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Résumé

La transmission a double embrayage a été introduite dans les véhicules afin
d’améliorer le confort de conduit, I’économie de conduite et de diminuer le temps
de changement de vitesses. La gestion du double embrayage joue un role important
sur le confort de conduite. L’objectif principal de ce travail concerne alors la syn-
thése des lois de commande du double embrayage en phase de décollage et lors du
changement de vitesses. Le mémoire est structuré de la facon suivante : le premier
chapitre propose un état de I'art sur le groupe motopropulseur, la modélisation et
la commande du groupe motopropulseur. Le second chapitre s'intéresse a la modé-
lisation du groupe motopropulseur & double embrayage : dans une premiére partie,
un modeéle complet & simuler est développé, puis la deuxiéme partie propose une
simplification de modéle en vue de la commande. Le troisiéme chapitre aborde les
lois de commande du double embrayage en utilisant la technique de commande
par mode glissant pour les systémes multivariables. Le quatriéme chapitre propose
I'utilisation des modéles flous du type Takagi-Sugeno pour la synthése des lois de
commande. Dans une premiére partie, des lois de commande basées sur un modeéle
Takagi-Sugeno prenant en compte des incertitudes et des perturbations sont éta-
blies. Afin d’améliorer la performance de la loi de commande lors du changement de
vitesses supérieures, la deuxiéme partie présente une loi de commande basée sur un
modéle de Takagi-Sugeno incertain et perturbé a commutations. Enfin, des résultats
de simulation obtenus en considérant le modéle complet développé dans le chapitre
2 sont donnés.
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Abstract

Dual clutch transmission systems were introduced in vehicles to upgrade the
driving comfort, the energy economy, and to minimize the shift time. Dual clutch
management is a key point when considering driving comfort, particularly during
the gearshift. Thus, the main objective of this work is the synthesis of control laws
for dual clutch transmission during launch and gearshift. The first chapter presents
an overview about vehicle powertrain, modeling and control. The second chapter
focuses on modeling the dual clutch transmission. In a first part a complete model
for simulation is developed, and in a second part, the model is simplified for the
laws control design. The third chapter proposes control laws of the dual clutch using
sliding mode control approach for a MIMO system. The fourth chapter deals with
the application of state feedback control based on Takagi-Sugeno model. The first
part proposes control laws taking into account uncertainties and disturbances. In
order to improve the performance of the control law during upshifting, the second
part proposes a control law based on a switched Takagi-Sugeno fuzzy model in
the presence of parametric uncertainties and disturbances. Finally, control laws are
tested in simulation on the complete model developed in Chapter 2.
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Introduction générale

Le groupe motopropulseur (GMP) d'un véhicule automobile est I'ensemble des
éléments participant a sa motricité, qui permet de transmettre et distribuer la puis-
sance du moteur aux roues motrices afin de s’adapter aux conditions de roulage
(vitesse du véhicule, résistance a avancement). Le GMP est composé des éléments
principaux suivants : le moteur, 'embrayage, la boite de vitesses, I'arbre de trans-
mission, le pont et le différentiel, les demi-arbres, et enfin les roues motrices. Les
types d’embrayage et de boite de vitesses sont trés diversifiés.

Dans la littérature, il existe deux familles principales de transmission pour les
véhicules automobiles : manuelle (boite de vitesses manuelle, BVM) ou automatique
(boite de vitesses automatique a convertisseur, BVA). Les avantages de la BVM
sont une bonne dynamique de conduite, une transmission de puissance efficace et
la possibilité d’avoir une faible consommation d’essence suivant le type de conduc-
teur. Toutefois, son utilisation nécessite un apprentissage parfois délicat. Un autre
inconvénient est la maitrise difficile de I’agrément de conduite. Dans la BVM, la ges-
tion de 'embrayage est un élément clé qui détermine 1'agrément de conduite. Pour
améliorer ce confort et la facilité d’utilisation, la BVA est introduite en remplagant
I’embrayage par un convertisseur de couple et les engrenages dans la boite de vi-
tesses par des différentiels. L’effet direct est une augmentation de la consommation
d’essence et un temps de réponse a l'accélération plus lent qu'une BVM.

Ces derniéres années, les industriels de I'automobile se sont intéressés a cette
problématique et ont proposé des solutions alternatives entre BVM et BVA pour
atteindre de meilleures performances du véhicules tout en améliorant I'agrément de
conduite. Parmi ces solutions, différentes architectures ont été retenues comme : la
transmission a variation continue (CVT), la boite de vitesses robotisée (BVR) et la
transmission & double embrayage (DCT). La CVT qui permet un changement de
rapport de transmission continu donc sans aucune rupture de régime, cependant la
puissance de transmission maximale est limitée et le prix de revient est assez élevé.
Par conséquent, la CVT est utilisée dans les véhicules de petite puissance. La BVR
est une amélioration de la BVM en automatisant la gestion de 'embrayage et de
la boite de vitesses. La BVR posséde les mémes inconvénients que la BVM dont la
rupture de la traction lors du changement de vitesses. De plus, le confort de conduite
n’est pas amélioré. La DCT est proposée afin de pallier a cet inconvénient de la BVR
et de diminuer le temps de changement de vitesses.

Le double embrayage est introduit dans les véhicules afin d’améliorer I'agrément
de conduite et la consommation. La DCT combine les avantages d’'une BVA (chan-
gement de vitesses confortable et rapide) avec les performances et la consommation
d’une BVM. En effet, la DCT est une BVR améliorée qui supprime l'interruption de
traction lors du changement de vitesses, la majeure partie des jerks importants ainsi
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que les trous d’accélération lors des changements de vitesses. La DC'T se compose de
deux sous-boites de vitesses indépendantes ; deux arbres d’entrée de boite de vitesses
sont disposés coaxialement I'un par rapport a I'autre. Chaque arbre d’entrée est ac-
tivé par un embrayage distinct : I'un des embrayages pour les rapports impairs et
I’autre pour les rapports pairs. Lors des changements de vitesses, la gestion électro-
nique ouvre I'embrayage pour le rapport en cours et ferme celui du rapport suivant.
Les deux embrayages sont simultanément ouvert et fermé, ce qui assure un change-
ment de vitesse sans interruption de traction. Les DCTs sont généralement utilisés
soit dans un mode entiérement automatique, soit dans mode semi-automatique qui
permet au conducteur de sélectionner le rapport et décider le moment de chan-
gement de rapport a l'aide de commandes au volant. La DCT procure la facilité
d’utilisation d’une boite automatique, mais son architecture innovatrice offre une
accélération plus dynamique qui permet d’éliminer les sauts produits lors des chan-
gements de vitesse. Contrairement & une BVA, son rendement n’est pas pénalisé
par un convertisseur de couple énergivore. Dans la DCT, la gestion du double em-
brayage est I’élément qui détermine 'agrément de conduite. La gestion de la DCT
est Iobjectif principal de cette thése. En particulier, le développement des lois de
commande du double embrayage en phase de décollage et en phase de changement
de vitesses est proposé. L’objectif est d’assurer ce pilotage dans un temps trés court
en garantissant un bon agrément de conduite.

Le premier chapitre de ce mémoire propose alors un état de I'art sur le GMP, la
modélisation du GMP, la commande de la BVR et de la DCT, et la quantification
de 'agrément de conduite. Les fonctions des éléments composants le GMP, ainsi
que les avantages et les inconvénients des types de transmission sont illustrés afin
de justifier la solution choisie dans la thése. Enfin, divers modéles et commandes
existant dans la littérature sont discutés.

Le deuxiéme chapitre concerne le modéle choisi pour le GMP. La modélisation
du GMP est basée sur le découpage fonctionnel suivant : le moteur, 'embrayage, la
transmission, la liaison pneumatique/sol et la dynamique du véhicule. Afin de valider
les lois de commande qui seront synthétisées par la suite, un modéle dynamique
complet global basé sur ’architecture d’un GMP a double embrayage est développé.
Un modéle simplifié du GMP est aussi introduit sur la base d’hypothéses physiques
en vue de la synthése de lois de commande permettant de minimiser le jerk et le
temps de changement de vitesses. Enfin, des simulations en boucle ouverte lors du
décollage et du changement de vitesses sont effectuées pour valider le comportement
des modéles du GMP développés.

La plupart des lois de commande développées dans la littérature sont basées sur
des modéles linéaires obtenus en négligeant des éléments non linéaires comme : le
régime de Stribeck dans le modéle 'embrayage, les forces de résistance a ’avancement
du véhicule, etc. Les modéles développés dans le second chapitre sont non linéaires et
incluent les principales incertitudes de modélisation et perturbations rencontrées en
pratique. La synthése des lois de commande nécessite de pouvoir prendre en compte
tous ces différents éléments. Le troisiéme chapitre propose une premiére synthése des
lois de commande non linéaire de la DCT en utilisant la théorie de la commande par
mode glissant. Les lois développées sont ensuite validées sur les modéles simplifié
et complet du GMP du chapitre 2.

Le quatriéme chapitre s’oriente vers une autre famille d’outils non linéaires ba-
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sée sur 'utilisation de modéles de type Takagi-Sugeno (TS) pour la synthése de lois
de commande de type PDC (Parallel Distributed Compensation). L’intérét de cette
approche est I'aspect systématique du traitement de modéles non linéaires affines en
la commande. Aprés un rapide rappel sur ce type de modéles, les lois de commande
sont synthétisées et appliquées a la commande du double embrayage en phase de
décollage et de changement de vitesse. En premier lieu, les régulations comportant
des perturbations et des incertitudes sont traitées en se basant sur le modele T'S.
En second lieu, des lois de commande robustes sont développées en utilisant un mo-
déle TS & commutations. Les deux approches sont comparées en simulation comme
dans le chapitre précédent. Enfin, comme dans le chapitre précédent, les différents
développement sont validées sur les différents modéles du GMP.

Les annexes proposées dans cette thése concernent : le modeéle de 'actionneur du
double embrayage dans I'annexe A, les lois de commande du double embrayage pre-
nant en compte 'actionneur sont présentées dans I’annexe B, et enfin les parameétres
numériques des modéles utilisés en simulation sont donnés dans I'annexe C.



INTRODUCTION GENERALE




Chapitre 1

Etat de Part sur le groupe
moto-propulseur

1.1 Introduction

Le groupe moto-propulseur (GMP) d’un véhicule automobile est I’ensemble des
éléments participant a sa motricité. Il permet de transférer et distribuer la puissance
du moteur aux roues motrices. Dans le cadre de cette thése, nous considérons le GMP
d’un véhicule équipé d’un moteur thermique conventionnel. Plusieurs architectures
du GMP sont possibles, elles dépendent de la disposition du moteur et des roues
motrices dans le véhicule : moteur a 'avant et les roues motrices avant, moteur a
I’avant et les roues motrices arriére, moteur a l'arriére et les roues motrices arriére,
quatre roues motrices, et enfin toutes les roues motrices (voir la figure 1.1).

[ 1

| IGY
-
= Ifi—
|

(D

=

)
e

(a) Moteur avant et roues motrices arriére  (b) Moteur avant et roues motrices avant

=

L |

(c) Moteur arriére et roues motrices arriére (d) Quatre roues motrices

FIGURE 1.1 — Schéma de disposition du moteur et des roues motrices : (1) moteur,
(2) roue motrice

De fagon générale, le GMP est composé des éléments principaux suivants : le moteur
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thermique, 'embrayage, la boite de vitesses, les cardans, la réduction finale et le
différentiel, les demi-arbres de roue, et les roues motrices (voir la figure 1.2).

FIGURE 1.2 — Architecture du GMP d’un véhicule a quatre roues motrices (2008
Cadillac CTS) : (1) moteur, (2) embrayage, (3) boite de vitesses, (4) arbre de trans-
mission arriére, (5) arbre de transmission avant, (6) cardan, (7) réduction finale et
différentiel, (8) demi-arbre de roue arriére, (9) demi-arbre de roue arriére avant, (10)
roue motrice

En fonction de la méthode de changement de vitesses et du ratio du couple
transféré, les transmissions peuvent étre classifiées suivant différents types : la trans-
mission manuelle (Boite de Vitesses Manuelle, BVM), la transmission automatique
(Boite de Vitesses Automatique, BVA), la transmission a variation continue (CVT),
la transmission manuelle robotisée (Boite de Vitesses Robotisée, BVR), et la trans-
mission a double embrayage (DCT). Dans ce chapitre, Uarchitecture et le fonction-
nement des différents éléments du GMP sont illustrés, plus particuliéerement les
avantages et les inconvénients des types de transmission sont discutés afin de mieux
cerner la problématique de la modélisation d’'un GMP et par la suite de la commande
de 'embrayage.

1.2 Moteur thermique et volant du moteur

1.2.1 Moteur thermique

Le moteur a combustion interne est une machine thermique ou I’énergie ther-
mique dégagée par la combustion est transformée en énergie mécanique directement
a I'intérieur d’un cylindre dans lequel se déplace un piston en mouvement alternatif
entre le point mort bas et le point mort haut. I.’ensemble piston-bielle-manivelle
permet d’obtenir la rotation et le moment du vilebrequin & partir du mouvement
alternatif du piston dans le cylindre.

6
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Les variantes essentielles dans les moteurs thermiques concernent le cycle de
fonctionnement (deux temps ou quatre temps), les modes d’alimentation (carbura-
teur, injection directe/indirecte dans le cylindre), et le type d’alimentation (diesel,
essence, gaz, ...). Le moteur principalement utilisé dans les véhicules terrestres est le
moteur thermique a quatre temps qui effectue quatre temps (quatre cycles de mou-
vement de piston ou deux tours du vilebrequin) pour générer le travail. La figure 1.3

montre les quatre temps d'un cycle de fonctionnement de ce type de moteur.

Man et .;_.&:ﬂ.‘"; Vilehired uin

(a) Elements du moteur thermique 4 temps

1er temps 2eme temps 3eme temps deme temps

EXPLOSION :
ADMISSION  COMPRESSION DETENTE  ECHAPPEMENT

(b) Fonctionnement d’un moteur thermique a quatre temps
FIGURE 1.3 — Moteur thermique 4 temps

Par ordre, ces quatre temps sont : I’admission, la compression, I'explosion-détente,
et I’échappement.

— Admission : elle correspond au remplissage du cylindre. Il y a ouverture de
la soupape d’admission et la rotation du volant du moteur entraine avec la
bielle I'abaissement du piston. L.a dépression produite aspire dans le cylindre
le mélange air-carburant (dosé par le carburateur ou I'injecteur) jusqu’a ce que
le piston atteigne le point mort bas. La soupape d’admission est alors fermée.
[’étanchéité piston-cylindre est assurée par des segments.

— Compression : pendant cette phase, la rotation du volant du moteur fait re-
monter le piston dans le cylindre jusqu’au point mort haut. Cette compression
échauffe le mélange air-carburant.

— FEzplosion-détente : la bougie d’allumage crée alors une étincelle. Comme la
pression dans la chambre de combustion est élevée. Aprés I'explosion, le gaz se

7



CHAPITRE 1. ETAT DE L’ART SUR LE GROUPE MOTO-PROPULSEUR

détend, le piston est repoussé vers le point mort bas. C’est le seul temps qui
génére le travail.

— Echappement : la soupape d’échappement est ouverte. La rotation du volant
du moteur entraine la remontée du piston, ce qui chasse les gaz brilés vers
Iextérieur.

Pour améliorer le fonctionnement du moteur, 'allumage, 'ouverture et la fermeture
des soupapes sont en réalité décalés par rapport a cette description de principe.

Des quatre temps du cycle du moteur, le temps ezxplosion-détente est le seul qui

génére le travail, donc le couple au vilebrequin est variable. La figure 1.4 représente le
couple généré pendant les quatre temps par les pistons d’'un moteur quatre cylindres
ayant un ordre d’allumage 1 — 3 — 4 — 2. La derniére courbe représente le couple
total instantané T,.

Couple " . "
1 L L] ]
Cvlindr ': il : |
vlindre 1 i A i )
) ! P, i— \ E‘ admission
. . - ] v [:] compression
Cvlindre 2 Sk i :
‘- I moe 4 1 [:] détente
- T 4 D échappament
Cylindre 3 i
]
1}

Cylindre 4 ||\

Telmps

FIGURE 1.4 — Représentation de la variation de couple générée d’un moteur quatre
cylindres ayant un ordre d’allumage 1 — 3 — 4 — 2 [Dolcini, 2006]

Comme on peut le voir sur la figure précédente, le couple résultant de I'action
des quatre pistons présente des pics importants qui induisent des oscillations sur le
régime moteur dites acyclismes moteur. Afin de limiter les oscillations de régime du
vilebrequin, un volant d’inertie (volant moteur) est relié¢ au vilebrequin. Le volant
moteur accumule 1’énergie du temps explosion-détente et la délivre aux autres temps.
Le principe de fonctionnement du volant du moteur est détaillé dans la section
suivante.

1.2.2 Volant du moteur

Il existe deux types de volant d’inertie accouplé aux moteurs thermiques en fonc-
tion de la disposition de 'amortisseur de torsion, soit dans le disque d’embrayage
(voir la figure 1.5), soit dans le volant du moteur (appelé le volant du moteur double
masse, voir la figure 1.6). Le volant du moteur double masse est un volant mo-
teur composé de deux volants d’inerties connectés par un élément de type ressort-
amortisseur de torsion. L’amortisseur de torsion est nécessaire dans la chaine de
transmission afin de filtrer les acyclismes du moteur avant la chaine cinématique. La
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(3)

{2)

FIGURE 1.5 — Disque d’embrayage avec un amortisseur de torsion : (1) amortisseur
a torsion, (2) surface de friction, (3) moyeu du disque d’embrayage

FIGURE 1.6 — Volant du moteur & double masse : (1) amortisseur a torsion, (2)
demi-masse a coté de 'embrayage, (3) demi-masse a coté du moteur

figure 1.7 montre les schémas dynamiques de I'embrayage avec des volants & une ou
deux masses.

1.3 Embrayage

L’embrayage est un dispositif d’accouplement temporaire entre un arbre dit mo-
teur et un arbre d’entrée de boite de vitesses. Du fait de sa transmission par un couple
de friction, il permet une mise en charge progressive de I'accouplement, ce qui évite
les a-coups qui pourraient provoquer la rupture de certains éléments de transmission
ou l'arrét du moteur. Donc, 'embrayage trouve sa place sur la chaine de transmis-
sion entre le moteur et la boite de vitesses. En phase de décollage, de passage de
rapport et de roulement a faible vitesse, ’embrayage est actionné pour réguler le
transfert de couple du moteur thermique a la boite de vitesses. La figure 1.8 montre

9
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(2) /(2)
3¢y 4 @ (3)
(@ (v .
(a) Volant du moteur a double (b) Volant du moteur simple

masse

FIGURE 1.7  Schéma dynamique de 'embrayage avec le volant du moteur : (1)
volant du moteur, (2) amortisseur a torsion, (3) disque d’embrayage (disque de
friction), (4) boite de vitesses

I’architecture d’un embrayage mono-disque a diaphragme. Son fonctionnement est
schématisé a la figure 1.9.

FIGURE 1.8 — Architecture d’un embrayage mono-disque a diaphragme : (1) vo-
lant du moteur, (2) disque d’embrayage, (3) plateau d’embrayage, (4) ressort a
diaphragme

L’embrayage a deux fonctions principales :

— le désaccouplement temporaire entre le moteur et la transmission : le moteur
thermique ne peut pas fonctionner au-dessous d'un régime minimum, dit de
ralenti, pour lequel le couple généré par le moteur est égal aux pertes par frot-
tements. Donc, 'embrayage est nécessaire pour désaccoupler temporairement
le moteur et la transmission en phase de démarrage du moteur, en phase de
décollage et en phase de changement de vitesses. Le glissement de 'embrayage
est aussi nécessaire pour assurer un roulement a basse vitesse ;

— la facilitation des changements de vitesses : dans cette phase, le conducteur
doit effectuer des actions comme désengrener le rapport actuel et engrener le
rapport suivant. [’embrayage doit alors étre ouvert pour éviter des ruptures
de dents de pignon, faciliter I'engrenage et synchroniser les régimes moteur et
boite de vitesses.

On classifie 'embrayage selon la lubrification des surfaces de contact : embrayage
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(b) Débrayé

FIGURE 1.9 — Fonctionnement d’un embrayage mono-disque a diaphragme : (1)
volant du moteur, (2) disque d’embrayage, (3) vilebrequin, (4) plaque de pression, (5)
ressort & diaphragme, (6) fourchette de débrayage, (7) butée, (8) pédale d’embrayage,
(9) arbre d’entrée

a sec ou embrayage a huile ; selon le nombre de disques : simple embrayage, double
embrayage a sec a commande unique ou & commandes séparées, embrayage a multi-
disque humide ou a sec, etc. L’embrayage a un role capital dans la transmission,
particuliéerement en phase de décollage et de passage de rapport. La gestion de 1'en-
gagement de 'embrayage impacte en particulier sur le confort de conduite. Dans ce
mémoire, nous nous intéressons a la commande du double embrayage a sec & com-
mandes séparées dans le but d’améliorer le confort de conduite - particuliérement en
phase de décollage et de passage de rapport - et de diminuer le temps de changement
de vitesses.

1.4 Boite de vitesses

La boite de vitesses est un dispositif mécanique permettant de transmettre
un mouvement de I'embrayage a 'arbre d’entrainement. Les moteurs thermiques
doivent fonctionner a une vitesse de rotation relativement élevée et dans un inter-
valle limité (le rapport entre le régime maximal et le régime minimal d’un moteur
essence est limité a une valeur d’environ 10 et celui d’un moteur diesel est limité a 6)
alors que la vitesse des roues est beaucoup moins rapide et beaucoup plus variable
(le rapport entre la vitesse maximale a la vitesse minimale d’un véhicule a une va-
leur d’environ 30). La boite de vitesses réduit la vitesse supérieure du moteur a une
vitesse plus lente a la roue en augmentant le couple fourni & la roue. La boite de
vitesses est nécessaire pour adapter la puissance au besoin et au régime du moteur.
De plus, la boite de vitesses permet d’assurer la marche arriére.

La plupart des boites de vitesses sont a rapports discrets multiplicatifs pour bien
adapter la puissance au besoin. Néanmoins, le nombre de rapports est limité pour
pouvoir atteindre la vitesse maximale du véhicule sans perdre trop de temps lors de
chaque changement de vitesse. Selon la méthode de passage de rapport, la boite de
vitesses peut étre classée selon deux grandes familles : les boites de vitesses manuelles
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(un passage de rapport est effectué manuellement par des synchronisations), ou les
boites de vitesses dites automatiques, qui permettent de passer automatiquement
les rapports lorsque le véhicule se déplace. Dans la famille des boites de vitesses
automatiques, on peut classer quatre types :

— La boite automatique a convertisseur (appelé la boite de vitesses automa-
tique) : repose sur des couples d’engrenages classiques ou épicycloidaux. La
sélection des rapports s’opére par un ensemble d’embrayages multi-disques et
de freins hydrauliques actionnés. La transmission est accouplée au moteur par
un convertisseur de couple hydraulique dont le glissement fait fonction d’em-
brayage ;

— La boite robotisée : est une transmission manuelle classique sur laquelle est
greffé un « robot » qui actionne I'embrayage et le sélecteur de rapport au
moyen de vérin hydraulique ou de moteur électrique. I.’ensemble est piloté par
un calculateur électronique;

— La boite a double embrayage : est une boite robotisée composée de deux demi-
boites, 'une pour les rapports pairs, 'autre pour les rapports impairs. Chacune
d’elles posséde son propre embrayage. Lors des changements de rapports, un
embrayage se ferme pendant que 'autre s’ouvre, ce qui supprime toute rupture
de couple;

La transmission a variation continue : utilise deux poulies coniques reliées par
une courroie ou par une chaine pour faire varier la démultiplication en continu.
La fonction de '’embrayage peut étre remplie par un convertisseur de couple
ou par un embrayage mécanique piloté.
Avec une boite de vitesses automatique, le conducteur s’occupe seulement de deux
pédales : 'accélérateur et le frein, alors qu’avec une boite de vitesses manuelle, le
conducteur gére en plus la pédale d’embrayage et le sélecteur de rapport.

Dans les sections suivantes, les avantages et les inconvénients des transmissions

sont montrés afin de mieux cerner la motivation de la thése.

1.4.1 Boite de vitesses manuelle

La boite de vitesses manuelle (également appelée transmission manuelle) est un
type de transmission utilisé dans des véhicules automobiles. Les boites de vitesses
manuelles sont des boites de vitesses a rapports discrets multiplicatifs. Les boites de
vitesses manuelles comportent souvent un simple embrayage et un levier de vitesse
pour sélectionner le rapport. Un changement de vitesses est effectué par le synchro-
niseur. La figure 1.10 montre I'architecture d’'une boite de vitesses manuelle pour
une transmission a moteur avant et roue motrice avant.

A chaque passage de rapport, le conducteur doit réaliser les actions suivantes : dé-
brayage, actionnement du levier et embrayage. Donc, avec une boite de vitesses ma-
nuelle, les rapports se passent moins rapidement et moins confortablement qu’avec
une boite de vitesses automatique. Dans ce cas, ’agrément de conduite dépend ex-
clusivement de la gestion de ’embrayage par le conducteur, et donc de son expérience
de conduite. Un conducteur inexpérimenté fera souvent caler le moteur en phase de
décollage et passera les rapports sans confort. Le temps de passage de rapport peut
varier de 1.5 secondes a 2 secondes selon ’expérience du conducteur.

Le couple du moteur est transmis a la boite de vitesses par un embrayage rigide,
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3)

FIGURE 1.10 - Architecture d’une boite de vitesses manuelle [Mercedes| : (1) arbre
entrée, (2) arbre sortie, (3) arbre intermédiaire, (4) synchroniseur, (5) commande de
vitesse

alors qu’avec une boite de vitesses automatique on dispose d'un convertisseur de
couple qui glisse naturellement. En plus, les boites de vitesses manuelles n’ont pas
la consommation de puissance parasite de la pompe hydraulique comme dans une
boite de vitesses automatique. La boite de vitesses manuelle permet au conducteur
de sélectionner un rapport de marche avant a tout moment. Pour ces raisons, les
transmissions manuelles offrent généralement une meilleure économie de carburant
que les transmissions automatiques sauf évidemment si le conducteur adopte une
conduite inadaptée. La consommation de carburant d’un véhicule & transmission
manuelle peut étre réduite de 5% a 15 % par rapport a celle d’'un véhicule & trans-
mission automatique équivalent selon le style de conduite [Kluger et Long, 1999].

1.4.2 Boite de vitesses automatique & convertisseur

Une boite de vitesses automatique a convertisseur associe un convertisseur de
couple hydraulique et une boite mécanique a engrenages épicycloidaux qui pro-
cure plusieurs rapports distincts engageables sous charge. La sélection des rapports
s’opére par un ensemble d’embrayages a disques multiples et de freins, le plus sou-
vent via un bloc hydraulique commandé. La figure 1.11 montre I'architecture d’une
boite de vitesses automatique.

Le convertisseur de couple est une variante de 'accouplement hydraulique em-
ployée pour transmettre une puissance a partir de I’arbre du moteur a I’arbre d’entrée
de la boite de vitesses. Tout comme un accouplement hydraulique, le convertisseur
de couple remplace généralement un embrayage mécanique en permettant a la charge
d’étre isolée de la source de puissance. Mais, a la différence d’un accouplement hy-
draulique, le convertisseur de couple peut aussi réaliser une démultiplication, c’est-
a-dire augmenter le couple quand les vitesses de rotation d’entrée et de sortie du
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FIGURE 1.11 — Boite de vitesses automatique GM Hydramatic 6L80/90 : (1) conver-
tisseur de couple, (2) unité de controle, (3) embrayage multi-disque, (4) différentiel

convertisseur sont différentes, en devenant alors I’équivalent d’un réducteur méca-
nique. Le convertisseur de couple peut généralement étre verrouillé a partir d’une
vitesse donnée pour éviter de pénaliser le rendement. Il n’est donc ouvert qu’a basse
vitesse et lors des changements de rapports. La figure 1.12 montre le schéma d’un
convertisseur de couple utilisé dans des véhicules automobiles.

FIGURE 1.12 — Convertisseur de couple hydraulique : (1) pompe, (2) stator, (3)
turbine, (4) vilebrequin, (5) roue libre, (6) arbre d’entrée de boite
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Le couple a I'entrée du convertisseur peut étre modélisé comme suit [Guzzella et
Sciarretta, 2005] :

Tn(t) = E(d)pndyw? (1) (1.1)

ou les parameétres p, et d, sont respectivement la masse volumique du fluide de
convertisseur et le diamétre de la pompe, w,(t) est le régime du moteur et également
le régime de la pompe, £(¢) est le facteur de capacité, la fonction £(¢) doit étre
déterminée expérimentalement, ¢ est le rapport de vitesses

o(t) = ZT% (1.2)

wr étant le régime de la turbine. Le couple de sortie du convertisseur 7,,;, qui dans ce
cas peut étre plus grand que le couple d’entrée, est déterminé par la turbine [Guzzella
et Sciarretta, 2005] :

Tout - H<¢)T'Z (13)

ou k est le rapport de couple. La fonction x(¢) doit également étre déterminée
expérimentalement. Des relevés expérimentaux des graphes de rk(¢) et &(¢) sont
représentés sur les figures 1.13 et 1.14.

25 T T T T
) - rapport de couple {monophase)
1 - rendement {monophasé)

) - rapport de couple (biphasé)

J - rendement (biphasé)
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FIGURE 1.13 — Rapport de couple et rendement d’un convertisseur de couple mono-
phasé/biphasé [MathWorks, 1998]

Le rendement du convertisseur de couple en mode de traction est facilement

exprimé par :
wrlout

) = 2 = 9(0)x(0) (1.4)

La courbe de rendement théorique a la forme d’une demi circonférence, cf. figure

1.13. Théoriquement, le rendement maximal est obtenu lorsque le rapport de vitesse

est approximativement égal a 0,5. Dans le cas ou le glissement est trop important,

la pompe (et également le moteur) tourne a un régime élevé correspondant a la

région la moins économique en terme de consommation d’un moteur. Si le rapport

de glissement est approximativement égal 1, le rendement est nul. Donc, il faut
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FIGURE 1.14 — Facteur de capacité d'un convertisseur de couple [MathWorks, 1998|

intégrer dans le convertisseur de couple une fonction d’accouplement (convertisseur
de couple biphasé). Le convertisseur de couple peut généralement étre verrouillé a
partir d’une vitesse de glissement donnée (approximativement 0,85, cf. figure 1.13).

Les transmissions automatiques a convertisseur sont presque toujours moins ef-
ficaces énergiquement que les transmissions manuelles en raison de glissements, de
pertes visqueuses et de pompage, a la fois dans le convertisseur de couple et dans les
vérins hydrauliques. Néanmoins, les boites de vitesses automatiques ont beaucoup
d’avantages (au niveau du confort de conduite) par rapport a des boites de vitesses
manuelles comme : le changement de vitesses plus rapide, plus confortable, sans
interruption de couple, en s’adaptant au régime du moteur.

1.4.3 Transmission a variation continue

La transmission a variation continue (en anglais Continuously Variable Trans-
mission - CVT) présente généralement un fonctionnement similaire a la transmission
des scooters. Elle est capable de faire varier sa démultiplication en continu, comme
si elle disposait d'une infinité de rapports. Cette technologie favorise généralement
une conduite sans secousse.

La transmission a variation continue utilise le plus souvent un élément nommé
variateur. Celui-ci se compose de deux poulies a flasques coniques reliées par une
courroie trapézoidale (CVT chez Honda, Fiat, Nissan...) ou par une chaine (Audi
Multitronic). Chacune des poulies est constituée de deux flasques, 'une fixe, Pautre
mobile axialement. Les variations d’écartement entre ces deux flasques permettent
de modifier le diamétre sur lequel la courroie prend appui pour faire varier la dé-
multiplication en continu. La connection avec le moteur peut étre réalisée par un
convertisseur de couple ou par un embrayage mécanique piloté. La figure 1.15 montre
I’architecture d'une CVT.

La quantité de couple qui peut étre transmise entre deux poulies dépend de la
surface de contact des deux piéces : la surface de poulie et de courroie ou de chaine.
Etant donné que les zones de contact entre les broches et les rainures de la chaine
(ou entre la poulie et la courroie) sont trés petites, la quantité de couple qui peut
étre transmise entre eux - et donc la capacité de couple d'une CV'T - est limitée. Un
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FIGURE 1.15 — Architecture d’une transmission & variation continue appliquée dans
les Audi A4, A6 et VW Passat : (1) embrayage multi-disque a humide, (2) poulie
motrice, (3) chaine, (4) poulie réceptrice

autre probléme possible avec une CV'T est que les broches de la poulie de variateur
peuvent tomber quand elles ne sont pas en prise avec la chaine. De méme, 'usure
des broches et des poulies peut causer un affaiblissement des performances ainsi que
des problémes de fiabilité. Le rendement mécanique est légérement inférieur a celui
d’une boite de vitesses manuelle.

1.4.4 Boite de vitesses robotisée

La Boite de Vitesses Robotisée (BVR) est une boite de vitesses mécanique clas-
sique a engrenages paralléles sur laquelle est greffé un systéme électrotechnique
automatisé qui pilote les sélecteurs et 'embrayage souvent associé a un systéme
hydraulique. La figure 1.16 montre I'architecture d’une boite de vitesses robotisée.

Les BVRs sont généralement utilisées en mode automatique, mais elles offrent
au conducteur la possibilité de changer de vitesses en mode manuel assisté. Dans
tous les cas, chaque passage de rapport doit passer par les trois phases : débrayage,
sélection d’un rapport et embrayage.

Les BVRs peuvent changer de rapport plus rapidement et confortablement que
les boites de vitesses manuelles. Par rapport aux BVAs, les BVRs améliorent la
consommation d’essence en maintenant des performances de conduite similaires aux
boites de vitesses manuelles. Avec une BVR, le conducteur a le méme ressenti (mon-
tées en régime, ... ) qu’avec une boite manuelle, ce qui n’est pas le cas avec une boite
automatique a convertisseur ou une boite de vitesses a variation continue. Comme la
boite de vitesses manuelle, la boite de vitesses robotisée ne permet pas d’améliorer
I'interruption de couple de traction lors des changements de vitesses et qui provoque
une légére secousse. Pour améliorer cet inconvénient, une architecture avec un volant
d’inertie assisté est proposée comme sur la figure 1.17 [Galvagno et al., 2009]. Cette
architecture modifiée est basée sur une BVR classique avec un train épicycloidal
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b

(1)

(2)

FIGURE 1.16 — Boite de vitesses robotisée AMT? de Freightliner : (1) arbre d’em-
brayage, (2) actionneur robotisé d’embrayage, (3) unité de commande de boite de
vitesses, (4) actionneur de changement de rapport
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FIGURE 1.17 Schéma d’'une AMT avec un volant d’inertie assisté [Galvagno et al.,
2009] : (1) moteur, (2) embrayage robotisé, (3) boite de vitesses robotisée, (4) roue
motrice, (5) demi-arbre, (6) pont et différentiel, (7) différentiel, (8) volant d’inertie

d’engrenages supplémentaire monté entre ’arbre du moteur et I'arbre de sortie de
la boite de vitesses, reli¢ également & un volant d’inertie. Le but de cet équipement
supplémentaire est d’assurer la traction continue pendant les changements de vitesse
au moyen d’'un couple d’inertie. Une autre solution pour résoudre ce probléme est
d’utiliser un dispositif actif tel qu'un double embrayage qui est décrit dans la section
suivante.
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1.4.5 Boite de vitesses a double embrayage

La boite de vitesses a double embrayage (en anglais : Dual Clutch Transmission
- DCT) est une boite de vitesses robotisée améliorée qui supprime l'interruption de
distribution du couple aux roues motrices, la majeure partie des secousses et les
trous d’accélération lors des changements de vitesses. La DCT se compose de deux
sous-boites de vitesses indépendantes, deux arbres d’entrée de boite de vitesses sont
disposés coaxialement I'un par rapport a l'autre, un des arbres d’entrée de boite
est un arbre creux dans lequel l'autre arbre d’entrée est monté comme un arbre
interne plein. Chaque arbre d’entrée est activé par un embrayage distinct : I'un des
embrayages pour les rapports impairs et I'autre pour les rapports pairs. Plusieurs
architectures de DCT sont possibles en fonction de la disposition du moteur et des
roues motrices. La figure 1.18 montre I'architecture d’'une DCT pour un véhicule a
moteur et roues motrices a 'avant et la figure 1.19 celle pour un véhicule a quatre
roues motrices. Les deux embrayages sont contenus dans un carter d’embrayage

FIGURE 1.18 — Transmission a double embrayage pour un véhicule & moteur avant et
les roues motrices avant [Volkswagen| : (1) double embrayage a sec, (2) arbre d’entrée
pour les rapports pairs (arbre creux), (3) arbre d’entrée pour les rapports impairs
et rapport de marche arriére (arbre plein), (4) premier arbre de sortie, (5) deuxiéme
arbre de sortie, (6) arbre sortie pour rapport de marche arriére, (7) 'amortisseur,
(8) pont et différentielle
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Clutch 1 (engaged)

Clutch 2 Input shaft 2

Input shaft 1

Output to rear axle dl"lf.nntill\
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Center differential

5th gear

6th gear gear 7th gear

Output to front axle differential

2nd gear (preselected)

1st gear (active)

FIGURE 1.19 — Transmission a double embrayage pour les véhicules a 4 roues mo-
trices [Audi S tronic| : le premier rapport est activé

et travaillent comme une seule unité. Les deux arbres sont sur le méme axe, ’arbre
plein est interne a 'arbre creux. Chaque sous-boite de vitesses est con¢ue comme une
boite de vitesses robotisée conventionnelle ; I'embrayage et les sélecteurs de rapport
sont commandés par un « robot » au moyen de vérins hydrauliques ou de moteurs
électriques. La figure 1.20 montre un actionneur de double embrayage a sec.

FIGURE 1.20 — Systéme hydraulique de commande de double embrayage sec |[Volks-
wagen| : (1) - (2) pistons récepteurs, (3)- (4) fourchettes de commande, (5)-(6) butées
d’embrayage

Il existe deux types fondamentaux d’embrayage utilisés dans les DCTs : soit
deux embrayages multi-disques humides qui sont baignés dans de I'huile pour le
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refroidissement (twin-clutch transmission, voir la figure 1.21), soit deux embrayages
a disques secs (Dry Dual Clutch Transmission - DDCT, voir la figure 1.22). Le double

FIGURE 1.21  Double embrayage multi-disques a humide [DualTronic™] : (1)
embrayage extérieur, (2) embrayage intérieur, (3) moyeu d’arbre plein, (4) moyeu
d’arbre creux, (5) arbre d’entrée, (6) carter de double embrayage

FIGURE 1.22 — Double embrayage a sec [Volkswagen| : (1) moyeu d’arbre plein, (2)
moyeu d’arbre creux, (3)-(4) disques d’embrayage, (5)-(6) plateaux de pression, (7)
volant du moteur, (8)-(9) resorts & diaphragme

embrayage humide permet de prolonger le temps de glissement de 'embrayage grace
au bain d’huile refroidissant. Toutefois, 'efficacité du double embrayage humide est
plus faible que celui d’'un double embrayage & sec en raison de I'énergie dissipée
par friction et de 'absence de pertes par pompage dues a 'huile de transmission
dans le carter d’embrayage. Le systéme a double embrayage a sec est donc d'un
grand intérét pour les constructeurs automobiles en raison de son rendement treés
élevé et d’excellentes caractéristiques de conduite. De plus, un systéeme de double
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embrayage a sec avec commande électromécanique est sans entretien et trés robuste
a la contamination et aux influences environnementales.

