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Résumé— Dans cet article, une stratégie de commande in-
novante d’un vérin pneumatique est proposée. Une trans-
formation du modéle de synthése est introduite et un al-
gorithme de commande est synthétisé a partir de la tech-
nique du backstepping. Ainsi, une méthode de réglage des
gains de commande basée sur des considérations physiques
est présentée.

Mots-clés— Backstepping, réglage des gains, performances,
pneumatique, non-linéaire.

I. INTRODUCTION

Les dernieres décennies ont connu d’importantes
avancées dans le domaine de l'automatique non-linéaire
avec de nombreux transferts des résultats théoriques aux
applications technologiques. En particulier, la technique
du backstepping est une méthode aujourd’hui reconnue
comme fiable et pratique, permettant de synthétiser de
fagon systématique des lois de commande efficaces et
adaptées aux systemes non-linéaires. Pourtant I'une de ses
difficultés de mise en ceuvre souvent évoquée concerne le
choix des gains de réglage de I’algorithme. En effet, ceux-ci
sont généralement bornés pour satisfaire a la condition de
stabilité au sens de Lyapunov mais n’ont bien souvent pas
de signification physique. Par conséquent, les gains sont
la plupart du temps choisis de fagon arbitraire par essais
successifs jusqu’a atteindre un résultat satisfaisant. Cette
démarche réserve la tache de réglage a des intervenants
spécialistes, bien souvent les concepteurs mémes de la loi de
commande. C’est I'une des principales raisons qui limitent
I'application de ces stratégies dans un contexte industriel,
ol des solutions linéaires simples leur sont souvent préférées
pour leur simplicité de mise en ceuvre et de réglage. Dans ce
papier, une loi de commande est développée selon la tech-
nique bien connue du backstepping en tentant d’interpréter
physiquement les gains de réglage afin de rendre l’algo-
rithme réglable a partir de concepts mécaniques simples.

Le systeme considéré dans cette étude est un vérin pneu-
matique. Ces actionneurs sont reconnus comme étant bon
marché, propres et surs, tout en présentant en outre une
puissance massique et une dynamique de mise en effort im-
portantes comparativement a leur équivalent électrique di-
rect (typiquement, un moteur synchrone munis d’une vis).
Le plus souvent utilisés comme des actionneurs ”tout ou
rien”, leur utilisation ne nécessite le plus souvent rien de
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plus qu’'une rustique stratégie de commande en boucle ou-
verte. Leur comportement non-linéaire complexe et la dif-
ficulté d’obtenir un modele précis ont pendant longtemps
empéché leur utilisation dans des applications plus sophis-
tiquées. Pourtant, lors des derniéres décennies, les progres
de la théorie de la commande non-linéaire, ’explosion des
performances des microprocesseurs et I'utilisation de servo-
distributeurs trés efficaces ont fait des vérins pneumatiques
des actionneurs adaptés a la plupart des opérations de posi-
tionnement, y compris lorsqu’une précision importante est
nécessaire. Les premieres stratégies proposées [1] étaient
principalement basées sur la linéarisation du modele au-
tour d’un état d’équilibre donné. L’introduction de la com-
mande & gains variables [2] a permis d’améliorer les per-
formances, notamment lorsque le piston opere loin de la
position centrale. Enfin, de nombreuses stratégies de com-
mande non-linéaires ont été proposées, on peut citer par
exemple : le retour linéairisant [3], le mode glissant [4] et
le backstepping [5] parmi les applications les plus efficaces
proposées jusqu’ici.

L’une des caractéristiques principales du vérin pneuma-
tique est sa faible raideur en boucle ouverte. Selon 1’appli-
cation, ceci peut étre vu comme un défaut ou un avantage :
une faible raideur signifie une compliance importante ce qui
peut étre une caractéristique essentielle dans le cadre d’ap-
plications médicales par exemple [6], ou elle est indispen-
sable pour la sécurité et le confort du patient. A l'inverse,
quand une haute précision et un rejet rapide des pertur-
bations est nécessaire, par exemple dans une application
aéronautique, la faible raideur diminue les performances
de l'actionneur et, de fait, le rend moins attractif qu’un
systeme électromécanique, naturellement tres raide.

Au cours des dernieres décennies, des stratégies ont été
proposées pour controler la raideur pneumatique du vérin
[7] mais des études concernant la raideur en boucle fermée
n’ont été menées que dans le cas de la commande linéaire
[6]. Les solutions de commande non-linéaire proposées jus-
qu’ici n’offrent pas de stratégie de réglage interprétable
physiquement et la distinction entre raideur pneumatique
et raideur en boucle fermée n’est en général pas clairement
établie.

