
 

Ecole Centrale de Nantes 
 
 

ÉCOLE DOCTORALE 
 

 
Science Pour l’Ingénieur Géosciences Architecture SPIGA 

 
                                                                    Année 2012                                     N° B.U. : (laisser l’espace prévu ici) 

 
 

Thèse de DOCTORAT 
 
 

Spécialité : ENERGETIQUE ET MECANIQUE DES FLUIDES 
 

Présentée et soutenue publiquement par : 
 

REMI DUBOUIL 
 

Prévu le 29/11/2012 
à l’Ecole Centrale de Nantes 

 

 

Etude par simulation des transferts thermiques dans un groupe 
motopropulseur hybride électrique automobile 

 
 

JURY 
 

 

Président :  M. BADIN François HDR, Directeur Expert Véhicules Hybrides– IFP Energies nouvelles-Lyon, 
 Energy Application Techniques Division, Rond point de l’échangeur de 
 Solaize, 6936 Solaize   

 
Rapporteurs :  M. DUYSINX Pierre  Professeur – Université de Liège, Ingénierie des véhicules terrestres, 1  
      chemin des Chevreuils, 4000 Liège 1, Belgique   

M. HIGELIN Pascal  Professeur – PRISME, Polytech’ Orléans, 8 rue Léonard de Vinci, 45072 
Orléans Cedex 2 

 
Examinateurs :  M. LORON Luc   Professeur – IREENA, Polytech’ Nantes, Site de Gavy, Gavy Océanis,  
      BP152, 44603 Saint Nazaire Cedex  

M. HENNEQUET Gonzalo  Ingénieur, CO2 and Fuel Economy Expert – Renault sas, 1 avenue du Golf, 
78288 Guyancourt Cedex 

M. HETET Jean-François Professeur - LHEEA, CNRS UMR 6598, Ecole Centrale de Nantes, 1 rue de 
la Noë, 44321 Nantes Cedex 3 

M. MAIBOOM Alain Maître de conférences - LHEEA, CNRS UMR 6598, Ecole Centrale de 
Nantes, 1 rue de la Noë, 44321 Nantes Cedex 3 

 

Directeur de thèse : M. HETET Jean-François 
Laboratoire : LHEEA, CNRS UMR 6598, Ecole Centrale de Nantes 
Co-encadrant : M. MAIBOOM Alain 
Laboratoire : LHEEA, CNRS UMR 6598, Ecole Centrale de Nantes   N° ED …à demander après soutenance





Remerciements 
 
Je voudrais tout d’abord remercier mes encadrants, Jean François Hétet et Alain Maiboom pour 
m’avoir proposé ce travail de recherche et accompagné pendant ces trois années de travail. Je 
remercie aussi les membres du jury pour avoir accepté de participer à ma soutenance, dont les 
rapporteurs pour leur examination de l’ensemble de mes travaux. 
 
Je remercie les autres membres permanents de l’équipe TSM (Thermodynamique des Systèmes 
Moteurs) du LHEEA de l’Ecole Centrale Nantes. En particulier Pascal Chesse, David Chalet, 
Xavier Tauzia, Thierry Jaszay et François Delrey qui ont généreusement répondu à l’ensemble de 
mes questions et que j’ai accompagné, pendant mes deuxième et troisième années de thèse, 
dans l’encadrement des travaux pratiques d’Energétique destinés aux élèves de première année. 
Je remercie aussi Jean Louis Audrain, responsable du fonctionnement des différents matériels 
utilisés pour les travaux pratiques, avec qui j’ai donc souvent travaillé. Je garde d’ailleurs 
d’excellents souvenirs de cette expérience et espère faire fructifier la formation pédagogique que 
j’en ai tiré. Je tiens aussi à remercier l’ensemble du personnel technique de l’équipe qui a été 
d’une grande aide dans mon travail. Je pense en particulier à Nicolas Perrot et Michel Violleau qui 
m’ont assisté afin de réaliser quelques mesures expérimentales sur les bancs moteurs du 
laboratoire.  
 
Je n’oublie pas non plus l’ensemble de mes camarades de "galère" pendant ces trois ans, Carina 
Furusho, Cédric Rivet, Cyril Couderc, Magdalena Mache, Nadia Khezami, Tony Ruiz et Vera 
Rodriguez que je retrouvais tous les jours lors du repas ainsi que pour quelques pauses café et 
quelques trop rares sorties en dehors du labo, ainsi que les autres doctorants que j’ai côtoyés 
pendant ces trois années.  
 
Enfin, je voudrais remercier ma famille et l’ensemble des personnes qui me sont chères pour tout 
le soutien qu’ils m’ont apporté.   
 





Table des matières 
 

CHAPITRE 1. REVUE BIBLIOGRAPHIQUE ................................... 13 

INTRODUCTION .............................................................................. 13 

1.1 LES PROBLEMES DE REDUCTION DES EMISSIONS ............ 15 

1.1.1 ÉMISSIONS ............................................................................................... 15 
1.1.1.1 La production démesurée de gaz à effet de serre par l'homme.......................... 15 
1.1.1.2 Émissions polluantes [5, 45] .................................................................................. 16 

1.1.1.2.a Hydrocarbures imbrûlés .................................................................................. 16 
1.1.1.2.b Monoxyde de carbone ...................................................................................... 16 
1.1.1.2.c Particules ........................................................................................................... 17 
1.1.1.2.d Oxydes d'azote ................................................................................................. 17 
1.1.1.2.e Autres polluants ................................................................................................ 17 
1.1.1.2.f Normes ............................................................................................................... 17 

1.1.2 LA REDUCTION DES GAZ A EFFET DE SERRE ................................................ 19 
1.1.2.1 Évolution des moteurs à combustion interne ...................................................... 19 

1.1.2.1.a Développement des motorisations Diesel (à allumage par compression) . 19 
1.1.2.1.b Technologies de récupération de l'énergie à l'échappement ...................... 19 
1.1.2.1.c Meilleure utilisation d'un moteur à combustion interne ............................... 20 

1.1.2.2 Solutions alternatives.............................................................................................. 20 
1.1.2.2.a Véhicule électrique ........................................................................................... 20 
1.1.2.2.b Véhicule hybride électrique ............................................................................. 20 

1.2 PRESENTATION DES VEHICULES HYBRIDES ....................... 21 

1.2.1 PRINCIPE DE FONCTIONNEMENT ................................................................. 21 
1.2.2 AMELIORATION DE L'UTILISATION DE L'ENERGIE DANS UN VEHICULE HYBRIDE . 21 

1.2.3 TAUX D'HYBRIDATION ................................................................................ 23 

1.2.4 GESTION D'UNE CHAINE DE PROPULSION HYBRIDE ....................................... 23 
1.2.5 MODELISATION D'UN VEHICULE HYBRIDE ..................................................... 24 

1.2.5.1 Modélisation d'un véhicule hybride complet : BMW [9] ...................................... 25 
1.2.5.1.a Approche ........................................................................................................... 25 
1.2.5.1.b Modélisation ...................................................................................................... 25 
1.2.5.1.c Modèle du moteur à combustion interne (MCI) ............................................. 26 
1.2.5.1.d Circuit de refroidissement ............................................................................... 26 
1.2.5.1.e Échappement .................................................................................................... 27 
1.2.5.1.f Air conditionné et chauffage de l'habitacle .................................................... 28 
1.2.5.1.g Propulsion électrique et système de stockage d'énergie électrique .......... 28 
1.2.5.1.h Résultats ............................................................................................................ 29 

1.2.5.2 Les points importants de la modélisation ............................................................. 30 

1.3 COMPORTEMENTS THERMIQUES DE LA PROPULSION 
HYBRIDE ......................................................................................... 31 

1.3.1 MODELISATION THERMIQUE DU MOTEUR A COMBUSTION INTERNE ................ 31 
1.3.1.1 Comportement thermique d’un moteur à combustion interne après un départ à 
froid : recherches expérimentales ..................................................................................... 31 
1.3.1.2 Modélisation de la combustion : Cas du moteur à allumage commandé .......... 34 

1.3.1.2.a Modélisation à une seule zone ........................................................................ 35 
1.3.1.2.b Modélisation des phases d'admission, de compression, de détente et 
d’échappement ................................................................................................................. 36 

1.3.1.3 Modélisation des pertes aux parois ....................................................................... 37 

 
 
 



 

 

1.3.1.3.a Etude de la littérature ...................................................................................... 37 
1.3.1.3.b Etude du bilan énergétique sur un moteur réel ............................................ 38 

1.3.1.4 Modélisation des transferts thermiques ............................................................... 39 
1.3.1.4.a Modélisation nodale ......................................................................................... 39 
1.3.1.4.b Calcul des coefficients de transferts thermiques [70] ................................. 42 
1.3.1.4.c Calcul de la température des parois .............................................................. 44 

1.3.1.5 Frottements visqueux – lubrification .................................................................... 45 
1.3.1.5.a Evolution de la viscosité de l’huile de lubrification...................................... 45 
1.3.1.5.b Evolution de la pression moyenne de frottement d’un MCI ........................ 46 

1.3.2 MODELISATION THERMIQUE DU MOTEUR ELECTRIQUE ................................. 48 
1.3.2.1 Origine des pertes d’un moteur électrique ........................................................... 48 

1.3.2.1.a Pertes par effet Joule ....................................................................................... 49 
1.3.2.1.b Pertes magnétiques ......................................................................................... 49 
1.3.2.1.c Pertes mécaniques .......................................................................................... 50 
1.3.2.1.d Pertes additionnelles (stray losses) .............................................................. 50 
1.3.2.1.e Répartition des pertes ..................................................................................... 52 

1.3.2.2 Rendement d’un moteur électrique ....................................................................... 53 
1.3.2.3 Evolution des pertes en fonction de l’état thermique du moteur ....................... 54 
1.3.2.4 Etude thermique expérimentale ............................................................................. 55 
1.3.2.5 Modélisation nodale des transferts thermiques .................................................. 56 
1.3.2.6 Montée en température d’un moteur électrique en fonctionnement ................. 59 

1.3.3 MODELISATION THERMIQUE DES SYSTEMES DE STOCKAGE D'ENERGIE ........... 61 
1.3.3.1 Les batteries ............................................................................................................ 61 
1.3.3.2 Comportement thermique des batteries [137]...................................................... 61 
1.3.3.3 Exemples de modélisations du comportement thermique pour une batterie 
lithium-ion ............................................................................................................................ 63 

1.3.3.3.a Fonctionnement et caractéristiques de batteries lithium-ion ..................... 63 
1.3.3.3.b Analyse du mécanisme exothermique de la batterie ................................... 63 
1.3.3.3.c Analyse du comportement thermique de batteries lithium-ion [138] ......... 64 
1.3.3.3.d Performances caractéristiques des batteries Lithium-ion .......................... 65 
1.3.3.3.e Équilibre thermique durant la charge et la décharge ................................... 68 
1.3.3.3.f Simulation de l’évolution de température d’une batterie ............................. 69 

1.3.4 CONCLUSION ............................................................................................ 71 

1.4 STRATEGIES DE FONCTIONNEMENT .................................... 73 

1.4.1 UTILISATION DU MOTEUR ELECTRIQUE DANS UN VEHICULE HYBRIDE : NOTION DE 

RENDEMENT GLOBAL DU VEHICULE ...................................................................... 73 
1.4.2 DESCRIPTION DU PROBLEME D'OPTIMISATION .............................................. 76 

1.4.2.1 Règles de base [163-167, 200] ............................................................................... 76 
1.4.2.1.a Répartition d’énergie entre les différentes propulsions : choix des points 
de fonctionnement .......................................................................................................... 79 
1.4.2.1.b Paramètres d'entrées et variables de sortie .................................................. 81 

1.4.2.2 Objectif de la stratégie de contrôle ....................................................................... 81 
1.4.2.3 Types de stratégies ................................................................................................. 82 

1.4.2.3.a Stratégie rule-based [196, 201] ....................................................................... 82 
1.4.2.3.b Stratégie par fonction d'optimisation ............................................................ 84 

1.4.2.4 Exemple de recherche d’optimisation du véhicule hybride (prise en compte de 
la chauffe moteur) ............................................................................................................... 85 

1.4.2.4.a Modélisation : orientée pour le contrôle véhicule [169] ............................... 86 
1.4.2.4.b Contrôle du véhicule ....................................................................................... 87 
1.4.2.4.c Optimisation ..................................................................................................... 88 
1.4.2.4.d Résultats ........................................................................................................... 88 

1.4.3 CONCLUSION ............................................................................................ 90 

CONCLUSION CHAPITRE 1 ........................................................... 91 

CHAPITRE 2. MODELISATION....................................................... 93 

INTRODUCTION ............................................................................. 93 



 

2.1 DEVELOPPEMENT D’UN MODELE DE MCI SOUS AMESIM .. 95 

2.1.1 DESCRIPTION DE L’OUTIL DE SIMULATION AMESIM ...................................... 95 
2.1.1.1 Bibliothèque IFP Drive ............................................................................................. 95 
2.1.1.2 Bibliothèque IFP Engine .......................................................................................... 97 
2.1.1.3 Comparaison entre IFP-Drive et IFP-Engine : intérêts, défauts ........................ 100 

2.1.2 DEVELOPPEMENT D’UN MODELE DE TRANSFERTS THERMIQUES ................... 101 
2.1.2.1 Modélisation des transferts thermiques .............................................................. 101 

2.1.2.1.a Couplage de modèles ..................................................................................... 101 
2.1.2.1.b Structure du modèle ....................................................................................... 104 
2.1.2.1.c Détail des équations du modèle .................................................................... 106 

2.1.2.2 Réduction du modèle ............................................................................................ 111 
2.1.3 MODELISATION DU COMPORTEMENT THERMODYNAMIQUE DU MODELE DU MCI
 ...................................................................................................................... 112 

2.1.3.1 Calibration du modèle IFP Engine à chaud ......................................................... 112 
2.1.3.2 Choix d’un modèle de pertes aux parois dans IFP Engine ............................... 114 
2.1.3.3 Développement du modèle par cartographies IFP Drive ................................... 115 

2.1.3.3.a Modèle de frottement : Viscosité de l’huile .................................................. 116 
2.1.3.3.b Modification du modèle des pertes thermiques aux parois IFP Drive ...... 118 
2.1.3.3.c Elaboration de nouvelles cartographies dépendantes de l’état thermique 
du MCI ............................................................................................................................. 119 

2.2 DEVELOPPEMENT D’UN MODELE DE PROPULSION 
ELECTRIQUE SOUS AMESIM ...................................................... 125 

2.2.1 MODELISATION DU MOTEUR ELECTRIQUE .................................................. 125 
2.2.1.1 Modèle Originel sous AMESim ............................................................................. 125 
2.2.1.2 Étude de sensibilité au changement thermique du moteur électrique ............ 127 
2.2.1.3 Modification de la cartographie des pertes ........................................................ 128 
2.2.1.4 Modèle de transferts thermiques ......................................................................... 132 

2.2.2 MODELISATION DE LA BATTERIE ............................................................... 134 
2.2.2.1 Modèle des pertes thermiques ............................................................................. 134 
2.2.2.2 Modèle de transfert thermique ............................................................................. 136 

CONCLUSION CHAPITRE 2 ......................................................... 139 

CHAPITRE 3. RESULTATS ........................................................... 141 

INTRODUCTION ............................................................................ 141 

3.1 ETUDE DU COMPORTEMENT THERMIQUE DU MCI DANS 
UNE ARCHITECTURE HYBRIDE .................................................. 143 

3.1.1 MONTEE EN TEMPERATURE DU MOTEUR A COMBUSTION INTERNE ................ 143 
3.1.1.1 Etude de la montée en température des liquides de refroidissement et de 
lubrification......................................................................................................................... 143 
3.1.1.2 Etude expérimentale : montée en température du moteur et étude du 
refroidissement du moteur à l’arrêt ................................................................................. 145 

3.1.1.2.a Montage expérimental .................................................................................... 146 
3.1.1.2.b Résultats expérimentaux et simulation ........................................................ 147 

3.1.1.3 Application à la simulation du véhicule en fonctionnement ............................. 149 
3.1.1.4 Effet de la période de chauffe sur la consommation du véhicule .................... 150 

3.1.1.4.a Evolution des pertes ...................................................................................... 150 
3.1.1.4.b Surconsommation après un départ à froid .................................................. 155 

3.1.2 MONTEE EN TEMPERATURE DU MOTEUR A COMBUSTION INTERNE DANS LE CAS 

D’UN VEHICULE HYBRIDE .................................................................................. 157 
3.1.2.1 Effet du fonctionnement hybride sur la vitesse de montée en température du 
moteur thermique .............................................................................................................. 157 
3.1.2.2 Effet sur la consommation .................................................................................... 159 



 

 

3.1.2.2.a Consommation absolue ................................................................................ 159 
3.1.2.2.b Consommation corrigée (prise en compte du SOC) .................................. 160 
3.1.2.2.c Spécificités du fonctionnent hybride du MCI .............................................. 165 

3.1.3 COMPARAISON DES RESULTATS DES DEUX MODELES DE TRANSFERTS 

THERMIQUES DU MCI ....................................................................................... 167 
3.1.3.1 Comportement thermique du moteur .................................................................. 167 
3.1.3.2 Comportement thermique pour un véhicule conventionnel ............................. 169 
3.1.3.3 Comportement thermique pour un véhicule Hybride ........................................ 170 

3.1.4 ETUDE DES PERFORMANCES DU MOTEUR A COMBUSTION INTERNE LORS D’UN 

DEPART A FROID ............................................................................................... 172 
3.1.4.1 Etude à forte charge .............................................................................................. 172 
3.1.4.2 Optimisation de la phase de chauffe du moteur ................................................ 174 

3.1.4.2.a Réduction du temps de chauffe des deux fluides ...................................... 174 
3.1.4.2.b Définition d’un point de fonctionnement optimal pour la période de chauffe
 ......................................................................................................................................... 176 

3.2 ETUDE DU COMPORTEMENT THERMIQUE DES ELEMENTS 
ELECTRIQUES DANS UNE ARCHITECTURE HYBRIDE ............ 179 

3.2.1 MOTEUR ELECTRIQUE .............................................................................. 179 
3.2.2 BATTERIE ............................................................................................... 182 

3.3 IMPACT DES TRANSFERTS THERMIQUES EN FONCTION DU 
TAUX D’HYBRIDATION ................................................................ 187 

3.3.1 DESCRIPTION DES MODIFICATIONS ............................................................ 187 
3.3.2 COMPARAISON DES POINTS DE FONCTIONNEMENT DU MOTEUR .................... 191 
3.3.3 COMPARAISON DES PERFORMANCES......................................................... 193 

3.3.4 EFFET SUR LA MONTEE EN TEMPERATURE DU MOTEUR A COMBUSTION INTERNE

....................................................................................................................... 194 
3.3.4.1 Micro-hybrid ........................................................................................................... 195 
3.3.4.2 Mild-hybrid ............................................................................................................. 199 

3.4 ETUDES PARAMETRIQUES ET PROSPECTIVES ................ 205 

3.4.1 ETUDE DE L’INFLUENCE DE LA TEMPERATURE EXTERIEURE SUR LE 

COMPORTEMENT THERMIQUE D’UN GMP HYBRIDE .............................................. 205 
3.4.1.1 Moteur thermique .................................................................................................. 205 
3.4.1.2 Propulsion électrique ............................................................................................. 211 
3.4.1.3 Conclusion ............................................................................................................. 213 

3.4.2 ETUDE DE L’IMPACT DE LA PLAGE D’ETAT DE CHARGE DE LA BATTERIE ......... 213 
3.4.2.1 Etude thermique .................................................................................................... 213 
3.4.2.2 Discussion sur le calcul de consommation corrigée ........................................ 217 

3.4.3 PAS D’ARRET DU MCI PENDANT LA PREMIERE CHARGE DE LA BATTERIE POUR 

UNE ARCHITECTURE FULL-HYBRIDE PARALLELE .................................................. 218 

3.4.4 ETUDE DE L’IMPACT DE LA RECUPERATION DE L’ENERGIE THERMIQUE DU 

MOTEUR ELECTRIQUE ....................................................................................... 225 
3.4.5 ETUDE DE L’IMPACT D’UN RECHAUFFEUR D’HUILE PAR RESISTANCE ELECTRIQUE

....................................................................................................................... 228 
3.4.5.1 Réchauffage de l’huile avant le démarrage du moteur à combustion interne 228 
3.4.5.2 Réchauffage de l’huile après le démarrage du moteur à combustion interne 232 

CONCLUSION CHAPITRE 3 ......................................................... 235 

BILAN ET PERSPECTIVES .......................................................... 237 

NOMENCLATURE ......................................................................... 241 



 

LISTE DES REFERENCES ........................................................... 243 

ANNEXE A1 : CYCLES ROUTIERS .............................................. 253 

ANNEXE A2 : ARCHITECTURES HYBRIDES .............................. 255 

A2.1 PROPULSION HYBRIDE PARALLÈLE ............................................................ 255 
A2.1.1 BAS (Belt alternator system) General Motors ..................................................... 255 
A2.1.2 IMA (Integrated motor assist) Honda ................................................................... 255 

A2.2 PROPULSIONS SERIES : ........................................................................... 256 

A2.3 PROPULSIONS SERIE-PARALLELES : .......................................................... 257 

ANNEXE A3 : DEGRADATION D’UNE BATTERIE EN FONCTION 
DE LA TEMPERATURE ................................................................. 261 

ANNEXE A4 : APPLICATION DE LA LOGIQUE FLOUE SUR UN 
SYSTEME DE PROPULSION HYBRIDE ....................................... 263 

ANNEXE A5 : ALGORITHMES GENETIQUES [222] .................... 266 

 





 

  
Page 11 

 
  

Introduction 
 

Le début du 21
e
 siècle est marqué par deux préoccupations écologiques majeures. D’une part, le 

rejet massif de gaz à effet de serre dans l’atmosphère, du fait notamment de la combustion 
d’énergies fossiles, a selon la plupart des climatologues, des effets néfastes sur le climat. A cela 
s’ajoute les émissions de polluants issues de la combustion, de part leurs effets nocifs pour la 
santé (gênes respiratoires, cancers, …) et l’environnement. Aussi, dans le domaine des 
transports, notamment automobiles, les différentes institutions nationales et internationales 
imposent des normes de plus en plus drastiques pour limiter ces rejets. La volonté de réduire les 
émissions de CO2 (et donc de la consommation de carburant) des véhicules est encore renforcée 
par l’envolée du prix des carburants. Dans le but de répondre à ces attentes, le développement 
de véhicules plus économes en énergie s’est largement accéléré ces dernières années. Parmi les 
technologies existantes, l’hybridation électrique des moteurs à combustion interne connait un 
succès croissant, de part une potentielle meilleure utilisation de l’énergie issue de la combustion. 
 
Cependant ces nouveaux concepts sont complexes à concevoir, développer et optimiser. Pour 
cela, l’utilisation d’outils numériques permettant d’étudier par la simulation de nouveaux matériels, 
architectures, ou stratégies de gestion de l’énergie semble particulièrement intéressante. De 
nombreux écrits (thèses et publications dans des journaux et conférences) proposent des 
modèles de groupes motopropulseurs (GMP) de type hybride thermique – électrique. Cependant, 
la plupart d’entre eux négligent ou traitent de manière très simplifiée les différents transferts 
thermiques ayant lieu au sein des différents organes (moteur thermique, moteur électrique et 
batteries). 
 