La DCT peut ainsi présélectionner la vitesse supérieure ou inférieure pour accélé-
rer et adoucir le changement de rapport. Lors des changements de vitesses, la gestion
électronique ouvre 'embrayage de la premiére sous-boite (pour le rapport en cours)
et ferme simultanément celui de la seconde (pour le rapport pré-sélectionné). Si, par
exemple, le véhicule est en train de rouler en 2°™¢ rapport, 'embrayage pour les
rapports pairs est embrayé, le couple du moteur est transféré a la roue motrice par
’embrayage pour les rapports pairs (voir la figure 1.23(a)). Pendant que la vitesse du
véhicule augmente, 'ordinateur détecte le point de changement de vitesses suivant
et le 3°™° rapport est pré-sélectionné (voir la figure 1.23(b)), le véhicule roule tou-
jours en 2°™¢ rapport, Pembrayage pour le 3*™¢ rapport (pour les rapports impairs)
est encore ouvert. Au moment de décider d’'un changement de vitesses, 'embrayage
pour le 2°™ rapport (pour les rapports pairs) s’ouvre et simultanément celui pour le
3%me rapport (pour les rapports impairs) se ferme. Le couple du moteur envoyé a la
roue motrice est le couple total des deux embrayages, les deux embrayages sont en
glissement (voir la figure 1.23(c)). Puis, Pembrayage pour le 2°™® est complétement
ouvert, le couple du moteur est transféré a la roue motrice par 'embrayage pour les
rapports impairs (voir la figure 1.23(d)). Le temps de changement de vitesses est
d’environ 0, 8 secondes [www.volkswagen.com].

Les DCTs sont généralement utilisés soit dans un mode entiérement automatique,
soit dans un mode semi-automatique qui permet au conducteur de sélectionner le
rapport et décider le moment de changement de rapport par 1'aide de boutons.
Lorsque ce mode est sélectionné, la boite de vitesses peut étre commandée comme
une boite de vitesses manuelle en ce qui concerne la stratégie de passage de rapport,
avec I'embrayage d’engagement qui est commandé par un « robot ».

Les deux embrayages sont simultanément ouvert et fermé, ce qui assure un chan-
gement de vitesses sans interruption de traction. Contrairement aux véhicules a
boite de vitesses manuelle ou & boite de vitesses robotisée ot une interruption de
traction de 0,5 a 2,0 secondes se produit. Les DCTs permettent aussi de diminuer
le temps de changement de vitesses, car les pignons liés au rapport suivant sont déja
engagés en cours de roulement du rapport actuel. Une caractéristique particuliére
de la DCT est qu’elle ne peut fonctionner que seulement de fagon séquentielle. En
d’autres termes, elle ne peut qu’enclencher le rapport suivant de la séquence. Par
exemple, elle ne peut passer directement du 3°™¢ au 5™ rapport, mais doit respecter
la séquence, c’est-a-dire, enclencher le 4™¢ rapport, puis le 5%m¢,

DCT combine les avantages d’une boite automatique a convertisseur (change-
ment de vitesses confortable et rapide) avec l'efficacité et 1’économie d’une boite
de vitesses manuelle. La DC'T procure la facilité d’utilisation d’une boite automa-
tique, mais son architecture innovatrice offre une accélération plus dynamique et
plus douce qui élimine les jerks produits lors des changements de vitesse. Contrai-
rement & une boite automatique a convertisseur, son rendement n’est pas pénalisé
par un convertisseur de couple énergivore.
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FiGURE 1.23  Fonctionnement d’'une DCT lors du changement de vitesses

1.5 Arbre de transmission, transmission finale, dif-
férentiel et roue motrice

La fonction principale d’un arbre de transmission est de transmettre la puissance
entre la boite de vitesses et le pont. Cette solution assure une transmission de puis-
sance entre I'émetteur (I’arbre de sortie de la boite de vitesses) et le récepteur (le
pont) qui sont mobiles I'un par rapport a autre et non concentrique.

La transmission finale en incorporant le différentiel est la derniére dans la chaine
de transmission qui multiplie, distribue le couple aux roues motrices et change le
sens de transmission de couple (si nécessaire).

Le différentiel est un systéme mécanique qui a pour fonction de distribuer une
vitesse de rotation par répartition de I'effort cinématique, de facon adaptative, im-
médiate et automatique. Le différentiel permet aux roues motrices de tourner a des
vitesses différentes lors du passage d’une courbe (les roues situées a l'extérieur du
virage tournent plus vite que celles situées a l'intérieur). Donc le différentiel trouve
sa place entre deux roues sur le pont ou entre deux ponts sur les véhicules a 4
roues motrices. Un désavantage du différentiel est d’appliquer la partie du couple la
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plus faible sur I'arbre opposant la plus grande résistance et 'autre partie sur 'arbre
opposant le moins de résistance (par exemple, roue sur la neige, dans la boue...).
Pour résoudre ce probléme, certains différentiels sont congus pour limiter le couple
a partir d’un certain seuil de glissement.

[La roue motrice recoit le couple de la chaine de traction et fournit la force
d’entrainement final pour un véhicule par le frottement entre le pneu et la route.
La force contact pneu-sol peut étre modélisée de différentes facons, les principales
sont le modéle de Pacejka [Pacejka et Bakker, 1992] ou le modéle LuGre [Canudas
de Wit et al., 1995].

1.6 Stratégie de changement de vitesses

Dans le cas des boites de vitesses automatiques, la stratégie de changement de
vitesses est optimisée selon des objectifs tels que la dynamique du véhicule ou la
minimisation de la consommation d’essence. Dans le cas des boites de vitesses ma-
nuelles, le conducteur choisit la stratégie de passage de vitesse, et par conséquent,
la consommation d’essence dépend du comportement du conducteur. En effet, la
consommation d’essence depend principalement de la zone de fonctionnement du
moteur. Par exemple, la figure 1.24 représente une cartographie de consommation
d’un moteur a essence. La cartographie du moteur a été complétée par des iso-
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FIGURE 1.24 — Cartographie d’'un moteur thermique avec iso-paramétrique de
consommation (g/kWh) [Hiereth et Prenninger, 2003]

paramétriques de consommation de carburant spécifique constante. Pour détermi-
ner la zone de conduite économique, des hyperboles de puissance constante ont été
ajusté a la cartographie. A partir de l'intersection des hyperboles de puissance et
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des iso-paramétriques, la ligne de consommation la plus basse (E-ligne) a été dé-
terminée (courbe la plus économique). L'E-ligne est I’ensemble des points tangents
a I’hyperbole de puissance constante avec l'iso-paramétrique de la consommation.
Toutefois, une stratégie de changement de vitesses "économique" est moins dyna-
mique car les changements de vitesses s’effectuent dans la région ot la puissance
du moteur est la plus basse. Un compromis est a trouver pour assurer de bonnes
performances dynamiques en économisant du carburant. Dans les véhicules équipés
d’'une boite de vitesses a double embrayage, il est possible de choisir le mode de
conduite : économique ou dynamique.

Deux paramétres fixent la loi de changement de rapport : la vitesse du véhicule et
la position de la pédale d’accélération. La figure 1.25 donne un exemple de stratégie
de passage de rapport pour une boite de vitesses a 6 rapports.
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FiGURE 1.25 Exemple d’une stratégie de passage de vitesse d'une boite de vitesses
a 6 rapport [Kulkarni et al., 2007

1.7 Critére d’agrément de conduite

Il existe de nombreux critéres caractérisant I'agrément de conduite d’un véhicule.
Par exemple, la délivrance en douceur de la puissance et la réponse a 1’accélérateur, le
confort, les contraintes acoustiques d’envolée de régime, de réserve de d’accélération,
etc. Au point de vue de la traction, la délivrance de la puissance et la réponse a
l’accélérateur sont principalement les critéres influencant I'agrément de conduite.
Dans le pilotage du GMP, nous nous intéressons a la délivrance de la puissance. Les
deux grandeurs physiques sont le couple de sortie a la roue et le jerk du véhicule
mesuré au chassis, le jerk étant défini comme la dérivée de I'accélération du véhicule.

Il y a beaucoup de mesures du jerk dans la literature, comme la valeur de pic
du jerk [Ni et al., 2009], 'integration du jerk au carré [Platz et al., 1994], [Smith
et al., 2000|, la moyenne du jerk au carré |Wininger et al., 2009|, la racine carrée
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de la moyenne du jerk au carré [Young et Marteniuk, 1997], la moyenne du jerk au
carré normalisée par pic de vitesse [Hester et al., 2006], I'integration de la valeur
absolue du jerk [Goldvasser et al., 2001], ou la moyenne de la valeur absolue du jerk
normalisée par pic de vitesse |[Rohrer et Hogan, 2006]. Dans notre étude, afin de
faciliter la comparaison avec les résultats obtenus dans la littérature, nous utilisons
la valeur de pic du jerk.

1.8 Etat de I’art sur la modélisation de groupe mo-
topropulseur

Le GMP est composé des éléments principaux suivants : le moteur thermique,
I’embrayage, la boite de vitesses, les cardans, le pont et le différentiel, les demi-arbres
de roue et les roues motrices. Le modéle du GMP dépend de son architecture et de
sa disposition. Les problémes rencontrés dans la modélisation du GMP peuvent
étre tres variés de méme que les mécanismes mis en jeu dans les interactions de
contact. Il est assez naturel de distinguer les contacts lubrifiés des contacts secs et
de séparer également les problémes avec des contacts permanents (frottement), des
contacts intermittents avec ou sans glissement (alternance de phases sans et avec
contact). La modélisation du GMP dans les véhicules est obtenue en considérant
le découpage fonctionnel suivant : le moteur, ’embrayage, la transmission, le pneu
(en contact avec la route) et le véhicule. Le GMP est modélisé comme un systéme
intégré a plusieurs degrés de liberté dans lequel chaque élément est un modéle de
type masse ponctuelle.

Dans [Dolcini, 2006], les auteurs ont représenté un modéle dynamique complet
basé sur I’architecture d’'un GMP a simple embrayage (voir la figure 1.26). Le modéle

Vehicule

Tl

Volant motenr

FIGURE 1.26 — Modéle dynamique d’'un GMP équipé d’'un embrayage mono-disque
[Dolcini, 2006]

développé est basé sur les hypothéses suivantes : (1) les mouvements du moteur sur
ses suspensions sont négligés et (2) les arbres de la boite de vitesses sont de raideur
infinie. Donc, la boite de vitesses est modélisée comme un rapport de transmission
et un volant d’inertie.

Concernant le GMP a double embrayage, dans [Kulkarni et al., 2007], les auteurs
ont proposé un modéle dynamique du GMP a double embrayage prenant en compte
le movement du moteur sur ses suspensions (voir la figure 1.27). Le systéme de
suspension du moteur est modélisé par un élément ressort-amortisseur K,,, C,,. Les
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auteurs ont considéré que les arbres d’entrées et de sorties de la boite de vitesses ont
une raideur infinie, que les roues motrices ont une adhérence parfaite et qu’aucun
effet transitoire n’est présent sur la zone de contact pneu-sol.
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FIGURE 1.27 — Modéle dynamique d’'un GMP a double embrayage [Kulkarni et al.,
2007]

Dans les travaux |Walker et Zhang, 2012b|, |Walker et Zhang, 2012a|, [Goetz
et al., 2005 et |Walker et al., 2012|, le modéle de la boite de vitesses est détaillé
en considérant la raideur des arbres d’entrée, des arbres de sortie, le modéle du
synchroniseur et la résistance visqueux dans la boite de vitesses et le pont-différentiel
(voir la figures 1.28 et 1.29). Les résistances visqueuses sont modélisées par des
éléments d’amortisseur a torsion Cs, Cy, Cs5, Cy, et Ck.

L= [ ]

T, |= .r
—

Volent moteur

i)

Double embrayage Boite de vitesses Pont et différentiel Demi-artbre  Véhicule

FIGURE 1.28 Modéle dynamique d’'un GMP a double embrayage avec synchroniseur
[Walker et Zhang, 2012b| : Tk est le couple du moteur, K;, C; sont les raideurs et
les amortisseurs des arbres, respectivement, I; sont les inerties, Cpy, Cs sont les
embrayages, 71, 72 sont les rapports de la boite de vitesses, 73, 74 sont les rapports
du pont, S7, S sont les synchronisations, T, est le couple résistant
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FI1GURE 1.29 - Modéle dynamique d’'un GMP a double embrayage avec synchroniseur
[Goetz et al., 2005]

Un modéle non-linéaire de 'amortisseur a torsion est pris en compte dans le
modeéle du GMP développé dans [Kim et Choi, 2010] et [Gaillard et Singh, 2000]. 11
présente une caractéristique non linéaire du couple de raideur qui varie en fonction
de l'intervalle de I’angle de torsion x. Il peut étre modélisé comme une fonction
linéaire par morceaux comme suit :

Tu(x) = ke(x)z + bod (1.5)
ou b, est le coefficient d’amortisseur et la raideur est définie par

1 <z < :
kc($> _ { kch S1 001 ST > 902a

ke, autrement. (1.6)

Dans |Couderc et al., 1999, un modéle de I'engrenage est pris en compte (voir
la figure 1.30). L’engrenage est modélisé par un élément ressort-amortisseur pour
intégrer les jeux d’entre-dents des engrenages (voir la figure 1.31). La force de
contact Fy entre dents est calculée a l'aide de la formule :

Fy = —kgy(d,by) — cq9(5,by) (1.7)
ol
d—by/2, 6>0,/2;
y(0,b5) = ¢ 0, by/2 >8> —by/2; (1.8)
5—by/2, §< —b,/2.
et )
9, 0>by/2;
y(9,by) = Q, bg/2 >0 > —bg/2; (1.9)
0, 0< —bg/2.

Les principales difficultés rencontrées dans la modélisation du GMP sont les
contacts permanents (ex. liaison pneu-sols, contact de fortement, ...), les contacts
intermittents (ex. embrayage, synchroniseur, ...), le modéle du moteur et les forces
de résistance.
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FiGURE 1.30 Modéle de commande simplifié d’'un GMP équipé d’un embrayage
mono-disque [Couderc et al., 1999]

Driven gear

FIGURE 1.31 — Modéle de jeu d’entre-dents des engrenages [Couderc et al., 1999]

1.8.1 Modélisation du moteur

La motorisation la plus utilisée dans les véhicules automobiles est le moteur
thermique qui produit de I’énergie mécanique a partir de I’énergie chimique contenue
dans un carburant : I’essence ou le gazole. Le niveau de modélisation du moteur varie
en fonction du besoin associé. Dans des applications orientées controle du moteur,
la modélisation est en général découpée par fonctionnalité (voir la figure 1.32) :
admission d’air, injection d’essence, combustion et dynamique du vilebrequin, etc.

Dans la littérature sur le pilotage du GMP afin d’améliorer le confort de conduite,
la modélisation du moteur est simplifiée. La plupart des auteurs modélise le moteur
comme un couple moyen qui ne comprend pas les transitoires du moteur. Le couple
moyen du moteur est alors considéré comme une fonction du régime du moteur et
de la position de la pédale d’accélération en pourcentage d’ouverture. Le moteur est
modélisé par une cartographie (voir la figure 2.14).
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FIGURE 1.32 — Représentation fonctionnelle du moteur [Lauber, 2003]
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FI1GURE 1.33 — Cartographie d’un moteur thermique

1.8.2 Modélisation de ’embrayage

[’embrayage est un dispositif d’accouplement temporaire entre un arbre dit mo-
teur et un arbre d’entrée de boite de vitesses. Du fait de la transmission du couple
par friction, le modéle d’embrayage en phase de glissement est un modéle de fric-
tion. L’embrayage a un role capital dans la chaine de transmission, il conditionne
le confort de conduite en phase de décollage et de changement de vitesses. Dans la
littérature, de nombreux modéles d’embrayage sont utilisés pour la simulation et /ou
pour la commande.

En général, pour développer des lois de commande d’embrayage, la plupart des
auteurs dans la littérature utilise le modeéle de Coulomb pour le phénoméne de
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friction. Le couple de 'embrayage en phase de glissement est formulé comme :
T. = 2neperFrsign(w,) (1.10)

otl n. est le nombre de disques de friction, u. est le coefficient de frottement ciné-
matique, 7. est le rayon moyen de friction, F, est la force normale appliquée sur la
plateau de pression, w, est le régime de glissement de '’embrayage.

Pour la simulation, dans [Kulkarni et al., 2007|, les embrayages sont modélisés
par une fonction linéaire par morceaux.

2neperFysign(w,), en phase de glissement ;
T. =< Teou, en phase de fermeture ; (1.11)
0, en phase d’ouverture.

ou T, est le couple appliqué sur 'embrayage lorsque le véhicule est en marche
avec I’embrayage complétement fermée. T.,, est déterminé a partir des équations
dynamiques du GMP avec les conditions de fermeture.

Dans le travail de Walker et al. [Walker et al., 2010], le couple de friction statique
T.s et le jeu dans le systéme de commande de ’embrayage sont pris en compte dans
le modéle de 'embrayage, les conditions de commutation sont détaillées :

0, six < xo;
2ncpiere Fpsign(wy), siz > xy, |we| > e;
T, = : (1.12)
Temt: S1X 2 Zo, ’wT’ < g, Text < Tcs;
Tes, six >y, |w| <&, Tew > T

ol z est le déplacement du piston d’embrayage, xg est le déplacement minimal requis
pour le contact entre le disque de friction et la plaque de pression d’embrayage (le jeu
dans le systéme de commande de 'embrayage), ¢ est une petite constante positive,
T.s est le couple en phase collé-glissé,

T.o = 2n.psreF, (1.13)

1ts étant le coefficient de friction statique.

Contrairement aux modéles linéaires hybrides présentés ci-dessus, un modéle
continu de I'embrayage basé sur le modeéle LuGre de friction [Canudas de Wit et al.,
1995] est développé dans les travaux |Dolcini, 2006], |Aberger et Otter, 2002| pour

la simulation :
dz

TC = ((502 + (51% -+ 52wr)yan (114)
avec
%:M_sz (1.15)
dt g(wy)
— = e ()’
gw%ﬁﬂm+% fic)e s) (1.16)

oll 7. est une constante dépendant de la géométrie de 'embrayage, w; est le régime
de Stribeck, z est la déformation interne d’embrayage. Ce modéle d’embrayage est
caractérisé par la fonction g(w,) et les paramétres g, 0, do. Les paramétres f.,
s, ws de la fonction g(w,) ont été proposés pour décrire Veffet de Stribeck. Un
des inconvénients majeurs du modéle de friction LuGre est qu’il ne posséde pas la
propriété de non dérive (cf. |[Nouailletas, 2009]).
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1.8.3 Modélisation du synchroniseur

Les boites manuelles & engrenages paralléles sont de nos jours les plus utilisées.
Elles sont généralement constituées de deux arbres paralléles dénommés arbre pri-
maire (arbre d’entrée lié au vilebrequin via 'embrayage) et arbre secondaire (arbre
de sortie de boite) portant respectivement les pignons de vitesses et les pignons
fous (voir la figure 1.34). Certaines boites de vitesses, notamment les boites lon-
gitudinales, disposent par ailleurs d’un troisiéme arbre, dit "train fixe" ou "arbre
intermédiaire", qui permet de partager le rapport de la boite de vitesses en deux
trains d’engrenages, I'un étant fixe. Cette derniére solution permet de diminuer la
dimension de la boite de vitesses.

Carter L =
[ o [ | Arbre primaire T
| | I— -L<:>

¥ Arbre 2nd

AN\N

"
Pignon fou Synchros + crabots Pignon supplémentaire
de 1% de 3¢me gt 4eme, de marche arriére.
FIGURE 1.34 Schéma de principe d’une boite de vitesses automobile

[fr.wikipedia.org/wiki/Boite de vitesses]

L’arbre secondaire porte également les synchroniseurs, dispositifs placés sur des ba-
ladeurs actionnés par les fourchettes de commandes liées au levier de vitesses (boite
manuelle) ou & un "robot" (boite robotisée) pouvant coulisser sur les cannelures de
'arbre. Le synchroniseur (voir la figure 1.35) permet de ramener l'arbre secondaire
et le pignon fou sélectionné a la méme vitesse angulaire pour éviter les craquements
et donc faciliter le passage des rapports.

En effet, au changement de vitesses, la vitesse relative entre I'arbre secondaire
et le pignon fou sélectionné n’est pas nulle, ce qui provoque des craquements. En
mettant en contact des surfaces de frottements liées d’une part au synchroniseur et
d’autre part au pignon fou, le synchroniseur annule cette vitesse relative et assure
un passage du rapport sans effort ni bruit.

Dans [Kulkarni et al., 2007|, le synchroniseur est modélisé comme un élément
de friction simple. Le couple de synchronisation est proportionnel a la force de
frottement comme suit :

Tsync = f(F7 Nawsync) (117)

ou Tyyne est le couple de synchronisation, [ est la force normale appliquée sur la
surface de friction, p est le coefficient de friction entre la synchronisation et le pignon
fou. wgyne est la différence de vitesses entre les deux surfaces de frottements liées
d’une part au synchroniseur et d’autre part au pignon fou. Ce modéle ne concerne
que la phase de synchronisation.
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FIGURE 1.35 Architecture d’un synchroniseur [Walker et Zhang, 2012b|

Dans les travaux |Walker et Zhang, 2012b|, [Walker et al., 2012|, [Walker et
Zhang, 2012a, les auteurs ont proposé un modéle dynamique de synchroniseur pre-
nant en compte le jeu axial et la friction statique.

YWsyne;, Ts < Ts0,  Wsyne 7é O,

uFR )

B2 xo > Weyne 7 0

_ ) s Z 450, sync )
Typne = { i@ (1.18)

Te:cta Ty > Ts0, Wsync = O, Teact < Tcs;
ps 'R
> Ts 2 Ty, Wsyne = 07 Tewr > Tos.

sina ?

oll v est une constante liée a 'architecture du synchroniseur, x, est le déplacement
axial du synchroniseur, x4, est le jeu axial, R est le rayon moyen de friction du
synchroniseur, F' est la force axiale, a est ’angle du cone formé par la surface de
frottement, T,,; est le couple extérieur, et T, est le couple de friction statique.

1.9 Etat de l’art sur la commande du groupe moto-
propulseur

Les problémes liés a la BVR et la DCT discutés dans la littérature sont la gestion
de 'embrayage (simple ou double) en phase de décollage, de changement de vitesses
ou de conduite a basse vitesse, ainsi que la stratégie de changement de vitesses.
Les buts sont d’assurer le confort de conduite — comme la diminution des jerks du
véhicule lors du changement de vitesses et du décollage —, de diminuer la consom-
mation de carburant et ’émission de C'O, et de diminuer le temps de changement
de vitesses. Il est & noter que certains de ces objectifs sont contradictoires comme
minimiser 1’énergie de glissement de '’embrayage tout en préservant le confort de
conduite.

Pour répondre a ces buts, de nombreuses approches différentes ont été proposées
dans la littérature sur la gestion d’embrayage pour les BVRs telles que la commande
optimale |Dolcini, 2006|, [Dolcini et al., 2008|, |Wu et al., 2010|, |Garofalo et al.,
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2002], [Lucente et al., 2007b], [Van Der Heijden et al., 2007], la commande basée sur
la platitude [Horna et al., 2003|, la commande prédictive (MPC - Mode Predictive
Control) [Dolcini, 2006, [Van Der Heijden et al., 2007]|, [Amari et al., 2008], la
commande par modes glissants [Kim et Choi, 2010| et, pour les DCTs, la commande
par PID [Ni et al., 2009|, la logique des changements de vitesses [Kulkarni et al.,
2007|, |Goetz et al., 2005]. Dans la plupart des travaux, les lois de commande sont
développées sur la base d'un modéle linéaire du GMP, I'’embrayage est modélisé par
un simple modéle de friction de Coulomb, voire négligé : le couple de I'embrayage
étant alors considéré comme variable de commande.

Dans [Dolcini, 2006], en se basant sur un modéle linéaire simplifié & trois degrés
de liberté d'une BVR (cf. figure 1.36), l'auteur a commencé par utiliser un régu-
lateur PI afin d’aider a la synchronisation de I’embrayage en phase de décollage.
La force normale est considérée comme variable de commande. Cette commande
réduit 'ampleur des jerks générés par le salut. Mais, elle ne parvient pas a les éli-
miner complétement laissant des oscillations résiduelles sur la chaine cinématique
de GMP, particuliérement au début de la décollage et a la synchronisation, et ce,
méme dans les conditions nominales ou la condition de no-lurch |Glielmo et Vasca,
2000] est satisfaite. Ensuite, des lois de commande basées sur la commande optimale
linéaire quadratique (LQ) et la commande MPC sont développées. La dérivée de la
force normale est considérée comme 'entrée du systéme, le couple moteur est alors
considéré comme un état supplémentaire non controlable sur I'intervalle d’optimisa-
tion. Le temps de décollage est encore long, approximativement 3 secondes. Aucun
critére de confort de conduite n’est considéré explicitement dans le calcul des lois de
commande.

FIGURE 1.36 — Modéle d'un GMP équipé d’un embrayage mono-disque [Dolcini,
2006

Afin d’améliorer le temps de décollage, dans [Dolcini et al., 2008|, une commande
en boucle ouverte basée sur des tables de valeur de force normale est appliquée
jusqu’a ce que la vitesse de glissement de I’embrayage soit réduite a une valeur
de déclenchement. Ensuite, une commande basée sur la théorie de la commande
optimale est activée afin d’améliorer le confort lors du décollage et assurer une
synchronisation sans secousse. La condition de no-lurch est prise en compte. Comme
dans les travaux précédents, les auteurs ont utilisé le modéle de friction de Coulomb
pour décrire 'embrayage et négligé les forces résistantes du véhicule. Le couple
du moteur est considéré comme un état constant supplémentaire sur l'intervalle
d’activation de commande optimale. La variable de commande choisie est la force
normale.
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Dans [Kim et Choi, 2010], les auteurs utilisent la méme stratégie que celle dé-
ployée dans [Dolcini et al., 2008] et présentent une architecture de commande qui
se compose de la commande de la vitesse de glissement de '’embrayage pour la syn-
chronisation et de la commande des torsions de demi-arbre pour réduire les jerks
en introduisant un observateur de couple de sortie (cf. figure 1.37). Les lois de com-
mande développées sont basées sur la théorie de la commande a modes glissants.
[’engagement de 'embrayage démarre avec la commande de la vitesse de glissement
de 'embrayage, puis la commande de torsion d’arbre de transmission est activée
si la vitesse de glissement est inférieure & une valeur de déclenchement. Les lois
de commande sont développées sur la base d’un modéle non linéaire de I'amortis-
seur de torsion d’embrayage. Les auteurs n’utilisent que 'actionneur d’embrayage
pour controler 'engagement, il y a alors un risque de faire caler le moteur lors du
décollage.

Launch Control
- -

] i Aoy L £ A,

| 8 |
Torswn Limit =g
: gl Tursion Controller
- |' /i b
(] Clutch & Vehiche -
I_:_’ ptherpise Agtuatir Driveline
= Speed Controller _I
| e v e T |
Shafl torgue
Chserver -
G, 00, T

F1GURE 1.37 — Structure du régulateur de vitesse-torsion avec observateur de couple
de larbre de sortie |Kim et Choi, 2010]

Dans |Garofalo et al., 2002, une loi de commande LQ pour le suivi de la trajec-
toire de référence de la vitesse du moteur et de la vitesse de glissement de I'embrayage
lors du décollage d’'une BVR est proposée. Les trajectoires sont définies de facon a ne
pas caler le moteur ou d’avoir des a-coups (no-lurch condition). La loi de commande
est développée sur la base d'un modéle linéaire simplifi¢ a deux états : le régime du
moteur et celui de la roue. Le couple de résistance du véhicule est considéré comme
une perturbation a rejeter. Le couple du moteur et la dérivée du couple de 'em-
brayage sont considérées comme les variables de commande. Le comportement en
friction n’est donc pas pris en compte ce qui rend le modéle linéaire mais beaucoup
moins réaliste.

De maniére similaire a |Garofalo et al., 2002|, dans [Van Der Heijden et al.,
2007] et [Amari et al., 2008], le couple du moteur et le couple de I'embrayage sont
considérés comme les variables de commande. La méthode utilisée est la commande
MPC. Dans |Van Der Heijden et al., 2007, les lois de commande sont développées sur
la base d'un modéle hybride linéaire pour ’engagement de '’embrayage d’'une BVR
lors du décollage. Le modéle hybride linéaire est introduit en considérant deux états
d’embrayage — collé ou glissé — et en négligeant les forces de résistance. Dans [Amari
et al., 2008], les auteurs ont proposé une loi de commande de I'embrayage d’'une BVR
en phase de décollage, de changement de vitesses et en mode de ralenti. La fonction
de coiit prend en compte 'erreur de suivi de trajectoire de la vitesse du moteur et de
trajectoire de la vitesse de glissement de '’embrayage. Le couple moteur désiré par
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le conducteur et le couple de résistance du véhicule nécessaires au calcul de la loi de
commande sont estimés a I’aide d’un observateur. Les lois de commande prennent en
compte la condition de non calage du moteur et la condition de no-lurch. Le temps
de glissement de I’embrayage dans ses simulations est trop long : environ 5 secondes
pour un décollage et 2.5 secondes pour un passage de rapport.

Concernant la gestion du double embrayage, dans [Ni et al., 2009], les auteurs
ont développé une loi de commande de double embrayage en phase de changement
de vitesses basée sur la commande PID afin de suivre les trajectoires de référence
pour la vitesse du moteur et la vitesse de glissement de 'embrayage on-coming'. Le
couple de I'embrayage off-going? estimé est un signal d’entrée pour le controleur.
Les variables de commande sont le couple du moteur et le couple de '’embrayage
on-coming. La force normale est estimée a 'aide d'une cartographie.

Des algorithmes de commande pour les changements de vitesses sont présentés
dans [Goetz et al., 2005]. On ne présente ici que le cas d’un passage d’un rapport su-
périeur. Dans une premiére étape, la pression hydraulique de I'embrayage off-going
est réduite tandis que celle de 'embrayage on-coming est pré-remplie (voir la figure
1.38). Lorsque 'embrayage off-going commence a glisser, un régulateur maintient
une petite valeur de glissement de I'embrayage off-going. La pression hydraulique
d’embrayage on-coming augmente rapidement, celle de I’autre embrayage diminue.
Au moment ou la pression de 'embrayage off-going est devenue nulle, le régulateur
d’embrayage off-going est désactivé et le régulateur d’embrayage on-coming est ac-
tivé. Cet algorithme assure que le couple de I'embrayage off-going n’est pas négatif
(comme 'embrayage unidirectionnel dans la boite automatique).

{Command forUpshitt }

1. Pressure at C1 reduced
2.C2 pre-filled

Torgue Phase {Short Time Delay}

3. Clutch Slip Controller st C1 activeted
4. Pressure at C2 ramped up

{Pressure C1 ==0}

5. Engine Speed Confroller activated
£. Output Torque Controller at C2

Inertia Phase activated

{Engine Speed ==Synchronous Speed}

7. Prassure of C2 incressed to line pressure

FIGURE 1.38 — Algorithme de commande pour les changements de vitesses supé-
rieures [Goetz et al., 2005|

b, 4

C1... Offgoing Clutch
C2... Oncoming Clutch

Les auteurs présentent dans le méme article des algorithmes pour le cas d’un passage
d’un rapport inférieur ou pour les sauts de rapport.

1. L’embrayage on-coming est celui lié au rapport pré-sélectionné.
2. L’embrayage off-going est celui lié au rapport actuel.
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1.10 Conclusion et motivation de la thése

Dans ce chapitre, les avantages et les inconvénients des types de transmission
sont discutés. Afin d’améliorer les performances et ’agrément de conduite, diffé-
rents types de transmissions sont proposés comme la BVA, la BVR, la DCT ou la
CVT. Dans le GMP, la gestion de I'embrayage et celle de la boite de vitesses sont
les éléments importants qui influent sur I’agrément de conduite et la consommation
d’essence. Dans la BVA, la fonction de 'embrayage est remplacée par un convertis-
seur de couple afin d’améliorer le confort de conduite, toutefois la consommation et
la réponse a 'accélération sont les points faibles de cette boite de vitesses. De méme,
la CVT améliore le confort de conduite en permettant de changer progressivement le
ratio de transmission, toutefois son usage est limité par la puissance de transmission
qu’elle permet ainsi que par son prix de revient. Elle n’est donc applicable & I'heure
actuelle qu’aux véhicules de petite puissance. La BVR est une amélioration de la
BVM par la robotisation de la gestion de 'embrayage et de la boite de vitesses. Tou-
tefois, un inconvénient reste : celui de 'interruption de traction lors du changement
de vitesses. Le confort de conduite n’est donc pas beaucoup amélioré. La DCT est
proposée afin d’améliorer cet inconvénient et de diminuer le temps de changement de
vitesses. Les avantages et les inconvénients des types de transmission sont résumés
dans la table 1.1.

TABLE 1.1 Comparaison des boites de vitesses

Criteére BVM BVA CVT BVR DCT
Maniabilité - + + + +
Fiabilité + + - -+ +
Efficacité + - + + i
Consommation d’essence  + - + + +
Confort de conduite - ++ 4+ + ++
Structure mécanique ++ - - ++ +
Systéme de commande + - - - _

La figure 1.39 montre la comparaison des temps d’accélération de 0 a 100 km/h
et de consommation MEVG ? avec la BVM. La DCT peut réduire la consomma-
tion d’environ 2 % par rapport a la BVM, d’environ 4 % par rapport a la BVA, et
d’environ 3,5% par rapport a la CVT. Au niveau des temps d’accélération de 0
a 100 km/h, les trois types de boites de vitesses automatiques DCT, BVA et CVT
ont a peu prés le méme score et celui-ci est diminué d’environ 5% par rapport a la
BVM. Au niveau d’économie de conduite et d’accélération, la BVR n’a pas beau-
coup d’avantage par rapport a la BVM, mais elle améliore le confort de conduite et
la facilité de conduite.

La figure 1.40 montre la comparaison des différentes transmissions aux niveaux
consommation et dynamique de décollage en indiquant le distance parcourue 4 se-
condes aprés le décollage. Ici aussi, les avantages de la DC'T sont bien mis en évi-
dence : la DCT est dans la région la plus économique et la plus dynamique.

La comparaison entre les types de transmission présentée dans [Lewin, 2010](cf.
figure 1.41) montre clairement les avantages de la DCT : économie de consommation,

3. Cycle officiel européen des émissions des véhicules motorisés.
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FIGURE 1.39 — Comparaison des types de transmission : la consommation et le temps
d’accélération 0 — 100 km/h [www.dctfacts.com]|
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FIGURE 1.40 Comparaison des types de transmission : la consommation et la
distance parcourue 4 secondes aprés le décollage [www.dctfacts.com]

réduction d’émissions C'O,, diminution du temps de passage de rapport, et cotit plus
faible par rapport a la CVT ou la BVA.

Il y a donc de nombreux avantages a la DCT. Cependant, la gestion du double
embrayage en phases de décollage et de changement de vitesses est un point clé
pour le confort de conduite et la rapidité des changements de vitesses. Il apparait en
synthése de ce chapitre que les lois de commande développées sont le plus souvent
basées sur des modéles linéaires obtenus en simplifiant le modéle d’embrayage (en
utilisant le modéle de friction de Coulomb) et en négligeant les forces résistantes du
véhicule, etc. Cependant, certains paramétres du modéle dynamique du GMP varient
de fagon importante ou sont difficiles a identifier comme la masse du véhicule, les
forces résistantes du véhicule, le coefficient de friction de 'embrayage. Il est donc
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Transmission Technology Characteristics Comparison
[based on European market]

Characteristics Stepped Manual | Automated Stepped Dual Clutch Continuously
[MT] Manual [AMT] | Automatic [AT] [DCT]) Variable [CVT]
Shift time [ms] 500 - 1000 300 - 500 400 - 800 150 - 300 Nt applicable
Fuel Consumption Baseline + 2-4% - 5-10% + 3-5% + 3-5%
Savings
Weight Baseline + 5-6% Upta + 50% +15-30% + 10-15%
Cost [C] 350 - 600 500 = 700 1,100 = 1,400 900 -1,600 1,300 = 1,500
€02 Reduction Baseline 3-5% -10% 4-8% Upto 10%
Key Suppliers. ZF, Getrag 2F, Getrag, ZF BorgWarner, Getiag  JATCO, Getrag
BorgWarmer, in-
house mfg.
Key DEMs GM Group, PSA Fial Group, FSA BMW Group, Volkswagen Group, Volkswagen Group
Group, Fiat Group, Group, GM Group Daimier Group, Ford Group, Flat [Mudi], Daimier
Fenault-Missan Violkswagen Group Growp, PSA Group Group [Mercedes)
Group
Market Potential 70-7 1% 6-7% 11-12% 10-11% 1-2%
2015
End Consumer 1. Low Cost 1. Poor shift quality 1. Expensive L. Best shift quality 1. Expensive
Feedback [ 2. High fuel efficsency 2. Good fuel efficiency 2. Migh comfort levels 2. Expensive 2, Lirnited potential
acceptance 3. Ease of and shift quality 3, Excellent fusl 3. Complicatad
Fhaintenance 3. Not sporty enough efficiency MANERSNCE
Hybridisation Very Low Good Gaod High Very High
Potential

FIGURE 1.41 Comparaison des types de transmissions systéme [Lewin, 2010]

important de se poser la question de la robustesse de ces lois de commande.

Pour améliorer les performances des lois de commande, il semble naturel d’utiliser
des modéles permettant de caractériser au mieux le comportement dynamique du
GMP et particuliérement celui de I'embrayage qui décide du confort de conduite.
Au vu des avancées récentes des synthéses de lois de commande non linéaires, il
semble prometteur de tenter leurs applications sur ce type de modéles. La suite de
ce mémoire est consacrée a des mises en oeuvre allant dans ce sens. Des modéles non
linéaires du groupe motopropulseur sont développés. A partir de ces derniers, des lois
de commande de décollage et de changement de vitesses sont déterminées, prenant
en compte des incertitudes du modéle et des perturbations. Ces lois de commande
sont ensuite testées en simulation sur le modéle complet développé.
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Chapitre 2

Modélisation et simulation du groupe
motopropulseur a double embrayage

2.1 Introduction

Le groupe motopropulseur d’un véhicule se compose d’éléments qui permettent
de transmettre et distribuer la puissance provenant du moteur aux roues motrices.
La modélisation du GMP est basée sur le découpage fonctionnel suivant : le moteur,
I’embrayage, la transmission, la liaison pneumatique-sols et le véhicule. Chaque élé-
ment a un role distinct. La puissance est transmise de différentes facons : par friction
intermittente avec (ou sans) glissement dans 'embrayage, par friction permanente
dans la liaison pneumatique-sol, par des pignons d’engrenage dans la boite de vitesses
et le pont. Dans ce chapitre, un modéle dynamique d’'un GMP a double embrayage
est développé. Des résultats de simulations sont donnés en fin de chapitre.

2.2 Rappel sur les raideurs et moment d’inertie équi-
valents

Le groupe motopropulseur est constitué d’un ensemble de piéces en liaison entre
les pignons, entre les surfaces de friction, ou encore entre le rotor et le bati. Deux
types de liaisons sont utilisés couramment dans le GMP : la liaison paralléle et la
liaison série.

Dans cette section, nous rappelons le principe de la modélisation et, en particu-
lier, les calculs d’inertie et de raideur équivalentes pour chaque type de liaisons.

