la figure 4.11. 

+ 

~1 

\ 

1 

c 1 

~\, 

Figure 4.11 : Liaison interdenture 

Dans le cas de la liaison interdenture, ce frottement peut être considéré comme glissant en 
permanence. Comme nous l'avons vu dans le paragraphe précédent, le couple de frottement sec 
est indépendant de la vitesse de glissement à l'intersurface. En revanche, il est proportionnel à 
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1' effort normal aux surfaces en contact dû à la raideur interdenture, par suite, proportionnel à la 
défonnation interdenture. n est donc possible de modéliser le frottement sec interdenture, d'un 
point de vue dynamique et macroscopique, comme une raideur venant s'ajouter à la raideur 
interdenture, ou autrement dit de prendre en compte dans la raideur interdenture, la composante 
fournie par le frottement sec. C'est pourquoi ce dernier ne figure pas sur le bond-graph de la 
figure 4.9. 

4.2.3. Le différentiel 

4.2.3.1. Prise en compte de la cinématique du différentiel 

Le différentiel est un élément mécanique permettant de répartir l'énergie issue de l'arbre 
secondaire de boîte vers les deux arbres de roues motrices (voir chapitre 1, paragraphel.2.5.). 

L'étude du comportement d'une transmission pilotée dans des situations différentes de la 
ligne droite pourra être nécessaire. li convient donc d'envisager cette possibilité par la prise en 
compte des différents degrés de liberté du différentiel sollicités lorsque les deux roues motrices ne 
tournent pas à la même vitesse. Plusieurs propositions de modélisation du différentiel ont été 
faites. Une approche purement cinématique aboutit au modèle algébro-différentiel de la figure 
4.13. [KARNOPP, ???] propose une solution pour résoudre les problèmes liés aux causalités 
dérivées, en introduisant un élément I multiport à partir du jacobien de 1 'énergie cinétique totale 
du système. Cet élément est non-linéaire (figure 4.13). 

I:Ipld 

vers boite 

l r-- /~-----,.1 ..... 1 versrouedroite 

;::>II ..... ITF --..,.j:::-1 ° 0 f---7'!F1-I -___.. ..... I:2Isat 

2 ""']/ 

\y rpl/2rsat 

,......1 vers roue gauche 

1 
I:Iplg 

Figure 4.12 :Modèle du différentiel basé sur l'étude cinématique 

vers boîte 

__..l vers roue gauche 

Figure 4.13 :Modèle du différentiel proposé par Karnopp 
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Une autre approche consiste à tenir compte des raideurs interdcntures, ainsi que de toutes 
les inerties du système. Ainsi, contrairement aux hypothèses conduisant aux équations (1.5), nous 
tenons compte du fait que les vitesses des pignons fous peuvent être de modules différents suivant 
l'axez. En revanche, on suppose que selon l'axe y, le pont et les deux satellites ne constituent 
qu'une seule inertie. Ces hypothèses conduisent au modèle complet de la figure 4.14, qui ne 
présente pas de causalité dérivée ni de boucle algébrique. 
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ct· ~~l) Ox y 

~~·· 
R:Rrsat 

t 
Rbsat:R ' 

(1 ;>II:isatz 

Î 'r· .. ~· /R:Rbpld 

0 -----:::,...f 1 
l y.ers arbre drmt 

~ 
C:Cintd 
C:Cintg 

~l:lpld 

t ___ ....... ""''l .~~· 
vers arbre gauche 

L1 ~ ..... 
TF:rsat/rpl 

Rbsat:R 
1 

/ Il __ ....::....._"'i(l:isatz 

1 
R:Rrsat 

Figure 4.14: Modèle complet du différentiel 
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Les notations sont les suivantes : 

a Rb désigne un frottement de barbotage dans le bain d'huile, 
a Rr désigne un frottement de roulement, 
a Rs désigne un frottement sec, 
a C;nr désigne une raideur interdenture, 
a l'indice sat signifie que l'élément d'énergie est relatif au satellite, 
a 1 'indice pl signifie que 1 'élément d'énergie est relatif à un pignon planétaire, 
a les indices d et 8 sont donnés pour droite et gauche, 
a l'indicez se rapporte à une inertie autour de l'axez défini sur le schéma. 

L'effort exercé sur chaque planétaire est la somme des efforts créés aux contacts 
interdentures avec les deux satellites. On retrouve les équations (1.5) de la cinématique si l'on 
néglige les effets interdentures. 

4.2.3.2. Prise en compte de simplifications a priori 

La modélisation du différentiel peut être entreprise après simplifications a priori. Lorsque 
le véhicule roule en parfaite ligne droite, les différentes masses du différentiel se déplacent autour 
du seul axe Oy (voir figure 4.14). Les jeux et les raideurs interdentures, comme dans la boîte de 
vitesses, sont à l'origine de dynamiques de fréquences élevées. La modélisation peut se limiter à 
celle de la figure 4.15. L'inertie 1 :lpz correspond à la somme des inerties des deux planétaires. 

1~ r Vili= 

Vitesse t-l ----:;;>?" 0 -----,.1~ d'entrée des 
du pont v ~ arbres de roue 

Rpll :R Rpl2:R 

Figure 4.15 :Modèle du différentiel sous hypothèse de fonctionnement en ligne droite 

Ce modèle simple présente une boucle causale entre la raideur interdenture C : kplsar et 
1 :lp1 l'inertie des deux planétaires supposés confondus. La raideur très grande et l'inertie très 
faible mises en jeu permettent de prédire un comportement dynamique avec une résonance de 
fréquence très élevée. Dans l'hypothèse du roulage en ligne droite, on ne prendra pas en compte 
cette dynamique, et la vitesse d'entrée sur l'arbre de roue sera considérée égale à la vitesse du 
pont. 

4.2.3.3. Résultats de simulation et analyse 

Les résultats suivants présentent la dynamique de l'ensemble boîte de vitesses­
différentiel, ce dernier étant supposé fonctionner symétriquement (cas du roulage en ligne droite). 
Aucun jeu n'est pris en compte; ceux-ci seront pris en compte dans leur ensemble, dans l'étude 
de la dynamique de l'ensemble arbre de roue-roue, au paragraphe 4.2.4. 
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Le lieu de Bode de l'ensemble boîte de vitesses -différentiel est donné figure 4.16. La 
variable d'entrée est le couple sortant de l'embrayage, la variable de sortie est la vitesse d'entrée 
dans l'arbre de roue. Le rapport de boîte est de 0.25, ce qui correspond pour un véhicule 
classique à un rapport de seconde, le rapport de pont est 0.5. 
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Figure 4.16 : Lieu de Bode de 1 'ensemble boîte-différentiel fonctionnant en ligne droite 

Sur l'intervalle de fréquences considéré, on observe une résonance importante autour de 
150Hz. Cette résonance est celle de la boucle causale représentée sur le bond-graph de la figure 
4.9 entre C: kbv et 1: las. Les autres boucles causales du modèle génèrent des modes de 
fréquences supérieures. Les modèles simplifiés introduits au paragraphe 4.3.2. ne tiendront pas 
compte de ces dynamiques, dont le paragraphe 2.3.2. montre qu'elles influent peu sur le confort 
vibratoire. 
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4.2.4. Les arbres de roues, les roues 

4.2.4.1. Liaison pneu-sol élastique 

La masse et l'élasticité de l'arbre de roue sont réparties sur toute sa longueur. 
L'approche bond-graph nous invite à considérer que l'inertie de l'arbre de roue n'est pas répartie 
mais concentrée à ses extrémités (côté différentiel et côté roue). La raideur de l'arbre lie ces deux 
inerties. Cette hypothèse de localisation des éléments dynamiques du système n'est pas réductrice 
dans le cadre de notre étude. La figure 4.17 ci-dessous présente le modèle d'un arbre de roue, 
d'élasticité Crr et d'amortisseur Rrr, communiquant un couple à la roue d'inertie froue- La vitesse 
de rotation de la roue est transformée en vitesse de translation, par le biais du filtre que constitue 
l'élasticité et l'amortissement du pneumatique en translation. La vitesse de translation de la roue, 
de masseMroue, est la vitesse d'entrée dans la suspension horizontale d'essieu, dont le modèle est 
donné dans le paragraphe suivant. 

Se : suspension horizontale d'essieu 

l 
7 1 I:Mroue 1 

T /._ 
0 1 7' 1 

Rtr Ctr 

l ~c,_ ~,/ 
lF:rroue 

vers planétaire l J 7'0 7' 0 7'11 
00roue 

T 
(l)veh 

1 Rrv 

l:Iroue 

Figure 4.17 :Modèle de l'ensemble arbre-roue 

Dans l'hypothèse d'un roulage en ligne droite, on peut considérer un modèle à une seule 
roue, d'inertie équivalente aux deux roues motrices. Le seul modèle ci-dessus permet alors 
d'étudier le comportement du véhicule complet roulant en ligne droite. On considère en outre, 
dans le modèle de la figure 4.17, que la roue est liée à la route par une liaison élastique amortie 
réalisée par le pneumatique et constituée des éléments dynamiques Rpneu et Cpneu-

L'inertie en rotation de la roue, 1: Iroue est soumise à l'effort de suspension pneumatique, 
à 1 'effort fourni par l'arbre de transmission, ainsi qu'à un effort de frottement de roulement fourni 
par l'élément résistif R : Rrv. 
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L'inertie linéaire de la roue 1 : Mroue est soumise à l'effort issu de cette liaison élastique 
ainsi qu'à l'effort issu de la suspension horizontale de roue que constitue l'essieu. 

Les joints de transmission peuvent être à l'origine de jeux. Comme nous 1 'avons vu dans 
le paragraphe relatif à la boîte de vitesses, ces jeux peuvent être concentrés sur une seu1e raideur, 
par exemple la raideur Cr. dont la caractéristique est du type de celle de la figure 4.10. 

4.2.4.2. Le contact pneu route 

Le paragraphe précédent introduit un modèle linéaire de liaison au sol, dans le cas où l'on 
considère le jeu de transmission nu1. Cependant, l'importance du glissement du pneumatique dans 
le phénomène de réattelage est facilement observable expérimentalement : on constate qu'un sol 
de faible adhérence limite fortement l'oscillation de réattelage lors d'une accélération brutale. 
Cette remarque nous invite à considérer la liaison pneu-sol plus précisément. Des modèles de ce 
contact ont été donnés, en particulier par [P ACEJKA, 87]. Ce dernier propose un modèle 
permettant d'étudier le comportement routier des véhicules mais n'est pas valable pour des 
vitesses proches de zéro, ce qui interdit en particulier la simulation d'un démarrage. 

Nous préférons considérer que le contact pneu-sol est un frottement sec simple, Rsec· 

L'élasticité du pneu disparaît sans grande conséquence, la dynamique horizontale de la roue étant 
influencée en grande partie par la raideur horizontale d'essieu, plus faible. Nous retiendrons donc 
le modèle de la figure 4.18. 

suspension horizontale d'essieu 

l ;;;i l:Mpneu+roue 1 

T 
f 

::::::,. Rsec 
Rtr Ctr 

"'Y,/ TF:noue 

vers planéraire l j 
70 7 0 711 

OOroue 

1 
OOveh 

1 Rrv 
!:!roue 

Figure 4.18 : Modèle de la liaison au sol 

4.2.4.3. Résultats de simulation et analyse 

Les résultats suivants présentent la réponse fréquentielle de 1' ensemble constitué de 
l'arbre de transmission, de la roue et du pneu. Les résultats de simulation du modèle complet 
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montreront 1 'influence de la prise en compte du glissement de pneu sur la réponse à un échelon de 
couple dans la transmission. 

La première courbe, figure 4.19, est obtenue par simulation du modèle linéaire de la 
figure 4.17 et fait apparaître les résonances dues à la boucle causale entre la raideur de 1 'arbre de 
transmission Czr et l'inertie en rotation de la roue 1: froue· L'amortissement de ce mode, dû à 
l'élément Rtr, est faible. 
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Figure 4.19: Bode de l'ensemble arbre de roue- roue, linéaire 

La deuxième courbe, figure 4.20 est le pseudo-bode obtenu par la simulation du modèle 
non-linéaire de la figure 4 .18, qui prend en compte le jeu de la transmission, ainsi que le 
glissement du pneumatique. Nous avons pris en compte sur la raideur de l'arbre de transmission 
un jeu de 0.07 rad. Ce jeu entraîne, au delà d'une certaine fréquence, un comportement d'ordre 0 
de 1 'arbre de transmission : 1' effort de transmission est généré par le seul frottement Rtr, dont la 
valeur, dans le jeu est plus faible que lorsqu'un effort est transmis. Pour des fréquences plus 
basses, 1' entrée en vitesse permet mal de juger de 1 'influence du jeu dans la transmission. 

On constate en outre que la résonance est fortement atténuée par rapport aux résultats 
obtenus avec le modèle linéaire. Cette atténuation de la résonance s'explique par le fait qu'une 
partie de l'énergie accumulée dans l'élasticité de la transmission est dissipée dans le glissement du 
pneumatique. 
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Amplitude d'entrée : 5rads-1 
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Figure 4. 20 : Bode et pseudo-bode de !"ensemble arbre de roue - roue 

4.2.5. Les autres éléments concernés par les vibrations de 
transmission 

4. 2. 5.1. La caisse 

Les phénomènes oscillatoires provoqués par la transmission et ressentis dans la caisse 
par les passagers ne prennent pas tous naissance dans la transmission elle-même. En particulier, 
la liaison roues motrices-caisse réalisée par l'essieu avant possède une élasticité susceptible de 
générer des oscillations inconfortables. Par ailleurs, l'accélération longitudinale provoque un 
transfert de charge du véhicule sollicitant la suspension et induisant un mouvement en rotation 
autour de son a:<e de tangage Oy (voir figure 4.21) 

Il est intéressant de bénéficier d' une modélisation sommaire de ces différents degrés de 
liberté afin d'en pouvoir observer un éventuel couplage avec la dynamique de la transmission 

De nombreuses études, très complètes, ont conduit à la modélisation de la caisse en vue 
de la simulation de son comportement dynamique. On pourra par exemple se référer aux travaux 
de Hrovat [HROVAT, 92), Drozdz [DROZDZ, 91] et Pacejka [PACEJKA, 87] . Des travaux de 
modélisation de véhicule complet sont également réalisés au sein de PSA Peugeot Citroën, dans le 
cadre de la conception de suspensions [HERNETTE, 95], [GUlLLEMARD, 96] . Le modèle 
utilisé ici a pour objet de rendre compte des modes générés lors d'une accélération du véhicule 
ainsi que de la répercussion des modes de transmission sur la caisse. 

La figure 4.21 schématise les différents degrés de liberté que nous avons considérés 
dans le modèle complet. 
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Figure 4.21: Schéma de la caisse 

Nous considérerons les mouvements dans le plan xOz. Un modèle bicycle de la caisse est 
donc suffisant. Le modèle du bicycle considéré est présenté sur la figure 4.22. On peut considérer 
que les éléments dynamiques impliqués dans ce modèle sont linéaires, et leurs valeurs numériques 
proches de celles courament utilisées dans la littérature citée ci-dessus. 
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Figure 4.22: Modèle de l'ensemble caisse-suspensions 

La puissance délivrée par le moteur et véhiculée par la transmission se manifeste par la 
source de flux imposé au point de contact entre la roue motrice et la caisse du véhicule. 

1: lyveh représente l'inertie en rotation autour de Oy du véhicule, Mveh, sa masse. h est 
différence d'altitude entre le centre de gravité du véhicule et le point d'ancrage de la roue au 
véhicule. az et a2 sont les distances sur l'axe Ox du centre de gravité du véhicule aux points 
d'ancrageAz etA2. 

Le modèle prend en compte les raideurs et amortissements des suspensions (Rsusp, Csuspm) 
avant et arrière (Rsusp. Csusp), la raideur des pneumatiques ((.~neum et (.~neu), les suspensions avant 
et arrière d'essieu, constituées des raideurs Cessieu et des amortissements Res.sieu· 

La figure 4.23 présente la réponse temporelle en tangage de la caisse après application 
d'un échelon de couple à la roue, pour différentes amplitudes. 
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Figure 4.23: Réponse en tangage de la caisse à un échelon d'effort sur 1 'essieu avant 

L'oscillation du véhicule autour de l'axe Oy à une fréquence légèrement supérieure à 1 
Hz est due à l'effet mutuel des boucles causales entre les raideurs de suspensions verticales avant 
et arrière. Une oscillation autour de 13 Hz se superpose à ce déplacement de tangage. Elle est la 
répercussion du mode d'essieu avant, due à la boucle causale entre la raideur Csusp avant et l'inertie 
du véhicule en translation Mveh, sur la rotation autour de Oy. 

4.2.5.2. Le passager 

Lorsque l'on s'intéresse aux problèmes de confort, il est nécessaire de pouvoir observer 
les effets recherchés directement sur les passagers (dans le cas par exemple de l'étude de 
suspensions) ou le conducteur (par exemple pour l'étude d'une direction assistée). 

Des modèles très complets d'individus ont été élaborés en we de la simulation de crash 
de véhicule. Ces modèles sont d'un niveau de complexité important au regard des phénomènes 
que nous avons à observer. Nous nous bornerons ici à un modèle à deux masses, correspondant 
au buste et à la tête d'un passager, et deux raideurs en parallèle avec deux amortisseurs, 
correspondant aux liaisons buste-siège et buste-tête. La liaison siège-buste présente une non­
linéarité (lorsque le buste est penché vers l'avant, l'effort exercé par le siège est nul). Les valeurs 
numériques de ces éléments sont identifiées d'après les résultats expérimentaux, souvent limités à 
la valeur des fréquences propres de chacune des deux masses considérées. Ce modèle ne permet 
pas de considérer l'aspect réactif du passager aux oscillations qui le sollicitent. 

Au regard des inerties mises en jeu, on peut faire l'approximation que le passager 
n'exerce pas d'effort sur la caisse. Ainsi, le modèle du passager pourra être simulé isolément à 
partir des données issues de la simulation du véhicule. 

La figure 4.24 présente une schématisation du passager dans la caisse ainsi que le modèle 
bond-graph correspondant. · 
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1 

liaison buste-tête 
en rotation 

I:Mtronc 

Figure 2.24: Schéma et modèle du passager 

Des études détaillées ont également été menées sur le siège comme acteur du confort, en 
particulier dans la dimension verticale [RAKEHJA, 94]. La conception du siège peut contribuer à 
1 'amélioration du confort vibratoire vertical produit par les fréquences hautes générées par la 
route. 

4.2.5.3. Le moteur 

Le moteur fait partie de l'environnement de la transmission. Le couple moteur doit être 
considéré comme une entrée de perturbation du système. Le système piloté que nous concevons 
doit être robuste au changement de motorisation, conformément au cahier des charges. 

Sa modélisation peut cependant s'avérer importante, en particulier dans les phases initiale 
et finale de modélisation évoquées dans le paragraphe 3.3.2. : dans un premier temps, il est 

intéressant de voir l'effet du couplage entre vitesse moteur et couple moteur sur le premier mode 
de vibration de la transmission. En fin d'étude, la commande doit être validée sur un modèle 
comprenant les perturbations du couple moteur par la vitesse moteur. 

Ces objectifs nous ont conduit dans un premier temps à envisager l'utilisation d'un 
modèle de moteur statique à deux entrées (vitesse moteur et position de la pédale d'accélérateur) 
et une sortie, le couple moteur moyen. Un tel modèle peut se présenter simplement sous forme de 
réseaux de courbes appelés « cartographies moteur ». Il permet de prendre en compte, aux basses 
fréquences, l'influence de la vitesse moteur sur le couple moteur. Un modèle plus complet de 
moteur à essence fourni par la division moteur de PSA, nous a permis de prendre en compte la 
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dynamique lente du moteur (dynamique du collecteur d'admission). Ce modèle permet de 
constater l'influence de la dynamique du moteur sur le premier mode de vibration de la 
transmission. Les entrées et sortie de ce modèle sont les mêmes que celles du modèle statique. 
Dans les deux cas, les acyclismes moteurs ne sont pas restitués, ce qui rend peu pertinente l'étude 
des vibrations de la transmission au-delà de 20Hz. Pour une étude du comportement de la 
transmission à des fréquences plus élevées, la modélisation du moteur devra prendre en compte 
des dynamiques plus grandes. [ENGJA et al., ???] propose une modélisation du moteur en bond­
graph permettant la simulation de sa dynamique lente. 

A cet égard, les travaux réalisés par l'AD ERSA [AD ERSA, 95] fournissent différents 
niveaux de modélisation (hautes fréquences et basses fréquences) sous forme de bloc 
diagrammes, proches de la physique. Les auteurs de [DELESALLE et al, 87] présentent par 
ailleurs des modèles bond-graph de moteurs diesel. Ces modèles, d'ordres élevés, sont davantage 
adaptés à l'étude avancée du moteur lui-même, mais peuvent être utilisés dans le cadre d'une 
validation de la conception d'une transmission. 

4.2.6. Résultats de simulation du modèle complet, validation 

L'assemblage des différents sous-modèles présentés constitue ce que nous appellerons le 
modèle complet du système à commander. L'étude élément par élément des sous-organes a permis 
de mettre en évidence les dynamiques propres à chaque organe et qui se manifesteront lors de la 
circulation de puissance dans la transmission. Cette analyse ne permet cependant pas de tenir 
compte des effets de couplage entre les éléments dynamiques du système complet. 

L'analyse des résultats de simulation du modèle complet permet une compréhension 
globale de la dynamique de la transmission, ainsi qu'une validation « finale » de la modélisation. 

Dans le cas de modèles linéaires, 1 'observation de la caractéristique fréquentielle entre 
une entrée et des sorties d'ordre de dérivation croissant correspond à amplifier des fréquences de 
plus en plus élevées. La décomposition du signal de sortie observée en série de Fourier permet de 
s'en convaincre : 

<XJ 

si x7 (t)= _Lak cos(kaJt)+bk sin(kax), 
0 

dnx (t) Loo 7l . 7l 7 = ak(kw)n cos(ko:t+n-)+bk(kœr srn(kax+n-) 
dtn 

0 
• 2 · . 2 

où l'on constate que les composantes de fréquences élevées sont amplifiées. 

(4.14) 

(4.15) 

Dans le cas de modèles non-linéaires, la partie qualitative de ce résultat peut être 
exploitée. On utilisera, en simulation, l'étude fréquentielle de signaux d'ordre de dérivation 
croissant pour focaliser notre attention sur des fréquences croissantes. 