Aussi, l’objectif de cette thèse est la prise en compte et la modélisation des transferts thermiques 
au sein des différents organes d’un GMP hybride électrique. Le modèle doit permettre d’étudier 
l’impact des transferts thermiques sur le fonctionnement du GMP, notamment en termes de 
consommation de carburant (instantanée et cumulée sur un cycle de conduite). Il doit aussi 
permettre d’étudier par simulation différentes stratégies de gestion de l’énergie et proposer des 
adaptations en fonction de l’état thermique des différents organes, toujours dans un but de 
réduction de la consommation. 
 
Dans cette perspective, cette thèse est conduite en s’appuyant sur un examen bibliographique 
détaillé en Chapitre 1, dans lequel sont notamment présentés les problèmes de réduction des 
émissions et de la consommation (Chapitre 1.1), différents types d’architectures hybrides 
(Chapitre 1.2), ainsi que les transferts thermiques ayant lieu au sein et entre les différents 
organes (Chapitre 1.3). Il présente en outre les différentes stratégies de fonctionnement des GMP 
hybrides (Chapitre 1.4). 
 
Le développement d’un modèle 0D d’un GMP hybride prenant en compte l’ensemble des 
transferts thermiques, notamment les différentes sources de déperditions, ayant lieu dans les 
différents organes (moteur thermique, moteur électrique, et batteries) est présenté dans le 
Chapitre 2. Les choix des différents modèles thermiques intégrés à la simulation sont présentés 
et justifiés, en termes de précision et de temps de calcul. 
 
Le Chapitre 3 présente finalement les résultats de simulation. Une première partie (Chapitre 3.1) 
est consacrée à l’identification des spécificités en termes de comportements thermiques d’un 
moteur à combustion interne installé dans une architecture full-hybride parallèle en les comparant 
à ceux obtenus pour un véhicule conventionnel. Pour compléter cette étude, la deuxième partie 
est consacrée aux évolutions thermiques des organes électriques (Chapitre 3.2). Ensuite, une 
partie (Chapitre 3.3) se consacre aux effets du taux d’hybridation sur le comportement thermique 
de l’ensemble du GMP. Enfin, la dernière partie (Chapitre 3.4) présente différentes études 
paramétriques et prospectives effectuées à l’aide du modèle développé. 
 
Les principales conclusions sont résumées et des perspectives à ce travail sont proposées dans 
une dernière partie. 
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Chapitre 1. Revue 
Bibliographique 

 
Introduction 
 
Ce premier chapitre a tout d’abord pour but de présenter le contexte général et les origines de 
cette étude consistant à prendre en compte les différents transferts thermiques dans un modèle 
de véhicule hybride, permettant notamment de simuler la montée en température et l’évolution 
des performances d’un véhicule hybride après un départ à température ambiante. Ainsi sont 
présentés dans un premier temps les contextes économiques et environnementaux qui ont 
conduit les constructeurs automobiles à développer les propulsions hybrides depuis seulement 
quelques années, alors que le concept a été inventé dès 1900, dans le but de diminuer la 
consommation de carburant des véhicules particuliers et donc leurs émissions de CO2. 
 
Cependant, le terme "hybride" signifie l’association de deux types de sources d’énergie 
différentes et regroupe donc une quantité importante de solutions différentes. Cette thèse se 
concentre sur les architectures hybrides les plus répandues actuellement consistant en 
l’association d’un moteur thermique et d’organes électriques. Un aperçu des différents véhicules 
hybrides électriques existants et leurs caractéristiques générales de fonctionnement sont donc 
présentés en deuxième partie de ce chapitre. 
 
On s’intéresse ensuite aux comportements thermiques des différents organes d’un GMP hybride 
électrique ainsi qu’aux différents modèles présentés dans la littérature. Cette partie détaille donc 
les sources de déperditions thermiques et les modèles associés pour le moteur à combustion 
interne, le moteur électrique, et les batteries. 
 
Finalement, les stratégies de gestion d’un GMP hybride électrique (notamment en termes de 
choix des couples et vitesses des deux propulsions thermique et électrique) visant à baisser la 
consommation globale du véhicule sont présentées dans la dernière partie du chapitre. 
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1.1 Les problèmes de réduction des 
émissions  
 
1.1.1 Émissions  
 

1.1.1.1 La production démesurée de gaz à effet de serre par l'homme 
 
L'effet de serre est un phénomène primordial dans le cadre de l'apparition et du développement 
de la Vie sur Terre, au même titre que la naissance de la photosynthèse ou que la couche 
d'ozone. Il consiste en l'absorption de la chaleur émise par le soleil par certains des composés 
présents dans l'atmosphère. Cet effet est nécessaire à la vie car il permet d'emmagasiner  
d'importantes quantités d'énergie thermique et est responsable de la température globale de la 
surface et de l'atmosphère terrestres. Les êtres vivants sont eux-mêmes à l’origine d'émissions 
de gaz à effet de serre, ne serait ce qu'en respirant. Au cours des divers temps géologiques, la 
température globale de la planète et la quantité de gaz à effet de serre ont évolué de concert. 
Cependant, avec l'apparition de l'homme et le développement de sa technologie, les émissions 
de gaz à effet de serre ont atteint un niveau extrêmement important et, bien que la preuve de 
l'impact des émissions de gaz à effet de serre du fait de l'activité humaine n'ait pas été 
définitivement déterminée, on ne peut que constater les évolutions (voire bouleversements) 
climatiques se produisant depuis l'avènement de l'ère industrielle.  
 
Les principaux éléments rejetés par l'homme, responsables de cet effet de serre, sont les 
suivants : le dioxyde de carbone, le méthane, le protoxyde d'azote et les composés fluorés. Le 
premier de ces éléments est celui qui suscite le plus d'intérêt dans les discussions écologiques 
actuelles. Cet élément, produit par la combustion des énergies fossiles dans nos industries, nos 
maisons ou encore nos transports est rejeté par million de tonnes tous les jours (en majorité dans 
les pays très industrialisés). Le dioxyde de carbone (CO2) n'est pas un composé directement 
nocif, car il est non toxique. Contrairement à ce que certaines personnes pensent, les émissions 
de CO2 ne sont pas des émissions polluantes. De plus, son pouvoir de réchauffement global 
(PRG), indice choisi pour mesurer l'impact des différents composés sur l'évolution du climat, est 
au final assez faible par rapport au méthane (1 contre 25), le protoxyde d'azote (1 contre 298) ou 
les composés fluorés (de 1 contre 1000 à 1 contre 23000). Cependant, au vu des quantités 
phénoménales de dioxyde de carbone rejetées dans l'atmosphère par l'activité humaine, la 
concentration de ce gaz dans l'atmosphère a atteint des niveaux record ces derniers siècles 
(hausse de 36% depuis la fin du XVIII

e
), et il est probable que ce changement brutal soit 

responsable du réchauffement rapide du globe, même si ce n'est pas une certitude. Les quantités 
de CO2 produites en une année dans le monde sont présentées dans le Tableau 1. 
 

 
Tableau 1 : Production de CO2 par secteur et région en 2011 [1] 

 
Notamment dans le domaine des transports, la production de dioxyde de carbone par combustion 
de carburants issus du pétrole est en nette augmentation depuis la fin de la seconde guerre 
mondiale.  Elle suit la consommation de pétrole brut, qui a quasiment triplé en 40 ans (cf. Figure 
1). 
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Figure 1 : Evolution de la consommation de pétrole dans les transports [2] 

 
 

1.1.1.2 Émissions polluantes [5, 45] 
 
La combustion d'énergies fossiles (quasiment essentiellement des hydrocarbures) dans un 
moteur à combustion interne n'est pas uniquement à l'origine de gaz à effet de serre. En effet, 
même si la réaction chimique principale de combustion produit essentiellement de l'eau et du 
dioxyde de carbone, en réalité plusieurs réactions secondaires émettant des éléments nocifs ont 
lieu,  suivant les conditions dans lesquelles se produit la combustion. 
 
L'oxydation d'un composé organique par le dioxygène de l'air n'est pas forcément complète. Une 
partie de ces éléments organiques ne sont que partiellement oxydés. C'est ainsi que l'on trouve, à 
l'échappement des moteurs à combustion interne utilisés dans le secteur automobile, des gaz 
nocifs tels que le monoxyde de carbone (CO), les hydrocarbures imbrûlés (HC) ou encore les 
particules (surtout pour les moteurs Diesel). De plus, du fait de l'utilisation du dioxygène de l'air 
pour la combustion, cette dernière se produit dans un milieu riche en azote (N2), l'air étant 
composé à environ 80% de N2 pour 20% de O2. En raison des fortes conditions de pression et de 
température atteintes lors de la combustion, des réactions d'oxydation entre l'azote et le 
dioxygène se produisent et forment des NOx (monoxyde d'azote : NO, dioxyde d'azote : NO2), 
eux aussi particulièrement nocifs. 
 
 

1.1.1.2.a Hydrocarbures imbrûlés  
 
Les hydrocarbures imbrûlés sont tout simplement des molécules du carburant utilisés pour la 
combustion, qui ne sont pas ou incomplètement oxydées par le dioxygène de l'air. Cela peut se 
produire par manque de dioxygène dans le milieu, ou bien à cause de conditions de pression ou 
de température trop faibles pour que la combustion se produise efficacement. Ces éléments sont 
rejetés sous forme gazeuse dans l'atmosphère et sont ensuite inhalés. Ils sont cancérigènes et 
on un effet néfaste sur le système nerveux et les plaquettes sanguines.  
 
 

1.1.1.2.b Monoxyde de carbone  
 
Le monoxyde de carbone est un gaz mortel à très faible dose. En effet, une fois inhalée par un 
être vivant, cette molécule se fixe sur l'hémoglobine à la place du dioxygène (du fait d'une affinité 
avec le récepteur de l'hémoglobine plus de 200 fois plus importante pour le monoxyde de 
carbone que pour le dioxygène). Par manque d'oxygène, transmis par le sang aux différents 
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organes, on meurt alors par asphyxie. Le monoxyde de carbone est responsable de la mort de 
nombreuses personnes. Il est encore plus dangereux du fait qu'il est incolore et inodore.   
 
Ce gaz se forme lors d'une combustion incomplète d'un composé organique. La principale cause 
de cette formation est le manque de dioxygène pour oxyder complètement le carburant.  
 
 

1.1.1.2.c Particules  
 
Les particules sont formées essentiellement dans les moteurs Diesel. En effet ces moteurs 
utilisent une combustion par diffusion, contrairement aux moteurs à allumage commandé qui 
fonctionnent, pour la plupart d'entre eux, avec une combustion de pré-mélange (le mélange 
carburant-essence étant homogène au début de la combustion). Un jet de carburant liquide est 
injecté dans un milieu riche en dioxygène. Du fait des conditions extrêmes de pression et de 
température, la combustion démarre à la frontière entre le jet liquide et l'air. Les molécules 
d'hydrocarbures situées au milieu du jet sont alors soumises à de très fortes températures sans 
pouvoir être oxydées, car n'étant pas en contact avec un oxydant, et subissent alors une 
transformation aboutissant à la formation de particules solides de carbone. Les particules sont 
ensuite rejetées à l'échappement et peuvent être observées sous la forme de fumées noires. 
 
Ces suies sont facilement inhalées par les individus et sont la cause de gênes respiratoires, voire 
de cancers [4, 5]. Les petites particules, notamment, sont extrêmement nocives, car leur taille leur 
permet de se loger facilement dans les alvéoles pulmonaires. 
 
 

1.1.1.2.d Oxydes d'azote  
 
Les oxydes d'azote, tels que le monoxyde et le dioxyde d'azote (respectivement NO et NO2) se 
forment dans le cas d'une combustion en milieu riche en oxygène. Les fortes températures et 
pressions atteintes lors de la combustion entraînent des réactions d'oxydation du diazote. Ces 
émissions sont particulièrement nocives.  
 
Les oxydes d'azotes provoquent une irritation des voies respiratoires. Ils sont de plus à l'origine 
de certaines pluies acides néfastes pour l'environnement (notamment à cause de la production 
d’acide nitrique), ainsi que de pics d’ozone pendant l’été.  
 
 

1.1.1.2.e Autres polluants  
 
Les carburants ont énormément évolué au fil du temps, notamment en vue de la réduction des 
émissions polluantes. Certains polluants, qui étaient produits à cause de l'ajout d'additifs dans les 
hydrocarbures, sont maintenant interdits. Le plomb, en particulier, servant à augmenter l’indice 
d’octane de l’essence (résistance aux cliquetis), est très toxique pour l’environnement 
(préoccupation écologique) et peut fortement nuire aux nouveaux catalyseurs. Il est désormais 
absent de tous nos carburants. De même, le souffre présent dans les anciens carburants était à 
l'origine de la formation de dioxyde de souffre qui, une fois dissous dans les microgouttelettes 
d'eau des nuages, était à l'origine de la production d'acide sulfurique, déclencheur de pluies 
acides. 
 
 

1.1.1.2.f Normes  
 
Dans le but de réduire les émissions polluantes à l'échappement des véhicules, des normes 
antipollution ont été mises en place dans les principaux  pays développés (qui correspondent aux 
principaux pays constructeurs d'automobiles). Ces normes visent à imposer aux constructeurs de 
produire des motorisations de plus en plus ''propres'' (ou de moins en moins sales, suivant le 
point de vue), en leur interdisant de vendre des véhicules rejetant plus de polluants que les limites 
inscrites dans la norme en vigueur au moment de la sortie du véhicule. Il est évident que, sans la 
présence de ces normes, les constructeurs n'auraient pas investi autant dans ce type de 
recherche. Ces normes évoluent lentement, afin de laisser aux constructeurs le temps de 
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s'adapter à ces nouvelles contraintes.  
 
Les véhicules vendus en Europe répondent à la norme ''EURO''. Nous en sommes depuis 
septembre 2009 à la cinquième version de cette norme (Euro 5), et les constructeurs travaillent 
déjà sur la norme suivante, qui apparaîtra en 2014 (Euro 6). Ces normes européennes sont 
décrites dans le Tableau 2. 

 
Tableau 2 : Évolution des normes Euros (source : ADEME) 

 
Les deux autres grands pays d’industrie automobile que sont le Japon et les États-Unis 
possèdent eux-mêmes leurs propres normes antipollution, qui doivent être respectées par tout 
constructeur désireux de vendre chez eux.  
 

 
 

Figure 2 : Différentes normes antipollution (source : Commission Européenne) 
 
Ces normes sont plus ou moins restrictives suivant le point étudié (réduction des NOx, des HC, 
des particules ou du monoxyde de carbone). Il est alors important pour un constructeur, s’il 
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souhaite vendre non seulement dans son pays mais aussi à l'international, de prendre en compte 
les normes les plus restrictives de chaque région afin de pouvoir commercialiser un modèle 
unique dans chacun de ces pays. C'est pour cette raison, par exemple, que peu de véhicules 
Diesel sont vendus par des constructeurs européens aux États-Unis, car les normes en termes 
d'émissions de particules et de NOx y sont particulièrement difficiles à atteindre. Les niveaux 
d’émissions permis par ces normes sont présentés en Figure 2. Une uniformisation des normes à 
l’échelle mondiale est en cours avec la mise en place de la méthodologie WLTC (Worldwide 
harmonized Light duty driving Test Cycle) [7]. Le contour exact de cette norme fait l’objet de 
discussions. 
 
 

1.1.2 La réduction des gaz à effet de Serre 
 

1.1.2.1 Évolution des moteurs à combustion interne 
 
Avant que de nouvelles propulsions plus propres ne fassent leur apparition sur le marché 
automobile, les constructeurs ne peuvent pas encore se permettre d'écarter le choix du moteur à 
combustion interne pour la majorité des modèles vendus. Cependant, afin de lutter contre la 
pollution, les rejets de gaz à effet de serre et aussi de se prémunir contre la montée du prix du 
pétrole, les motoristes ne peuvent pas non plus éviter de mener des recherches très poussées. 
Ces recherches ont pour but d'améliorer les performances de leurs motorisations, vis à vis de la 
consommation globale du véhicule et des émissions polluantes. Ainsi, il est à la fois possible de 
répondre aux attentes des clients (le coût à la pompe étant une préoccupation très importante des 
consommateurs), mais aussi de respecter les différentes normes antipollution.  
 
 

1.1.2.1.a Développement des motorisations Diesel (à allumage par 
compression) 
 

Le développement des véhicules Diesel se fait surtout en Europe, les États-Unis et le Japon étant 
peu attirés par cette technologie. Cette motorisation présente un avantage non négligeable par 
rapport au cycle thermodynamique d'un moteur à allumage commandé classique : son 
rendement. En effet les moteurs Diesel ont, grâce à la particularité de leur cycle 
thermodynamique (taux de compression élevé, peu de pertes par pompage et un fonctionnement 
avec un excès d’air permettant un rendement de combustion très proche de 100%), une 
consommation globale plus faible que les moteurs essences. Ils deviennent alors tout à fait 
intéressants, malgré un surcoût à l'achat du véhicule, pour les personnes roulant beaucoup car, 
non seulement le gasoil est moins cher que l’essence, mais il permet également de parcourir plus 
de distance avec un même plein, d'où des économies financières qui se révèlent très 
intéressantes au bout de quelques mois d'utilisation. 
 
Cependant, il restait à régler les problèmes de pollution. Le développement du filtre à particules a 
permis de supprimer une grande partie des rejets de particules, celles ci étant piégées dans le 
filtre puis oxydées lors de la phase de régénération du filtre. Seules les particules les plus fines 
(malheureusement, elles sont aussi extrêmement dangereuses) peuvent être amenées à 
échapper à ce piège. Un autre problème des moteurs Diesel est leur importante production de 
NOx. En effet la réduction des NOx à l’échappement ne peut se faire qu'en milieu riche (en 
carburant) ou stœchiométrique, ce qui n’est pas le cas des moteurs Diesel du marché.  
 
 

1.1.2.1.b Technologies de récupération de l'énergie à l'échappement 
 
Le principal problème des moteurs à combustion interne est leur très faible rendement (à peine 
supérieur à 40%, dans le meilleur des cas). En effet, la majorité de l'énergie thermique libérée par 
la combustion est perdue, un peu par transfert thermique dans le moteur, mais surtout car une 
grande partie de cette énergie n’est jamais utilisée et reste présente dans les gaz brûlés chauds 
[45-46]. Il apparaît alors intéressant de pouvoir récupérer et utiliser une partie de cette énergie. 
 
Le turbocompresseur est une technologie qui est maintenant développée dans le but de limiter la 
consommation des véhicules. Pour un véhicule donné, nécessitant une certaine puissance 
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motrice, il est possible d'installer un moteur à combustion interne de cylindrée plus faible 
disposant d'un turbocompresseur (Downsizing) mais ayant la même puissance que le moteur 
atmosphérique, grâce à la suralimentation. Ce moteur plus petit, de puissance identique mais 
fonctionnant globalement à un meilleur rendement avec la suralimentation, a une consommation 
plus faible. Cette solution technique, appelée ''Downsizing'', est actuellement très utilisée, et est 
développée par les constructeurs afin de réduire la consommation de leurs véhicules. 
Néanmoins, l’utilisation d’un turbocompresseur augmente générallement les pertes par 
pompages, l’entraînement de la turbine ne se faisant donc pas entièrement par récupération de 
l’énergie thermique à l’échappement. 
 
 

1.1.2.1.c Meilleure utilisation d'un moteur à combustion interne 
 
En parallèle des recherches présentées ci-dessus, d'énormes efforts ont été réalisés sur 
l'amélioration du fonctionnement du moteur à combustion interne. En effet, pour un même 
matériel (mêmes pièces, même lubrification et refroidissement), différents paramètres peuvent 
êtres modifiés, notamment vis à vis de la gestion de l'admission, de l'injection de carburant et de 
l'allumage dans le cylindre (dans le cas des moteurs à allumage commandé). Cela peut changer 
du tout au tout les performances du véhicule en matière de pollution et de consommation. Ces 
recherches ne sont cependant pas développées dans cette thèse. 
 
 

1.1.2.2 Solutions alternatives 
 

1.1.2.2.a Véhicule électrique 
 
Cette motorisation présente un avantage certain, car l'énergie électrique nécessaire pour faire 
fonctionner le véhicule coûte bien moins cher que le carburant fossile (essence ou gasoil) ce qui 
d'un point de vue économique devient très vite attractif du fait notamment d’une taxation 
différente.  
 
D'autre part, les capacités écologiques des voitures électriques sont maintenant remises en 
question par de nombreuses personnes, notamment vis à vis de la production de l'énergie 
électrique nécessaire au fonctionnement du véhicule. En effet, le véhicule électrique en 
fonctionnement ne produit aucune émission polluante, ni aucun gaz à effet de serre, mais ce n'est 
généralement pas le cas de la production d'énergie électrique, ni de la production des batteries, 
qui contiennent des éléments très polluants. La plus grande partie des centrales électriques dans 
le monde fonctionnent avec des combustibles fossiles (centrales au charbon, au fuel ou à gaz 
[1]). Certains pays, comme la France, ont opté pour une autre source d'énergie : le nucléaire, 
produisant moins de CO2 mais rejetant des déchets radioactifs. Seule l'utilisation d'énergies 
renouvelables telles que l'éolien, l'hydraulique, la géothermie, l'héliothermie et le photovoltaïque 
est vraiment intéressante mais celles-ci sont malheureusement encore peu développées à cause 
de leur coût encore élevés.  
 
 

1.1.2.2.b Véhicule hybride électrique  
 
L'idée de l'association de deux types de propulsion dans un même véhicule n'est pas non plus 
récente. En effet, le premier véhicule hybride a été inventé par Ferdinand Porsche en 1900. 
Cependant c'est seulement en 1997 que le premier véhicule hybride de série sort des chaines de 
production (Toyota Prius). L'augmentation du baril de pétrole brut incite maintenant les 
consommateurs à limiter la consommation de leurs véhicules, et le véhicule hybride correspond 
tout à fait à cette nouvelle donne. Les véhicules hybrides sont actuellement en plein essor et la 
plupart des constructeurs tentent maintenant de développer leur système de propulsion hybride. 
C'est ce type de propulsion qui va particulièrement nous intéresser dans cette thèse. Les 
prochains chapitres sont donc entièrement consacrés à cette combinaison de motorisations 
thermiques et électriques. 
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1.2 Présentation des véhicules hybrides 
 

1.2.1 Principe de fonctionnement 
 
Un véhicule hybride dispose d'une association de deux sources énergétiques pour assurer sa 
mobilité. On les différencie donc des véhicules thermiques purs, dont la propulsion n'est assurée 
que par un moteur thermique brûlant un mélange air-carburant, ainsi que des véhicules 
électriques purs équipés de moteur(s) électrique(s) alimentés par batteries ou pile à combustible. 
Plusieurs types d’hybridation sont étudiés : 
_ thermique-thermique avec deux carburants différents (systèmes flexFuel GPL/essence ou 
encore moteurs hydrogène/essence comme présenté par Saito et al. [218]) 
_ électrique-électrique avec deux sources différentes (par exemple pile à combustible et 
supercondensateurs comme dans les travaux de Thounthong [219]) 
_ thermique-pneumatique (Brejaud et al. [79]) 
_ thermique-hydraulique (Sun et Jing [220]) 
_ thermique-mécanique (Cross et Brockbank [221]) 
_ thermique-électrique 
 
Les véhicules hybrides les plus courants sont les véhicules hybrides électriques associant une 
propulsion thermique (essence ou Diesel) avec un train de propulsion électrique. 
 