2.2.1 Principe de la modélisation
Liaison entre les rotors ayant la méme vitesse

Ce type de liaisons (voir les figures 2.1 et 2.2) est souvent utilisé dans le GMP, en
particulier dans le cas oul un accouplement entre deux éléments doit étre facilement
démontable. Des exemples de liaisons de ce type sont : la liaison entre le disque
d’embrayage et I’arbre d’entrée de la boite de vitesses; la liaison entre le synchroni-
seur et son arbre ; la liaison entre le pignon planétaire de différentiel et le demi-arbre
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de sortie a la roue motrice; la liaison entre deux arbres de transmission, etc. Ce type
de liaisons est souvent réalisé au moyen de cannelures axiales.

L NN -—-‘;-\‘—‘x—;’ —————— S oo I LA AA— WA I
—— ',_'_';'_';'_'_'.\

& A
/- 4

4 ’
% 7 7 | Arbre cannelé

Moyeu cannelé

(a) Schéma (b) Modéle dynamique

FIGURE 2.1 — Liaison entre deux arbres ayant la méme vitesse : K;, K, sont ,
respectivement, les raideurs de 'arbre cannelé et du moyeu; [;, I, sont les inerties
de I'arbre cannelé et du moyeu

P
//
b
//
//
//
o/ FE——— . B K
L L ANAAN—] b
4 //////
// //
// //
ol 7
i
itk wE
PN
—
(a) Schéma (b) Modéle dynamique

FIGURE 2.2 — Liaison entre un pignon et un arbre : K est la raideur de 'arbre; I,
15 sont, respectivement, les inerties du pignon et de I'arbre

Liaison entre les rotors ayant des vitesses différentes

Ce type de liaisons se rencontrent aussi dans les GMPs, principalement dans la
boite de vitesses et le pont. La figure 2.3 montre une liaison par engrenages entre
deux arbres . Les pignons sont remplacés par un disque d’inertie, sa rigidité en
torsion étant tres grande par rapport a celle des arbres. En supposant que les dents
des pignons ont une raideur infinie, nous obtenons un modéle dynamique de la liaison
sans torsion représenté figure 2.3(b). A I'inverse, si I'on considére que les dents sont
souples (avec des raideurs de torsion des dents par rapport Parbre notées K; et K,),
nous obtenons un modéle dynamique représenté figure 2.3(c).
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——
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Iy

. — . — "
(b)
"""" 1
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I2 K K

I bW b

FIGURE 2.3 — Liaisons entre les rotors ayant des vitesses différentes : (a) schéma, (b)
cas des dents avec raideur infinie, (¢) ces des dents souples, I, I5 sont, respective-
ment, les inerties du pignon entrainé et du pignon poussé, K, et K5 sont les raideur
des dents, 7 est le rapport de réduction.

Exemple

La figure 2.4(a) représente un exemple de schéma d’un réducteur, dispositif com-
mun dans les systémes de transmission. On représente de maniére discréte la répar-
tition réelle de la raideur en torsion et de 'inertie par rapport a ’axe de rotation.
La ligne d’arbre est découpée suivant un ensemble de troncons en nombre et taille
adaptée en fonction de ce que I'on cherche, et de la complexité de la géométrie des
rotors. Pour chaque troncon, on identifie sa rigidité torsionnelle équivalente K; et
son moment d’inertie équivalent I; par rapport a son axe de rotation. Le modéle est
constitué d’une succession de disques d’inertie indéformables placés aux extrémités
de ressorts de torsion sans masse. L.e modéle de chaque arbre déformé est obtenu
non déformée n’est représentée que par un disque d’inertie. La liaison entre deux
roues dentées élastiques n’est représentée que par un ressort de torsion, son moment
d’inertie étant nul. Les roues dentées sont remplacées par un disque d’inertie, sa
rigidité en torsion étant trés grande par rapport a celle des arbres. La figure 2.4(b)
représente un modéle dynamique d’un réducteur en supposant que les dentures des
roues dentées sont souples. Les paramétres du modéle sont donnés dans la table 2.1
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(b) Modéle dynamique équivalent

FI1GURE 2.4  Principe du modéle d'un réducteur

TABLE 2.1 — Parameétres équivalents du modéle d’un réducteur

Trongons réels Moment d’inertie Raideur en torsion
T1 Il Kl

Ty et Ty Iy infinie
Liaison entre dents - K>, K;

T4 et T5 ]3 infinie

T I, Ky

2.2.2 Moment d’inertie équivalent et raideur équivalente des
rotors ayant la méme vitesse

Nous considérons un systéme a trois disques d’inertie tournants a la méme vitesse
w. Ils sont reliés par deux éléments de raideur (voir la figure 2.5(a)). Un modéle
réduit a deux disques d’inertie cf. figure 2.5(b). Le modéle réduit faut garder des
propriétés importants du modéle complet, par exemple : les fréquentes naturelles
intéressantes, 1'énergie cinétique et I'énergie potentielle. Les paramétres du modéle
réduit Ii, Ié et K sont déterminés a partir ’équation de I’énergie cinétique, de
I’énergie potentielle et la vérification de fréquent naturel intéressant. L’expression
du coefficient d’amortissement équivalent a la méme forme que celle de la raideur
équivalente. Donc, dans cette section, nous ne nous focalisons que sur 'expression
de I'inertie équivalente et de la raideur équivalente.

En considérant que les éléments liés ont une raideur infinie, nous avons : w =
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5L Inlgs 1y N :
PEWA P WA I VYW
0, 0, o
®; O,y @, 0, 033\7’1:13 ®; 04 e L.
(a) Modele a 3 disques d’inertie (b) Modeéle réduit a 2 disques

FIGURE 2.5 Equivalent des rotors ayant la méme vitesse : K; sont les coefficients
de raideur, I; sont les inerties de disque

W] = Wy = W3 , OU Wy, Wy, wy sont les vitesses angulaires des disques d’inertie du
modeéle. L’énergie cinétique de la structure considérée s’écrit :

1 1 1
Ec :éllw% —|— 5 Qw; —|— 5]3(0%

1
:5 ([1 + [2 + Ig) CUQ

L’énergie cinétique du modele réduit :
1 1
2 2
1 / / 2
= (L+5)w
La condition de réduit est £, = F,, nous avons :

L+IL=0L+1+]I (2.1)

/ . / 2 ! 2
E, =-Lw] + zIw;

L’énergie potentielle de la structure considérée s’écrit :

1 1
_@25&%+§Kﬁ§ (2.2)
2 K1+K2 2 K1+K2 .
1K K07 + K707 + K305 + K Ky03 (2.4)
2 K+ K, '

ot 01, 05 sont les angles de torsion des éléments de raideur. D’autre part, les inerties
du systéeme sont négligées, nous avons ’équation d’équilibre des couples sur le disque
d’inertie I, :

K191 - KQ&Q (25)
En introduisant I’équation (2.5) dans I’équation (2.2), nous obtenons :
1 K1K20% + 2K1K26192 + Kleeg
2 K+ K,
_1K1K2(91 + 92)2
2 K+ K,

| KK, ,
L Ml g
ST 1 I, )

E, =
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L’énergie potentielle du modele :

/ 1
E,=-K¢’
2
ouf = a3 —ag = (g —as) + (g — ag) = 01 + 6, La condition de réduit est EI') =FE,,

nous avons :

KK,
= —— 2.6
K, + Ky (2:6)

2.2.3 Moment d’inertie équivalent et raideur équivalente de
rotors ayant des vitesses différentes

La liaison entre des arbres ayant des vitesses différentes se trouve souvent dans
les systémes de transmission. Pour illustrer cette situation, nous montrons deux
exemples. Le premier est un réducteur a engrenage a un seul niveau de réduction.
Le deuxiéme exemple est un systéme de transmission paralléle.

Exemple 1

La figure 2.6(a) montre un réducteur a un niveau de réduction. Le rotor S est
représenté par un disque d’inertie I; relié a la roue dentée d’inertie I, par un ressort
de torsion ayant la raideur K. Le rotor E est représenté par un disque d’inertie Iy
relié a la roue dentée d’inertie I3 par un ressort de torsion ayant la raideur K. Les
deux roues dentées I, I3 ont ni, ny dents, respectivement. Le modéle équivalent
amenant le disque d’inertie I; a la vitesse wy est montré sur la figure 2.6(b).

K, L

Z,

w, VVY W,
o 6, K, 8; K,

Rotor : L WA T WA
Jr3
W, K,
i Rotor E
VVA W,
Sy
Rotor E
—
(a) Modéle dynamique a deux vitesses (b) Modeéle dynamique équivalent ramené a la

vitesse du rotor F

FIGURE 2.6 Réducteur a un niveau de réduction

On fait les mémes hypothéses que précédemment, alors w; = wy et w3 = wy.
L’énergie cinétique de la structure considérée devient :

1 1 1 1
E, = §lef + 512w§ + §I3w§ + §I4w§ (2.7)
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Afin d’amener le modeéle a la vitesse du rotor E, l’équation (2.7) est réécrite en
remplacant wy = iwy, Wy = Wy, W3 = Wy, O 1 = Z—f est le rapport de réducteur :

1. 1 , 1
EC :51122(,02 + 5 (Ig + ]222) (UZ + § 4(4}2 (28)
1. 1., 1
:§Ilwi + 5[3(,02 + 5 4&]2 (29)

[’expression Ié = I3 + I5i? représente 'inertie équivalente des deux roues den-
tées ramenées a la vitesse du rotor E. L’expression ]1 = [,i? représente l'inertie
équivalente du rotor S ramené a la vitesse du rotor K.

[’énergie potentielle de la structure considérée s’écrit :

1 1

E, =§K19§ + 5}(293 (2.10)
1 oy 1
:51(12'2912 + 5[(263 (2.11)
1o 1
:§K1912 + 51@93 (2.12)

ot 61, 6 sont les angles de torsion des éléments de raideur K, K5, respectivement,
’ . , . . / . , .

et 0] est 'angle de torsion équivalent. L’expression K; = K;i? représente la raideur

équivalente des deux raideurs K; ramené a la vitesse du rotor E.

Exemple 2

La figure 2.7 représente un systéme de transmission paralléle. Les rotors S, S

rotor S1 2
Is FVWA—
= i1
I Ky
2
VWAL I
|} rotor E
==
K, 2
rotor 82 | I, —\A\N\— i
i

FIGURE 2.7 — Systéme de transmission paralléle

sont représentés par deux disques d’inertie [, Ig reliés aux roues dentées d’inertie
I3, 14 par deux ressorts de torsion K5, K3, respectivement. Les vitesses angulaires
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associés sont ws, wg. Le rotor E est représenté par un disque d’inertie [; relié a la roue
dentée de moment d’inertie I, par un ressort de torsion K. Sa vitesse angulaire est
w1. Deux roues dentées I3, I, sont liées paralléelement a la roue dentée I5. Le modéle
équivalent amenant les deux rotors Sy, Sy a la vitesse du rotor F est représenté sur
la figure 2.8(a). Le systéme étant dans les mémes conditions que précédemment, le
résultat suivant est obtenu :

I, = I + I3i% 4 1,i (2.13)
I, = I5i? (2.14)
I, = Igi? (2.15)
Ky = Kyi2 (2.16)
Ky = Ksi? (2.17)
Ofl,ilzﬁ,igzz—i
L KK
\171\ K, K3 K,
ﬁ( I e VAYA I] 13 _M_ 15 vV I;
L |5
. Rotor E Raotor E
(a) Deux rotors ramenés a la vitesse du rotor (b) I ramené a Iy
E

FIGURE 2.8 Modéle équivalent de la transmission paralléle

Lorsque les éléments de raideur K5, K3 ont le méme niveau de torsion, c.-a.-d
Oyiy = 0314 (2.18)

ot, 69, 03 sont la torsion de K, et de K3, respectivement. Le modéle équivalent
simplifié est obtenu est donné sur la figure 2.8(b), avec les paramétres équivalents :

"

Iy = I, + Iy = I3 + I3 (2.19)

Ky = Ky + Ky = Kyi2 + Kgi? (2.20)

2.3 Modéle dynamique du groupe motopropulseur
a double embrayage

2.3.1 Description d’un groupe motopropulseur a double em-
brayage
L’architecture du groupe motopropulseur utilisant un double embrayage permet

de passer des rapports sans interruption de traction. Plusieurs architectures GMP
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sont possibles selon la disposition du moteur et des roues motrices. L’architecture
de la boite de vitesses & double embrayage est aussi variée : deux arbres d’entrée,
un arbre de sortie (architecture longitudinale, voir la figure 2.9(a)), ou deux arbres
d’entrée, deux arbres de sortie paralléles (architecture paralléle, voir la figure 2.9(b)).
L’architecture longitudinale n’est utilisée que dans les véhicules avec un moteur a

(b) Architecture paralléle

FIGURE 2.9 — Schéma cinématique d’une boite de vitesses a double embrayage : (A)
vilebrequin, (B) double embrayage, (C) boite de vitesses, (D) sortie de la boite de
vitesses, (1)-(2) arbres d’entrée, (3)-(4) arbres de sortie, (5) pont et différentiel, g;
(1 =1,...,6) engrenages de rapport i

49



CHAPITRE 2. MODELISATION ET SIMULATION DU GROUPE
MOTOPROPULSEUR A DOUBLE EMBRAYAGE

combustion interne monté longitudinalement '. L’architecture paralléle est utilisée
dans les véhicules & moteur et les roues motrices a I'avant. Afin de minimiser la taille
de la boite de vitesses, les deux groupes d’engrenages sont réalisés sous la forme de
sous-boite de vitesses. Les deux sous-boites de vitesses sont montées latéralement
par rapport au double embrayage. Cette structure a une longueur légérement plus
courte comparativement a celle d'une architecture longitudinale. Dans cette étude,
nous nous focalisons sur I'architecture paralléle.

Dans 'architecture paralléle (voir la figure 2.9(b)), les deux arbres d’entrée (1)
et (2) de la boite de vitesses sont disposés coaxialement I'un par rapport a l'autre.
Le premier arbre est creux, I'autre arbre est placé a 'intérieur et tourne librement
par rapport a lui. Chaque arbre d’entrée porte des pignons fixes pour chaque groupe
de rapports (par exemple, un groupe pour les rapports pairs et un autre pour les
rapports impairs). Les pignons fous sont montés dans les deux arbres de sortie (3)
et (4). Les arbres de sortie portent également les synchroniseurs afin de synchroniser
et solidariser les pignons fous sur son arbre.

La différence principale entre les deux architectures longitudinale et paralléle est
que, dans le cas longitudinal, les pignons fous ne sont portés que par un seul arbre
de sortie.

2.3.2 Modéle dynamique

Nous considérons un groupe motopropulseur a double embrayage pour un véhi-
cule & moteur et roues motrices avant. La boite de vitesses a double embrayage consi-
dérée ici est du type paralléle (revoir la figure 2.9(b)). L’amortisseur d’embrayage est
introduit dans le volant du moteur (volant & double masse). En négligeant les jeux
entre dents des engrenages, la dynamique du synchroniseur et les mouvements du
moteur sur ses suspensions, nous avons un schéma dynamique du GMP représenté
sur la figure 2.10. Ce schéma montre le cas d’un changement de vitesses, le rapport
en cours i, et le rapport sélectionné i,.

i

Double embrayage

F1GURE 2.10 — Schéma dynamique du GMP a double embrayage

Dans la figure 2.10, T, est le couple de sortie du moteur. Dans cette étude, les
transitoires du moteur sont négligés et seul un modéle statique du moteur est consi-

1. Le moteur & combustion interne monté longitudinalement est celui dans lequel le vilebrequin
est orienté le long de 'axe longitudinal du véhicule, le moteur avant et les roues motrices arriéres.
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déré. Une cartographie représentant le modéle statique du moteur est proposé dans
la section suivante. [; est le moment d’inertie équivalent du moteur et d'une partie
du volant du moteur (volant a double masse) ramenés au vilebrequin. Les coefficients
de raideur et d’amortissement définis ci-dessous comprennent les raideurs et amor-
tissements de torsion. Ky, C; sont les coefficients de raideur et d’amortissement de
I’amortisseur, respectivement. I5 est le moment d’inertie équivalent de 'autre par-
tie du volant du moteur et des plateaux de double embrayage. I3; est le moment
d’inertie équivalent de I’arbre creux, des pignons portés et du disque d’embrayage
correspondant. Koy, Cy; sont les coefficients de raideur et d’amortissement de ’arbre
creux, respectivement. I35 est le moment d’inertie équivalent de I’arbre solide (1'arbre
centrale), des pignons portés et du disque d’embrayage correspondant. Koy, Coy sont
les coefficients de raideur et d’amortissement de D'arbre solide, respectivement. I
est le moment d’inertie équivalent de I'arbre de sortie pour les rapports impairs, les
synchroniseurs, le pignon fou correspondant et le pignon fixé de pont. K31, C'3; sont
le coefficient de raideur et d’amortissement de I'arbre de sortie pour les rapports
impairs, respectivement. 4o est le moment d’inertie équivalent de I'arbre de sortie
pour les rapports pairs, les synchroniseurs, le pignon fou correspondant, et le pignon
fixé de pont. K39, (35 sont les coefficients de raideur et d’amortissement de ’arbre
de sortie pour les rapports pairs, respectivement. iy est le rapport de pont, nous
considérons le méme rapport de pont pour les deux arbres de sortie de la boite de
vitesses. [5 est le moment d’inertie équivalent du différentiel, du pignon couronné
et d'une partie du demi-arbre a gauche et du demi-arbre a droite. Ky, Cy; sont les
coefficients de raideur et d’amortissement du demi-arbre & gauche, respectivement,
K5, Cyo sont les coefficients de raideur et d’amortissement du demi-arbre a droite,
respectivement. Ig;, Igo sont les moments d’inertie équivalents de la roue motrice et
de 'autre partie de demi-arbre a gauche, et a droite, respectivement. I; est le mo-
ment d’inertie équivalent de la masse totale du véhicule ramené a la roue motrice. A
(B) est la liaison pneumatique-sol & gauche (a droite). S, So sont les synchroniseurs
correspondants au rapport actuel et au rapport suivant. 7} est le couple résistant
d’avancement ramené a la roue. Les frottements visqueux sont modélisés par des
amortisseurs Cy;, 1 = 1,...,5 liés au bati. Le moment d’inertie I est calculé comme
suit :

(2.21)

2
I7 = myr;,

ou, m, est la masse totale du véhicule, r,, est le rayon moyen de la roue motrice.

Le véhicule est supposé roulant en ligne droite, donc il n’y a pas de différence de
vitesse entre les roues gauche et droite. Le modéle du GMP peut étre simplifié en
ramenant les deux demi-arbres a un seul arbre. Le schéma dynamique simplifié du
GMP est donné sur la figure 2.11, avec les grandeurs équivalentes :

K4 - K41 -+ K42 (222)
Cy=Cn+Cy (2.23)

et
Is = Is1 + Is2 (2.24)

La modélisation du GMP a double embrayage est présentée en considérant le
découpage fonctionnel suivant : le moteur et volant du moteur, le double embrayage,
la boite de vitesses, 'arbre de transmission, la force de traction et le véhicule. Dans
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Double embrayage

Chus

FI1GURE 2.11 — Schéma dynamique du GMP a double embrayage équivalent : deux
demi-arbres & un seul arbre

les sections suivantes, les modéles dynamiques des différents éléments sont détaillés
(figure 2.12).

FIGURE 2.12 — Modéle dynamique du GMP a double embrayage

Le systéme mécanique de GMP est composé de plusieurs piéces mécaniques re-
liées entre elles par des liaisons cinématiques. Chaque maillon est considéré comme
une piéce mobile et posséde une inertie [; ainsi qu'un vecteur de vitesse angulaire
w;. La dynamique de chaque maillon suit la seconde loi de Newton :

dwi -
IiE = ZTij (2.25)
j=1

ou T;5, 7 = 1,...,n sont les couples extérieurs exercés sur le maillon étudié 7.
En appliquant la seconde loi de Newton au modéle du GMP, les équations dy-
namiques suivantes sont obtenues :

o — ]l (T, — Ky(6) — 03) — Cy (w1 — ws)) (2.26a)
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1

d)g 7 (K1(01 — 92) + Cl<w1 — w2) — Tcl — TCQ> (226]3)
2
. 1 , :
w31 = [— (Tcl — K21(931 — zaﬁsl) - 021 (CU31 - Zawsl) - Cblw?)l) (2260)
31
. 1 , ,
Wszo = [— (Tcz — K22(932 - 28952) - OQQ(W?,Q - stsz) - Cb2w32) (226d)
32
: 1 : . : .
Wa1 = T (K21(031 — ia1) + Cor(ws1 — taws1)) ta — K31(0a1 — i005) (2.26€)
41
— C31(wa — dows) — Chzwar)
: 1 , , , ,
We2 = T ((Kaa(b32 — i5052) + Cog(wsa — isws)) is — Ki2(0a2 — iobs) (2.26f)
42
— CUza(wag — ows) — Crawaz)
1

w5 = I_ ((K31(941 — 7/-095) + 031 (CU41 - ioédg’,)) 7’-0
. | . . 2.26 3
+ (K32(ba2 — i005) + Cz2(waz — tows) ) to — K4 (05— ) — Ca(ws —ws) — b5w5%

. 1
W — [— (K4(95 — 66) —+ C4(w5 — (JJ6) — Tt) (226h)
6
1
in == (T, = T) (2.261)
7
9(_) = W) (2.26j)

ou 7, est le couple du moteur, T, T.o sont les couples du double embrayage, T;
est le couple d’interaction entre la roue motrice et le sol (le couple de traction), T,
est le couple de résistance a ’avancement, wy; et wys sont les vitesses angulaires des
pignons fous, w; et ; sont respectivement la vitesse angulaire et 'angle de torsion

des maillons.
T, = F,ry, (2.27)

T, = Fory (2.28)

ou F, est la force de traction, F, est la force de résistance & avancement, r, est
le rayon moyen de la roue. Dans les sections suivantes, les modeéles du moteur, du
double embrayage, de I'interaction pneumatique-sol, et du véhicule sont présentés.
Pour développer des lois de commande, le modéle du GMP est simplifié sur la
base des hypothéses mécaniques suivantes :
I’arbre creux, ’arbre solide, I'arbre de sortie pour les rapports impairs et ’arbre
de sortie pour les rapports pairs sont de raideur infinie,
— les frottements visqueux dans la boite de vitesses et dans le pont sont négligés,
— les transitions des synchroniseurs en phase de sélection de rapport sont négli-
gées,
— le contact pneumatique-sol est en parfaite adhérence et on suppose 'absence
d’effets transitoires dus a l'interface pneumatique-sol.
En ramenant les moments d’inertie des arbres, des pignons et des synchronisations
correspondants, et deux disques d’embrayage au pont-différentiel I5, nous avons un
modéle dynamique simplifié du GMP comme proposé sur la figure 2.13.
Les rapports de transmission ¢;, 7; correspondent respectivement au rapport en cours
et au rapport sélectionné et sont donnés par :

i = igio (2.29)
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FiGURE 2.13 Modéle dynamique simplifié du GMP a double embrayage

1 = gl (2.30)
Les paramétres équivalents du modéle simplifié sont :
[3 - I5 + [312'27;3 + [32’&28 —|— ([41 + [42)23 (231)
Iy =1+ I (2.34)
Les équations différentielles du modéle simplifié deviennent :
. T.(. 1
i =T L 06— ) + G ) (2.35a)
1 1
. 1 1 1
Wy = — (K1(61 — 02) + C’l(wl — CUQ)) - cl(-) — —TCQ(.) (235]3)
IQ I2 I2
. 5 1 1
W3y = — cl(-) + —]TCQ(.) —_ (KQ(@Q, — 64) -+ CQ((.U:J, — w4)) (235C)
I I3 I3
1 T.(.)
wy = — (K2(03 — 04) + Co(ws — wa)) — (2.35d)
.[4 I4
Qi:wi, 1= 1,...,4 (2356)

ou les w; sont respectivement les vitesses angulaires du moteur (la partie du volant
moteur a coté du moteur comprise), de I'autre partie du volant moteur (également
les plateaux du double embrayage), du pont et de la roue motrice, les 6; sont les
angles de torsion correspondants.

2.4 Modéle du moteur

Dans le cadre de cette thése, une modélisation statique du moteur est considérée
qui permet d’avoir une représentation au macroscopique de son fonctionnement. Le
moteur est alors modélisé par une cartographie du couple moyen qui est fonction de
la vitesse du moteur et de 'ouverture du papillon.

T. = f(w1,p) (2.36)

ou T, est le couple de sortie du moteur, w; est le régime du moteur, p est la position
du papillon.

La figure 2.14 montre un exemple de cartographie de couple d’un moteur ther-
mique.
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Te [N.m]

100

We [rad/s]

P[]

FI1GURE 2.14 Cartographie d’'un moteur thermique

2.5 Modéle du double embrayage

Dans les phases de décollage et de changement de vitesses, 'embrayage est utilisé
afin de synchroniser la vitesse du véhicule a la vitesse du moteur. Le couple transféré
par 'embrayage dans ces phases est alors le couple de friction. Dans la littérature,
la plupart des auteurs utilisent des modéles de friction "classiques" tels que : la
friction de Coulomb (la figure 2.15(a)), la friction de Coulomb + visqueuse (la figure
2.15(b)), la friction statique + de Coulomb -+ visqueuse (la figure 2.15(c)), et la
friction statique + de Coulomb + visqueuse + effet Stribeck (la figure 2.15(d)).

Le modéle de 'embrayage est souvent considéré dans la littérature comme un
modeéle hybride. Dans les sous-sections suivantes, nous présentons d’abord un modéle
du double embrayage statique hybride sur la base du modéle de friction Stribeck,
et puis un modeéle dynamique continu appelé LuGre [Canudas de Wit et al., 1995].
Le modéle dynamique est développé indépendamment pour chaque embrayage. Le
modéle dynamique du double embrayage correspond a la combinaison des modéles
dynamiques de chaque embrayage. Les variables d’entrée et de sortie du double
embrayage correspondant sont représentées sur la figure 2.16.

2.5.1 Modéle statique hybride

Un modéle statique de chaque embrayage composant le double embrayage peut
étre obtenu sur les phases de glissement et de fermeture. Pendant la phase de fer-
meture, le couple transféré par I’embrayage est plus faible que le couple de friction
statique, et est calculé a partir des données de la dynamique du modéle. Pendant la
phase de glissement, le couple transféré par 'embrayage est le couple de friction. A
basse vitesse de glissement, le couple de friction augmente de facon non linéaire. Ce
phénoméne s’appelle Ueffet de Stribeck [Stribeck, 1902|. Il est représenté en détail
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=L Fh
<o B
v v
(a) Friction Coulomb (b) Friction de Coulomb + visqueuse
F i F 4
- -
v v

(c) Friction statique + de Coulomb + vis- (d) Friction statique + de Coulomb +
queuse visqueuse + effet Stribeck

FIGURE 2.15 — Présentation des modéles de friction statiques

Fnl Fnz

L

M5~ M3 ( h T
—

Double embryvage
M7= M32 B T
> c2

. J

FIGURE 2.16 — Variables d’entrée et de sortie du modéle du double embrayage : F),1,
F,,5 forces normales, wo vitesse angulaire des plateaux de pression, ws; et wso vitesses
angulaires des disques d’embrayage

sur la figure 2.17.

Dans un double embrayage a sec, il existe de la friction statique plus de Cou-
lomb plus leffet Stribeck. La fonction exponentielle permet de décrire fidélement ces
phénomeénes :

Aw |9

Ws

HJ(A(")) = e + (:us - ﬂc)e_ (237)
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Couple de friction

A C% /
\
1

!

Y / Friction visqueuse

Friction de Coulomb
II:III: IV

Vitesse de glissement

FIGURE 2.17 — Représentation schématique de effet Stribeck : I - friction statique,
11 - lubrification limite, 111 - lubrification partielle, IV - lubrification totale

ot Aw est la vitesse de glissement, u. est le coefficient de friction Coulomb, s est
le coefficient de friction statique, wy est la vitesse de Stribeck, o, est 'exposant de
Stribeck, qui permet de modifier la courbure de Stribeck.

Le couple transféré par chaque embrayage T,; (i = 1,2) pendant la phase de glis-
sement est fonction de son amplitude, des paramétres caractéristiques de la friction,
et de la force normale appliquée :

Tei = Yelt(Aw;)sign(Aw;) F; (2.38)

ou les F;,; sont les forces normales appliquées sur la surface de friction de chaque
embrayage, p(.) est le coefficient de friction qui est une fonction non-linaire définie
par 'équation (2.37), les Aw; sont les vitesses de glissement de chaque embrayage.
v. est une constante qui dépend de la géométrie de I’embrayage :

Ve = 2ng7, (2.39)

avec ng est le nombre de disques de friction (disque d’embrayage) et r. est le rayon
moyen de friction du disque d’expression

2(ry —13)
Te =
3(rf —13)

ou 7 est le rayon extérieur du disque de friction, et 75 est le rayon intérieur du
disque de friction (voir la figure 2.18).

Pendant un changement de vitesses, 4 phases sont considérées :

— la phase de pré-installation : pendant cette phase, le pignon concernant le
rapport sélectionné est engrené par un synchroniseur. L’embrayage li¢ a ce
rapport (embrayage on-coming) est encore ouvert. L’embrayage lié au rapport
en cours (embrayage off-going) est encore complétement fermé, le véhicule
fonctionne sur ce rapport,
la phase de couplage : c’est la phase ou les deux embrayages fonctionnent,
dans un premier temps, la force normale est appliquée sur 'embrayage on-
coming, 'embrayage off-going est encore complétement fermé, puis, les deux
embrayages sont en phase de glissement,

(2.40)
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FIGURE 2.18 — Disque de friction

la phase dinertie : pendant cette phase, 'embrayage off-going est compléte-
ment ouvert, 'embrayage on-coming est encore en train de glisser. Le couple
du moteur est transféré par 'embrayage on-coming,
— le changement de vitesses accompli : dans cette phase, ’embrayage on-coming
est complétement fermé, le véhicule fonctionne sur le rapport sélectionné.
Dans ce qui suit les modéles correspondants a chaque phase sont fournis.

Pré-installation

Dans cette phase, I'embrayage on-coming est encore ouvert, nous supposons que

c’est 'embrayage 2, donc

T =0. (2.41)
L’embrayage off-going est complétement fermé. Le couple transféré par cet em-
brayage s’obtient en combinant les équations (2.26b) et (2.26¢) avec les états de

fermeture

Wy = W31 (242)
et

Wy = W3 (2.43)
D’ou

Tinl31 + Tou1 1o
Tcl =
Iy + I3

avec Tj, le couple sur 'arbre d’entrée du double embrayage et T,,:; le couple sur
I’arbre de sortie d’embrayage off-going :

(2.44)

Tin = K1(01 — 03) + C1 (w1 — wo) (2.45)
Tout1 = Ko1(031 — ia051) + Ca1 (w31 — taws1) + Criws (2.46)

Phase de couplage

[’embrayage on-coming commence a s’engager. 2 sous-phases sont considérées.
Dans la premiére, la force normale commence étre appliquée sur 'embrayage on-
coming, 'embrayage off-going est encore complétement fermé. De facon similaire a
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ce qui précede, il vient

(T = Tea) I3y + Toun I

T, = 2.47
' I + I3 (247)
et
Tio = Yep(Aws) Frosign(Aws) (2.48)
ot Aws est la vitesse de glissement d’embrayage on-coming :
sz = Wy — Ws32. (249)

Dans la deuxiéme sous-phase, les deux embrayages glissent ensemble et, par
conséquent
Tr = Yept(Awy ) Fsign(Awy ) (2.50)

Teo = Yept(Awsy) Frosign(Aws) (2.51)

ot Aw; est la vitesse de glissement d’embrayage off-going

Awl = Wy — W3- (252)

Phase d’inertie
L’embrayage off-going est complétement ouvert
T.=0 (2.53)
[’embrayage on-coming est encore dans la phase de glissement

Teo = Yelt(Aws) Frasign(Aws) (2.54)

Changement de vitesses accompli

Dans cette phase, I'embrayage on-coming est complétement fermé. Le couple
moteur est transféré par 'embrayage on-coming. Ce couple est calculé en combinant
les équations (2.26b) et (2.26d) avec les états de fermeture

W9 = W32 (255)
et
Gy = o (2.56)
Soit . S
Tc2 _ ind32 + out242 (257)

Iy + I3

ou Tj, est le couple sur I’arbre d’entrée du double embrayage, T, est le couple sur
I’arbre de sortie de I’embrayage on-coming :

Toutz = Koo (032 — i50s2) + Coa(wsz — isws2) + Crawsa (2.58)
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Cr

s 4

FIGURE 2.19 — Conditions de commutation de I’embrayage

Conditions de commutation

Deux états différents doivent étre pris en compte pour chaque embrayage, le
premier est lorsque '’embrayage est fermé et le second étant lorsque 'embrayage
glisse. Les commutations d’un état a 'autre dépendent de grandeurs exogénes ou
des variables de sous-modéles. La commutation des états de chaque embrayage est
représentée dans la figure 2.19.

Pour un passage du mode de glissement au mode de fermeture, la vitesse de
glissement doit étre nulle et le couple transmis par I'embrayage (le couple extérieur)
inférieur a la capacité de couple de 'embrayage (également nommé couple statique
de I'embrayage). En pratique, la vitesse de glissement est obtenue via un capteur,
et suivant sa précision, la condition de vitesse nulle est difficile & détecter. Ainsi
cette condition d’annulation peut étre approchée par une vitesse de glissement suffi-
samment petite. Les conditions pour commuter du mode de glissement au mode de
fermeture sont données par :

Cyp 2 (|Aw| <€) et (|T| < T7) (2.59)

oit T est le couple transmis par I'embrayage en phase de fermeture calculé par la
formule (2.47) ou (2.58), ¢ est une constante positive assez petite, Aw est la vitesse
de glissement et T est le couple transmissible par 'embrayage (la capacité de friction
statique d’embrayage, T > 0) donné par :

T2 = veusFy, (2.60)

ol F}, est la force normale appliquée sur I’embrayage correspondant.
Pour un passage du mode de fermeture au mode de glissement, le couple a
transmettre par 'embrayage est plus grand que la capacité de couple de I'embrayage :

Crog & T > T2 (2.61)

2.5.2 Modéle de 'embrayage LuGre

Le modéle de friction LuGre est un modéle dynamique continu. Ce modéle de
LuGre développé dans [Canudas de Wit et al., 1995 se base sur le comportement
des soies des surfaces de friction. En effet, les surfaces sont trés irréguliéres au niveau
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microscopique et donc deux surfaces en contact ont un certain nombre d’aspérités. Il
faut imaginer deux corps rigides qui entrent en contact par le biais de soies élastiques.
Pour plus de simplicité et sans perdre de généralité, on peut supposer que les soies
sont rigides sur l'un des corps et élastiques sur l'autre (figure 2.20). Dans cette

FIGURE 2.20 — Interface de friction entre deux surfaces

section, un modéle dynamique de '’embrayage est représenté sur la base d’un modeéle
de friction LuGre.

La déformation moyenne des soies z est représentée comme une variable interne.
La dynamique de la déformation moyenne est donnée comme suit :

|Aw|

2= Aw —
9(Aw)

8oz (2.62)

ot Aw est la vitesse de glissement de 'embrayage, d, est le coefficient de raideur des
soies, g(Aw) est une fonction qui est définie afin de décrire au mieux effet Stribeck.
Comme dans le cas précédent, une fonction de type exponentiel est utilisée pour
définir la fonction g(Aw) :

_|Aw|%s
o(Aw) = (w (1 — pe)e 15 )%Fn (2.63)

ol i, est le coefficient de friction de Coulomb, pi4 est le coefficient de friction statique,
ws est la vitesse de Stribeck, &5 est I'exposant de Stribeck, . est une constante
positive dépendant la géométrie d’embrayage, et F,, est la force normale appliquée
sur ’embrayage.

Le couple d’embrayage généré a partir de cette déformation des soies est décrit
comme :

ol &; est le coefficient d’amortissement.
Un terme proportionnel a la vitesse relative peut étre ajouté au couple d’em-
brayage pour prendre en compte de la friction visqueuse, de sorte que :

TC == 502 + (512 + 52Aw (265)

ol 0y est le coefficient visqueux de friction.
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O3]

FIGURE 2.21 — Modéle a soie de la friction

Un des inconvénients majeurs du modéle de friction LuGre est qu’ils ne possédent
pas la propriété de non-dérive [Nouailletas, 2009]. Pendant la phase de fermeture,
si on décroit la force normale jusqu’a une valeur faible, 'embrayage reste toujours
fermé. En effet, dans la région de basse vitesse de glissement, le comportement des
soies dépend moins de la force normale. Tandis que, en phase de fermeture, la vitesse
de glissement est presque nulle, la dépendance de la force normale sur la dynamique
de déformation est alors faible. Donc, il est difficile de commuter de la phase de
fermeture a la phase de glissement en décroissant la force normale. Pour surmonter
ce probléme, nous proposons un modéle dynamique de I’'embrayage basé sur la magic
formula [Pacejka et al., 1987 et sur la dynamique interne des soies.

2.5.3 Modéle de ’embrayage basé sur la magic formula

En phase de fermeture, le couple d’embrayage ne dépend plus de la force normale.
Le couple transmis par '’embrayage est estimé par la dynamique du modéle et limité
par le couple statique. Pendant cette phase, nous introduisons une variable interne
— le coefficient de glissement interne — afin d’adapter les changements du couple
transmis par I’embrayage.

Dynamique interne des soies

Le méme modéle de soies que dans le cas précédent est utilisé : entre deux surfaces
de friction, l'interface est pensée comme un contact entre des soies. Cependant, la
vitesse des soies est introduite (figure 2.21). Le coefficient de glissement interne
d’embrayage est défini comme suit :

, - w. Aw'
S S e (2.66)
w1 w1

A

R ’ . . . .

ou Aw est la vitesse de glissement interne d’embrayage, w; est la vitesse de I'arbre
, / . . s 122 P

d’entrée, w, est la vitesse des soies. L’embrayage est considéré comme fermé si le
. . . . /

coefficient de glissement interne reste dans une borne assez petite |/\ ‘ <e.
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En phase de glissement, le coefficient de glissement d’embrayage est introduit :

P (2.67)

Wi w1

oll wq est la vitesse de 'arbre de sortie. En phase de glissement nous pouvons ap-
!
procher : w, ~ ws. Donc, en phase cette phase nous avons :

PNESD (2.68)

[’équation de la dynamique des soies est :

d—Z:w;—WQ:(Wl—WQ)—<W1—w’2):AW—AC{)/

dt
= —Nw + Aw (2.69)

Le couple d’embrayage est fonction de la déformation z. La déformation z étant
suffisamment petite, il est possible de représenter le modéle par une fonction linéaire

T.=2C, (2.70)

ou C, est la rigidité de la surface de friction

darT,
C,=—= 2.71
dz |,_, (2.71)
Donc
dT, dz
c_ o 2.72
dt dt (2.72)
dz 1 dT,
—_— = — 2.73
Tar Lt (2.73)
En combinant les équations (2.69) et (2.73), nous avons
1 dT, /
—_ = A 2.74
CZ di A w1 + Aw ( 7 )

D’autre part, le couple de 'embrayage peut étre estimé par une fonction du coeffi-
cient de glissement et de la force normale sous la forme :

T.= f(\,F,) (2.75)
= d;;c = %% + gﬁ dj;” (2.76)

En combinant les équations (2.74) et (2.76) nous avons
& é%% = —Nw; + Aw — Ciggn d;;” (2.78)

63



CHAPITRE 2. MODELISATION ET SIMULATION DU GROUPE
MOTOPROPULSEUR A DOUBLE EMBRAYAGE

L’équation (2.78) représente la dynamique du coefficient de vitesse de glissement
d’embrayage.
Finalement, nous utilisons la formule suivante pour calculer le couple d’em-
brayage :
T, = f(X, Fo) = veFu f(V) (2.79)
oil 7, est une constante qui dépend la géométrie de Pembrayage. Le paramétre Aw’
est difficile & mesurer ou a identifier. D’autre part, la raideur des surfaces de friction

d’embrayage est assez grande. Donc, 'approximation du coefficient de la vitesse de
glissement interne X" par le coefficient de la vitesse de glissement A peut étre faite.