L'étude de la réponse fréquentielle, comme nous 1 'avons déjà évoqué, est cependant 
insuffisante, en particulier en raison des fortes non-linéarités dont notre système est le siège. Les 
pseudo-bodes que nous utilisons ici se révéleront en outre inutilisables lors de l'évaluation de la 
commande de 1 'oscillation de réattelage : 1' activation de cette commande sera en effet fortement 
liée à la forme en échelon de la sollicitation conduisant à 1' oscillation. Le pseudo-bode, basé sur 
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r étude de la réponse du système à des sollicitations sinusoïdales de fréquence variable est donc 
mal adapté. 

Nous proposons figure 4.25 les réponses temporelles du modèle complet à diverses 
sollicitations, ainsi que la réponse obtenue sur véhicule pour un enfoncement maximum de la 
pédale d'accélérateur. 

.. .. 
"'·· 

-l.tc:2 

...... 

(a) (b) 

Figure 4.25: 

a- Réponses temporelles du système à des sollicitations en couple moteur d'amplitude 
croissante 

b- accélération et vitesse moteur mesurées en réponse à un échelon de couple moteur 

. ...... 

On constate que la courbe d'accélération longitudinale du véhicule permet une bonne 
visualisation du mode oscillant lent (autour de 4Hz) de la dynamique de transmission de 
puissance. Cette variable sera par la suite préférentiellement utilisée. La dérivée de l'accélération 
(calculée, en simulation) permet de visualiser le mode propre d'essieu, de fréquence plus élevée 
(autour de 12Hz). 

La figure 4.26 montre l'accélération de la tête d'un passager à une sollicitation moteur en 
échelon. 
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Figure 4.26: Accélération longitudinale de la tête d'un passager en réponse à un à-coup de 
couple moteur 

Ce résultat permet de montrer que le filtre passe bas que constitue le buste du passager 
laisse passer une partie du premier mode de transmission, autour de 4Hz, qui sollicite fortement 
la tête du passager. 

4.2.7. Influence des paramètres physiques sur les réponses 
temporelles du système 

Le modèle complet du système transmission peut être, avant simplification en vue de 
l'étude d'une commande, le support de l'étude en simulation de la dynamique d'une transmission 
passive. Cette étude est rendue particulièrement efficace par l'utilisation d'une interface logicielle 
conviviale développée sous le logiciel Matlab et permettant de choisir les paramètres à faire 
varier ainsi que les réponses du systèmes à visualiser ou les critères à calculer. L'exploitation 
rapide de cette modélisation conduit à des résultats nombreux qui ne seront pas reproduits ici. 

[FAN, 95] présente une étude expérimentale de l'influence de quelques-uns des 
paramètres que nous avons considérés dans notre modélisation sur le comportement dynamique 
d'un véhicule. Cette étude expérimentale confirme les tendances observées en simulation : 
amélioration du comportement dynamique avec une raideur croissante de la transmission et 
influence négative du jeu de transmission sur cette même dynamique. 

Par ailleurs, les résultats obtenus lors de l'étude et de la simulation des modèles suggèrent 
un certain nombre d'hypothèses a priori pouvant guider les premiers pas dans l'étape de 
simplification de modèle. 

4.3. Simplification des modèles 

4.3.1. Généralités 

La simplification de modèles peut avoir plusieurs objectifs résumés sur la figure 4.27 
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- analyse f<lmleUe 
(découplage, stabilité, 
commandabilité ... ) 

- étude fréquentieUe 

modèlè linéaire complet 
non-! inéarités 

- premières validations 
- focalisation sur un 

domaine de fréquences 

- synthèse de commande 
- manipulations 
mathématiques formelles 

Figure 4.27 : Différents niveaux de simplification, différents objectifs de la simplification 

La première étape de la simplification de modèle consiste à tirer profit des hypothèses 
pouvant être faites a priori sur le fonctionnement du système. Ainsi, nous envisagerons un 
véhicule se déplaçant en ligne droite et supposerons que le véhicule peut être considéré comme un 
bicycle. Aucune répartition de couple n' est alors opérée par le différentiel dont la modélisation est 
réduite. Par suite, un seul arbre de roue conduit 1 'énergie issue de la boîte de vitesse à la roue 
dont la masse est doublée. 

De nombreuses méthodes de simplification de modèles ont été développées, qui 
permettent de linéariser ou réduire l'ordre des modèles . [BORNE et aL, 92] présente, parmi ces 
méthodes, les principales. 

Le passage le plus délicat est celui qui conduit du modèle phénoménologique de départ 
vers le modèle non linéaire d'ordre réduit . En effet, peu de méthodes de réduction d'ordre de 
modèles ont été proposés pour les systèmes non linéaires . 

La modélisation bond-graph que nous avons adoptée nous permet d'utiliser la méthode 
des perturbations singulière telle que décrite dans [DAUPHIN-TANGUY et aL , 85) Cette 
méthode, directement applicable sur les modèles bond-graph, est proche de la physique et permet 
de conserver une interprétation physique des modèles simplifiés produits . 

La simplification de modèle est entreprise sur chacun des sous-modèles décrits dans les 
précédents paragraphes, ensuite sur le modèle de l'ensemble du système considéré. 

4.3.2. Un modèle simple 

L'analyse du modèle complet montre que les boucles causales correspondant aux modes 
les plus bas sont celle reliant la raideur de transmission à l'inertie du véhicule d'une part et celle 
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reliant la même raideur à l'inertie du volant moteur d'autre part. En outre l'importance du 
frottement sec dans la problématique embrayage piloté nous invite à conserver cette non linéarité 
dans le modèle simplifié. 

Nous présentons ici un modèle simple parmi ceux issus de la phase de simplification. 
Celui-ci considère une dynamique du première ordre et une dynamique du second ordre 
correspondant au phénomène de réattelage qu'on se propose de commander. Les éléments de ce 
modèle peuvent être rapprochés d'entités physiques du système initial. Ce rapprochement est 
traduit par l'utilisation, sur le bond-graph de la figure 4.28, de notations évocatrices. 

Se 
ciDot 

Rtr:R C:ktr 

I:Ivol !:!dis ~/ 
1 
1 ?t~ 

~ v 
Rvol:R Rfi:i 

1 1 
;::>l_:lf---p.,- TF t-l -----:;;;>"" 0 

1 ~~ 
v' 

1 

1. 

R:Rveh l:Mveh 

Figure 4. 28 : Modèle de simple du système à commander 

La friction est donc conservée dans ce modèle qui reste par le fait non linéaire. Cette 
friction relie les inerties du volant moteur et du disque d'embrayage. Le moyeu amortisseur de 
l'embrayage, introduisant des variables de dynamiques rapides en regard de celles auxquelles 
nous nous attachons, n'est pas pris en compte. De même, l'élimination des éléments introduits par 
la modélisation des contacts interdentures a permis une réduction importante du modèle. 

La raideur et l'amortissement de la transmission sont conservés et considérés comme 
linéaires. Les frottements liés à l'inertie du véhicule (résistances au roulement) sont non linéaires 
mais peuvent être, en première approche, linéarisés. 

Lorsque la friction fonctionne en mode collé, on peut considérer que la liaison du volant 
moteur avec le disque d'embrayage est pleine et opérer une dernière simplification consistant à 
confondre les deux inerties en une inertie équivalente leqc égale à la somme des deux inerties 
lvoz+la;s. L'effort de frottement que subit cette inertie équivalente est R :Reqc, où Reqc=Rdis+Rvol . 
Le modèle devient linéaire et met en évidence les principales dynamiques du système réel. 

Les valeurs numériques suivantes sont représentatives d'un véhicule de tourrisme. 
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o Rvol=0.05 Nms rad-1 , Rdis =0.05 Nms rad-l 
D fvoFO.l3 kgrn2

, fd;s=0.022 kgrn2
, fveh= 1200 kg 

D ker=8000 Nmrad-1
, Rer=40 Nms rad·1 

D T/11v=(T/rap=0 .54 * T/pont = 0.25), '7roue=0 .28 rn 

Les gains de boucles correspondant permettent d'approcher les fréquences naturelles et 
les constantes de temps du modèle simplifié : 

D - entre C :krr et 1 :lvo1+hs (dans le cas où l' embrayage est collé) : 

2 ker u 
'l~n, - = 4.4nz 

2Jr / vol 

R 
D -entre R :Rer et 1 :fvol+ld;s: 'lbv 2 

___!!:__ = 2.25s-1
, soit une constante de temps de 

J vol 
0.44s 

D - entre c :ker et 1 M veh : 
2Jr 

-----::kt::....r -- = !.2Hz , 
'7 roue- M veh 

D -entreR :Rer et 1 M veh: : , Rrr = 0.42s- 1
, soit une constante de temps de 2.4s 

'7r~u.fveh 
La boucle causale entre la raideur C :ker et l'inertie 1 .1voi se révèle être à l'origine de la 

fréquence de réattelage constatée sur la réponse en accélération longitudinale du véhicule soumis 
à un échelon de couple. La réponse en vitesse moteur à un échelon de couple moteur de ce modèle 
est donné figure 4.29 
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Figure 4.29 : Vitesse moteur en réponse à un échelon de couple moteur sur le modèle simplifié 
(rouge) et sur le modèle complet(vert) 

Lorsque la friction fonctionne en glissement, la caractéristique du frottement sec montre 
que l'effort restitué est indépendant de la vitesse de glissement et dépend, en première 
approximation de la force de serrage du disque d' embrayage. La friction peut donc être 
considérée, d'un point de vue mathématique, comme une source d'effort. Le modèle de la figure 
4.28 devient celui de la figure 4.30. 
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R:Rveh I:Mveh 

Figure 4.30 : modèle simple de la transmission avec friction glissante 

Les dynamiques mises en jeu dans la transmission et approximées par les gains de 
boucles causales du bond-graph sont modifiées, et plus rapides que dans le mode collé : 

D - entre C :krr et 1 :lais (dans le cas où l'embrayage est collé) : 

1 Pfktr -12 9u - T'Jbv-- . nZ 
2tr /dis 

R 
D -entreR :Rrr et 1 :!dis: 17tw

2 

1 
tr = 33s-1

, soit une constante de temps de 0.03s 
dis 

Pour les mêmes raisons, le volant moteur peut être interprété comme un sous-système de 
la transmission dont la dynamique est découplée du reste du système. La figure 4.31 représente le 
modèle bond-graph de ce sous-système. 

!:Ivoi 

Rvol:R 

Figure 4.31: bond-graph du sous-système volant moteur en glissement 

En glissement, l'inertie du volant moteur subit le couple moteur, l'opposé du couple 
transmis par 1 'embrayage, égal, dans ce mode de fonctionnement, au couple transmissible, et le 
couple dû aux frottements de roulement. 
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4.3.3. Equation d'état unifiée du modèle simple 

Les considérations faites sur le frottement sec et conduisant aux deux bond-graphs du 
paragraphe précédent, peuvent être synthétisées par une mise en équation d'état unique du modèle 
simplifié. Nous considérons pour ce faire que les éléments autres que la friction sont linéaires. La 
représentation d'état ( 4 .16) traduit les deux modèles bond-graph du paragraphe précédent : 

(4.16) 

l'indice c désigne l'état collé de la friction d'embrayage, l'indice g l'état glissant. u 
désigne l'entrée de commande de la transmission Ctr, p désigne l'entrée de perturbation que 
constitue le couple moteur Cmot· X; est le vecteur d'état associé aux 1 etC: 

0 
1 

où mc=O et mg= 1 et où : 

(4.17) 

(4.18) 

(4.19) 

(4.20) 

(4.21) 

(4.22) 

Cette formulation rend compte, de façon unifiée, de la dynamique de la partie de la 
transmission en aval de la friction d'embrayage. En revanche, elle ne permet pas de rendre 
compte, lorsque l'embrayage glisse, de la dynamique du volant moteur. 

Dans ce mode de fonctionnement, le sous-système que constitue le volant moteur est 
découplé du reste de la transmission et sa dynamique est régie par une équation d'ordre 1 : 

(4.23) 
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Afin d'alléger la notation, nous proposons les équations réduites utilisant les notations 
suivantes: 

(4.24) 

(4.25) 

(4.26) 

(4.27) 

1 
0) vehr = OJ veh (4.28) 

1Jbv1Jroue 

(4.29) 

q, = f (mvol- Wvehr) = :bv qtr (4.30) 

Cette notation conduit à l'équation d'état suivante: 

(4.31) 

avec: 

(4.32) 

( _ Reqi + Rrrr Ru,. -k~l 
1 

Jeqi Jvehr 

~,=1 
Rm. R...ehr + Rr,. 

k: j (4.33) 
Jeqi Jveh 

1 1 

l Jeqz Jvehr 

Cette représentation correspond à la formulation mathématique du modèle de commande 
et servira de base aux réflexions sur la commande de la transmission (chapitre 6). 

Le polynôme caractéristique peut être calculé : 

(4.34) 

soit: 
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P(À.) = 23 

+Â.2(Rr,.,. +J\ehr +Ru,. +Reqi) 
Jvehr Jeqi 

+Â. l [Rr,.,.(R.,q; + 1\.,hr) + 1\,q; -J\chr + ki1T(Jvehr + f.,q;)] 
Jvehr.Jeqi 

(4.35) 

k 
+ I1T ( 4Rr,.,. + 1\q; + 1\ehr) 

Jvehr.Jeqi 

Ce polynôme caractéristique possède trois racines qui sont les valeurs propres de la 
matrice d'état. On note, de façon classique: 

(4.36) 

L'identification des paramètres Â.1. ~ et Ç permet de calculer la dynamique du modèle. 
La figure 4.32 montre l'évolution de ces paramètres en fonction du rapport de démultiplication de 
la boîte de vitesses, pour les deux modes de fonctionnement collé et glissant. 
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Figure 4.32: Evolution de la dynamique en fonction du rapport de démultiplication. 
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Concernant le mode oscillant de la transmission, on constate que la fréquence de 
résonance ainsi que le coefficient d'amortissement croissent avec le rapport de boîte, quelle que 
soit la configuration de la friction d'embrayage. Ces résultats permettent de confirmer le fait 
qu'une discontinuité de couple dans la transmission génère moins d'inconfort sur les rapports de 
démultiplication élevés. Par ailleurs, on constate que le glissement de l'embrayage provoque un 
décalage vers le haut des fréquences propres et amortissements. Les conséquences sur le confort 
sont similaires. Cette propriété sera exploitée pour la commande de l'embrayage. 

4.4. Conclusions 

La modélisation phénoménologique a permis de mettre en avant les phénomènes 
importants de la transmission. Les dynamiques générées dans la transmission ont été retrouvées 
en simulation et expliquées. Par ailleurs, l'importance des non-linéarités a été soulignée: le jeu 
comme générateur de discontinuité du couple dans la transmission, le frottement sec comme 
générateur de 1 'entrée de commande de la transmission. 

Les modèles simplifiés ont permis d'isoler les dynamiques les plus basses, dont le 
chapitre 2 a montré l'importance pour le confort et l'agrément de conduite. Les modèles 
simplifiés ont conduit à une formulation mathématique simple qui sera exploitée dans la synthèse 
de lois de commande, dans le chapitre 6. 

Le cheminement à travers ces étapes de la modélisation a surtout permis de constituer une 
expertise approfondie de la transmission de puissance dans un véhicule. 
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Chapitre 5 : modélisation de l'actionneur 

5.1. Introduction 

Nous appellerons actionneur de la transmission le système électro-hydraulico-mécanique 
assurant la transformation du signal issu du calculateur en la variable de commande du système 
« transmission », c'est à dire le couple transmis par la friction d'embrayage. Cet ensemble est 
constitué, comme le montre le schéma de la figure 5.1, d'un distributeur hydraulique piloté 
électroniquement (servo-valve hydraulique), et du mécanisme d'embrayage. 

SERVO.VALVE 

Figure 5.1 : Schéma de l 'actionneur 

La servo-valve hydraulique est développée dans le cadre d'une collaboration PSA­
Thomson et doit réaliser l'objectif de constituer un distributeur hydraulique performant et multi­
applications automobiles. Sa modélisation et son étude détaillée ont été réalisées chez PSA par F. 
Guillemard dans le cadre de la conception d'une suspension active et chez Thomson par T. 
Stemmelen [STEMMELEN, 96]. On pourra se référer à [GUILLEMARD, 96] pour des détails 
sur 1 'étude de cet organe. 
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Dans ce paragraphe, nous nous contenterons de rappeler les résultats pnnctpaux 
concernant la servo-valve et de préciser les modifications apportées à cet organe afin de l'adapter 
à la problématique embrayage piloté. Nous aborderons ensuite la modélisation du mécanisme 
d'embrayage et montrerons comment celui-ci interfère sur le modèle de l'embrayage vu comme 
fonction de transfert de l'énergie du moteur (chapitre 4 paragraphe 4 .2.1 ). 

5.2. Modélisation de la servo-valve 

5.2.1. Introduction 

La servo-valve que nous utilisons dans cette application est le fruit d'une collaboration 
entre PSA Peugeot-Citroën et Thomson. Le souci de réaliser un actionneur automobile multi­
applications conduit à un certain nombre de qualités requises. 

La rigueur de l'environnement automobile implique tout d'abord des qualités de 
robustesse bien connues des ingénieurs. La rapidité des commandes à réaliser, ainsi que les 
efforts importants mis en jeu dans l'automobile, nécessitent que l'actionneur puisse fournir 
rapidement une puissance importante. Un actionneur rapide, qui plus est, permet en général des 
commandes moins coûteuses en énergie. 

Depuis longtemps, on sait que l'hydraulique est susceptible d'être le vecteur de telles 
puissances [GUILLON, 70]. L'hydraulique est ainsi utilisée depuis longtemps dans l'assistance 
au freinage et à la direction par exemple [GUILLEMARD, 94]. L'association de l'électronique à 
celle-ci a conduit à la réalisation de la servo-valve PSA-Thomson. 

5.2.2. Description 

La figure 5.2 donne le schéma de principe du fonctionnement de la servo-valve. Sur ce 
schéma, comme dans tous les schémas de ce document, les flèches en gras représentent du 
transfert de puissance, tandis que les flèches standards représentent du transfert de signal. 

.. -moteur co,up,_le ___ 

( cap~ de 1-----------, 
post ti on 

'-----..:>.....---" 

correcteur 
+ 

adaptation 
électronique 

+ 

== -~ 
r1 

0 c.. 

distributeur 
hydraulique 

• 

---------------------~-------------------·- ~ "'-<> 
§~ u 
" é 

:.a 
i!l 
,::, 

APPLICATION 

Figure 5.2: Schéma de principe du fonctionnement de la servo-valve. 
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On distingue trois entités principales : 

a Un moteur électrique, appelé moteur-couple dimensionné pour produire des 
couples importants. Ce moteur transforme la tension d'entrée en un débattement 
angulaire dans une plage de 45°. 

a Un organe hydraulique constitué d'un tiroir mu par le moteur et se déplaçant 
linéairement dans une chemise. Le tiroir découvre ou recouvre, selon sa position, 
les orifices de la chemise correspondant à la haute pression, la bâche ou 
l'utilisation. 

a Une carte électronique asservit la position de 1 'ensemble moteur rotatif-tiroir 
hydraulique à une position consigne fournie par le calculateur de l'application 
considérée. Pour ce faire, la position du moteur est mesurée par un capteur à 
effet Hall puis comparée à la position consigne, fournie par une partie 
applicative. Un asservissement de type PID assure le bouclage (voir la thèse de 
F. Guillemard [GUILLEMARD, 96] ). (Remarque : nous ne nous sommes pas 
intéressé de près à cet asservissement) 

La figure 5.3 donne une coupe du sous-ensemble hydromécanique et fait apparaître les 
différents éléments décrits . 

Levier 

Emplacement 
ca pt eu- de pression 

Chemise 

Tiroir 

Figure 5.3: Vue en coupe de la partie hydromécanique de la servo-valve. 

La carte électronique est placée dans le carter de la servo-valve, à côté du moteur rotatif. 
La liaison entre la partie rotative et le tiroir est assurée par une liaison pivot. 
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5.2.3. Modélisation 

F. Guillemard, précurseur de l'étude théorique de la servo-valve PSA-Thomson, propose 
dans un premier temps une étude linéaire et sans hydraulique de celle-ci. Cette première approche 
conduit à des considérations sur le dirnensionnement des différents éléments, électriques ou 
mécaniques de 1' organe, ainsi que de 1 'asservissement. ll envisage ensuite un modèle plus complet 
incluant les effets hydrauliques. 

En particulier parce que certains effets non linéaires siégeant dans la servo-valve, tels que 
les forces de jet, se sont montrés prépondérants dans son comportement dynamique, nous nous 
intéresserons surtout à ce dernier modèle, reproduit figure 5. 4. 
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Figure 5. 4 :Modèle de la servo-valve avec son hydraulique 

Le déplacement x du tiroir généré par la puissance électrique, commande le débit 
d'utilisation. L'écoulement du fluide s'effectue à travers la restriction réalisée par le tiroir et les 
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orifices. Cette restriction est définie par une surface de découvrement dépendant de la position du 
tiroir S(x), ainsi que par la différence de pression à ses bornes.&>, c'est à dire, soit la différence 
de pression entre alimentation et utilisation, soit la différence de pression entre l'utilisation et la 
bâche. La loi donnant le débit en fonction de ces paramètres s'écrit: 

Q= c S(x)rM'j 
q p 

(5.1) 

où: 

o Cq est le coefficient de débit constant en régime turbulent 
o pest la masse volumique du fluide 

La fonction S{x) dépend de la géométrie du tiroir. F. Guillemard, dans sa thèse, présente 
les différents types de géométrie possibles ainsi que leur conséquence sur les lois de débit. 

Sur le modèle de la figure 5 .4, les forces de jet sont représentées comme issues 
d'éléments RC : 

L'ouverture d'un orifice génère un débit. La vitesse du fluide dans la chemise possède 
une composante orthogonale à l'axe du tiroir. Cette vitesse génère une différence de pression 
entre le côté du tiroir en contact avec l'orifice ouvert et l'autre côté. Cette différence de pression 
est à l'origine des forces de jet. Ces forces ont toujours tendance à ramener le tiroir en position 
fermée et peuvent s'exprimer de la façon suivante : 

(5.2) 

où y est l'angle de jet, c'est-à-dire l'angle réalisé par la vitesse du fluide par rapport à 
l'axe du tiroir, comme indiqué sur la figure 5.5. rest une fonction de x et de c, jeu entre la 
chemise et le tiroir supposé constant. 

tiroir 

----- -,_::~!--- ........... _..., 
Fjet 

Figure 5.5 : Origine des forces de jet sur le tiroir hydraulique 

Les éléments RCalim et RCbâche du bond-graph de la figure 5.5 traduisent la dépendance 
mutuelle des variables Qalim (Qbâche) et Palim (Pbâche), et des variables Xtïroir et Fjet· 
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Par ailleurs, des effets non linéaires prennent place dans le fonctionnement de la 
servo-valve. 