La plupart des véhicules hybrides électriques ne disposent pas de prise de courant pour 
recharger directement les batteries de la partie électrique. L'énergie disponible pour la propulsion 
n’est alors obtenue que par la combustion du carburant dans le moteur thermique. L'intérêt d'un 
véhicule hybride électrique est d'améliorer l'utilisation de l'énergie dépensée dans le moteur 
thermique. En effet, le moteur à combustion interne étant une machine thermique, son rendement 
est faible (il dépasse difficilement 40% dans le meilleur des cas, ce qui est peu par rapport au 
moteur électrique, par exemple, qui peut dépasser 90%), la majorité de l'énergie produite par la 
combustion étant perdue par les frottements et accessoires, les pertes thermiques au travers des 
parois de la chambre de combustion ainsi que dans les gaz d'échappements. De plus, le 
rendement du moteur évolue suivant son point de fonctionnement (couple/régime). En effet, plus 
un moteur à combustion interne fonctionne à faible charge, plus son rendement diminue. C'est 
encore plus vrai dans le cas des moteurs à allumage commandé fonctionnant à richesse 1, qui 
nécessitent un vannage à l'admission, ce qui entraîne une augmentation des pertes par pompage 
(aussi appelée pertes par transvasement). On observe alors une augmentation (en valeur 
absolue) de la PMI à basse pression, mais aussi une baisse du rendement du cycle haute 
pression qui se réalise à pression plus basse (Heywood [45]). 
 
 

1.2.2 Amélioration de l'utilisation de l'énergie dans un véhicule hybride  
 
Cette partie est consacrée aux véhicules hybrides pour lesquels la part de la propulsion 
thermique est plus importante que la part de la propulsion électrique. La problématique pour ce 
type de véhicule est d'utiliser au mieux l'énergie dans le moteur à combustion interne à l'aide de 
la partie électrique, fonctionnant avec de très bons rendements. Les véhicules hybrides accordant 
au contraire une part plus importante à la propulsion électrique répondent à une autre 
problématique, qui est l'augmentation de l'autonomie du véhicule électrique par l'utilisation d'un 
moteur thermique rechargeant les batteries (véhicules électriques ''Range Extender'').  
 
L'évolution du rendement du moteur suivant son point de fonctionnement intervient alors sur la 
consommation spécifique (CSP) du moteur (représentée en couleurs sur la Figure 3) et donc la 
consommation globale du véhicule. On observe alors que la consommation spécifique du moteur 
thermique augmente fortement lorsque le couple fourni est faible. On peut observer la courbe de 
rendement optimal (jaune). Pour un régime donné, on retrouve le couple moteur donnant la 
meilleure consommation spécifique grâce à cette courbe. On s'aperçoit d'une manière générale 
que le meilleur rendement du moteur se fait en général pour un couple fourni important, mais 
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sans atteindre la pleine charge.  

 
 

Figure 3 : Un exemple de cartographie d'un moteur à combustion interne / Courbe de meilleur 
rendement [189] 

 
 
Afin de baisser la consommation spécifique du moteur, il est nécessaire de le faire fonctionner le 
plus possible sur cette courbe de rendement maximum. Cependant, en propulsion thermique 
seule, il est difficile de faire fonctionner le moteur thermique dans cette zone particulière. En effet, 
le véhicule doit répondre à de nombreux types de comportements routiers. Il doit pouvoir circuler 
en milieu urbain, où les vitesses et accélérations nécessaires sont faibles (voir Annexe A1). Le 
moteur ne fonctionne alors qu'à faible régime et couple. Il doit aussi pouvoir circuler sur route et 
autoroute, et pouvoir rouler quelle que soit la topographie de la route. Ainsi, le véhicule peut être 
amené à effectuer des accélérations importantes, ou bien à gravir une côte. Dans ces cas, le 
fonctionnement du moteur peut être très proche de la pleine charge, et donc a un rendement non 
optimal. L'ajout d'un système électrique va permettre d'augmenter les possibilités d'utilisation du 
moteur thermique. 
 
La propulsion électrique fonctionne avec un bon rendement (généralement supérieur à 80% [93]). 
De plus, un moteur électrique a deux types de fonctionnements. Un fonctionnement moteur, qui 
permet d'assurer la propulsion, et un fonctionnement en génératrice qui va permettre de 
recharger les éléments stockant de l'énergie (le plus souvent des batteries électrochimiques). 
Cette capacité permet de choisir le point de fonctionnement du moteur thermique. En effet, pour 
un comportement routier donné, on peut choisir de faire fonctionner le moteur thermique au plus 
proche de la courbe de rendement optimal. Si la puissance fournie pour ce point de 
fonctionnement moteur est insuffisante, le moteur électrique peut alors fournir la puissance 
manquante pour la propulsion du véhicule. Au contraire, si la puissance fournie par le moteur 
thermique est trop importante, une partie de celle-ci peut être, par le biais d'une transmission 
adaptée, être fournie au moteur électrique qui fonctionne alors en mode alternateur et recharge 
les batteries (ou un autre système de stockage d'énergie, par exemple les volants d'inerties) [163-
167, 200]. En milieu urbain, la propulsion hybride peut assurer seule la propulsion du véhicule 
(tant que les batteries le permettent et que la puissance à fournir n'est pas trop importante) afin 
d'éviter de faire fonctionner le moteur thermique dans la zone de fonctionnement à faible couple 
et régime, qui est mauvaise pour la consommation du véhicule. En particulier, grâce à un système 
d'arrêt/redémarrage du moteur thermique à chaque fois que le véhicule stoppe ou peut 
fonctionner en électrique seul, on diminue fortement la consommation du moteur et la pollution 
dans les embouteillages ou lorsque le véhicule fonctionne à l'arrêt (au feu rouge par exemple) 
[170-171]. 
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1.2.3 Taux d'hybridation 
 
On différencie les différents véhicules hybrides électriques suivant leur niveau d'hybridation. En 
effet, un constructeur peut, suivant l'utilisation souhaitée du véhicule, faire varier l'importance de 
la propulsion hybride par rapport à la propulsion thermique. Ainsi on différencie les véhicules μ-
hybrid, mild-hybrid et full-hybrid. Différents systèmes sont présentés plus précisément en Annexe 
A2 : 
 
_ Les véhicules μ-hybrid (ou micro-hybrid) comportent le plus faible taux d'hybridation [180]. Le 
moteur électrique du véhicule n'a alors aucune fonction de propulsion. Ces véhicules, propulsés 
uniquement par le moteur thermique, utilisent le moteur électrique uniquement au travers d'un 
système de type stop&start permettant d'arrêter le moteur automatiquement lorsque le véhicule 
s'arrête (dans les embouteillages ou au niveau des feux tricolores par exemple) et de le 
redémarrer rapidement lorsque l'automobiliste appuie de nouveau sur l'accélérateur. Ces 
véhicules permettent uniquement d'éviter la consommation de carburant à cause d'un 
fonctionnement au ralenti pour un véhicule à l'arrêt. 
 
_ Les véhicules mild-hybrid ont un niveau d'hybridation moyen [182, 184]. Le système électrique 
n'agit pour ces véhicules que comme un complément du moteur thermique. La propulsion en 
mode électrique seul ne pourra alors pas être effectuée. Ces véhicules sont équipés de moteurs 
électriques d'appoint n'ayant pas une puissance très importante. Le fait que l'apport de la 
propulsion électrique soit limité permet d'éviter de s'encombrer avec des systèmes de stockages 
d'énergie électriques (principalement des batteries) trop volumineux et lourds. 
 
_ Les véhicules full-hybrid ont le plus fort niveau d'hybridation [185-190]. Dans certaines 
conditions (roulage urbain, embouteillages, etc.) le véhicule peut être propulsé uniquement par le 
moteur électrique. C’est ce type d'hybridation qui permet la plus forte réduction de la 
consommation d'énergie, mais qui est aussi le plus compliqué à réaliser. De plus, il nécessite de 
disposer de batteries pouvant développer de fortes puissances pour permettre le roulage en 
électrique seul, ainsi que d'un (ou plusieurs) moteurs électriques de fortes puissances.  
 
Ces deux derniers systèmes d'hybridation peuvent comporter un système de récupération de 
l'énergie cinétique au freinage. Au moment de freiner mécaniquement, la transmission permet de 
faire tourner l'axe du moteur électrique, qui fonctionne en alternateur. Le courant induit dans les 
bobines du moteur électrique assurent alors le freinage du véhicule (en partie ou en totalité) tout 
en rechargeant les batteries. Cette spécificité permet de sauvegarder une partie non négligeable 
de l'énergie cinétique du véhicule qui aurait été perdue par échauffement des disques de freins 
pour les véhicules conventionnels. 
 
On peut ajouter aux trois types d’hybridations précédentes un quatrième niveau qui correspond à 
un état intermédiaire plus proche du véhicule électrique. Le ''Plug-in Hybrid'' est un véhicule full-
hybrid dont les batteries de plus grande capacité peuvent être chargées par liaison avec le 
secteur électrique [187, 190]. Ainsi, l'automobiliste peut se permettre de rouler en mode électrique 
seul sur de plus longues distances et recharger ses batteries sans consommer de carburant. S’il 
le souhaite, il peut aussi utiliser son véhicule comme un véhicule full-hybrid classique. Cette 
dernière forme d'hybridation permet encore de diminuer la consommation globale du véhicule. Le 
Plug-in-Hybrid pourrait devenir une solution vers laquelle se tournent beaucoup de constructeurs. 
Par exemple, Toyota fait évoluer sa Prius dans ce sens. De même, Chevrolet, avec la Volt, vient 
de commercialiser un véhicule hybride accordant une part encore plus importante à l'électrique et 
pouvant être rechargé sur le secteur.   
 
 

1.2.4 Gestion d'une chaine de propulsion hybride 
 
L'hybridation d'un véhicule comporte plusieurs contraintes non négligeables. L'ajout d'un système 
de propulsion électrique prend un volume important et augmente fortement le poids total du 
véhicule. En ce qui concerne les batteries, il leur est demandé une forte puissance afin de pouvoir 
assurer de fortes accélérations, mais aussi une capacité totale de stockage peu élevée. Le 
véhicule tire au final toute son énergie des combustibles fossiles, et les batteries servent de 
stockage intermédiaire pour mieux gérer l'énergie. Un choix doit être réalisé parmi les différentes 
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technologies existantes afin de permettre une alimentation du moteur électrique ainsi qu'un 
rechargement de forte puissance. Les batteries d'un véhicule hybride sont donc très différentes 
de celles d'un véhicule électrique pur nécessitant une grande capacité de stockage. De plus, il est 
nécessaire de trouver la batterie qui s'adapte au mieux au véhicule utilisé, et notamment qui 
répond à des contraintes de poids importantes. En effet, l'augmentation du poids du véhicule 
entraîne forcément une augmentation de sa consommation. Or, justement, on cherche à donner 
une place importante à la propulsion électrique afin de diminuer la consommation du véhicule. Il 
est alors nécessaire de choisir la solution optimale qui permettra d'assurer des performances 
acceptables tout en gardant un poids satisfaisant.  
 
Il est aussi nécessaire de penser à la régulation thermique du véhicule. En plus du système de 
refroidissement du moteur thermique classique, il faut ajouter un système de refroidissement 
spécifique au moteur électrique ainsi qu’aux batteries. Ces systèmes de régulation augmentent le 
poids du véhicule et nécessitent de l'énergie pour fonctionner, augmentant ainsi la consommation 
globale du véhicule. 
 
Toutes ces contraintes expliquent que la part des véhicules hybrides électriques sur le parc total 
mondial des véhicules est encore faible, même si elle est actuellement en forte expansion. Des 
technologies de pointe en matière de batterie doivent être utilisées pour assurer le bon 
fonctionnement du véhicule tout en gardant un poids minimal. Ces véhicules n'ont pas été 
proposés par le passé à des prix assez abordables pour devenir une solution rentable pour les 
automobilistes. Cette tendance est en train de changer. 
 
 

1.2.5 Modélisation d'un véhicule hybride  
 
L'intérêt de la réalisation  d'une simulation du fonctionnement d'un véhicule hybride complet est 
de pouvoir tester les effets de possibles changements de stratégies de contrôle sur les 
performances du véhicule, en matière de réduction de la consommation et de la pollution. En 
effet, suivant la stratégie utilisée (conditions pour rouler en tout électrique, mise en marche du 
moteur thermique, rechargement des batteries, …), le moteur à combustion interne peut être 
amené à fonctionner à des points de rendements plus ou moins importants, ce qui entraîne des 
consommations finales pouvant varier de manière significative pour un même parcours du 
véhicule. Cependant, du fait de la complexité de la modélisation d'un véhicule hybride dans sa 
totalité (il comporte de nombreux éléments, soumis à des phénomènes physiques très variés : 
mécanique des fluides, mécanique des solides, thermodynamique, thermo- et électrochimie, 
magnétisme, etc.), les modèles utilisés sont souvent assez simples pour ne pas nécessiter 
d'énormes temps de calcul. Dans la plupart des simulations présentes actuellement, le moteur à 
combustion interne est modélisé à l'aide de cartographies de fonctionnement obtenues 
expérimentalement sur banc moteur ou à rouleau. Or ces cartographies ne représentent en réalité 
qu'un nombre limité de conditions d'opération du moteur réel. Par exemple, elles sont 
généralement réalisées pour des états de régime et charge stabilisés et avec un moteur chaud. Il 
est donc possible que le comportement du véhicule réel s'éloigne plus ou moins des résultats 
obtenus lors de la simulation. Une solution à ce problème serait de ne plus utiliser 
essentiellement ces données expérimentales très restreintes et d'utiliser des modèles plus 
proches de la physique réelle du moteur à combustion interne. Des problèmes du même type se 
posent pour les autres éléments constituant la chaîne de propulsion hybride, notamment, le (ou 
les) moteur(s) électrique(s) ainsi que le système de stockage d'énergie (batteries). La 
problématique de cette thèse, en particulier, est de pouvoir intégrer des principes de thermique 
dans une simulation, afin de pouvoir prendre en compte les effets de la température des différents 
éléments sur les performances globales du véhicule. Cette modélisation pourrait permettre 
d'adapter la stratégie de contrôle du véhicule hybride en fonction de ce nouveau paramètre qu'est 
la température de fonctionnement des différents éléments.   
 
Un document, publié par BMW [9], parait tout à fait intéressant vis à vis de cette problématique. Il  
contient une description d'une simulation de concepts hybrides. Dans cette simulation, comme 
dans beaucoup d’autres, le potentiel d'économie d'énergie du véhicule est calculé pour différents 
cycles de conduite, différentes stratégies de contrôle et différentes configurations. L'intérêt 
particulier de cet article est que les effets thermiques y ont été étudiés. On présente en détails cet 
article ci après. 
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1.2.5.1 Modélisation d'un véhicule hybride complet : BMW [9] 
 

1.2.5.1.a Approche  
 
Afin d'analyser l'impact d'une solution technique de concept hybride sur la consommation 
d'énergie du véhicule, un modèle de simulation doit être réalisé pour l'ensemble du véhicule. La 
modélisation d'un véhicule complet nécessite de suivre plusieurs étapes importantes : 
 
_ Analyse du système : le véhicule complet est divisé en sous-systèmes fonctionnels. Cette 
approche permet de construire une structure hiérarchique qui rend possible la modélisation et les 
mesures d'éléments discrets sur lesquels on peut influer. 
 
_ Mesures : le comportement énergétique des sous-systèmes fonctionnels identifiés dans l'étape 
précédente est mesuré lors du fonctionnement du véhicule sous certaines conditions. 
 
_ Modélisation : à partir de la structure fonctionnelle, l'ensemble des composants ayant un effet 
sur l'utilisation de l'énergie dans le véhicule, sont représentés par des modèles physiques ou 
mathématiques. 
 
 

1.2.5.1.b Modélisation  
 
Seulement quelques exemples sont présentés par BMW dans ce document. La description 
complète des modèles n'est pas présente. 
 
La simulation du véhicule total consiste en sous-modèles pour la propulsion (moteur, transmission 
et roues), les systèmes électriques, le système de refroidissement, le système d'échappement 
ainsi que le système de chauffage et d'air conditionné de l'habitacle. Les différents éléments 
modélisés communiquent ensemble et forment alors le modèle complet du véhicule hybride. 
Cette organisation du modèle est présentée en Figure 4.  
 
Le modèle du conducteur comporte plusieurs cycles de conduite ainsi que différentes conditions 
ambiantes qui peuvent être sélectionnés par l'utilisateur. 
 
Les différents éléments auxiliaires intervenant sur l'utilisation de l'énergie (compresseur, pompe 
du circuit de refroidissement, alternateur, etc) sont représentés par des modèles de couple et sont 
connectés au vilebrequin par le modèle de courroie distributrice. 

 
Figure 4 : Modèle total du véhicule Dymola/Modelica [9] 
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1.2.5.1.c Modèle du moteur à combustion interne (MCI)  
 
La structure du modèle du moteur thermique est présentée sur la Figure 5. Le bloc ''combustion 
heat input'' permet d'obtenir le flux thermique au travers des parois de la chambre de combustion 
comme une fonction de la pression moyenne indiquée, du régime et de l'état thermique. Ce flux 
de chaleur est ensuite divisé entre les blocs représentant les différentes masses du moteur, c'est 
à dire le bloc moteur, la culasse et le système piston-bielle-vilebrequin. La distribution du flux 
thermique est basée sur une simulation 3D en état stabilisé à un point de fonctionnement donné. 
Dans cette simulation, les différentes masses du moteur sont divisés en corps élémentaires 
composés de capacités massiques et connectés entre eux par des résistances thermiques. Ces 
résistances thermiques sont déterminées en fonction des propriétés de leurs contacts et du type 
d'échange.  
 
Les éléments en contact avec le liquide de refroidissement sont interconnectés avec le bloc 
''engine internal coolant system''. Le circuit de refroidissement est modélisé par sept conduites 
cylindriques consécutives dans lesquelles s'écoule le liquide de refroidissement. Cette 
modélisation simple permet d'obtenir les coefficients de transferts thermiques comme une 
fonction de la température des parois, du débit et des quantités dépendantes de la température 
de la viscosité et de la densité du fluide. 
 

 
Figure 5 : Structure fonctionnelle du moteur thermique [9] 

 
 
Les frottements dans les différents paliers (arbre à came, vilebrequin), au niveau des soupapes 
ainsi qu'entre le piston et le cylindre sont obtenus dans le bloc ''friction'' comme une fonction du 
point de fonctionnement du moteur et de la température de l'huile. Le modèle de frottement est 
basé sur des mesures expérimentales avec l'utilisation de facteurs dépendant des températures 
de l'ensemble des paliers et des parois du cylindre. 
 
Afin de déterminer la température et le flux thermique transféré vers l'huile (bloc ''oil pump'' et ''oil 
cycle''), le débit massique et la distribution d'huile de lubrification vers les différentes branches du 
circuit d'huile (vilebrequin, culasse, bielle, piston) sont calculés en fonction du régime moteur et 
de la température de l'huile. Le bloc ''oil cycle'' est relié aux différentes masses du moteur et à la 
pompe à huile, et contient des sous-modèles afin de déterminer le transfert thermique convectif 
entre l'huile et les parois des différents éléments et pour déterminer la production de chaleur 
résultant des frottements du piston. 
 
 

1.2.5.1.d Circuit de refroidissement  
 
Le système de refroidissement est modélisé comme un réseau d'écoulement multi-branches qui 
conduit le liquide de refroidissement à partir de la pompe au travers de l'ensemble du circuit 
(''engine-internal coolant system''). L'écoulement est divisé entre les différents sous-systèmes que 
sont le radiateur, le système bypass, le système de chauffage de l'habitacle (''heating'') et 
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l'échangeur eau-huile de la boite de vitesse. Ce modèle est présenté en Figure 6. 
 
Les modèles d'échangeurs estiment les transferts thermiques entre le liquide de refroidissement 
et l'élément correspondant, ainsi que les températures de sortie du liquide et de l'air. La 
température du liquide de refroidissement à l'entrée du moteur est déterminée à partir d'une loi de 
mélange de l'ensemble des branches convergentes.  
 
Les différentes pompes sont actionnées par la courroie de distribution. Une pompe électrique 
alternative a été ajoutée et peut être sélectionnée par l'utilisateur. Cette pompe peut être utilisée 
pour un véhicule de référence sans avoir à modifier le système de refroidissement dans le 
modèle. Cette pompe électrique peut être commandée par une stratégie de contrôle dans le cas 
d'un démarrage à froid, ce qui permettrait de réaliser des économies d'énergie. 
 
Un thermostat contrôlé par cartographie a été incorporé dans le modèle (avec son système de 
contrôle). Il est alors possible de simuler les effets de la décroissance de la température globale 
du moteur et d'étudier différentes solutions de management thermique du moteur pour optimiser 
la consommation. 
 

 
Figure 6 : Schéma du circuit de refroidissement d'une BMW 745i [9] 

 
 
L'échangeur eau-huile de la boite de vitesse utilisé permet au système de refroidissement d'être 
thermiquement couplé avec la boite de vitesse. L'huile de lubrification est réchauffée ou refroidie 
suivant l'état thermique de cette boite de vitesse. Un thermostat contrôle l'écoulement du liquide 
de refroidissement entrant dans l’échangeur (écoulement de liquide de refroidissement provenant 
du radiateur à partir d'une certaine température de l'huile).     
 
 

1.2.5.1.e Échappement  
 
Une partie importante de l'énergie libérée par la combustion est perdue à l'échappement et n'est 
pas exploitée à l'exception des véhicules disposant d'un système de récupération. Les transferts 
thermiques entre les gaz d'échappement et les parois de l'échappement ainsi que l'air ambiant 
sont obtenus à partir d'un sous-modèle. La température des gaz en sortie du système 
d'échappement et la température moyenne des parois sont calculées pour chaque segment du 
modèle de l'échappement comme une fonction de la température ambiante, de la température 
d'entrée des gaz, du débit massique des gaz et de la vitesse de rotation du moteur. 
 
Dans ce cas particulier, c'est une BMW 745i qui est modélisée. Ce véhicule possède deux 
systèmes d'échappement qui sont eux mêmes divisés en huit segments. Chaque segment 
consiste en plusieurs capacités thermiques interconnectées par des résistances thermiques et 
différents modèles de transferts thermiques (conduction, radiation, convection forcée, convection 
libre). Il est ensuite possible de simuler le processus de chauffe après un démarrage à froid et 
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d'analyser le flux de chaleur dans chaque segment du système d'échappement.  
 
Le segment du système d'échappement le plus compliqué à modéliser est celui contenant le 
catalyseur. Celui-ci est constitué de quatorze capacités thermiques connectées entre elles. Ce 
modèle de catalyseur contient les différentes enthalpies de formation des différentes réactions 
chimiques se produisant, dépendantes du taux de conversion, lui même étant une fonction de la 
température. Le modèle de catalyseur permet d'étudier l'efficacité de systèmes comme les EHC 
(electronically heated catalysts) permettant de réduire le temps de chauffe du catalyseur (montée 
de la température après un départ à froid avant atteinte du régime optimal du processus de 
catalyse). On peut alors évaluer les différents impacts de ces systèmes sur le budget énergétique 
du véhicule.  
 