T. =v.EFnf(N) (2.80)
La dynamique du coefficient de vitesse de glissement d’embrayage devient :

1 df(\) dx | dF,
L A D VR W
VTN Wit AW = e dt

ATV (2.81)
La fonction f(\) est définie pour décrire au mieux le comportement de ’embrayage
en phase de fermeture en prenant en compte l'effet Stribeck. Dans notre étude,
nous utilisons la magic formula |Pacejka et al., 1987| pour modéliser le glissement
d’embrayage.

Magic formula

La magic formula est une formule mathématique qui permet de décrire les forces
de friction en prenant en compte l'effet de Stribeck. La magic formula se présente
sous la forme :

f(z) = Dsin (C arctan (Bx — E (Bx — arctan (Bx)))) (2.82)

Le graphe de cette fonction est représentée sur la figure 2.22. Cette formule est
utilisée pour définir la fonction f(\), avec A = x le coefficient de glissement de
'embrayage. La courbe f(\) est définie par les paramétres B, C, D, F, qui peuvent
étre exprimés en fonction du coefficient de friction statique pus, du coefficient de
friction de Coulomb p. et du coefficient de glissement statique As. Le signe de la
fonction f(A) est le méme que celui du coefficient \. Le paramétre D représente la
valeur maximale de la courbe et correspond au coefficient de friction statique :

D = p,. (2.83)

La valeur C'F représente la région utilisée de la fonction sinus pour assurer un effet
Stribeck, dans I'intervalle [7/2, 37 /2]. La valeur asymptotique D sin (C'F) correspond
au coefficient de friction de Coulomb donné par :

D sin <Cg> = Dsin <7r - Cg) = e (2.84)

2 Lhe
= € =2 Zarcsin (12)
arcsin |

T
2 c

— 92— = arcsin (”’—) (2.85)
™ I
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fx) -
X,
, fe,) 1
D‘ _____ ’T_ —b——- ,’
s i b T
: 18, | Dsin(Cn/2)
.
{LR
gep 1 H
I x 1 %o
| 1C2y .
| ; ’f*‘ sin(Catan(ce)) :
[} . f
o I Yk
(I
Caran(c) 1 ¢
1 | '/ a=Bx - EBx —atan (Bx))
1/
I”E
2 | .2
I’ .
aﬁdr—-‘-’-:——b-— :
W :

FIGURE 2.22 — Représentation de la formule magique

Le produit BC'D correspond a la pente de la courbe a 'origine, ce qui permet de
déterminer B. Le paramétre FE permet de modifier la courbe de 'effet Stribeck, le
coefficient de glissement statique A\, auquel le pic de la courbe se produit. Mais il ne
modifie ni la valeur maximale ni la pente de la courbe a lorigine.

Carctan (BA\; — E (BAs — arctan (B);))) = g (2.86)
=B\; — E (B\; — arctan (B);)) = tan %
BX\s — tan 5%
- e (2.87)

B\, — arctan (B\;)

La figure 2.23 représente une fonction f(\) avec les parameétres suivants : ps =
0,8, pe = 0,6, et Ay = 1073

Pour conclure cette partie, afin de montrer efficacité du modéle proposé, deux
tests sont proposés sur la base d’un simple embrayage. Dans le premier test, la force
normale varie et le couple d’entrée de 'embrayage est fixé. Dans le second test,
I'inverse est réalisé. En particulier, les comportements lors des transitions glisse-
ment /fermeture sont montrés. Le schéma dynamique de I'embrayage considéré est
celui de la figure 2.24.
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0.8 : i . -

FIGURE 2.24 — Modéle dynamique d'un simple embrayage

Les équations dynamiques du modéle sont données par :

Gy = ]ll <Tm _K, / (w1 — wa) dt — Cy (w1 — w2)) (2.88)
Gy — 112 <K1 / (wn — wn) dt + Cy (w1 — ) Tc> (2.89)
Gy — 113 (T K, / (s — wi) dt — C (w5 — wy ) (2.90)
s — 114 (z@ / (s — wa) dt + C (w5 — o) — Tr) (2.91)

ou Tj, est le couple d’entrée, I; (i = 1,...,4) sont, respectivement, les inerties du
moteur + un demi-volant moteur + 'autre demi-volant moteur + I'embrayage, du
disque d’embrayage, de I'arbre de sortie, et du véhicule équivalent, C7, K; sont,
respectivement, le coefficient d’amortissement et la raideur de 'amortisseur d’em-
brayage, C5, Ky sont, respectivement, le coefficient d’amortissement et la raideur de
I’arbre de sortie, et T, est le couple de résistance. Les paramétres du modéle sont
donnés dans la table 2.2. Les parameétres des modéles de 'embrayage : le modele
statique hybride, le modeéle de 'embrayage LuGre, et le modéle basé sur la formule
magique sont donnés dans la table 2.3.

Les résultats du premier test (ou la force normale varie) sont représentés sur
la figure 2.25. Sur les figures, dans un premier temps, '’embrayage est synchro-
nisé a partir d’une vitesse de glissement initiale d’environ 100rad/s. Dans ce cas,
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TABLE 2.2 Paramétres du modéle dynamique d'un simple embrayage
Symbole Valeur Unité Symbole Valeur Unité
J1 2,70 kg.m? Jo 2,70 kg.m?
J3 0,10 kg.m? Jy 2,65 kg.m?
Ch 40 N.m.s/rad | Cy 60 N.m.s/rad
K, 160 N.m/rad | K 16300  N.m/rad

TABLE 2.3 Parameétres du modéle LuGre et du modéle Pacejka

Symbole Valeur Unité | Symbole  Valeur  Unité
Ihs 0,8 - Lhe 0,6 -
O 2 - We 10 rad/s
Ve 0,28 - 0o, C', 5,0e +4 -
01 3 - 09 0 -
B 100 DY Loe—3 -
250 T T T T T T
200} e
=z
& 150F -
"'_;C | —w, (magic formula)
% 100 — (magicformula)_
- ety (LUGHE)
; e, (LuGre)
50+ 3 — o, (Stribeck)
el (Stribeck)
_Fﬂ
c 1 1 1
0 1 ) 275 3 4 5 6
t [s]
(a)
500 : T T T T
_Fﬂ
: TC (LuGre)

T, (Stribeck)
—TC {magic formula)

Point de commutation (magic formula)

Point-de commutation (Strib
Point de commutation/

T_[Nm], F, [daN]

-
o
[=1

F1GURE 2.25 - Comportement de I'embrayage pour le
I'embrayage, (b) couples de 'embrayage

ler test : (a) régimes de

les comportements de I'embrayage modélisé par les trois méthodes sont similaires.
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Puis, dans un second temps, la force normale décroit. Naturellement, '’embrayage
commute de I'état fermé a 1I'état ouvert. Les commutations d’état des embrayages
modélisés par le modéle de friction avec l'effet de Stribeck et par le modéle basé sur
la magic formula se produisent presque au méme moment lorsque la force normale
décroit a une valeur d’environ 50daN. Tandis que, celle de 'embrayage modélisé
par le modéle LuGre se produit lorsque la force normale est presque zéro, ce qui ne
correspond pas a la réalité.

Dans le second test, la force normale est fixée a une valeur de 80daN et le
couple d’entrée varie. Les comportements de I’embrayage basé sur les trois méthodes
sont similaires (la figure 2.26). Entre les trois modéles d’embrayage, les modéles

300 T T T T T T T T

250 : : P ]

—a, (magic formula)
T 200 — (magic formula) 7
= - @, (LuGre)
B
— 150 — " (LuGre) -
w 3
g : \13:: r . o, (Stribeck)
B Aol : L ®, (Stribeck) |
100 130 A :
R et —T
e e . L)
505 : i o : \\
12
0 i I ! I 8.3 385 34 I i i
0 1 2 3 4 5 6 T 8 9 10

1[s]
FIGURE 2.26 — Comportement de 'embrayage - 2e test

développés sur la base de la formule magique et sur la base de la friction Stribeck
donnent des résultats similaires.

Dans un embrayage réel, la force normale varie beaucoup plus souvent puisque
sa fonction est d’accoupler et de désaccoupler I’arbre moteur. Dans ce contexte, les
modéles d’embrayage utilisant la magic formula ou la friction Stribeck permettent
de simuler au mieux le comportement dynamique de I'embrayage. Cependant, les
modéles d’embrayage basés sur la magic formula conduisent & des modéles non
affines en la commande. Donc, dans nos travaux, le modéle a base de magic formula
est utilisé pour réaliser les simulations et le modéle de Stribeck pour développer des
lois de commande.

2.6 Modéle du synchroniseur

Dans la littérature, le synchroniseur est représenté comme un modeéle de fric-
tion. Lors du fonctionnement d’un double embrayage, les pignons liés au rapport
sélectionné sont pré-engagés pendant que le véhicule roule a un rapport en cours.
Le changement de vitesses et la pré-selection de rapport ne se produisent pas en
méme temps que le processus de changement de rapport. Donc, dans cette étude
nous négligeons les transitoires de la synchronisation. Le modéle dynamique d’'un
synchroniseur est simplifié en un modéle purement cinématique.

En phase de synchronisation, la vitesse angulaire du pignon flou est calculée a
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I’aide de I’équation :

(
t
W3%<>7 S1t<t0,
Z.
Ws1 = | _ (2.92)
wgl.(to) + <w41(t) — w31‘<t0)) tanh ((t to)a) , sit>tg.
\ i (2 sync
(
t
wL()a sit< to‘
/l .
Wsz = 4 J . (293)
w32.(t0) + (W42(t) - ng—(to)) tanh ((t to)a) , sit >t
\ L (2} sync

oll wg;, 1 = 1,2 sont les vitesses des pignons fous liées a leur synchronisation cor-
respondante, ¢, est le temps de début de synchronisation, . est le temps de
synchronisation, a est une constante.

En phase de désynchronisation, la vitesse angulaire du pignon flou est donnée
par :

wai (1), $it <t
= t t—t _
sl war (to) + <w3;< ) _ W41(to)) tanh (( 0)04) Csit >t (2.94)
i desync
waa (1), sit <ty
= t t—t
Ws2 waz(to) + <w3;( ) w42(t0)) tanh (( 0)@) st (2.95)
J desync

Ol tgyne est le temps de désynchronisation.

2.7 Modéle dynamique d’interaction entre les pneu-
matiques et le sol

L’interaction pneumatique-sol influence fortement la dynamique du véhicule.
Cette section se concentre sur le modéle mathématique décrivant les forces et mo-
ments exercés sur le pneumatique en contact avec la route. Dans la littérature sur la
modélisation du contact pneu/sol, plusieurs modéles sont utilisés tels que : le modéle
de Coulomb, le modéle de Dugoff |Dugoft et al., 1969], le modeéle LuGre [Canudas de
Wit et al., 2003| et le modéle basé sur la magic formula [Pacejka et al., 1987], [Pa-
cejka et Bakker, 1992]. Dans cette section, seul le modéle de pneumatique utilisant
la formule magique est présenté dans le cas simple ou la force longitudinale (la force
de traction ou la force de freinage) est générée. La force longitudinale peut étre
exprimée comme une fonction du ratio de glissement o, comme suit |Pacejka et al.,
1987] :

F,(0,) = Dsin (C arctan (Bo, — F (Bo, — arctan (Bo,)))) (2.96)

Le ratio de glissement est défini par :

WTw — V;c 212 .
—, lors de l'accélération

- W Tw
Oy = Wl — ‘/a: ‘ (297)
——, lors du freinage
Va
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oll w,, est la vitesse angulaire de la roue, r, est le rayon moyen du pneumatique,
V. est la vitesse du véhicule. La force longitudinale a le méme signe que le ratio de
glissement o,.

Les paramétres du modéle B, C, D et E ont la nomenclature suivante : B est
le facteur de rigidité longitudinale du pneumatique, C' est le facteur de forme de la
courbe, D est la valeur maximale, E est le facteur de courbure. La formule magique
F,(0,) produit une courbe qui passe par Iorigine, atteint un maximum, et tend
ensuite vers une asymptote horizontale.

Le coefficient D représente la valeur maximale de la force longitudinale. Le pro-
duit BC'D correspond a la pente de la courbe a l'origine. Le facteur de forme C
controle la limite de la plage de la fonction sinus figurant dans la formule (2.96) et
détermine ainsi la forme de la courbe résultante. Le facteur B est déterminé par la
pente a l'origine et est appelé facteur de rigidité longitudinale du pneumatique. Le
facteur de courbure E ne modifie ni la valeur de la raideur ni la valeur maximale,
mais il peut étre utilisé pour modifier la forme de la courbure a4 proximité du pic de
la courbe et controler également le coefficient de glissement o, auquel le pic de la
courbe se produit. La valeur asymptotique D sin (CF) approche [, pour de grandes
valeurs de glissement.

Les paramétres B, C, D et E peuvent étre exprimés en fonction de la force
normale F, |Pacejka et al., 1987]

C = by (2.98)
(b3F2 + b4Fz)€_b5Fz
B = z 2.1
oD (2.100)
E = bgF? + by F, + bg (2.101)

ou les parameétres b; (i = 0,...,8) sont constants et doivent étre déterminés pour
chaque pneumatique.

Pour permettre a la courbe d’avoir un décalage par rapport a l'origine, deux
termes Sy, S, sont introduits dans [Pacejka et Bakker, 1992|. La nouvelle formule
obtenue est alors :

F,(z) = Dsin (C arctan (Bx — E (Bx — arctan (Bx)))) + S, (2.102)

avec
r =0, — 5 (2.103)

ou S, est le décalage horizontal du ratio de glissement et S, est le décalage vertical
de la force de traction. Les décalages S, et Sj, sont introduits afin de tenir compte
de la résistance au roulement qui peut modifier la courbe de force F, pour qu’elle
ne passe pas par l'origine.
Sy = by F, + by (2.104)
Sy = b F; + bz (2.105)
ou les paramétres b; (i =9, ..., 12) sont constants.
Le ratio de glissement calculé par la formule (2.97) n’est pas approprié en début

de décollage ou a 'arrét, car la vitesse du véhicule V, et la vitesse angulaire de la
roue w,, sont nulles, le ratio de glissement est alors non-déterminé. Donc, le modéle
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de pneumatique doit intégrer le régime transitoire ainsi que 1’état d’équilibre. Une
solution possible est de considérer un modéle du pneumatique plus complexe dans
cette zone, par exemple de type “poils de brosse” [Canudas de Wit et al., 2003] (cf.
figure 2.27).

L LU N

Z

FIGURE 2.27 — Modéle du pneumatique de type poils de brosse

Si le pneumatique est rigide et roule sans glissement, la vitesse du véhicule peut
étre exprimée par rapport au régime de la roue

V. = wyTw (2.106)

ot V. est la vitesse du véhicule, w,, est le régime de la roue, r,, est le rayon moyen du
pneumatique. Si le glissement est pris en compte, la vitesse de glissement se produit
quand :

Vi = wyrw — Vi #0 (2.107)

Lors de I'accélération, la vitesse de glissement est positive et elle est négative lors
du freinage.

En réalité, les pneumatiques sont souples et roulent avec des glissements a cause
de la force longitudinale. La vitesse de glissement au point de contact comprend la
vitesse de glissement et la vitesse de déformation.

V.=V, -V, (2.108)

Le coefficient de glissement au point de contact est calculé comme suit :
o. == (2.109)

La dynamique de la déformation de pneumatique u au point de contact peut étre
calculée directement a partir de la différence entre les vitesses de glissement sans et
avec déformation de pneumatique :

du_ ’

LI VA 2.110
g = VsV (2.110)

s
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A basse vitesse, la relation de la force longitudinale F, a la déformation u est
approximativement linéaire, donc :

F,=uC, (2.111)
ou C, est la rigidité longitudinale du pneumatique.

dF.
C, = —= 2.112
du |,_, ( )

L’équation dynamique du coefficient de glissement d’un pneumatique est alors ob-
tenue par :

1 OF, dF,
C, OF, dt

1 OF, do,
C, do), dt

En négligeant la variation de la force normale (F, = constant), la dynamique de o,
est simplifiée :

= 0, Vp+ V., —

(2.113)

1 OF, do,

i E— 2114
C, o, dt Ve + Vs ( )

2.8 Modélisation du véhicule

En général, le véhicule roule sur une route qui peut présenter une pente (voir
la figure 2.28). Les forces longitudinales extérieures agissant sur le véhicule com-
prennent la force de résistance aérodynamique, les forces de résistance au roulement,
la force gravitationnelle et la force de traction. L’équation dynamique longitudinale

77, cos(a)

FIGURE 2.28 — Forces longitudinales agissant sur un véhicule se déplacant sur une
pente : les roues motrices avant

du véhicule est :
mv-ifv :F:L‘_Fa_Frl —Frz—mngin(Oé) (2115)

ou m, est la masse du véhicule, x, est la distance de déplacement du véhicule, F), est
la force de contact longitudinale pneumatique/sol, F, est la force de résistance aéro-
dynamique, F,; et F,5 sont les forces de résistance au roulement, le terme m,g sin «
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représente la force de résistance due a la pente, g est I'accélération gravitationnelle,
a est I'angle d’inclinaison de la route sur laquelle le véhicule est en déplacement.

La force de contact longitudinale pneumatique-sol est développée dans la section
précédente. Les forces restantes : la force de résistance aérodynamique, les forces de
résistance au roulement sont présentées dans les sections suivantes.

2.8.1 Force de résistance aérodynamique

La force de résistance aérodynamique s’oppose a I'avancement du véhicule dans
Pair. La force de résistance aérodynamique équivalente peut étre représentée ap-
proximativement par la formule suivante :

F, = 0.5pA;C4V? (2.116)

oil p est la masse volumique de l'air [kg/m?], A; est le maitre-couple? [m?], C, est
le coefficient de trainée aérodynamique et V' est la vitesse du véhicule par rapport
a l'air [m/s.

v — { V. +V,, vent de face;

V, — Vi, vent arriére. (2.117)

ou V, est la vitesse du véhicule et V,, est la vitesse du vent.
Le maitre-couple peut étre obtenu en calculant approximativement les dimen-
sions du véhicule

A =¢HL (2.118)

ou H est la hauteur maximale du véhicule, L est la largeur maximale du véhicule,
et £ est un coefficient de remplissage égal a environ 0, 853.

2.8.2 Forces de résistance au roulement

En se déplagant, a la fois le pneumatique et la route sont soumis a une défor-
mation de la zone de contact. Toute 'énergie de propulsion n’est pas transférée en
passant par la zone de contact. Cette perte d’énergie peut étre représentée par une
force sur les pneumatiques appelée la résistance au roulement qui agit en s’opposant
au mouvement du véhicule. Lorsque les pneumatiques sont statiques, alors la distri-
bution de la charge pneumatique normale dans la zone de contact est symétrique par
rapport au centre de 'aire du contact. Cependant, lorsque les pneumatiques sont
en rotation, la distribution de la charge normale sur la surface de contact est non
symétrique comme le montre la figure 2.29.

La force normale F, est la force totale dans la zone de contact, en avance d’une
distance A,. Le moment F,A, en raison de la force normale de décalage est équilibré
par le moment da a la force de résistance au roulement

F.A, = F,r, (2.119)

ol 74 est le rayon de charge statique du pneumatique, et R, est la force de résistance
au roulement du pneumatique considéré.

A,

Ts

= F.=F,

(2.120)

2. le maitre-couple est la section transversale frontale maximale du véhicule
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(a) (b)

FIGURE 2.29 — Distribution de la charge pneumatique normale sur la surface de
contact : (a) symétrique, (b) non symétrique

La variable A, n’est pas facilement mesurable et donc la force de résistance au
roulement est simplement modélisée comme étant proportionnelle a la force normale
avec une constante f appelée le coefficient de résistance au roulement :

A,
= 2.121
f=3 (2121)
La force de résistance au roulement totale agit sur le véhicule :
1

ol n,, est le nombre de pneumatiques, f; sont les coefficients de résistance au roule-
ment de chaque pneumatique, F); est la force normale sur chaque pneumatique.

Pour simplifier, nous supposons que les pneumatiques ont le méme coefficient
de résistance au roulement, f; = f; la force de résistance au roulement est calculée
simplement comme suit :

F, = fzw:FzZ = fmygcos () (2.123)
1

A basse vitesse, le coefficient de résistance au roulement varie en fonction de 1’état
de la route, de la structure des pneumatiques et de la pression de gonflage :

f=1r (2.124)

ol fy est le coefficient de résistance au roulement qui varie généralement dans la
plage de 0,01 & 0,04 |[Rajamani, 2006| dépendant de la route et de la structure des
pneumatiques. A grande vitesse, le coefficient de résistance au roulement dépend
aussi de la vitesse du véhicule. En général, le coefficient de résistance au roulement
peut étre calculé comme suit :

f=fo+keV; (2.125)

ou V, est la vitesse du véhicule, k¢ est le coefficient dépendant de vitesse, kf =~
1,2e — 6.
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2.9 Simulation en boucle ouverte d’un groupe mo-
topropulseur & double embrayage

Cette section permet de récapituler le comportement d’'un GMP & double em-
brayage en présentant des résultats de simulation en boucle ouverte en phase de
décollage et pendant les changements de vitesses. Les paramétres du modéle sont
récapitulés dans I’'annexe C. Le schéma du modéle de GMP reprend le découpage
fonctionnel considéré tout au long de ce chapitre : le moteur, le double embrayage,
la transmission (comprenant la boite de vitesses a six rapports, le pont, et les demi-

arbres), le pneumatique et la dynamique longitudinale du véhicule (voir la figure
2.30).

i

M w2

Accelerator

%&gnal 1

Tl

b Tel

Dual clutch

F1GURE 2.30 — Schéma générique d'un groupe motopropulseur a double embrayage

Les équations différentielles non linéaires des modéles discutées précédemment sont
mises en ceuvre directement dans les blocs et modélisées comme des sous-systémes
de Simulink®. La logique et les décisions de changement de rapports sont formulés
sous une représentation de Stateflow®.

La position du papillon et les forces normales appliquées sur le double embrayage

sont montrées dans la figure 2.31. La figure 2.32 représente les vitesses angulaires du
plateau de pression de '’embrayage w,, du disque de 'embrayage pour les rapports
impairs wsq, et pairs wss.
La dynamique du véhicule est donnée sur la figure 2.33. Le véhicule décolle a 1
seconde et effectue les changements de vitesses au deuxiéme rapport a 4, 3 secondes,
au troisiéme rapport a 7,8 secondes, au quatriéme rapport & 12,9 secondes, au
cinquiéme rapport a 23, 6 secondes, et au sixiéme rapport a 56, 1 secondes. Le rapport
suivant est engagé par une synchronisation avant chaque passage de rapport et le
rapport actuel est désynchronisé aprés la synchronisation. Le temps d’accélération
a vitesse maximale est d’environ de 65 secondes.

La figure 2.34 représente en détail la phase de décollage. En phase de décollage,
la force normale augmente linéairement 1500 N/s et reste & une valeur constante
aprés la synchronisation. Au moment de la synchronisation, le jerk du véhicule est
le plus grand (d’environ 30 m/s?, voir la figure 2.35(b)).

Pour les changements de vitesses d’une boite de vitesses a double embrayage,
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(b) Forces normales appliquées sur le double embrayage

FIGURE 2.31 — Variables d’entrée pour la simulation en boucle ouverte
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300
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£[s]
FIGURE 2.32 — Vitesses angulaires du double embrayage : w, - vitesse angulaire

du plateau de pression de I'embrayage, ws;, wss - vitesse angulaire du disque d’em-
brayage pour les rapports impairs, et pairs

trois étapes doivent étre prises en compte : (1) détecter le moment de commen-
cement du changement de vitesses, (2) décroitre la force normale appliquée sur
'embrayage pour le rapport actuel ('embrayage off-going), (3) au moment du glis-
sement d’embrayage off-going, la force normale appliquée sur I'embrayage pour le
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FIGURE 2.33 — Dynamique du véhicule
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FIGURE 2.34 Phase de décollage du véhicule

rapport suivant (I’embrayage on-coming) augmente pour synchroniser 'embrayage
on-coming. La figure 2.35 représente en détail la phase de changement de vitesse
supérieure 2™¢ — 3M¢ rapport. Lorsque le calculateur détecte le point de change-
ment de vitesse, la force normale appliquée sur 'embrayage pour le 2°™¢ rapport
(Pembrayage off-going) décroit linéairement 3600 N/s. Au moment ou Pembrayage
off-going commence a glisser, la force normale appliquée sur 'embrayage pour le
3%me rapport (I'embrayage on-coming) augmente linéairement 2200 N/s. Aprés la
synchronisation, la force normale appliquée sur I'embrayage on-coming reste a une
valeur constante.

2.10 Conclusions

Ce chapitre a présenté le modeéle dynamique complet du groupe motopropulseur
qui sera utilisé dans les chapitres suivants pour développer les lois de commande. La
modélisation a été axée sur une approche par sous-modéles fonctionnels : le moteur,
le double embrayage, la transmission, le pneumatique et le véhicule. Les modéles
du double embrayage développés sont basés sur trois modéles de friction : Stribeck,
LuGre et sur la formule magique de Pacejka. Le modéle de 'embrayage développé
a été testé dans deux cas : la force normale varie ou le couple d’entrée varie. Les
résultats des tests montrent 'efficacité du modéle développé par la formule magique
et la conformité du modéle de Stribeck par rapport au modéle de Pacejka. Dans la
derniére partie de ce chapitre, des résultats de simulations montrent le comporte-
ment du double embrayage, du groupe motopropulseur et du véhicule et permettent
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FIGURE 2.35 — Phase de changement de vitesse de 2°™¢ & 3°¢ rapport

de mieux comprendre le systéme du double embrayage intégré au groupe motopro-
pulseur. Les profils de la force normale et du facteur de force sont difficiles & définir
afin de limiter le jerk et de minimiser le temps de chaque processus : décollage et
changement de vitesses. Dans les chapitres suivants, les lois de commande permet-
tant de répondre a ces problématiques lors du passage des rapports et du décollage
sont présentées. Elles seront développées en se basant sur le modéle simplifié du
groupe motopropulseur.
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Chapitre 3

Commande par mode glissant d’un
double embrayage

3.1 Introduction

Dans le chapitre précédent, un modeéle du groupe motopropulseur a double em-
brayage a été développé. Ce modéle présente des non-linéarités qu’il faut pouvoir
prendre en compte pour développer des lois de commande performantes. Dans la
littérature, les lois de commande développées sont le plus souvent basées sur une
linéarisation du modéle en négligeant certains éléments non linéaires comme : le ré-
gime Stribeck dans le modéle de 'embrayage, les forces de résistance a I’avancement
du véhicule, ... De plus, les paramétres du modéle de I'embrayage sont mal connus,
en particulier le coefficient de friction est difficile a identifier et variant dans le temps.
De fagon a simplifier ce probléme, dans la littérature le modéle de 'embrayage est
généralement remplacé par une cartographie du couple de I'embrayage en fonction
de la force normale. Pour améliorer les performances des lois de commande, il semble
naturel d’utiliser des modéles permettant de représenter au mieux le comportement
dynamique de 'embrayage et du groupe motopropulseur. Dans ce chapitre, des lois
de commande non linéaires basées sur la théorie de la commande par mode glissant
d’ordre 1 sont développées pour répondre a cette problématique. Les principaux
avantages de ce type de commandes sont la relative simplicité de mise en ceuvre
pour certaines formes de systémes non linéaires et la robustesse par rapport a une
classe particuliére d’incertitudes paramétriques et de perturbations. L’intérét dans
le cas considéré est de pouvoir prendre en compte les variations paramétriques du
modeéle et les perturbations telles que le couple résistant du véhicule.

3.2 Rappels sur la commande par mode glissant

3.2.1 Formulation du probléme

Considérons un systéme dynamique a une seule entrée comme suit :

7 = f(@) + g(x)u (3.1)
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ou x est la sortie scalaire a controler, u est 'entrée de commande scalaire, f(x) et
g(x) sont des fonctions non linéaires, g(x) # 0, x est le vecteur d’état :

T
fv=<a: ioE L ("931)) (3.2)

Le probléme de commande est d’obtenir que I'état @ suive une trajectoire de réfé-
rence variant dans le temps ()

(n-1))"
2= (2, & & .. %) (3.3)

Pour que la tache de suivi de trajectoire soit réalisable en utilisant une commande
bornée u, I'état de référence initial x,.(0) doit étre tel que

2,(0) = z(0) (3.4)

Cette condition permet d’assurer que les états transitent doucement sans sauts a
I'instant initial, sinon, le suivi exact ne peut étre atteint qu’aprés un transitoire.

3.2.2 Surface de glissement

Définissons 'erreur de suivi en sortie
A
esr—ux, (3.5)

et le vecteur d’erreur de suivi

T
eé<e e E (”E”) (3.6)

Considérons alors la surface S définie dans I'espace d’état R™ par s = 0 avec |Slotine

et Li, 1991]

s="e ot AP 4 omaan2e 4l (3.7)

ol A est une constante réelle positive. Notons qu’alors

s(t) = (% + A) v e(t). (3.8)

Si la condition initiale (3.4) est satisfaite, le suivi de trajectoire est idéal si et
seulement si I'état de suivi reste sur la surface de glissement S (s(¢) = 0). Dans le
cas ou x,(0) # x(0), alors le suivi n’est obtenu qu’asymptotiquement. Le probléme
du suivi de @, peut donc étre réduit a celui du maintien de la fonction s(t) a zéro,
c’est-a-dire & un probléme de stabilisation d’ordre 1 sur s(t). En effet, 'expression
(3.7) de s contenant la dérivée d’ordre n — 1 de e, il suffit de dériver une seule fois
s(t) pour faire apparaitre I'entrée u. Si la fonction s(¢) n’est pas identiquement nulle
mais reste bornée, alors il est possible d’obtenir des bornes sur les composantes du
vecteur d’erreur de suivi e(t).

Théoréme 3.1 [Slotine et Li, 1991] Supposons que e(0) = 0 et que la fonction
s(t) est bornée par une constante ® > 0 pour tous t > 0 :

|s(t)| < @, Vt>0, (3.9)

alors
Dol < o2 =1 1 3.10
e(t) —( >/\n—1’ (Z_ y ey TV ) ( : )
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3.2.3 Conditions de glissement

Pour rendre attractive la surface S et maintenir I’état sur la surface, il faut impo-
ser des conditions supplémentaires appelées conditions de glissement. Ces derniéres
sont obtenues en utilisant la méthode directe de Lyapunov qui permet d’étudier la
stabilité d’une solution sans avoir recours a la résolution de I’équation d’état du
systéme. Une classe de fonctions de Lyapunov classiques pour la détermination de
la condition d’attractivité est celle des fonctions quadratiques du type :

1
V(s) = 532(15) (3.11)
Une condition suffisante pour que la fonction s(t) tende vers zéro est que la dérivée

de V(s) le long des trajectoire du systéme soit définie négative

Co1d
= g2 =3 12
Vv 53 58 <0, s#0 (3.12)

Cependant, cette condition n’est pas suffisante pour assurer une convergence en
temps fini vers la surface S. Il faut imposer une condition plus forte comme celle
introduite dans [Slotine et Li, 1991] :

ss < —n s (3.13)

ol 1 est une constante positive. Cette condition rend la surface S invariante. Par
ailleurs, la condition (3.13) indique également que certaines perturbations ou des
incertitudes dynamiques peuvent étre tolérées, tout en maintenant l'invariance de
S.

Si la condition (3.4) n’est pas vérifiée, 1’état initial n’est pas sur la surface S
(s(0) # 0). La surface S sera néanmoins atteinte en un temps fini inférieur a @
[Slotine et Li, 1991].

Une fois atteinte la surface, les trajectoires du systéme y restent. Le compor-
tement du systéme est alors appelé régime glissant. Les trajectoires du systéme
vérifient alors I’équation différentielle :

s(t) = <% + )\> " e(t) =0 (3.14)

[erreur de suivi tend exponentiellement vers zéro avec une constante de temps

/ : 2 x n—1
équivalente égale a *—.

3.2.4 Synthése de lois de commande par mode glissant

Pour déterminer une loi de commande assurant I'existence d’un régime de glis-
sement, on choisit une loi de commande de la forme :

u(t) = a(t) — g(x) 'ksign(s) (3.15)

ou k est une constante positive et u(t) est la commande équivalente qui est le signal
d’entrée continu permettant de maintenir la trajectoire du systéme nominal sur la
surface de glissement. Elle se calcule en remarquant que si

s(t) = (% + )\) . e(t) =0, (3.16)
83



CHAPITRE 3. COMMANDE PAR MODE GLISSANT D’UN DOUBLE EMBRAYAGE

alors
$(t) =0 (3.17)

Il vient alors facilement en utilisant (3.1) I'expression de u(t) :

D)= A" ) = = CrmEARE() — A ()
(3.18)
La commande équivalente dépend de la trajectoire de référence, de la surface de
glissement choisie et de I'état du systéme.
La condition de glissement (3.13) est alors remplie, en effet, on déduit facilement
de ce qui précéde que la dérivée de s(t) a pour expression § = —ksign(s) et, donc

i(t) = g(a)"! (—f(a:) T

ss = —k|s| (3.19)

En pratique, le coefficient k devra étre choisi suffisamment grand pour garantir
Pexistence du régime de glissement malgré des incertitudes sur les fonctions f et g.

3.2.5 Phénoméne du broutement et lissage de la commande

En présence d’incertitudes ou de perturbations, le régime de glissement idéal
n’est maintenue qu’au prix d’une commutation de la commande & une fréquence
infiniment grande. En pratique, les limitations de 1'organe de commande (fréquence
de commutation limitée, retard, ...) entrainent des oscillations de 1’état du systéme
autour de la surface de glissement, phénoméne appelé broutement. D'un autre coté,
une commande ayant une fréquence de commutation trop importante peut étre aussi
pénalisante puisqu’il peut y avoir une excitation des dynamiques négligées lors de la
modélisation, une usure rapide des actionneurs mécaniques, ... Par conséquent, la loi
de commande discontinue est généralement lissée de facon a atteindre un compromis
entre la bande passante du controle et la précision de suivi. Ainsi, la fonction sign ()
peut étre remplacée par la fonction saturation :

i, si|s| < d;
sat(s) = ¢ @ (3.20)

sign(s), autrement.

ou P est ’épaisseur de la couche limite. D’autres fonctions peuvent également étre
utilisées telles que des sigmoides : tanh g, %arctan 3, el

Une autre technique consiste a limiter I'amplitude des commutations de la com-
mande en utilisant un gain &k non plus constant mais variable en fonction de s() [Lau-
ber, 2003|

k(s) = k|s|® + ko. (3.21)

3.3 Synchronisation de embrayage

Dans les architectures de boite de vitesse manuelle, I'embrayage est introduit
comme une solution mécanique passive pour accoupler et désaccoupler le couple
de transmission. Dans ce systéme, la synchronisation de I’embrayage est effectuée
par le conducteur. Pour améliorer 'agrément de conduite, un embrayage robotisé
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introduit dans les BVRs remplace I'embrayage passif. La gestion de I'’embrayage est
un élément déterminant pour le confort de conduite. Dans cette section, une loi de
commande d’engagement de I’embrayage est proposée.

Deux aspects antagonistes sont liés a I'embrayage : le confort de conduite et
I’énergie dissipée. Un engagement court implique une force normale plus importante,
et donc des oscillations dans la chaine cinématique a la fin de la synchronisation.
Cependant, le temps d’engagement court permet de diminuer I’énergie dissipée. A
contrario, un engagement long assure des oscillations moins marquées mais 1’énergie
dissipée est plus importante. Pour réduire les oscillations de la chaine cinématique,
deux solutions sont envisageables : soit en controlant les couples (le couple du mo-
teur, le couple d’embrayage ou les deux) afin de diminuer I’écart entre les couples
appliqués des deux cotés de I'embrayage, soit en controlant les vitesses des deux
cotés de 'embrayage (la vitesse de glissement de 1’embrayage). Le couple n’étant
pas mesuré, la stratégie choisie est basée sur le controle de la vitesse de glissement
de 'embrayage.

3.3.1 Trajectoire de référence de la vitesse glissement

En général, si la durée de glissement de 'embrayage est limitée dans un temps suf-
fisamment court ¢, I'énergie dissipée pendant la phase de glissement est relativement
faible. En ce qui concerne le confort de conduite, le brusque changement de couple
d’embrayage dii a la fermeture de ce dernier tend a provoquer du jerk — phénoméne
indésirable pour le conducteur — et des oscillations dans les transmissions en par-
ticulier juste aprés la synchronisation de I’embrayage. Dans la littérature, certains
auteurs définissent une trajectoire de référence de la vitesse de glissement [Glielmo
et Vasca, 2000], [Dassen, 2003|, [Gao et al., 2009]. Le critére introduit dans [Glielmo
et Vasca, 2000|, appelée la condition no-lurch, permet de diminuer les oscillations
dans la chaine cinématique aprés la synchronisation. Cette condition vise a mini-
miser 'accélération de glissement de ’embrayage a l'instant de synchronisation. La
trajectoire développée doit assurer aussi une fermeture de I'embrayage en un temps
fini donné. Cependant, les deux critéres contradictoires sont le temps d’engagement
et le jerk provoqué en phase de fermeture. Si on diminue la durée de fermeture, alors
le jerk augmente. Donc, le temps d’engagement est choisi de facon a satisfaire un
niveau de jerk acceptable en favorisant le confort ou la dynamique. Dans |Dassen,
2003, les auteurs ont utilisé une fonction exponentielle pour définir la trajectoire
désirée de la vitesse de glissement comme suit :

Aw,(t) = Aw(ty)e™™ (3.22)

ou 7 est une constante déterminant la durée de glissement, Aw(t) est la vitesse de
glissement de I'embrayage, t; est le temps de commencement d’engagement. Cette
définition assure la condition no-lurch a la synchronisation. Cependant, un saut au
niveau de 'accélération de glissement est généré au début de '’engagement.

Afin d’assurer que les états transitent doucement sans sauts au début de I’en-
gagement de sorte que toute trajectoire désirée réalisable a partir de l'instant ¢,
commence forcément avec les mémes vitesse et accélération de glissement que celles
du systéeme. Nous avons donc les conditions initiales suivantes :

Awr(to) = AW(tQ) (323)
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A, (to) = Ad(to) (3.24)

o, Aw(t) est la vitesse de glissement de I’embrayage.

En plus, 'engagement doit étre fini aprés le temps choisi At = t; — ty. La tra-
jectoire désirée pour la vitesse de glissement doit donc satisfaire aux exigences sui-
vantes :

Aw,(ts) =0 (3.25)

et la condition no-lurch : a I'instant de synchronisation ¢4, la dérivée de la vitesse
de glissement doit étre égale a zéro,

A, (t,) =0 (3.26)

Différents choix sont possibles pour définir une trajectoire vérifiant ces contraintes.
Dans cette étude, nous utilisons un polynéme de degré 3 pour définir la trajectoire
de référence de la vitesse de glissement :

Aw,(t) = ag + ait + ast® + ast® (3.27)

ou les parameétres a;, © = 0,...,3 peuvent étre déterminés a partir des conditions
initiales et des conditions a la synchronisation. La figure 3.1 représente une trajec-
toire désirée pour un engagement commengant a une seconde et finissant aprés 2,5
secondes.