Des frottements secs s'exercent entre le rotor et les paliers, ainsi qu'entre le tiroir et la 
chemise. Dans le cas où le tiroir reste immobile, le phénomène de collage, dû au retrait du film 
d'huile entre les surfaces en contact, peut amplifier le frottement sec. Le frottement sec explicité 
dans le paragraphe 4.2.1.2. concernant la friction d'embrayage a été utilisé dans cette 
modélisation. 

Enfin, la résolution de la boucle algébrique qui se manifeste sur le bond-graph par la 
présence d'une inertie en causalité dérivée, produit une non linéarité de structure supplémentaire. 
La résolution formelle de cette boucle algébrique est possible et conduit aux équations suivantes : 

r
i= T(8)8 

x= T(8)0+ T(B.)J)O 

ë = (Cr- T(8)F;;- mT(8)T(8,B)B 
Jr +mT(8)2 

T(8) = /cos(B) 

T(.9,B) = -Zsin(O)è 

(5.3) 

avec les notations de la figure 5.4 et Cr représentant la somme des efforts exercés sur le 
rotor, hors celui venant du tiroir, Fti représentant la somme des efforts exercés sur le tiroir hors 
celui venant du rotor. 

La seule différence entre la servo-valve utilisée ici et l'application suspension active 
explicitée par F. Guillemard dans sa thèse, réside dans la caractéristique du ressort de rappel. De 
façon générale, celui-ci a pour mission de ramener le tiroir dans une position définie dans le cas 
où l'asservissement électronique ne remplirait plus son rôle. Cette position est souvent liée à des 
considération de sûreté de fonctionnement. Dans le cas de l'application suspension active, cette 
position est la position centrale, c'est à dire que tous les orifices sont fermés par le tiroir, afin que 
les débits soient nuls et que le véhicule se comporte de façon passive en cas de panne. Le ressort 
de rappel possède dans ce cas une forte non-linéarité autour de x=O, position milieu. Dans le cas 
de notre application, le ressort de rappel tend à ramener le tiroir en position telle que l'utilisation 
soit en relation avec 1 'échappement. Cette position conduit 1' embrayage à 1 'état embrayé en cas 
de panne de l'asservissement électronique. Le ressort de rappel réalisant cette fonction est linéaire 
dans la zone où les butées ne sont pas concernées, comme le montre sa caractéristique figure 5.6 



Chapitre 5 : Modélisation de 1 'actionneur 96 

butée 

effort de rappel 

echappement ouvc:rture 

x 

Figure 5. 6 : Caractéristique du ressort de rappel avec butées 

Nous ne nous intéressons pas ici à la synthèse de l'asservissement. Les travaux 
précédemment cités propose une commande de type PID de la servo-valve et conduisent aux 
résultats présentés plus loin. D'autres types de commande ont été envisagés sur des servo-valves. 
En particulier [HERRERA et al., 91] propose une étude d'asservissement en position par 
commande adaptative. 

5.2.4. Résultats 

[GUILLEMARD, 96] donne les résultats de cette modélisation ainsi que des 
commentaires détaillés sur l'influence des différentes non linéarités que nous avons évoquées. Ces 
non linéarités rendent difficile une caractérisation dynamique de la servo-valve indépendamment 
de son application, la réponse de l'organe dépendant fortement des entrées qu'on lui impose. 

Les résultats obtenus par la servo-valve dans différentes applications [GUILLEMARD, 
94] révèlent des qualités dynamiques rarement atteintes par une électrovanne à coût automobile : 
une bande passante élevée pour de grands débits. Ces caractéristiques lui confêrent une 
adaptabilité prometteuse pour l'automobile. Nous verrons par la suite que l'application 
embrayage piloté confirme ces prétentions. 

La figure suivante propose le pseudo-bode de la servo-valve utilisée dans l'application 
embrayage piloté. L'entrée considérée est une position consigne pour le rotor, soit un angle en 
radian; la sortie est l'angle obtenu. La pression d'utilisation est supposée constante et égale à 1 
bar. 

On constate une fréquence de résonance à 70 Hz environ. Cette résonance est due à la 
boucle causale liant l'inertie de l'ensemble rotor-tiroir à la «raideur» que réalisent les forces de 
jet (éléments RC du bond-graph de la figure 5.4). 
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Figure 5. 7 : Pseudo-bode de la servo-valve 

300 
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On constate une résonance importante entre 60 et 70 Hz, confirmée par 1 'expérience. 
Jusqu'à 50 Hz, la servo-valve permet de suivre une consigne en débit avec un déphasage 
acceptable. Cette résonance est celle de l'inertie du tiroir soumise à l'effort de jet (grand devant 
l'effort du ressort de rappel). 

5.3. Modélisation du mécanisme d'embrayage 

Nous nous sommes donnés pour objectif de réaliser un embrayage piloté adaptable sur un 
véhicule de tourisme de série. Cette contrainte du cahier des charges nous conduit à utiliser le 
mécanisme d'embrayage de série sur notre prototype. Les qualités d'adaptabilité que nous nous 
proposons d'atteindre nous conduisent par ailleurs à réaliser un système relativement robuste vis­
à-vis des caractéristiques des différents mécanismes d'embrayage, et ils sont nombreux, pouvant 
être rencontrés. 

Nous proposons ici la modélisation d'un embrayage de type tiré correspondant à notre 
prototype. La grande dispersion existant sur les mécanismes d'embrayage nous invite à porter 
notre attention davantage sur la structure du modèle et les généralités pouvant être extraites, que 
sur les détails quantitatifs. 

Le vérin d'embrayage recevant le débit délivré par la servo-valve est inclus dans cette 
modélisation. Le mécanisme d'embrayage se présente donc comme l'organe transformant le débit, 
sortie de la servo-valve, en couple transmis par l'embrayage, sortie de l'actionneur et entrée de 
commande de la transmission. 

On présente dans un premier temps les différents éléments bond-graph (correspondant à 
des entités physiques) qui constituent le modèle complet de l'embrayage comme actionneur. On 
présente ces éléments dans un repère lié à la boîte de vitesses. On suppose que ces éléments 
présentent une symétrie de rotation autour de l'axe de rotation de l'embrayage. 
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5.3.1. Les inerties 

Figure 5.8: Les inerties considérées dans la modélisation du mécanisme d 'embrayage comme 
actionneur 

La butée d'embrayage est constituée de deux inerties en liaison pivot (assurée par un 
roulement). L'une de ces inerties, solidaire de la fourchette d'embrayage possède un degré de 
liberté en translation sur l'arbre primaire de boîte. La liaison entre l'arbre primaire et cette inertie 
est une liaison pivot glissant. La deuxième partie de la butée d'embrayage est solidaire de la 
rondelle Belleville (diaphragme) pendant les manoeuvres, la liaison étant assurée par une friction. 
Cette partie de la butée possède deux degrés de liberté, un en rotation, un en translation. 
L'actionneur électrohydraulique situé en amont pilote la butée en position. 

On fait 1 'hypothèse que le diaphragme est constitué de deux masses circonférentielles 
liées entre elles par une raideur. La masse située sur la petite circonférence est en contact 
ponctuelle (ou linéique) avec la butée d'embrayage. On considérera que son inertie s'ajoute à 
celle de la butée pour former 1 :hucée-

Le plateau de pression est en contact linéique avec le diaphragme sur une circonférence 
de rayon r p· On considère que la masse du plateau de pression et celle du diamètre extérieur du 

diaphragme forment une unique inertie 1 'plateau -

Le disque d'embrayage est constitué de deux parties (frictions) séparées par un ressort 
appelé ressort de progressivité (voir chapitre 1), et du moyeu. Une face de la friction est en 
contact surfacique avec le volant moteur, l'autre est en contact surfacique avec le plateau de 
pression. Dans le domaine de fonctionnement qui nous intéresse pour la commande, on peut 
considérer que ces deux contacts existent toujours, l'effort de contact, normal aux surfaces 
variant de l'effort nul à un effort maximum dépendant de la caractéristique du diaphragme. Ainsi, 
on peut faire l'approximation que, dans la dimension qui nous intéresse (actionneur), la masse du 
plateau de pression, la masse circonférentielle extérieure du diaphragme, et la masse de la demi 
friction d'embrayage s'ajoutent pour former une unique inertie lplaceau· 
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Par ailleurs, l'inertie de la deuxième demi friction n'apparaît pas dans le modèle dans la 
mesure où l'on considère qu 'elle est de vitesse nulle suivant l'axe de rotation de l'arbre moteur. 

5.3.2. Les raideurs 

La figure suivante présente sur le schéma de 1 'embrayage les raideurs considérées dans la 
modélisation du mécanisme. La mise en jeu de ces raideurs dans l'action de débrayage est 
schématisée sur cette même figure, en omettant les bras de levier. 

Figure 5.9: Les raideurs considérées dans la modélisation du mécanisme d 'embrayage comme 
actionneur 

Le diaphragme est une rondelle Belleville. Si l'on suppose que les lamelles de la rondelle 
sont indéformables, le diaphragme présente une élasticité C1 entre le diamètre extérieur (fixé dans 
le couvercle) et le diamètre de contact avec le plateau de pression, due à la déformation du 
matériau au niveau du diamètre eÀ1.érieur et à la géométrie des lamelles. Cette raideur est 
fortement non linéaire comme évoqué sur la figure 5.12. Les lamelles sont dans ce cas 
considérées comme un simple bras de levier entre le déplacement de la butée et le déplacement du 
plateau de pression. Si l'hypothèse précédente ne peut être faite, l'élasticité des lamelles doit être 
prise en compte : C2. Dans ce cas, on considérera que la déformation sollicitant cette élasticité se 
situe entre le contact avec la butée (diamètre intérieur) et le contact avec le plateau de pression. 

Une tôle ondulée est placée entre les deu.x parties de la friction du disque, constituant une 
raideur C :Cd. appelée raideur de progressivité. 

IS 

A l'état embrayé le diaphragme est déformé : son diamètre extérieur est fixé dans le 
couvercle en tôle de l'embrayage, tandis que l'ensemble demi friction-plateau de pression impose 
une déformation au niveau du rayon rp. Le diaphragme restitue donc une précontrainte Edia tandis 

que la raideur du disque restitue une précontrainte E dis' permettant de transmettre 1 'énergie du 

volant moteur. Ces précontraintes sont dues à la chaîne de cotes du système. 
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Ces trois raideurs sont non linéaires et ont dû être identifiées grâce à des caractéristiques 
déplacement-effort relevées sur banc. 

Le contact surface-surface entre le plateau de pression et la friction conduit, sur un 
modèle bond-graph, à une causalité dérivée. Qui plus est, la résolution de la boucle algébrique 
conséquente, rend impossible l'accès à la force de serrage F, nécessaire au calcul du couple 
transmis par l'embrayage (voir paragraphe 4.2.l.2 .,chapitre 4). La première solution pour lever 
cette difficulté consiste à introduire une raideur supplémentaire entre ces deux inerties. Cette 
raideur permet de mettre le modèle en causalité intégrale et restitue la force F attendue. Elle 
introduit en outre une dynamique élevée. Une autre solution consiste à considérer que les 
dynamiques mises en jeu par les raideurs de diaphragme et de plateau sont élevées en regard des 
phénomènes considérés, et de faire, pour l' inertie l eq correspondant à la somme des masses du 
plateau et du demi disque, l'hypothèse du statique. Cette solution correspond à l'utilisation de la 
méthode des perturbations singulières [DAUPHIN-TANGUY et al. , 85]. Ainsi, le modèle est 
simplifié, en causalité intégrale et l'effort Fest restitué par la raideur Cd;s (ou C 1) 

Enfin, notons l'existence d'un jeu, que nous appellerons jeu de friction, et pouvant 
s'exprimer sur la caractéristique de la raideur Cd;s, autour du point de débrayage. 

5.3.3. Les frottements 

La butée glissant sur l'arbre primaire de boîte subit à ce contact l'effort d'un frottement 
visqueux R :Rbv et celui d'un frottement sec R :Rbs· Le matériau du diaphragme possède en 

parallèle aux raideurs, des amortissements provoqués par les frottements R1 et R2 . 

t Fsec 

-F 

Figure 5.10 : Frottement sec sur le ressort de progressivité 

Enfin, comme l' illustre la figure 5.10, des frottements secs prennent place au contact 
entre les deux demi-frictions et le ressort de progressivité constitué par une tôle ondulée. L'effort 
introduit, orthogonal aux déplacements considérés, intervient en modifiant la caractéristique de la 
raideur selon l'axe de déplacement du mécanisme. La figure 5.11 révèle les résultats d'une 
expérimentation entreprise dans le but de caractériser l'effet de ces frottements secs. 
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Figure 5.11: Couple transmis en fonction du déplacement de la butée d'embrayage, relevé 
expérimental 

L'expérience consiste à relever le couple transmis par l'embrayage en glissement constant 
(statique), en fonction du déplacement de la butée d'embrayage. Il s'agit donc d'une 
caractérisation du mécanisme d'embrayage dans son ensemble, en statique. La courbe continue 
est obtenue en déplaçant la butée d'embrayage de la position embrayée (Omm) à la position 
débrayée (8mm). La courbe en pointillés est obtenue en déplaçant la butée dans l'autre direction. 
Les déplacements sont effectués très lentement afin de garantir des mesures dans un état statique 
d'une part, et des conditions isothermes d'autre part. On peut alors supposer que le coefficient de 
frottement J.l est constant au cours de l'expérimentation et considérer que le couple transmis est 
proportionnel à la force de serrage F. Ainsi, l'expérimentation ne s'effectue pas dans les 
conditions du fonctionnement normal de la transmission, mais permet de donner une 
approximation de la caractéristique du ressort de progressivité. 

Des tolérances très souples sur le mécanisme de progressivité sont suffisantes à remplir le 
cahier des charges fonctionnel du mécanisme d'embrayage. Qui plus est, des déformations 
sensibles des matériaux impliqués s'opèrent au cours du temps. C'est la raison pour laquelle une 
grande dispersion existe sur cet élément, au sein d'une même famille d'embrayage. 

Ainsi, la connaissance de la position de la butée d'embrayage ne suffit pas pour connaître 
la force de serrage F, par suite, le couple transmis dans la transmission par la friction 
d'embrayage. La caractérisation précise du mécanisme d'embrayage est rendue impossible, ce qui 
imposera à une commande de fortes contraintes de robustesse vis à vis de ces paramètres. 

5.3.4. Modèle du mécanisme d'embrayage 

La figure 5.12 présente le modèle bond-graph du mécanisme d'embrayage comprenant les 
éléments décrits, auquel sont associés le vérin et la tringlerie. 
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Figure 5.12 : Modèle bond-graph de l 'embrayage comme actionneur 
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Le vérin transforme le débit en vitesse. Cette transformation est représentée par la 
jonction TF :Svérin· La jonction TF :k, représente le bras de levier mécanique entre le piston du 
vérin et la butée d'embrayage. Ce bras de levier est supposé rigide, k1 est donc une constante 
dépendant de l' implantation de l'actionneur. Les inerties du piston de vérin et de la butée 
d'embrayage sont rassemblées en une inertie équivalente l piston+butée· La jonction TF :kdia 

représente le bras de levier assuré par le diaphragme d'embrayage. 

Les caractéristiques des différentes raideurs prises en compte dans le modèle sont 

évoquées. Lors d'un débrayage, les efforts e
2 et e 1 tendent à se compenser tandis que edis 

k dia 

décroît. L'état complètement débrayé correspond à ed;s= O. 

5.3.5. Les résultats 

L'étude en simulation du modèle d'embrayage décrit ci-dessus montre que sa dynamique 
n'est pas limitante pour l'ensemble de l'actionneur (bande passante bien supérieure à celle de la 
servo-valve). 

En pratique, les incertitudes et imprécisions que nous avons mises en évidence pèseront 
donc d'un poids plus lourd sur la synthèse d'une commande que les limitations dynamiques. 
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5.4. La mise en boucle fermée de l'actionneur 

L'actionneur, ainsi constitué de la servo-valve et du mécanisme d'embrayage en série, 
répond à une consigne en position de rotor par un débit d'utilisation, donc par une vitesse de la 
partie mobile du vérin. L'adaptation de cet actionneur à notre application passe par la réalisation 
d'une boucle d'asservissement en position du vérin. La figure 5.2 peut être complétée par une 
partie applicative de premier niveau : 
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Figure 5.13 : Deux boucles d'asservissement sur l'actionneur 

Dans la suite du document, nous appellerons boucle primaire la boucle analogique 
intégrée à la servo-valve et réalisant l'asservissement du rotor en position. Nous appellerons 
boucle secondaire la boucle de régulation numérique réalisant l'asservissement de position du 
vérin d'embrayage. 

Le correcteur utilisé pour réaliser l'asservissement en position du vérin d'embrayage est 

de type PID. Les fortes non linéarités, de la servo-valve comme du mécanisme d'embrayage, 
interdisent un réglage formel de ce PID. Les méthodes heuristiques, comme l'algorithme de 
Monte-Carlo [POTVIN, 1993] permettent en simulation d'optimiser le jeu de paramètres de la 
commande par itération successives. La solution obtenue est valable pour une sollicitation 
donnée. La recherche de ces paramètres pour plusieurs sollicitations permet de trouver 
rapidement un compromis satisfaisant. 

L'étude d'un correcteur plus performant n'a pas été envisagé dans la mesure où les 
performances obtenues par l'actionneur ainsi bouclé satisfont aux exigences de notre application. 
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La dynamique élevée de la boucle primaire interne à la servo-valve contribue à la simplicité de 
mise en oeuvre de cet asservissement externe. D'autre part, il paraît judicieux d'entreprendre une 
optimisation de cette boucle secondaire lorsque seront figés l'ensemble des paramètres, 
électroniques, mécaniques ou hydrauliques de la servo-valve encore en étude. 

La fonction de transfert réalisée par l'actionneur ainsi constitué entre une position 
consigne de vérin et une position réelle de vérin est caractérisée dynamiquement par le pseudo­
bode de la figure 5.14. 
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Figure 5.14: Réponse à des échelons de consigne de l'actionneur 

L'asservissement simple choisi permet de constater un bon comportement dynamique de 
l'actionneur. La bande passante supérieure à 50 Hz est en particulier bien supérieure à celle 
obtenue par les actionneurs aujourd'hui utilisés dans l'automobile. 

5.5. Conclusion de la modélisation de l'actionneur 

Les fortes non-linéarités rencontrées dans la partie de 1 'actionneur située entre la sortie du 
calculateur et la position vérin, ainsi que la nécessité d'une grande robustesse de l'actionneur, 
imposent qu'une boucle d'asservissement secondaire assure la position du vérin avec rapidité et 
précision. Les performances de la servo-valve évoquées dans le paragraphe 5.2.4. permettent de 
conclure à la satisfaction de cette exigence. 

En revanche, la variable de sortie de notre actionneur, c'est-à-dire la force de serrage F, 
ne fait pas l'objet d'un asservissement en boucle fermée et est la réponse en boucle ouverte de la 
partie mécanique de l'actionneur à une position de vérin. Or, l'étape de modélisation du 
mécanisme d'embrayage a mis en évidence de nombreuses non-linéarités ainsi, surtout, que les 
grandes incertitudes sur la quantification des éléments du modèle du mécanisme d'embrayage. 

La maîtrise imparfaite de la variable de sortie de l'actionneur, par suite de la variable 
d'entrée du système à commander conduit à envisager une commande de la transmission 
possédant de grandes qualités de robustesse. 
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Troisième partie : commande 
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Introduction à la troisième partie 

La première partie a permis de donner les objectifs et quelques spécifications pour 
l'embrayage piloté. L'importance des critères de coût et d'adaptabilité y a été soulignée, puis des 
critères de qualité, en termes de confort et d'agrément de conduite, ont précisé le cadre de la 
conception de l'embrayage piloté. 

La seconde partie, après avoir explicité une méthodologie générale de conception de 
systèmes automobiles automatisés, a permis d'extraire les modèles du système à commander, 
ainsi que ceux de l'actionneur, nécessaires à la compréhension et à la simulation du 
fonctionnement d'une transmission pilotée. 

La troisième partie reprend les modèles simplifiés afin de développer les lois de 
commande permettant d'atteindre les objectifs de confort et d'agrément de conduite fixés. Le 
chapitre 6 aborde la commande d'un point de vue théorique et définit les architectures de 
commande. 

Le traitement de l'à-coup de réattelage constitue à cet égard une problématique 
intéressante et servira de base à l'étude des principes de commande. Le confort, impliquant 
directement la dynamique du système« transmission», sera donc privilégié dans cette recherche. 

Le chapitre 7 introduira les contraintes supplémentaires, liées en particulier à la 
recherche d'un bon agrément de conduite dans les différentes situations d'utilisation de la 
transmission. Il permettra de préciser les lois de commande de l'embrayage piloté. Les résultats 
de simulation et d'essais sur prototype seront présentés, qui permettront de valider l'étude. 
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Chapitre 6 : Les principes de la commande 

6.1. Introduction 

Le chapitre 2 de ce document a montré que la recherche de qualité d'une transmission 
automatisée ou semi-automatisée, comme c'est le cas pour l'embrayage piloté, donnait lieu à 
deux problématiques : celle du confort et celle de l'agrément de conduite. 

Le confort est très lié à la dynamique, donc à la physique de la transmission, tandis que 
l'agrément de conduite appelle en premier lieu des critères subjectifs liés à des dynamiques lentes 
du véhicule. Cette réflexion nous amène à distinguer ces deux problématiques et à privilégier, 
dans la recherche d'un principe de commande, celle concernant le confort. Des grands principes 
physiques seront extraits de cette étude. La prise en compte de l'agrément de conduite 
interviendra dans un deuxième temps et interpellera la commande sur des dynamiques beaucoup 
plus lentes. Cet aspect de la commande sera abordé dans le chapitre suivant. 