 

1.2.5.1.f Air conditionné et chauffage de l'habitacle  
 
Ce modèle peut être divisé en deux sous-modèles : d'une part le système de chauffage de 
l'habitacle, et de l'autre le cycle réfrigérant pour l'air conditionné. Ces deux systèmes sont reliés 
par le système de ventilation. L'air entrant est d'abord refroidi par l'évaporateur, puis l'air froid est 
réchauffé par l'échangeur de chaleur avant d'être soufflé dans la cabine.  
 
Le chauffage de l'habitacle est réalisé en effectuant un échange de chaleur avec le liquide de 
refroidissement du moteur (récupération de l'énergie thermique du moteur à combustion interne). 
Le modèle d'échangeur de chaleur est constitué de huit segments connectés entre eux, basés sur 
le système réel afin de représenter au mieux le comportement du refroidissement.    
 
La température de la cabine est contrôlée par un système électronique qui régule le débit de 
liquide de refroidissement chaud dans l'échangeur de chaleur. L'unité de contrôle est répliquée 
dans le modèle réalisé afin de pouvoir déterminer le flux thermique total, la température de sortie 
de l'air dans la cabine et la température du liquide de refroidissement en sortie de l'échangeur. 
 
Du fait de la complexité du système réfrigérant (air conditionné), il n'a pas été entièrement 
modélisé. Seul le comportement du compresseur vis à vis du couple, du ratio de compression et 
du débit massique a été reproduit dans des modèles de type réseaux nodaux. Ces modèles sont 
basés sur des mesures lors d'un test sur véhicule réel avec l'usage d'un outil de linéarisation. 
 
 

1.2.5.1.g Propulsion électrique et système de stockage d'énergie électrique  
 
La propulsion électrique consiste en une machine électrique montée sur l'arbre de transmission 
entre le moteur à combustion interne et la boite de vitesse. Le véhicule étudié ici est un véhicule 
hybride parallèle. Cette architecture est présentée en Figure 7. 
 

 
Figure 7 : Topologie de la chaine de propulsion hybride [9] 
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L'utilisateur peut sélectionner le type de propulsion électrique qu'il souhaite utiliser, que ce soit un 
moteur à induction ou une machine synchrone à aimant permanent, car plusieurs modèles sont 
présents dans cette simulation. La puissance nominale de ces deux types de moteurs électriques 
est de l'ordre de 12 kW. Les modèles de chacun de ces moteurs permettent de calculer les 
rendements de ceux-ci pour tout point de fonctionnement. Ils sont directement basés sur des 
données expérimentales et comprennent l'électronique de puissance avec son impact sur les 
pertes totales. 
 
En ce qui concerne les moyens de stockage d'énergie, différentes technologies ont été 
modélisées et peuvent être sélectionnées par l'utilisateur : condensateurs double couche, 
batteries, Ni-MH, Lithium ions, …. Le comportement de ces différents systèmes de stockage 
d'énergie est représenté par des circuits électriques équivalents qui sont calibrés à partir des 
données du constructeur. 
 
L'interaction des différents composants de la chaine de propulsion hybride est contrôlée par une 
stratégie de contrôle qui détermine à quels moments on passe d'un mode à un autre. Les modes 
suivants sont disponibles : tout électrique, tout thermique, mixte, rechargement des batteries par 
le moteur à combustion et la récupération de l'énergie cinétique au freinage. 
 

1.2.5.1.h Résultats 

 
Quelques résultats de simulation sont présentés de manière non exhaustive afin d’illustrer les 
capacités de simulation de ce modèle. Parmis eux, une présentation de l’effet du taux 
d’hybridation sur la vitesse de montée en température de l’huile de lubrification est 
particulièrement intéressante (Figure 8).  
 

 
Figure 8 : Evolution de la température d’huile lors du parcours d’un cycle NEDC après un départ à 

froid pour différents taux d’hybridation [9] 
 
Les différentes courbes permettent d’observer que l’augmentation du taux d’hybridation entraîne 
une réduction de la vitesse de la montée en température de l’huile : 
_ La courbe montant la plus vite correspond au véhicule conventionnel (moteur thermique seul) 
_ La seconde courbe (dans l’ordre décroissant) correspond à un véhicule micro-hybride (Engine 
stop : arrêt du moteur pour un véhicule immobilisé) 
_ La troisième courbe correspond à un véhicule mild-hybride (Regenerative breaking : 
récupération d’énergie au freinage mais sans fonctionnement en mode totalement électrique 
possible)  
_ La courbe pour laquelle la montée en température est la plus lente correspond à un véhicule 
full-hybride pour lequel un fonctionnement en mode électrique (electrical driving) est possible. 
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Cela montre que les comportements thermiques des GMP hybrides présentent des spécificités 
dépendantes de l’utilisation qui est faite des propulsions thermique et électrique. Il apparaît sur la 
Figure 8, que l’hybridation "complique" la phase de montée en température du moteur thermique. 
En effet, une température d’huile plus faible entraîne une augmentation des pertes par frottement 
(Heywood [45]) et donc une consommation plus importante. Cependant, l’évolution des 
frottements et du moteur thermique n’est pas présenté dans cet article.  
 
Cette étude nous montre l’intérêt de la prise en compte des transferts thermiques dans un 
véhicule hybride ainsi qu’une méthodologie, sans toutefois détailler les modèles ni la validation 
des résultats de simulation confrontés avec l’expérience. Il nous conforte néanmoins pour 
explorer l’impact des transferts thermiques sur le fonctionnement du GMP hybride. 
 
 

1.2.5.2 Les points importants de la modélisation 
 

Le sujet des problèmes thermiques dans les véhicules hybrides électriques est très vaste. Les 
trois principaux éléments constituants la propulsion hybride, c'est à dire le moteur à combustion 
interne, le (ou les) moteur(s) électrique(s), et les batteries, sont soumis à des phénomènes 
thermiques très différents. Les problèmes thermiques dans un moteur à combustion interne font 
appel à de nombreux problèmes physiques et chimiques : thermodynamique (conversion de 
l'énergie thermique en énergie mécanique), transferts thermiques (convection, conduction, 
radiation), chimie de combustion, mécanique des fluides, frottements fluides / viscosité. De son 
côté, le moteur électrique fait appel à des problèmes magnétique et électrique, en plus des 
problèmes de transferts thermiques classiques. Pour ce qui est des batteries, les réactivités 
chimiques sont directement dépendantes de la température locale. Il en est de même, de la 
diffusion des espèces d'une électrode à l'autre. Des phénomènes électriques (pertes par effet 
Joule) sont aussi à prendre en compte.  
 

De plus, Il est très difficile d'évaluer au premier abord si l'évolution de leur température a le même 
impact sur chacun de ces éléments. Il a par exemple été prouvé que les performances d'un 
moteur thermique après un départ à froid sont largement dégradées. Dans le cas des batteries, il 
a été observé que leurs performances évoluent avec la température de leurs cellules. Cependant, 
ces observations ont été faites sur de larges plages de température et les évolutions des 
performances d'une batterie degré par degré sont beaucoup moins connues. De plus, on a fait le 
constat de répartitions de températures très hétérogènes dans les packs de batteries ce qui 
complique encore l'étude. 
 

De fait les principaux points devant être étudiés avec attention sont les suivants : 
_ La modélisation des transferts thermiques dans chacun de ces éléments 
_ La modélisation de la combustion 
_ L'évolution des frottements en fonction de la viscosité de la lubrification et donc de la 
température 
_ La modélisation des pertes énergétiques dans le moteur électrique 
_ La modélisation des sources de chaleur dans les batteries et l'effet de la température sur 
chacun des phénomènes chimiques et de diffusion 
 
Le prochain chapitre est dédié à l’étude de l’ensemble de ces comportements thermiques et à 
leur modélisation. 
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1.3 Comportements thermiques de la 
propulsion hybride 

 
On étudie dans cette partie les modèles de transferts thermiques des trois principaux éléments 
d’un groupe motopropulseur (GMP) hybride : Le moteur thermique, le moteur électrique et les 
batteries. 

 
1.3.1 Modélisation Thermique du Moteur à Combustion Interne 
 

1.3.1.1 Comportement thermique d’un moteur à combustion interne après un départ 
à froid : recherches expérimentales 

 
Peu d’études ont été réalisées sur la montée en température d’un moteur à combustion interne 
(MCI) lors de son application dans une architecture hybride. Cependant, les comportements 
thermiques d’un moteur à combustion interne suivant les différentes conditions de fonctionnement 
auquel il peut être soumis sont connues. Ce chapitre présente deux études expérimentales sur le 
sujet. 
 
Les travaux de Trapy et Damiral [15] portent sur le comportement thermique de l’huile de 
lubrification d’un moteur 1,7L à allumage commandé (essence). Cette étude expérimentale donne 
des informations sur la vitesse de montée en température de l’huile de lubrification en fonction du 
point de fonctionnement du moteur utilisé. 
 
Une première expérience présente la montée en température des deux fluides importants du 
moteur thermique, l’eau de refroidissement et l’huile de lubrification, après un départ à froid à 
20°C pour un couple et une vitesse de rotation fixés respectivement à 10 Nm et 2000 tr/min. Ce 
point de fonctionnement a été jugé comme étant représentatif du fonctionnement moyen du 
moteur à combustion interne pour une conduite en milieu urbain.    
 

 
Figure 9 : Montée en température de l’eau de refroidissement et de l’huile de lubrification en 

couple et régime stabilisé [15] 
 

Les résultats de la Figure 9 montrent l’écart de température qui se produit lors de la montée en 
température du moteur entre les deux fluides. L’eau de refroidissement chauffe en effet plus 
rapidement que l’huile. Dans ces conditions de fonctionnement, le système de régulation du 
moteur (activation du radiateur air/eau de refroidissement) s’enclenche au bout de 7 minutes avec 
l’ouverture du thermostat. L’huile de lubrification n’atteint 90°C que 4 minutes plus tard. Pourtant, 
la température maximale de cette dernière est plus importante que la limite accordée à l’eau. 
 
Trapy et Damiral [15] se sont ensuite intéressés plus particulièrement aux variations de 
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comportement thermique de l’huile de lubrification en fonction de la vitesse et de la charge du 
MCI. Les résultats obtenus sont présentés en Figure 10 et Figure 11. Il apparaît sur ces mesures 
expérimentales que la vitesse de montée en température de l’huile est fortement influencée par la 
vitesse de rotation (Figure 10). Ceci est logique, étant donné que l’huile tire la majorité de son 
énergie thermique des frottements visqueux se produisant dans le moteur. Au contraire, une 
importante augmentation du couple du moteur pour une vitesse de rotation constante (Figure 11) 
n’a que peu d’effet sur la montée en température d’huile. L’énergie thermique produite dans la 
chambre de combustion devant pourtant être significativement augmentée, on peut en déduire 
que les transferts thermiques des parois du cylindre vers l’huile sont assez limités. 
 

 
Figure 10 : Comportement thermique de l’huile de lubrification en fonction de la vitesse de 

rotation du moteur thermique (couple constant) [15] 
 

 

 
Figure 11 : Comportement thermique de l’huile de lubrification en fonction du couple moyen 

effectif du moteur thermique (vitesse constante) [15] 
 
Ces données fournissent d’ors et déjà des informations sur le comportement thermique de l’huile 
de lubrification, ainsi que des voies pour optimiser la montée en température du moteur 
thermique. En effet, les frottements constituent une importante source de surconsommation lors 
d’un fonctionnement à froid du moteur thermique. Augmenter la vitesse de rotation du moteur 
thermique lors de la phase de chauffe moteur aurait pour effet de réduire la période de 
surconsommation due à l’état thermique froid du MCI. Cependant en agissant de la sorte, il est 
possible que le moteur thermique fonctionne à un rendement instantané plus faible (cf. 
cartographie moteur de la Figure 3). Il doit être possible de trouver un compromis entre 
accélération de la chauffe de l’huile de lubrification et rendement instantané pour obtenir le 
meilleur rendement moyen sur l’ensemble de la période de chauffe.   
 
Jarrier et al. [16] ont étudié de manière expérimentale puis par simulation la montée en 
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température d’un moteur 1,9 L Diesel installé dans un véhicule conventionnel (propulsion 
thermique uniquement) sur un cycle normalisé de type NEDC (New European Driving Cycle 
présenté en Figure 12).  

 
Figure 12 : Cycle NEDC 

 
Le comportement thermique des différentes parties du moteur à combustion interne est donné sur 
la Figure 13.  
 

 
Figure 13 : Montée en température d’un moteur Diesel après un départ à froid sur un cycle 

normalisé NEDC [16] 
 

Ces derniers résultats montrent que la période de chauffe d’un moteur à combustion interne a 
une durée non négligeable, qui atteint ici une quinzaine de minutes. On retrouve sur la Figure 13 
l’écart de température entre l’eau et l’huile pendant leur montée en température. L’huile n’atteint 
sa température maximale qu’en toute fin de cycle. Ces résultats permettent aussi d’apprécier le 
gradient de température dans l’ensemble du moteur thermique avec un écart de température 
entre les parties les plus chaudes et les plus froides de 30 à 40°C. 
 
Après avoir étudié les variations de températures dans le moteur à combustion interne, il est 
intéressant maintenant de quantifier réellement l’impact de la période de chauffe moteur sur la 
consommation finale du véhicule. Kunze et al. [17] présentent l’écart de consommation pour le 
parcours d’un cycle NEDC d’un véhicule BMW (non identifié) dans le cas d’un départ à froid (cold 
start) et à température optimale de fonctionnement (warm start). Les résultats sont présentés en 
Figure 14.   
 
On observe que le véhicule partant avec un moteur déjà chaud consomme environ 10% moins 
que le cas réel avec départ à froid. La surconsommation provenant de l’état thermique froid du 
MCI est donc loin d’être négligeable. Là encore, ces résultats nous montrent l’importance de la 
prise en compte de l’état thermique du moteur. On observe aussi que cet écart de consommation 
se produit en majorité lors des premières 400 secondes du cycle, lorsque la température 
moyenne du moteur est inférieure à 60°C (cf. Figure 13).  
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Figure 14 : Surconsommation d’un véhicule conventionnel après un départ à froid sur un cycle 

NEDC [17] 
 
 

1.3.1.2 Modélisation de la combustion : Cas du moteur à allumage commandé 
 
Dans la plupart des simulations actuelles de véhicules complets, les moteurs sont modélisés par 
l'utilisation de cartographies obtenues sur banc moteur. Ces cartographies ne représentent au 
final qu'un nombre très limité de points de fonctionnement du moteur (cartographies faites avec 
un moteur chaud par exemple). Cette méthode a l'avantage de ne pas nécessiter des calculs trop 
lourds, qui peuvent donc facilement être intégrés dans une simulation globale de véhicule. 
Cependant, on peut douter de la précision finale des résultats.  
 
L'interdépendance entre la combustion dans le cylindre et la température globale du moteur est 
évidente, la première étant la principale source de chaleur du système. La modélisation de la 
combustion est donc un point particulièrement important dans la création d'une simulation d'un 
moteur à combustion interne prenant en compte les effets thermiques. Cependant cette 
modélisation de la combustion peut rapidement devenir très complexe. Cette partie présente 
plusieurs éléments de modélisation de la combustion.  
 
La modélisation par la méthode du cycle thermodynamique attribue une solution par état 
thermodynamique discret [48-49] (Figure 15). L'approche zérodimensionnelle introduit le facteur 
de temps et donne une continuité dans la solution. La modélisation zérodimensionelle consiste en 
l'écriture des équations de conservation de masse et d'énergie pour lesquelles les débits entrant 
et sortant, les propriétés thermodynamiques et les transferts thermodynamiques doivent être 
fournis.  

 
Figure 15 : Structure du programme de simulation zérodimensionnelle [48] 
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1.3.1.2.a Modélisation à une seule zone  
 
Le modèle de combustion le plus simple consiste à considérer que l'ensemble du cylindre peut 
être représenté par une zone où les gaz ont une composition, une température et une pression 
uniformes. Il n'y a donc pas de distinction entre les gaz brûlés et les gaz frais pour cette 
modélisation. L'avantage de ce modèle est sa simplicité, notamment pour la formulation des 
phénomènes de transfert de masse et de chaleur. La combustion, dans un modèle 
zérodimensionnel, peut être considérée comme un simple système qui subit un apport de chaleur 
de l'extérieur. 
 
Le premier principe de la thermodynamique est appliqué (équation de conservation de l'énergie). 
On ne prend pas en compte pour l'instant les instants où les soupapes sont ouvertes dans la 
modélisation du cycle. L'écriture du premier principe de la thermodynamique se fait dans le cadre 
d'un système fermé. L'hypothèse d'un fonctionnement quasi-statique permet d'écrire : 
 

 PdVW   (1) 
 

Où W est le travail, P la pression des gaz et V le volume de la chambre de combustion. On 
décompose l'énergie interne et l'enthalpie en une partie sensible et une partie de formation. On 
obtient alors : 
 

 
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parois

dt

dm
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dt

dQ

dt
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0
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En général, mj peut représenter l'injection d'un carburant dans le cas d'une injection directe, des 

fuites de gaz dans les interstices ou bien des fuites dans la segmentation. 0
fu  est l'énergie interne 

de formation à la température de référence To.  
 
L'ensemble des interstices peut être modélisé à l'aide d'un seul volume ayant une enthalpie 

ersinth . Dans le cas d'une perte vers les zones interstitielles, l'équation de conservation de la 

masse s'écrit : 

 0
dt

dm

dt

dm ersint   (4) 

 
En considérant que ces zones interstitielles possèdent une température constante et une 
pression égale à la chambre de combustion, on a alors la relation suivante pour le débit transféré 
: 

 
ersint

ersint
ersint

T.r

dt/dP
V

dt

dm
   (5) 

 

Où ersintV et IntersT sont respectivement le volume et la température de la zone interstitielle. La 

conservation de l'énergie s'écrit alors de la manière suivante : 

  
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Si le transfert de masse est inverse, le dernier terme de cette équation s'écrit alors : 

  

j

ersint
ersint

dt

dm
).hu(  (J/s ou J/degré)  (7)   

Le terme 
dt

dQcomb représente la loi de dégagement de chaleur. 
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Les gaz dans la chambre suivent la loi des gaz parfaits : mrTPV   avec r la constante du gaz 
dans la chambre, fonction de la composition du mélange. 
 

 

1.3.1.2.b Modélisation des phases d'admission, de compression, de détente 
et d’échappement 

 

La modélisation de ces phases doit permettre de décrire avec précision l'évolution de la masse 
dans la chambre de combustion. La difficulté principale est de connaître les coefficients de 
perméabilité de chaque soupape dans les deux sens d'écoulement et pour l'ensemble des 
conditions expérimentales. Les flux de gaz se produisant durant ces phases sont présentés en 
Figure 16. 

 
Figure 16 : Modélisation des différentes phases du cycle (hormis combustion) [48] 

 
Les hypothèses associés à ce modèle sont les suivantes : 
_ La masse de gaz dans le cylindre est en équilibre thermodynamique. 
_ On a des propriétés homogènes (pression, température, composition en tout point du cylindre 
et à chaque instant. 
_ La masse de gaz est composée d'air, de carburant vapeur et de produits de combustion. 
_ Ce mélange est considéré comme un mélange de gaz parfaits. Les propriétés 
thermodynamiques (enthalpie, énergie interne, capacités thermiques massiques, masse molaire 
...) sont calculées à partir des lois de mélange. 
_ Les transferts de masse se réalisent uniquement au niveau des soupapes (le blow-by n'est pas 
considéré). 
_ La pression, température et composition du mélange admis sont constantes. 
_ La pression du collecteur d'échappement est constante. 
_ Le refoulement à l'admission (circulation inverse des gaz) est pris en compte. Cette masse est 
ensuite réadmise aux conditions de température du cylindre. 
_ Les gaz du collecteur d'échappement réadmis dans le cylindre ont la température des gaz du 
cylindre. Leur composition est celle des gaz du cylindre en début de phase d'échappement. 
_ La masse des gaz dans le cylindre échange de la chaleur avec cinq parois de la chambre qui 
ont une température constante et uniforme : la culasse, le piston, la chemise, les soupapes 
d'admission et d'échappement. 
 

Les équations relatives à la loi de conservation de la masse et à celle des gaz parfait donnent 
alors : 
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L'équation relative au premier principe de la thermodynamique en système ouvert est alors : 
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Les documents de ''Techniques de l'ingénieur'' présentent de manière très détaillée la manière 
dont la modélisation de la combustion peut être réalisée. Il reste ensuite à choisir la modélisation 
la plus adaptée pour notre problème, en prenant notamment en considération le besoin éventuel 
de faibles temps de calcul. Une partie importante de la modélisation du moteur à combustion 
interne complet est de coupler les deux sous-modèles de combustion et de transferts thermiques, 
afin de pouvoir simuler avec efficacité les phases de variation en température du moteur. Ce 
couplage entre ces deux modèles est présenté dans divers travaux [26-28]. 
 
 

1.3.1.3 Modélisation des pertes aux parois 
 

1.3.1.3.a Etude de la littérature 
 
Un des points important dans la modélisation du comportement thermique d’un moteur à 
combustion interne est l’intégration d’un modèle de pertes aux parois.  
 
On retrouve une présentation de la répartition d'énergie dans le cylindre dans plusieurs articles, 
thèses et livres. Voici donc quelques éléments sur le comportement thermique d'un moteur à 
combustion interne en fonction de la charge et de la vitesse qui lui est imposée. Les travaux de 
Pulkrabek [46] permettent d’apprécier la répartition des différentes pertes issues de la combustion 
en fonction de la vitesse de fonctionnement. 

 
Figure 17 : Répartition de l’énergie produite par la combustion dans le moteur à combustion 

interne (Pulkrabek [46]) 
 
La Figure 17 montre l'évolution des différentes pertes thermiques dans un moteur à combustion 
interne en fonction de sa vitesse pour une charge fixe. On observe alors que la part de l'énergie 
de combustion qui est transformée en énergie mécanique (puissance récupérée aux roues et 
puissance de frottement) évolue finalement assez peu en fonction de la vitesse de rotation du 
moteur (évolution de moins de 10% pour la puissance mécanique). On peut surtout remarquer 
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que l'évolution de la vitesse du moteur a une forte influence sur la répartition d'énergie entre les 
pertes à l'échappement et les pertes thermiques au travers des parois du cylindre. On observe 
notamment que la part occupée par les pertes aux parois diminue de façon quasi linéaire avec 
l'augmentation de la vitesse du moteur (évolution de 55% à 30%).  
 
Ces derniers résultats sont confirmés dans les travaux de Watts et Heywood (réutilisé par John B. 
Heywood. [45]). Les données présentées sur la figure suivante montrent que la part des pertes 
aux parois varie de manière décroissante en fonction de la vitesse de façon quasi linéaire et avec 
une pente indépendante de la charge du moteur. Cependant, l'ordonnée à l'origine varie en 
fonction du couple résistant qui est appliqué au moteur. En effet, la part occupée par les pertes 
thermiques diminue avec la charge. 

 
Figure 18 : Partie de l'énergie de combustion perdue dans les parois du cylindre (% de l'énergie 

produite). John B. Heywood [45] 
 
Ces résultats permettent donc de se faire une idée du comportement de la répartition d'énergie, 
et surtout de l'évolution relative des pertes aux parois en fonction du point de fonctionnement. Il 
est à noter que les résultats précédents évoluent probablement d’un moteur à l’autre. 
 