300

200F

150

r

Ao _[rad/s]

100

1 1.5 2 219 3
t[s]

FIGURE 3.1 — Trajectoire désirée de la vitesse de glissement de I'embrayage : poly-
nome de degré 3 : ty = 1 seconde, t; = 2,5 secondes
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3.3.2 Lois de commande

Dans le chapitre précédent, un modéle dynamique simplifié du groupe motopro-
pulseur a été présenté et est rappelé ci-dessous :

. T.(. 1
w1 = ( ) - = (K1(01 - 92) + Cl(wl - UJQ)) (328)
I I
. 1 1 1
Wy =—=— (K1(01 - 02) + C’l(wl - OJQ)) — cl(-) — —TCQ(.) (329)
I I I
. - 1
3 =T (1) + L Tea() = + (Ko — 0) + Calws — wi) (3.30)
I3 I3 I3
. 1 T,(.
Wy =— (K2(03 — 94) + CQ(LU3 — (,U4)) — ( ) (331)
Iy Iy
0; =w;, (i =1,...,4) (3.32)
ou les w; (i = 1,...,4) sont, respectivement, les vitesse angulaires du moteur (la

partie du volant moteur & c6té du moteur comprise) ; de 'autre partie de 1’ensemble
volant moteur et plateaux du double embrayage) ; du pont et de la roue motrice.

Si nous considérons 'engagement de I'embrayage 1, le couple de I'embrayage 2
est donc considéré comme une perturbation. En particulier, en phase de décollage,
un seul embrayage est utilisé avec le premier rapport ; le couple d’embrayage 2 est
alors nul. La vitesse de glissement de I'embrayage 1 (Aw; = ws — i;w3) est la variable
a commander. En combinant les équations (3.29) et (3.30), I’équation dynamique de
la vitesse de glissement est donnée par :

Ad)l = i (K1(91 — 92) —+ Cl(wl — MQ)) -+ Z—z (K2(93 — Q4) + Cg(wg — (,U4))
I I3 (3.33)

1 2 1 i,
= E) T ) = = ) T
(5+g)10 <b+g) 2()

Le modéle de 'embrayage 1 est :

T = Yept(Awy )sign(Awy )u (3.34)

ou la variable d’entrée de commande est la force normale u = F},;.
L’équation dynamique de la vitesse de glissement d’embrayage est réécrite sous
la forme :

i=f()+g()u+d (3.35)

ol x est la variable & commander et d est la perturbation :

r = Aw; (3.36)
fl)= %2 (K1(01 — 03) + Cr(wr — wa)) + ;—3 (K3(03 — 04) + Co(ws —ws))  (3.37)
R — ([i ¥ 7) u()sign(z) (3.38)

d(t) = — <Il2 + Zéj) () (3.39)
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La perturbation est supposée bornée |d(t)] < d. La valeur de cette borne étant
supposée connue.

Pour assurer que le systéme suive une trajectoire de référence x,(t), une surface
de glissement de type intégral s(¢) est choisie sous la forme :

s(t) = (i + )\) /0 t e(T)dr = e(t) + A /0 te(T)dT (3.40)

ou e(t) est I'erreur de suivi :
e(t) = z(t) — x.(t), (3.41)

x,(t) étant la trajectoire de référence de la vitesse de glissement définie en (3.27).
En utilisant la démarche présentée en section 3.2, on obtient la loi de commande
par mode glissant

u(t) = a(t) — g(.) 'ksign(s) (3.42)
ou la loi de commande équivalente 4(t) a pour expression
a(t) = g() 7 (= f() + @.(t) = Ae(t)) (3.43)

et le gain k£ doit étre choisi tel que
k>n+|dt)|, Wt (3.44)
En effet, & partir de (3.40) et (3.42) nous avons
5(t) = —ksign(s(t)) + d(t) (3.45)

et donc
& 5(t)s(t) = —k|s(t)| + d(t)s(t) < —n|s(t)| (3.46)

La condition de glissement (3.13) est alors vérifiée. Un choix possible de gain k& est :
k=d+n (3.47)

ou 7 est une constante positive. Nous avons

—d|s(t)] +d(t)s(t) —n|s(t)] (3.48)
—ns(?)]

3.3.3 Résultats de simulations

Afin de montrer efficacité de la loi de commande proposée, le modéle dynamique
du GMP est implémenté sous Matlab/Simulink et simulé avec les paramétres du
modéle qui sont donnés dans 'annexe C. La pédale d’accélération est contrdlée par
le conducteur. Deux essais ont été réalisés lors du décollage, le premier essai est a
forte charge et le deuxiéme essai a faible charge. Le couple moteur demandé est lié a
la position du papillon, la figure 3.2 montre les positions du papillon dans nos essais.
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SE 2 ¢ ——demande de couple élevé
; ; ——demande de couple faible
0] 1 )] <] 4 5
t[s]

FIGURE 3.2 — Ouverture du papillon en pourcentage

400

380

300F

280F

N

(=]

=]
T

[rad/s]

(50‘
o
(4]
(=]

T

-
(=]
L=

(4]
(=]
T

L=

-500

ts]

FI1GURE 3.3 — Vitesses angulaires des éléments du GMP lors du décollage

XX [rad/s]
o

t[s]

FIGURE 3.4 — Erreur de suivi de la vitesse de glissement
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Dans le premier essai, les vitesses angulaires des éléments suivants : le moteur wy,
le plateau d’embrayage ws, le pont ws, la roue motrice wy, et la vitesse de glissement
de 'embrayage 1 (Aw;) sont montrées sur la figure 3.3.

L’engagement commence a partir de 1 seconde et dure 1,5 secondes. La synchro-
nisation se déroule juste aprés 1,5 secondes jusqu’a 2,5 secondes. L’erreur de suivi
est représentée sur la figure 3.4.

La commande appliquée est représentée sur la figure 3.5. Aprés la synchronisa-
tion, la force normale est fixée a une valeur de 1500 N afin d’assurer une fermeture
compléte. Lors de 'engagement, trois régions peuvent étre distinguées dans le profil
de la force normale. Dans la premiére région — t € (1,2) secondes — la force nor-
male croit rapidement, la vitesse du moteur décroit rapidement et 'embrayage est
fermé rapidement. Dans la deuxiéme région — t € (2,2.3) secondes — la force nor-
male croit moins et a tendance & décroitre. Dans la troisiéme région — t € (2.3,2.5)
secondes la force normale décroit pour permettre d’atteindre le méme niveau
d’accélération des deux cotés de I'embrayage.

0 1 2 3 4 5
tls]

FI1GURE 3.5 Force normale calculée

La figure 3.6 représente les oscillations dans la chaine cinématique a I’amortisseur
d’embrayage (figure 3.6(a)) et au demi-arbre (figure 3.6(b)). Les amplitudes des
oscillations au demi-arbre et & I’amortisseur d’embrayage restent trés limitées.

Le jerk du véhicule mesuré a la roue est montré sur la figure 3.7, il dépend du
comportement du conducteur et de la durée d’engagement. Si on diminue le temps
d’engagement, le jerk du véhicule augmente.

Dans le deuxiéme essai, le couple demandé est faible, la vitesse angulaire du
moteur décroit rapidement lorsque la force normale augmente (voir la figure 3.8(a)).
Si le couple demandé est faible et le temps d’engagement est court, alors la vitesse
du moteur passe sous la vitesse de ralenti du moteur (96rad/s) et tombe dans la
région de calage (voir la figure 3.8(b)). Le moteur a donc un risque de caler lors de
I’engagement de I'embrayage. Un engagement avec un bon agrément en employant
seulement la commande de I'embrayage n’est pas suffisant. Pour résoudre ce pro-
bléme, il est possible de prolonger le temps d’engagement de I'embrayage, ou de
controler la vitesse du moteur. Cependant, le lien entre la vitesse du moteur et le
temps d’engagement est difficile & formuler. De plus, la vitesse du moteur lors de
I’engagement dépend encore du comportement du conducteur et de la résistance a
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FIGURE 3.6 — Oscillations dans la chaine cinématique du GMP : (a) - a amortisseur
d’embrayage, (b) - au demi-arbre
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FIGURE 3.8 — Décollage avec un couple demandé faible : (a) - vitesses angulaires des
éléments, (b ) - comportement du moteur et la région de stabilité du moteur

I’avancement. Pour assurer un engagement sans calage du moteur, la stratégie choisie
est donc de controler la vitesse du moteur lors de I'engagement de ’embrayage.
Dans le cas d’un changement de vitesses, le couple de ’autre embrayage 2 repré-

91



CHAPITRE 3. COMMANDE PAR MODE GLISSANT D’UN DOUBLE EMBRAYAGE

sente une perturbation. La figure 3.9 montre les résultats de simulation en cas de
changement de vitesses du 1°" au 2°™® rapport. Le temps de changement de rapport
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(c¢) Couple du double embrayage (d) Jerk du véhicule

FIGURE 3.9 Changement de vitesse supérieure : 1¢7 — 2éme

est égal a 1,5 secondes. Le jerk du véhicule prend des valeurs importantes. En réa-
lité, le temps de changement de vitesses d'une boite de vitesses a double embrayage
est d’environ 0,8 seconde et les fabricants d’automobiles veulent le diminuer en-
core. Pour atteindre ces objectifs et assurer un changement de vitesses rapide et
confortable, le moteur doit étre controlé.

Dans la section suivante, des lois de commande du GMP lors du décollage et
lors du changement de vitesses sont développées permettant de résoudre les deux
problémes discutés précédemment : un décollage confortable sans calage du moteur
et un changement de vitesses rapide et confortable.

3.4 Commande du groupe motopropulseur

Pour remédier au risque de calage de la commande de I’embrayage précédente,
nous présentons dans cette section une stratégie de commande de la vitesse du
moteur et de la vitesse de glissement d’embrayage a l'aide des deux variables de
commande définies comme le couple du moteur et la force normale.
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3.4.1 Trajectoire de référence de la vitesse du moteur

De la méme maniére que pour la vitesse de glissement d’embrayage, une trajec-
toire de référence de la vitesse du moteur lors de I'engagement de 'embrayage est
définie (cf. [Amari et al., 2008|, [Dassen, 2003|). Dans le travail de Dassen [Dassen,
2003], 'auteur utilise comme trajectoire de référence pour la vitesse du moteur lors
de 'engagement de I’embrayage une fonction décroissante linéaire satisfaisant a la
condition de non-calage :

wie(t) > Wit V>t (3.49)

oil wide est la vitesse de ralenti du moteur, ¢y est le temps de début d’engagement

de I'embrayage. Avec cette définition, la condition no-lurch est difficile & satisfaire
puisque, a la synchronisation, ’accélération angulaire du moteur vaut presque 'ac-
célération angulaire du plateau d’embrayage qui est donc négative, tandis que I’accé-
lération angulaire du disque d’embrayage est toujours positive lors de ’engagement.
L’écart d’accélération entre les deux cotés de 'embrayage est donc généré a 'instant
de synchronisation, celui-ci introduit des oscillations dans la chaine cinématique du
GMP apreés la synchronisation.

Dans le travail de Amari et al [Amari et al., 2008], une trajectoire de référence
pour la vitesse du moteur lors du décollage et du changement de vitesses est définie
afin d’assurer un engagement sans calage du moteur. La formule de trajectoire de
référence est la suivante :

wir(t) = max {widle, T (Ted(wl,p(t)))} (3.50)
ou Tpaz(wy) est le couple maximal défini en fonction de la vitesse du moteur wy,
T¢ est le couple moteur demandé, donné via le conducteur, p(t) est la position du
papillon. Cette définition assure une transition sans calage lors du décollage et du
changement de rapports. Cependant, le point initial de I'engagement n’étant pas sur
la courbe T},0,(w1), il génére donc des sauts au début de I’engagement.

Pour assurer un engagement rapide et confortable, la force normale augmente
rapidement, puis diminue a la fin de processus (revoir la figure 3.5). Donc, la charge
exercée sur le moteur augmente au début et puis diminue a la synchronisation. La
courbe de la vitesse du moteur lors de I’engagement de I'embrayage a I’allure d’'un
polynome de degré 3. La courbe de référence pour la vitesse du moteur est donc
souvent, choisie dans la littérature sous la forme d'un polynome de degré 3. Dans
cette étude, nous utiliserons aussi un polynéme de degré 3 pour définir la trajectoire
désirée de la vitesse du moteur en phase de décollage et lors de changement de
vitesses.

Wiy = Qo + alt + a2t2 -+ CL3t3 (351)

ot a; (i =0, ...,3) sont les paramétres de la trajectoire désirée, déterminés de fagon
a satisfaire aux conditions définies dans les sections suivantes.

Cas du décollage

Au décollage, les étapes pour un véhicule avec une boite de vitesses manuelle
sont [Dolcini et al., 2008] : (1) le conducteur appuie sur la pédale d’accélérateur, la
vitesse du moteur ainsi que la vitesse angulaire du plateau d’embrayage augmentent ;
(2) le conducteur relache la pédale d’embrayage, la force normale appliquée sur le
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plateau d’embrayage et donc le couple d’embrayage augmentent. Lorsque le couple
d’embrayage devient plus élevé que le couple du moteur, la vitesse du moteur com-
mence a baisser. (3) le conducteur maintient la pédale d’embrayage et appuie sur la
pédale d’accélérateur, la vitesse du moteur augmente pour chercher le méme niveau
d’accélération que le disque d’embrayage a la synchronisation. Dans I’architecture
du double embrayage, le moteur est relié au double embrayage par le double volant
d’inertie. Il en résulte un faible écart entre la vitesse du moteur et celle du plateau
d’embrayage. Nous pouvons approcher la trajectoire désirée de la vitesse du moteur
par un polynome de degré 3.

Afin d’éviter des sauts au début de I'engagement de 'embrayage, la vitesse désirée
du moteur et sa dérivée sont choisies identiques a celles du systéme. Les conditions
initiales sont alors :

wlr(to) = W1 (to) (352)
wiy(to) = wi(to) (3.53)

ol ty est le temps de début d’engagement de I'embrayage.

Pour satisfaire la condition de non-calage du moteur (wy(t) > wi?e, Vt > ty), un
point dans la cartographie de couple du moteur est déterminé a partir de la position
du papillon (p(ts)) et de la vitesse du moteur a I'instant de synchronisation (ws(t)).
La figure 3.10 montre un exemple de choix du point de synchronisation.

350

300f

250F

2001

150+ . " point dé"synchronisa'f'i'éh'-~v.‘, )

T, [Nm]

100F

50| région 1

. point initial
50t

g 000 100 200 300 400 500 600
®, [rad/s]

FIGURE 3.10 — Un exemple de choix de point de synchronisation

Le temps d’engagement de I'embrayage doit étre trés court, I’évolution de la
position du papillon donnée par le conducteur lors de '’engagement de I'embrayage
est supposée linéaire a partir de I'instant de synchronisation p(ts) :

p(ts) = p(to) + p(to)(ts — to) (3.54)

Pour un régime wy,(ts), le couple du moteur a I'instant de synchronisation donné
par le conducteur T9(t,) est alors déterminé par :

T2(t,) = T. (wir(ts), p(ts)) (3.55)
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Idéalement, a l'instant de synchronisation, il n'y a pas de différence d’accélération
et de vitesse entre les deux parties du volant moteur, ou entre le pont et la roue
motrice. D’autre part, a l'instant de synchronisation, tout élément d’inertie a le
méme niveau d’accélération et de vitesse équivalentes.

wi(ty) = walty) = iws(ty) = iiwa(ts) (3.56)

D1(ty) = walt,) = igs(ty) = ity (3.57)

L’accélération du moteur désirée a I'instant de synchronisation wi,.(t5) peut étre
calculée en combinant les équations du systéme : (3.28), (3.29), (3.30), (3.88), et
(3.32), de fagon a obtenir :

Ted(ts) - Tr(ts)

‘ r(ts) = -
WI( ) [1+Ig+(]3+]4)/212

(3.58)

ou T, est le couple de résistance a 'avancement du véhicule.
A partir des conditions (3.52), (3.53), (3.58) et du choix wi,(t,), nous avons une

trajectoire désirée wy,(t) qui doit permettre de satisfaire a la condition de non-calage
du moteur :

wir(t) > wide vt > ¢, (3.59)

Plusieurs choix sont possibles pour wy,(ts), nous choisissons alors cette vitesse
de sorte que le couple du moteur a I'instant de synchronisation soit le plus grand
possible en satisfaisant la condition de non-calage du moteur :

win(ts) = (T (max {T, (wy, p(t))} , p(ts)) | min (wip(£) > wi® ¢ € [to,1,]) (3.60)

La figure 3.11 représente une trajectoire désirée de la vitesse du moteur lors du
décollage.

180
I L. i
160F
il

140}

w, [rad/s]

130F

110}

100

t[s]

FIGURE 3.11 Exemple d’une trajectoire désirée pour la vitesse du moteur lors du
décollage : to = 1 seconde, t; = 2,5 secondes
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Cas d’un changement de vitesses

Lors du passage a un rapport supérieur, la vitesse du moteur décroit afin d’assurer
un changement rapide et confortable. Au contraire, pour une descente de rapports,
la vitesse du moteur croit. Dans ce contexte, un polynome de degré 3 de la forme
(3.51) est utilisé pour définir la trajectoire désirée de la vitesse du moteur lors du
changement de vitesses. Les conditions initiales sont le suivantes :

wlr(to) = wl(t()) (361)

o (to) = an(to) (3.62)

Pour définir la trajectoire, 'hypothése que I'accélération du véhicule est constante
pendant le changement de vitesses est faite. Donc, a l'instant de synchronisation :

w4(t5) = W4(to) + W4(t0)(t8 - to) (363)

wy(ts) = wa(to) (3.64)

En négligeant la vitesse de torsion et I’accélération de torsion sur I’amortisseur d’em-
brayage et sur le demi-arbre aux instants de commencement et de synchronisation,
il est possible d’écrire que :

wi(to) = walto), ws(to) = walto) (3.65)

wi(to) = walte), ws(to) = walto) (3.66)
et

wi(ts) = walts), wa(ts) = walts) (3.67)

wl (ts) = wZ(ts)a wS(tS) = @4(ts) (368)

En combinant les équations précédentes, nous obtenons

wh«(lfs) = (wl (to) + d)l (to)(ts — to)) z—z (369)

et
Gnp(ts) = Lin(to) (3.70)

(2
ol ¢; est le rapport en cours, i; est le rapport sélectionné.

A partir des conditions (3.61), (3.62), (3.69) et (3.70), les paramétres du poly-
nome de degré 3 sont déterminés. La figure 3.12 illustre un exemple de trajectoire
désirée pour la vitesse du moteur dans le cas d’un changement de rapports.

La problématique qui se pose alors est de piloter deux actionneurs (la force
normale et le couple du moteur thermique) pour assurer le suivi des deux trajectoires
(vitesse de glissement et vitesse du moteur). Le couplage entre les deux suivis oblige
a considérer une approche multi-entrée, multi-sortie (MIMO) qui est 'objet de la
section suivante.
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FIGURE 3.12 Exemple de trajectoire désirée pour la vitesse du moteur lors du
changement de vitesses : (a) - changement de vitesses supérieure, to = 6 secondes,
ts = 6,8 secondes, (b) - changement de vitesses inférieure, tqo = 8 secondes, t, = 8,8
secondes

3.4.2 Commande robuste par mode glissant des systémes mul
tivariables

Considérons un systéme incertain avec autant d’entrées que de sorties défini
comme suit [Elmali et Olgac, 1992] :

m

T = fi@) + Afi@) + 3 (@) + Agg(@) g, ij=1,.m (371

J=1

ou le vecteur w composé des u; est le vecteur de commande, le vecteur d’état x est
composé des états x; et de leurs n; — 1 premiéres dérivées, f(x) est le vecteur des
éléments f;(x), et la matrice G(x) se compose des éléments g;;(x). On suppose que
la matrice G(x) est inversible sur 'ensemble de 'espace d’état.

f@) = (h@) fol@) .. ful@)"

gu(®) gi2(x) .. gim()
g1 (2)  Gm2(x) . Grmm(@)

Afi(x), Ag;;(x) contiennent les incertitudes de modélisation et des perturbations,
qui sont supposées bornées :

|Afi(z)] < ai(z) (3.72)

|Agij(x)| < Bij(x) (3.73)

avec 1 =1,....m
Le but du probléme de commande est alors de faire suivre a I’état & un état de
référence variant dans le temps «,.(t). La loi de commande doit étre suffisamment
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robuste pour compenser les incertitudes de modélisation et des perturbations incon-
nues Af(x), AG(x). Une surface de glissement s(t) est considérée, elle est composée
des s;(t) définies par :

si(t) = (jt 4\ )ml ei(t)

—(nz )()‘1“01 1A

(nz 1 )
Z N

e o O (1) + A ey (1) (3T4)

ou \; est une constante positive, e;(t) est l'erreur de suivi. Comme dans le cas
mono-entrée, une fonction de Lyapunov candidate est choisie sous la forme :

V(t) = =s(t)'s(t) (3.75)

V(t)=st)"5(t) <0 (3.76)

De fagon similaire au cas mono-entrée, pour prendre en compte les variations des
paramétres, les perturbations, etc., la condition suivante est introduite :

V(t) = s(t)"8(t) < —n|s(®)] (3.77)

ol 1 est une constante positive.
Une loi de commande est alors choisie de la forme :

u = G(z) " (& — k sign(s)) (3.78)

ol k est un scalaire positif, sign(s) est le vecteur de :°™® ¢lément sign(s;) et le vecteur

o correspond a la commande équivalente définie par I’expression :

(n)

i = —f(@) + Ko (t) — he(t) (3.79)

. () , 1s (ni)
ol X () est un vecteur composé des éléments x",.;(%)

() n n ) )
0= (B S . ) (3.80)
et he(t) est le vecteur

Smtes N (”1‘2‘”(15)
na—1 (n2— 2 )
ho(t) = | 52 Coa- 1” (t) (3.81)

N, — nm 2— .7)
Y Cn _1/\] (t)
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La grandeur k est choisie de sorte que la condition de glissement (3.77) soit
vérifiée malgré les perturbations et les incertitudes de modélisation. Par conséquent,
nOUS avons

(1) = £(@) + Gl@)u — %2(t) + ho(t) + Af (@) + AG(x)u
— (I + AG(z)G(z) ") ksign(s(t)) + Af(x) + AG(x)G(z) '@

T (= (I +AG(z)G(x) ") ksign(s(t)) + Af (x) + AG(z)G(2)'a)
< |s@)| (—k + k|| AG(x)G(x) sign(s(1)|| + [|Af ()| + || AG ()G (x) "))

La condition de glissement (3.77) est alors vérifiée si la condition suivante est satis-
faite :

Is@)|| (—k + k| AG(2)G (x) 'sign(s(t)|| + | Af ()| + [|AG(z)G(z) ' al|)
< —nlls@]
& —k (1 - ||AG(z)G(x) sign(s(1)||) + [[Af(@)] + [|AG(2)G(z) "4l < —

En supposant HAG(Q:)G(m)*lsign(s(t))|| < 1, il vient :

|AS (@)]| + |AG(2)G ()~ al + 7

k2 AG)Gla) Tsign(s())]
Notons que
lAf(@)] < lla@)] (3.82)
|AG(z]| < |B()| (3.83)

ou a(x) est un vecteur composé d’ éléments a;(x), B(x) est une matrice formée des
Bij ()
T
a(@) = (a(x) w(@) .. am(@))

fu(x) Pia(x) ... Pim(x)

Blz) - Bor(x)  Baa(x) Bam ()

Bon(@) Bua(®) . Puml@)

Un choix possible pour £ est :

. la@) + | Ba)G(z) "] + 7
1 — [[B(x)G(z) sign(s(1))

la condition de glissement (3.77) est donc vérifice. Un résultat similaire est obtenu
avec une surface de glissement intégrale.

(3.84)
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3.4.3 Synthése de lois de commande en cas de décollage

Le but de la commande est de minimiser le jerk ainsi que les oscillations dans la
chaine cinématique tout en limitant le temps de glissement de I’embrayage. De plus,
la commande doit assurer le non-calage du moteur lors du décollage. Pour atteindre
ces objectifs, les trajectoires désirées pour la vitesse de glissement de 'embrayage et
la vitesse du moteur sont définies comme présentées précédemment. Les variations
paramétriques du modéle doivent étre considérées.

Lors du décollage, un seul embrayage pour le 1¢" rapport est utilisé (nous sup-
posons que c’est le premier embrayage), donc le couple du deuxiéme embrayage est
nul T, = 0. Apreés la synchronisation, la force normale appliquée sur 'embrayage
pour le 1¢" rapport est forcée a une valeur sélectionnée afin d’assurer la fermeture
compléte et d’éviter une surcharge de la chaine cinématique. Le couple du moteur
est défini comme la somme de deux couples : la premiére partie est donnée par
la demande du conducteur T et la deuxiéme partie est la variable de commande
T¢. Lors du décollage, la vitesse de glissement de I'embrayage est toujours positive.
En prenant en compte le modéle de 'embrayage, le modéle dynamique du groupe
motopropulseur est donc réécrit sous la forme :

1 1 1

wl = <K1<91 - 92) + C’l(wl - WQ)) + —Tec + —Ted (385)
Il ]1 ]1
) 1 1
W9 :[— (K1(01 — 92) + 01<W1 - W2>) - I_fVCIU’(Awl)Fnl (386)
2 2
) 1 1
W3 = — [— (K2(03 — 94) + Cg(u.)g, — w4)) + I—’)/CM(Awl)Fnl (387)
3 3
1 1
oy =7 (Ka(0s = 02) + Calws = w) = =T, (3.88)
4 4
0; =w;, i=1,...,4 (3.89)

ou p(Awq) est le coefficient de friction du premier embrayage, défini comme une
fonction non linéaire de la vitesse de glissement de l'embrayage Awq, F,; est la
force normale appliquée sur le premier embrayage et 7. est une constante positive
dépendant de la géométrie de I'embrayage.

Les deux variables considérées sont alors la vitesse du moteur w; et la vitesse
de glissement de 'embrayage pour le premier rapport Aw; = wy — 7;ws3. L’équation
différentielle représentant leur dynamique peut étre mise sous la forme :

= f(x)+ G(x)u (3.90)

ol x est le vecteur des variables considérées, x est la variable d’état du systéme, u
est le vecteur de commande :

r £ (w1 Awl)T (3.91)
xr £ (w1 Wy W3 Wy 01 92 93 84)T (392)
wi (T Fp)' (3.93)

Le vecteur f(x) et la matrice G(x) se trouvent en combinant les équations (3.85),
(3.86), et (3.87). Nous avons

fla)=(fi(z) folx)" (3.94)
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G(w)—(g“ém) ; ) (3.95)

g22(x)
fi@) = 1 (Ki(01 = 82) = Cr(en — ) + )
fQ(.’B) = [lz (K1(91 — 92) -+ Cl(wl — OJQ)) + ;—; (Kg(@g — 94) + Cg(Wg — (JJ4))
1
gll(w) = 1_1
) = =5 (4 ) ul)

Les paramétres mécaniques Iy, I, I3, K1, C, Cy, K5 ne sont pas connus de facon
exacte. Le couple du moteur donné par le conducteur Ted est calculé a partir d’une
cartographie. Les coefficients de friction de Stribeck pis, et de friction de Coulomb .
sont difficiles a identifier et variables dans le temps. Ces remarques montrent qu’un
certain nombre d’incertitudes vont apparaitre par rapport au modéle nominal. Les
parameétres incertains sont écrits sous la forme :

A

Li=0+&t) L, i=1,2,3 (3.96)
Ki=(1+&0W)K;, i=1,2 (3.97)
Ci=(1+&(t)C, i=1,2 (3.98)
T = (14 &(t) T2 (3.99)
ps = (1+&(1)) fis (3.100)
pe = (14 &(1)) fic (3.101)

on, I;, K;, C;, T4, fis et fi. sont les paramétres nominaux. Les fonctions &(t), i =
1,2, 3 sont supposées bornées,

&) <7 €0,1) (3.102)

L’équation (3.90) est réécrite sous la forme
i = f@)+ Af(@) + (Gl@) + AG(2) ) u (3.103)

ou f(x) est le vecteur dynamique nominal, G(x) est la matrice de gain de commande
nominale, qui sont estimés a partir des paramétres nominaux. Nous supposons que
lors du décollage : 8; — 0y > 0, 03 — 04 > 0 et Ted > 0, nous avons :

Klmam + Klmin

[min Imax

fi(z) = —0.5 ( ) (6 — 05)

C mazx O min Td Td .
—05 ( tmar 4 21 ) (Wi —ws) + 0.5 (ﬂ + ﬂ) (3.104)

Ilmin ]1ma:v Ilmin ]lmax

(1+Tl2) f(l él <1+7'17'2)Td
U T TR g ) — e —wy) |+ T2 e
T \ 7 ) - gl | e
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De facon similaire, nous avons

A 14+72) (K C K ,C:
o) = q (;(91 — ) + 71(@1 ) + Zf 20y — 0,) + ’j 2 (s —w4)>

(=1 \ L 2 3 3
(3.105)
1 1
1—7f L
1 i2> (1 + 7i73) (fas + f1e) + (11 + 73) (1s — fic)
G2 () = —v. | — + =+ 3.107
gl = (12 I 2(1—77) (100

Af(x) et AG(x) représentent les incertitudes sur le vecteur d’état et la matrice de
commande.

IAfi(x)| = | filx) — filz)| < ay(x), i=1,2 (3.108)

|Agij(®)] = 16i(x) — gij ()| < Bij(x), 4,5 =1,2 (3.109)

Les fonctions «;(x), 5;;(x) sont calculées de la maniére suivante :

a1<m) = 05(f1ma:v(m) - flmm(m))

om K 1 C 7d (3.110)
__2n 21A (91—62)—1—( +7) 1 |w1—w2|+(7—1+7—z)f
(1—7'1)[1 (1—7'1)]1 (1—7'1) 1
De facon similaire,
2T f( 1+7 C’
OéQ(CC) = % (91 — 92) + @ ]wl — CUQ‘
(1 =70)15 (I=m)b (3.111)
1—2{( 3_g4)+#|w3_%|
(1 —=77)1s (1—=m)l3
T1
Tr)=—"—+ 3.112
Bule) = (3112)
1 i (1 + 7'17'3)(#5 - NC) + (Tl + 7’3)(/~Ls + Mc)
T)=7|=+= 3.113
i) =27+ %) 2(1- ) S
Bra(x) = Par(x) =0 (3.114)

Afin de suivre 'état de référence x,. (), un vecteur de surface de glissement inté-
grale s(t) composé des éléments s;(t) (i = 1,2) est défini par :

d t t
si(t) = (% + )\i) / ei(T)dr = e;(t) + )\i/ e;(T)dr (3.115)
0 0
ot les \; sont des constantes positives et les e; sont les erreurs de suivi de trajectoire,
ou z,;(t) sont les trajectoires désirées pour chaque état.

2e(t) = (Wi Awy,)" (3.117)
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La loi de commande robuste est donnée comme suit :
u(t) = G(z) ™! (i — ksign(s)) (3.118)
ou u correspond a la loi de commande équivalente :

0 ( fl(fL’) + 2 (t) — /\161(t))
fo(x) + dpa(t) — Aaea(t)

k est une constante positive qui est choisie pour assurer la stabilisation de la boucle
fermée :

~

(3.119)

_ lla(x)|| + HB x)G(x)~

- (3.120)
1— HB(:E)G( )~ lsign(s H
ou 7 est une constante positive.
a(@) = (ai(x) as(x))’ (3.121)
Bla) - (ﬁuém) 611()(96)) (3.122)

Dans le cas particulier ou les matrices B(x), G(x) sont diagonales, le gain k peut
étre choisi individuellement pour chaque commande :

_aa(@) + Bu(e) [gu (@) | +m
ky = T (@i @) (3.123)
ey = as(x) + Boa () [Goa () " "tia| + 12 (3.124)

1 -+ BQQ(CC) (fl))

Résultats de simulation

Pour montrer lefficacité de la loi de commande proposée, différents essais de
simulation ont été réalisés en utilisant pour les modéles les paramétres nominaux
donnés dans I'annexe C. Les paramétres réels du GMP sont donnés dans la table
3.1.

TABLE 3.1: Paramétres du GMP simplifié

Paramétre Valeur nominale Valeur réelle Unité Incertitude
I 0,1106 0,1043 kg.m? 5 7%
I 0,1080 0,1129 kg.m? 4,5%
I3 6,0 6,3720 kg.m? 6,2 %
1, 162,6 186,34 kg.m? 14,6 %
K, 160 168,6 N.m/rad 53%
Ch 40 43,0929 N.m.s/rad 7,7%
K, 16300 17489 N.m/rad 7,3%
Cy 600 580,6 N.m.s/rad 3,2%
Lbs 0,8 0,8845 - 10,6 %
Lhe 0,6 0,6238 - 4,0%
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Les bornes d’incertitude des paramétres sont données par 7, = 0,15, 1 = 1,2, 3.
Les gains de commande sont : n; = 1, = 800, Ay = 1000, Ay = 6800. On pourra
également trouver dans la table les valeurs des incertitudes sur différents paramétres
comme par exemple la masse du véhicule (14,6 %), le coefficient de friction Coulomb
(10,6 %), etc.

Les résultats de simulation sont montrés dans les figures de 3.13 a 3.18. Dans les
essais réalisés, la position du papillon donnée par le conducteur est représentée dans
la figure 3.2 pour deux situations de décollage : couple du moteur demandé faible
ou élevé. Le véhicule commence a décoller a 1 seconde et le temps d’engagement
est fixé a 1,5 secondes. La figure 3.13 montre les vitesses des différents éléments
du modéle simplifié : la vitesse du moteur, du plateau de double embrayage, du
disque d’embrayage, du pont, de la roue motrice, ainsi que la vitesse de glissement
de I'embrayage. L’engagement de l’embrayage est terminé au bout d’environ 1,5
secondes et ne dépend pas du comportement du conducteur méme si les paramétres
du modéle sont variables.

250
- = 120
T °
£ 200] £ 100]
- \ g

150 \/
/ — 80 _
100 —o, H —%
— i, 40r —— oy
50 —lo, 1 20} 4
) -] \ i
0 1 2 3 4 g 0 1 2 3 4 5
tls] tis]

(a) Couple du moteur demandé élevé (b) Couple du moteur demandé faible

FI1GURE 3.13 — Vitesses des différents éléments au décollage

Dans le cas d'une faible demande de couple, la vitesse du moteur a l'instant de
synchronisation choisie est de 110rad/s, sachant que la vitesse de ralenti du moteur
est de 98rad/s. La vitesse du moteur est controlée pour maintenir le moteur dans
sa région de stabilité, la figure 3.14 illustre le comportement du moteur dans le cas
du décollage avec et sans le controle de vitesse du moteur.

Le jerk du véhicule qui caractérise I’agrément de conduite est représenté sur la
figure 3.15. Dans les deux cas, la valeur de pic est acceptable. La valeur de pic est
inversement proportionnelle au temps d’engagement. A la fin de 'engagement, le
jerk est négatif, c’est-a-dire, que l'accélération du véhicule diminue pour chercher
a atteindre le méme niveau d’accélération de chaque coté de I'embrayage, ce qui
correspond & la diminution de la force normale (cf. figure 3.16).

[’évolution de la force normale peut étre décomposée en trois phases : la force
normale augmente rapidement, puis se maintient & un niveau important et enfin
diminue. Aprés la synchronisation, la force normale est forcée a une valeur de 1500 N
afin d’assurer une fermeture compléte de I'embrayage.

Le couple du moteur est représenté sur la figure 3.17. Dans le cas ou le couple
demandé est faible, la loi de commande permet d’ajuster le couple moteur grace a la
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FiGURE 3.14 Comportements du moteur lors du décollage avec le couple du moteur
demandé faible
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FIGURE 3.15 — Jerk du véhicule lors du décollage : (a) - couple du moteur demandé
élevé, (b) - couple du moteur demandé faible

correction de position du papillon. La figure 3.18 montre que les suivis de trajectoire
obtenus sont trés proches.

3.4.4 Synthése de lois de commande en cas de changement
de vitesses

Dans le cas de changement de vitesses, 'embrayage off-going est ouvert en suivant
la stratégie suivante : lorsque 'embrayage off-going commence a glisser, '’embrayage
on-coming est & synchroniser. Comme précédemment, pour assurer un changement
de vitesses rapide et un bon agrément de conduite, la vitesse du moteur est controlée.
[’objectif de la commande est d’assurer que la vitesse de glissement de '’embrayage
on-coming et la vitesse du moteur suivent les trajectoires de référence qui permettent
de diminuer le jerk lors du changement de vitesses et de diminuer le temps de passage
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FIGURE 3.16 — Force normale lors du décollage : (a) - couple du moteur demandé
élevé, (b) - couple du moteur demandé faible
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FIGURE 3.17  Couple du moteur lors du décollage : (a) - couple du moteur demandé
élevé, (b) - couple du moteur demandé faible
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FIGURE 3.18 — Erreurs de suivi : (a) - couple du moteur demandé élevé, (b) - couple
du moteur demandé faible

de rapport. Le modéle dynamique du GMP lors du changement de vitesses est réécrit
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CHAPITRE 3. COMMANDE PAR MODE GLISSANT D’UN DOUBLE EMBRAYAGE

en prenant en compte le modéle de Stribeck de 'embrayage on-coming comme suit :

1 1 1
w1 = — — (F(01 = 02) + Cr(wn — wa)) + —TE() + —T¢ (3.125)
L L L
. 1 1 1 .
Wo :I_ (Kl (91 — (92) + Cl (Wl - UJ2)) - I_Tcl() - I_PYCH(AWZ)Slgn(AWQ)Fn2
2 2 2
(3.126)
. 1 1 1 .
Wy = — [— (K2(93 - 94) + 02(W3 - W4)) + I_Tcl() + [_JVCM(AWQ)SIgn(AWQ)F;ﬁ
3 3 3
(3.127)
. 1 1
Wy =7 (K05 — 04) + Colws —wa)) = 7T () (3.128)
4 4
0, =w;, i=1,..,4 (3.129)

Les deux variables considérées sont la vitesse du moteur (wy) et la vitesse de glisse-
ment de I'embrayage on-coming (Aws = wy — i;ws). En utilisant la méme démarche

que précédemment, la variation de x £ (w1 AwQ)T s’écrit sous la forme :
= f(x)+ G(x)u (3.130)
ol x est la variable d’état du systéeme, u est le vecteur de commande
x 2 (w1 Wy wg wy 01 Oy 03 04)T (3.131)

w2 (TS Fosign(Aw,))” (3.132)

Le vecteur f(x) et la matrice G(x) sont obtenus en combinant les équations (3.125),
(3.126) et (3.127).