Nous avons vu, dans le chapitre 2, paragraphe 2.2.3.1., que les changements de vitesse et 
les discontinuités de couple dans la transmission, liées aux à-coups sur la pédale d'accélérateur, 
excitaient le mode lent de la transmission et par suite étaient particulièrement générateurs 
d'inconfort. Nous porterons un regard particulier, dans cette phase de l'élaboration des lois de 
commande, sur le traitement de l'à-coup, qui constitue le problème de commande le plus délicat. 

Ce chapitre extrait des règles issues de l'analyse des modèles de commande. Nous 
verrons comment ces règles peuvent être mises en oeuvre à travers différentes stratégies de 
commande, et comment les contraintes de non-linéarité et d'incertitude sur l'actionneur et le 
système, ainsi que les contraintes du cahier des charges, nous guident vers le choix d'une stratégie 
particulière. 

La stabilité et la robustesse de la commande proposée pour le traitement de 1 'à-coup sont 
analysées. Une première approche consiste à utiliser le modèle de commande linéaire et à réaliser 
une étude formelle. En deuxième approche, les modèles complets de la transmission pilotée sont 
utilisés pour réaliser 1 'étude en simulation. 

6.2. Architecture de commande 

6.2.1. Rappel des contraintes produit et système 

La commande de la transmission est guidée par un certain nombre de contraintes, 
certaines issues du cahier des charges automobile que nous nous sommes défini, d'autres 
imposées par les caractéristiques du système. 
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6.2.1.1. Les contraintes fonctionnelles 

L'objectif d'un automatisme à prix bas nous conduit, entre autres, à limiter le choix des 
capteurs que nous utilisons. Le schéma de la figure 1.18, montre la présence de deux capteurs sur 
des variables de sortie du système transmission : 

o le capteur de vitesse moteur, 
o le capteur de vitesse véhicule. 

Nous constatons, par contre qu'il n'existe pas de capteur du couple moteur. Le couple 
moteur a été présenté dans le chapitre 4, comme une perturbation du système transmission. 
La non connaissance de cette perturbation est une difficulté dans la réalisation de la commande. 

Nous constatons également que les capteurs installés ne permettent pas la mesure directe 
du glissement d'embrayage. Cette information est pourtant essentielle dans la mesure où un 
glissement indique que le système est commandé, tandis que le collage correspond à un état non­
commandable du système. Nous verrons dans la suite comment nous tenterons de pallier cette 
difficulté. 

6.2.1.2. Les contraintes liées au système 

La friction d'embrayage possède une caractéristique fortement non-linéaire. C'est 
pourtant à travers cette friction que la transmission est commandée puisque le couple transmis 
par celle-ci constitue, comme nous l'avons précisé, 1' entrée de commande du système à piloter. 
Cette non-linéarité rend la transmission non commandable lorsque l'embrayage est collé (vitesse 
de glissement nulle), puisque la variable de commande n'appara.I"t pas dans les équations (4.16). 
Or l'embrayage, en fonctionnent normal, est collé. Nous verrons comment, dans certaines 
conditions, il sera possible de gérer cette contradiction. 

La deuxième difficulté mise en avant par les modèles, réside dans les incertitudes et non­
linéarités de l'actionneur. On a vu comment la mise en boucle fermée de l'ensemble servo-valve­
mécanisme d'embrayage permettait le contrôle de la position du vérin d'embrayage. En revanche, 
la fonction de transfert entre cette position et le couple transmis par l'embrayage, variable de 
commande de la transmission, constatée sur banc (fig. 5 .Il), fait apparaître une forte non­
linéarité ainsi qu'une grande incertitude. 

Remarquons une fois encore, que cette dernière difficulté est liée au critère de faible coût 
que nous entendons respecter pour l'automatisme embrayage piloté. En effet, il eût été possible 
d'installer, au niveau du disque d'embrayage par exemple, un capteur d'effort de serrage. Cette 
information aurait permis une bonne estimation de la variable de commande et facilité la 
conception de 1' asservissement. 

6.2.2. Architecture de la commande 

6.2.2.1. Une architecture hiérarchisée 

Le chapitre 5 conclut sur l'architecture de l'actionneur et met en évidence deux boucles 
d'asservissement. L'association du système à piloter et de l'actionneur conduit à l'architecture de 
commande complète présentée sur le schéma de la figure 6.1. 
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Figure 6.1 : Schéma de l'architecture de commande 

Ce schéma fait apparaître trois niveaux hiérarchiques : 

o 1' organe servo-valve, 
o l'actionneur, 
o le système. 

A chacun de ces niveaux physiques correspond un étage de commande. L'organe servo­
valve est piloté par une boucle primaire d'asservissement, 1' actionneur embrayage est piloté par 
une deuxième boucle d'asservissement, dite partie applicative de premier niveau. Enfin, la 
troisième boucle introduite au niveau système transmission est une boucle de stratégie. C'est la 
partie applicative de deuxième niveau de la commande. 

6.2.2.2. Les deux premiers niveaux de la commande 

Les deux premières boucles d'asservissement de la commande complète réalisent 
l'asservissement de la position du vérin d'embrayage. Ces deux boucles de commande ont été 
présentées sans justification précise dans le chapitre précédent, consacré à la modélisation de 
l'actionneur. Rappelons en effet que dans le cadre de l'ingénierie système, rappelée en 
introduction, nos travaux se sont portés essentiellement sur la couche la plus externe de la 
commande d'un embrayage piloté, devant réaliser les attentes client. 
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Notons cependant, concernant la partie asservissement de la commande, qu'il est possible 
d'envisager l'asservissement de la grandeur position du vérin d'embrayage, en une boucle de 
commande seulement. Le choix de l'architecture de commande en deux boucles d'asservissement 
est guidé par la volonté de faire de la servo-valve un actionneur multi-applications. Un 
asservissement propre de la position de son rotor est dans cc cadre intéressant. La question de 
l'amélioration des caractéristiques dynamiques de l'actionneur par un asservissement global de 
l'état du système« servovalve+vérin d'embrayage» reste cependant posé. 

6.2.2.3. Le niveau stratégique de la commande 

Le niveau stratégique de la commande est directement « responsable » du niveau de 
confort et d'agrément de conduite procuré par le système embrayage piloté (voir chapitre 2). Il est 
également à l'origine de spécifications techniques pour les niveaux inférieurs de la commande. Il 
est intéressant à ce double titre pour le constructeur de maîtriser ce niveau de la commande. (En 
revanche, les niveaux inférieurs de la commande, moins stratégiques du point de vue du 
constructeur automobile, pourront être confiés à la sous-traitance). 

Cette partie applicative de la commande a la charge de calculer, en fonction de l'état du 
système, une consigne de position vérin. La notion d'état du système est entendue ici au sens 
large. Le fonctionnement de la transmission est discontinu, les discontinuités étant données par la 
volonté du conducteur de changer de vitesse, de s'arrêter ou de démarrer. Le fonctionnement de 
l'embrayage ne peut, dans ces conditions, être donné par une fonction continue des variables 
d'état du système transmission. Certaines informations booléennes en particulier, permettent de 
déduire les intentions du conducteur de changer de vitesse ou de s'arrêter, modifiant les lois 
utilisées dans le calcul de la position de vérin consigne. 

Ainsi, le contrôle d'événements discrets (action sur le levier de vitesse, freinage, ... ), 
correspondant aux différentes situations de fonctionnement de la transmission, conduit au choix 
d'une loi de commande parmi plusieurs possibles, ce qui peut être représenté par le schéma de la 
figure 6.2. 

booléens .. -
variables d'état Ir -- T 

système trnnsmission 

contrôle 
discret 

-~ 
0 

-§ 

commande 
continue 

position embrayage consigne 
----. 

Figure 6.2: Organisation du niveau stratégique de la commande 
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Les booléens peuvent être issus directement d'informations données par des capteurs 
discrets (connecteurs par exemple), mais peuvent être également données par le franchissement de 
seuils par des variables d'état continues de la transmission. 

La commutation d'une loi de commande à une autre doit conserver la continuité de la 
consigne en position vérin qu'elle produit. 

6.3. Principe de la commande 

Ce Paia.earaphe reconsidère les modèles de 1 'actionneur et du système à commander dans 
la perspective de la SJ-nthèse d'une commande. L'étude particulière du confort nous conduit à 
bâtir quelques principes de commande permettant de limiter les oscillations constatées lors d'une 
discontinuité de couple dans la transmission. 

Nous verrons l'influence des conditions initiales sur la réponse temporelle du système 
«transmission» lorsque l'embrayage est collé. Nous verrons également comment une commande, 
effective lors du glissement de la friction, peut amener 1 'état du système dans les conditions 
favorables à un recollage générant des oscillations de faibles amplitudes. 

Ces principes seront mis en oeuvre à travers différentes lois de commande adaptées aux 
différentes situations de fonctionnement de la transmission. 

6.3.1. Hypothèses et notations 

6.3.1.1. Ordres de grandeurs 

Les principes de commande sont basés sur les considérations faites sur le modèle de 
commande. Outre une manipulation mathématique formelle simple, 1 'extraction de principes de 
commande nécessite la prise en compte d'un certain nombre d'hypothèses concernant les 
paramètres du modèle de commande. 

Ces hypothèses sont qualitatives et n'entravent pas l'aspect général de la synthèse de 
commande. Elles sont, en effet, conservées pour tout véhicule de tourisme. En utilisant les 
notations définies dans les parties précédentes : 

(6.1) 

]vol << Jveh (6.2) 

Par ailleurs, nous supposerons au cours de cette étape que 1 'actionneur est parfait, c'est à 
dire d'une part que les dj-namiques qu'il introduit dans le système commandé sont suffisamment 
élevées et stables pour être négligées, d'autre part qu'il existe une relation linéaire entre la 
position du vérin d'embrayage pv et le couple transmissible par la friction Cre: 

ctre = k.pv (6.3) 

où pv désigne la position du vérin. 

Des hypothèses supplémentaires seront faites par la suite, en fonction des différentes 
situations de fonctionnement considérées. 
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6.3.1.2. Notations 

Soit CtJ gl la vitesse de glissement de la friction définie par : 

{j) gl = {j) vol - (1) dis 

Soient: 

Cl te l'instant d'occurrence de l'échelon de couple moteur, 
Cl t0 l'instant initial d'intégration des équations d'état. 

On appelle et on note 1 'échelon de couple positif un couple de la forme : 

Cl où CmotO est un réel positif, amplitude de l'échelon, et : 
Cl rt (t) = 1 si t>te 

• 
0 rt (t) = 0 sinon . 

De même pour 1' échelon de couple négatif un couple de la forme : 

6.3.2. Rappel et analyse des modèles de commande 

6.3.2.1. De la continuité des variables d'état 

(6.4) 

(6.5) 

(6.6) 

Le chapitre 4 donne une formulation mathématique du modèle de commande directement 
issue des modèles bond-graphs. La formulation montre une discontinuité de 1 'équation au moment 
du passage entre les états collé et glissant de la friction. 

Le choix des variables d'état utilisées dans la formulation peut s'avérer important. En 
particulier, la relation: 

(6.7) 

montre qu'au passage de collage à glissement (ou inversement), l'une au moins des deux 

variables Peq; ou ~qi est discontinue. 

Or, des considérations énergétiques permettent de montrer la continuité de la variable 

{j) eqi . 

Proposition : 

Au passage du fonctionnement collé au fonctionnement glissant de 1 'embrayage (ou 
inversement) la vitesse du disque d'embrayage est continue. 

Preuve: 

Nous prenons l'exemple de la commutation de l'état glissant à l'état collé. Pour ce faire, 
on considère le système constitué des deux éléments en contact c'est-à-dire le disque d'embrayage 
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et le volant moteur, auxquels on applique la conservation d'énergie entre l'instant t -&et l'instant 
c 

t +&. 
c 

Les énergies mises en jeu sont : 

o l'énergie du système considéré E , 
c 

o les énergies apportées par l'extérieur : énergie apportée par le moteur E , énergie 
m 

apportée par la raideur située en aval du disque d'embrayage Ek' 

o l'énergie dissipée dans la friction E a· 

On a: 

(6.8) 

(6.9) 

On suppose que pendant la durée courte que 1 'on considère, le couple transmis par 
l'embrayage Ctr est constant, de même que le couple moteur. On note en outre: 

(6.10) 

On peut alors écrire : 

Il apparaît que l'expression sous le signe intégral est bornée; soit PM une constante 
majorant la valeur absolue de cette expression : 

'Il 2 1 2 1 2 
1 ].Ua;,+ I VQ/ )Wa;, (tc +&)-].(la;,+ I VQ1)Wa;,(tc- &) + I VQ1Wa;,(tc- &)ow(tc- &) -21 VQ10W (tc- e-)
1 

(6.12) 

~2PME 

En faisant tendre & vers 0, et en négligeant les termes du premier et du second ordre en 
~la formule (6.12) conduit à: 

qui permet de conclure à la continuité de la vitesse du disque d'embrayage, donc de OJ ., 
eqz 

au moment du collage. 
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6.3.2.2. Une mise en équation d'état adaptée 

La remarque du paragraphe précédent nous invite à formuler l'équation d'état du modèle 
simplifié, en prenant comme variable d'état: 

(6.14) 

Il vient alors, en adoptant le même principe que pour la formulation issue du bond-graph 
(voir chapitre 4, paragraphe 4.3.3.) et en utilisant une notation réduite: 

îi-m; 
G, = ~.,. I

l . 

Remarque: 

~rr 
Ieq; 

R,ehr + Rtrr 

Jvehr 

-1 

(6.15) 

(6.16) 

(6.17) 

(6.18) 

La troisième variable d'état qr permet une bonne estimation de l'accélération de la caisse. 
En effet, on a : 

(6.19) 

Dans la plupart des cas, et en particulier dans la phase transitoire succédant à un échelon 
de couple moteur, l'effort résistant est négligeable devant l'effort fourni par la raideur de 
transmission. Il existe donc une relation étroite entre 1' accélération du véhicule et 1' effort de 
transmission. 
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6.3.2.3. Commandabilité 

Lorsque la friction d'embrayage est collée, le vecteur de commande Be est nul et le 
système est non commandable. En revanche, le vecteur de perturbation Ge est non-nul, et montre 
que la transmission peut être perturbée par une discontinuité du couple moteur. 

Lorsqu'il y a glissement de la friction, la mise en causalité dérivée du bond-graph de la 
figure 4.10 du chapitre 4 montre que tous les éléments 1 et C sont en causalité dérivée et qu'il 
existe un lien causal entre ces éléments et l'entrée de commande Se :Ctr, ce qui permet de conclure 
à la commandabilité structurelle du modèle. 

Le calcul de la matrice de commandabilité du modèle transmission permet de mettre en 
évidence une valeur particulière des coefficients pour laquelle le modèle transmission n'est plus 
commandable: 

soit: 

Reqg +~ 1 - ---'""----
Ieqg 

1 Ru,. 
CAgBg =Ii 0 

eqg J.vehr 

lo 1 

l 
Le calcul du déterminant de cette matrice conduit à : 

(6.20) 

(6.21) 

(6.22) 

Ce déterminant est, pour les valeurs autour de celles mentionnées au chapitre 4 et 
correspondant à une transmission classique, non nul. Le système est donc commandable en l'état 
lorsque l'embrayage fonctionne en glissement. 

La formulation d'état proposée ne rend pas compte de la dynamique du volant moteur 
lorsque la friction fonctionne en glissement, comme nous l'avons vu au chapitre 4. Celui-ci 
constitue un sous-système indépendant, d'ordre 1 : 

(6.23) 

dont la commandabilité est assurée par la présence du terme en en Ctr dans l'équation. 
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6.3.24. Observabilité 

La nécessité d'être en glissement pour commander le système nous invite à ne considérer 
l'observabilité du système que dans ce mode de fonctionnement. 

Si on ne dispose que d'un capteur de vitesse sur le volant moteur, l'équation d'état du 
système en glissement n'intègre pas la variable d'état ~oz- L'information sur cette variable ne 
permet donc pas, de façon évidente, l'observation de l'état du système transmission. 

L'existence d'un capteur de vitesse sur le disque d'embrayage conduit à un vecteur 
d'observation non nul : 

(6.24) 

L'analyse du bond-graph permet de montrer l'observabilité structurelle du modèle de la 
même façon que pour la commandabilité. 

Le calcul du déterminant de la matrice d'observabilité: 

(6.25) 

conduit à 1' expression : 

(6.26) 

qui de même montre l'observabilité de l'état pour les valeurs numériques considérées. 

6.3.2.5. Conclusions de l'analyse des modèles 

L'analyse dynamique a montré, au chapitre 4, que les phénomènes vibratoires les plus 
inconfortables, c'est-à-dire ceux impliquant les modes les plus lents, prennent place dans la 
transmission lorsque la friction est collée. Or, l'analyse ci-dessus montre que le système n'est pas 
commandable dans ce mode de fonctionnement. Remarquons également que le fonctionnement 
collé correspond à une situation de vie normale pour l'embrayage : en roulage normal, hors 
manoeuvre de changement de vitesse, l'embrayage est complètement enclenché, donc la friction 
collée. 

A l'inverse, les modes générés dans la transmission fonctionnant en glissement sont 
faiblement ressentis par les passagers. Or, dans ce mode de fonctionnement, les discontinuités de 
couple susceptibles d'être générées par le moteur, principales perturbations de la transmission, ne 
sont pas retransmises par le frottement sec. 

La situation peut être résumée de la manière suivante : 

Le système n'est pas perturbé lorsqu'il est commandé et n'est pas commandé 
lorsqu'il est perturbé. 
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La conunande devra donc être telle que l'occurrence d'une discontinuité de couple moteur 
conduise au glissement de la friction, de sorte que la transmission soit commandable et que le 
mode lent de la transmission soit rejeté. 

Nous proposons d'exploiter la dynamique naturellement favorable de la transmission en 
fonctionnement glissant, pour rejeter 1' oscillation due à la perturbation. Le rôle de la conunande 
sera ensuite de conduire au recollage de la friction sans générer de nouvelle discontinuité du 
couple dans la transmission. Le principe de la commande montre qu'il n'est pas nécessaire de 
commander la dynamique de la transmission en fonctionnement glissant. Ainsi, dans un premier 
temps, la difficulté liée à la non-observabilité du système en fonctionnement glissant peut être 
levée par la simplicité de ce principe. Les conditions initiales au moment du recollage doivent être 
telles que l'amplitude de l'oscillation de la transmission soit minimum après recollage. C'est la 
raison pour laquelle nous avons fait le choix d'un vecteur d'état continu, afin d'étudier les 
conditions de commutation et d'exploiter les réflexions ci-dessus dans l'élaboration d'une 
commande. 

6.3.3. L'intégration des équations d'état 

Le principe de la conunande évoqué ci-dessus, montre l'importance des discontinuités de 
l'équation d'état lors des passages d'un mode de fonctionnement à l'autre. L'intégration de 
l'équation d'état doit se faire entre chacune de ces discontinuités, en tenant compte des conditions 
initiales données par la réponse temporelle avant la discontinuité considérée. 

En particulier, la réponse temporelle lorsque l'embrayage est collé, qui intéresse 
particulièrement le confort, possède une composante oscillante dont 1' amplitude dépend des 
conditions initiales du système à l'instant du collage de la friction. 

Les paragraphes suivants présentent les calculs qui mettent en évidence formelle 
1 'influence des conditions initiales sur 1' amplitude des oscillations générées en fonctionnement 
collé. 

Ces représentations permettront par la suite de montrer comment un asservissement de la 
vitesse du volant moteur pendant le fonctionnement glissant, peut conduire 1' état de la 
transmission vers une valeur correspondant à des conditions initiales pour le fonctionnement collé 
générant des oscillations de faibles amplitudes. 

6.3.3.1. La réponse temporelle du modèle de commande 

Soit une commutation du fonctionnement glissant au fonctionnement collé, qu'on suppose 
ne pas être suivie d'une autre commutation. Notons tc l'instant de commutation. Soit t>t.; 

c 

l'intégration de l'équation d'état conduit à: 

(6.27) 

x(t) apparaît comme la somme d'un terme dépendant des conditions initiales, et d'un 
terme dépendant de l'entrée u=Cmot' supposée dans la suite constant après l'instant tc: 

(6.28) 

Ona: 
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En écrivant que cette équation est vérifiée pour les trois valeurs propres de Ac 

(théorème de Cayley-Hamilton), il vient : 

soit: 

avec: 

et 

a=A B a a 

soit: 

(1) p 

(6.30) 

(6.31) 

(6.32) 

(6.33) 

-1 
J 

(6.35) 

Les valeurs numériques obtenues pour les pulsations propres, pulsations naturelles, 
coefficients d'amortissement (voir chapitre 4) en fonctionnement collé, permettent de faire les 
hypothèses suivantes : 
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Ç<<l (6.36) 

(6.37) 

(6.38) 

l'expression de A a se simplifie alors en : 

1 
_ _& Â.l - 2 (Â.l + 2œnÇ) 

lOn lOn 

A = 2Ç 1 -2Ç 
a 

lOn lOn lOn (6.39) 

l:2 
- Â.l _ _s_ 1 

{()3 l02 l02 
n n n 

Cette simplification conduit aux formulations : 

(6.40) 

Les termes en r/Jcos et r/Js;n étant homogènes, on constate, sous les mêmes hypothèses (6.36-
6.38) que l'on peut faire les simplifications suivantes : 

(6.41) 

Remarque : cette simplification sur les fonctions n'est mathématiquement pas rigoureuse, 
mais conduit à une bonne approximation de l'allure des signaux obtenus. 

Par ailleurs, si A est inversible, on a : 
c 

(6.42) 

soit, puisque u =Cmot est supposé constant : 

xu(t) = (f eAc(t-r)dr)Bcu 
c 

(6.43) 
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qui s'écrit 

avec: 

1 
cmot 

~qc +R,. 

A;IBcu = - cmot 
Reqc +R,. 
R,.Cmot 1 

L kr(Reqc + R,.) J 

Par ailleurs, la composante dépendant des conditions initiales s'écrit : 

les a; (t- tJ étant calculés à partir de l'expression (6.31). 

6.3.3.2. Les composantes oscillantes de la réponse temporelle 

(6.45) 

(6.46) 

(6.47) 

(6.48) 

Les résultats précédents permettent d'isoler les composantes oscillantes de la réponse 
temporelle en collage. Nous nous intéresserons plus particulièrement à la troisième variable d'état 
qr(t), qui permet une bonne estimation de l'accélération de la caisse (voir remarque paragraphe 
6.3.2.2). 