 

1.3.1.3.b Etude du bilan énergétique sur un moteur réel 
 
Afin d'avoir plus d'informations sur le comportement thermique d'un moteur à combustion interne 
en fonction de son point de fonctionnement (couple, vitesse), des données expérimentales 
obtenues sur un moteur Diesel du laboratoire sont présenté ici. 
 
En ce qui concerne le calcul des pertes aux parois, on calcule la puissance développée par la 
combustion à l'aide du PCI (pouvoir calorifique inférieur exprimé en kJ/kg) du carburant et de la 
consommation instantanée. 
 

 instComb Conso.PCIP    (10) 

 
Pcomb est la puissance issue de la combustion du carburant (en W), et Consoinst la 
consommation instantanné du MCI (en kg/s)  On considère donc dans ce cas que la combustion 
est complète et que l'ensemble de l'énergie présente dans le carburant a été libérée. 
 
En considérant que l'énergie produite est répartie entre la puissance mécanique, la puissance de 
frottement, les pertes à l'échappement et les pertes parois, on calcule alors simplement ces 
dernières par : 

 EchapFrotMécaCombParois PPPPP    (11) 

 
PX représentant la puissance des pertes issues du phénomène X (en W) On peut alors observer 
les tendances suivantes : 
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Figure 19 : Bilan énergétique sommaire d'un moteur Diesel (LHEEA) 

 

 
Figure 20 : Evolution des pertes thermiques (relativement à la consommation) en fonction du 

point de fonctionnement du moteur (LHEEA) 
 
Les résultats alors obtenus sont très similaires à ceux présents dans la littérature. On retrouve la 
faible dépendance des pertes par frottement, et en ce qui concerne les pertes thermiques aux 
parois, on retrouve une décroissance avec la vitesse de rotation du moteur ainsi que la 
décroissance des transferts thermiques (relativement à la puissance libérée par la combustion) en 
fonction de la charge qui lui est imposée. 
 
 

1.3.1.4 Modélisation des transferts thermiques 
 

1.3.1.4.a Modélisation nodale 
 
L'étude des transferts thermiques dans l'ensemble du moteur à combustion interne est 
primordiale dans le cadre de l'étude thermique des véhicules hybrides. Une méthode de 
modélisation de ces transferts retenue par de nombreux auteurs [16, 58, 74], est la méthode 
nodale. La modélisation des transferts thermiques dans un moteur à combustion interne est 
compliquée, notamment à cause des profils thermiques dans les différents éléments du moteur. 
L'utilisation d'une méthode nodale permet de simplifier le problème. Elle consiste à décomposer 
les différents éléments du moteur en un ou plusieurs nœuds ayant une capacité thermique 
équivalente à la pièce (ou partie de pièce) considérée. On procède par itération pour simuler les 
échanges thermiques dans le moteur. En particulier les travaux de Stanislav V. Bohac (University 
of Illinois), Douglas M. Baker (M.A.N.G.E. Inc.) et Dennis N. Assanis (University of Michigan) [58] 
permettent d'expliquer cette méthode.  
 
Ils utilisent une modélisation utilisant un nombre fini de nœuds considérés comme isothermes 
(lumped parameter method). Le calcul consiste alors à appliquer la conservation de l'énergie à 
chaque nœud (schéma implicite) : 
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i étant l'indice du nœud considéré et j l'indice des nœuds reliés à i. p et p+1 sont les indices 
temporels. T représente la température de chaque nœud (en K), Rij la résistance thermique entre 
2 nœuds (K/W). mi (kg) et Ci (J.kg

-1
.K

-1
) sont respectivement les masses et capacités thermiques 

de l’élément i 
 
Une décomposition nodale du moteur à combustion interne est présentée en Figure 21. 

  

 
 

Figure 21 : Modèle nodal de transferts thermiques dans le moteur à combustion interne [58] 

 
Afin de simplifier le problème, certains nœuds ayant une capacité thermique très faible, et donc 
pour lesquels les variations de températures sont très rapides et avec une constante de temps 
inférieure à la différence temporelle entre deux itérations lors de la simulation (par exemple les 
petits éléments), sont considérés comme ayant une capacité thermique nulle. Leurs températures 
varient instantanément par rapports aux variations des nœuds environnants. L'utilisation de cette 
simplification permet de réduire facilement les temps de calcul sans apporter d'erreur importante. 
Ces nœuds sont nommés nœuds arithmétiques. 
 
Enfin, on apporte au modèle des nœuds de conditions aux limites. Ces nœuds sont composés 
des différentes sources de chaleur. Les gaz de la chambre de combustion sont représentés par 
ce type de nœud, dont la température est donnée par une modélisation thermodynamique 
réalisée en parallèle (une modélisation zérodimensionnelle de la combustion peut être réalisée, 
par exemple). Les températures des nœuds conditions limites sont moyennées dans le temps sur 
le temps d'itération.  
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De la même manière, on peut réaliser une modélisation des transferts thermiques au niveau des 
tubulures d'échappement, notamment si l’on souhaite pouvoir étudier la montée en température 
du catalyseur dans le cadre d'un problème de conversion des émissions polluantes. Un exemple 
de modèle nodal des transferts thermiques des conduites d’échappement est présenté en Figure 
22. 

 
 

Figure 22 : Modèle de transfert thermique au niveau de l'échappement [58] 
 
 

Ces différents nœuds sont reliés par des liaisons représentants les échanges thermiques entre 
les différents éléments du moteur. Un des points les plus importants de la modélisation est de 
calculer les résistances thermiques entre chaque nœud. Ces résistances sont de 5 types 
différents : 
_ conduction axiale : conduction ayant lieu entre deux nœuds d'un élément solide du moteur à 
combustion interne ou entre deux pièces en contact : 
 

 
S.

l
Ra


   (13) 

 
l étant l’épaisseur sur laquelle se fait l’échange et S la surface. La conductivité thermique λ (W.m

-

1
.K

-1
) est dépendante du matériau utilisé.  

 
_ conduction radiale : conduction dans un système ayant un axe de symétrie (piston, cylindre, 
conduits d'admission et d'échappement). 
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H est la longueur du tube sur laquelle se fait le transfert radial, et r1 et r2 sont les rayons intérieur 
et extérieur de ce dernier.   

 
_ convection : échange thermique entre les gaz et les éléments de la chambre de combustion 
ainsi que les conduits d'admission et d'échappement, refroidissement du moteur, circuit d'huile. 
 

 
S.h
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1
   (15) 

 
h est le coefficient d’échange par convection (W.m

-2
.K

-1
) dépendant du fluide et du type 
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d’écoulement. 

 
_ radiation : échange thermique par émission et absorption de rayonnement lumineux. La 
radiation a lieu dans la chambre de combustion pour les moteurs Diesel (excitation thermique des 
suies) et au niveau du collecteur d'échappement pouvant atteindre une température très 
importante. 
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  (16) 

 
σ étant la constante de Stefan-Boltzmann (5,6703.10

-8
 W.m

-2
.K

-4
), ε l’émissivité de l’élément 

considéré (entre 0 et 1 suivant le matériau). F21 est le facteur de vue (pourcentage des 
rayonnement de l’élément 2 reçu effectivement par l’élément 1) 

 
_ flux de matière : Déplacement de l'énergie thermique par écoulement des gaz, du liquide de 
refroidissement et de l'huile :  

 (entrée nœud) : 
entréeentrée

entrée
Cp.m

1
R    (17)  

 (sortie nœud) : 
sortiesortie

sortie
Cp.m

1
R    (18) 

  
 
Une fois ces résistances déterminées, le modèle n'est pas complet pour autant. En effet, les 
coefficients de transferts thermiques (de convection, conduction, ou rayonnement) entre les 
différents éléments restent à déterminer. Ceux-ci font uniquement l'objet d'estimations dans ce 
document et ne sont pas applicables pour une simulation générale de véhicule hybride (nécessité 
de choix de différents moteurs différents utilisant des matériaux variés).  
 
 

1.3.1.4.b Calcul des coefficients de transferts thermiques [70] 
 
Les principales données nécessaires au modèle de transfert thermique sont les matériaux 
composant les parois et les propriétés physiques du liquide de refroidissement et des gaz 
d'admission, de combustion et d'échappement, qui ont une influence sur les processus de 
transferts thermiques (densité, capacité calorifique, épaisseur, conductivité thermique, 
viscosité,...). 
 
Les travaux de Galindo et al [70] paraissent particulièrement intéressants car ils donnent des 
formulations empiriques des coefficients de transferts thermiques entre les différents éléments du 
moteur. 
 

 Conduites d'admission : 
 
Pour cette partie, la corrélation de Dittus Boelter et McAdams (reprise dans le modèle de Galindo 
et al. [70]) a été étudiée pour le calcul du coefficient de transfert interne le long de la conduite 
d'admission. Pour les transferts thermiques vers l'extérieur de la conduite, la corrélation de Hilpert 
(reprise dans le modèle de Galindo et al. [70]), adaptée aux cas de conduites horizontales avec 
écoulement perpendiculaire, semble plus intéressante. L'influence du modèle thermique de la 
conduite d'admission n'a cependant que peu d'influence sur les performances du moteur, 
notamment en comparaison avec l'étude du cylindre et de l'échappement [70]. 
 

 Cylindres du moteur : 
 
Trois parois sont considérées pour le calcul du transfert thermique à l'intérieur de la chambre de 
combustion : la partie supérieure du cylindre (paroi de la culasse), la chemise du cylindre et la 
paroi du piston. Ces trois parois sont à différentes températures mais un coefficient de transfert 
thermique commun est calculé à partir de l'équation de Woschni (reprise dans le modèle de 
Galindo et al. [70]). Des modifications des coefficients de Woschni sont proposées afin de 
s'adapter à chaque moteur particulier. A l'extérieur du cylindre, l'équation proposée par Cipolla est 
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utilisée (reprise dans le modèle de Galindo et al. [70]), du fait de la faible longueur des tubes de 
refroidissement et le caractère de convection forcée du transfert. Dans cette étude, les conditions 
de micro-ébullition  n'ont pas été incluses dans la corrélation proposée par Cipolla afin de 
simplifier le modèle. 
 
Après avoir étudié un certain nombre de systèmes de refroidissement de moteurs HSDI, une 
valeur moyenne de l'écoulement du liquide de refroidissement a été fixée à 0,8 l/min par kW afin 
de calculer les nombres de Reynolds dans cette étude. En réarrangeant la corrélation de Cipolla, 
le coefficient de transfert convectif peut être calculé comme suit : 
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Où L est la longueur caractéristique. L = 1.1*dc (voir Figure 23) dans le cas de la libération de 
l'énergie vers la culasse et L = S (course du piston) dans le cas des transferts vers le bloc moteur. 
Pour plus de simplicité, la même équation est appliquée pour le coefficient de transfert thermique 
du côté du refroidissement par le piston. Dans ce dernier cas, la surface équivalente est 
supposée être égale à la surface du piston (du côté des gaz) et la profondeur de conduction est la 
distance entre le centre du piston et le côté en contact avec l'eau de refroidissement de la 
chemise (en passant par le segment racleur d'huile). Les dimensions caractéristiques du transfert 
thermique piston/cylindre sont présentées en Figure 23. 

 
Figure 23 : Schéma des épaisseurs des parois du piston [70] 

 
Le modèle présenté dans cette étude ne prend pas en compte les effets de refroidissements de 
l'huile de lubrification. 
 

 Échappement (partie culasse) : 
 
Dans cette partie, la différence de température entre les gaz et les parois de la culasse est très 
importante. On utilise alors la corrélation de Sieder-Tate (reprise dans le modèle de Galindo et al. 
[70]) avec quelques modifications à partir de plusieurs tests expérimentaux. L'équation suivante a 
été validée par l'expérience dans d'autres études (les modifications prennent en compte la 
géométrie du système qui influence l'écoulement, notamment les turbulences) : 
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Le coefficient de transfert convectif peut alors être calculé comme suit : 

Parois 
cylindre 
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Les corrélations de Sutherland (reprises dans le modèle de Galindo et al. [70]) sont utilisées afin 
d'obtenir μ. Ti et v sont obtenus à partir du modèle de dynamique des gaz 1D basé sur une 
procédure itérative et mis à jour à chaque pas de temps dans chaque nœud du maillage.  
Pour la surface extérieure de cette conduite d'échappement (sortie de cylindre dans culasse) on 
utilise la corrélation de Cipolla comme pour le transfert au liquide de refroidissement dans la 
culasse. 
 

 Conduites d'échappement : 
 
Dans la ligne d'échappement, le transfert thermique est hautement favorisé par la turbulence 
générée lors de la sortie du cylindre. Cet effet diminue au fil du temps après le début de 
l'ouverture de la soupape d'échappement ainsi que la distance par rapport à celle-ci. La 
corrélation proposée dans ce cas est celle de Reyes (reprise dans le modèle de Galindo et al. 
[70]) : 
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Le nombre de Reynolds est calculé à partir d'une vitesse d'écoulement spatiale u obtenue 

comme une moyenne des vitesses des temps de calcul précédent. Cpos est le coefficient de 
turbulence qui tient compte de la distance entre la conduite et la soupape d'échappement (X). Le 
coefficient de convection peut alors être calculé de la manière suivante : 
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La corrélation pour la partie extérieure de la conduite est obtenue en additionnant le coefficient de 
transfert thermique de Hilpert (reprise dans le modèle de Galindo et al. [70]) au coefficient de 
transfert par radiation : 
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1.3.1.4.c Calcul de la température des parois  
 
Une partie importante du modèle de transfert thermique est le calcul des températures des 
différentes parois. On ne considère que les transferts radiaux car les transferts axiaux sont limités 
par la faible épaisseur des parois. Le modèle étudié présente deux possibilités pour le calcul de 
ces températures, en considérant l'inertie thermique des parois ou non. Dans tous les cas, 
l'équation suivante de transfert thermique par conduction est appliquée et résolue à l’aide d’une 
méthode par différences finies explicite à 3 nœuds : 
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Ce modèle de transfert thermique permet le calcul du transitoire thermique du moteur implémenté 
dans un modèle de dynamique des gaz 1D, mais il peut être trop lent de calculer un état stabilisé 
si les valeurs initiales de température lors du lancement de calcul sont trop éloignées des valeurs 
finales recherchées du fait de l'inertie thermique. D'autres stratégies peuvent être utilisées pour 
accélérer la convergence du calcul. 
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Ceci n’est que le résultat d'une seule étude sur le sujet. D'autres auteurs ont travaillé sur cette 
problématique et ont étudié d'autres modèles. Par exemple, les travaux de Jordan A. Kaplan [71].
  
 

1.3.1.5 Frottements visqueux – lubrification 
 
Les frottements visqueux constituent une source très importante de pertes dans toutes les parties 
mobiles de la chaîne de propulsion. Ces frottements dépendent de la viscosité du fluide de 
lubrification utilisé. Il a également été prouvé que la viscosité des fluides est directement 
dépendante de la température du fluide considéré [80-82]. De plus, ces frottements sont eux-
mêmes une source importante au sein du moteur à combustion interne et autres éléments 
mobiles. La modélisation des frottements et donc le calcul de l'évolution de la viscosité de l'huile 
de lubrification utilisée est donc particulièrement importante dans le cadre de cette thèse. 
 
 

1.3.1.5.a Evolution de la viscosité de l’huile de lubrification 
 
Plusieurs études sur l’évolution des performances de l’huile de lubrification en fonction de sa 
température ont été réalisées. Il apparait rapidement que ce comportement thermique peut 
aisément être modélisé par des corrélations mathématiques simples. L’équation de Vogel est 
plusieurs fois utilisée, notamment par Shayler et al. [80-81] et Knežević et al. [82] utilisent cette 
formule afin de modéliser les comportements thermiques de plusieurs huiles de lubrification 
réelles.   

 )CThuile(

B

0 e.A    (27) 

(formule de Vogel) [80-81] 
 

Shayler et al. ont notamment mesuré la viscosité de 8 huiles de lubrification (non nommées dans 
l’article) pour différentes températures. Les résultats de ces mesures sont rassemblés dans le 
Tableau 3. 
 

 
 

Tableau 3 : Mesures de viscosité en fonction de la température par Shayler et al. [80] 
 

On peut alors facilement réaliser une première modélisation du comportement global de ces 
huiles grâce à la formule de Vogel. Un exemple est présenté en Figure 24. 
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Figure 24 : Utilisation de la formule de Vogel pour caractériser de manière approximative le 

comportement thermique de plusieurs huiles à partir de mesures réelles (Tableau 3 [80]) 
 

Cette corrélation de Vogel semble être la plus intéressante pour nos travaux, à la fois à cause de 
sa simplicité et de sa capacité à retranscrire avec une bonne précision le comportement de l’huile 
de lubrification utilisée dans un moteur à combustion interne. 
 
 

1.3.1.5.b Evolution de la pression moyenne de frottement d’un MCI 
 
Une fois que la viscosité de l’huile de lubrification est connue, cette donnée n’est pas suffisante 
pour modéliser la pression moyenne de frottement (PMF) d’un moteur à combustion interne, 
notamment du fait des différents types de frottements fluides se produisant au sein du moteur 
(mouvement tournant des paliers, mouvements rectilignes des pistons, différents types 
d’accessoires). Le calcul de la puissance moyenne de frottement se fait à partir de mesures du 
couple résistant lors du mouvement des pièces du moteur. Une méthode de mesure générale des 
frottements consiste à comparer, lors du fonctionnement du moteur, les puissances indiquées 
(mesurées à partir des conditions thermodynamiques dans le cylindre) avec les puissances 
effectives (mesurées directement en sortie du moteur) du MCI. Une autre possibilité est de 
mesurer le couple devant être fourni par une machine extérieure pour entrainer le moteur à une 
certaine vitesse de rotation tout en empêchant la combustion du carburant dans ce dernier.   
 

 
MCI

frot

V
)bar(PMF

4
   (28) 

 
Des mesures de PMF ont été réalisées dans une nouvelle étude par Shayler et al. [80-81] pour 
différentes températures d’huile. Les résultats de ces tests sont présentés en Figure 25.  

 
Figure 25 : Variation de la pression moyenne de frottement en fonction de la viscosité de l’huile 

pour différents essais à températures d’huile différentes. 
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En appliquant la formule de Vogel pour évaluer la viscosité dynamique de l’huile et en retraçant 
l’évolution de la PMF en fonction de cette viscosité corrélée, il est alors possible de définir une loi 
de variation de la PMF en fonction de la viscosité. Shayler et al. [80-81] proposent la corrélation  
suivante : 
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 étant la viscosité dynamique de l’huile à la température de fonctionnement. refPMF et ref  sont 

des données de PMF et de viscosité de références obtenues à une température connue. De 
préférence, ces références sont issues de mesures effectuées pour un moteur ayant obtenu un 
état thermique stabilisé (autour de 90°C).  
 
La PMF d’un moteur fonctionnant à chaud a été beaucoup étudiée [16, 45, 80]. En considérant la 
température de l’huile constante, il est alors possible d’exprimer la pression moyenne de 
frottement comme une fonction simple de la vitesse de rotation du moteur. Heywood [45] propose 
la formulation suivante, qui est reprise par Jarrier et al. [16] : 

 

 CN.BN.A)chaudmoteur(PMF 2    (30) 

 
N étant la vitesse de rotation du moteur (en tr/min) et A, B, C, des constantes de corrélation 
définies à partir de mesures expérimentales (et utilisant des méthodes telles que celle des 
moindres carrés). 

 
On obtient alors la formulation finale de la PMF en fonction de la vitesse du moteur et de la 
température d’huile utilisée par Jarrier et al. [16] : 
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L’indice i caractérise ici la contribution de chaque partie mobile i (pistons+segments, paliers 
rotatifs, accessoires, …) à la PMF finale. Les constantes ai, bi et ci sont obtenues par la méthode 
des moindres carrés. Le choix du paramètre ni diffère suivant les études. Jarrier et al. [16] 
différencient plusieurs comportements de frottements suivant la partie du moteur étudiée.  
 
Notamment la loi de Petroff est réutilisée par Jarrier et al. [16] pour modéliser le vilebrequin (avec 
cisaillement du film d’huile). Pour cette pièce particulière, il est supposé que la PMF évolue 
proportionnellement  avec la viscosité d’huile : 
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Les corrélations de Necer et Benhassaine sont utilisées dans l’étude de Jarrier et al. [16] afin de 
caractériser les frottements du piston et de ses segments, du fait du comportement élasto-
hydrodynamique des frottements s’y produisant. Les frottements issus de ces derniers évoluent 
comme la racine carrée de la viscosité : 
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La production de frottements d’autres éléments, comme les paliers de l’arbre à came, ou bien le 
frottement des soupapes, étant relativement faible (10% à 20% de la production totale) et mal 
connue, Jarrier et al. [16] préfèrent considérer que cette contribution est indépendante de la 
température : 

 soupapecame,refsoupapecame PMFPMF     (34) 
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Il reste à évaluer les contributions de chacun de ces éléments à la PMF totale afin de réaliser un 
modèle complet du comportement thermique des frottements en fonction de la vitesse et de la 
température du moteur. Cette répartition, étudiée par Jarrier et al. [16] est présentée en Figure 26. 

 

 
 

Figure 26 : Contribution de chaque partie mobile à la PMF totale et évolution en fonction de la 
température [16]  

 
Pour Shayler et al. [80-81], le paramètre n caractérisant le comportement de la PMF vis-à-vis de 
la viscosité (équation 29) varie entre 0.29 et 0.35 à partir d’études sur plusieurs moteurs Diesel 
légers.  
 
 

1.3.2 Modélisation Thermique du Moteur Electrique 
 
Un moteur électrique possède un excellent rendement de fonctionnement (de l’ordre de 80% à 
95% [94]). Il est cependant nécessaire d’étudier l’évolution de ce rendement en fonction des 
conditions d’exploitation ainsi que de l’état thermique du moteur. L’analyse des sources de pertes 
se produisant au sein de cette machine va constituer l’objet principal de cette partie. 

 
Les variations de températures d’un moteur électrique influencent ses performances, notamment 
en raison d’une modification des propriétés électromagnétiques des éléments qui le constituent. 
Cependant les variations de rendement de ce type de moteur avec la température sont 
relativement faibles (quelques % d’après Song et al. [94]) et elles sont souvent ignorées dans les 
simulations.  
 
 

1.3.2.1 Origine des pertes d’un moteur électrique 
 
Les pertes dans une machine électrique (moteur, générateur) sont de plusieurs ordres [87, 89] : 
_ Pertes par effet Joule dans les bobinages électriques, 
_ Pertes magnétiques par effet hystérésis et courants de Foucault (Eddy currents),  
_ Pertes mécaniques par frottement au niveau des paliers du rotor et du glissement de l’air entre 
le rotor et le stator, 
_ Pertes complémentaires (stray load losses). 
 
 



Chapitre 1.3 Comportements thermiques de la propulsion hybride 

 

  
Page 49 

 
  

1.3.2.1.a Pertes par effet Joule 
 
Les pertes Joule proviennent directement du passage des électrons dans les circuits électriques 
de la machine. Elles sont proportionnelles au carré de l’intensité électrique traversant les 
bobinages [87] et dépendent de leur résistance électrique. Il est nécessaire de séparer les pertes 
provenant du rotor et celles provenant du stator, tous deux possédant des résistances différentes 
[87] : 

 Pertes Joule Stator : 2
sss,J I.R.3P    (35) 

 

 Pertes Joule Rotor : 2
rrr,J I.R.3P    (36) 

 
Rs, Rr, étant les résistances respectives du rotor et du stator et Is, Ir, les intensités les traversant.  
 