_ _%(91—92)—%((&1—@02)—%?—?
K61 = 02) P — wn) + 2 (0 — 00) + U (wn — ) — (4 2) T
(3.133)

G(x) = (é . (1_12 +(£_z) ,u(Aw2)> (3.134)

Les bornes des paramétres mécaniques incertains : le couple T et les coefficients
de friction sont respectivement 71, 75, et 73. Le couple d’embrayage off-going T., est
calculé a I’aide d’une cartographie, dont la borne de I'erreur par rapport la valeur
réelle est supposée égale & 1. L’équation (3.130) est réécrite sous la forme :

i = f@)+ Af(@)+ (G2) + AG(@) ) u (3.135)

ou f(x) est le vecteur dynamique nominal, G(z) est la matrice de gain de commande
nominale, Af(x) est le vecteur d’incertitude sur la fonction dynamique et AG(x)
est la matrice d’incertitude sur le gain de commande. Do,

s +m) (K, _Qw_w (1+7y70) TY
filz) = =] <f1 (01— 02) Al( 1 2)) =2 1 (3.136)
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. 14+72) (K C i K
fg(a}) = ﬁ (%(01 — 92) + Tl(wl — WQ) + ]j 2(93 — (94)
! ? 2 3 (3.137)
i;Co (14+nm) (1 4i\ -
+]T(W3—W4) — 5 T—FTJ Tcl
I3 (1 - 7—12> 1o Is
11
@)= 7" L5 (1+m?)(ﬂs+ﬂc)+(n+m)<ﬂs—ﬂc) (3.138)
0 =% (T + E) 21-77)
Enfin, les bornes a;(x) et f;;(x) sont définies par :
o K 1 C 1 .
061(.’.6) = TI—;A (91 - 92) + m \wl — w2| + LQA Ted (3139)
(1—7'1)[1 (1—7'1)[1 (1-7’1)]1
o K 1+7m)C 2T ZJE'
042(93)2%(1— 2)+(—1)A1|w1—w2| : 22A(3—94)
(1 — Tq )IQ X (1 —7'1)]2 (1 —Tl)I3 (3140)
1+ 71)i;C, 1+ 1+ 7)igi; |-
+( 1) A2]w3—W4|+ 2A L ( 2) AJ "
(]_—7'1)]3 (]_—7'1)]2 (]_—7'1)]3
1
r)=—— 3.141
ule) = (3.141)
1 iQ-) (14 7a73) (s — pre) + (11 + 78) (pts + pic)
)= =+2 3.142
Pa(@) = (.72 I3 2(1_7'12) ( )

Comme précédemment, pour que les variables d’intérét suivent les trajectoires
de référence, un vecteur de surface de glissement intégrale s(t) est défini :

_ (ea(t) + M [y ea(r)dr
slt) = (ez<t> W ezmch)

ol les \; sont des constantes positives, e(t) = (e1() 62<t))T est le vecteur d’erreur
de suivi,

(3.143)

e(t) = z(t) — x.(t) (3.144)
x,.(t) étant la trajectoire de référence
2o(t) = (Wi Awsy)’ (3.145)
La loi de commande robuste est alors donnée par :
u(t) = G(x)™* (i — ksign(s)) (3.146)
ot 1 correspond a la loi de commande équivalente :

—fi(@) + @ (t) — Mer(t)

i= (TR T ) (8:147)
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k est une constante positive choisie pour assurer la stabilité de la boucle fermée :

(@) | + || Bla)Cw) ]| +
= - (3.148)
- HB(:}:)G(:B)—lsign(s(t))H
ol 1 est une constante positive.
a(x) = (o (x) a2(a:))T (3.149)
Bla) - (Bno(:c) &P(a:)) (3.150)

Les matrices B(x), G(x) étant diagonales, le gain k peut étre choisi individuellement
pour chaque commande comme suit

(@) + Bu(@) |gu(z) il +m
ke = ) (o] (3.151)
ky = as(x) + Boa () [Goa (@) " 'tia| + 1 (3.152)

1 -+ ﬁgg(w) (CE)

Résultats de simulation

Différents essais de simulation ont été réalisés en utilisant les mémes parameétres
que précédemment (cf. table 3.1). Les gains de commande retenus sont : 7, = 4,
1y = 250, Ay = 1000, Ay = 7000.

La vitesse initiale pour le passage du 1 au 2°™° rapport est d’environ 56 km /h,
la vitesse du moteur correspondante est de 472rad/s. Celle pour le passage du 2¢™®
au 1°" rapport est d’environ 47km/h, la vitesse du moteur correspondante est de
251rad/s. Le temps de passage de rapport est fixé a 0,8 seconde. La position du
papillon du moteur est donnée dans la figure 3.19 pour les deux scénarios de chan-
gement de rapport supérieur et inférieur. La figure 3.20 représente les vitesses an-
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FIGURE 3.19 - Position du papillon pour le scénario de changement de rapport
supérieur (a) et inférieur (b)

gulaires des éléments du GMP lors du passage du 1¢ au 2°™¢ rapport, et celles pour
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FI1GURE 3.20 — Vitesses des éléments du GMP lors du changement de vitesses supé-
rieure 1% — 2°M¢ rapport

420 : . . : :
400t ; e et -
380} s
360} ; : ]
__ 340t ; 5 | >\ ]
3 252, f : | ]
& 10,8¢ 1
g —_
300 114
—a,
280} S—Y
260 —i o, ]
— | Y
240} s *
| | : i o,
20 9.5 10 105 11 15 12

t[s]

F1GURE 3.21 — Vitesses des éléments du GMP lors du changement de vitesses infé-
rieure 2°me — 1ére

le passage du 2°™¢ au 1 rapport sont sur la figure 3.22. Les passages de rapport
sont environ réalisés dans le temps fixé de 0,8 seconde. Les erreurs de suivi données
dans la figure 3.22 sont trés faibles.

Le jerk du véhicule est représenté sur la figure 3.23. Au début des passages de
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FIGURE 3.22 — Erreurs de suivi de trajectoire désirée :
rapport, (b) - changement de vitesses inférieure
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rapport, '’embrayage off-going débraye, tandis que la force normale appliquée sur
I’embrayage on-coming est encore modérée, ce qui conduit a la chute du jerk. Le jerk
est trés faible lorsqu’on rétrograde, mais en cas de passage a un rapport supérieur,
il est encore élevé au début. 3.24. L’accélération du véhicule lors du changement de
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FIGURE 3.23 — Jerks du véhicule lors du changement de vitesse : (a) de 1% & 20me

rapport, (b) - de 2°™® & 1°" rapport

vitesse supérieure 1¢7¢ — 2°m¢ est illustré sur la figure Le couple transféré au travers
du double embrayage lors du changement de vitesse supérieure est représenté sur
la figure 3.25. Au début du changement de rapport de vitesse, la force normale
appliquée sur 'embrayage off-going est diminuée par la stratégie appliquée. Lorsque
I’embrayage off-going commence a glisser, la force normale appliquée sur I'embrayage
on-coming est controlée pour le synchroniser. La force normale est donnée sur la
figure (3.69). Le couple du moteur lors du changement de rapport est représenté
dans la figure 3.27. La figure 3.28 représente le comportement du moteur lors du
changement de vitesses.
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FIGURE 3.24  Accélération du véhicule lors du changement de vitesse supérieure
1°7¢ — 2°™me rapport
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FIGURE 3.26 — Force normale de calcul lors du changement de vitesse supérieure
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FIGURE 3.27 — Couple du moteur lors du changement de vitesse supérieure 1°7¢—2éme

FIGURE 3.28 — Comportement du moteur lors du changement de vitesses
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Dans les simulations précédentes, la dynamique du couple du moteur n’est pas
prise en compte. Dans la réalité, une constante de temps du moteur thermique est
variable dans l'intervalle de 0,1 a 0, 5 seconde. Donc, afin de montrer la performance
des lois développées, des simulations sur le modéle complet sont réalisées. La figure
3.29 montre les vitesses du moteur, du plateau et du disque d’embrayage en phase
de décollage. Les résultats de simulation sur le modéle complet en négligeant la
dynamique du moteur sont encore satisfaisants. Cependant, les résultats de simula-
tion sur le modéle complet intégrant la dynamique du moteur sont dégradés, nous
constatons en effet ’existence d’oscillations produites dans le GMP.

400 5 g , :

[s]

(a) Modele complet avec dynamique du moteur négligée

400

o. [rad/s]

100

00 1

t[s]

(b) Modéle complet avec une constante de temps du moteur de 0.3 se-
conde

FIGURE 3.29 — Vitesses angulaires du moteur, plateau et disque d’embrayage en
phase de décollage
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La figure 3.30 permet la comparaison des jerks du véhicule obtenus en simulation
pour le modéle simplifié, le modéle complet et le modéle complet avec le temps
réponse du moteur.

Loy ] £
= b=
T T
1 i

“o
£ it
=
o
=20k
_30 modé}eélmpllflé MO LR AL ELER )
modéle complet
-40H avec une constante |
de temps du moteur
50 de 0.3s i | ;
0 1 2 3 4 5

t[s]
F1GURE 3.30 — Jerk du véhicule en phase de décollage
Les figures 3.31 et 3.32 montrent les résultats de simulation en cas de passage a un

rapport supérieur 1°° — 2°"¢, Les oscillations dans le demi-arbre lors du changement
de vitesses sont importantes. Le jerk du véhicule augmente alors beaucoup.

15 T T T z ;
: : ~———modéle simplifié
; : ——modéle complet
10-” aVchneconStante 1
N —de temps du moteur
de 0.3s

6.5 7 75 8
t[s]

FIGURE 3.31 — Jerk du véhicule en phase de changement de vitesse supérieure 1°7 —
2éme
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(a) Modele complet avec dynamique du moteur négligée
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(b) Modeéle complet avec une constante de temps du moteur de 0,3 seconde

FIGURE 3.32 — Vitesses angulaires du moteur, des plateaux et des disques d’em-
brayage en phase de changement de vitesse supérieure 1 — 2°me

3.5 Conclusions

Dans ce chapitre, les lois de commande du groupe motopropulseur lors du décol-
lage et lors du changement de vitesses sont développées en se basant sur la théorie
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de la commande par mode glissant. Les différentes contraintes imposées lors de 1'en-
gagement de 'embrayage en phase de décollage et de changement de vitesses comme
la synchronisation de I’embrayage, la minimisation du temps d’engagement, le non-
calage du moteur, la diminution de jerk et du temps de passage de vitesse sont
abordées. La robustesse de la commande vis-a-vis de variations paramétriques est
aussi prise en compte dans les différents développements. Les lois de commande dé-
veloppées ont été tout d’abord testées en simulation sur le modéle complet sans prise
en compte de la dynamique du moteur. Les résultats de simulation sur le modéle
complet montrent la robustesse des lois de commande vis-a-vis de la dynamique
du modéle. Cependant, lorsque le temps de réponse du moteur est introduit, les
résultats obtenus montrent les limites de 'approche utilisée. En particulier, des os-
cillations trop importantes apparaissent dans la chaine de transmission du GMP lors
des phases de changement de vitesses et de décollage. Il en résulte un jerk du véhicule
trop grand. Dans le chapitre suivant, une autre approche de commande robuste pour
les systémes non linéaires basée sur I’emploi de modéles flous de type Takagi-Sugeno
est appliquée pour développer les lois de commande du GMP a double embrayage.
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Chapitre 4

Approche par stabilisation robuste a
base de modéles de type
Takagi-Sugeno

4.1 Introduction

Ce chapitre présente l'utilisation d’un autre outil de commande non linéaire
et son application a la problématique de la commande du groupe motopropulseur
en phase de décollage et en phase de changement de vitesse. Cet outil concerne
une approche quasi-LPV basée sur 'utilisation de modéles flous de type Takagi-
Sugeno (TS) [Takagi et Sugeno, 1985| et de lois de commande de type PDC (Parallel
Distributed Compensation) [Wang et al., 1996]. L’intérét de cette famille d’outils
est de pouvoir obtenir une représentation équivalente d’un systéme a non-linéarités
bornées et de disposer ainsi d'une méthodologie systématique de stabilisation.

La premiére partie s’intéresse a la stabilisation des modéles flous TS avec at-
ténuation des perturbations via une synthése H.,. Tout d’abord, un bref état de
I’art sur les modeéles TS et leur stabilisation est présenté. Ensuite, cette méthodolo-
gie est appliquée a la commande du GMP en phase de décollage et de changement
de rapport en considérant des perturbations au niveau de la roue, du comporte-
ment du conducteur, etc. Dans la deuxiéme partie, une extension des travaux est le
développement de lois de commande robustes prenant en compte des incertitudes
paramétriques bornées Pour améliorer les performances et prendre en compte le
comportement discontinu de I'embrayage, la troisiéme partie s’'intéresse a une ap-
proche basée sur I'utilisation de modéles TS incertains a commutations en présence
de perturbations. Enfin, la quatriéme partie est dédiée a la mise en ceuvre en simu-
lation des lois de commande développées dans ce chapitre sur le modéle du GMP
complet développé dans le deuxiéme chapitre.

4.2 Modéle quasi-LPV de type Takagi-Sugeno

4.2.1 Description des modéles de type Takagi-Sugeno

Ce modéle quasi-LPV est apparu sous le nom de modéle flou de type Takagi-
Sugeno (TS) dans |Takagi et Sugeno, 1985|. Il est alors décrit par des régles floues de
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type “Si ... alors” qui représentent les relations entre les modéles locaux linéaires d’'un
systéme non linéaire. Chaque conclusion représente une relation d’entrées-sorties
linéaire. La i*™ régle du modeéle flou TS est représentée sous la forme :

Reégle i du modéle :

Si z1(t) est M;; et zo(t) est My et ... et z,(t) est M;, alors

(t) = Aix(t) + Biu(t),

y(t> = Ci:c(t), i=1,2,.., 7 (4.1)

ou r est le nombre de régles “Si ... alors”, x(t) € R" est le vecteur d’état, u(t) € R™
est le vecteur d’entrée, y(t) € R? est le vecteur de sortie, z;(t), j = 1,2, ..., p sont les
variables de prémisse qui sont en général des fonctions linéaires ou non des variables
d’état. A, € R™", B, € R™™ et C; € R?”*™ sont des matrices constantes. Les
M;;, 7 = 1,2,...,p sont des ensembles flous dont les degrés d’appartenance seront
notés également M,;;, avec M;;(z;) € [0,1]. Le modeéle flou TS global du systéme
est obtenu en combinant les modéles linéaires avec les degrés d’appartenance qui
leurs correspondent. z(t) est le vecteur contenant les éléments individuels z;(¢),
j=1,2,...p.

A chaque régle i est attribué un poids w;(z(t)) qui dépend de la valeur d’appar-
tenance des z;(t) aux sous-ensembles flous M;;. Le connecteur "et" dans les régles
est choisi comme étant le produit,

p

wi(z(t) = [[ My (1), i=12..r (4.2)

j=1

Les poids w;(z(t)) prennent évidemment leurs valeurs dans I'intervalle [0, 1].
A partir des poids attribués a chaque régle, les sorties finales des modéles flous
TS sont inférées comme suit :

>i wiz(1)) (Aix(t) + Biu(t))
Zz’:l wi<z(t)) (4.3)

(1) =

> i wiz(1))Cia(t)

_ Z hi(z(t))Ciz(t)

y(t) =

ot les fonctions h; sont définies par

o =)
St S TIE) (45

et vérifient la condition de somme convexe :
> hi(z(t) =1, vt (4.6)
i=1
hi(z(t)) >0, Vt, i=1,2,...,r (4.7)
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4.2.2 Obtention d’un modéle flou Takagi-Sugeno & partir du
modéle non linéaire

Il est possible d’obtenir de différentes facons un modeéle flou TS a partir d'un
modéle non linéaire donné. Généralement, deux approches principales sont consi-
dérées. La premiére approche consiste a considérer des linéarisations locales et a
les interpoler via des fonctions d’appartenance pour approcher le comportement du
modéle non linéaire de départ. La deuxiéme approche se base sur 'obtention d’une
représentation exacte d’'un modéle flou TS a partir d’'un modéle dynamique non
linéaire |Tanaka et Wang, 2001] [Morére, 2001]. Ce dernier est obtenu en utilisant
un découpage par secteur non linéaire des non-linéarités contenues dans le modéle
initial. Dans notre étude, nous ne nous intéressons qu’a cette derniére approche dont
le principe est décrit dans cette section.

Considérons un systéme non linéaire écrit sous la forme suivante :

#(t) = fa(t))x(t) (4.8)

avec f(x(t)) une fonction non linéaire f(z(t)) € R, z(t) € R. Si la fonction f(x(t)) est
bornée, il existe un secteur non linéaire qui la contient, sinon il est possible d’utiliser
la démarche décrite ci-dessous en se limitant & un domaine éventuellement compact
sur lequel cette fonction est bornée. Le modéle flou TS est obtenu en utilisant le
lemme suivant

Lemme 4.1 [Morére, 2001] Si f(x(t)) est une fonction quelconque bornée sur un
intervalle x(t) € [a,b], alors il existe deuz fonctions hi(x) et ho(x), hi(z) > 0,
hao(x) >0, et hy(z) + hao(x) =1 telles que

f(z) = a1hi(x) + aghy(x)

avec ay = SUP,ei,p f(2), ag = infocpay f(z), et

h1<£L'> — fé‘f)__an
ho(z) = —a;;_fc(lf)

Le modeéle flou TS peut alors s’écrire sous la forme :
regle 1 :si z(t) = f(x(t)) est “grand” alors

&(t) = a1x(t) (4.9)
regle 2 : si z(t) = f(x(t)) est “petit” alors
&(t) = agx(t) (4.10)
ou encore :

() = Y bl ()i (1) (4.11)

Remarque. Le nombre de sous-modéles contenus dans le modéle TS est de 2V ou
N est le nombre de fonctions non linéaires considérées lors du découpage du modéle
non linéaire.
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4.3 Préliminaires sur les inégalités matricielles li-
néaires pour la stabilité/stabilisation des mo-
déles TS

Les conditions de stabilité et stabilisation des modéles flous TS conduisent a
résoudre des problémes d’optimisation dont les contraintes sont formulées a 'aide
d’inégalités matricielles linéaires (LMI - Linear Matrix Inequality) [Boyd et al., 1994].
Les propriétés suivantes sont utilisées pour se ramener a des conditions LMI.

4.3.1 Propriétés matricielles
Lemme 4.2 (Complétion du carré) Soient les matrices X, Y ayant des tailles
appropriées, un scalaire T > 0 et une matrice symétrique définie positive S = ST >0
alors les deux propriétés suivantes sont vérifiées :
XY +YTX <7 XT'X + 7YY (4.12)
XY +YTX < XTSX + VTS 1y (4.13)

Lemme 4.3 (Congruence) Etant donnée une matrice symétrique P = PT et une
matrice ) de rang plein en colonne, alors la propriété suivante est vérifiée :

P>0=QPQ" >0 (4.14)

Les deux matrices P, QPQT sont dites congruentes.

Lemme 4.4 (Complément de Schur) Soit une matrice symétrique sous la forme

(4.15)

M = MT _ (Mll Ml?)

ML, Moy,

ot Mi1, Mss sont des matrices carrées, alors la propriété suivante est vérifiée

My <0 Moy <0
M<0& . _ 4.16
{ Moy — MEM ' My < 0 { My, — Mo My,  ME < 0 (4.16)
Lemme 4.5 (S-procedure) Considérons les matrices symétriques F; = FI €

R™ " @ € R" telles que €' Fyxz > 0, i = 1,...,p, et la condition d’inégalité qua-
dratique
' Fox >0, £#0 (4.17)

alors une condition suffisante pour que (4.17) soit vérifiée est qu’il existe des nombres
7. >0,1=1,...,p tels que

p
Fy=>Y 7F; >0 (4.18)

=1
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4.3.2 Relaxations

Les conditions de stabilité/stabilisation obtenues dans le contexte des modéles
TS sont écrites sous la forme de combinaison convexe de matrices devant étre dé-
finie négative. L’objectif est alors d’obtenir des conditions LMI indépendantes des
fonctions de pondération. Dans le cas d’une simple somme négative exprimée par :

i hi(z)Ti(x) <0 (4.19)

ou les T';(x), i = 1,2,...,r sont des matrices symétriques affines dépendant de va-
riables inconnues & € R™ et les h;(z) sont des fonctions non linéaires qui respectent
la propriété de somme convexe : y . hi(z) =1, hj(z) > 0,4 =1,...,r. Alors des
conditions suffisantes impliquant la condition (4.19) sont définies dans le lemme
suivant.

Lemme 4.6 SoientI';(x), i = 1,...,7, des matrices de taille appropriée, la condition
(4.19) est vérifiée si les conditions suivantes sont vérifiées :

Ti(z) <0, i=1,..,r (4.20)

Remarque. La condition précédente devient nécessaire si la condition (4.19) est
vérifiée pour toute famille de fonctions h; respectant la propriété de somme convexe.

La majorité des problémes de commande et d’observation de ce type de modéle
se soldent par l'obtention de conditions faisant intervenir une double somme de
matrices devant étre définie négative :

DN hi(z)hi(2)Ty () < 0 (4.21)

i=1 j=1

ott les I';; () sont des matrices symétriques affines dépendant des variables inconnues
x € R™, les h;(z) sont des fonctions non linéaires qui respectent la propriété somme
convexe.

Le but est alors de trouver des conditions les moins conservatives sur les I';;(x)
telles que la condition (4.21) est vérifiee. Une solution triviale a ce probléme est de
considérer tous les termes I';; définis négatifs. Cette condition est cependant tres
conservative méme en supposant inconnues les valeurs des h;. Différentes relaxa-
tions peuvent étre utilisées. Les meilleures nécessitant l'introduction de variables
supplémentaires.

Lemme 4.7 [Tanaka et al., 1998] Soient I';; (i,j = 1,...,1) des matrices de taille
appropriée, la condition (4.21) est obtenue si

(4.22)

pour toust=1,....,r, =1+ 1,9+ 2, ...,r
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Lemme 4.8 [Tuan et al., 2001] Soient I';; (i, = 1,...,7) des matrices de taille
appropriée, la condition (4.21) est obtenue si

T'ii <0
2 4.23
1F”+F”+Fﬂ<0 ( )

r_
pour tous 1,5 =1,...,1r, 1 # j
Lemme 4.9 [Liu et Zhang, 2003] Soient I';; (1,7 = 1,...,7) des matrices de taille

appropriée, la condition (4.21) est obtenue s’il existe des matrices Qyu > 0 (i =
Lo,r)etQy=Q%, (i=1,..,r, j=i+1,i+2,..,7) telles que

Ju’

i + Qi <0

Fij -+ Fji + Qij + Q]’i <0
Qll QIQ QIT

4.24
Qn Qm o Qo (4:24)
) ; . . >0

er Qr? er

pour toust=1,....,r, =1+ 1,94+ 2,..,r

Remarque.
— Les conditions du lemme 4.7 sont incluses dans celles du lemme 4.8, ainsi que
dans celles du lemme 4.9.
La condition du lemme 4.9 introduit un grand nombre de variables supplémen-
taires et est donc plus coiiteux en termes de complexité et de temps de calcul
pour les solveurs LMI existants.
Dans cette thése, les conditions proposées dans le lemme 4.8 sont utilisées dans les
différents développements réalisés.

4.4 Stabilisation des modéles flous Takagi-Sugeno

La stabilité et la stabilisation des modéles TS s’étudient a ’aide de la méthode
directe de Lyapunov. Généralement, des fonctions de Lyapunov de type quadra-
tique sont utilisées et la preuve de la stabilité conduit a 'obtention de conditions
LMI. Pour stabiliser les modéles TS en utilisant une approche par retour d’état,
la loi de commande majoritairement utilisée est de type PDC (Parallel Distributed
Compensation) |Wang et al., 1996] qui s’écrit sous la forme :

u(t) = — Z hi(z(t)) Fiae(t) (4.25)

La loi de commande PDC est composée d'une collection de retours d’état linéaires
utilisant les mémes fonctions h;(z(t)) que celles du modéle.
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Considérons un modéle TS sous la forme classique :

& = Z hi(z) (Asx + Biu)

Y= z”: hi(z)Cix
i=1

En utilisant la loi de commande PDC (4.25), le modéle en boucle fermée devient :
—Zh (Zh )A; — BZh > (4.27)

=1
r r

=D° D hil@)hy(2) (A~ BiFy) @

i=1 j=1

(4.26)

Pour étudier la stabilité, les fonctions de Lyapunov les plus couramment utilisées
sont de type quadratique :

V(x) =z Px (4.28)
oll P est une matrice symétrique définie positive : P = PT > 0. Le modéle flou TS est
quadratiquement stable si, le long des trajectoires du systéme, la fonction Lyapunov
décroit et tend asymptotiquement vers zéro. Une condition suffisante pour cela est
que la dérivée de V() le long des trajectoires du systéme soit définie négative. On
a

Vix) = :bTPa: +x' Pz

4.29
—ZZh a” (ATP + PA, — F'BIP — PB,F)) a (429)

=1 j=1

Donc, la condition V(a:) < 0 est assurée si le probléme de double somme négative
suivant est satisfait :

Z Z hi( ) (AT P+ PA; — FI'BI'P— PB.F}) <0 (4.30)
i =1j5=1

La condition (4.30) n’est pas affine en P et F}, j = 1,...,7. En utilisant une transfor-
mation de congruence (lemme 4.3) avec la matrice inverse de P et un changement
de variables bijectif, la condition (4.30) est transformée de maniére équivalente en
la nouvelle condition :

Z Z hi( ) (XAl + A, X — M] Bl — B;M;) <0 (4.31)
i=17=1
ol
X=p!
Mj:FjX, j:1,2,...,7“

125



CHAPITRE 4. APPROCHE PAR STABILISATION ROBUSTE A BASE DE
MODELES DE TYPE TAKAGI-SUGENO

Théoréme 4.1 S'il existe des matrices X = X7 >0 et M;, j = 1,...,r telles que,

pour
Iy 2 XA + A;X — M]'BI — B;M;,

les conditions (4.23) sont vérifiées, alors le modele TS continu (4.26) avec la loi
de commande PDC (4.25) est globalement asymptotiquement stable (GAS) pour des
gains de commande PDC donnés par

Fy=MX™", j=1,..r

Pour assurer une convergence suffisamment rapide, un taux de décroissance ex-
ponentiel € peut étre imposé en remplacant la condition de stabilité de Lyapunov
par :

Vix) < —eV(x) (4.32)
ol ¢ est une constante positive. Le probléme de stabilisation devient alors :

> hi(z)hi(z) (XA + AX — M/Bl — BiM; +X) <0 (4.33)

i=1j=1

Théoréme 4.2 S'il existe des matrices X = XT >0 et M;, j = 1,...,r telles que,

pour
Iij & XA + A4, X — MBl — BM; + X,

les conditions (4.23) sont vérifiées, alors le modele TS continu (4.26) avec la loi de
commande PDC (4.25) est GAS avec un tauz de convergence exponentiel & pour les
gains de commande PDC donnés par :

Fi=MX", j=1,..r.

4.5 Commande du groupe motopropulseur sur la
base de modéle flou TS avec atténuation des
perturbations

4.5.1 Atténuation H

Considérons un modéle flou TS avec des perturbations externes décrit par :

&= hi(z) (Aiw+ Biu + Byw)
= (4.34)
=1

o w € R™ est le vecteur des perturbations. L’atténuation de I'effet de la pertur-
bation sur les sorties y(t) peut étre réalisé en minimisant 7 tel que :

t
1O

<7 (4.35)
wt)2o |w(t)][,
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Soit une fonction Lyapunov quadratique V = x’ Pz avec P = PT > 0 et soit v > 0
un nombre réel tels que

V+yly —Ywlw<0, Vi (4.36)
En intégrant I'expression (4.36) dans un intervalle [0,77], il vient
T T
/ Vdt +/ (y'y — Yw'w)dt <0 (4.37)
0 0
En supposant que la condition initiale est nulle x(0) = 0, alors :
T
V(z(T)) + / (v"y —yw'w)dt <0 (4.38)
0
Puisque V(x(T')) > 0, il vient :

T
/ (y"y — Pww) dt <05 Jyll, < 7 [[wl, (4.39)
0

Donc, la condition (4.35) est satisfaite. La condition de stabilisation est obtenue
comme expliquée ci-dessous. La loi de commande utilisée pour la stabilisation de ces
modéles est toujours de type PDC. A partir de (4.36), nous obtenons

V+yly — 7w w—mTZZh (P(A; — B;F)))x
1= 1] 1
+:1:TZZh z)PByw
1= 1] 1
+wTZZh 2)BL. Px
1= 1] 1
+.’I:TZZh (2)CTCix — y*w"w
=1 j5=1
(= (T S hi(2)h(2) (Y + CTCy) () (=
w >ic1 BuiP —*I) \w
<0

(4.40)

avec la notation H(X) = X + X7, Y;; & H(P(A; — B;F})), une étoile (*) dans une
matrice symétrique indique la quantité transposée, (x) = Z:Zl PB,;, et I est la
matrice identité de taille appropriée. L'inégalité (4.40) est équivalente & la condition

(Zle >y hzz-%zz)lhjé(i);%j +CI'cy) _(3,) <0 (4.41)

qui peut étre réécrite sous la forme

(Zfl Zéflfggjgj(zmj —(§31> N (ZLl hi(z)q.)T (Z;l hi(z)Ci) <0 (44
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En utilisant le complément de Schur (lemme 4.4), nous obtenons la condition équi-
valente suivante :

TP —2I ()] <0 (4.43)

et par le changement de variables X = P~ et M; = F; X, nous obtenons :

>N hi(z)h(2) BT —2T (%) | <0 (4.44)
i=1 j=1 C; X 0 -1

Théoréme 4.3 S’il existe un nombre réel v > 0, des matrices X = XT > 0 et M;,
1 =1,...,r telles que, pour

Iy & By =T (*)
;X 0 I

les conditions (4.23) sont vérifiées, alors pour les gains de commande PDC donnés

par :
Fj=MX" j=1,.,r,

le modele TS continu (4.34)-(4.25) est GAS et le gain Ly du systéme bouclé entre
w et Yy est majoré par .

Remarque. 11 est aussi possible d’introduire un taux de convergence ¢ en remplagant
la condition précédente par :

R XAT + AiX —M]Bl —BM;+eX (%) (%)
S5 halz)hy(2) By, —7* L (9] <0
i=1 j=1 G X 0 —1

(4.45)

4.5.2 Application 4 la commande du décollage

Le modeéle du groupe motopropulseur lors du décollage est celui donné a la section
3.4.3 du chapitre 3. Un seul embrayage est utilis¢é pour décoller le véhicule. On
supposera ici que c’est le premier embrayage, le couple du deuxiéme embrayage
est donc nul 7., = 0. La stratégie de décollage est similaire a celle du chapitre
précédent : lors du décollage, la vitesse de glissement de I'embrayage est toujours
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positive. Le modeéle dynamique du groupe motopropulseur, prenant en compte le
modéle de I'embrayage de Stricbeck, est donné par :

_ 1 e 4
1 == 7 (K161 = 62) + C1(wr —wn)) + =T¢ + =T (w1, p)
1 1 1
1 I
Wy :[— (K1(91 — 62) + Cl(wl - WZ)) - [_")/CM<AW1)Fn1
2 2
. 1 l
Wy =~ (K2(03 — 04) + Co(ws — wy)) + I—%M(AUH)FM (4.46)
3 3
1 1
Wy :I_ (K2(03 - 04) + 02<W3 - CU4)) - I_TT()
4 4

éi =W, 1= 1, ,4

ou p(Awq) est le coefficient de friction du premier embrayage celui-ci est une
fonction non linéaire de la vitesse de glissement de I'embrayage Aw; —, Fj,; est
la force normale appliquée sur le premier embrayage, 7. est une constante positive
dépendant de la géométrie de 'embrayage.

Les variables d’état sont 1 = wy, o = Wy — Wa, T3 = Awy; = Wy — 4;Ws, Tg =
w3 — wy ; les variables de commande sont u; = T et ug = F,;. Le modéle (4.46) est
réécrit en fonction de ces variables :

£ = —%x2 T Iilul T %Tg(.) - f;—ll(el 0
Tg = — (Iil + 112) Chay + Illul + Iiz%u(xg)m + Ilng() — ([ll + %) Ky(6, — 05)
iy = %xz + iZgZ Ty — (%2 + %) Vet (3)uz + [[(_21(91 —0y) + ii[[jZ (03 — 04)
Ty = — (Iig + %4) Corg + %%M(%)Ug - (%3 + %4) Ky(03 — 04) + %Tr(-)
(4.47)
Le modéle dynamique de I'erreur de poursuite de trajectoire est alors :
¢ = _%62 + Illul + %Tf() - II{—:(Ql —6y) — I,
€y = — (Iil + %2) Cres + Iillh + Ilz%ll(%)uz + %Tg() — ([ll + %) Ky (60 — 02)
€3 = %@ + iZEQ Ty — (%2 + %) Vet (T3)uz + [1.(—21(91 —0y) + ii[[jQ (03 — 04) — @3,
éy = — (%3 + %4) Chey + ;—;’Ycﬂ(fﬁg)UQ - (113 + %4) Ky(03 — 64) + éTr(.)
(4.48)

o, pour ¢ = 1,2, ....4, les ;. sont les trajectoires désirées, les e; sont les erreurs de
poursuite de trajectoire : e; = x; — ;- . Le vecteur de trajectoire de référence est
défini comme :

x, = (xlr 0 z3, O)T (4.49)

ol x1, est la trajectoire désirée pour la vitesse du moteur, s, est celle désirée pour la
vitesse de glissement du premier embrayage, celles-ci sont définies dans les sections
3.4.1 et 3.3.1 du chapitre 3.
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Obtention d’un modéle Takagi-Sugeno de ’erreur de poursuite

Dans le modeéle (4.48), le coefficient de friction fx(.) est une fonction non linéaire

bornée
_|=3|%

p(-) = pre + (s — pe)e 1=l € [, ps (4.50)

En appliquant le lemme 4.1, nous obtenons un modéle TS a deux régles de la dyna-
mique de I'erreur de poursuite sous la forme :

2
i=1
; (4.51)
Yy = Z hZ(Z)CZB
i=1

N T . T
ol e = (61 ey €3 64) est le vecteur d’erreurs de poursuite, u = (u1 U/Q) est le

vecteur de variables de commande, w = (Ted() 0, — 0y O5—04 71, T3, Tr(.))T
est le vecteur de perturbation. Les matrices des sous-modéles linéaires sont :

Cy
0 e 0 0
I
1 1
0 — (I_ + I_> ;0 0
_ _ 1 2
A=Ay = . c, . iCh (4.52)
I I
1 1
0 0 0 —(—+—)0C
(13 f4> ’
! 0 ! 0
I I
T 1 1 1
e _’Yc,us - _’Yc,uc
I I I 1
Bi=|" 1?2 , By=|" 122 (4.53)
O - e = clMs O - - = cle
(I2_+ fz)w <12,+ 13)WL
(23 1
0 - JcMs 0 - lcHe
]37 1% ]37 2
1 0 00
Ci=05= (0 01 0) (4.54)
1 K,
— —— 0 -1 0 0
I L
1 1 1
T - ([— I_) Ky 0 0 0 O
_ _ 1 1 2
Bwl — Bw2 — 0 Kl ZZKZ 0 1 0 (455)
I, I3
1 1 1
0 0 —(=+—=]Ky 0 0 —
(13 N 14> ? I

Les fonctions d’appartenance h;(z) du modéle TS (4.51) sont alors :

s

hi(z) = pl) = pe _ ol

s (4.56)
Ms — e
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— z3 |9s
Hs — He

(4.57)

Synthése de la loi de commande

En appliquant le lemme (4.3) avec un taux de convergence &, nous avons une
solution avec v =3,1 et ¢ = 2,8

0,0191 —-0,0019 0,0005  0,0023
—0,0019 4,8206 —0,0005 1,1321

_ p-1 _ 106
X=pP"=10 0,0005 —0,0005 0,0194 —0,0017 (4.58)
0,0023  1,1321 —0,0017 0,9690
Les gains de commande PDC sont :

a4 (0,2196  —0,0066 0,7263  0,0038
F =10 (1, 1219 0,0006 —0,4764 —0,0281 (4.592)

40,2242 —0,0065 0,6674  0,0037
> =10 <1, 3498 0,0001 —0,5751 —0,0364 (4.59b)

Pour valider la loi de commande développée, différents essais de simulations en
phase de décollage ont été réalisés. Le décollage commence a une seconde et la durée
d’engagement de 'embrayage est fixé a 1,5 secondes. La position du papillon donnée
par le conducteur est montrée sur la figure 3.2, et dans ce cas le couple du moteur
demandé T¢ est élevé, cf. figure 4.1. Les vitesses angulaires des éléments du GMP

300 ; 5 : :
250

200

150

[Nm]

L

100

T

50

t[s]

F1GURE 4.1 — Couple du moteur demandé et controlé en phase de décollage

en phase de décollage sont illustrées sur la figure 4.2, le temps de glissement est
d’environ 1,5 secondes. La force normale appliquée sur I'embrayage du 1 rapport
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400 .5 ;
250

200 ..... ..................... ............... -

. [rad/s]

50 ............ A

—lw

t[s]

FIGURE 4.2 — Vitesses angulaires des éléments du GMP en phase de décollage

est montrée sur la figure 4.3. Le jerk du véhicule est représenté sur la figure 4.4, le
comportement est acceptable selon le critére fixé dans |[Ni et al., 2009| car la borne
maximale est inférieure & 10m/s?.

Fot [N]

t[s]

FIGURE 4.3 — Force normale appliquée sur I’embrayage en phase de décollage
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W ! : ': :

jerk [m/s]

t[s]

FIGURE 4.4 — Jerk du véhicule en phase de décollage

4.5.3 Application de la méthodologie lors de changements de
vitesses

Comme au chapitre 3, les trajectoires désirées sont définies pour la vitesse de
glissement de I'’embrayage on-coming et la vitesse du moteur afin de minimiser le
jerk et le temps de passage des rapports. Le modéle dynamique du GMP en cas de
changement de vitesses, en prenant en compte le modéle Stribeck de I'embrayage
on-coming, se met sous la forme :

. 1 1 1, .
w1 =— — (K161 — 62) + Ci(wy — w2)) + =T (w1, p) + —T
]1 Il Il
) 1 1 1 )
Wy =— (K1(01 — 92) + C’l(wl — (UQ)) — _Tcl(-) — —%M(Awg)&gn(Awg)an
I, Iy Iy
. 1 (5 1 .
Wy = — [— (Kg(eg — 94) + CQ((.Ug — (JJ4)) + I—Tcl() + [—]’}/C/L(AWQ)SIgII(sz)FnQ
3 3 3
. 1 1
Wy :[— (K2<(93 — (94) + Cg(&)g — w4)) — [—TT()
4 4
0, =w;, i=1,2..4
(4.60)
Les variables d’états sont x; = wi, T2 = w1 — wa, T3 = Awy = Wy — 1ws, et

Ty = w3 — wy. Les variables de commande sont u; = T, uy = F2. Le modéle (4.60)
est réécrit :
. C1 1 K, 1, 4
=+ —uy — (0 — ) + T 4.61
Zy I1x2+11u1 [1(1 2)+[1 () (4.61a)
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. 1 1 1 1 .
Tog = — ( + [—) Cizg + —up + _’Ycu(xIS)Slgn(x?))uQ
2

I LI (4.61b)
L D) f0, -0 - 210+ 1)
Il ]—2 1 1 2 ]—2 cl\- ]—1 e \*
C ,;C. 1@
PRPLE PULS: T (— ; —J) Yepi(3)sign (2 )
I I3 Iy I (4.61c)
K, e 1 i,
2l —p I 2005 —0y) — | —+ =L ) T (.
+1.2(1 2) + [3(3 4) <1.2+[3) er(-)
. 11 i .
Ty = — | — + — | Coxy + —=yepu(3)sign(ws)uy
Is I I3 (4.61d)
s DY ks — 0+ L)+ L)
13 I4 2\Y3 4 I3 cl\- ]4 r\-

Le modéle dynamique de 'erreur de poursuite de trajectoire désirée est alors :

. C 1 K 1 .
€1 = —1—1162 + I—1U1 - ]_11(91 - 02) + I_lTed() — Ty (462&)

' 1 1 1 1 :

€y = — (— + —) Creg + —uy + —Yepu(ws)sign(ws)us

I I I I (4.62Db)
(s DY K0 -0+ S+ L
Il 1.2 1\V1 2 1—2 cl\- Il e\

C i;C 1 i ,
1—2162 + 31—3264 — <[—2 + I—]> Yept(3)sign (23)us

Ky in2 1 Z,LZJ
+ 2 (01 — 6y) + A (03 — 04) — ([2 + I ) Tu(.)