Dans ce papier, un algorithme de controle est synthétisé
en utilisant un modele d’état alternatif du vérin et la tech-
nique du backstepping afin de controler simultanément la
position et la raideur pneumatique. Une stratégie inno-
vante de réglage de 'amortissement et de la raideur en



boucle fermée est proposée rendant cette stratégie parti-
culierement facile a mettre en ceuvre. Des résultats en si-
mulation utilisant un modele plus complexe sont proposés
afin de valider la démarche.

II. DESCRIPTION DU SYSTEME PHYSIQUE

Le systeme étudié consiste en un vérin pneuma-
tique symétrique alimenté par deux servodistributeurs
indépendants. La tige entraine une charge inertielle sou-
mise & des efforts perturbateurs.
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Fig. 1. Le systéeme considéré.

Afin de synthétiser une loi de commande en suivi de
trajectoire de position, un modele de commande doit étre
établi. Le comportement mécanique de la charge est décrit
par :

dv
Ma = Fppey — bv (1)

oll v représente la vitesse de la masse en mouvement, b le
coefficient de frottement visqueux du piston et de la partie
mobile et Fjppe, l'effort pneumatique généré par le vérin.
Ce dernier peut étre calculé comme suit : Fppey = S.(pp —
pN) OU pp et py représentent respectivement la pression
dans les chambres P et N (cf. fig. 1) et S la surface du
piston. Il est & noter que les efforts extérieurs ne sont pas
considérés dans cette expression du modele mécanique, ils
seront traités comme une perturbation lors de la synthese
de la commande et leur influence sera étudiée a part.

Le modele thermodynamique des chambres du vérin est
dérivé d’une loi polytropique sous 1'hypotheése de faibles
variations de la température dans les deux chambres [8] :

dpfp kT ( _ i v)
a  Vp dmp r. T, PP

(2)
dpy kT

(gmn + — )
.qu T.Ts.pN.

dt VN
avec k la constante polytropique, Ty la température
ambiante et ¢mp et gmy les débits massiques définis
comme positifs lorsqu’ils rentrent respectivement dans les
chambres P et N, r la constante des gaz parfaits. Enfin Vp
et Vi représentent les volumes respectifs des chambres P
et N et peuvent étre calculés comme suit : Vp =V + S.y
et Vy = Vy — S.y avec Vj le demi volume du vérin et y la
position du piston.

A. Ezxpression alternative du modéle d’état

Le modele décrit précédemment conduit au choix de vec-
teur d’état suivant : x =[y v pp pn].

Le systeme disposant de deux entrées indépendantes ¢, p
et gmpn, il offre naturellement deux degrés de liberté. Par
conséquent, en plus de la position, les stratégies de com-
mande multivariables proposent généralement [4] de choisir
I'une des pressions comme seconde sortie. Une trajectoire
de pression peut ainsi étre imposée au systeme, ce qui peut
permettre de réduire la consommation énergétique. Cette
démarche demeure indirecte et son efficacité est limitée.
Dans ce papier, un vecteur d’état alternatif, qui exploite
effectivement le second degré de liberté et justifie I'utilisa-
tion de deux servodistributeurs indépendants est choisi. Ce
sont donc Peffort pneumatique (Fppey) €t la raideur pneu-
matique (Kpneqy) [7] qui sont choisis a la place des pressions
des chambres.

La premiere étape est donc de choisir le vecteur d’état
suivant : X = ¢(x) ou :

v y
v v

(x) = Fppew |~ S.(pp — pN) (3)
Kpmeu S2k. (P2 4 P

Ve VN

Il est & noter que le changement de coordonnées X = ¢(x)

constitue bien un difféomorphisme car on peut montrer que

1 1
det(%) = k,S3.(V—P + V—N) # 0 en tout point du domaine

physique (les volumes des chambres n’étant jamais nuls).
Le modele devient alors :

dy _

dt

dﬁ _ =bv+ Fppew
dt M
deneu

T = _Kpneu-v + Bl-Q’mA

dKpnew A1 Kpnew-y-v — Ao Fppew.v — Ba.Gm g
e Vn.Vp

(4)