Les résistances du stator et du rotor varient en fonction de la température des bobinages, suivant 
une loi linéaire [87] : 
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  (37) 

 
Où T0 et R(T0) sont respectivement la température de référence (on choisi généralement une 
température ambiante de 20°C) ainsi que la résistance du matériel pour cette même température. 
A est une constante dépendante du matériau des circuits électriques. Pour le cuivre A = 235°C 
[87].  
 
 

1.3.2.1.b Pertes magnétiques 
 
Les pertes magnétiques sont le résultat de deux phénomènes physiques : les pertes hystérésis et 
les pertes par courant de Foucault 
 
_ Les pertes hystérésis [87] : 
Ces pertes proviennent d’un phénomène d’hystérésis du champ magnétique du matériau utilisé. 
En effet, l’état de ce dernier dépend non seulement de la sollicitation présente (magnétisation ou 
démagnétisation du matériau) mais aussi de l’état précédent du champ magnétique. Un matériel 
ferromagnétique magnétisé par  un champ magnétique (alignement des dipôles magnétiques 
dans le matériau) garde une partie de cette magnétisation après la disparition du champ 
magnétique. Les propriétés d’hystérésis de ce type de matériau sont présentées en Figure 27. 
 
_ Les pertes par courant de Foucault (eddy current) : 
Les courants de Foucault apparaissent lorsqu’un matériau conducteur est soumis à un champ 
magnétique variable au cours du temps. Les variations du champ magnétique produisent une 
force électromotrice responsable d’une circulation des électrons dans le matériau, ce qui produit 
un courant. Ce courant est responsable de pertes par effet Joule et induit un champ magnétique 
qui est opposé au champ magnétique originel.  

 
Figure 27 : Exemple de phénomène d’hystérésis d’un aimant (H : champ magnétique, B : 

magnétisation) [135] 
 
D’après Turnbull et al. ainsi que Okoro [87, 89], ces pertes sont dépendantes du flux magnétique 
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dans la machine ainsi que de la fréquence du signal électrique : 
 

 22

e

2

hM f.B.f.B.P     (38) 

 
Les coefficients εh et εe sont associés respectivement aux pertes par hystérésis et par courant de 
Foucault, B est la densité du flux magnétique et f la fréquence. 
 
Après avoir fait la correspondance entre le flux magnétique et le courant traversant les bobinages 
ainsi qu’entre la fréquence et la vitesse de rotation du moteur électrique, on obtient la formule 
suivante : 

 22

COe

2

COhM .)IK.(K.)IK.(KP     (39) 

 
I étant le courant (A) et ω la vitesse de rotation du rotor (rad/s). Kh et Ke sont les coefficients de 
pertes hystérésis et par courant de Foucault. KCO est une constante relative au flux magnétique 
dans le stator pour un fonctionnement en circuit ouvert. 
 

 
1.3.2.1.c Pertes mécaniques  

 
Les pertes mécaniques se produisant dans un moteur électrique sont dues au frottement au 
niveau des paliers du rotor ainsi qu’au frottement visqueux de l’air à l’interface séparant le rotor et 
le stator. On peut aussi y ajouter dans certains cas la puissance consommée par le ventilateur 
(fixé au rotor) assurant le refroidissement de la machine. Elles sont donc directement liées à la 
vitesse de rotation du moteur [89] : 

  .P FF    (40) 

 
CF est le couple de frottement et est supposé constant (Turnbull et al. [89]). 
 

 
1.3.2.1.d Pertes additionnelles (stray losses)  

 
Des pertes supplémentaires se produisent dans les machines à induction du fait d’une distribution 
non uniforme du courant dans le métal des circuits électriques ainsi que de la distorsion du flux 
magnétique lors du fonctionnement [87]. 
 
Ces pertes font intervenir de nombreux phénomènes physiques complexes tels que l’apparition 
de courants surfaciques à haute fréquence ou encore des pertes par pulsation harmonique dans 
les dents du stator et du rotor. Les causes et l’importance de ces pertes sont difficiles à 
déterminer avec précision. Elles sont donc généralement approximées dans les modèles de 
moteur électrique, voire négligées car très faibles pour des charges moteur peu importantes [90].  
 
Les courants surfaciques se produisent dans tout conducteur électrique traversé par un courant 
de type alternatif. A haute fréquence, le courant n’est plus distribué de matière uniforme à 
l’intérieur du conducteur, la densité de courant étant largement concentrée dans une mince 
couche proche de la surface du matériau. On définit une profondeur de la couche δ, profondeur 

dans le matériau pour laquelle la valeur du courant est réduite à e=0.3679 de sa valeur initiale (cf. 
Figure 28). 

 
Figure 28 : Définition de la longueur de couche surfacique [90] 
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Cipín et al. [90] ont étudié la prise en compte de ce phénomène sur les performances moteur. 
Ainsi la longueur de la couche surfacique peut être calculée de la manière suivante : 
 

 
0

2




    (41) 

 
Cette longueur dépend donc de la résistivité électrique (ρ), de la perméabilité du vide (μ0) et de la 

fréquence du courant f (avec f2  ).  

 
Du fait de la limitation de la surface de passage du courant, la résistance électrique du matériau 
augmente en fonction de l’ampleur du phénomène. L’inductance du conducteur est aussi 
modifiée. Cet impact sur les propriétés électriques du conducteur est calculé de la manière 
suivante [90, 92] : 
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   (42) 
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RAC et LAC étant respectivement la résistance et l’inductance du matériau soumis au courant 
alternatif étudié et RDC, LDC la résistance et l’inductance en cas de courant continu. Ces deux 
dernières fonctions sont représentées en Figure 29. 
 
L’augmentation de la résistance électrique globale du moteur entraine une augmentation des 
pertes Joule et a donc un impact non négligeable sur le rendement de la machine. 
 

 
 

Figure 29 : Effet des courants surfaciques sur les propriétés électriques du conducteur [90] 
 
 

Les pertes harmoniques sont souvent négligées. Elles proviennent de la déformation du signal 
électrique alternatif sinusoïdal dans le cas d’une charge non linéaire (tel que les onduleurs et 
redresseurs). Le signal électrique devient alors plus complexe et peut être décomposé par 
analyse de Fourier en la somme de courants sinusoïdaux de fréquences multiples (coefficients 
entiers) de la fréquence fondamentale [92]. 
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Dans le cas d’un moteur à induction (asynchrone) ce phénomène est à l’origine de pertes 
additionnelles pouvant parfois entraîner un échauffement supplémentaire réduisant alors sa durée 
de vie. De plus, comme étudié par Fuchs et al. [92] la 5

e
 harmonique du signal entraine 

l’apparition d’un couple résistif qui a une influence sur la vitesse de rotation finale de la machine.  
 
Les forces magnétomotrices issues des trois phases du stator alimentées par le signal 
harmonique peuvent alors s’écrire [92] : 
 

 tcosI)5cosA3cosAcosA(F 1m5311     (45) 

 
 )120tcos(I))120(5cosA)120(3cosA)120cos(A(F 1m5312     (46) 

 

 )120tcos(I))120(5cosA)120(3cosA)120cos(A(F 1m5313     (47) 

 

θ étant la position angulaire du rotor par rapport au stator, ω sa vitesse de rotation ( f2  ).  

 
La force magnétomotrice résultante des trois phases peut ainsi s’écrire : 
 

 )5tcos(I
2

A3
)tcos(IA

2

3
F m

5
m1tot     (48) 

 
La vitesse angulaire des deux forces magnétomotrice (fondamentale et résistante de la 5

e
 

harmonique sont définies par : 

 



dt

d 1   (49) 

 

 
5dt

d 5 
   (50) 

 
De plus, l’ensemble des harmoniques étant de fréquence plus importante que la fréquence 

fondamentale, les pertes fer sont aussi augmentées (cf. précédemment  : )f,B(fPFe  ). 

 
 

1.3.2.1.e Répartition des pertes  
 
Il est intéressant d’étudier la répartition des sources de pertes du moteur électrique lors de son 
fonctionnement. Dans le cas de l’étude thermique de cette machine notamment, ces différentes 
pertes ne sont pas impactées de manière identique par la température du moteur.  
 
Dans de nombreuses publications, les pertes sont calculées pour un fonctionnement précis du 
moteur électrique, généralement à puissance nominale de fonctionnement [88]. Dans ce cas, une 
répartition typique des pertes dans le moteur électrique est présentée en Figure 30. On remarque 
que pour ce type de fonctionnement (caractérisé par un couple délivré important) les pertes par 
effet Joule occupent une part importante des pertes totales (environ 60%). 
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Figure 30 : Proportions typiques des pertes d’un moteur électrique [88] 
 
 
Cependant, cette répartition est variable en fonction du point de fonctionnement. La Figure 31 
présente en particulier l’évolution de ces pertes en fonction de la charge du moteur (% du couple 
maximal de fonctionnement) à vitesse constante. On observe que pour de faibles charges, les 
pertes Joule et complémentaires (stray load losses) sont peu importantes et dominées par les 
pertes mécaniques et fer. Au contraire, à charge importante ces dernières deviennent en 
proportion peu importantes. 
 

 
 

Figure 31 : Evolution des pertes d’un moteur électrique en fonction de la charge de sortie (vitesse 
constante [88] 

 
 

1.3.2.2 Rendement d’un moteur électrique 

 
Staunton et al. [93] présentent une cartographie des rendements de fonctionnement du moteur 
électrique employé dans la Toyota Prius II (2004). On observe sur la Figure 32 que non 
seulement ces rendements sont très bons (80 à 92%), relativement à un moteur thermique par 
exemple (rendement maximal inférieur à 40%) et sont aussi proches de leur valeur maximum sur 
une grande majorité des plages de fonctionnement de la machine.  
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Figure 32 : Cartographie des rendements de fonctionnement d’un moteur de Toyota Prius II [93] 

 
 

1.3.2.3 Evolution des pertes en fonction de l’état thermique du moteur  
 
L’évolution de la résistance électrique des bobinages du stator (et éventuellement du rotor pour 
une machine asynchrone) en fonction de leur température a déjà été étudiée (cf. pertes Joule). 
 
Bien quelles ne soient pas directement référencées comme telles, plusieurs sources de pertes 
détaillées précédemment  sont liées à des pertes Joule : 
_ Pertes par courant de Foucault 
_ Pertes par effet de peau à haute fréquence (entraînant l’augmentation de la résistance 
électrique du matériau) 
 
Ces pertes sont donc impactées de manière analogue aux pertes Joule par l’évolution de la 
température du moteur. 

 )C20(P).T(P XX     (51) 

 

 
20A

TA
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


   (52) 

 
A dépend du matériau traversé par le courant considéré (235°C pour le cuivre, 245°C pour 
l’aluminium).  
 
L’ensemble de ces pertes est donc moins important pour un fonctionnement à température 
ambiante que pour le fonctionnement à température stabilisée (de 70°C à 90°C en moyenne dans 
le moteur [87, 94]). 
 
Il est plus difficile de déterminer l’impact de la température sur le comportement magnétique des 
matériaux ferromagnétiques composant le moteur. Ainsi, au moins dans un premier temps, les 
variations des pertes hystérésis avec l’état thermique du moteur électrique ne sont pas 
considérées par souci de rigueur du fait du manque d’information. 
 
Contrairement au moteur à combustion qui possède un circuit d’huile complexe dont il est 
nécessaire d’étudier l’inertie thermique, le rotor du moteur électrique est généralement monté sur 
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des roulements lubrifiés par une faible quantité de graisse. On peut alors considérer que la 
température de ces paliers monte très vite dès le début du fonctionnement du moteur et donc cet 
élément peut être considéré comme non impacté par les changements thermiques au cours de 
l’utilisation du moteur. C’est pourquoi les pertes par frottement sont tenues comme constantes 
dans plusieurs études [88, 94]. 
 
 

1.3.2.4 Etude thermique expérimentale  
 
Plusieurs études [87, 88, 89, 94] nous donnent des informations sur le comportement thermique 
des différentes sources de pertes énergétiques dans le moteur électrique (cf. page précédente). 
Cependant, les variations de rendement de ce type de moteur avec la température sont 
relativement faibles (quelques %) et elles sont souvent ignorées dans les simulations. Ainsi, peu 
d’études s’intéressent en détail à quantifier l’évolution des performances du moteur électrique en 
termes de consommation électrique. Cette évolution du rendement du moteur électrique est 
présentée par Song et al. [94] après mesure de ce dernier lors du réchauffement d’un moteur 
électrique 30kW destiné à un véhicule hybride, après un démarrage à température ambiante. 
L’évolution observée du rendement est illustrée en Figure 33. 
 

 
Figure 33 : Evolution du rendement d’un moteur électrique au cours du temps après un départ à 

froid [94] 
 
L’expérience consiste à faire fonctionner ce moteur à charge constante. Au début de l’expérience, 
la température moyenne des bobines du stator est de 27,3°C. Après une quarantaine de minutes 
de fonctionnement, cette même température atteint 88,9°C. Entre temps, les pertes dans le 
moteur ont évolué, entrainant une modification du rendement global du moteur de 93.7% à  
90.2% (cf. Figure 33) du fait de l’augmentation des pertes. De plus, la distribution des pertes dans 
le moteur électrique évolue également (Tableau 4).   
 

  
Température 

Ambiante 
Température Finale 

Pertes Totales 1890 W 3084 W 

Pertes Joule Stator 429,97 W 502,03 W 

Pertes Fer Stator 485,26 W 641,46 W 

Pertes Joule Rotor 191,69 W 198,65 W 

Pertes Mécaniques 340,99 W 340,99 W 

Pertes Stray 442 W 1400,87 W 

Tableau 4 : Evolution des différentes pertes du moteur électrique au cours de son fonctionnement 
[94] 
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Les pertes totales dans le moteur électrique sont quasiment doublées. Elles restent toutefois 
faibles par rapport à la puissance mécanique délivrée, permettant de garder un très bon 
rendement. Cependant, l’emploi d’un moteur électrique dans une architecture hybride donne plus 
d’importance aux variations de rendement de ce dernier au cours du temps. En effet, en 
particulier dans le cas de véhicules mild et full-hybrid non plug-in, le (ou les) moteur(s) 
électrique(s) récupère(nt) d’abord de l’énergie en mode alternateur provenant du moteur 
thermique ou de l’énergie cinétique du véhicule lors des freinages, puis cette énergie est 
réutilisée en mode propulsion électrique ou assistance du moteur thermique. Le rendement global 
de l’installation électrique n’est donc pas directement le rendement du moteur électrique mais le 
carré de ce rendement (en considérant dans un premier temps que la batterie est parfaite avec un 
rendement égal à 1).   
 
Reprenons les résultats précédents avec un rendement du moteur électrique variant d’environ 
94% à 90%. Le rendement électrique réel de ce moteur utilisé dans une propulsion hybride varie 
en fait de 88% à 81% au cours du temps. Les variations de rendements de l’installation électrique 
avec la température de ses éléments tels que les moteurs électriques sont donc décuplés du fait 
de l’utilisation du système hybride, et négliger ses pertes devient alors beaucoup moins justifié 
dans l’étude de la thermique globale d’un véhicule hybride. Cette étude nous apprend que la 
résistance électrique du stator du moteur a évolué au cours de la mise en température du moteur, 
passant de 22.85 mΩ à la température initiale de 27.3°C à 28.22 mΩ pour une température finale 
des bobinages de 88.93°C. On observe alors que le comportement thermique décrit 
précédemment (cf. modélisation des pertes Joule + [87, 94]) est conforme aux mesures 
expérimentales : 
 

 
C3.27C235

C93.88C235
235.1

85.22

22.28




   (53) 

 
Ce dernier résultat permet de valider en partie le modèle qui est utilisé dans les parties suivantes. 

 
 

1.3.2.5 Modélisation nodale des transferts thermiques 
 
Une fois que les pertes du moteur ont été quantifiées et donc que les sources de chaleur ont été 
identifiées, on peut modéliser les transferts thermiques dans le moteur électrique. De la même 
manière que pour le moteur à combustion interne, on peut modéliser les transferts thermiques du 
moteur électrique à l'aide d'un circuit électrique équivalent pour lequel les différentes pièces sont 
modélisées par des nœuds (méthode nodale) et dont les capacités thermiques sont modélisés 
par des condensateurs électriques. Pour cela, les travaux d'Ogbonnaya Inya Okoro [87] reprenant 
les principes de Kessler paraissent intéressants afin de construire un modèle de réseau 
thermique. Les transferts thermiques entre pièces sont modélisés par des liaisons entre les 
différents nœuds représentant des résistances électriques. Ces dernières sont la modélisation de 
la résistance thermique du transfert étudié.  
 
Il reste alors à identifier les différents types d'échanges réalisés (convection, conduction, 
radiation) ainsi que les résistances thermiques correspondantes, à l'aide des propriétés 
thermiques des matériaux et de la structure des pièces. 
 
Dans cette étude, le moteur électrique est décomposé en 11 nœuds représentant les principaux 
éléments composant la machine (cf. Figure 34 et Figure 35). Les transferts thermiques entre ces 
différents éléments sont de plusieurs types.  
 
On considère dans cette étude un moteur refroidi par un ventilateur placé sur le rotor. On a donc 
un échange convectif forcé entre les éléments intérieurs du moteur (stator, rotor, bobinages, ...) et 
l'air ambiant. Dans un même temps on a une convection naturelle entre le bâti du moteur et l'air 
environnant. Il n'existe actuellement pas de système de refroidissement commun à l'ensemble 
des constructeurs en ce qui concerne les moteurs électriques. Le modèle présenté ici n‘est donc 
pas valable sans au moins une adaptation en fonction de la technologie étudiée (remplacement 
par exemple du refroidissement avec échange avec l'air ambiant par un refroidissement par 
écoulement liquide dans le châssis du moteur) 
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Figure 34 : Structure d'un moteur électrique « cage d'écureuil » [87] 

 
On observe aussi une conduction thermique entre les différents éléments du rotor et du stator 
(entre le corps métallique du stator ou du rotor et leurs bobinages respectifs). Enfin on a un 
transfert de chaleur par convection entre le stator et le rotor par le biais de l'entrefer séparant ces 
deux parties.    

 

 
 

Figure 35 : Représentation du modèle thermique d'un moteur à induction [87] 
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Il reste alors à obtenir les différentes résistances thermiques entre les nœuds. En ce qui concerne 
les conductivités entre deux éléments solides, elles sont obtenues à partir des propriétés 
physiques des matériaux utilisés. En ce qui concerne les transferts convectifs, ceux-ci dépendent 
de la nature de l'écoulement du fluide. Les travaux de  Cezario et al [135] donnent un exemple de 
ces calculs de coefficients de transferts thermiques convectifs : 
 
On a une convection forcée pour le rotor et les surfaces annulaires de la cage d'écureuil. Cezario 
et al. utilisent une corrélation de Kaviany [135] pour le calcul du nombre de Nusselt d'un disque 
rotatif : 
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2

1

r
r

Pr

95.0

Pr

6.0

Re.585.0
Nu



  Valide pour 510.4.2Re    (54) 

 
Kaviany [135] donne aussi une corrélation pour le calcul du nombre de Nusselt pour le transfert 
convectif dans le fluide séparant le rotor et le stator : 

 3

1

805.0
rr Pr.Re.027.0Nu   Valide pour 54 10.4Re10.4    (55) 

 
Étant donné que l'arbre de sortie est en rotation, le nombre de Nusselt pour la convection entre 
l'air et cet élément est obtenu par (Kaviany [135]) : 

 3

1

618.0
rr Pr.Re.193.0Nu   Valide pour 43 10.4Re10.4    (56) 

 
Dans le cas du bâti du moteur, le ventilateur génère un écoulement turbulent dans la direction 
axiale. Le nombre de Nusselt est calculé de la même manière que pour un écoulement turbulent 
sur une surface plane (Incropera et DeWitt) : 

 3

1

8.0
rr Pr.Re.0296.0Nu   Valide pour 810Re    (57) 

 
Les autres phénomènes de convection (partie intérieure du stator et extrémités du bobinage) sont 
considérés comme étant de la convection naturelle. 
 

  
Figure 36 : Propulsion hybride Honda (Source : Honda Motor Co.) [184] 

 
 
Ce cas particulier présente la modélisation d'un moteur possédant un système de régulation en 
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température par flux d'air utilisant un ventilateur fixé à l'axe du rotor. Cependant, ce type de 
régulation en température ne semble pas être utilisé dans le cas d'un assemblage de propulsion 
hybride, du fait des importantes quantités de chaleur à évacuer. Par exemple pour la Toyota 
Prius, un système  de refroidissement liquide par écoulement d'un liquide de refroidissement qui 
circule dans le bâti du moteur électrique (de la même manière que pour le moteur à combustion 
interne) est utilisé [93]. Ainsi il est important de pouvoir modéliser les échanges thermiques se 
produisant lors de l'utilisation de cette méthode de refroidissement. Enfin, il semblerait que la 
principale solution technique utilisée par les constructeurs pour l'installation du moteur électrique, 
est de fixer le moteur électrique au bloc moteur du MCI en plaçant le vilebrequin et l'axe du 
moteur électrique de manière coaxiale (cf. Figure 36). Ainsi le moteur électrique est directement 
en contact avec le moteur à combustion interne : il est donc nécessaire de prendre en compte les 
échanges thermiques par conduction entre ces deux éléments. 

 

 
1.3.2.6 Montée en température d’un moteur électrique en fonctionnement 

 
Une fois qu’on a analysé les sources de pertes thermiques dans un moteur électrique, il est 
intéressant d’étudier la montée en température de cet élément après un départ à froid. 
Notamment, afin de pouvoir modéliser l’évolution de ces pertes avec la température, il est 
nécessaire de connaitre les températures caractéristiques de chaque partie. Mezani et al. [119] 
ont mesuré et  simulé la montée en température d’un moteur 5.5 kW cage d’écureuil à induction 
refroidi par flux d’air, par un ventilateur assemblé sur le rotor.  Ces mesures, présentées en Figure 
37, ont été effectuées à pleine charge (Puissance et couple maxima).  
 

 
Figure 37 : Températures des différentes parties d’un moteur électrique (refroidi par  un 

ventilateur monté sur le rotor) fonctionnant à pleine charge après un départ à température 
ambiante [119] 

 

On observe sur la Figure 37 qu’un important gradient de température se produit dans le moteur 
électrique. Le rotor et les bobinages du stator atteignent des températures très importantes 
(environ 120°C) alors que les éléments constituant la cage d’écureuil et la carcasse du moteur se 
stabilisent à une température largement inférieure (60°C). Il est notamment intéressant de 
comparer le comportement du bobinage du stator et du rotor, car les pertes Joule (dépendantes 
de la température cf. paragraphe 3.2.1) ont lieu dans ces éléments.  
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Cette étude a été réalisée dans le cas particulier d’un fonctionnement continu à pleine puissance. 
Il est maintenant  intéressant d’étudier le comportement thermique du moteur pour des conditions 
de fonctionnement variables, par exemple lors de son fonctionnement sur un cycle routier.  Les 
travaux de simulation de Fan et al. [113] montrent par la simulation la montée puis l’évolution de 
la température des différentes parties du moteur électrique à aimants permanents utilisé pour un 
véhicule électrique lors du parcours de plusieurs cycles FTP (Figure 38) consécutifs. Les résultats 
de simulation sont présentés en Figure 39. Le modèle de transfert thermique utilisé est de type 
nodal (cf. paragraphe précédent). 