ég -
(4.62¢)

. 1 1 i .
€4 = — (— + —) Coeq + Yep(w3)sign (23)us

1 1 i 1
- <]_3 + I_4> K2(03 - 94) + I—gTd(') + I_4Tr(>

ol

x, = (wlr 0 Awsy, O)T
Nous supposons que la vitesse de glissement de '’embrayage on-coming est toujours
positive lors du passage de rapport supérieur et négative lors du passage de rapport
inférieur. A partir de ces considérations, et en prenant la méme non-linéarité que
dans le cas du décollage, un modéle TS & deux régles peut étre obtenu :

2

1

Yy = Z hZ(Z)OZG

1

(4.63)
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ou :

Les matrices des sous-modéles linéaires sont alors :

By

By

] | =

e}

1
111
I

|

0

-

u = (’LL1 UQ)T

w=(TI.) 6 —0 b5—0y i1, @5 To() Tal.)"

62(61 €y €3 64)T

&
0 —— 0 0
I
1 1
0 — ([— [—) Cy 0 0
_ 1 2
I I3
1 1
0 0 0 —(—+—)C
(13 i f4> ’
Dans le cas d’un passage de rapport supérieur, les matrices B; sont
0 ! 0
L
1 1 1
T Yels ra T Yelle
I I I
12' I, Vells 12. I, Yelbe
L L
7 JcMs 0 7 JetMe
]37 M 137 M
Et dans le cas d’un passage de rapport inférieur, les matrices B; sont
1
0 — 0
L
1 1 1
— 7 Velts T 7 Yelte
15 I Iy
12 . ]’3 ,YC/“’LS ]-2 ' ]-3 ’YCIUJC
L L
5 JcMs O 5 JcMe
137 H ]37 H
10 00
cooce (1000) s
Ky
—— 0 -1 0 0 0
L
1 1
— | K 0 0O 0 0 —
[2> ! I
i i1 0 1 0 _ (L,
I I3 L I3
1 1 1 i
0 —(=—+—=—)Ky; 0 0 — —
<h+h)2 7 I
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En appliquant le lemme (4.3) en cas de passage de rapport supérieur, de 1°" a
2¢me rapport, nous avons une solution avec € = 5,0 et v = 3,0

0,0071 0,0004  0,0003  0,0011
0,0004 4,2349 —0,0010 0,7798

_ p—-1_ 6
X =P =101 0003 —0,0010 0,007 —0,0010 (4.69)
0,0011 0,7798 —0,0010 0,4817
Les gains de commande PDC associés sont :
L (0,2017 —0,0072 1,7085  0,0078
f=10 (4,2976 0,0005 —0,9803 —0,0448 (4.702)
L (0,2181 —0,0066 1,3124  0,0064
Fp=10 (4,3819 0,000 —1,1685 —0,0505 (4.70b)

Dans le cas de passage de rapport inférieur, de 2°™¢ & 1°" rapport nous avons une

solution avec e = 0,1 et v =15,3

0,0053 —0,0003 —0,0001 0,0006
—0,0003 3,4645  0,0003  1,4833

_ p—1_ 106
X=pP"=10 —0,0001 0,0003  0,0051 —0,0005 (4.71)
0,0006  1,4833 —0,0005 1,0500
Les gains de commande PDC F; sont :

o 0,3099  —0,0104 2,8272 0,0096
Fi=10 (—4,4108 —0,0134 0,4861 0,0480 (4.722)

e 0,2999  —0,0091 2,0954 0,0076
£ =10 (—4, 3512 —0,0107 0,6242 0,0529 (4.72b)

Les résulats en simulation sont proposés dans les figures 4.5 a 4.10. Le temps
de changement de vitesses est fixé & 0,8 seconde. La position du papillon donnée
par le conducteur est montrée dans la figure 3.19. Le passage a un rapport supérieur
commence a 6, 22 secondes et celui & un rapport inférieur est a 8 secondes. Les figures
4.5 et 4.6 donnent respectivement I’évolution des vitesses angulaires des éléments
du GMP en phase de passage de rapport supérieur, et en phase de passage de
rapport inférieur. Le couple du double embrayage lors du changement de vitesses
est représenté sur la figure 4.7. La figure 4.8 montre la force normale appliquée sur
I’embrayage on-coming en phase de changement de vitesses. La figure 4.9 montre les
couples du moteur demandé et commandé. Et enfin, le jerk du véhicule est donné
dans la figure 4.10.

Dans cette section, des lois de commande basées sur des modéles TS prenant en
compte des perturbations ont été développées. Les résultats de simulation montrent
’efficacité des lois de commande développées. Cependant, les incertitudes de mo-
délisation ont été négligées dans cette premiére approche. Afin d’améliorer les per-
formances des lois de commande proposées, des incertitudes paramétriques sont
introduites dans la suite.
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550

480 4 —a,
479 : —iily
500}-478 ‘\K; SR 1 . — ..}. " . H

6226.24 626 628 v

3

3
Ty SRRRONI 3t BRGNP MS R S .14_

4

33757

o [rad/s]

4001 337

336.
és[ll 702 703

FAN

3501

30?:.5 6 6.5 7 7.8

t[s]

FIGURE 4.5 — Vitesses angulaires des éléments du GMP en phase de passage de
rapport supérieur

340

320F

300F

280F

260

o [rad/s]

240F

2201

200f

189.5 8 8.5 9 95
t[s]

FIGURE 4.6 — Vitesses angulaires des éléments du GMP en phase de passage de

rapport inférieur

4.6 Commande robuste du groupe motopropulseur :
incertitudes paramétriques et perturbations

4.6.1 Approche de stabilisation robuste des modéles flous de
Takagi-Sugeno incertains

Considérons un modéle TS incertain avec des perturbations externes sous la
forme :

&= Z hi(2) ((A; + AA)@ + (B; + AB)u + Byw)
- (4.73)
Yy = Z hi(z)Cix
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250 T T T 0
/\ 10
200 o’ s
-20
150 _TCZ
—_ — .20k —_—T
£ \‘ — £ 30 o1
= ct =2
:6 ol :j 40}
100
-50}
501 /\\ -
-60+
g.ﬁ 6 6.5 7 7.5 _79.5 8 8.5 9 95
tis] t[s]

(a) De 1°% & 2°™m€ rapport

(b) De 2°m¢ 4 1°F rapport

FI1GURE 4.7 — Couple du double embrayage lors du changement de vitesses
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ZE 800} ZE 800} —F
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(a) De 1°" & 2°™€ rapport (b) De 2¢m¢ 4 1°T rapport
FIGURE 4.8 Force normale lors du changement de vitesses
250 40
30 —
200 e ——— /\ .
\&‘——/ il 7 e
deTe
150} 10 e
— o———
E - E
£ 100 — Z 10
. — gt T 20t e
50t 30k N
N
0
50— ———Z\
=08 55 6 6.5 7 75 8 05 8 85 9 95
t[s] t[s]

(a) De 1°% &4 2°™m€ rapport (b) De 2°™¢ 4 1°F rapport

F1GURE 4.9 — Couple du moteur lors du changement de vitesses

Les paramétres incertains sont supposés bornés en norme et peuvent s’écrire comme
[Tanaka et Wang, 2001] :

AAZ — Ha Aa (t) Eai

AB; = HyAy(t) Ey;
138
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7

-

4 # ;
2 3
0 0.5F
2 0
— 4 m._-0.5’ /
2 2
E 6 £
- =
L gt 2 .15¢ N
A0t 2t
12F 2.5
A4 B
16 ; : : 35 ; :
5 55 6 6.5 7 75 8 15 8 85 9 95
t[s] t[s]
(a) De 1°% & 2°™m€ rapport (b) De 2°m¢ 4 1°F rapport

FI1GURE 4.10 — Jerk du véhicule lors du passage de rapport supérieur

ou les matrices H,, H,, E, et Ep sont constantes et les matrices A, (t) et Ay(t)
satisfont les conditions :

Adt)TAG() < T (4.76)
Ap(t)TAu(t) < T (4.77)
L’atténuation de la perturbation peut étre réalisée en minimisant v sujet a
t
sup Iyl < (4.78)

wt)2o |w(t)|l,

Théoréme 4.4 S'il existe des matrices X = XT > 0 et M; (pour j = 1,2,...,1),
ainsi que des scalaires v > 0, 7, > 0 et 7, > 0 tels que les conditions (4.23) soient
vérifiées avec

H(A; X — B;M,)

_|_7.aHaHg’ _I_TbeHg“ (*) (*) (*) (*)

LA Bl T () (1) ()
K Ci X 0 -1 (x (%
E X 0 0 —7ul (%)

EbiMj 0 0 0 —Tb]

alors, pour les gains de commande PDC donnés par
Fj=MX" j=1,.,r,

le modele TS continu incertain (4.73)-(4.25) est GAS et le gain Lo du systéme bouclé
entre w et y est inférieur ou égal a .

Remarque. Une version prenant en compte un taux de convergence € peut étre mise
en oeuvre sous la forme :

H(AX — B;M,)

+TaHaHT + TbeHbT + 8X (*) (*) (*) (*)
By, =L (%) (x) (%)
A wi
Liy O X 0 —I () (¥ (4.79)
By X 0 0 -7l (%
EbiMj 0 0 0 —Tbl
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Preuve: La démonstration est similaire a celle de la section précédente. Pour plus
de détail, le lecteur peut se référer a [Lendek et al., 2010, section 3.4].

4.6.2 Application a l]a commande du double embrayage en
phase de décollage

Le modéle dynamique de I'erreur de poursuite de trajectoire en phase de décollage
est écrit comme suit :

= —— — —T7(.) — — (01 — 03) — 21,
€1 Il €9 -+ Il U1 —+ I ( ) Il ( 1 2) T
1 1 1 1 1 1 1
o— [ = C - . -7 — 4+ — | Ky(6, — 0
&9 (Il 12) 169 + Ilul + 127 p(z3)ug + 71 () — ([1 + [2) 1(01 — 65)
Cy 1;Cy 1 i2 K, 1; K5 .
— —_ —_ < c e 9 - 9 9 - 9 - s
€3 [2 T + 13 T4 ([2 + [ Y ,LL($3)U2 + [2 ( 1 2) + [3 ( 3 4) T3
1 1 1 1 1
S, — — C . — + — ) Ky(05 — 06 —T.(.
€4 (Ig 1.4) 2€4 + 2 ’Y p(xs)ug — ([3 + 14) 2(03 — 04) + 7 ()
(4.80)
ot les paramétres Iy, i, . sont incertains.
L€ [I™ I, s € (™ pl™), pe € (™, p) (4.81)
Les parameétres incertains sont alors réécrits :
1 1 1 1
T 75 min max By mzn max gl( )
1 N 1 < )
A4 2 Imzn Imax
po = 5 (U ) 3 (0 = ) )
"2 . 2 (4.83)
= fis g (2 1) &all)
o= 5 (U ) 4 (e = ) ()
T2 2 (4.84)

A 1 max mZ'fL
=uc+2(uc — 1) &5(t)

avec ()] <1,i=1,2,3.
Un modéle TS incertain avec perturbation de la dynamique de lerreur de pour-
suite peut étre obtenu :

é =Y hi(z)((Ai+AA)e+ (B; + AB)u+ Byw)
) (4.85)
Yy = Z hZ(Z>CZ€

1
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ou A;, B;, C;, By;, i = 1,2, sont les matrices des sous-modéles linéaires :

C
0 —— 0 0
I
1 1
0O —|—4+—1]C; O 0
_ _ Il ]2
Al - A2 - 1 26’2
0 — 0 .
I I3
1 1
0 0 0 — <— T) Cy
]3 [4
1 1
il 0 — 0
1 1
T 1 T 1.
T T Vells T T Velle
I I I I
By = (; 1i¢§ | P (; 11@3 )
I I3 Jelts L I3 Telte
1; “ 23 ~
O — YeMs 0 & JcMc
7, el 7, el
1 0 00
1 K
—Td() — =10, — 0y) — i
Il e ( ) [1 (91 92) L1rp
1 1 1
—TH)— =+ =) Ki(61 — 09)
w— | I L
- | K e .
1—1(91 — 92) + I 2(93 — 94) — T3
2 3
1 1 1
3 Iy 4

Les matrices d’incertitude sont données par :

0 0 00
0 1 00
Ho=to| H=0 1 0
1 001
1 1 1
Ex=FEn=(000 =(—— C
=Ea= (000 3 (7w 7w) )
1 Mmax Mmzn 1 ’uma:c o ’umin
0 . s s 0 . c c
L' | L' |
1 ;2 Mmax Mmm 1 ;2 Iumax o Iumm
E.=10 - Y . s s : E-=10 - Y : c c
" (ferfS)7 2 " (12+13>7 2
iz M;nam o M;nm iz Mznaz o Mznm
0 e 0 Lye _Fe
]3 2 13 2

(4.86)
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En appliquant le théoréme 4.4, une solution avec un taux de convergence € = 0, 2,
et I'atténuation v = 0, 1 est obtenu avec les matrices recherchées :

0,0137 10,0047 0,0025 0,0007
0,0047 2,2801 —0,0068 —0,2409

_ p—-1_ 106
X=FP"=10 0,0025 —0,0068 0,0108 —0,0002 (4.87)
0,0007 —0,2409 —-0,0002 0,0270
Les gains de commande associées sont alors :
4,1391 —0,0511 3,3268  0,0164
_ 3 ) ) ) )
Fr =10 (3, 0185 —0,0572 —8,0896 —0, 1846) (4.88)
4,1266 —0,0508 3,1430  0,0160
_ 3 ) ) ) )
o =10 <3, 8575 —0,0777 —9,9037 —0, 2437) (4.89)

Afin de valider la loi de commande proposée, différents essais en simulations
ont été réalisés. Les incertitudes introduites sur les paramétres ont été choisies de
maniére aléatoire : I, = 178, 3kg.m? (4 9,7% pres), us = 0,8974 (a4 12,2 % prés)
et pe. = 0,5329 (& 11,2% preés). Le décollage commence a une seconde et la durée
d’engagement de I’embrayage est fixée a 1,5 secondes. La position du papillon donnée
par le conducteur est montrée sur la figure 3.2. Les vitesses angulaires des éléments
du GMP en phase de décollage sont représentées sur la figure 4.11, le temps de
glissement est d’environ 1,5 secondes. La figure 4.12 donne le suivi de trajectoire
désirée. Les figures 4.13 et 4.14 montrent les deux commandes : le couple du moteur
commandé et la force normale. Le jerk du véhicule est représenté sur la figure 4.15.

400 g : , f
350mmmm”m__mj”m”m_”mm”m”m_mmmmﬂ”“mmmmmmjmmmmmm..u

300}

250-muum”mmm5.w”””m”m,mmmmm.mmj”m“m.”mmﬂ

200F

w. [rad/s]

150

100

S0

t[s]

FIGURE 4.11 Vitesses angulaires des éléments du GMP en phase de décollage avec
des parameétres incertains
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e [rad/s]

t [s]

FIGURE 4.12 — Erreurs suivis de trajectoire désirée

=

T_[Nm]

t[s]

FIGURE 4.13 — Couple du moteur demandé et le couple du moteur de commande en

phase de décollage
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1800 ; . r ;

F.q [N]

t[s]

FIGURE 4.14 — Force normale en phase de décollage

10

jerk [m/s’]

t[s]

FIGURE 4.15 — Jerk du véhicule en phase de décollage
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4.6.3 Application & la commande d’un double embrayage dans
le cas de changement de vitesses

Pour rappel, le modéle dynamique de I’erreur de poursuite de trajectoire désirée
est donné par :

. C 1 K 1 .
€1 = —1—1162 + ]—lul - 1_11(91 —02) + I, —Td() — iy (4.90a)

1 1 1 1
€y = — ([1 [2) Cies + i —uy + 1, ’YCM(:ES)Slgn(I?’)

(4.90b)
1 1 1 1
— Ki(6, — 6 T. T
() Kt =00+ 700+ 720
. 01 ZJCQ (1 22)
€3 = —€g + ——e€4 — J(x3)sign(xs)us
T L L Iy I Tep(72)sign(2) (4.90¢)
K 1, K5 1 1405 .
SL0 = 0s) + 20— 0) — [+ ) T () —
+1.2(1 2) 2 (05 1) (1.2+]3> c(l) — &g,
= — (- + ) Coer + Lopu(as)sign(as)us
b=\ g, g, ) oot g enls)sien(as)u (4.90d)

1 1 1
— | = Ky (03 — 0 T, —T.(.
(47 ) KOs =00+ Tl + 110

De fagon similaire & la section précédente, les paramétres incertains du modéle
sont 'inertie équivalente de la masse du véhicule I, et les coefficients de friction g,
et us. Ces paramétres sont représentés par les expressions (4.82), (4.83) et (4.84).
Un modéle TS incertain et perturbé, a 2 régles est obtenu :

é = hi(z)((Ai+ AA)e+ (B; + AB)u + Byw)
! (4.91)

&
0 —— 0 0
I
1 1
0O —|—4+—1]C; O 0
Ay = Ay = L 12
1= 442 = 0 Cl 0 ijCQ
I I3
1 1
0 0 0 -(+7)c
]3 [4
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Dans le cas du passage de rapport supérieur, les matrices B; sont :

1

111
B 4
0

0

| ] =

o

K

I

1
0 — 0
L
1 1 1 .
I Velts I, I Vele
(1 z?) B E By = ) (1 z?) .
—| =+ cMs —| =+ ctMe
LI Vel LI Vel
15 “ 121 ~
7 JlcHs 0 T lcMe
]37M [37/~L
Pour un passage de rapport inférieur, les matrices B; sont :
1
0 — 0
L
1 1 1.
I Vells I, I Vele
(1 z‘§> , By = . (1 zg)
+ | =+ cAs +{ -+ cAc
LI Vel L' Vel
(2N ;.
7 JcHs 0 7 JlceHe
]S’VN ]37M
100 0
01202:(0 0 1 O)’ BwlszZZI
Ky 1
——(6, -0 —T) — iy,
]1(1 2)+]1 c() =
1 1 1 1
— =+ =) K6, -0 —Ta()+ =T9.
() Kl =00+ £Ta() 4 70
1: K5 1 41 )
0, —0 ) Os —0,) — | — + =L ) T.a(.) — 23
(64 2) + 2 (05 —04) ([2+ T, 1(.) — 23
1 1 i 1
— =+ =) Ky(03—0 —Toa () + =T.(.
(F+7) Kalts =00+ 7000+ 10

Les matrices d’'incertitudes sont représentées par :

1
Ealea2:<O 0 0 5(

OO = O

1

mazx min

0 i /"LS - /"LS
IL'° 2 ,
g - |o 1 . ZJQ Iu;nax . Iu;nm B
bl — ]2 _[3 Ye 2 ) b2
i Mmax . Mmzn
0 7 . S S
I3 2
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O = O O

min  Jmax
[4 I4

_ o O O

1

)e)

mazx min

1 —
I,'c 2
AW
(1_2 i T) L
i y i

I '€ 2

min

— He
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En appliquant le théoréme 4.4 dans le cas de passage de rapport supérieur 1° —
2¢me nous avons une solution avec un taux de convergence ¢ = 0,2 et un facteur
d’atténuation v = 0, 08

0,0366 0,0101  0,0057  0,0035
0,0101 4,6072 —0,0143 —0,7675

_ p-1_ 105
X=FP"=10 0,0057 —0,0143 0,0331 —0,0022 (4.92)
0,0035 —0,7675 —0,0022 0,1358
Les gains de commande PDC associés sont :
1,6096 —0,0515 2,7225  0,0288
_ 3 ) ) ) )
Fr =10 (5,3884 —0,0915 —5,7980 -0, 2124) (4.93)
1,5706 —0,0503 2,2661  0,0255
_ 3 9 ) ) )
5 =10 (6, 1356 —0,1285 —6,7124 —O0, 2643) (4.94)

Dans le cas d’un passage de rapport inférieur 2 — 1¢", une solution correspondant
aux mémes valeurs pour ¢ et v que précédemment est donnée par

0,0223 0,0001  0,0006  0,0023
0,0001 1,7796 —0,0009 -0,1819

_ p-1 _ 1(p
X=p=10 0,0006 —0,0009 0,0209 —0,0021 (4.95)
0,0023 —0,1819 —0,0021 0,0254
Les gains de commande PDC associés sont :
1,0854 —0,0589 1,6535 0,0291
o 3 J 9 9 )
F=10 (—2,5081 0,0438 1,9481 0,2066) (4.96)
1,0712  —0,0571 1,1712 0,0261
_ 3 ) 9 9 )
Fo =10 (—2,4130 0,0707  2,2486 0,2561) (4.97)

Afin de valider la loi de commande proposée, différents essais en simulation ont
été réalisés. Nous montrons les résultats de simulation dans le cas de passage de
rapport supérieur 1° — 2°M¢ avec les paramétres suivants [, = 151,5kg.m? (4 6,8 %
prés), pus = 0,81 (& 1,4% prés), et p, = 0,68 (a 14,2 % pres). Et ceux de phase
de passage de rapport inférieur 2°™¢ — 1¢" sont : I, = 185,8kg.m? (a 14,3 % pres),
ps = 0,72 (a 10,4 % pres), et p. = 0,68 (a 14,2 % prés). La position du papillon
donnée par le conducteur est illustrée sur la figure 3.19. Le temps de changement de
vitesses est fixé a 0,8 seconde. Le passage de rapport supérieur commence a 6,22
secondes et celui de passage de rapport inférieur a 8 secondes. La figure 4.16 donne les
vitesses angulaires des éléments du GMP en phase de passage de rapport supérieur
et la figure 4.17 celles pour le passage de rapport inférieur. L’erreur de poursuite est
proposée sur la figure 4.18. La figure 4.19 présente le couple du double embrayage
lors du changement de vitesses. La figure 4.20 montre la force normale appliquée sur
I’embrayage on-coming en phase de changement de vitesses. La figure 4.21 représente
les couples du moteur demandé et commandé. Le jerk du véhicule est illustré sur la
figure 4.22, et la figure 4.23 donne 'accélération du véhicule lors du changement de
vitesses.

147



CHAPITRE 4. APPROCHE PAR STABILISATION ROBUSTE A BASE DE
MODELES DE TYPE TAKAGI-SUGENO
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FIGURE 4.16 — Vitesses angulaires des éléments du GMP en phase de passage de
rapport supérieur
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FIGURE 4.17 — Vitesses angulaires des éléments du GMP en phase de passage de
rapport inférieur
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FIGURE 4.19 — Couple du double embrayage lors du changement de vitesses
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FIGURE 4.20 — Force normale lors du changement de vitesses
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Des lois de commande robustes ont été développées dans cette section et les
résultats de simulation obtenus ont montré la robustesse de ces lois de commande vis-
a-vis de modifications portant sur la masse du véhicule, le coefficient de friction, ainsi
que vis-a-vis de perturbations d’entrée telles que le comportement du conducteur,
les conditions routiéres, ou le vent. Cependant, au début du changement de vitesses,
le jerk du véhicule reste encore assez grand : celui-ci est directement lié a la stratégie
d’ouverture de 'embrayage off-going et a la commande de I'’embrayage on-coming.
Une troisiéme voie a été explorée afin de résoudre ce probléme. Dans la section
suivante, '’embrayage off-going et 'embrayage on-coming sont controlés ensemble en
phase de changement de vitesses. Pour ce faire, une loi de commande & commutations
basée sur l'utilisation d’un modéle TS incertain & commutations a été développée.

4.7 Commande d’un double embrayage pour le chan-
gement de vitesses de transmissions basée sur
un modéle TS incertain & commutations

4.7.1 Stabilisation robuste des modéles Takagi-Sugeno flous
incertains & commutations

La structure du modéle TS a commutations comprend deux niveaux de régles :
un pour définir la région de commutation et 'autre pour définir le modeéle TS dans
cette région [Tanaka et Wang, 2000]. Le modéle TS a commutations peut alors étre
interprété comme une famille de modeéles TS (1 dans chaque région de commutations)
qui commutent en fonction des variables de prémisse. Un modéle TS incertain a
commutations avec des perturbations externes peut s’écrire sous la forme :

Regle de la région k :

Si z11(t) est Nip et z15(t) est Nio et ... et z14(t) est Ny, alors

(Modele TS local) :

Tp =Y hi(22) (Api + Adw) @ + (Bri + ABgi)uy, + Bupowy,)
- (4.98)
yk:Zhi(zQ)C’kiwk, i=1,2,...r, k=12 ...5s

i=1
ot 7 est le nombre de régles du modeéle TS local ; s est le nombre de régions; z; est
le vecteur qui contient les ¢ variables de prémisses zy;(t) permettant de définir les
commutations; z, est le vecteur de variables des prémisses des modéles TS locaux ;
Ny (i = 1,2,...,q) sont les ensembles flous de degré d’appartenance définies par
[Tanaka et Wang, 2000] :

1, sizy; € Niis
Nyi(zi1) = ¢ ) ement.
ki(211) { 0, autrement.

On suppose les ensembles N, disjoints deux a deux.
Considérons les fonctions scalaires positives v définies par :
i1 Nii(21(t))
— ki\~1i
u(z1) = = (4.100)
> ket LTy Nii(21(2)

, 1=1,2,...,q (4.99)
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Ces fonctions satisfont a la propriété de somme convexe. De plus, a partir de (4.99),
nous avons

| 1, siz; € région k; B
vp(z1) = { 0. autrement. , k=12 .5 (4.101)

Les variables d’état, de commande, et de perturbations pour le modéle TS a com-
mutations sont respectivement :

2 Y uz)z (4.102)
k=1

w2 v(z)uy (4.103)
k=1

w= Y v(z))wy (4.104)
k=1

D’ou

s

T = Z (vp(21) Tk + Op(21) k)

k=1

=33 wi(z1)hi(22) (Agi + AAw) Ti + (Bri + ABri) ug + Buriwy)
k=1 1=1

S

= Z hi(ZZ) (Z vk(zl) (Akz + AA;“) T + Z Uk(21> (Bkz + AB]“) U

k=1 —
+ Z Uk(zl)Bwkiwk>

k=1
= Z hi(z2) vp(21)vk(21) (Aki + AAg;) T
i=1 k=1 k=1
+ v (21)vk(21) (Bri + AByi) wy, + Z Z Uk(zl)vk(zl)Bwkiwk>
k=1 k=1 k=1 k=1
= hi(z) ve(21) (A + AAR) Y vi(z1)ay
i=1 k=1 k=1

+ ) we(z1) (Bri + ABri) > ve(z1)ur + > vp(21)Buki Y vk(zl)wk)
k=1 k=1 k=1 k=1

=3 3 ue(z)hi(z2) (Aki + AAw) T + (Bri + ABgi) w0 + Bugiw)

k=1 i=1
(4.105)
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De la méme fagon,

y= szk z1)hi(z2)Cri,

k=1 i=1

- ZZ ka(zl)vk(zﬁhi(zz)Ckimk (4.106)
i=1 k=1 k=1

- szk zl ZQ C]ﬂw
k=1 i=1

Donc, les sorties finales du modéle TS incertain a commutations sont inférées de la
fagon suivante :

ZB = Z Z Uk 251 (Akz —+ AA]%) x + (Bkz —+ AB]“) u + Bw,ﬂ'w)

=1l (4.107)
Y= szk z1)hi(z2)Crix

k=1 i=1

ot Ay, Bri, Cri et Bypi, @ = 1,2,...,r7, k= 1,2,..., s, sont des matrices constantes
de tailles appropriées. Les paramétres incertains sont supposés bornés en norme et
écrits sous la forme |Tanaka et Wang, 2001] :

AA]“ - HaAa(t)Eaki (4108)

ou les matrices H,, Hy, E.; et Ey; sont constantes et les matrices A, (t) et Ay(t)
satisfont les conditions :

A.)TAL() < T (4.110)

AT A () < T (4.111)
[’atténuation de l'effet de la perturbation sur la sortie peut étre réalisée en minimi-
sant v sujet a

[y (@)1l
sup e < Y (4.112)
(t)#0 ||'w(t)||2

A partir de I'expression (4.103), une nouvelle loi de commande PDC est proposée
afin de stabiliser le modeéle TS & commutation (4.107) :

szl 21)h;(z2) Fjjx (4.113)

=1 j=1

Théoréme 4.5 S'il existe des matrices X = X7 > 0 et My; (k= 1,2,...,s, j =
1,2,....,7), ainsi que des scalaires vy, 7, > 0 et 7, > 0 tels que les conditions (4.23)
soient vérifiées avec

H (A X — By My;)

+TaHaH + TbeHg (*) (*) (*) (*)
Oy, 2 Bl () (1) ()
‘ CriX 0 =1 (%) (%
EoiX 0 0 -7l (%)

EbkiMkj 0 0 0 —TbI
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alors, pour les gains de commande PDC donnés par :
Frj=M X', j=1,..,1r k=12 .s,

le modéle TS continu incertain & commutations (4.107)-(4.113) est GAS avec un
facteur d’atténuation de la perturbation inférieur ou égal a ~y.

Remarque. Le taux de convergence e peut étre facilement introduit sous la forme :

H (A X — By My )

+7—aHaHg + TbeHbT +eX <*) (*) (*) (*)
BT _A2T (x) (%) (%)
S wki Y
EoriX 0 0 -7l (x)
Eprei M 0 0 0 -7l

Preuve: La démonstration de ce résultat est identique a celle du résultat précédent,
le lecteur peut se référer pour plus de détail a [Lendek et al., 2010, section 3.4].

4.7.2 Application & la commande du double embrayage en
phase de changement de vitesses

Modéle flou TS incertain 4 commutations

On utilise ici I'algorithme pour le passage de rapport supérieur introduit dans
[Goetz et al., 2005|. Au début du changement de vitesses, la force normale F,5 appli-
quée sur I’embrayage on-coming est augmentée de maniére linéaire, tandis que celle
appliquée sur 'embrayage off-going, F, 1, est controlée pour maintenir I’accélération
du véhicule constante. Evidemment, la force normale F,,; décroit. Lorsqu’elle atteint
zéro, la force normale F)5 est controlée pour synchroniser 'embrayage on-coming.

Dans la région ou Fj,; > 0, les variables d’états sont : z; = wy, 2 = W — wWo,
r3 = Awyp = wy — ;w3 et x4 = w3 — wy. Les variables de commande sont u; = T¢
et us = F,;. Le couple de 'embrayage on-coming T, est considéré comme une
perturbation. Le modéle (4.60) est réécrit comme suit :

Ch 1 K, 1

T = —1.—15172 + [—1U1 - 1_1(01 —02) + [_1Ted() (4.115a)

1 1 1 1
Ty = — (]—1 + I_2> Crza + [—1U1 + I—Q%M(%)Sign(%)m
1

(4.115b)
_ ( 1 + i) K1(01 — 92) + %TCQ() + _Td()

1_1 I, I I ‘
. Ch 1;Co

T3 = —Tg
I I3

K i 1 41
+ (0 — o) + (05 —0,) — (I_ + [—]) Teao(.)
2 3

1 42 .
e S Vet(x3)sign (w3 )us
3 (4.115¢)

_ 1 1 U :
3 g 3 (4.115d)
1 1 15 1
— =+ = ) Ky(05— 6,) + LT0()+ —T0(.
(I3+]4> 2(03 4)+13 2()"‘]4 (-)
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Le modéle dynamique de I'erreur de poursuite de la trajectoire désirée axq, est alors :

) C, 1 K, 1,4 .
ey — 20, — )+ =T — &y, 4.116
€1 T es + ]1u1 A (61 9) + A ()= ( a)

‘ 1 1 1 1 .
€y = — (I_1 + ]_2> Cies + ]—lul + I_Q’Vcﬂ(x3)81gn(x3)u2

1 1 1 1
— =+ =) Ki(6, — 0) + —Tin() + =T
(II+]2) (61 = 02+ 7 Tal) + T T
. C 1;,C. 1 ZZ2 .
€3 = ]—2162 + 13264 — (f_z + ]—3> %M($3)Slgn(9€3)“2
i K5 1 41, :
{ G —0,) — [ — 4+ 22 To(.) — 23,
]3(3 1) <]2+]3) o(.) — a3

. 1 1 1 .
€4 = — ([— + [—> Coey + TWcU(fES)SIgn(m)u?
3 4 3 (4.116d)

11 i; 1
— (I_3 + [—4) Kg(tgg — 94) + [—3T02() + [—4TT()

(4.116b)

(4.116¢)

K
+ (01— 02) +
I

oue;, t=1,2,...,4, sont les erreurs de poursuite de trajectoire,
T1p = (Wi 0 Awy, 0)" (4.117)

w1, est la trajectoire désirée pour la vitesse du moteur, Aw;, est la trajectoire désirée
pour la vitesse de glissement de 'embrayage off-going, qui sont définies par :

Wir = W1(t0) + wl(to)(t - t()), Vit Z tQ (4118)
T3 =€ (4.119)

ou ty est le temps de début de passage de rapport, € est une constante positive.
Dans la région ou F,; < 0, les variables d’états sont 1 = wy, r9 = w; — wsy,
T3 = Awy = Wy — tjws, T4 = w3 — wy. Les variables de commande sont u; = 77,
uy = F,9, le couple de I'embrayage off-going est considéré comme une perturbation.
Le modéle (4.60) est réécrit comme suit :
Ch 1 K

_ 1
= + M ]—1(91 —02) + I_lTedU (4.120a)

_ 1 1 1 1 .
Tog = — ([_1 —+ ]—2> 0156'2 -+ I_lul + 1_270”(1'3>Slgn<x3)u2

(4.120D)
— i+l K, (6 —9)+iT ()+1Td()
LT 10 = 02) + phal)+ 74l
C ,;C. 14
By = oy L 2g, — (— + —J) Vett(w3)sign(v3)us
I Iy I Iy (4.120c¢)
Kl inQ 1 lej
g, — —0y) — | —+ =L ) T4(.
+ L (0, —6y) + A (03 — 04) <[2 + L ) (L)
_ 11 i .
Ty = — A + I, Comy + I_fYC/ﬁ(xi’»)Slgn(xi%)u?
3 14 3 (4.120d)

i 1
- (1_3 N E) Ka(6s = 60 + £Ta() + 7T
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Le modéle dynamique de 'erreur de poursuite de la trajectoire désirée xo,. est alors :

4 1 K,
1= ——es+ —u — —(91 — ) +

1
T 1, 4.121
LeTEN T I a2t

1

. 1 1 1 1
g = — <_ + > Cies + —up + 76”($3)Slgn(x3)

L I L b (4.121b)
1 1 1 1
— Ki(61 — 0) + =T T
(57 ) Kl = 00+ L7004 720
. C C 1 z'2
&3 = —es+ e 2oy — ( ) Vert(xs)sign(z3)us
I I I I3 (4.121c)
K1 Z‘KQ 1 105 .
— (0, -0 203 —04) — | — + =L ) Ta(.) — a3,
A AL (£+52) 7y -
) 1 1
€y = — (I 7 ) Coeq + 7, %M(xg)81gn(x3)
3 (4.121d)
1 1 1
— | = Ky(63 — 6 T —T.(.
(£ +7) Kaba = 00+ T + 110
oue;, t=1,2,...,4, sont les erreurs de poursuite de trajectoire,
Loy = (wlr 0 Aws, O)T (4.122)

ol wy, est la trajectoire désirée pour la vitesse du moteur et Aws,. celle pour la
vitesse de glissement de I'embrayage on-coming. ces trajectoires de référence sont
définies comme a la section 3.4.1 et 3.3.1 du chapitre 3.