A =2.5%(k+1)
B, — S.Ts.k.r
0

Ay = S2k.(k+1)
By = Sk Tyr

S.y

dqmHaH = 4mT — 77 9mA

s ] <. [ e ] ?
dmT dm N
avec la matrice de passage suivante :
11
A =Yoo | P Y (6)
Ve Vn

Mis sous cette forme, le systeme présente bien deux
entrées virtuelles indépendantes g, 4 et g qui controlent
deux comportements du vérin. ¢,, 4 est le débit massique
actif qui conduit a la génération d’une différence de pression
entre les deux chambres et donc a un effort pneumatique
qui pourra provoquer le déplacement du piston. A l'inverse,



GmT, le débit massique de pressurisation, n’induit pas d’ef-
fort pneumatique et ne peut que conduire & une pressuri-
sation symétrique des chambres du vérin. Il faut toutefois
noter que la dynamique de la raideur pneumatique Kpyeq
dépend a la fois de gm 4 €t gmy-

Cette réécriture du modele peut dans une certaine me-
sure étre comparée & la Transformée de Park [9], uti-
lisée notamment en commande des moteurs électriques, qui
conduit a la séparation de deux composantes indépendantes
du courant influant respectivement sur le couple et le flux
magnétique.

Enfin, les équations d’état proposées montrent une
7strict feedback form” particulierement adaptée pour la
synthese de lois de commande, en particulier dans le cadre
du backstepping.

III. SYNTHESE DE LA LOI DE COMMANDE
A. Calcul des tensions de commande des servodistributeurs

Dans le modele précédent, les débits massiques ¢, p et
Gmpy ont été considérés comme le vecteur d’entrée. Pour-
tant, ces deux grandeurs ne sont évidemment pas direc-
tement controlables : l'algorithme doit avoir pour sorties
réelles les tensions de commande des servodistributeurs Up
et Uyn. Deux stratégies sont généralement proposées dans
la littérature, la premiere consiste a utiliser un modele
théorique du débit massique a travers un orifice dont la
surface est proportionnelle & la tension de commande [10].
Les parametres sont alors estimés a partir des données
du constructeur ou, dans le meilleur des cas, par des es-
sais expérimentaux. La seconde technique consiste en une
évaluation expérimentale complete du débit massique du
servodistributeur en faisant varier la tension de commande
et la pression de la chambre [11]. Un tableau en trois dimen-
sion donnant le débit massique pour tout couple pression -
tension de commande est obtenu & partir des résultats.

Dans ce papier une table expérimentale est utilisée direc-
tement pour déterminer la tension de commande & partir
d’une simple moyenne pondérée des valeurs voisines. La dy-
namique des servodistributeurs est négligée car considérée
comme étant tres faible face a la dynamique de mise en
pression.

B. Suivi de trajectoire de position

La premiere partie de la synthese de la loi de commande
est effectuée pour suivre une trajectoire de position définie
par jq le jerk (dérivée de laccélération) et ses intégrales
successives aq, vg et yq.

On définit z; = y—yq Uerreur de positon, sa dérivée peut
étre exprimée : Z; = v — vg. On considere alors v comme
une commande virtuelle qui doit étre choisie pour annuler
et stabiliser 'erreur z.

v=wvg—Ci.21 (7)

avec C7 une constante strictement positive. Pour vérifier la

stabilité globale de ce sous-systéme, on définit la fonction
z

de Lyapunov suivante : V; = ?1 > 0. Sa dérivée peut étre

exprimée comme suit :

Vi=-C1.22<0 (8)

Sa négativité assure la stabilité du systeme, on définit alors
la, variable d’erreur suivante : 29 = v — vg + C1.2z1. On a
alors :

2.1 = Z9 — Cl.Zl (9)

Fonew — b0
M

Une nouvelle fonction de Lyapunov est définie : Vo =V} +
2

Z
?2 > 0 et la commande d’effort est alors choisie :

Zo = —aqg+ Ch.29 — 01221 (10)

Fpneud = M.(ad - ZQ.(Cl + CQ) + Zl(C12 - 1)) + b.w (11)

avec C, une constante strictement positive. Si Fppew =
Fyneuy est assuré alors la dérivée de I'erreur peut étre ex-
primée ainsi 7o = —z; — Cs.29 ce qui mene finalement a :
‘)2 = —Ol.Z% - CQZ%

La négativité de cette dérivée assure la stabilité du sous-
systeme. La variable d’erreur suivante est alors introduite :

z3 = Fpneu - Fpneud (12)
Ce qui mene a :
. V4
Z9 = MB —Z1 — CQ.ZQ (13)
: . b.(Fpnew — b
23 = B1.gma — Kpneuwv — M.jg — %
(14)