 
Figure 38 : Cycle FTP [113] 

 
Le cycle FTP est décomposé en deux parties. Un premier cycle routier avec une partie extra-
urbaine  (pointe de vitesse à 90 km/h) puis une partie urbaine (vitesse inférieure à 50 km/h). 
Pendant cette partie, la motorisation du véhicule effectue sa montée en température. Puis s’ensuit 
une phase d’arrêt du véhicule avant un rapide cycle extra-urbain pour lequel la motorisation n’a 
pas eu le temps de redescendre à température ambiante.  
 

 
Figure 39 : Simulation de la montée en température des différentes parties du stator d’un moteur 

d’un véhicule électrique après un départ à 40°C [113] 
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La simulation est effectuée sur 3 cycles FTP consécutifs. On observe sur cette simulation le fort 
gradient de température que l’on avait déjà remarqué sur les mesures de la Figure 37. Les parties 
les plus chaudes et montant le plus vite en température sont les bobines du stator ainsi que le 
rotor. Les plus lentes à monter en température sont liées au bâti (cage d’écureuil, aimants 
permanents). Cependant, cette dernière étude nous donne d’autres informations sur leurs 
comportements thermiques. On observe notamment que les parties les plus chaudes 
redescendent rapidement en température dès que la puissance demandée diminue (montée en 
température rapide lors de la partie extra-urbaine et diminution dès la partie urbaine, cf. Figure 38 
et Figure 39) du fait de leur faible capacité thermique. Le bâti du moteur, ayant une capacité 
thermique bien plus importante, finit après une longue durée de fonctionnement par atteindre une 
température élevée (environ 100°C) et perd peu (relativement à sa masse) d’énergie thermique 
lors des phases de repos (arrêt du véhicule notamment).  
 
Toutes ces informations (mesures et simulations) nous sont utiles pour valider notre futur modèle 
du moteur électrique envue de son utilisation dans un modèle de véhicule hybride.   
 

 

1.3.3 Modélisation thermique des systèmes de stockage d'énergie  
 

1.3.3.1 Les batteries 
 
Les batteries sont le principal moyen de stockage d'énergie électrique utilisé dans les véhicules 
électriques et les véhicules hybrides. On dénombre cependant de nombreuses familles de 
batteries et plusieurs types de batteries dans chaque famille [137]. Ainsi il existe un choix 
important de batteries comportant chacune des performances très différentes, que ce soit au 
niveau de la capacité électrique, de la puissance pouvant être fournie, de leur durée de vie, de 
leur comportement thermique ainsi que de leur poids [137]. Seulement certaines batteries 
correspondent aux exigences de performances du cahier des charges d'un véhicule hybride, 
notamment en ce qui concerne la puissance maximale pouvant être fournie : elle détermine la 
capacité de la batterie à propulser un véhicule, ainsi que la capacité totale énergétique qui est 
directement liée à l'autonomie du véhicule. 
 
Les batteries au lithium sont la solution vers laquelle se tournent actuellement les constructeurs 
automobiles, du fait de leur bonne capacité énergétique, combinée à un faible poids. Cependant, 
certaines de ces batteries posent des problèmes de sécurité, car à forte température (entre 70°C 
et 90°C) une réaction chimique parasite fortement exothermique se produit [137-138]. Ces 
batteries s'enflamment alors facilement, ou peuvent même exploser. Il est donc nécessaire de 
constamment surveiller leurs températures en fonctionnement, notamment lors des décharges où 
les réactions exothermiques font augmenter progressivement la température de cet élément. Ces 
batteries sont toutefois très intéressantes, et sont de plus en plus utilisées pour les véhicules 
hybrides et véhicules électriques. 
 
 

1.3.3.2 Comportement thermique des batteries [137] 
 
Les batteries sont assez sensibles aux variations de températures. En effet, les phénomènes 
électrochimiques se produisant à l'intérieur de la batterie ainsi que la diffusion des ions dans 
l'électrolyte sont directement dépendants de la température. De trop faibles températures (en 
particulier en dessous de 0°C) limitent la cinétique des réactions chimiques et limitent la 
conversion des ions au niveau de l'interface entre l'électrode et l'électrolyte [137]. Ainsi, pour de 
faibles températures, la puissance maximale pouvant être fournie par la batterie est très limitée 
ainsi que la capacité maximale d'énergie électrochimique pouvant être stockée (un exemple est 
présenté en Figure 40 pour des batteries Lead-acid [137]). Dans un même temps, le froid limite la 
circulation des ions dans l'électrolyte, augmentant ainsi un peu plus la résistance électrochimique 
de la batterie.  Le froid augmente aussi la vitesse de décharge de la batterie hors fonctionnement. 
Ainsi, la plupart des batteries ne sont pas adaptées à des régions particulièrement froides comme 
les pays nordiques. L'augmentation de la température entraîne la plupart du temps une 
augmentation des performances de la batterie [137-138]. Cependant, pour diverses raisons, et 
suivant les différents types et familles de batteries, une trop forte température est néfaste [131]. 
Généralement, c'est le temps de vie de la batterie qui est fortement réduit pour des 
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fonctionnements à température importante (au dessus de 50°C environ). Cela provient de 
plusieurs phénomènes. Tout d'abord, pour des fortes températures, des réactions parasites qui 
peuvent être considérées comme négligeables à température normale deviennent beaucoup plus 
importantes à haute température, et gênent fortement les réactions électrochimiques utiles. De 
plus ces réactions peuvent poser des problèmes de sécurité (par exemple les inflammations ou 
les explosions de batteries au lithium). Un autre problème lié aux fortes températures est celui de 
l'eau étant présente dans l'électrolyte de certaines batteries. En effet ces batteries à électrolyte 
aqueux sont fortement et rapidement détériorées à forte température du fait de l'augmentation de 
l'évaporation de l'eau constituant l'électrolyte, ce qui limite la diffusion des ions d'une électrode à 
l'autre. Dans un même temps il y a électrolyse de l'eau, ce qui augmente la corrosion des 
électrodes [137]. 
 
Les différents systèmes de stockage électrochimiques ont des comportements thermiques très 
différents. Ces différences sont présentées dans les travaux de Perrin et al. [137]. Nous ne nous 
intéresserons ici qu’aux cas des batteries. 
 

 
Figure 40 : Impact de la température sur la capacité disponible d'une batterie Lead-acid pour 

différents taux de décharge (source : EXIDE) [137] 
 

Voici les caractéristiques thermiques moyennes des trois types de batterie les plus courants sur le 
marché : 
 
_ Batteries Lead-Acid [137] : 
Ces batteries peuvent fonctionner entre -20°C et 45°C (même si dans certains cas particuliers 
elles peuvent être conçues pour fonctionner à -30°C ou moins, ou bien à très haute température). 
Dans le cas de fortes températures, leurs performances augmentent sans problèmes de charge. 
Ceci s'explique par une augmentation de la cinétique chimique ainsi que de la mobilité des 
espèces. Cependant, leur temps de vie diminue, notamment à cause de l'accélération des 
réactions parasites à température trop haute, ou encore de l'électrolyse de l'eau qui entraîne une 
augmentation de la corrosion au sein de la batterie.  
  
_ Batteries au lithium [137, 138, 144] : 
Leur fonctionnement est possible entre -25°C et 45°C (suivant le type de batterie). Plusieurs 
facteurs limitent les performances de ces batteries. D'une part, leur taux de charge devient très 
limité à faible température (-5°C ou moins). Leurs performances en général sont énormément 
réduites (sauf cas particuliers) en dessous de -10°C à cause d'une forte augmentation de la 
résistance interne. Enfin, à forte température, le comportement thermique du système et la 
décharge irréversible (hors fonctionnement) diminue beaucoup le temps de vie de la batterie 
(limite 70°C). La durée de vie est divisée par 3 si on passe la température moyenne de 
fonctionnement de 20°C à 40°C. 
 
_ Batteries Nickel-Métal [137] : 
Ces batteries fonctionnent entre -20°C et 45°C pour la plupart des types de cette famille de 
batteries (Ni-Cd, Ni-MH et Ni-Zn). Certaines de ces batteries peuvent être utilisées jusqu'à -40°C 
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en étant composées d'un électrolyte spécial à haute concentration en ions. 
 
 

1.3.3.3 Exemples de modélisations du comportement thermique pour une batterie 
lithium-ion 

 
La modélisation des batteries est non seulement complexe, mais est également non reproductible 
suivant le type de batteries utilisées. En effet, les systèmes chimiques et de diffusion se 
produisant sont complètements différents suivants les matériaux utilisés (par exemple les 
batteries au lithium ou au nickel) et leurs comportements vis à vis de la température varient 
fortement [137, 138, 144]. Nous présenterons dans ce chapitre uniquement le cas de batteries 
lithium-ion. Le type d’analyse effectué peut être réadapté pour d’autres types de stockage 
d’énergie. 
 
Les batteries au lithium sont considérées comme l'avenir du stockage d'énergie électrique grâce 
à leur forte capacité pour un volume et un poids très faible [147]. Pour cela les travaux de Sato et 
al. [138] sont intéressants dans le but d'incorporer la modélisation de la thermique globale de ce 
type de batterie. 
 

 

1.3.3.3.a Fonctionnement et caractéristiques de batteries lithium-ion 
 
Une batterie lithium-ion comprend généralement une électrode positive d'oxyde de lithium et 
cobalt (LiCoO2), d'oxyde de lithium et manganèse (LiMnO2 ou LiMn2O4) ou d'oxyde de lithium et 
nickel (LiNiO2), un matériau hybride comprenant les différents éléments précédents. Elle 
comporte aussi une électrode négative de carbone (diamant ou graphite) ainsi qu'un électrolyte 
composé d'un solvant non aqueux comprenant du carbonate d'éthylène ou de propylène et un 
électrolyte de support composé de LiPF6. Les réactions ayant lieu au niveau des électrodes 
peuvent être résumées comme suit [138] : 
 

Electrode positive :  
  exLixCoOLiLiCoO x ..212  

Electrode négative :  xCLiexLixC   ..   

Réaction globale :  xx CLiCoOLiCLiCoO   212  

 
L'utilisation de matériaux actifs plus légers que ceux utilisés dans les électrodes de batteries lead-
acid ou Ni-mH permet d'obtenir une densité d'énergie par masse de batterie particulièrement 
élevée.  
 
 

1.3.3.3.b Analyse du mécanisme exothermique de la batterie 
 
Une batterie dégage ou absorbe de l'énergie thermique au cours des réactions  de charge ou de 
décharge. Étant donné qu’une batterie rechargeable (au fonctionnement réversible) établit une 
relation thermodynamique à température et pression constantes, le rejet de chaleur des réactions 
peut s'exprimer en fonction d'une variation d'énergie libre de Gibbs équivalent à un travail 
électrique [138] : 

 SΔ.THΔGΔ    (58) 
  
 

Si le fonctionnement de la batterie est parfaitement réversible, on observe alors la quantité de 
chaleur dégagée ou absorbée au cours des phases de décharges et charges sont égales. Le 
terme T.ΔS correspond à l'énergie thermique de la réaction et est exprimé comme la source de 
chaleur [138] : 

 






 


T

GΔ
.TSΔ.TQr




  (59) 

 
La variation d'enthalpie libre peut être exprimée en fonction de la force électromotrice de la 
batterie Ee [138] :  
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 enFEGΔ    (60) 

 

 









T

E
nFTQ e

r



  (61) 

 
F est le nombre de Faraday, n est le nombre de charges intervenant dans la réaction chimique.  
 
La tension finale de la batterie Ee  dévie de la force électromotrice d'équilibre à cause de la 
polarisation de la batterie qui est accompagnée d'une génération de chaleur supplémentaire Qp. 
Cette génération de chaleur a lieu pendant la charge et la décharge. 
 
Le fonctionnement de la batterie entraîne aussi des réactions secondaires, une décharge hors 
utilisation (self-discharge) et une décomposition de l'électrolyte qui se manifeste au travers d'une 
génération de chaleur Qs.  
 
On observe aussi des pertes Joule QJ  qui résultent de la résistance électrique des composants. 
La génération de chaleur totale Qt est alors exprimée de la manière suivante : 
 

 Jsp
e

Jsprt QQQ
T

E
nFTQQQQQ 













  (62) 

 

 

1.3.3.3.c Analyse du comportement thermique de batteries lithium-ion [138] 
 
La réaction secondaire de décomposition de l’électrolyte se produisant pour des fortes charges 
(près de 100%) est une réaction irréversible de formation de gaz inflammables. Il est donc 
nécessaire de ne jamais atteindre ce stade. Ainsi pour les batteries Li-ion, ces conditions de 
charge extrêmes ne sont jamais réalisées, et le terme de génération de chaleur lié aux réactions 

secondaires est considéré comme nul ( 0Qs  ), cette quantité de chaleur générée étant alors 

trop faible pour être prise en compte. Ce terme est aussi considéré comme nul lorsque l'on 
effectue une décharge [138].  
 
Durant la décharge, la génération de chaleur résultant de la réaction Qr est positive car la réaction 
est exothermique. La génération de chaleur totale est donc plus importante lors de la décharge 
que lors de la charge [138]. L’ajout des pertes par effet Joule QJ, provenant des résistances 
internes de la batterie, ainsi que les pertes résultant de la polarisation QP, augmente encore la 
génération de chaleur totale lors de la décharge. Le calcul de la génération de chaleur totale se 
fait alors de la façon suivante [138]  : 
 

 Jp
e

Jprt QQ
T

E
nFTQQQQ 













  (63) 

 
Il faut noter que les phénomènes thermiques dominants sont différents suivant la phase dans 
laquelle on est (charge ou décharge). 
 
La variation de chaleur durant la charge d'une batterie Li-ion correspond à la chaleur absorbée 
lorsque les ions lithium provenant de l'électrode positive sont adsorbés par l'électrode négative 
[138]. Une quantité de chaleur équivalente est générée lors de la décharge. En nommant Q1 la 
quantité de chaleur générée par les deux réactions principales (équations de réactions 
présentées en début d’exemple) et le courant de charge Ic, on peut calculer la variation de 
chaleur provenant des réactions de la manière suivante [138] : 
 

 )h/kJ(I.Q10.37,3.I.
)3600/F(

Q
Q c1

2
c

1
r

    (64) 

 

1  dans le cas de la décharge (réaction exothermique donc production de chaleur positive) et 



Chapitre 1.3 Comportements thermiques de la propulsion hybride 

 

  
Page 65 

 
  

1  pour la charge (réaction endothermique). Ainsi la valeur de la chaleur libérée ou absorbée 

lors du fonctionnement de la batterie peut être considérée comme une fonction du premier ordre 
du courant de charge ou de décharge. 
 
La polarisation résulte en un écart entre la force électromotrice réelle et la force électromotrice 
théorique dans la batterie du fait de l'énergie requise pour le mouvement et la diffusion des 
atomes dans les processus réactifs de la batterie. Les ions lithium ont un coefficient de diffusion 
chimique faible (5 x 10

-9
 cm

2
/s). Ainsi les phénomènes de mouvement et de diffusion sont les 

principaux facteurs limitant les performances à l'intérieur des électrodes. La dégradation de la 
surface de l'électrode augmente aussi le phénomène de polarisation [138]. Des recherches 
structurelles sont faites pour obtenir une structure d'électrode réduisant au maximum la 
polarisation. La résistance de polarisation Rpd qui accompagne la polarisation lors des décharges 
peut se calculer par [138] : 

 etdpd RRR    (65) 

 
Rtd étant la résistance totale de la batterie pendant la décharge et Re la résistance électrique du 
composant. La variation de chaleur provenant de la polarisation lors de la décharge Qpd s'exprime 
comme une fonction du second ordre du courant de décharge Id [138] : 

 

 )h/kJ(R.I..)W(R.IQ pdcpddpd
22 603   (66) 

 
Des équations identiques sont valables dans le cas de la charge [138] : 

 

 etcpc RRR    (67) 

 

 )h/kJ(R.I.60,3)W(R.IQ pc
2
cpc

2
cpc    (68) 

 
Étant donné que la génération de chaleur totale se manifeste comme une génération totale par 
effet Joule, la valeur de Qp totale n'est pas calculée directement, mais plutôt en séparant les 
différentes résistances de polarisation des composants en effectuant les calculs pour chacun de 
ces composants. 
 

La génération de chaleur liée à la résistance interne de la batterie se manifeste sous forme de 
pertes par effet Joule. Mais cette résistance interne comprend à la fois les résistances électriques 
et les résistances de polarisation induites par les réactions, phénomènes qui génèrent tous les 
deux de la chaleur. La génération de chaleur par effet Joule résultant des résistances électriques 
uniquement s'exprime en fonction du courant de charge ou de décharge [138] : 
 

 )h/kJ(R.I.60,3)W(R.IQ ed
2
ded

2
dJ    (69) 

 

 )h/kJ(R.I.60,3)W(R.IQ ec
2
cec

2
cJ    (70) 

 

Les résistances électriques sont indépendantes du mode de fonctionnement de la batterie 
(courant de décharge, tension délivrée) mais évoluent avec la température (de la même manière 
que les pertes Joule calculées par l’équation 37 de la Partie 1.3.1.2.a). Afin de réduire ces pertes 
il est nécessaire de trouver des matériaux et des structures de composants qui minimisent les 
résistances électriques des composants de la batterie Re. [138] 
 
 

1.3.3.3.d Performances caractéristiques des batteries Lithium-ion  
 
L’expression des différentes pertes ayant été réalisée, il est maintenant nécessaire de déterminer 
les caractéristiques de la batterie, notamment sa résistance interne. Sato et al. [138] donnent les 
données de batteries Lithium ion, notamment l’évolution de la conductivité de l’électrolyte 
(PC/DMC/LiPF6) de ces batteries en fonction de la température (Figure 41). 
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Figure 41 : Evolution caractéristique de la conductivité d’une batterie lithium-ion en fonction de la 

température moyenne des cellules [138] 
 
On voit clairement sur la Figure 41 que la conductivité augmente de concert avec la température 
(et est donc minimale à très faible température) ce qui explique en partie les faibles performances 
de ces batteries pour les basses températures. La propriété linéaire reliant conductivité et 
température est confirmée par les travaux de Nagasubramanian et al. [139]. On en déduit que la 
résistivité de l’électrolyte évolue comme l’inverse de la température. 
 

   T.   (71) 

 

 






T.

11
  (72) 

 
 étant la conductivité (exprimée en S/m) et  la résistivité du matériau (exprimée en  .m).  

 
Les données présentées en Figure 41 permettent de calculer la résistivité de ce type de batterie 
en fonction de la température. Le résultat est présenté en Figure 42. 
  

 
 

Figure 42 : Calcul de la résistivité de batteries lithium ion d’après les données de conductivité de 
la Figure 41 
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Il semblerait que ce type de comportement thermique n’est pas uniquement représentatif de 
batteries lithium-ion. L’entreprise Energizer présentant dans un bulletin technique [140] le même 
type de comportement pour la résistance interne de piles alcalines (cf. Figure 43). 
 

 
 

Figure 43 : Evolution de la résistance interne d’accus E91 AA alcaline (Source : Energizer) [140] 
 
 
La résistance interne de la batterie dépend aussi de l’état de charge (et donc de décharge) de la 
batterie. L’évolution de cette résistance en fonction du pourcentage de décharge (Depth of 
Discharge : DOD) des batteries lithium-ion étudiées par Sato et al. [138] est présentée en Figure 
44. 

 
Figure 44 : Evolution caractéristique de la résistance interne d’une batterie lithium-ion en fonction 

de son état de charge [138]  

 
 

On observe notamment que cette résistance interne peut devenir très élevée (quasiment 
multipliée par 2) pour les très fortes charges proches de 100%. Ce résultat provient directement 
de la cinétique des réactions chimiques qui évolue avec l’état de charge de la batterie. Zhang et 
al. [141] étudient la résistance interne de batteries lithium-ion et montrent que c’est le transfert de 
charge d’une électrode à l’autre qui est fortement influencé par l’état de charge des cellules ainsi 
que par la température. Il semblerait que ce transfert de charge est limité à faible charge (grand 
DOD) du fait du peu de charge restant dans l’électrolyte. Ces résultats sont présentés en Figure 
45.  
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Figure 45 : Evolution de la résistance de batteries lithium-ion en fonction du DOD et de la 

température [141] 
 

Ces informations sont utiles afin de réaliser un modèle de comportement thermique d’une batterie 
lithium ion lors de son utilisation dans un système de propulsion hybride. 
 
 

1.3.3.3.e Équilibre thermique durant la charge et la décharge 
 

En se basant sur les équations précédentes, l'équilibre thermique obtenu lors des phases de 
charge (Qc) et décharge (Qd) est donné par [138] : 
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Ces travaux permettent d'obtenir l'ensemble des pertes thermiques lors du fonctionnement d'une 
cellule électrochimique (cf. Figure 46 et Figure 47).  
 

 
Figure 46 : Production de chaleur dans une batterie lithium-ion 3Ah utilisé dans un véhicule 

hybride en fonction de son utilisation [138] 
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Figure 47 : Evolution de la production de chaleur en fonction du courant dans une batterie lithium-

ion [138] 
 
On constate alors que la puissance thermique disponible pour réchauffer la batterie diffère entre 
la charge et la décharge, bien que la puissance des pertes soit la même pour des courants de 
charge et décharge identiques. Il est même possible dans le cas d’une charge avec un faible 
ampérage relatif (<40A) d’avoir une puissance thermique négative (et donc de refroidir 
légèrement la batterie). Cependant, au vu des forts ampérages utilisés dans le cas de moteurs 
hybrides (autour de 200A), il est peu probable de retrouver ce type de comportement lors de nos 
simulations. D'autres recherches ont été effectuées sur le sujet du comportement thermique des 
batteries. Les travaux de Chen et al. [144] présentent un modèle de transfert thermique dans la 
cellule électrochimique en tenant compte de sa structure. Smith et al. [145] présentent, en plus du 
calcul des pertes thermiques, quelques éléments sur l'évolution des différents paramètres 
représentatifs des performances de la cellule de batterie (comme la tension) en prenant en 
compte la température interne de la cellule. 
 
 

1.3.3.3.f Simulation de l’évolution de température d’une batterie 
 

Lin et al. [160] présente un modèle de transferts thermiques d’une batterie lithium-polymère 
utilisée dans un véhicule militaire. Ici encore, ce modèle de transfert est basé sur la construction 
d’un schéma électrique équivalent (modèle nodal ou "lumped capacitance"). Ce modèle de 
transfert thermique est présenté en Figure 48. 

 
 

Figure 48 : Schéma du modèle de transfert thermique développé par Lin et al. [160] 
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Chaque cellule de la batterie est décomposée en 2 nœuds caractérisant pour l’un le cœur 
électrochimique (électrolyte, électrode, …) et la surface (couche isolante). Les cellules sont en 
contact physique les unes avec les autres d’où un transfert par conduction d’une cellule à l’autre. 
Enfin, le pack de cellule constituant la batterie est refroidi grâce à un écoulement d’air. L’air, 
entrant à débit constant et température ambiante (25°C), se réchauffe au contact des cellules 
électrochimiques. Les dernières cellules sont donc moins refroidies que les premières car la 
différence de température entre leur surface et l’air les entourant est plus faible. 
 