Nous noterons : 

o Asin le coefficient en facteur de tPsin, et 
0 Acos le coefficient en facteur de tPcos· dans l'expression de qr. 

On a alors: 

qr (t) =(Aces (xl>Se)e-ç"'nCt-tc> cos(w(t- tJ) 

+A.in(x
1
,Se)e-ç"'nCt-tc> sin(w(t-tJ))+Ce--l,(t-tc) + j(Se) 

(6.49) 
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Les expressions (6.44) et (6.48) ainsi que l'expression de a conduisent à: 

A =- Cmot 
cos 2/ (ùn eqc 

(6.51) 

Nous ajoutons les hypothèses suivantes: 

o OJ 
1 

et OJ hr sont du même ordre de grandeur au moment du recollage ce qui 
vo ve 

revient à supposer que les transitoires oscillants sont amortis, 

Reqc Rtr 
-->>-
Ieqc Ir 

1 1 
-->>­
/ eqc Ir 

(6.52) 

(6.53) 

Ces hypothèses sont réalistes pour les valeurs numenques correspondant à une 
automobile et évoquées dans le chapitre 4. Elles conduisent à la simplification des expressions 
(6.50) et (6.51): 

Asin =- }'1k (ktrrq,(tJ+ R~hr~t )+-
1 (wvoz(tJ-OJveJ~r(tJ) 

OJn tr eqc + hr (ùn 
(6.54) 

(6.55) 

L'amplitude de l'oscillation est donnée par: 

(6.56) 

La figure 6.3 montre l'évolution de ce paramètre en fonction des conditions initiales 
suivantes: 

o qrc)a valeur initiale de qr, la troisième variable d'état, 

C1 ~~olc-~hrc 

pour une vitesse véhicule donnée ~hrc. 

(6.57) 
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Figure 6. 3 : Evolution de l 'amplitude de l 'oscillation en Jonction des conditions initiales 

Cette courbe montre que, pour une déflexion initiale donnée, l'amplitude de l'oscillation 
de la transmission est une fonction croissante de l'écart entre les vitesses du volant moteur et du 
véhicule à l'instant initial. A rinverse, il existe, un tel écart étant donné, un optimum pour qrO· 

La commande réalisée en glissement doit conduire à un état du système correspondant à 
des conditions initiales favorables pour le collage. 

6.3.3.3. Retour sur l'influence du jeu de transmission en l'absence de 
commande 

L'influence d'un jeu dans la transmission peut être mise en évidence ici. En effet, 
supposons qu 'un échelon de couple soit donné par le moteur à l' instant te, l'embrayage restant 
collé. Supposons en outre qu 'à fe, le couple transmis à la roue soit nul (le véhicule est en « roue 
libre »). Ces hypothèses se traduisent par : 

0 qre=O, 

0 bU~,= Cùvole -OJ..·ehre=O 

En l'absence de jeu, les conditions initiales dans l' intégration de l'équation différentielle, 
sont données par le vecteur d'état à fe. Il vient : 

(6.58) 

(6.59) 

où Cnwt désigne l'amplitude de l'échelon. 

Si l'on considère un échelon de couple de lOONm, l'effort de frottement sur le volant 
moteur peut être négligé devant le couple moteur. Les valeurs numériques données au chapitre 4 
conduisent, pour un rapport de boîte de 0.4 à : 
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(6.60) 

Acos ~O.Ol.Cmot (6.61) 

où il apparaît que le terme en sin peut être négligé devant le terme en cos. 

La présence d'un jeu dans la transmission contribue, dans un tel scénario, à accélérer le 
volant moteur entre l'instant d'occurrence de l'échelon te et l'instant où le couple est 
véritablement transmis par la transmission, correspondant à l'instant initial d'intégration et noté 
to. 

L'intégration de l'équation régissant la dynamique du sous-système volant moteur entre te 
et t0 conduit, sous les mêmes hypothèses, à: 

(6.62) 

soit: 

1 
oOJ0 = ~~2.jeu.Cmot 

vol 

(6.63) 

où jeu désigne l'amplitude du jeu de la transmission ramené au volant moteur. 

Ainsi, si le terme en cos reste inchangé, le terme en sin devient, en négligeant le terme 
proportionnel au couple moteur dans l'équation 6.54: 

(6.64) 

et pour le mêmes valeurs numériques avecjeu=O.Jrad, on a: 

(6.65) 

On peut faire l'estimation suivante : 

(6.66) 

La courbe de la figure 6.4 représente les fonctions y= O.Olx et 

y= o.IJO.Olx2 + 16.jeu.x pour différentes valeurs de jeu: 
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6r---------~----------~----------~--------~Jeu=lrnd 

5 -......... -.. -......... -.. --... :.. -----------------.. : ... -........ -....... -.. ---

4 ................. -~ .............. . 

Aar (rad) 

3 

Jeu=0.8 rad 

Jeu=0.6 rad 

Jeu=0.4 rad 

Jeu=0.2 rad 

Jeu=O md 

0~--------~----------~--------~----------~ 
0 50 100 150 200 

Cmot 

Figure 6. 4 : Influence du jeu sur l'amplitude du premier mode de transmission 

Remargue : les valeurs numériques des courbes 6.4 sont ramenées au volant moteur. 6 
rad au volant moteur correspondent, avec le rapport de boîte choisi, à 0.6 rad sur l'arbre de roue. 

6.3.4. Première loi 

6.3.4.1. hypothèses et introduction 

Nous posons les hypothèses supplémentaires suivantes: 
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Cl Sur la durée de la commande, la vitesse du véhicule est constante et égale à 

~hrO. 

Cl Le couple moteur est également constant sur cette durée, 
Cl Nous supposons en outre que nous disposons d'un actionneur parfait, c'est-à-dire 

que: 
• il existe une relation affine entre la position du vérin d'embrayage et la 

variable de commande de la transmission u=C~r, : C~r=F(pv) 
• les deux boucles d'asservissement rapprochées de l'actionneur confèrent 

à celui-ci un temps de réponse nul. 
Cl Nous nous intéressons à un échelon de couple moteur positif(6.5). 
Cl On fait l'hypothèse que si l'échelon de couple est positif et qu'il y a glissement, 

alors: 
OJvol > OJœs 

Olvoz > OJvehrO 

Ces hypothèses seront discutées a posteriori, au regard des résultats théoriques et de 
simulation. 

Le paragraphe 6.3.3.2. montre l'importance du paramètre &üx sur l'amplitude de 
l'oscillation lente générée par les conditions initiales au collage. Cette réflexion nous invite à 
envisager, lorsque la friction est glissante, c'est-à-dire, lorsque la transmission est commandable, 
un asservissement de la vitesse moteur. 

Nous proposons donc de réaliser un asservissement de la vitesse moteur vers la consigne 
of=OlwthrO· La troisième boucle d'asservissement du schéma de la figure 6.5 peut être précisée: 

,..... 
:::: 

o ·c 
~~ ·- :::: ~ 0 

actionneur 

o::e-------------
"' "' E: 

y=mvol 

Figure 6.5: Principe de la troisième boucle de commande pour le contrôle d'un à-coup 

Nous étudions dans un premier temps, à l'aide des modèles simplifiés du système étudié, 
un asservissement de type PID de la vitesse du volant moteur. Nous verrons ensuite comment les 
non linéarités du système nous conduisent à modifier cette première commande. 
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6.3.4.2. L'effet d'un retour proportionnel-intégral en vitesse moteur 

L'architecture de commande précisée ci-dessus montre que seul le sous-système volant 
moteur est mis en boucle fermée. L'objectif fixé est de faire converger la vitesse moteur vers une 
vitesse consigne of, au cours du fonctionnement glissant de la transmission. Pour ce faire, on 
propose de réaliser un asservissement par retour proportionnel intégral sur la vitesse moteur. On 
pose donc: 

(6.67) 

où k; désigne le gain proportionnel théorique du retour en ·vitesse moteur, k; désigne le 

gain intégral théorique et Crro désigne le couple transmis à l'instant t0 où la commande devient 
effective. A l'instant to, la vitesse du volant moteur est ~zo. L'équation du système en boucle 
fermée s'écrit, d'après le bond-graph de la figure 4.31, du chapitre 4: 

(6.68) 

En exprimant cette équation en terme de Wvoz, donc en la dérivant, il vient: 

(6.69) 

Si le système en boucle fermée est stable asymptotiquement, problème qui fera 1 'objet du 
paragraphe 6.5, la vitesse moteur tend vers: 

(J):':z = (J)c (6.70) 

le couple transmis tend vers : 

(6.71) 

Le sous-système en aval de la transmission fonctionne en boucle ouverte (bond-graph de 
la figure 4.30, chapitre 4). Sa dynamique est celle correspondant au fonctionnement glissant. Si 
l'on suppose que la durée de la commande (donc du glissement) est supérieure au temps de 
réponse de ce sous-système, celui-ci atteint son état d'équilibre: 

(6.72) 

(6.73) 

(6.74) 

d'après l'équation d'état (6.15). Nous remarquons que les conditions (6.74) et (6.70) 
conduisent à : 

ct) ct) 

(J) dis = (J) vol (6.75) 

si l'on prend pour vitesse moteur consigne : 
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w" = wvehr , supposé constant (première hypothèse du paragraphe 6.3.5.1). 

La commande envisagée conduit alors au recollage de la friction. Remarquons 

également que si la variable commandée œvo1 atteint sa consigne avec dépassement, le recollage 

peut se produire avant l'état d'équilibre, interdisant l'hypothèse énoncée plus haut. La 
dynamique du système bouclé doit donc être suffisamment « lente » pour que soient dissipées les 
oscillations du transitoire du système en aval de la friction. 

Les composantes A.nn et Acos de l'amplitude de l'oscillation prenant place dans la 
transmission après le recollage (6.54 et 6.55) deviennent, en tenant compte des relations (6.71-
6.74): 

A.m =- aJ ~ f(R ~~ +IJCmot -(Rdis +~o1 )W,:1 ] 
ntrrL eqc' hr 

(6. 76) 

(6.77) 

avec les mêmes valeurs numériques que précédemment, on a : 

A < 6 -6c · 3 -7 oo sin - e mot T e (i}vo/ (6.78) 

L'amplitude de l'échelon Cmot ne dépasse pas 250Nm, la vitesse moteur ne dépasse pas 
600rad/s, l'amplitude de l'oscillation obtenue est donc négligeable devant l'amplitude 
obtenue sans commande, avec ou sans jeu dans la transmission. Le principe de commande 
est donc validé. 

Les calculs ci-dessus ont été faits sous l'hypothèse d'un échelon de couple positif. Les 
mêmes calculs peuvent être menés dans le cas de l'étude de la commande d'un échelon négatif en 
posant comme entrée de commande : 

(6. 79) 

on supposera dans ce cas que : 

(i) vol < (i) dis 
(6.80) 

On est alors conduit à des résultats identiques. 

6.3.4.3. Interprétation du principe de commande dans l'espace d'état 

Le principe de cette commande par contrôle des conditions initiales peut être schématisé 
dans 1 'espace d'état de la façon suivante : 
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x 2 

__ trajectoire en fonctionnement glissant 

décoUage de la fiiction 

__ trajectoire en fonctionnement coUé 

recoUage de la friction 

x l 

Figure 6. 6 : Principe de la commande illustré dans l 'espace d 'état 

Dans cette représentation, l'échelon de couple moteur intervient tandis que la friction est 
collée. La dynamique générée est donc celle correspondant à ce mode de fonctionnement, lente et 
peu amortie. Dans un premier temps, le glissement de la friction est provoqué, entraînant, pour le 
vecteur d'état, une évolution suivant une dynamique plus rapide et plus amortie. Le système 
considéré fonctionne cependant en boucle ouverte. 

Le recollage, que la commande génère, intervient aux environs du point cible de l'état. Le 
système retrouve sa dynamique lente mais ne subit qu 'une oscillation de faible amplitude en 
raison de conditions initiales adaptées. 

6.3.5. Choix de la commande pendant le fonctionnement glissant 

Le paragraphe précédent propose une commande de type PID sur la vitesse moteur 
pendant le glissement de la friction d'embrayage. Cette commande a pour but de conduire la 
transmission vers le fonctionnement collé. Nous avons vu que cet asservissement de la vitesse du 
volant moteur était sans influence sur la dynamique du sous-système en aval de la friction, qui 
fonctionne en boucle ouverte. 

Par ailleurs, une dynamique de convergence de la vitesse du volant moteur vers la 
consigne fortement amortie est, plus que la rapidité de convergence, un facteur d' amélioration du 
confort procuré au moment du recollage de la friction (6.3.4.2). C'est pourquoi nous avons fait 
d 'abord le choix d'une commande de type PID. 

Cependant, certains arguments, en particulier l'argument énergétique, nous invite à 
envisager, sur le modèle de commande et avec les hypothèses simplificatrices évoquées dans les 
paragraphes précédents, d'autres types de commande. 
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Certaines études montrent les potentialités de la commande par logique floue [TANAKA 
et al., 95]. Les dynamiques considérées dans ce travail sont les dynamiques lentes de la 
transmission (pas liées au confort vibratoire) et l'objectif retenu est la simplicité de mise en 
œuvre et de mise au point du système de pilotage. Nous avons également envisagé la commande 
optimale ou la commande prédictive. 

6.3.5.1. Commande optimale 

La commande optimale ([BORNE et al., 90]) minimisant un critère énergétique 

(6.81) 

correspondant à la minimisation de l'énergie consommée dans le disque d'embrayage, 
donc, en première approche à son usure, ne peut conduire, en boucle fermée, qu'à un système 
d'ordre 1, donc un simple retour proportionnel. 

En outre, le critère de consommation ne fait pas apparaître de terme en « u2 », ce qui 
rendrait difficile la synthèse de la commande optimale. 

6.3.5.2. Commande prédictive 

La commande prédictive ([BOUCHER et al., 96]) peut être envisagée pour la commande 
de la transmission glissante. 

Le modèle du système en aval de la transmission et fonctionnant en boucle ouverte, 
(figure 4.30, chapitre 4) est suffisamment simple pour être simulé en temps réel dans un 
calculateur, et prédire la vitesse véhicule, c'est à dire la vitesse consigne pour le système volant 
moteur commandé. 

Nous proposons d'envisager l'application des principes de la commande PFC 
[RICHALET, 1993] à la commande de la transmission en fonctionnement glissant. 

Pour cela, nous posons les hypothèses suivantes, dans le temps où la commande est 
effective: 

Cl La vitesse moteur est mesurée suffisamment précisément pour que sa dérivée 
puisse être calculée. 

Cl La vitesse cible pour la vitesse moteur, notée xC, est la vitesse du véhicule, qui 
peut être prédite, en raison de sa dynamique lente, par le modèle simplifié 
suivant, issu du bond-graph de la figure 4.30 du chapitre 4: 

Se 
Ctr 

Figure 6. 7 :Modèle de prédiction de la vitesse véhicule 
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On considère que le couple moteur est d'évolution suffisamment lente pour être considéré 
constant sur l'horizon de prédiction (Si à l'instant t, le calcul de la commande exige la prédiction 
des variables jusqu'à l'instant t+n, n est l'horizon de prédiction) 

Par ailleurs, on note : 

o Te le temps d'échantillonnage de la commande numérique. 

L'équation d'état dérivée du système volant moteur (le système fonctionnant en boucle 
fermée) s'écrit, en numérique : 

(6.82) 

où Xm désigne la dérivée de la vitesse du volant moteur calculée par le modèle et u 
l'incrément de commande calculé par le calculateur (..dCrr). Par ailleurs on notera x dérivée de la 
vitesse du volant moteur réelle (mesurée), et Xp la dérivée prédite de la vitesse du volant moteur. 

Le but de la commande est de faire converger dérivée de la vitesse moteur vers la dérivée 
de la vitesse véhicule avec une dynamique non oscillante, de sorte qu'un dépassement ne conduise 
pas au recollage de la friction avant que 1 'état de la transmission ne soit proche de 1' état final 
(voir figure 6.6). Dans une première étape, on pourra considérer la consigne nulle, c'est à dire 
que le véhicule roule à vitesse constante pendant la durée de la commande. 

Nous choisissons donc comme trajectoire de ralliement de la variable x vers la consigne, 
une trajectoire du premier ordre définie par : 

(6.83) 

-3.!!. 
où a = e r, , Tr étant le temps de réponse choisi pour le système en boucle fermée. 

La différence objet-modèle notée dom(t+j) représente la différence prédite pour l'instant 
t+ j entre la vitesse moteur réelle et la vitesse moteur calculée par le modèle. Pour simplifier, nous 
supposerons que l'erreur objet-modèle à l'instant t+j est la même que l'erreur objet-modèle à 
l'instant t. D'où: 

dom(t+ j) = x(t)-xm(t) (6.84) 

et 

(6.85 

Rappelons que la principe de la commande prédictive est de calculer à chaque instant 
d'échantillonnage, la commande u permettant à la variable à commander x de suivre au mieux, 
dans un futur à horizon fini, la trajectoire de référence, elle-même calculée à chaque instant 
d'échantillonnage. 

L'originalité de la commande PFC est de choisir u comme fonction linéaire de fonctions 
de base simples (échelon, rampe, parabole ... ). 

Ainsi, si nous supposons que dans le temps où la transmission est commandée, la 
consigne est une fonction de type rampe, nous pouvons prendre comme fonction de base les 
fonction échelon (e(lj) et rampe (r(t)) et écrire la commande sous la forme: 
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u(t + J) = À(t)eU)+ p(t)rU) (6.86) 

En supposant à chaque instant le couple moteur constant sur l'horizon de prédiction, la 
formule (6.82) et l'expression de la commande ci-dessus permettent de prédire la valeur de la 
dérivée de la vitesse du volant moteur Xm(t+j). 

Le calcul de la sortie prédite (6.82) et (6.85), le calcul de la trajectoire de référence 
(6.83), permettent de minimiser le critère : 

(6.87) 

où les hj sont appelés points de coïncidences et sont les instants choisis pour minimiser 
l'écart entre la sortie du modèle et la trajectoire de référence. Ces points de coïncidence doivent 
être choisis au-delà de retards purs éventuels du système en boucle ouverte et, bien sûr, avant le 
temps de réponse choisi pour la réponse en boucle fermée du système volant moteur, Tr. 

Les calculs devant être réalisés en temps réel, il est préférable de faire le choix de nh=2, 
qui conduit, pour minimiser le critère (6.87), à la résolution d'un système carré d'ordre 2. 

De nombreux calculs intervenant dans la recherche d'une commande prédictive peuvent 
être fait o:ff-line. L'implantation dans ces conditions de la commande prédictive dans un véhicule 
est donc possible et même relativement simple. 

Les premiers résultats obtenus par la commande prédictive n'ont pas amélioré le 
comportement de la transmission. Les recherches se poursuivent cependant dans le cadre de 
1 'automatisation complète de la boîte de vitesse mécanique, où la rapidité du changement de 
vitesse, donc des manoeuvres d'embrayage et de débrayage prennent une importance plus grande. 

6.3. 5.3. Finalement 

Nous avons finalement retenu le PID présenté plus haut. Nous avons en particulier été 
fortement motivé dans ce choix par l'interprétation fonctionnelle simple de cette commande. Cette 
argument sera illustré dans le chapitre 7 de cette thèse, où 1 'on montre que le principe évoqué au 
paragraphe 6.3.4, basé sur la commande PID, se décline à toutes les situations de fonctionnement 
de la transmission (démarrage, arrêt, changement de vitesse et traitement de l'à-coup de 
réattelage). 

Cette unicité eut été plus difficile à mettre en œuvre et à adapter à différents véhicules 
avec un autre type de commande. 

6.4. Stratégie de traitement de l'à-coup 

6.4.1. Plusieurs stratégies possibles 

6.4.1.1. Remarques préliminaires 

Un principe de commande de la transmission en fonctionnement glissant ayant été mis 
en évidence, plusieurs stratégies de commande sont possibles pour le mettre en oeuvre sur le 
véhicule. Rappelons en effet que dans le cas courant, la transmission est collée et ne peut être 
commandée. 
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En particulier, les réflexions des paragraphes précédents admettent qu'un glissement a été 
généré pour permettre l'asservissement souhaité, sans qu'il ait été précisé comment ce glissement 
est obtenu. Nous revenons dans les paragraphes suivants sur ce point. 

Nous donnons ici trois stratégies conduisant au décollage de la friction, permettant la 
commande de la transmission, et évoquons les limites de chacune d'elle 

6.4.1.2. Le contrôle d'un glissement permanent: une commande 
continue 

Une première solution consiste à contrôler l'embrayage de sorte que les discontinuités du 
couple moteur ne perturbent pas le système. Pour ce faire, on asservit la vitesse moteur pour que 
la friction soit en perpétuel glissement. Aucune dynamique désagréable (voir chapitre 2) n'est 
alors générée dans la transmission. 

La commande se fait en continu et peut être précisée par le schéma de la figure 6.8 

actionneur parfait 
F 

-;::;:--------------
= ·c 

O-o 
ëJ--·- = "' 0 = ·-0 .-:::: 
0 "' 8.. 

'-' 

y=covol 

Figure 6.8 : Schéma de la commande par glissement permanent 

Cette solution présente deux inconvénients : 
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o La friction en perpétuel glissement risque de connaître une usure accélérée, bien 
qu'une étude plus poussée des phénomènes d'usure de friction soit nécessaire 
pour conclure plus définitivement. 

o La dynamique en boucle fermée du sous-système volant moteur est limitée par la 
dynamique de l'actionneur (que nous avons supposée jusqu'ici infinie). Pour 
certains scénarii de sollicitations en couple moteur, comme par exemple, la 
succession d'échelons positifs et négatifs, un collage de la friction est obtenu 
entraînant les oscillations indésirables. 

6.4.1.3. Commande par prédiction de la perturbation 

Une deuxième solution consiste à utiliser des informations supplémentaires permettant de 
prédire l'occurrence d'une discontinuité de couple moteur, et de rechercher le glissement après 
cette détection. 

Les lois construites dans les précédents paragraphes sont alors appliquées. On a vu 
qu'elles conduisaient au recollage de la friction, sans générer d'oscillation. 