+M(C§ —-2.Cy — CQ).Zl + (Cl + CQ).Zg

+M.(1 — 012 — 022 — 01.02).2’2

Une troisieme fonction de Lyapunov peut alors étre définie :

2

Vi=Vot 2

g (15)

Si on choisit la commande de débit massique actif suivante :

qu:f0+f1.Z1+f2.Z2+f3.Z3 (].6)
avec :
o= M?.jg+ M.Kppewv — 0.0% + Fppeu.b
0~ M.B,
f:_qmmﬁ—zcy—@)
1 B,
(17)

; _M2(C}4+C1.Co+CF—1)—1
2 M.B,
f3:7C1+C2+C3

By

avec C3 une constante strictement positive, alors Vg =
—C1.23 — Cy.25 — C3.25 <0 et Perreur convergera asymp-
totiquement vers 0.

Dans cette premiere partie, une consigne de débit mas-
sique actif ¢, 4 qui assure que le piston suivra la trajectoire
désirée a été déterminée. Aucun choix n’a encore été fait
concernant la consigne de débit de pressurisation g, .



C. Suivi de trajectoire de raideur pneumatique

Comme nous 'avons vu précédemment le suivi de la tra-
jectoire de position n’utilise que 'un des deux degrés de
liberté. Par conséquent, une loi de commande peut étre (et,
doit étre, si 'on s’intéresse a la stabilité globale du systeme
dans son ensemble) synthétisée pour assurer le suivi d’une
trajectoire désirée de raideur pneumatique.

Une nouvelle variable d’erreur peut donc étre définie :

24 = Kpnew—Kpneuy- Sa dérivée peut étre exprimée comme

suit :

= Ay Kpnew 0.y — As Fpneuw ¥ + B3.gmpy
Vn.Vp

Une derniere fonction de Lyapunov est alors définie :

21
V4:V3+?

pressurisation est choisie :

1 .
dmpyg = §3 |:A5~Fpneu-v + VN-VP-(Kpneud - CV4-Z4)

—A4.Kpneu.v.y}

— Kpneu, (18)

> 0 et la consigne de débit massique de

(19)

avec Cy une constante strictement positive. Cela mene a :
Vi = —Ch.28 — Ca.253 — C3.23 — C4.23 < 0 ce qui signifie
que la raideur pneumatique du vérin suivra la trajectoire
définie par Kpneu, et son intégrale Kpneu -

Le suivi de trajectoire de raideur pneumatique mene au
choix d’une consigne de débit massique virtuel ¢, qui
dépend a la fois de g¢m 4 et ¢mp, le premier étant fixé afin
de suivre la trajectoire de position. Les débit massiques
réels peuvent donc étre calculés comme suit :

S.
gmT = Gmpy + %-QmA (20)
qmp —_ A71 . dm A 21
|:QmN:| (y)|:QmT] ( )

La loi de commande nécessite donc la mesure des deux
pressions pp et py ainsi que la position du piston y et sa
vitesse v .

IV. REGLAGE DES PARAMETRES

Dans cette section, nous proposons une démarche per-
mettant de régler les gains de la commande présentée
précédemment & partir de considérations linéaires. Il est im-
portant de noter que dans cette section, il est fait référence
a la raideur en boucle fermée K et a 'amortissement en
boucle fermée B,;. Ces grandeurs ne doivent en aucun cas
étre confondues avec la raideur pneumatique Kppe, ou le
coefficient de frottement visqueux b.

A. Définition de la raideur en boucle fermée

La raideur en boucle fermée est définie par K, =
d> F
le
sur le piston selon le modele de commande et z; 'erreur de
position définie précédemment.