A partir de ces équations, les modéles TS dans chacune des deux régions sont
obtenus. Le modéle TS a commutations prend alors la forme :

— Reégion 1, Fj,; >0

2
= Z hi(z2) ((A; + AAy)er + (By + ABy)us + Byws)
i—1

; (4.123)
Y1 = Z hi(z2)Chiex
i=1
Région 2, F,,; <0
€y = Z hi(z2) ((Agi + AAy;)es + (Ba; + ABy; )uas + Byiiws)
= (4.124)

2
Y2 = Z hi(z2)Caiez
i=1
ou :
. T
er=(w —wi, w1 —wy (w2 —iws) — Awy, ws — wy)
. T
€2 = (Wl — Wi W1 — W2 (WQ - ijs) — Awyy w3 — w4)
T
Uy = Uz = (TC Fnl Fn2)

e
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1 K .
I_Ted(> — 1—1(91 - (92) — Z1r
1 1
1 1 1 1
—|—+—=— ) K0, -0 —T.o() + —=T%.
w = | (h+5af<l A
1; 05 .
]_21(91—92)+ ]32(03—94)_ (I_2+ ]3]>Tc2<~)_x3r
1 1 1
—| =+ = | Ky(05 —04) + =T,(.
(F+7) Kl =80+ 71300
1 K .
[—Ted() — [—1(91 - 02) — X1y
1 1
1 1 1 1
=+ ) K6, -0 —T1()+ —=T%.
ol Gﬁ7%<“1 )+ £ Ta() + 7 TH0)
- 1 1 41, .
[—21((91—92)+ j[32(93—94)— (I—2+ [;)Tcl(.)—a;gr
1 1 1
—| =+ = | Ky(05 —04) + =T,(.
(£ +7) Kata =0+ £7,0)

4 4

Les matrices des sous-modéles linéaires sont :

C
0 —— 0 0
L
1 1
0O —|—4+—1C1 O 0
L I
All - A12 — Cl ZC2
0 — 0 -
I I3
1 1
0 0 0 - (_ n T) e,
[3 ]4
C
0 —— 0 0
L
1 1
0O —|—+—1C1 O 0
L I
A21 - A22 — Cl ijOQ
0 — 0 _—
I I3
1 1
0 0 0 - (_ n T) e,
[3 ]4
! 0 0 ! 0 0
I I
1 1 1 1
I_ I_f)/c,us 0 I_ ]_’Yc,uc O
B = 1 2 9 By = 1 2 9
11 1 77 R 0 3 12 0 1 27 ) 0
0 -\ 7 - cMs -\ 7 - cMHe
([2.+ [3>'yu (IQ,jL [3)'y,u
[ZIN v
0 T JcHs 0 0 T JcHe 0
7, el 7, el
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! 0 0 ! 0 0
Il ]1
1 1 1 1
n o g Ll L
Boy — 1 2 9 Boo — 1 2 9
21 1 Zj R 3 22 0 0 1 Zj .
0 0 — |+ T cHs -\ 7 T cMe
12.+ 7, ) el 12-+ 7, )
0 0 L efis 0 0 L efic
1—37# 1—3’)’#
10 00
C’Lj_ (0 0 1 0); Z?]_1’2

1 /Lmam _ Mmzn 1 Mmax _ umzn
0 — c; 0 0 —, c c 0
Iy 72 2 , L' |
1 72 Iumax _ ,umm 1 72 Mmaa: _ Mmm
F =10 —_ _r c; 0 , E =10 _ _t c; 0
b1l <]2+]3>’V > b12 (12—1-]3)7 >
i N;nax _ N;mn 7/1 M?gmx _ Mgzm
0 —Ye 0 0 —Ye 0
I3 2 I3 2
1 Mmaa: - Mmm 1 ’umax . ’umzn
0 0 — c; 0 O —, c c
L 2 | L 2 |
Ba= 0 0 (LT Mmoo (L), e
b21 L I Ve 2 ) b22 L 1 Ye 2
s Mma:z: _ umm i ’umaz o ’umm
0 0 Sy s s 0 0 R c
L 2 L 2

Le modéle TS & commutations complet est écrit (4.107) comme :

vk(zl)hi(z2) ((A]m + AA]W) e+ (B]ﬂ + AB;%) u + mew)

M-
1)

Eod
—_

i=1

g ; (4.125)
Yy = ka(zl)hi(ZQ)Ckie
k=1 i=1
ou :
1, st Fy >0
’Ul(zl) = { O, S Fnl S 0. (4126)
0, siF,1 >0;

'UQ(Zl) =1— UQ(Zl) = { 1 s Fni <0. (4127)
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Loi de commande

En appliquant le théoréme 4.5 dans le cas du passage de rapport supérieur de 1¢
a 2°m¢ qune solution est obtenue avec un facteur d’atténuation v = 0,07, 7, = 111, 1,
T, = 593, 3

0,0576 0,0405 0,0114  0,0007
0,0405 1,0743 —0,0411 —0,0520

_ p-1 _ 14
X=pP"=10 0,0114 -0,0411 0,0550 —0,0003 (4.128)
0,0007 —0,0520 —0,0003 0,0432

Les gains de commande associés sont :
0,3528 —0,0363 0,8764 —0,0046
Fy; =10%(1,5331 —0,1078 —1,6538 —0,1135 (4.129)
0 0 0 0
0,5637 —0,0625 —0,1336 0,0332
Fiy =10° | —0,0023 —0,1492 —1,5797 —0,1395 (4.130)
0 0 0 0
—0,1685 —0,0013 3,3557 —0,1442
Fy =10° 0 0 0 0 (4.131)

8,0823 —0,1092 -3,7520 —0,0914

0,9850 —0,0818 —2,2042 0, 1459
Fyy = 10° 0 0 0 0 (4.132)
—6,7034 —0,2440 —1,0254 0,0409

Différents essais en simulations ont été réalisés et des comparaisons avec les
commandes & modes glissants sont proposées. Dans la suite, les résultats obtenus en
simulation dans le cas de changement de vitesses 1°% — 2°™¢ avec les paramétres in-
certains Iy = 178,3kg.m? (2 11,5 % preés), s = 0,91 (2 13,7 % preés), et p. = 0, 6837
(2 13,9% prés) sont présentés. La position du papillon donnée par le conducteur
est montrée sur la figure 3.19. Le temps d’engagement de '’embrayage est fixé a
0,8 seconde. Le changement de vitesses commence & 6 secondes et le moment de
commutation est a 6,25 secondes. La figure 4.24 illustre les vitesses angulaires des
éléements du GMP en phase de changement de vitesses de 17 & 2°™¢ rapport. L’erreur
de poursuite de la trajectoire désirée est donnée dans la figure 4.25. Au moment de
commutation, 'erreur de poursuite transite doucement sans variation brusque. Le
jerk du véhicule est montré sur la figure 4.26, celui-ci est beaucoup amélioré en
comparaison avec les lois de commande PDC précédentes, en particulier au début
de la phase de changement de vitesses. La borne du jerk est relativement basse aux
alentours de 2,5m/s?. Le couple du double embrayage et le couple de I'arbre de
sortie lors du changement de vitesses sont représentés sur la figure 4.27. Le couple
de I'arbre de sortie varie beaucoup moins lors du changement de vitesses, particu-
liéerement en phase de transition de 'embrayage off-going a 'embrayage on-coming.
La figure 4.28 montre la force normale appliquée sur le double embrayage lors du
changement de vitesses. La figure 4.29 représente les couples du moteur demandé
et commandé. Le comportement du moteur en phase de changement de vitesses est
proposé sur la figure 4.30. Et finalement, la variable d’accélération du véhicule lors
du changement de vitesses est donnée sur la figure 4.31.
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Les lois de commande développées ne prennent pas en compte la dynamique du
moteur car le modéle du moteur utilisé est un modéle statique. Afin de montrer les
performances des lois développées, celles-ci ont été testées sur le modéle du GMP en
introduisant un temps de réponse pour le moteur. La figure 4.32 illustre le résultat de

simulation en cas de changement de vitesse supérieure 1°¢

_ Qéme

avec une constante

de temps du moteur de 0,3 seconde. Les résultats de simulations ne changent pas
beaucoup par rapport a ceux sans prise en compte de la dynamique du moteur, mais
les résultats sont trés fortement dégradés pour les lois a base de modes glissants.
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FiGURE 4.32 Changement de vitesse supérieure
temps du moteur de 0, 3 seconde
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4.8 Tests des lois de commande sur le modéle com-
plet du groupe motopropulseur

Pour illustrer la robustesse des lois de commande développées, plusieurs essais
ont été réalisées sur le modéle complet développé dans le chapitre 2 en prenant en
compte ou non la dynamique du moteur. Les résultats obtenus en simulation ont été
validés sur un modéle dont les paramétres GMP sont donnés dans I'annexe C (table
C.1). La masse du véhicule est de 1741, 5kg, (& 9,7 % prés), le coefficient de friction
Stricbeck est de 0,8974 (a 12,2 % prés), et le coefficient de friction Coulomb est de
0,5329 (a 11,2 % pres).

Les figures 4.33 — 4.39 montrent les résultats de simulation sur le modéle complet
avec un modéle statique du moteur. La figure 4.33 montre les vitesses angulaires des
éléments du GMP en phase de décollage et de changement de vitesses. Les erreurs
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FIGURE 4.33  Vitesses angulaires des éléments du GMP

de poursuite des trajectoires de référence sont données dans la figure 4.34. En cas
de changement de vitesses, au moment de commutation, 6,2556 secondes, un petit
saut apparait. La force normale est illustrée sur la figure 4.35. Les couple du double

6.2556 =5

e [rad/s]

E 050 o
e r\ 6.2556
0
V'/V__
0y 15 2 248 'O'g,s 6 62556 65 7
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FIGURE 4.34 — Erreur de poursuite des trajectoires de référence

embrayage et de ’arbre de sortie lors du changement de vitesses sont donnés dans la
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F1GURE 4.36  Couple du double embrayage lors du changement de vitesses

figure 4.36. Le couple du moteur est montré sur la figure 4.37. Le jerk du véhicule
est donné dans la figure 4.38. En cas de changement de vitesses (la figure 4.38(b)),
Iengagement du rapport sélectionné est effectué a 5,5 secondes, il introduit une
variation de jerk a cause du changement d’inertie de la boite de vitesses. Le jerk
reste trés faible malgré cela.

Les résultats en simulation en cas de décollage sur une pente de 10 % sont montrés
sur la figure 4.39. Le recul du véhicule est trés faible, environ 4 cm, la vitesse de recul
est inférieure a 0,2m/s.
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Les figures 4.40 et 4.41 montrent les résultats de simulation sur le modeéle complet
avec une constante de temps du moteur de 0, 3 seconde. Les résultats de simulations
sont similaires a ceux précédents ou la dynamique du moteur était négligée, il n’y a
donc pas une grande sensibilité des propriétés du systéme vis-a-vis de la dynamique
du moteur contrairement aux lois développées par mode glissant.
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FIGURE 4.40 — Vitesses angulaires du moteur, des plateaux et des disques d’em-
brayage : constante de temps du moteur de 0,3 seconde
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FIGURE 4.41 — Jerk du véhicule

La figure 4.41 montre le jerk du véhicule calculé en simulation en utilisant les dif-
férents modeéles du GMP : modéle simplifié, modéle complet avec modéle statique
ou dynamique du moteur. Le jerk du véhicule obtenu en simulation sur le modéle
complet est encore plus faible que celui-ci obtenu en utilisant le modéle simplifié ou
I’on a considéré le pneumatique rigide et sans glissement.
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4.9 Conclusions

Des lois de commande basées sur des approches quasi-LPV utilisant des modéles
TS ont été développées tout au long de ce chapitre. Elles sont ensuite appliquées
a la commande du groupe motopropulseur lors du décollage et lors du changement
de vitesses. Des incertitudes paramétriques et des perturbations ont été prises en
compte dans la synthése des lois de commande.

Deux stratégies de commande dans le cas d'un changement de vitesses ont été
traitées. Dans la premiére, 'embrayage on-coming est commandé en boucle fermée
alors que 'embrayage off-going I’est en boucle ouverte. Le jerk du véhicule en phase
de transitoire de I'embrayage off-going a4 I'embrayage on-going reste encore élevé,
celui-ci dépend de la stratégie de débrayage de I’embrayage off-going. Cet incon-
vénient est évité par la deuxiéme stratégie de commande pour laquelle les deux
embrayages off-going et on-coming sont commandés ensemble en se basant
sur un modeéle TS a commutations.

Les lois de commande développées ont été testées en simulation sur le modéle
complet en prenant en compte on non la dynamique du moteur. Les résultats de
simulation montrent la performance des lois de commande développées, ainsi que
leur robustesse vis-a-vis de la dynamique du moteur, ce qui n’était pas le cas des
commandes & mode glissant.

169



CHAPITRE 4. APPROCHE PAR STABILISATION ROBUSTE A BASE DE
MODELES DE TYPE TAKAGI-SUGENO

170



Conclusion et perspectives

L’objectif principal du travail était de développer des lois de commande du
groupe motopropulseur a double embrayage afin d’assurer aussi bien un décollage
sans calage du moteur et des changements de vitesses rapides tout en assurant un
bon agrément de conduite. Aprés un état de I'art sur le groupe motopropulseur et
la modélisation et commande du groupe motopropulseur, la problématique de la
gestion du double embrayage est traitée. Il apparait que les lois de commande déve-
loppées nécessitent de pouvoir prendre en compte des non-linéarités, des incertitudes
de modélisation et des perturbations externes.

Pour atteindre ces objectifs, un modéle suffisamment représentatif a été déve-
loppé dans le second chapitre. En particulier, un modéle complet du groupe moto-
propulseur a été simplifié pour étre exploiter a des fins de commandes. Trois modéles
du double embrayage ont été testés : un modéle statique hybride, un modéle dyna-
mique basé sur le modéle de friction de LuGre et un modéle dynamique basé sur la
formule de Pacejka. Les lois de commande ont été développées en utilisant le mo-
déle statique hybride et testé sur le modéle de Pacejka qui permet d’avoir un bon
comportement du double embrayage mais n’est pas affine en la commande.

Parmi les méthodes de commande non linéaire, nous avons choisi d’utiliser deux
approches : la commande par mode glissant et et celle a base de modéles de type
Takagi-Sugeno. Pour commencer, dans le troisiéme chapitre, les lois de commande
du double embrayage sont développées en utilisant la méthode de commande par
mode de glissant. L’approche utilisée était la poursuite de trajectoire de référence
de la vitesse de glissement de I'embrayage on-coming et de la vitesse du moteur. Les
variables de commande considérées étaient le couple du moteur et la force normale
appliquée sur 'embrayage on-coming. L’embrayage off-going est ouvert par une stra-
tégie. Les trajectoires ont été définies pour satisfaire des conditions sans secousses
lors de 'engagement de I’embrayage. Parmi les fonctions disponibles, nous avons
sélectionné des polyndémes de degré 3 pour définir les trajectoires de référence. Nous
avons également testé un polynome de degré plus élevé 5 qui permettait d’ajuster
deux points supplémentaires entre le début et la fin de la courbe, cependant les résul-
tats n’étaient pas meilleur qu’avec le polynéome degré 3. Les résultats de simulation
sur le modéle simplifié ainsi que sur le modéle complet ont montré la robustesse des
lois de commande vis-a-vis des incertitudes paramétriques. Cependant, les limites
de I'approche par modes glissants du premier ordre ont été montrées en prenant en
compte le temps de réponse du moteur qui induit un jerk important.

Il nous est apparu judicieux d’utiliser une autre approche de commande robuste
pour les systémes non linéaires basée sur I'’emploi de modéles polytopiques de type
Takagi-Sugeno. Le quatriéme chapitre a alors proposé des lois de commande du GMP
basées sur ce type de modéle. Aprés un bref état de I'art sur les modéles TS et leur
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stabilisation, I'application a la commande du GMP via une synthése H,, en phase
de décollage et de changement de rapport a été présentée. Dans la deuxiéme partie
du chapitre, une extension des travaux a concerné le développement de lois de com-
mande robustes prenant en compte des incertitudes paramétriques bornées. Puis,
pour améliorer encore les performances et prendre en compte la phase de transitoire
de 'embrayage off-going a I'embrayage on-going, la troisiéme partie s’est intéres-
sée a 'approche basée sur l'utilisation de modeéles TS incertains & commutations
en présence de perturbations. Les lois de commande développées ont été testées en
simulation sur le modéle complet ainsi que sur le modéle prenant en compte la dyna-
mique du moteur. Les résultats de simulation ont montré les bonnes performances de
ce type de lois de commande comparativement a celles obtenues par modes glissants
d’ordre 1. Les résultats de simulation obtenus sont prometteurs quant a applica-
tion de cette méthode en temps réel, dans un environnement bruité et en présence
d’incertitudes.

Les perspectives a ce travail sont multiples. Tout d’abord, la prise en compte des
actionneurs d’embrayage doit étre réalisée pour tenter d’améliorer encore le temps
de réponse. Une premiére réponse a ce probléme est donnée dans 'annexe B en
utilisant la commande par modes glissants. D’autres aspects peuvent étre envisagés
(saturation de commande, retard sur les mesures, ...). Ensuite, un point critique
en vue de I'application en conditions réelles est la prise en compte des capteurs
de vitesses qui fournissent des informations échantillonnées (a un certain degré,
nombre de dents/tour). Dans notre approche nous avons supposé que les mesures
de vitesses qui sont nécessaires pour réaliser les lois de commande proposées dans la
thése sont parfaites. Or, ce n’est pas le cas sur les véhicules de série ou la résolution
des capteurs est relativement faible. Il faut alors pouvoir prendre en compte cette
information éparse dans le développement et la mise en oeuvre de lois de commande.
Enfin, il est nécessaire de passer par une phase de validation sur banc d’essais, puis
sur véhicule pour valider les différentes lois de gestion de '’embrayage et évaluer leur
apport réel.

Dans tout notre travail, approche utilisée est basée sur la poursuite d’une tra-
jectoire de référence pour la vitesse de glissement du double embrayage afin de
diminuer le jerk du véhicule. Cependant, il est difficile de trouver la meilleure tra-
jectoire puisque le jerk ne dépend qu’indirectement de la vitesse de glissement. Une
autre perspective a ce travail serait alors la commande directe du couple de sortie ou
du couple du double embrayage, qui sont eux en lien direct avec le jerk du véhicule.
Le probléme qui se pose alors est que ces couples ne sont pas mesurables. Il faudrait
donc dans ce cas prévoir deux étapes : d’abord l'introduction d’un observateur de
couple, puis 'association d’une commande.

Enfin, une derniére approche possible est de considérer le modéle du GMP avec
I’actionneur décrit dans 'annexe A comme un modéle en cascade et par conséquent
de considérer une commande en cascade avec des performances différentes pour
chaque boucle de commande.
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Annexe A

Modéle dynamique du systéme de
pilotage du double embrayage

Dans cette annexe, un modéle du systéme de pilotage du double embrayage de
type hydraulique est présenté. L’architecture simplifiée est donnée sur la figure A.1
comprenant les éléments principaux : la servo-valve hydraulique a trois voies (2), le
récepteur hydraulique d’embrayage (4) et le ressort a diaphragme (5). Les pistons
de synchronisation et les valves de modulation de pression ne sont pas représentés.
Le modéle dynamique est représenté en considérant le découpage suivant en trois

I

PorCle @

PO

FIGURE A.1 — Systéme de pilotage d'un double embrayage : (1) - la pompe, (2) -
la servo-valve hydraulique a trois voies, (3) - 'accumulateur, (4) - le piston, (5) - le
ressorts de disque, (6) - le double embrayage

parties : le modéle dynamique de la servo-valve hydraulique a trois voies, le modéle
dynamique de la pression & l'intérieur du cylindre du récepteur d’embrayage, le
modéle dynamique du piston du récepteur.
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ANNEXE A. MODELE DYNAMIQUE DU SYSTEME DE PILOTAGE DU DOUBLE
EMBRAYAGE

A.1 Servo-valve hydraulique a trois voies

La pression du récepteur hydraulique d’embrayage est controlée par la valve a
trois voies. Pour un courant électromagnétique bas, le cylindre étant relié au ré-
servoir, la pression diminue et 'embrayage est désengagé. Pour un courant électro-
magnétique élevé, le cylindre étant relié a 'accumulateur, la pression augmente et
I’embrayage est enclenché.

La servo-valve hydraulique est une valve de controle d’écoulement. L.e déplace-
ment d’'un tambour définit ’écoulement. Il est déplacé par les forces magnétiques
et de rappel élastiques. La valve servo hydraulique met en jeu trois phénoménes
physiques : électromagnétique, mécanique et hydraulique. Un modéle simplifié de la
servo-valve est donné dans |[Owen, 2001]| sous la forme d’un premier ordre :

1 K,
Ty = ——x, + —V (A1)
Ty T

ou K, est le facteur de la valve, 7, est la constante de temps de la valve, et V est la
tension d’entrée.

A.2 Dynamique de la pression a l'intérieur de la
chambre du récepteur d’embrayage

En négligeant la perte de pression dans les pipes, la pression en sortie de la servo-
valve p, est égale a la pression au niveau du cylindre du récepteur de I'’embrayage
pe. L’équation différentielle qui décrit la dynamique de la pression cylindre p. est :

b QA (4.2)

pc:pv:m

out [ est le module de compressibilité de I'huile, Vj est le volume initial du cylindre,
x, est la position du piston du récepteur de I'embrayage, A, est la surface du piston
du récepteur et @, est I'écoulement de la valve qui s’écrit comme :

Qv = Qs — Qs (A3)

ol s, QQ; sont les écoulements de chargement et de déchargement. Ils sont décrits
selon I’équation de Bernoulli par :

Qs = Cd\/gAf(xv) V |ps - pv|Sign(ps _pv) (A4)
Q= Cuy[2Autw ) Voo msisn(o, ) (A5)

ol p est la densité de I'huile, Cy est le coefficient de perte de charge, Ay et Ay sont
les surfaces d’orifice de chargement et de déchargement, p, est la pression au niveau
de I'entrée de la valve, p; est la pression dans le réservoir et p, est la pression a la
sortie de la valve.

_ Ty — La) 2 2
Ay = arccos (1 T) 72— (ry — Ty + La)\/72 — (15 — 4y + Lg) /(A.6a)
Xy € [Ld, 27“0 + Ld]
Af = 0, Ty ¢ [Ld, 2’/"0 + Ld] (A6b)
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EMBRAYAGE
Lo+ La\ o 2 2
Aq = arccos | 1+ — Tt (ro + @0 + La)\/72 — (1o + @, + La) '(A.7a)
Xy € [—Ld, —Ld — 27“0]
Ad = 0, Ty ¢ [—Ld, —Ld — 27’0] (A?b)

ol 7, est le rayon de l'orifice de la valve de chargement et de déchargement, 2L, est
la zone morte de la valve.

A.3 Dynamique de la position du piston du récep-
teur de embrayage

[’équation dynamique du piston est donnée par I'expression :

by = o (v = i) = Bl (A8)

D 1112
ou m, est la masse équivalente des plateaux du double embrayage et du piston
ramenées au piston, p. est la pression du cylindre, i; est le rapport du levier (voir
la figure A.1), i est le rapport du ressort a diaphragme, F), est la force de rappel
élastique du ressort a diaphragme (qui est également la force normale appliquée sur
'embrayage), Fy est la force de friction.

(A.9)

. c D,

19 = 3 = —De — Dw (Al())
ou D, est le diamétre extérieur du ressort a diaphragme et D,, est le diamétre a la
racine de fentes du ressort a diaphragme.

La force de rappel élastique (ou normale) F), est déterminée par la géométrie du
ressort & diaphragme sans contrainte (voir la figure A.2), par sa compression et par
la nature du métal. Elle peut étre calculée via la formule introduite dans [Almen et

Laszlo, 1936 :

4F 5
Fn<S) = WS <<h—8) (h—§>0'+0'3) (All)
avec
Kéll%il 5é25
ol 207 D,

6—1 Iné
ol F, est la force élastique [N], E est le module d’élasticité du métal [ N/m?|, D,
est le diameétre extérieur du ressort & diaphragme | mm|, D,, est le diamétre a la
racine des fentes du ressort a diaphragme | mm|, A est la hauteur du cone de resort
a la racine des fentes | mm|, o est I’épaisseur du ressort | mm|, u est le coefficient de
Poisson (pour I'acier du ressort, p = 0.3) et s est la déformation de la hauteur du
cone a partir de sa géométrie sans contrainte [ mm]|. En négligeant la déformation
du levier, cette déformation s’exprime par :

1

1112
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EMBRAYAGE

FIGURE A.2  Architecture du ressort a diaphragme [Almen et Laszlo, 1936|
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Annexe B

Commande par mode glissant du
double embrayage prenant en compte
I’actionneur

Dans cette annexe, des lois de commande du double embrayage en phase de décol-
lage et en phase de changement de rapport de vitesse prenant en compte ’actionneur
du double embrayage sont développées. Les lois de commande proposées sont basées
sur I'utilisation de la théorie des modes glissants présentée dans le chapitre 3.

B.1 Commande de la vitesse du moteur

Le couple du moteur est divisé en deux parties, une provenant du conducteur
T¢ et I'autre considérée comme une variable de commande T¢. La dynamique de la
vitesse du moteur est alors décrite par la formule suivante :

$'1 = fl() + gi1.uq (B].)

o,
fl() é Ii (Ted — K1(91 — 62) — Cl(wl — CL)Q))

1

2 a1 A e
T = Wi, 91—1—, Uy = 1,
1

Pour assurer que le systéme suive la trajectoire de référence xy,, une surface de

glissement intégrale Si(¢) est définie :

Si(t) = (% + A) /Ot er(T)dr = ey(t) + A/Ot er()dr (B.2)

ou e; est l'erreur de poursuite de la variable d’état x; : ei(t) = z1(t) — z1,(t) et A
est une constante positive. LL’étude de la stabilité nécessite d’introduire la dérivée
de la surface de glissement :

Si(t) = ét) + Aea(t) = fi() + grun(t) — @1, + Aea (1) (B.3)
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Si le régime glissant est parfait, alors le point de fonctionnement évolue sur la sur-
face de glissement S;(t) = 0 et satisfait la condition S1(¢) = 0. L’expression de la
commande équivalente u; déduite de S1(t) =0 est :

i (t) =gy (=) + 31 — Aei(t)) (B.4)

Pour assurer I'attractivité en temps fini de la surface de glissement, on ajoute a i,
un terme discontinu fonction de S;(t). La loi de commande a régime glissant est
définie sous la forme classique :

up(t) = 01 (t) — gy *ksign(S) (B.5)

ol k est une constante positive.

B.2 Commande de la vitesse glissement de I'em-
brayage

La dynamique de la vitesse glissement de I’embrayage on-coming est donnée par :

, 1 i 1 g 1
Awy = =T () + = Tou(.) — + To—|—+ A Teo (B.6)
3

[2 Ig I_g [3 ]2
ou :
En() = Kl (01 — 92) —+ Cl (w1 — LUQ) (B?)
Tout(-) = K2 (93 — 94) + 02 (w;g — C«J4> (B8)

En combinant cette équation avec le modéle de Stribeck, la dynamique de la vitesse
de glissement de I'embrayage on-coming est réécrite sous la forme :

1
I

_ i 1 i 1 .
By = —Tin(.) + I_;Tout<') - <I_2 + ]3J> T — (1—2 + I—J) Yesign(wa) Fua () p1(22)
(B.9)

oil £5 £ Aw,. Pour développer une loi de commande, le modéle dynamique de la
valve est simplifié. La constante de temps de la valve (7,) étant faible, sa dynamique
est négligée, donc I’équation (A.1) devient algébrique :

2, = K,V (B.10)

Les équations différentielles nécessaires pour développer la loi de commande de syn-
chronisation de I’embrayage sont :

1 3 1 i
i‘2 - _En() + Z_jTout(~) - <_ + ZZZ]) Tcl
2 Iy Lo I (B.11a)
1 i2 ]
— | = + =5 ) vesign(wg) Fuo () p(2)
I, I3
1 1
t, = — | p.A, — F¢(z,) — —F, B.11b
by = o (pey = By = ol (B11b)
. 6] .
= — —z,A B.11
Pc %+prp(Qv(‘/apv) Tp p) ( C)
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En dérivant trois fois I’équation (B.11a), la variable de commande uy = V apparait :

To =

@ 1d3T,() ﬁd?’Tout(.) ( 1 N i z]) AT, (.)

L I, ar L) ar (B.12)
1 d* (Fz(wp) p(72))
_ <]2 _73> Vesign () dtg
il vient alors
d(Fpa(zp)p(x2)) — dFpa(wy) . du(zs) .
dI;f = iz, B dppi(w2) 4 Fro () dr, 2 (B.13)
d*(Fpo(zp)p(22))  d*Fra(zyp) . dFo(p) dFps(wp) . dp(xs)
p— 2
de2 dxg xp:“(xZ) dz, Tpp(we) + dz, Tp s
2z du(zs) ..
+ Fn2(xp) :u(2 2) 2 + Fn2(xp) M( 2) To
5 T2
(B.14)
& (Fa(@p)p(w2))  d’Fro(wp) . d*Foa(zp) .
A = R e + S e
d*Fra(p) .o dp(2) . Foa(zp) .. du(xa)
3— =P g2 34
* dx? Ty dxs T2t dxp Ly dxy &
dFn () . d?p(xs) Fra(xy) . du(as) ..
3 L 5 3
* dx, r dx3 Sl dxp r dzo 2
d’pu(z) d’pu(zs)
+3Fn2($p)d—x% 2y + Frao(z)) a3 i
dp(x2) ... Fra(zp) dFy(ap) .
+Fn2(xp>d—m2x2 my dxp (w2) dz, T
1 dFpp(zy) Fra(p) .
ilig dJTp IU(:EZ) d.fll'p T

s B . dFu(zy)
+APVE)+IPAP$P dl‘p N(‘x?)
1 I5; dFa(z,)

A v V) v
+mp Vot A ds, 11(22)Qu(V, po)

(B.15)

En négligeant la zone morte de la valve (2L; = 0) et en limitant la position de la
valve dans I’ensemble borné z, € [—2r,,2r,], la fonction d’écoulement de la valve
Q. = Q(V,p,) est une fonction continue et monotone croissance en fonction de la
tension appliquée a la valve V. Il existe donc une fonction inverse V = Q71(Q,, p.)-
[équation (B.12) est réécrite sous la forme :

3 = fo() + g2 v (B.16)
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avec

L1 i & BT AN
Va1l LY (L o
f2() = 7 g+ LgTonl) =\ L+ 70 ) g e ()

1 42 d° I, d°F, I
(42 ) resienten) (CEE g+
p
dF,,

Iy I3 d dx?

d*Fra(zp) .o dp(s) 2(2) . dp(zs)
3 n p) .9 . 3 .
dx? Ty dxs T2t dxp T dxy e
dFns(xp) . d*p(2) Fra(zy) . dp(zz) . (B.17)
3 dx, r dx3 i+ 3 dxp r dzo =
pu(ws) . . &’ p(ws) | dp(zs)...
+ 3Fn2(l‘p)d—x%$2$2 + an(ﬂﬁp)d—xgaﬁg + an(l’p)d—xz To

/,L(ZUQ) dxp . xp

L <an2(xp> (xQ)de(j:p)a'f + LdFW(xp)

. p ..
my, dz, dz, t1iy  dxp

2 s . dFpa(zp)
+ApV0+pr Lp dz, p1(x2)

p(w2)sign (zz)

ga() = — (l . ﬁ) mp(%ﬁAp dF ()

[2 13 VE) -+ prp) dl'p

et I'entrée de commande indirecte :

Pour assurer le suivi de la trajectoire de référence o, (22, = Aws,), une surface de
glissement Sy (t) = 0 est définie sous la forme :

d 3)
So(t) = ( -+ A) es(t) = et (t) + 3XEx(t) + 3N2¢x(t) + Neq(t) (B.19)
ou ey est Perreur de poursuite de la variable x5 : ey(t) = zo(t) — z2.(t) et A une
constante positive. La dérivée de la surface est :

So(t) = E9() + 3AE0(t) + 3N2Ex(t) + NP (1) (B.20)
Si le régime glissant est parfait, le point de fonctionnement évolue sur la surface de
glissement Sy(t) = 0 et satisfait Sa(t) = 0. La commande équivalente & a alors pour
expression :

(1) = g()! (F;( ) — fo(L) — 3ACa(t) — 32, (t) — )\3é2(t)) | (B.21)

Un terme discontinu est ajouté a la loi de commande continue. La loi de commande
a régime glissant est définie sous la forme classique :

v(t) = o(t) — g(.) 'ksign(Sy) (B.22)

oll k est une constante positive. La commande de la vitesse glissement de 'embrayage
on-coming en phase de changement de vitesses est alors calculée via la formule
suivante :

up(t) = V() = Q" (v(t), pu(t)) (B.23)
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B.3 Résultats de simulation

Les trajectoires de référence pour le régime du moteur et pour la vitesse de
glissement de ’embrayage sont définies comme dans le chapitre 3. Les paramétres du
groupe motopropulseur et du systéme de pilotage du double sont ceux de 'annexe C.
La position du papillon est fixée par le conducteur et suit la trajectoire donnée sur
la figure 3.19. La figure B.1 montre les vitesses angulaires des éléments du GMP en
phase de décollage et de changement de vitesse. Le véhicule commence a décoller

3001 , =

250,

65
t[s]

(b)

FIGURE B.1  Vitesses angulaires des éléments du GMP : (a) décollage, (b) chan-
gement de vitesse 1¢7 — 2¢me

a 1 seconde et le changement de vitesses de 1¢7 a 2°™M¢ est effectué a 6 secondes,
ou la vitesse du véhicule est d’environ 57km/h. Le temps d’engagement en cas de
décollage est fixé a 1.5 secondes et celui d'un changement de vitesse est fixé a 0.8
seconde. Les erreurs de poursuite sont représentées sur la figure B.2. La position du

02 05

-05

e [rad/s]
(]
e [rad/s]

I
S

S
™
&

1 1.5 2 25 “6 8.1 6.2 63 64
t[s] t[s]

(a) (b)

6.5 6.6 8.7 6.8

FIGURE B.2 — Erreurs de poursuite : (a) décollage, (b) changement de vitesse 1°" —

2éme

tambour de la valve est donnée sur les figures B.3 et B.4 dans le cas du décollage
et du changement de vitesse, respectivement. La figure B.5 illustre la variation du
couple moteur lors du changement de vitesses et du décollage. La force normale est
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x10°

0 1 2 3 4 5
t[s]

F1GURE B.3 — Position du tambour de la valve a trois voies lors du décollage

x10°

5 5.5 6 6.5 7 7.5 8 7.5 8

k i 7

t[s] t[s]
(a) (b)
FiGURE B.4  Position du canette du valve a trois voies lors du changement de
vitesse 17 — 2¢™¢ : (a) embrayage off-going, (b) embrayage on-coming

300

2501 + i
200 \W
d

£ 150 —T
2 —
s e
= 100F e T TS
e ©
0 ! S
80 1 2 8 4 5 e 55 6 6.5 7 7.5 8
t[s] t[s]
(a) (b)

FIGURE B.5 Couple du moteur : (a) décollage, (b) changement de vitesse 1°"—2¢me

représentée dans la figure B.6. Aprés la synchronisation, la position de la servo-valve
a trois voies est mise & zéro, la force normale est alors constante. Le jerk du véhicule
lors du décollage et du changement de vitesse est proposé sur la figure B.7. Au début
du changement de vitesse, le jerk varie beaucoup et est important. Cette variation
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FIGURE B.6 — Force normale appliquée sur le double embrayage : (a) décollage, (b)
changement de vitesse 1¢7 — 2¢me

dépend principalement de la stratégie de débrayage d’embrayage off-going.

jerk [m/sa]
b
jerk [m/s3]

FIGURE B.7 Jerk du véhicule : (a) décollage, (b) changement de vitesse 17 — 2¢me
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Annexe C

Parameétres numériques

TaBLE C.1: Paramétres du modéle du groupe motopro-

pulseur
Parametre Explication Valeur Unité
I Inertie du moteur et demi-volant moteur 0,1170  kg.m?
I Inertie des plateaux de pression

et demi-volant moteur 0,1028  kg.m?
I3, Inertie de 'arbre creux, pignons portés,

et disque d’embrayage 0,0043  kg.m?
I3 Inertie de I’arbre solide, pignons portés,

et disque d’embrayage 0,0040 kg.m?
I Inertie de ’arbre de sortie

pour les rapports impairs 0,0050  kg.m?
14 Inertie de I'arbre de sortie

pour les rapports pairs 0,0050 kg.m?
I Inertie du pont et différentiel 0,2640 kg.m?
I Inertie des roues motrices 5,0944 kg.m?
K Coefficient de raideur de 'amortisseur 160 N.m/rad
4 Coefficient d’amortissement de I’amortisseur 40 N.m.s/rad
Ko Coefficient de raideur de ’arbre creux 8312 N.m/rad
Ca Coefficient d’amortissement de I'arbre creux 50 N.m.s/rad
Ky Coefficient de raideur de I'arbre creux 8312  N.m/rad
Cyo Coefficient d’amortissement de ’arbre creux 50 N.m.s/rad
K3 Coefficient, de raideur de ’arbre de sortie

pour les rapports impairs 8600  N.m/rad
Cs; Coefflicient d’amortissement de 'arbre de sortie

pour les rapports impairs 50 N.m.s/rad
K3 Coefficient de raideur de 'arbre de sortie

pour les rapports pairs 8600  N.m/rad
C39 Coefficient d’amortissement de I'arbre de sortie

pour les rapports pairs 50 N.m.s/rad
Ky Coeftficient de raideur d’un demi-arbre 16300  N.m/rad
Cy Coefficient d’amortissement d'un demi-arbre 600 N.m.s/rad

suite ...
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TABLE C.1: (suite)

Paramétre FExplication Valeur Unité

Chi Coefficient d’amortissement visqueux 0.005 N.m.s/rad
1o Rapport du pont 3,07

Ta,ls Rapports de la boite de vitesses : 1¢ : 3,14 ; 2°™¢ : 1,98 ; 3°™¢ : 1,37

4éme 1,00 ; 5°™€ : 0,76 ; 6™ : 0,60

TABLE C.2: Paramétres du modéle de véhicule

Parameétre FExplication Valeur Unité
My Masse du véhicule :

- maximum 1832,0 kg

- minimum 1343,8 kg
Tw Rayon moyen du pneumatique 0,32 m
Ay Maitre-couple 1,8 m?
) Masse volumique de 'air 1,204  kg/m3
Cy Coefficient de trainée aérodynamique 0,3 -

TABLE C.3: Paramétres du modéle de 'embrayage

Parameétre Explication Valeur Unité
Te Rayon moyen de friction du disque de friction 0,14 m

ng Nombre de disques de friction pour un embrayage 1 -

Ws Vitesse de Stribeck 10 rad/s
Ibs Coefficient de friction statique 0,8 -

Lhe Coeflicient de friction Coulomb 06 -

TABLE C.4: Paramétres du modéle du systéme de com-
mande du double embrayage

Parameétre Explication Valeur  Unité
Ds Pression relative a la voie entrée de la valve 6,10° Pa
I6] Module compressibilité d’huile 70e+8 -
p Densité de huile 800 -
Cq Coefficient de chargement et de déchargement 0,61 -
Dy Pression relative dans le réservoir 0 Pa
To Rayon de l'orifice de la valve chargement

et valve déchargement 2 mm
A, Surface du piston du récepteur 7 cm?
my Masse équivalente ramenée au piston des

suite ...
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TABLE C.4: (suite)

Parameétre FExplication Valeur  Unité
plateaux de double embrayage 0,5 kg
Vo Volume initial du cylindre 18 cm?
D, Diamétre extérieur du ressort a disque 22 cm
D, Diameétre a la racine des fentes du ressort a disque 19 cm
E Module d’élasticité du métal 20e+5 -
o Epaisseur du ressort a disque 3 mm
h Hauteur de cone de ressort déchargé
a la racine de fentes 2,5 mm
I Coefficient de Poisson 0,3 -
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Amélioration de ’agrément de conduite via le pilotage du groupe
motopropulseur

Résumé: La transmission a double embrayage a été introduite dans les véhicules afin
d’améliorer le confort de conduit, I’économie de conduite et de diminuer le temps de chan-
gement de vitesses. La gestion du double embrayage joue un réle important sur le confort de
conduite. L’objectif principal de ce travail concerne alors la synthése des lois de commande
du double embrayage en phase de décollage et lors du changement de vitesses. Le mémoire
est structuré de la facon suivante : le premier chapitre propose un état de I'art sur le
groupe motopropulseur, la modélisation et la commande du groupe motopropulseur. Le se-
cond chapitre s’intéresse & la modélisation du groupe motopropulseur a double embrayage :
dans une premiére partie, un modele complet a simuler est développé, puis la deuxiéme
partie propose une simplification de modéle en vue de la commande. Le troisiéme chapitre
aborde les lois de commande du double embrayage en utilisant la technique de commande
par mode glissant pour les systémes multivariables. Le quatriéme chapitre propose I'utilisa-
tion des modeles flous du type Takagi-Sugeno pour la synthése des lois de commande. Dans
une premiére partie, des lois de commande basées sur un modéle Takagi-Sugeno prenant en
compte des incertitudes et des perturbations sont établies. Afin d’améliorer la performance
de la loi de commande lors du changement de vitesses supérieures, la deuxiéme partie pré-
sente une loi de commande basée sur un modéle de Takagi-Sugeno incertain et perturbé a
commutations. Enfin, des résultats de simulation obtenus en considérant le modeéle complet
développé dans le chapitre 2 sont donnés.

Mot-clefs: Modélisation, Groupe motopropulseur, Transmission & double embrayage, Double
embrayage, Embrayage, Boite de vitesses robotisée, Mode glissant, Takagi-Sugeno, Systéme
a commutations, LMI.

Vehicle driveability improvement by the powertrain control

Abstract: Dual clutch transmission systems were introduced in vehicles to upgrade the
driving comfort, the energy economy, and to minimize the shift time. Dual clutch mana-
gement is a key point when considering driving comfort, particularly during the gearshift.
Thus, the main objective of this work is the synthesis of control laws for dual clutch trans-
mission during launch and gearshift. The first chapter presents an overview about vehicle
powertrain, modeling and control. The second chapter focuses on modeling the dual clutch
transmission. In a first part a complete model for simulation is developed, and in a second
part, the model is simplified for the laws control design. The third chapter proposes control
laws of the dual clutch using sliding mode control approach for a MIMO system. The fourth
chapter deals with the application of state feedback control based on Takagi-Sugeno model.
The first part proposes control laws taking into account uncertainties and disturbances.
In order to improve the performance of the control law during upshifting, the second part
proposes a control law based on a switched Takagi-Sugeno fuzzy model in the presence of
parametric uncertainties and disturbances. Finally, control laws are tested in simulation
on the complete model developed in Chapter 2.

Keywords: Modeling, Powertrain, Dual clutch transmission, Direct-shift gearbox, Dual
clutch, Clutch, Automated manual transmission, Sliding mode control, Takagi-Sugeno,
Switched systems, LMI.