La position de la pédale d'accélérateur est, pour la mise en oeuvre d'une telle stratégie, 
l'information la plus en amont du processus de transmission de puissance; elle est également la 
seule. Elle permet de prédire une éventuelle discontinuité du couple moteur. La commande peut 
alors être schématisée par la figure 6. 9 : 

actionneur parfait 
F 

., 
::0 
·~------. 

"' !§ 
"' 
~ ., 
ë.. 
5 
0 

Figure 6.9: Schéma de principe de la commande par prédiction de la discontinuité 
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La recherche du glissement de la friction après détection de la discontinuité de couple 
peut se faire par décréments successifs de la consigne position de vérin. Le glissement étant 
détecté, l'asservissement proprement dit peut prendre effet. Un pré-conditionnement de la variable 
de commande u doit être réalisé afin d'assurer sa continuité à la transition des différentes 
procédures. 

Cette solution présente l'avantage de ne solliciter l'actionneur que lorsqu'une 
perturbation en couple moteur est susceptible de générer une oscillation de la transmission. 

En revanche, l'utilisation d'une information supplémentaire est un inconvénient. Elle 
nécessite tout d'abord l'installation d'un capteur supplémentaire (le capteur de pédale 
d'accélérateur). En second lieu, l'utilisation de cette information supplémentaire, qui n'est pas 
une variable d'état du système à commander, peut nuire à l'adaptabilité de la commande à 
différents types de véhicule. En effet, contrairement à une variable d'état, l'information position 
de la pédale d'accélérateur ne caractérise pas l'état physique du système. La relation entre cette 
information et le couple moteur dépend fortement du véhicule considéré. La prédiction d'une 
discontinuité du couple moteur par observation de l'information position de la pédale 
d'accélérateur requiert une adaptation, automatique éventuellement, de la commande. 

6.4.1.4. Commande par suivi du couple moteur 

Une troisième solution peut être envisagée, si l'on met de côté pour un temps les 
contraintes de coût et d'adaptabilité que nous nous sommes fixés. 

Supposons que la commande dispose d'un modèle du moteur, le modèle statique délivré 
par une cartographie par exemple, ainsi que d'un modèle précis de l'actionneur. Une commande 
peut alors être réalisée suivant le principe décrit par le schéma de la figure 6.10. 
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actionneur parfait 
F 

Figure 6.10: Schéma de principe d'une commande par suivi du couple moteur 

Dans l'hypothèse où cette commande est stable, on démontre à l'aide des équations (6.70-
6.74), qu'en régime permanent et sous certaines conditions pour/!., l'état stable correspond au 
collage de la friction. Lorsque la friction est collée en revanche, l'occurrence d'une discontinuité 
dans le couple moteur génère le décollage de la friction, et 1 'oscillation de la transmission est 
limitée. 

Cette commande nécessite que l'on bénéficie d'informations coûteuses. En particulier, 
l'inclusion dans le calculateur du modèle du moteur rend la commande spécifique à un véhicule 
donné. En outre, la modélisation de l'actionneur, en particulier du mécanisme d'embrayage, a 
montré les incertitudes dont il était entaché. Un mécanisme d'embrayage spécifique, permettant 
un contrôle de l'effort transmis, est donc nécessaire à la mise en oeuvre de cette commande. Cette 
solution, qui promet malgré ses exigences, a vraisemblablement fait l'objet de quelques études : 
[HERENT et al., 87] envisage la réalisation de tels embrayages. 

6.4.1.5. Choix d'une solution dans un contexte particulier 

Différentes stratégies permettent de mettre en oeuvre la commande de la transmission. 
Les objectifs que nous nous sommes fixés en terme de prix et d'adaptabilité, ainsi que les 
contraintes d'usure, nous invitent à étudier avec un intérêt particulier la commande par prédiction 
de discontinuité (paragraphe 6.4.1.3). 
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6.4.2. Premiers résultats en simulation de la stratégie de traitement 
de l'à-coup 

La figure suivante présente les résultats obtenus en simulation sur le modèle complet de 
la transmission, avec la stratégie évoquée au paragraphe 6.4.1.3 et la loi de commande 
correspondant à la formule (6 .67). 

6.--------.--------~-------,,--------.--------, 

4 

3 

-1 

-2~--------~--------~--------~--------~------~ 0 0. 5 1.5 2 2.5 

Figure 6.11 : Réponse à une discontinuité du couple moteur sur l 'accélération longitudinale de 
la caisse 

La discontinuité de la position de la pédale d'accélérateur intervient à l' instant t=0.5s . La 
commande proposée ne modifie pas, dans un premier temps le comportement dynamique du 
véhicule, 1 'embrayage restant collé. La première montée en accélération est donc identique pour la 
transmission commandée et pour la transmission non commandée. Les deux courbes 
d'accélération se distinguent quand le glissement de l'embrayage intervient. La dynamique du 
système alors effectivement commandé est plus rapide et plus amortie. Le recollage de la friction 
intervient rapidement et le système reprend sa dynamique initiale. L'amplitude des oscillations 
après recollage est alors fortement diminuée. 

Nous reviendrons dans les paragraphes suivants sur la quantification du confort généré 
par cette commande. On constate par ailleurs que la commande contribue, sur une telle 
sollicitation, à améliorer l'agrément de conduite tel qu ' il a été quantifié au paragraphe 2.3 .2.2.4. 
du chapitre 2. 

6.5. Etude de la stabilité et de la robustesse de la commande 

L'étude de la stabilité des systèmes a fait l'objet de nombreux travaux, et de nombreux 
outils existent pour l'étude des systèmes linéaires. Le système qui nous intéresse est 
particulièrement riche en non linéarités. L'étude de la stabilité des systèmes non linéaires reste un 
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problème ouvert tant sont nombreuses les non-linéarités auxquelles sont confrontés les 
automaticiens. 

[BORNE et al., 93] donne un aperçu général des différentes méthodologies d'étude de 
stabilité. 

Nous commencerons l'étude de la stabilité de la commande dont nous avons évoqué plus 
haut le principe, sur un modèle linéaire, et en considérant l'actionneur comme parfait. Nous 
essaierons ensuite d'intégrer dans 1' étude, les non linéarités du système ainsi que la dynamique de 
1' actionneur. 

L'importance des non linéarités dans un système nous invite à confirmer et moduler les 
résultats obtenus de façon formelle sur un modèle mathématique, par les observations faites en 
simulation. Cette analyse en simulation de la stabilité fera l'objet d'un deuxième paragraphe. 

D'un point de we général, l'étude de la stabilité d'un tel système ne permet pas de tirer 
de conclusion précise quant aux valeurs numériques des paramètres de la commande. En 
revanche, l'étude, théorique et en simulation, permet d'acquérir une expertise déductive (voir 
chapitre 3) du système commandé, en particulier sur l'influence des différents paramètres de la 
commande. 

Nous mènerons l'étude théorique de la stabilité sur le modèle dérivé, où la dérivée de la 

vitesse moteur est asservie et la variable de commande est w = érr. Ce système est représenté 

figure 6.12. 

& w=Ctre Système ----1 Correcteur Mécanisme 1---
transmission 

y=rova~=O 

Figure 6.12 : Schéma de la régulation du sous-système volant moteur 

Cette représentation permet d'avoir une commande nulle quand l'erreur &est nulle. 

6.5.1. Point de vue théorique sur le modèle de commande 

6.5.1.1. Cas d'un actionneur parfait 

Nous avons souligné dans la présentation du principe de commande, que le sous-système 
en aval de la friction d'embrayage fonctionnait en boucle ouverte. La dynamique de ce sous­
système étant connue, sa stabilité est acquise. 

L'étude de la stabilité de la commande se résume donc à 1' étude de la stabilité du sous­
système volant moteur, d'ordre 1 en boucle ouverte. Nous reprenons les hypothèses du 
paragraphe 6.3.5.1, et étudions la stabilité de la variable Covoz (impliq~t la stabilité de COvoz ). 
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La commande (6.67) peut être enrichie d'une composante dérivée, ce qui conduit à la forme 
dérivée: 

(6.88) 

L'équation du système volant moteur (bond-graph de la figure 4.31) en boucle fermée 
devient: 

(6.89) 

Le discriminant du système en boucle fermée est : 

(6.90) 

Si l'on veut que la variable commandée rejoigne la consigne sans dépassement, ce 
discriminant doit être positif, ce qui conduit à la première condition : 

(6.91) 

Les valeurs propres du système en boucle fermée sont alors : 

(6.92) 

Ces deux valeurs propres sont réelles et la stabilité du système est assurée si elles sont 
négatives. Cette condition conduit aux inégalités: 

(6.93) 

Par ailleurs, la convergence vers l'état d'équilibre est d'autant plus rapide que les valeurs 
propres sont grandes en valeur absolue. 

Sous ces hypothèses, on est donc guidé vers le choix de gains intégral et dérivé nuls et 
d'un gain proportionnelle plus grand possible. En théorie, il est ainsi possible d'atteindre une 
dynamique de convergence infinie. 

6.5.1.2. Introduction de la dynamique de l'actionneur 

Afin d'introduire la dynamique de l'actionneur, nous noterons u le couple transmis par la 
friction, uc le couple consigne, issu du calculateur. L'hypothèse d'une relation linéaire entre la 
position du vérin pv et u est conservée. 
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Nous avons considéré jusqu'ici un actionneur parfait, c'est-à-dire, entre autres 
conditions, infiniment rapide. L'introduction d'une dynamique linéaire d'actionneur peut se faire 
par l'intermédiaire d'une fonction de transfert du premier ordre: 

u ctr 1 
-(s)=-(s)=-
uc cc l+zs tr 

(6.94) 

T s'identifiant à la constante de temps de l'actionneur. En donnant à uc la même 
formulation que précédemment, il vient de (6.80), en temporel: 

(6.95) 

L'équation du système en boucle fermée devient: 

(6.96) 

L'équation caractéristique du système est donc : 

(6.97) 

Le système est stable si tous les termes de la première colonne du tableau de Routh 
associé sont positifs, ce qui se traduit par : 

(6.98) 

0 ~ k/ ~ (k; + R.'O!) Ivoz + ~ + ~~ 
vol 

(6.99) 

Pour k~ fixé satisfaisant la condition (6.98), la zone de stabilité est délimitée dans le 

demi-plan de l'espace défini par k;, k:, par deux droites. La première isole le demi plan k: ~ 0, 

la seconde est une fonction affine dont les coefficients dépendent du dernier paramètre de 

commande k~ et des paramètres du système : 

(6.100) 

Plus précisément, on peut étudier 1' influence des différents paramètres de commande ou 
du système en considérant la fonction (6.100) ci-dessus comme une fonction des différents 

paramètres P; qu'elle met enjeu et par l'étude du signe des fonctions ar: . 
Ôp; 

Cette étude permet d'obtenir le tableau suivant: 
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R,ol + 

Tableau 6.1 : Influence des paramètres de commande et du système transmission sur la 
stabilité 

Ces résultats peuvent être visualisés dans le plan k~ , ki 

Figure 6.13 : Visualisation dans le plan k~, ki, de 1 'influence des paramètres considérés 

(évolution de la zone de stabilité quand les paramètres augmentent) 

Cette première approche permet d'eÀ'traire les zones de stabilité du système en boucle 
fermée, sans toutefois en donner la dynamique. Les courbes suivantes donnent la dynamique du 

système en boucle fermée en fonction des gains k~ et ki . Pour caractériser cette dynamique, 

nous utilisons la pulsation naturelle Dn, l'amortissement .E et la valeur propre réelle A de 
l'équation différentielle : 
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--------,-----:----,---
1 1 

Figure 6.14 : Caractérisation de la dynamique du système en boucle fermée en fonction des 

gains k~ et k: , pour k! =0 

Les courbes en trois dimensions permettent une vision synthétique et qualitative de 
l'évolution de la dynamique du système en fonction des paramètres de commande considérés. Les 
courbes de niveau autorisent une vision plus quantitative des mêmes résultats. 

L'efficacité du principe de commande énoncé repose, comme nous l'avons vu, sur une 
convergence rapide et sans dépassement de la vitesse moteur vers la vitesse consigne. La rapidité 
de la convergence entraîne à la fois un recollage rapide de l'embrayage, donc une usure réduite, et 
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une oscillation réduite après le recollage · le non dépassement assure que la friction ne recollera 
pas avant que l'état ne corresponde à des conditions initiales favorables pour le recollage. 

Ainsi, nous sommes à la recherche d'une valeur propre réelle de valeur absolue la plus 
grande possible, d'une pulsation propre du mode oscillant la plus faible possible (voire nulle) et 
d'un amortissement du mode oscillant le plus grand possible 

Ces critères étant donnés, on constate : 

o qu ' il existe pour le couple k~ , ki une zone favorable correspondant à un 

amortissement élevé et à une oscillation nulle, 

o que cette zone de dynamique favorable s 'élargit quand k~ augmente, 

o que l'augmentation de k~ est favorable à la rapidité de convergence de la vitesse 

moteur vers la consigne. 

6.5.1.3. La robustesse de la commande en tenant compte de la 
dynamique de l'actionneur 

Nous utilisons les critères marge de gain et marge de phase pour évaluer la robustesse de 

la commande. Les figures suivantes proposent, pour différentes valeurs du gain k; , les surfaces 

de marge de gain et marge de phase en fonction de k~ , k:, ainsi que les courbes d' iso-marge de 

gain et iso-marge de phase dans le plan k~ , ki . 
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Figure 6.15 :Marge de gain et de phase et iso-marge de gain et phase en fonction de k~ , ki 

On constate que la modélisation considérée conduit à une marge de gain infini pour une 
large partie de l'espace k/, k/ . 

2 
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La robustesse de la commande vis à vis des paramètres de commande est d'autant plus 
grande que les deux critères considérés sont élevés. Les zones de grande robustesse ainsi mises en 
évidence correspondent aux dynamiques les plus stables mises en évidence au paragraphe 6.5.1.2. 

6.5.1.4. Prise en compte d'une non-linéarité de l'actionneur 

Nous prenons en compte dans ce paragraphe, une non-linéarité de l'actionneur du type: 

erre= clremax(l-~)n 
pvdeb 

(6.101) 

où Crre est le couple transmissible par la friction, correspondant à la forme observée en 
essai, sans hystérésis (voir figure 5.11), où pvaeb désigne la position du vérin d'embrayage 
correspondant à la transmission d'un couple nul, n est un entier supérieur ou égal à 2 et 
dépendant de la caractéristique de l'embrayage. Par ailleurs, l'actionneur est supposé infiniment 
rapide. 

La prise en compte de cette non-linéarité d'actionneur correspond au fait que, comme 
nous l'avons vu, la variable d'actionneur contrôlée par les boucles primaire et secondaire (voir 
architecture de commande figure 6.1) est la position du vérin d'embrayage. La variable de 
commande du système transmission u=Czre est la réponse en boucle ouverte du mécanisme 
d'embrayage à cette position. 

Posons: 

(6.102) 

Il vient: 

(6.103) 

La structure de commande est schématisée sur la figure 6.16 : 

Figure 6.16 : Introduction d'une non-linéarité dans la boucle de régulation 

6.5.1.4.J.Stabilité sur un retour PID en position vérin 

On envisage ici une commande de type PID, réalisée sur la position du vérin. On 
pose: 
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où t0 désigne l' instant où la commande prend effet et v0 la valeur de v à cet instant. 

Le schéma de la figure 6.16 peut être modifié en considérant les variables dérivées : 

H(.s)l.INEAIRE 

Figure 6.17 : Introduction d 'une non-linéarité dans la boucle de régulation 

On montre, à partir de l'équation (6.104) et du bond-graph de la figure 4.31 : 

par ailleurs : 

· C n-l · 
u = n tremaxv v 

(6.105) 

(6.106) 

On peut supposer qu 'au cours de la commande, v est compris entre y et 1 c'est à dire que 
la position de l'embrayage se situe entre une position où un couple non-nul est transmis et la 
position complètement enclenchée. La non-linéarité est ainsi séparée et comprise entre deu,-x 
constantes : 

n-1 < U < 
nCtremaxY --:-- nCrremax (6.107) 

v 

De nombreux critères ont été proposés pour étudier la stabilité de ce type de systèmes 
non-linéaires. Le critère de Popov, par exemple, propose une condition nécessaire de stabilité. Ce 
critère possède une interprétation géométrique dans le plan de Popov [POPOV, 73] . Le système 
que nous considérons est ainsi stable s' il existe un réel q tel que : 

Re[ ( 1 + jq œ )H(J w)] + Cl > 0 
n. tremax 

(6.108) 

Les lieux de Popov, non reproduits ici, montrent l'existence d' un tel réel q pour les 
valeurs du couple (Ki,Kp) assurant la stabilité du système linéaire. En outre, la condition (6.1 08) 
est d'autant plus facilement vérifiée que la non linéarité est faible c'est-à-dire n petit. 

6. 5.1 . 4. 2. Compensation de non-linéarité par retour d ·état 
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Une autre façon d'aborder la stabilité du système en prenant en compte la non-linéarité 
est d'envisager une loi de commande compensant la non-linéarité. On peut ainsi envisager la 
commande: 

v -vi= KP(v)(covol -wvol) +/Ç(v) f (covo1 - coc)dt+ Ka(v)iovo1 
z 

(6.109) 

où: 

e 
/Ç(v) = 1 

_ 1 • lE {i,p,d} 
nCtrmaxv" 

(6.110) 

L'hypothèse d'un actionneur infiniment rapide conduit à linéariser le système bouclé et 
retrouver la commande définie en (6.67). 

D'un point de vue plus concret, la compensation de non-linéarité, permet d'adapter les 
gains de la commande à la pente de la fonction ctre = f(pv) au point de fonctionnement 

considéré. 

Dans le cas où l'on ne procède pas à cette adaptation, les gains k~, k: et k~ doivent être 

calculés autour du point de fonctionnement le plus défavorable, c'est-à-dire celui où la pente est 
la plus forte. Ailleurs, ces gains ne seront donc pas optimaux, mais la commande résultante sera 
stable sur l'ensemble du domaine de fonctionnement du mécanisme d'embrayage. 

6.5.2. Etude en simulation 

Les réflexions théoriques des paragraphes précédents sont basées sur des hypothèses 
largement simplificatrices, mais permettant d'extraire des résultats qualitatifs dignes d'intérêt. 
Ces résultats, avant d'être confirmés sur un prototype, doivent être validés sur le modèle complet 
en simulation. 

A ce titre, l'utilisation judicieuse de l'outil informatique, évoquée au chapitre 3 et 
impliquant des mises en écran interactives et conviviales constitue une aide précieuse. 

L'étude de la commande en simulation est également l'occasion d'éprouver la robustesse 
du système commandé vis-à-vis de l'évolution de ses paramètres. Nous proposons de ranger ces 
paramètres en trois familles : 

a les paramètres du système à commander, c'est-à-dire les différentes inerties, 
raideurs ou frottements de la transmission et du véhicule, 

a les paramètres de 1' actionneur comprenant la servo-valve et le mécanisme 
d'embrayage, 

a les paramètres de la commande. On se limite ici à la commande décrite ci-dessus. 

Nous avons privilégié, au sein de chaque famille, ceux des paramètres les plus influents, 
ou les plus susceptibles d'évoluer, tant dans le temps que d'un véhicule à l'autre. 

Les résultats suivants sont basés sur la simulation de la commande sur les modèles 
complets de l'actionneur et du système à commander. Les non-linéarités oubliées dans l'étude 
théorique sont donc prises en compte, ainsi que les dynamiques plus élevées. 
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6.5.2.1. Robustesse vis-à-vis des paramètres du système 

Nous considérons les trois paramètres suivants pour leur importance dans la tenue du 
système piloté dans le temps et dans la transportabilité du système sur des véhicules de types 
différents : 

o jeu : le jeu total de la transmission ramené au volant moteur, 
0 k rrans : la raideur de transmission dont on a vu qu, elle était à r origine du mode de 

transmission le plus lent (notée RAITRA sur les courbes), 
o l veh : la masse du véhictùe. 
o I voi : l'inertie du volant moteur. 

La première figure montre l'évolution du critère J défini au chapitre 2 (et noté axcri sur 
les courbes suivantes), en fonction des deux premiers paramètres, la commande étant inactive. Le 
point correspondant à un véhicule de tourisme moyen est indiqué sur cette figure. La deuxième 
figure s ' intéresse à la robustesse de la commande vis-à-vis de ces deux mêmes paramètres . 

~ 
t1S 1 

JEU 

0.18 

0.16 

Œl 0.1 -, 

1 
1 ------,----
1 
1 

7000 
RAITRA 

------,------

8000 
RAITRA 

10000 

Figure 6.18 : Evolution du critère de confort en fonction du jeu et de la raideur de l 'arbre de 
transmission. la commande étant inactive 
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10000 

JEU 0 6000 
RAITRA 

0~----~------~----~~----~ 
6000 7000 8000 9000 10000 

OAiïOfl. 

Figure 6.19 : Evolution du critère de confort en fonction du jeu et de la raideur de 1 'arbre de 
transmission, la commande étant active 

La comparaison des résultats obtenus avec et sans commande permettent de constater 
J'amélioration apportée (le critère passe de 16 à 8 pour le point correspondant à un véhicule de 
caractéristiques moyennes). On constate également une même sensibilité à l'évolution des 
paramètres pour les fonctionnements actif et passif de la transmission : J' influence négative du jeu 
de transmission sur le confort est mise en évidence : de même, une augmentation de la raideur de 
transmission détériore Je confort vibratoire. Ce dernier résultat n'est vrai que dans la plage de 
variation de la raideur considérée : au delà, une rigidification des transmissions décale les modes 
propres vers Je haut et contribue à diminuer la valeur du critère de confort. 

Les courbes de la figure 6.20 s ' intéressent à la sensibilité de la commande à l'évolution 
des principales inerties du système. 

Remarquons qu ' une inertie élevée du volant moteur s'avère ici favorable à l'efficacité de 
la commande. Cette propriété n'est pas vérifiée pour une transmission passive. Cette différence de 
comportement s 'explique sur le modèle simple de commande : la diminution de l' inertie moteur 
augmente la dynamique en boucle fermée de la vitesse moteur. Le recollage intervient alors avant 
que ne soit stabilisé le mode généré sur le sous-système en aval de la friction et conduit à des 
amplitudes élevées de l'oscillation en fonctionnement collé. 
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Figure 6. 20 : Evolution du critère de confort en fonction des inerties moteur et véhicule 

6.5.2.2. Robustesse vis à vis des paramètres de l'actionneur 

Nous nous intéressons particulièrement aux paramètres suivants : 

Cl Rbs : le frottement sec sur la liaison butée-arbre primaire de boîte, 
Cl svérin: la section du vérin d'embrayage, 
Cl Pazim: la pression d'alimentation 

Remarque: 

Le jeu de friction (croissant en fonction de l'usure du disque) n'intervient pas sur le 
confort généré par la commande dans cette situation de fonctionnement. En effet, la commande de 
l'à-coup de couple maintient, comme nous l'avons déjà évoqué au paragraphe 6.5.1.4.1., le vérin 
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d'embrayage dans une zone de fonctionnement où Crre>O. Le jeu de la friction d'embrayage n'est 
pas un point de fonctionnement rencontré au cours de la commande. 