, ol Y F représente la somme des forces appliquées

dF, new d(—b’l})
Ky =——" —
! dzy dz
(22)
M d (—2’2-(01 +C2) + 21.(CF — 1))

le

et, étant donné que zo = v —vg + C1.21 :

K,g=-M.
! le

(23)

Finalement :
Kg=M.(C1.C3+1) (24)

B. Définition de l’amortissement en boucle fermée

De la méme fagon, ’'amortissement en boucle fermée peut

étre défini tel que : By = fd%:i avec U = v — vg.
v
dF; b
B, — _ [ %pneu OV 9
“ ( dv d@) (25)
Comme v = 7 + vy, % = %—l— dS;d) =1
B, 7d (M.(ad + 21(012 — 1) — 22.(01 + 02))
o= dv
(26)
_ _d(*M.ZQ.(Ol + 02))
dv
Et, finalement :
By = M(Cl + CQ) (27)

C. Calcul des paramétres de la loi de commande

Pour une raideur et un amortissement en boucle fermée
K et By donnés, les parametres C et Cy correspondants
doivent étre calculés. A partir de (24), on peut calculer :

Kg—-M

C2 = C1.M

(28)

La stabilité globale du systeme impose C; > 0 et Co > 0 ce

qui mene a . A partir de (27) et (28) on trouve :

M.C? —By.Ci+Kyqg—-M=0 (29)

Les solutions de cette équation du second degré
doivent étre réelles et positives, par conséquent
By >2/M.(K,;— M)|Il 0’y a en pratique qu’'une seule

solution car les valeurs de C7 et C5 sont interchangeables :

By + \/Bgl — 4.M.(Kcl — M)
2.M

Cy =
(30)

Bu — /BY —4.M.(Ky — M)

Ca = oM

D. Comportement en boucle fermée

Selon (11), (24) et (27), la commande d’effort pneuma-
tique fournie par l'algorithme de commande est :

Fpneu{j =—K, .21 — Byg.v+ M.ag + b.v (31)

Le comportement du systeme en boucle fermée asservi
en une position donnée lorsqu’il est soumis a une force
extérieure inconnue F,;; peut étre décrit ainsi :

dv
M.E:ZF:Fpneu_b'v_Fext (32)
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Fig. 2. Stratégie de contréle dans son ensemble

Pour une consigne de position constante, c¢’est-a-dire pour
vg = aqg = jq = 0, Vapproximation Fp,e, =
effectuée :

pneug €St

dv
Mdf =—K.z1 — B0 — Fegt

Comme vy =0, 7 =v, v = 7.

(33)

M21 = —Kcl.Zl - Bcl.z'l - Fea:t (34)

Cette étude néglige lerreur z3 définie par (12) et n’a, par
conséquent, aucune valeur comme preuve de stabilité, elle
fournit simplement des informations au sujet du réglage
de Palgorithme. La réponse du piston a une perturbation
extérieure peut étre exprimée comme suit dans le domaine
de Laplace :

Z1 1

H,on, = = —
g Fout M.s?2 + B..s + Ky

(35)

Cette fonction de transfert correspond a un systéme masse-
ressort avec frottements visqueux et est valable pour toute
position du piston. Le gain statique G, la fréquence natu-
relle w,, et le coefficient d’amortissement & du systeme du
second ordre peuvent étre exprimés :

]. Kcl Bcl
K. w M $= S R (36)

Ce qui mene aux regles suivantes :

— la condition pour une réponse non-oscillante du piston
a une force extérieure est : By > 2./ K. M ;

— Derreur statique peut étre calculée telle que A, =

Fe:rt
Kcl
réduit Ierreur statique;

— le coefficient d’amortissement est proportionnel & B,;.
Ceci implique que, dans le cas d’une réponse non-
oscillatoire, le temps de convergence sera augmenté par
une valeur importante de ’amortissement en boucle
fermée, ce qui traduit la capacité de la loi de com-
mande de freiner le piston sans pour autant changer
sa position d’équilibre.

, donc augmenter la raideur en boucle fermée

E. Les paramétres restants

Jusqu’ici, les parametres C3 et Cy n’ont pas fait 'objet
d’une étude poussée. Pour autant, une rapide observation

de (16) et (19) montre qu'’ils influent respectivement sur les
dq"LA

et % En d’autre termes, les réglages
24

de C3 et Cy vont respectivement définir le niveau de re-
tour des erreurs d’effort pneumatique et de raideur pneu-
matique. Plus précisément, le gain Cj est critique pour va-
lider la démarche présentée précédemment. S’il est faible,
le suivi de trajectoire d’effort pneumatique sera lent, s’il est
important au contraire, le suivi sera plus rapide, rendant
Papproximation zs = 0 (utilisée pour définir la méthode de
réglage) d’autant moins fausse et par conséquent le réglage
d’autant plus précis. Ce choix aura pour conséquence de
solliciter davantage les servodistributeurs.

dérivées

V. ESSAIS EN SIMULATION

Afin d’illustrer les résultats précédents, des essais en si-
mulation sont effectués en utilisant un modele plus com-
plexe que le modele de commande décrit par (4). Pour une
question de brieveté, son expression complete ne peut étre
retranscrite ici. Il découle des lois de conservation de masse
et d’énergie et prend en compte les échanges de chaleur a
travers les surfaces variables des deux chambres [1].

Au cours de ces essais, le vérin est astreint a rejoindre
rapidement une position non centrale (phase d’asservisse-
ment) puis & y demeurer (phase de régulation). Une trajec-
toire constante de raideur pneumatique est choisie et des
échelons d’effort perturbateur (non représentés) de 25% de
Ieffort pneumatique maximal du vérin sont alors appliqués
sur le pistondet =25sat=55setdet=125sat =
15.5 s.

Lors du premier essai, ’amortissement en boucle fermée
demeure constant et la raideur en boucle fermée change de
valeur & t = 10 s. Dans le second essai c’est 'inverse. Les
réglages sont résumés dans le tableau I.

Essai #1 #2

t 0a10s | 10a20s [0al1l0s | 10a20s

Ko [Nom™] 5.101 1.10° 2.10° 2.10°

By [N.sm™' | 25.10° 25.10% 35.10° 100.10°

13 1.44 1.02 1.01 2.89

wy, [rad.s™] 5.77 8.17 11.54 11.54
TABLE I

...... -yc

Position du piston [mm]

1 1
] 2 4 6 B 10 12 14 16 18 20
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Fig. 3. Suivi de la trajectoire de position (essai 1)

Lors du premier essai, ’augmentation de la raideur d’as-
servissement entraine une réduction de 'erreur statique et



du temps de stabilisation. Lors du second essai, la rai-
deur demeurant constante, on observe que seul le temps
de réponse est affecté. Dans les deux cas, le respect de
la condition & > 1 se traduit bien par une réponse sans
oscillation. Les résultats sont résumés dans le tableau II.

et

exrt
Kcl
T5o, le temps de convergence a 5% (c’est-a-dire le temps
nécessaire au piston pour atteindre sa position d’équilibre a
5% pres), a partir de Papproximation algébrique classique
6.6.£ —1.6

Wn

L’erreur statique attendue est calculée par A, = —

des systemes linéaires du second ordre : Txp =

2
valable pour & > g Par souci de concision, la réponse du

suivi de raideur pneumatique n’est fourni que pour ’essai
1 (cf. fig. 5). Celle-ci ne varie que faiblement autour de la
consigne lors des phases transitoires.

Position du piston [mm]

-18k 1 L 1 1 1 1 1 1 1 -
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Suivi de la trajectoire de position (essai 2)
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Fig. 5. Suivi de la trajectoire de raideur pneumatique (essai 1)

Essai #1 #2

A, attendue [mm] —20 —10 -5 -5

A, [mm] —20.15 | —10.09 | —5.07 | —5.2

T5o, attendu [s] 1.37 0.63 0.44 1.51

Tso; 8] 138 | 063 | 045 | 1.48
TABLE II

Ces simulations montrent 'efficacité de la stratégie de
controle et la validité de la méthode de réglage. Le com-
portement non-linéaire du vérin s’est avéré étre tres proche
de l'approximation linéaire et les parametres de raideur
et amortissement en boucle fermée sont précisément res-
pectés.

VI. CONCLUSION

Dans ce papier, une transformation du modele de com-
mande classique du vérin pneumatique a été introduite. Il
rend plus aisée et plus intuitive la synthese de la loi de
commande non-linéaire tirant partie des deux degrés de li-
berté.

Une étude de l'algorithme de commande basé sur la
technique du backstepping a permis de développer une
stratégie de réglage innovante permettant de calculer les
gains de commande a partir des concepts physiques de rai-
deur et d’amortissement. Cette démarche simplifie la mise
en ceuvre de la loi de commande, la rendant davantage ex-
ploitable dans un contexte d’ingénierie.

L’étape suivante de cette étude passe par I’obtention de
résultats expérimentaux : un banc d’essais utilisant un mo-
teur électrique linéaire comme actionneur de charge (& ce
jour en phase finale d’assemblage) permettra notamment
de tester la réponse du vérin pneumatique a de brusques
variations d’effort.

Enfin, une stratégie doit étre élaborée pour déterminer
la trajectoire de raideur pneumatique en accord avec les
parametres en boucle fermée dans le but de solliciter le
moins possible les servodistributeurs en tirant partie de la
réponse naturelle du systeme.
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