La figure 6.21 donne l'évolution du critère de confort J en fonction du premier paramètre 
lié à l'actionneur R bs· Ce paramètre est d 'ailleurs susceptible d'une dérive temporelle ce qui rend 
l'étude particulièrement intéressante. 

7.65 

1 1\ 
1 

1\ _! \1 
/ 

v 

1 
Il 

7.64 

7.63 

...., 7.62 

7.61 

7.6 

5 10 15 20 
frottement sec (N) 

Figure 6.21 :Evolution du critère de confort J en fonction du frottement sec sur la butée 
d'embrayage 

On constate que la commande n'est que faiblement dégradée par l'augmentation du 
frottement sec de la butée. La robustesse que confère la servo-valve à la commande en position de 
la butée d'embrayage contribue à rendre insensible la commande de niveau supérieure 
(stratégique) à la variation de ce paramètre. 

La figure 6.22 donne l'évolution de la réponse en fonction des deux autres paramètres de 
l'actionneur considérés : la pression d' alimentation de la servo-valve et la section du vérin 
d'embrayage. Ces paramètres sont susceptibles de varier d'un type de véhicule à l'autre. 
L'évolution du paramètre de confort vis-à-vis de la variation de ces paramètres témoignent de la 
transportabilité du système. 
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Figure 6.22: Evolution du critère de confort J en f onction de la pression d ·alimentation de la 
servo-valve et de la section du vérin 

On constate la grande robustesse de la commande vis à VIS de l'évolution de ces 
paramètres, le critère J de confort restant sensiblement constant. 

6.5.2.3. Robustesse vis à vis des paramètres de la commande 

La commande considérée est décrite par : 

(6. 111) 

Les figures ci-dessous présentent la surface décrite par le critère de confort J en fonction 
des paramètres k; et kp. , pour un kd nul. 
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Figure 6.23 : Représentation dans l'espace des paramètres de commande du critère de confort 

J 

Les résultats obtenus témoignent d'une bonne robustesse vis-à-vis des paramètres de la 
commande : le critère de confort reste, pour des variations grandes des paramètres de commande, 
dans un domaine de l'espace restreint (comparativement aux domaines observés figures 6.19 et 
6.21). 

6.5.2.4. Bilan de l'étude de robustesse 

Une bonne robustesse vis à vis du confort est montrée par l'analyse en simulation sur le 
modèle complet. Cette robustesse est grande vis-à-vis des paramètres de l'actionneur et des 
paramètres de commande, tandis que les paramètres du système transmission ont une incidence 
plus importante. 

6.6. Conclusion du chapitre 6 

Ce chapitre a introduit les principes de base d'une commande originale de la transmission 
en vue d'améliorer le confort. Cette commande est basée sur la commutation d'état permise par la 
caractéristique de la :fiiction d'embrayage. 

En fonctionnement glissant, 1 'asservissement de la vitesse moteur vers une vitesse 
consigne conduit l'état du système vers un point correspondant à des conditions initiales de 
fonctionnement collé optimales du point de vue oscillatoire. En outre, la dynamique du 
fonctionnement glissant est exploitée pour amortir rapidement les oscillations du transitoire 
générés par un à-coup de couple. 
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Cette stratégie de commande, conçue sur le modèle de commande, a été éprouvée sur un 
modèle plus complet du véhicule, en particulier du point de vue de la robustesse vis à vis du 
confort. 

Dans cette démarche, nous avons privilégié le confort. Nous nous sommes restreints pour 
ce faire à l'étude de l'à-coup. Le chapitre 7 présente de façon plus pragmatique, la mise en oeuvre 
de ces principes de commande sur les autres situations de fonctionnement de la transmission. 
L'aspect agrément de conduite sera alors étudié. 



Chapitre 7: Mise en œuvre et résultats 153 

Chapitre 7 : Mise en oeuvre et résultats 

7 .1. Introduction 

L'étude du « réattelage »a permis d'extraire les grands principes de lois de commande 
permettant d'éliminer, lors d'une discontinuité de couple moteur, la dynamique lente générée par 
la transmission. 

Ces grands principes doivent être appliqués dans les autres situations de fonctionnement 
où l'embrayage est sollicité : 

o Le démarrage du véhicule 
o L'arrêt du véhicule 
o Les changements de rapport de boîte 

Dans ces différentes situations de fonctionnement, les principes énoncés au chapitre 
précédent doivent être adaptés afin de prendre en compte un certain nombre de contraintes 
supplémentaires, en particulier les contraintes d'agrément de conduite précisées au chapitre 2. 

Nous présentons dans un premier temps l'organigramme épuré de la commande complète 
de l'embrayage. L'analyse de cet organigramme sera l'occasion de mettre l'accent sur les étapes 
importantes de la mise en œuvre 

Enfin, la production de cette commande sera présentée pour les différentes situations de 
fonctionnement de la transmission, tant par la simulation du modèle complet que par les premiers 
essais du mulet. 
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7.2. L'algorithme de commande 

7.2.1. Organigramme de la commande complète 

.Fin* 

Figure 7.1: Organigramme de la commande de l 'embrayage piloté 
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Cl Pv_th désigne la position théorique que doit prendre le vérin d'embrayage. C'est 
la sortie de la troisième boucle d'asservissement (voir figure 6.5). 

Cl kp et ki désignent respectivement le gain proportionnel et le gain intégral. Nous 
verrons dans les paragraphes suivants comment les gains issus de l'analyse du 
chapitre 6 sont adaptés aux différentes situations de fonctionnement de la 
transmission. 

Cl LJdeb désigne un incrément appliqué à la position de vérin consigne lors d'un 
débrayage rapide. 

Cl Vvol, V _rai et V_ veh _ m désignent respectivement la vitesse du moteur, la vitesse 
de ralenti du moteur, et la vitesse du pont (du véhicule à un coefficient 
multiplicatif près), ramené au moteur (donc divisé par les rapports de 
transformation du pont et de la boîte de vitesse (voir paragraphe 4.3.3., formule 
(4.28))). 

Cl Pv _ deb est la position du vérin d'embrayage correspondant à un débrayage 
complet. 

Cl Pv _lim est une position du vérin d'embrayage, fonction de l'état de la 
transmission, en dessous de laquelle ne doit pas se situer Pv _th. Cette variable 
intermédiaire est précisée dans le paragraphe 7 .2.5 .1 de ce chapitre. 

Cl FCHGT et F ACOU sont des booléens. FCHGT est mis à 0 quand le recollage est 
détecté, et mis à 1 lorsque le débrayage est provoqué par action sur le levier ou 
quand un décollage est détecté. FACOU est mis à 1 quand un à-coup est détecté 
sur la pédale d'accélérateur. Cette détection entraîne un débrayage incrémentai. 
A chaque pas, la présence d'un glissement est testée. En cas de glissement, 
F ACOU est mis à 0 et FCHGT à 1. 

Des précisions sur ces variables seront apportées dans les paragraphes suivants. 

On distingue sur l'organigramme, 4 grandes parties: 

Cl La préparation des données, en charge en particulier des filtrages et de la 
construction des paramètres évolutifs de la commande. 

Cl Le débrayage rapide commandé par une action sur le pommeau ou par la 
détection du point mort. 

Cl La recherche de glissement, dans le cadre du traitement de l'à-coup. 
Cl L'asservissement de l'embrayage dans la fermeture de celui-ci. Cette partie de la 

commande conduit au recollage de la friction et tient compte des considérations 
sur la dynamique issues de 1' étude du chapitre 6. 

L'architecture de cette commande est simple et montre, par la présence d'une seule 
boucle d'asservissement, que le même principe de base, issu des réflexions sur la dynamique du 
système (chapitre 6), est utilisé pour toutes les situations de fonctionnement de la transmission. 

Nous reviendrons sur chacune de ces parties de la commande dans les paragraphes 
suivants. 

7 .2.2. Préparation des données 

La préparation des données comprend, outre la mesure : 
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Cl Le filtrage des mesures. 
Cl La construction de variables nécessaires à la commande. 

7.2.2.1. Les bruits d'échantillonnage et de discrétisation 

Deux capteurs permettent de mesurer des variables d'état de la transmission : le capteur 
de vitesse moteur et le capteur de vitesse véhicule. Ces deux capteurs utilisent la même 
technologie : un capteur à effet Hall est placé devant une roue dentée, solidaire de 1 'arbre dont on 
veut mesurer la vitesse. Le passage des dents devant le capteur déclenche des fronts. L'horloge 
interne du calculateur calcule le temps qui sépare le passage de deux fronts consécutifs. Plus 
précisément le calculateur compte le nombre N m de périodes internes Th séparant le passage de 
deux dents de la roue. Si Ntknts est le nombre de dents sur la roue considérée, on calcule la vitesse 
de celle-ci par : 

27l 
w=-----

Nrh TthNdents 
(7.1) 

La technologie induit donc une erreur et un retard. Ces deux paramètres évoluent en 
fonction de la vitesse considérée, dans des directions différentes. Par ailleurs, le nombre de dents 
sur la roue, ainsi que la fréquence d'horloge utilisée ont une influence sur le retard et sur l'erreur 
obtenus. 

Les figures 7.2 et 7.3 donnent 1 'évolution du temps de retard et de l'erreur de 
l'information vitesse véhicule en fonction de la vitesse du pont en sortie de boîte et du nombre de 
dents que possède la roue. 
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Retard en fonction de la vitesse pour un nombre de dents croissants 
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Figure 7. 2 : Retard de 1 'information en fonction de la vitesse de la roue, pour différentes roues 
dentées 

Erreur en fonction de la vitesse pour des nombre de dents croissants 
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Figure 7. 3 : Erreur en fonction de la vitesse de rotation, pour des roues dentées différentes 

On constate qu'un grand nombre de dents est favorable à un retard faible, mais nuit à la 
précision de l'information obtenue. L'erreur liée à la technologie est cependant négligeable, en 
particulier devant les erreurs de géométrie des roues dentées et devant les bruits électriques. 

On constate également que cette technologie ne permet pas de capter une vitesse nulle. 
Cette limitation se manifeste pour les vitesses faibles du véhicule. 
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Erreur en% *10-3 

Erreur en fonction de la vitesse pour une frequence d'horloge croissante 
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Figure 7. 4 : Evolution de l'erreur sur l'information en fonction du choix de la période 
d'horloge choisie 

Le choix d'une période d'horloge faible conduit à une meilleure précision, mais limite la 
capacité du calculateur à calculer des vitesses faibles. En effet, pour des vitesses faibles, le 
nombre N m peut dépasser la valeur maximale permise par le nombre de bits qui lui a été alloué. 

Ainsi, plus l'on veut capter des vitesses faibles pour le véhicule, plus une période 
d'horloge grande devra être choisie, au détriment de la précision obtenue. 

7.2.2.2. Les acyclismes du moteur 

Nous avons évoqué, au chapitre 1, les acyclismes moteur. Nous avons vu en particulier 
comment ceux -ci donnaient à la vitesse du volant moteur une composante de fréquence élevée 
mais proportionnelle à la vitesse moyenne du volant moteur. Cette composante doit être filtrée, de 
sorte qu'elle ne se répercute pas sur la commande de l'embrayage, engendrant du bruit et une 
dépense d'énergie parasite. 

On réalise un filtre variable avec la fréquence des acyclismes en moyennant les vitesses 
instantanées obtenues sur un demi tour de volant, c'est-à-dire sur une période entière de 
l' acyclisme. 

7.2.2.3. La vitesse de glissement 

La vitesse de glissement est, dans les phases d'asservissement, l'erreur entre la vitesse du 
moteur et sa consigne, c'est-à-dire la vitesse du véhicule, ramenée au moteur par les différents 
rapports de démultiplication. 

{J) glis = {J)vol - Tfbv • {J) as {7.2) 
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Le calcul du rapport de démultiplication total nécessite la connaissance du rapport de 
boîte enclenché. C'est pourquoi, un capteur est nécessaire sur la tringlerie de la boîte de vitesses. 
Différentes technologies permettent d'obtenir cette information. 

Les éléments dynamiques présents entre le disque d'embrayage et le pont de sortie de 
boîte, (en particulier, les jeux de boîte et le moyeu amortisseur d'embrayage), font de la valeur 
obtenue une approximation grossière de la vitesse de glissement d'embrayage. Cette 
approximation constituera une difficulté dans la recherche du glissement permettant le traitement 
de l'à-coup. 

7 .2.3. Le débrayage rapide 

Lors d'un débrayage, la transmission fonctionne en boucle ouverte. La position du vérin 
d'embrayage est simplement incrémentée à chaque boucle de calcul, jusqu'à ce que soit atteinte la 
position totalement débrayée. 

Cette boucle de programme est activée en deux occasions : 

CJ Le levier de changement de vitesse est actionné. 
CJ La boîte de vitesse est en position neutre. 

Lorsqu'elle est activée, cette partie du programme ajuste un certain nombre de booléens : 

CJ FCHGT=l indique qu'on est en phase de changement de vitesse, au sens large. 
Lorsque 1 'état du système sera tel que 1' on quitte cette boucle, la partie de la 
commande en charge du recollage de la friction sera appelée. 

CJ Les différents chronomètres éventuellement déclenchés dans des procédures de la 
commande sont remis à O. C'est ce qu'indique l'instruction chr_x=O. 

CJ FACOU=O interrompt l'éventuel traitement d'un à-coup. 

Par ailleurs, les situations de fonctionnement qui la sollicitent sont l'occasion de calculer 
la vitesse de ralenti moteur : la vitesse de ralenti est la vitesse du moteur quand aucune action 
n'est exercée sur la pédale d'accélérateur. 

7 .2.4. La recherche du glissement 

Cette partie de la commande est activée lorsqu'un à-coup sur la pédale d'accélérateur a 
été détecté dans une situation de fonctionnement où il peut générer une oscillation inconfortable. 

La position du vérin d'embrayage est incrémentée jusqu'à ce que soit détecté un 
glissement de la friction. Comme nous l'avons souligné au paragraphe 7.2.2.3., cette vitesse de 
glissement n'est pas mesurée. On utilise l'erreur %zis pour estimer la présence d'un réel 
glissement. Le traitement réalisé sur cette variable est schématisé figure 7.5. 
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Figure 7.5: Algorithme de détection du glissement 

La vitesse de glissement définie au paragraphe 7.2.2.3. est intégrée quand elle est 
supérieure à un seuil donné. Dans le cas contraire, l'intégration est stoppée et la condition initiale 
maintenue à O. Un glissement est diagnostiqué quand le déplacement de glissement qglis est, en 
valeur absolue, supérieur à un seuil fixé. 

7.2.5. La gestion du recollage de l'embrayage 

7.2.5.1. Calcul d'une position limite du vérin d'embrayage: la gestion 
de l'arrêt du véhicule 

Le calcul d'une position limite de l'embrayage en fonction des variables vitesse moteur et 
vitesse véhicule permet de gérer l'arrêt du véhicule. La figure 7.6 montre la procédure de calcul 
de cette position. 

Pv_lim 

OJral (l)] (l) 

Figure 7. 6 : Calcul d'une position limite pour gestion de l'arrêt du véhicule 

Pour un état donné de la transmission, la position du vérin sera toujours supérieure à 
Pv _lim, de telle sorte que le moteur ne peut être entrainé par l'inertie du véhicule à une vitesse 
inférieure à celle du ralenti. Sauf anomalie propre au moteur, celui-ci ne peut donc pas caler. 

Inversement, le véhicule ne peut pas être entraîné par le moteur tournant au ralenti. Le 
véhicule, en fonctionnement stabilisé et sur route plane, ne roule pas si le conducteur n'exerce pas 
d'action sur la pédale d'accélérateur. 
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7.2.5.2. Le calcul des gains de la commande 

Si la structure de l'algorithme de commande révèle une stratégie unifiée, c'est dans le 
calcul des gains de commande que sont prises en compte les particularités liées à chaque situation 
de fonctionnement de la transmission. 

7. 2. 5. 2.1. Calcul du gain intégral ki 

La figure 7.7 illustre sous forme de schéma-bloc la construction du gain intégral de la 
commande. 

kit 

kitmax 

~ 
roglis 

kitmin 

Olglmax Olglis 

kit 

MAX • 
kit 

Olvehm kitmax 

~. 
0)1 002 rovehm 

~ 
COral rovehm 

Figure 7. 7 : Calcul du gain intégral de la commande 

La procédure de calcul du gain intégral se présente comme une fonction à deux entrées : 
la vitesse véhicule ramenée au moteur ~hm, et la vitesse de glissement %lis· 

Pour ~ehm inférieure à la vitesse du ralenti moteur, le gain ~ est nul. Cette situation est 
rencontrée au démarrage du véhicule. Dans cette situation, la position de l'embrayage est donc 
une fonction algébrique de la vitesse moteur. Par suite, en régime établi et en première 
approximation, il existe une relation algébrique entre la position de la pédale d'accélérateur et la 
vitesse du véhicule. L'existence de cette relation confère au véhicule une grande maniabilité aux 
faibles vitesses (dans les manoeuvres délicates par exemple). 

Pour ~ehm supérieure à la vitesse du ralenti moteur, le gain ~ est le maximum de deux 
valeurs kz et k2. 

k1 est une fonction décroissante de %lis lorsque la vitesse de glissement reste inférieure à 
une valeur seuil %zmar et reste égale pour des valeurs supérieures du glissement à une valeur 
résiduelle kitmin· Cette fonction est prévue, dans les phases finales de démarrage, où la vitesse du 
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véhicule est faible et le glissement encore important, pour faire croître progressivement 1 'effet 
d'intégration dans la commande. Concrètement, plus l'écart est faible entre la vitesse moteur et sa 
consigne, plus on impose le serrage de l'embrayage. 

Lors d'un démarrage, le passage instantané d'un gain intégral nul à un gain intégral 
maximum serait ressenti comme une discontinuité du comportement dynamique du véhicule : la 
présence du gain intégral fait converger rapidement la vitesse moteur vers la vitesse véhicule, 
faible. Outre une variation du bruit du moteur non sollicitée, et donc mal ressentie par le 
conducteur, cette plongée de la vitesse moteur limiterait, de par la caractéristique des moteurs 
thermiques, le couple disponible pour accélérer le véhicule. Le conducteur se retrouverait 
rapidement dans une situation non désirée et désagréable. 

k2 est une fonction croissante de la vitesse du véhicule ramenée au moteur. Cette fonction 
est bornée pour les grandes valeurs de cette vitesse. Cette loi conduit à un réembrayage complet 
d'autant plus rapide que le véhicule possède une vitesse grande devant le ralenti moteur. Un gain 
intégral faible pour les petites vitesses ~ehm permet de ne pas générer un réembrayage trop rapide 
conduisant le moteur vers des vitesses ne permettant pas d'obtenir de couple. 

Le maximum de ces deux valeurs est utilisé comme gain intégrale de façon à obtenir un 
compromis entre l'agrément de conduite lié à une relation directe entre la pédale d'accélérateur et 
le couple transmis aux roues, et l'usure de la friction limité par un réembrayage rapide. 

7. 2. 5. 2.2. Compensation de non-linéarité 

Comme nous l'avons vu dans le chapitre 6, la non-linéarité de la caractéristique 
d'embrayage peut être partiellement compensée par une évolution des gains de la commande en 
fonction du point de fonctionnement de l'actionneur. 

Nous avons réalisé, sur le prototype, la compensation illustrée sur la figure 7.8. 

k 

~· 

___ Pv __ th---~: kO :::::;;::: 

... 
Pv_emb Pv_deb -Pv_th 

Figure 7.8: Compensation de non-linéarité 

k ... -

Cette « compensation de non-linéarité » simple conduit à de bons résultats, comme le 
montreront les résultats de simulation. 

7.2.6. Détection de l'à-coup sur la pédale d'accélérateur 

La détection de l'à-coup sur la pédale d'accélérateur intervient dans le cadre de 
l'algorithme présenté figure 6.8 du chapitre 6, en vue de traiter les conséquences des 
discontinuités de couple moteur, lorsque l'embrayage est collé. 
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Nous avons w que la commande de la transmission par l'embrayage n'était effective 
qu'en cas de glissement de la friction (paragraphe 6.3.3.3.). Lorsque la friction est collée, le 
passage de 1' état collé à 1 'état glissant, obtenu par décrément successif de la position du vérin 
d'embrayage requiert un temps rdépendant de l'état du système, du pas d'incrément et du temps 
de cycle du programme de commande. La détection de l'à-coup par observation de l'état du 
système conduit donc à un retard de la commande. 

La détection de l'à-coup sur la pédale d'accélérateur constitue donc une anticipation de la 
discontinuité de couple moteur. On observe sur la cartographie moteur de la figure 7.9, 
l'évolution du couple de frottement s'exerçant sur le volant moteur. 

300r-----~r------.-------r------.-------. 

1000 2000 3000 4000 5000 6000 
Nmot (tours/mn) 

Figure 7.9: Couple résistant sur le volant moteur représenté sur une cartographie moteur 

Lorsque l'ouverture du papillon est telle que le couple moteur est inférieur au couple de 
frottement, c'est le véhicule qui entraîne le moteur (on est en «rétro»). Dans le cas contraire, 
c'est le moteur qui tire le véhicule (on est en «tirage»). Le passage de rétro à tirage sollicite le 
jeu de la transmission et conduit, comme nous l'avons w au paragraphe 6.3.4.3., à de fortes 
oscillations de la transmission dans les rapports de bôrte faibles. 

C'est donc ces discontinuités de l'ouverture papillon qui devront être particulièrement 
détectées. La connaissance de la relation entre la position de la pédale d'accélérateur et 
1' ouverture du papillon, produite par la liaison mécanique qui les unit, permet de connaître les 
discontinuités correspondantes sur la pédale d'accélérateur. 

Idéalement, ces réflexions nous conduisent à construire deux fonctions linéaires de la 
vitesse moteur encadrant la courbe de couple de frottement moteur. Ces deux courbes définissent, 
dans le plan vitesse moteur couple, deux demi-plans et une bande. La détection d'un à-coup sur la 
pédale d'accélérateur correspond au passage d'un demi plan à un autre. 

Pour ne se limiter qu'aux à-coups les plus sensibles, on ne considère que les passages 
d'un demi-plan à un autre s'effectuant en un temps inférieur à un temps seuil fixé. 
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La mise en oeuvre que nous proposons est une simplification de cette approche : les 
fonctions limitant les sous~paces du plan vitesse-couple, sont des fonctions constantes de la 
vitesse moteur. 

7.2.7. Adaptation à l'usure 

L~un des problèmes de mise en oeuvre de la commande d'un embrayage piloté réside en 
l'évolution dans le temps des caractéristiques d'embrayage. En particulier, l'usure de la friction 
conduit à la présence d'un jeu comme montré figure 5.12. Les lois de démarrage du véhicule 
explicitée dans le paragraphe 7.2.5.2.1., conduisent, sans adaptation à cette usure, à des 
comportements dégradés. Les courbes de la figure 7.10 donnent la vitesse moteur pour un 
démarrage« pied léger», c'est à dire pour une ouverture du papillon de 30°, en première, pour 
plusieurs valeurs du jeu de friction. Ces résultats sont donnés par la simulation. 

vitesse moteur tirage retro avec commande 
4~~----r-----.-----.-----,-----,-----, 

3500 

3000 ··············~···············=················;···············~··· 

1500 

1000 ··············-:-·· ······ 

0.5 

····(······· ·····:··············T .. ············'·············· 

1.5 
t(s) 

2 2.5 3 

Figure 7.10 : vitesse moteur au démarrage pour plusieurs valeurs du jeu de friction 

On constate une élévation de la vitesse d'équilibre qui précède le recollage des deux 
parties de 1' embrayage lorsqu'augmente le jeu de friction. Cette dérive est ressentie par le 
conducteur par un bruit élevé du moteur, en désaccord avec sa sollicitation sur la pédale 
d'accélérateur. L'agrément de conduite est de ce fait dégradé. 

Pour pallier cette dérive, il est nécessaire de réaliser une adaptation à l'usure de la 
friction. La procédure réalisant cette adaptation ne doit pas perturber le comportement dynamique 
du véhicule afin de n'être pas ressenti par le conducteur. 

On envisage les solutions suivantes : 

7.27.1. Cas où il existe un capteur de vitesse sur l'arbre primaire de 
boîte 

Lors du démarrage du véhicule et si les conditions suivantes sont réunies : 
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Cl Pas de sollicitation du conducteur. 
Cl La boîte est au point mort. 

on réalise un décrément de la position du vérin d'embrayage, suffisamment lentement 
pour pouvoir faire en permanence l'hypothèse d'un comportement statique, jusqu'à détection 
d'une vitesse non nulle de l'arbre primaire. L'arbre primaire, soumis par ailleurs aux seules 
forces de frottements, est mis en mouvement par un couple transmis Ctr faible. La position du 
vérin correspondante est proche de la position complètement débrayée et peut être utilisée pour 
corriger la variable Pv _ deb. 

Cette solution n'a pas été mise en oeuvre sur notre prototype qui ne disposait pas du 
capteur de vitesse de l'arbre primaire. Cette solution semble cependant de réalisation simple. 

7.2. 7.2. Cas où le couple moteur est donné au calculateur 
d'embrayage: adaptation par modèle interne 

La commande adaptative par modèle interne fait l'objet de recherche en automatique 
mais son application dans l'industrie tarde à émerger ([SEKOZA WA et al., 91 ]). Dans 
l'automobile qui plus est, les contraintes de calcul en temps réel, les contraintes de coûts, ne 
permettent d'exploiter ces méthodes que dans des cas particulièrement simples et souvent sous 
une forme dégradée. 

L'adaptation des algorithmes de commande de l'embrayage piloté à l'usure de la friction 
peut donner lieu à une telle réalisation. 

Dans le cas où le couple moteur est connu, il est possible d'effectuer une adaptation à 
l'aide d'un modèle interne. Le modèle, considéré en glissement, est alors le modèle du sous­
système volant moteur, présenté dans le chapitre 4, figure 4.31. D'ordre 1, ce modèle autorise 
l'implantation dans un calculateur de dimension automobile, d'un algorithme d'adaptation. 

La dynamique du volant moteur est, en glissement (par exemple au cours d'un 
démarrage), régie par l'équation différentielle (7.2). 

(7.2) 

L'identification précise des paramètres Ivoz et Rvoz, la mesure et le calcul des variables 
wvo1 et Wvoz et la connaissance de Cmot, permet de calculer le nuage de points (Ctr,Pv_th) (voir 

figure 5.11 du chapitre 5). La compensation du jeu d'usure est réalisée en donnant à Pv _ deb la 
valeur de Pv _th la plus petite correspondant à un couple transmis nul. 

7.2. 7.3. Adaptation par traitement des données 

L'analyse des données constitue également un sujet de recherche et son application dans 
l'automobile ne se fait que dans les stades amonts de la recherche. 

Il est possible d'envisager la détection d'usure de la friction d'embrayage par traitement 
des données issues des capteurs vitesse moteur, position du vérin d'embrayage et position de la 
pédale d'accélérateur. La décision prise à la détection d'usure est le décrément de la valeur de 
Pv deb. 
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Remarque: 

L'usure de l'embrayage est un phénomène à dynamique lente et l'adaptation des 
algorithmes de commande qu'elle implique ne subit pas les contraintes du temps réel. 

7.2. 7.4. Mise en oeuvre sur véhicule d'une adaptation à l'usure 

La mise en oeuvre que nous avons adoptée utilise de façon continue le seul capteur de 
vitesse moteur. Les capteurs vitesse véhicule et pédale d'accélérateur sont utilisés afin de 
s'assurer que le véhicule est à l'arrêt et que le conducteur n'exerce aucune action sur 
l'accélérateur. 

Le principe est, lorsque ces deux dernières conditions sont réunies et qu'un rapport est 
engagé, de décrémenter la position du vérin d'embrayage de la même façon que précisé au 
paragraphe 7.2.7.1. et de détecter une légère diminution de la vitesse moteur. En effet, lorsque le 
jeu de friction est dépassé, on a Ctr ::f:. 0 qui entraîne une diminution de la vitesse moteur. La 

position du vérin correspondant peut être retenue pour Pv _ deb. 

7.3. Résultats de simulations et d'essais 

La réalisation d'un prototype (Xantia 1,9L Diesel turbocompressé) nous a permis 
d'apprécier subjectivement la qualité de la commande dans les différentes situations de 
fonctionnement de la transmission. Nous avons également pu réaliser des mesures de la vitesse 
moteur, dont on a vu qu'elle mettait en évidence les modes lents inconfortables de la transmission. 

Ce paragraphe donne également quelques résultats de simulation dans les situations de 
fonctionnement démarrage et changement de vitesse. 

7.3.1. Démarrages 

La figure 7.10 montre la vitesse moteur (la courbe qui ne part pas de 0) et la vitesse de 
l'arbre primaire de boîte lors d'un démarrage en première. Les trois courbes correspondent à des 
valeurs différentes du gain proportionnel de la commande. Un gain proportionnel fort privilégie la 
rapidité du recollage de l'embrayage au détriment du confort tandis qu'un gain faible conduit à 
retarder le recollage, qui intervient après mise en route de l'effet d'intégration (schéma figure 
7.7). 
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Figure 7.11 Vitesses moteur et arbre primaire au démarrage en simulation 

La figure 7.12 présente un démarrage en première obtenu en essai. 
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Figure 7.12 Vitesses moteur et arbre primaire au démarrage sur véhicule 

Remarque: 

167 

La vitesse véhicule (courb~ verte) ne part pas de 0 en raison de l'impossibilité de capter 
les vitesses faible évoquée au paragraphe 7.2.2.1. 

7.3.2. Changements de vitesse 

La figure 7.13 présente 3 changements de vitesse simulés, où apparaissent trois phases : 
une phase d'accélération des deux arbres solidaires, une phase de débrayage désolidarisant les 
deux arbre, et une phase de recollage. La première discontinuité sur l'arbre primaire correspond 
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au changement de rapport de boîte. Dans les trois cas, le recollage se fait sans entraîner 
d'oscillation de la vitesse moteur et témoigne d'un bon confort. 
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Figure 7.13 : changement de vitesses simulés 

400 

La figure 7.14 montre un changement de vitesse 1-2 sur véhicule. Vitesses moteur et 
véhicule sont représentées, ainsi que la position de l'embrayage (2500 correspond à la position 
embrayée, 10000 à la position débrayée). 
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Figure 7.14 : Changement de vitesse relevé en essai sur véhicule 
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7 .3.3. Réattelage 

La figure 7.15 présente les résultats de la commande en simulation sur un échelon positif 
de la position de la pédale d'accélérateur, suivi d'un échelon négatif. Ces résultats sont présentés 
sur la vitesse moteur et sur l'accélération longitudinale de la caisse. La position du vérin 
d'embrayage durant la commande est également représenté (0 correspond à une position 
complètement embrayée, 6 correspond à la position débrayée). 
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Figure 7. 15 : Ejjèt de la commande lors d 'à-coups sur la pédale d 'accélérateur 

La figure 7.16 montre la vitesse moteur obtenue sans commande lors d'un à-coup sur la 
pédale d'accélérateur. 
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Figure 7. 16 : Effet du réattelage sur la vitesse moteur. sans commande. Essai 

La figure 7.17 montre 1' effet de la commande sur une sollicitation du même type, en 
essru. Les courbes de vitesse moteur et vitesse du véhicule sont représentées. On montre 
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également la position de l'embrayage pendant la commande : 2500 est la position embrayée, 
l 0000 la position débrayée. 
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Figure 7. 17: Résultat de la commande observé sur la vitesse moteur (mesures sur véhicule) 

Enfin, la figure 7.18 montre le résultat obtenu lors d'un relevé brutal de la pédale 
d'accélérateur. 
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Figure 7. 18 : Résultat de la commande sur la vitesse moteur lors d 'un relevé bmtal de la 
pédale d 'accélérateur (mesures sur véhicule) 
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7.4. Application des méthodologies de modélisation à l'étude de 
la sûreté de fonctionnement de l'embrayage piloté 

7.4.1. La sûreté de fonctionnement dans l'automobile 

La sûreté de fonctionnement est une science appliquée émergeante dans le milieu 
automobile. La complexité introduite par l'électronique et l'informatique embarquée, le couplage 
de plus en plus important entre différents sous-systèmes automobiles, impose des méthodologies 
rigoureuses pour l'étude de la sûreté de fonctionnement. 

Par ailleurs, il s'avère nécessaire d'initier une étude sûreté de fonctionnement dès l'amont 
de la conception d'un sous-système embarqué. En effet, ces études menées trop tardivement 
peuvent conduire à des recommandations de mises en oeuvre coûteuses (c'est le cas par exemple 
si une recommandation sur la géométrie d'une pièce intervient après la réalisation des outils 
permettant d'industrialiser cette pièce). 

C'est pourquoi il est intéressant d'envisager 1 'apport des méthodologies de conception en 
simulation, illustrées dans cette thèse par une application à la conception d'un embrayage piloté. 

Pour l'automobile, [ZIEGLER, 1996] explicite la terminologie spécifique à la sûreté de 
fonctionnement, présente les différentes méthodes et modélisations pouvant guider l'étude, et en 
propose une comparaison sur une application aux réseaux multipléxés automobiles. [HENAUL T, 
1996] donne également un état de l'art complet et propose en particulier une application 
intéressante des méthodes sur le système boîte de vitesses automatique. 

7 .4.2. La modélisation bond-graph et la sûreté de fonctionnement 

Dans cet esprit, une des activités de la recherche automobile consiste à rechercher 
comment les langages de modélisation utilisés en conception pourraient être un support à 1 'étude 
sûreté de fonctionnement. 

Il convient donc de mentionner, relativement au formalisme bond-graph, utilisé dans notre 
étude, les travaux du LAIL portant sur la surveillance des systèmes. La surveillance 
[COCQUEMPOT, 93} est une science appartenant au champ plus vaste de la sûreté de 
fonctionnement. La surveillance vise à détecter la défaillance éventuelle des capteurs et des 
actionneurs d'un système. 

[TAGINA et al., 95] montre comment le formalisme bond-graph, dont l'aspect graphique 
met en évidence simplement la structure des systèmes, constitue un outil d'aide à la surveillance. 
En particulier, les relations de redondance analytiques, à la base des algorithmes de surveillance, 
sont extraits des modèles bond-graph de façon simple et sûre. 

7 .4.3. Application de la modélisation bond-graph à la surveillance 
de la transmission pilotée 

Nous appliquons ici les résultats de [TAGINA et al., 95] au modèle de transmission issu 
du chapitre 4 et reproduit figure 7.11, avec une causalité dérivée, pour rendre insensibles les 
équations issues de ce modèle aux variations de conditions initiales. 
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R:Rveh I:Mveh 

Figure 7.19 : bond-graph de la transmission, friction collée 

Les éléments Df:Dvoz et Df:Dveh désignent les capteurs présents sur la transmission: 
respectivement le capteur de vitesse moteur et le capteur de vitesse véhicule. 

Sans indication sur le couple moteur, l'analyse des chemin causaux sur le bond-graph 
conduit à une relation de redondance analytique liant les variables connues : 

(7.3) 

La simulation en temps réel de cette équation dans le calculateur embraqué est 
susceptible de donner des informations sur pour détecter la défaillance d'un des capteurs. 
Cependant, cette seule équation est insuffisante pour donner à chacun des capteurs une signature 
propre, et donc ne permet pas de localiser, le cas échéant, la défaillance. 

Dans le cas où le calculateur bénéficie de l'information couple moteur (par exemple 
fournie par le calculateur moteur, ce qui sera rendu possible par les prochaines générations de 
calculateurs), deux équations de redondances supplémentaires peuvent être extraites par simple 
lecture sur le bond-graph. 
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R~veh I~h 

Figure 7.20: modèle bond-graph de la transmission collée, avec ses capteurs 

Les signatures des défaillances sont regroupées dans le tableau 7.1 : 

Cmot Dfl Df2 

1 1 1 

0 1 1 

1 0 1 

et montrent qu'en théorie les défaillances peuvent être localisées. 

Nous menons actuellement une étude en simulation afin d'évaluer la robustesse de ce 
modèle de surveillance : la simulation parallèle du modèle complet présenté au chapitre 4 et du 
modèle de surveillance permet d'observer l'évolution dans le temps des résidus. Cette première 
étape nous permettra de juger du potentiel des modèles de surveillance issus du modèle de la 
figure 7.12. 

Par ailleurs, une étude sûreté de fonctionnement est entreprise sur le système embrayage 
piloté, qui jugera de l'opportunité d'implémenter dans le calculateur véhicule, ces algorithmes de 
surveillance. 
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Conclusion générale 

Dans une première partie, le contexte de l'étude a été précisé. Sur le plan technologique 
d'abord, l'embrayage piloté est une technologie de pilotage partiel de la transmission, alternative 
à des solutions déjà existantes : la BVA et le variateur. Cette technologie se distingue par un coût 
envisagé faible et une robustesse grande vis-à-vis des caractéristiques du véhicule. Ces deux 
caractéristiques constituent donc les premiers objectifs industriels du système étudié. 

Dans le chapitre 2 de cette première partie, les notions de confort automobile et 
d'agrément de conduite ont été précisées et mises en lumière dans le contexte de l'étude d'un 
embrayage piloté. Ces deux notions, qui constituent l'essentiel de l'attente du client, sont 
également au centre du problème d'automatique relatif à l'embrayage piloté en ce qu'elles 
concernent la dynamique du véhicule. Pour ces deux notions, des critères objectifs ont été donnés. 
Ces critères ont permis de mesurer 1 'apport de la commande de la transmission, au delà de la 
simple suppression de la pédale d'embrayage. 

La deuxième partie de ce rapport est consacrée à la modélisation. Le chapitre 3 a montré 
l'importance de la modélisation dans la conception de systèmes automobiles. Plus précisément, le 
choix d'une modélisation physique a été défendue et l'importance de l'acquisition d'une expertise 
déductive des phénomènes montrée. On a proposé dans ce chapitre une démarche de modélisation 
pour la conception amont de systèmes mécatroniques. 

Le chapitre 4, dans cette seconde partie, a présenté les modèles du système à 
commander : la transmission. Partant des modèles physiques de chaque entité fonctionnelle 
constituant la transmission, on donne un modèle simplifié de la transmission, appelé modèle de 
commande. Ce modèle, en fait constitué de deux modèles commutants, met en évidence l'aspect 
discontinu du système transmission. Une étude de la dynamique de ce modèle fait apparaître 
l'existence d'une dynamique favorable au confort vibratoire de la caisse dans un mode de 
fonctionnement de la transmission, le mode de fonctionnement « glissant ». 

Le chapitre 5 présente la modélisation de 1 'actionneur permettant la commande de la 
transmission. Nous avons défini l'actionneur comme le système physique transformant le signal 
issu du calculateur en 1 'entrée de commande de la transmission : le couple transmissible par la 
friction d'embrayage. 
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La troisième et dernière partie de ce rapport concerne la commande. Le chapitre 6 
reprend le modèle de commande construit au chapitre 4, et utilise les propriétés dynamiques du 
système mises en évidence dans ce même chapitre. Après avoir constaté que le système n'est pas 
commandable lorsque les perturbations qu'il subit sont susceptibles de dégrader le confort c'est­
à-dire dans le mode de fonctionnement «collé», l'intégration de l'équation d'état montre 
formellement l'influence des conditions initiales à la commutation d'un mode de fonctionnement à 
l'autre. On a ensuite montré comment la commande d'une variable d'état dans le mode de 
fonctionnement« glissant», conduisait l'état du système à des conditions initiales favorables pour 
le mode de fonctionnement « collé )) . La stabilité et la robustesse de cette commande originale ont 
ensuite été étudiés, de façon théorique sur le modèle de commande, puis en simulation sur le 
modèle complet de la transmission. 

Le chapitre 7 a montré dans un premier temps comment les grands principes extraits du 
chapitre 6 pouvaient être appliqués aux différentes situations de fonctionnement de la 
transmission. Nous avons ensuite vu comment ces principes de commande doivent être déclinés à 
partir d'une structure de commande commune, pour améliorer l'agrément de conduite dans les 
différentes situations de fonctionnement particulière du véhicule. L'interprétation fonctionnelle 
simple des paramètres de la commande retenue contribue à conférer à la commande globale de la 
transmission cette homogénéité. Les points délicats de la mise en œuvre ont également été 
présentés dans ce chapitre. 

Nous nous sommes efforcés de prendre en compte, dans cette étude, les recommandations 
issus de l'Ingénierie Système. Ainsi, dans le chapitre 2 et dans le chapitre 7, nous avons tenté 
d'extraire d'attentes clients supposées, des critères objectifs d'évaluation du confort et de 
l'agrément de conduite. Ces attentes clients, ainsi que la technologie retenue pour l'embrayage 
piloté ont conduit à des spécifications techniques pour les sous-systèmes impliqués dans 
l'embrayage piloté. 

Cette démarche doit être approfondie pour des travaux futurs pouvant porter sur 
l'automatisation complète de la fonction changement de vitesse sur une technologie« BVM )). En 
particulier, les attentes clients sont difficiles à prévoir, pour une solution aussi novatrice. De 
même, la validation de critères objectifs, permettant d'évaluer le confort et l'agrément de conduite 
procurés par une automatisation ou une semi-automatisation de la transmission mécanique, 
nécessite un travail important des services d'essais et de synthèse de PSA-Peugeot-Citroën. 

La méthodologie développée au cours de ce travail a conduit à des résultats probants. En 
particulier, la mise en œuvre et le réglage du prototype ont été particulièrement rapides. Le 
chapitre 3 de cette thèse montre comment l'utilisation du bond-graph dans une démarche 
rigoureuse, contribue à améliorer le processus de conception des systèmes mécatroniques. En 
particulier, nous avons déjà insisté sur l'expertise issue de l'étude guidée par ces outils et 
méthodologies. 

Cette expertise nous permet d'envisager en confiance, une modification éventuelle du 
contexte de l'étude. Certaines de ces modifications pourront être liées à l'évolution des attentes 
clients. Le compromis entre les différentes contraintes liées au système embrayage piloté pourra 
alors évoluer, comme nous l'avons envisagé au chapitre 3, figure 3.2. 
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D'autres évolutions du contexte sont également à prévoir dans le domaine technologique. 
En particulier, le pilotage« en couple» du moteur par le calculateur moteur, permet d'envisager 
plus précisément d'autres types de commande, comme nous l'avons évoqué au chapitre 6, 
paragraphe 6.4.1.4. Il est également dans la logique de l'Ingénierie Système que soit envisagé à 
moyen terme le contrôle du groupe motopropulseur (moteur, embrayage, boîte de vitesses) de 
façon globale, par un unique calculateur. 

Cette thèse contribue donc à montrer l'intérêt de la définition d'une stratégie d'entreprise 
autour de nouvelles méthodologies de conception basées sur la modélisation et la simulation. 

En particulier, les nouvelles attributions de la modélisation conduisent à envisager une 
autre place de celle-ci dans l'entreprise. Longtemps, la modélisation n'a eu comme unique 
objectif que la simulation. A ce titre, la modélisation était une discipline à part entière et pouvait 
être fortement centralisée dans 1 'entreprise, voire même sous-traitée. La compréhension 
rigoureuse des systèmes physiques qui accompagne la modélisation aujourd'hui, impose que la 
modélisation ne soit plus considérée comme une discipline mais comme une compétence, dont 
chaque entité de l'entreprise doit se doter. 

Cette évolution s'inscrit, dans le contexte automobile, dans le cadre plus large d'un 
transfert de l'étude vers l'amont, c'est-à-dire vers la recherche et l'avance de phase ([Ciavaldini, 
1996]). Les changements qu'elle implique touchent directement l'organisation de l'entreprise. 
Ainsi, nous avons évoqué plus haut l'importance pour la conception en simulation, de 
«l'objectivation» des critères d'évaluation d'une solution automobile; cette démarche nécessite 
de repenser et de réorienter l'utilisation des moyens d'essais et de mesures disponibles dans 
l'entreprise. 
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