Ce modèle de transferts thermiques est utilisé pour la simulation d’un véhicule militaire de 13 
tonnes sur un cycle UAC (Urban Assault Cycle représenté en Figure 49). Les caractéristiques de 
ce cycle urbain s’éloignent un peu des conditions de route typiques d’un véhicule de particulier du 
fait des énormes puissances nécessaires au mouvement d’un véhicule aussi lourd, cependant les 
résultats de simulation obtenus sont une bonne indication du comportement thermique d’une 
batterie électrochimique en fonctionnement.   
 

 
Figure 49 : Cycle UAC [160] 

 
La simulation est réalisée avec un modèle de batterie à 5 cellules refroidie par un flux d’air entrant 
à 25°C. Les tensions et intensités fournies par chaque cellule sont calculées en fonction des 
tensions et intensités finales de la batterie nécessaires pour propulser le véhicule sur le cycle 
UAC, en les rapportant au nombre total de cellules constituant la batterie (en fonction de leur 
agencement en parallèle et en série). Les résultats de simulation de cette petite partie de la 
batterie à 5 nœuds sont présentés en Figure 50. 

 
Figure 50 : Simulation de la montée en température d’une batterie (modèle thermique à 5 nœuds) 

sur plusieurs cycles UAC consécutifs [160] 
 
Ces résultats montrent l’inhomogénéité relative des températures des différentes cellules le long 
de la batterie, avec des écarts de température d’une cellule à l’autre pouvant atteindre 5°C en 
surface. La performance de chaque cellule est donc impactée différemment en fonction de sa 
position. On observe sur cette figure que les températures atteintes par la batterie restent 
modérées, avec une température maximale atteinte par le cœur de la cellule la plus chaude 
inférieure à 55°C (pour une température surfacique maximale de 35°C). Les besoins en 
refroidissement de la batterie semblent donc modérés pour ce type de fonctionnement, et un 
système de refroidissement plus complexe (refroidissement liquide avec radiateur) est sûrement 
inutile d’après ces résultats. Enfin, le temps de montée en température de la batterie jusqu’à un 
état quasi-stabilisé semble relativement long (supérieur à 20 minutes). 
 
La simulation du refroidissement de la batterie une fois que le véhicule s’arrête est aussi réalisée. 
Les résultats de simulation réalisés par Lin et al. [160] sont présentés en Figure 51. Le 
refroidissement de la batterie par flux d’air est maintenu. On observe alors un refroidissement 
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relativement rapide (de l’ordre de 40 minutes pour retrouver la température ambiante) 

 
Figure 51 : Simulation de la chute de la température d’une batterie (modèle thermique à 5 

nœuds) une fois que le véhicule est arrêté [160] 
 

Bien qu’un peu éloignés du fonctionnement d’un véhicule pour particuliers hybride, ces résultats 
réalisés pour un véhicule militaire électrique donnent suffisamment d’information sur le 
comportement thermique d’une batterie en fonctionnement. 
 
 

1.3.4 Conclusion 
 
L’étude des comportements thermiques de ces différents éléments et les modèles développés 
pour leur simulation vont être utilisés dans la suite de cette thèse afin de réaliser une analyse plus 
globale du fonctionnement du véhicule hybride fonctionnant avec un état thermique variable, 
notamment après un départ à froid (température ambiante). Ces études permettent aussi de 
valider les résultats obtenus avec le modèle développé au cours de cette thèse.   
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1.4 Stratégies de fonctionnement 
 
1.4.1 Utilisation du moteur électrique dans un véhicule hybride : notion de 
rendement global du véhicule 
 
Le principe de l’utilisation du moteur électrique dans un véhicule hybride a déjà été présenté en 
Partie 1.2. Le but ici est de donner une idée des apports en termes de consommation du moteur 
électrique par rapport à un véhicule conventionnel. 
 
En effet, le moteur électrique étant une machine à très haut rendement (85% à 95% [94]), 
fonctionnant tour à tour en moteur et en alternateur rechargeant les batteries, il semble être un 
outil intéressant pour obtenir la meilleure économie de carburant possible en assurant une 
modularité de fonctionnement optimale. C’est pourquoi les premières stratégies de 
fonctionnement des véhicules hybrides se concentrent particulièrement sur l’optimisation du 
fonctionnement du moteur à combustion interne, considérant que le rendement du moteur 
électrique est tout le temps suffisamment élevé pour l’utiliser, quelles que soient les conditions de 
fonctionnement. Il ne faut tout de même pas oublier que cet élément comporte des pertes 
énergétiques, et donc que les économies de carburant pouvant être réalisées grâce à son 
utilisation varient en fonction de la manière dont le transfert énergétique est réalisé. Il est donc 
plus intéressant de se concentrer sur le rendement global de la transmission hybride, incluant non 
seulement le moteur thermique, mais aussi les éléments de transmission ainsi que la propulsion 
électrique (moteur électrique, électronique de puissance et batteries).  
 
Nous nous intéressons ici uniquement au cas d’un véhicule full-hybride ne pouvant pas être 
rechargé en le branchant au secteur électrique (contrairement à un hybride plug-in). L’ensemble 
de l’énergie permettant la propulsion du véhicule est donc issue en totalité du moteur à 
combustion interne. Le schéma de fonctionnement du véhicule full-hybride parallèle considéré est 
présenté en Figure 52. 

 
Figure 52 : Décomposition d’un véhicule hybride parallèle : intervention des rendements de 

fonctionnement [163-167] 
 
 
Katrašnik et al. [163-167] donnent des éléments de réflexion sur le calcul du rendement total d’un 
véhicule hybride (quel que soit son type d’architecture). La suite de ce paragraphe est 
directement inspirée de ces travaux. L’exemple d’un véhicule hybride parallèle (Figure 52) est 
présenté ici. Cependant, cette énergie peut être utilisée de différentes façons. Pour plus de clarté, 
il faut différencier les différents cas de fonctionnement : 
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_ Propulsion thermique seule :  
 
Si le moteur électrique est inutilisable (sous-charge de la batterie lors de la propulsion par 
exemple, ou surcharge empêchant la récupération d’énergie au freinage), le véhicule se 
comporte comme un véhicule conventionnel. 
 
 Lors de la propulsion :  
 

 ConsoRouesTrTrCOCOMCIMCI
MCI

opPrpropulsion,Roues P.....P     (75) 

 
PConso étant la puissance (en W) consommée par le véhicule, dépendante de la charge (puissance 

transmise entre les roues et la route PRoues). 
MCI

opPr  est une variable binaire égale à 1 si le véhicule 

fonctionne en propulsion thermique seule, 0 dans les autres cas. Les différents rendements 
présentés correspondent aux transmissions d’énergies entre deux éléments consécutifs de la 
propulsion hybride (se référer à la Figure 52). 
  

Lors de la décélération : 
 

 Décel,RouesDissipée PP    (76) 

 
L’énergie cinétique du véhicule est entièrement perdue dans les freins ainsi que par le frein 
moteur. 
  
_ Propulsion électrique seule : 
 
Cette fois les conditions d’utilisation sont favorables pour pouvoir utiliser au maximum le moteur 
électrique sans besoin de consommation supplémentaire de carburant pour assurer la propulsion 
du véhicule. La récupération d’énergie au freinage est aussi permise. 
 
 Lors de la propulsion :  
 

 ConsoRouesTrTrCO.COMEMEMEEPEPB
ME

opPrpropulsion,Roues P......P     (77) 

 
ME

opPr est une variable binaire égale à 1 si le véhicule fonctionne en propulsion électrique seule, 0 

dans les autres cas. 
 

 
 Lors de la décélération (récupération d’énergie au freinage) : 
 

  freinage,RouesRouesTrTrCOCOMEMEMEEPEPB
ME
RécupConso P........)X1(P     (78) 

 
ME
Récup est une variable binaire égale à 1 si le véhicule fonctionne en mode de récupération 

d’énergie au freinage, 0 dans les autres cas. Seulement une partie de l’énergie cinétique est 
récupérée au freinage. L’autre partie est dissipée sous forme de chaleur par les freins du 
véhicule : 

 

 
freinage,Roues

ME
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]X)1(.)1(.)1(.)1(.)1(.)1.()X1[(P



  
 (79) 

 
X étant la part de l’énergie cinétique du véhicule dissipée dans les freins lors du freinage. Dans 
ce cas, la puissance consommée est négative. 
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_ Propulsion mixte : 
 
Cette fois les deux propulsions travaillent en collaboration. Plusieurs cas sont tout de même à 
considérer.  
 
 Propulsion co-assurée par les deux motorisations : 
 
On définit kME comme le rapport de puissance au niveau du couplage entre les deux 
motorisations. On a alors (en appelant Ptrans la puissance finalement transmise à la transmission 
et dirigée vers les roues, cf. Figure 53) : 
 

 
MCIMEMCIMETrans

MCIMEME
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

1
  (80) 

 

 
Figure 53 : Répartition d’énergie au niveau du couplage entre les deux motorisations [163-167] 
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MEMCI

opPr
  est une variable binaire égale à 1 si les deux motorisations participent à la propulsion du 

véhicule, 0 dans les autres cas.  
 

Propulsion assurée par le MCI et récupération d’une partie de l’énergie par le moteur 
électrique : 

 
Le moteur produit une puissance PMCI correspondant au couple optimal pour la vitesse du moteur 
présente. Cette puissance est répartie entre la part qui va être délivrée aux roues pour assurer la 
mobilité du véhicule, et une seconde partie dirigée vers le moteur électrique pour recharger les 
batteries : 
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  (83) 

 
L’énergie fournie à la partie électrique est réutilisée ultérieurement, d’où le signe négatif du terme 
relatif à cette propulsion. 
 
On obtient alors la puissance réelle consommée en fonction de la consigne imposée par le 
parcours effectué par le véhicule : 
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(84) 
 
D’où en regroupant les termes : 
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Le calcul du rendement du véhicule est alors déjà compliqué à réaliser, alors qu’il n’a été effectué 
que pour une architecture hybride relativement simple (en comparaison avec un véhicule hybride 
série parallèle équivalent au groupe GM présenté en annexe A2).  
 
Le rendement moyen du véhicule ne peut cependant pas être défini à partir de cette expression, 
car il dépend du temps de chaque mode de fonctionnement auquel le véhicule est soumis lors de 
son utilisation. En effet le rendement instantané du véhicule présenté ci-dessus fait intervenir la 
récupération d’énergie par le moteur électrique (en fonctionnement alternateur). Cependant, cette 
énergie sauvegardée dans les batteries est réutilisée ultérieurement avec un rendement non 
connu lors du temps présent, car il dépendra à la fois de la stratégie utilisée mais aussi de la 
mission (trajet) que doit effectuer ce véhicule. Plusieurs études, dont celles de Katrasnik et al. 
[163-167] s’intéressent plutôt à l’expression du rendement global du véhicule en fonction du 
travail total qui doit être fourni sur un cycle routier donné. Le rendement global du véhicule n’est 
donc pas un rendement instantané, mais une moyenne du rendement du véhicule sur ce cycle 
routier fixé au préalable.  
 
 

1.4.2 Description du problème d'optimisation 
 

1.4.2.1 Règles de base [163-167, 200] 

 
La stratégie de contrôle du véhicule permet de choisir quel mode de fonctionnement adopter, et 
définit la répartition de l’énergie entre les deux types de propulsion afin d’optimiser la 
consommation du véhicule et/ou réduire ses émissions polluantes. Plusieurs paramètres 
interviennent sur le choix du mode de fonctionnement [163-167, 200] : 
_ La commande du conducteur. Celle-ci définit la puissance devant être transmise aux roues. 
_ Les puissances maximales pouvant être fournies par chacune des deux propulsions. Elles 
dépendent du dimensionnement de chacun des éléments de la propulsion hybride. 
_ Les cartographies de rendement du moteur thermique et (éventuellement) du moteur électrique 
et de la batterie. Le but du véhicule hybride est de fonctionner avec le meilleur rendement 
possible. Ces cartographies sont utilisées dans le choix de la répartition de l’énergie entre le MCI 
et le moteur électrique. 
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_ L’état de charge (SOC) de la batterie. On fixe généralement une valeur maximale de la batterie 
à ne pas dépasser afin d’éviter une surcharge néfaste en termes de rendement et de durée de 
vie. De la même manière, on définit une valeur minimale sous laquelle ne pas descendre pour 
empêcher la sous-charge de la batterie.  
 
Un exemple de stratégie de contrôle d’un véhicule hybride parallèle est présenté en Figure 54. 
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Figure 54 : Schéma d’une stratégie de contrôle simple d’un véhicule full-hybride-parallèle (logiciel 
LMS AMESim) 

 
Les différents modes de fonctionnement sont présentés ci-dessous. 

 
_Arrêt du MCI lors des phases d'arrêt du véhicule [163-167, 200] : 
 
Un véhicule classique fonctionne au ralenti (environ 800 tr/min) et donc avec un rendement nul 
lorsque le véhicule est à l'arrêt (l'énergie produite n'étant pas récupérée par le conducteur). Ce 
fonctionnement n'est justifié que par le fait qu'il est difficile de redémarrer un moteur à combustion 
interne à l'aide du démarreur électrique de faible puissance présent sur les moteurs 
conventionnels, et d’assurer immédiatement la propulsion après chaque arrêt. Cependant, il est 
possible dans le cas d'un véhicule hybride (des véhicules équipés de systèmes stop&start aux 
véhicules full-hybrid) d'utiliser la puissance du moteur électrique pour démarrer rapidement le 
moteur à combustion interne. Celui-ci peut donc être arrêté dès que la vitesse du véhicule devient 
nulle, et l’on économise ainsi du carburant. 
 
Cette règle est particulièrement utile dans le cas d'un fonctionnement en milieu urbain, où les 
arrêts sont fréquents. 
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_Fonctionnement thermique classique [163-167, 200] : 
 
Les véhicules hybrides parallèles peuvent fonctionner comme un véhicule classique (ie. en 
utilisant uniquement le MCI). Ce fonctionnement peut être assuré dans le cas d’une inutilité de la 
propulsion électrique, par exemple si la puissance ou la vitesse demandées par le véhicule ne 
peuvent pas être assurées par la partie électrique (sous-dimensionnée), ou lorsque les conditions 
de SOC des batteries empêchent un fonctionnement hybride (afin d’éviter les surcharges ou 
sous-charges).  
 
_Fonctionnement en mode électrique [163-167, 200] : 
 
Dans le cas d'un système hybride à fort taux d'hybridation (Full-hybrid ou Plug-in hybrid), le 
système de propulsion électrique peut assurer seul la propulsion du véhicule. Ce fonctionnement 
est cependant soumis à condition. En effet, il n'est pas permis si la puissance maximale fournie 
par le moteur électrique est inférieure à la puissance nécessaire pour assurer la propulsion du 
véhicule. De plus, afin d'éviter des états de décharge trop importants de la batterie, la propulsion 
électrique n'est pas possible si le SOC de la batterie est en dessous d'une valeur minimale définie 
par l'utilisateur. 
 
Ces modes électriques peuvent être variables d'un véhicule à l'autre. L’autonomie en mode 
électrique est un sujet particulièrement important dans les problèmes d’optimisation du 
fonctionnement des véhicules hybrides. Elle est généralement assez faible pour des véhicules 
hybrides simples. Cependant le développement de véhicules Plug-in hybrid conduit actuellement 
au développement de batterie de grandes autonomies pour permettre des parcours de plusieurs 
dizaines de kilomètres avec la propulsion électrique.    
 
_Travail en collaboration [163-167, 200] : 
 
La mise en place d'un système hybride parallèle (ou éventuellement série-parallèle) permet aux 
deux types de propulsion de fonctionner ensemble pour assurer la propulsion du véhicule. Ce 
travail collaboratif peut être de deux types :  
 

_ Le moteur électrique assiste le moteur à combustion interne :  
 

Ce travail est assuré dans le cas où le moteur thermique n’est pas suffisant pour fournir la 
puissance nécessaire au véhicule (pouvant venir d’un downsizing du moteur) : le moteur 
électrique fournit alors l’énergie manquante. Il est aussi possible de forcer le moteur thermique à 
fonctionner à une puissance plus faible, dans l’optique de limiter sa consommation (même si il est 
capable de fournir la totalité de l’énergie nécessaire) ou ses émissions polluantes. Ce type de 
travail n’est possible que dans le cas d’un SOC des batteries suffisamment important.  
 

_ Le moteur électrique récupère une partie de l'énergie produite par le moteur à 
combustion interne : 

 
Ce fonctionnement est très utilisé dans le cas des hybrides-série pour lesquels le MCI est 
directement relié à un alternateur, et sert donc uniquement de générateur électrique pour les 
batteries et le moteur électrique. 
 
Pour les véhicules de type hybride-parallèle, dans le cas d’une puissance demandée relativement 
faible (comme en milieu urbain), il est possible de commander au moteur thermique de 
fonctionner à un couple plus important (et donc de fournir plus de puissance) afin de se 
rapprocher de sa courbe de meilleur rendement et récupérer l’excédant d’énergie ainsi produite 
par le moteur électrique (fonctionnant alors comme un alternateur) pour recharger les batteries. 
L’énergie récupérée pourra ensuite être réutilisée en mode électrique ou en assistance du MCI. 
Ce fonctionnement reste limité par une valeur maximale du SOC de la batterie afin d’éviter les 
surcharges.  
 
_ Récupération d’énergie au freinage [163-167, 200] : 
 
Lors du ralentissement du véhicule, les roues motrices entraînent le moteur électrique 
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(fonctionnant encore une fois en alternateur), et une partie de l’énergie cinétique est récupérée et 
transmise aux batteries. Cette opération est limitée par la puissance maximale pouvant être 
délivrée à la batterie et il est souvent nécessaire d’utiliser un complément mécanique au freinage 
(utilisation de freins à friction). 
 
La stratégie de contrôle se charge de choisir le mode de fonctionnement ainsi que la répartition 
éventuelle d’énergie entre les différents éléments du véhicule hybride. Plusieurs types de 
stratégies ont été développés et sont toujours en cours de développement afin de limiter la 
consommation et les émissions polluantes de ces véhicules [191-216].  

 
Dans le cas d'un véhicule hybride-série le moteur thermique n'assure pas la propulsion et est 
seulement utilisé comme générateur d'énergie pour charger les batteries. La propulsion est 
uniquement assurée en mode électrique, et la propulsion électrique est donc forcément 
dimensionnée de manière à pouvoir répondre à toutes les sollicitations du conducteur. Le moteur 
électrique peut éventuellement tirer son énergie directement du générateur thermique (MCI), ou 
bien utiliser les réserves des batteries suffisamment chargées. 
 
 

1.4.2.1.a Répartition d’énergie entre les différentes propulsions : choix des 
points de fonctionnement 

 
Dans le cas d'une propulsion hybride-parallèle, la propulsion du véhicule est assurée à la fois par 
la partie thermique et par la partie électrique. Pour un travail donné demandé par le conducteur 
du véhicule (vitesse et accélération), la stratégie de contrôle est chargée de définir la puissance 
fournie par chacune des propulsions.  Ce choix n’est pas évident et doit prendre en compte 
l’évolution du rendement de chacun de ces éléments en fonction de leur utilisation. De plus, il 
peut aussi être nécessaire de tenir compte de l’évolution des émissions polluantes du MCI 
suivant sa vitesse et son couple fourni.   

 
La répartition d'énergie entre les deux propulsions doit respecter l'équation (simple) suivante: 

 

 MEMCItotale PPP    (87) 

 
PMCI et PME étant respectivement les puissances fournies par le moteur à combustion interne et 
par le moteur électrique. La vitesse de rotation de chacune des propulsions est dépendante de la 
vitesse du véhicule ainsi que du rapport de réduction entre chaque moteur et les roues du 
véhicule : 

 

 véhicule1MCI .k     (88) 

 
 véhicule2eargdéch,ME .k     (89) 

 

 MCI
1

2
MCI3eargrech,ME .

k

k
.k     (90) 

 
k1 et k2 sont les rapports de réduction respectifs entre les roues et chacun des moteurs. k3 est le 
rapport de réduction entre le MCI et le moteur électrique lorsque ce dernier est utilisé en 
alternateur pour recharger les batteries. Ces rapports de réduction dépendent du type de 
transmission employé et peuvent donc être interdépendants.  

 
Les couples fournis par chacun des moteurs sont alors calculés afin de respecter ces équations.  
 

 MEMEMCIMCItotale ..P     (91) 
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 21 k.k. MEMCItotal     (92) 

 
Par exemple, les transmissions les plus simples utilisent une boite de vitesse classique et un 
rapport de réduction k3 constant entre les deux moteurs. Dans ce cas, les différents rapports de 
réduction sont indépendants de la stratégie de contrôle et sont liés par les équations suivantes : 

 

 '
1boite1 k.kk    (93) 

 

 '
2boite2 k.kk    (94) 

 

 
'
1

'
2

3
k

k
k    (95) 

 
kboite étant le rapport de boite de vitesse choisi par le conducteur et donc non dépendant de la 
stratégie de contrôle. k1' et k2' sont des constantes (pour ce cas particulier). 
 
Ce type de transmission implique une interdépendance entre les vitesses de fonctionnement de 
chacune des propulsions du véhicule, et donc par conséquent sur les couples fournis par 
chacune d'elles. Ceci entraine des limitations de flexibilité dans l'utilisation de chaque propulsion. 
Une solution, à la fois plus complexe mais aussi plus intéressante pour la flexibilité de 
fonctionnement de chaque élément, est l'utilisation de transmissions variables spécifiques à 
chaque moteur, avec l'utilisation de transmissions variables continues (CVT) par exemple. Dans 
ce cas, les rapports de réduction deviennent des variables de sortie de la stratégie de contrôle, ce 
qui complexifie alors le problème d'optimisation mais apporte aussi plus de solutions 
intéressantes dans le but de réduire la consommation du véhicule [188, 190, 214].   
 
Les stratégies de contrôle les plus "simples" se concentrent sur l'optimisation de la consommation 
du moteur thermique, considérant que le rendement du moteur électrique reste suffisamment 
élevé pour être utilisé quels que soient les couples et vitesses qui lui sont demandés de fournir. 
C'est donc uniquement les couples et vitesses du MCI qui sont calculés par la stratégie de 
contrôle [191-216]. Le point de fonctionnement électrique est ensuite déterminé en utilisant les 
équations 87 à 95 en fonction du point de fonctionnement du MCI : 

 
D'autres stratégies "optimisées" recherchent l'augmentation globale du rendement du véhicule. 
Les équations 87 à 95 sont utilisées dans l'équation d'optimisation qui est minimisée pour obtenir 
le comportement le plus économique.     

 
Dans le cas d'une propulsion hybride-série, seule la partie électrique propulse le véhicule. 
Cependant, ce type de propulsion n'est pas exempt de travail collaboratif entre les deux 
propulsions du fait du rechargement des batteries par un moteur/alternateur provenant de 
l'énergie produite par le MCI.  

 

 véhiculeMEMEMEtotale .k.PP  111    (96) 

 

 222 MEMEMEMCIMCIMCI .PP.     (97) 

 

 22 MEMEMCI .k     (98) 

 
kME1 et kME2 sont respectivement les rapports de réduction entre le moteur électrique propulseur 
(ME1) et le moteur électrique alternateur (ME2). Ici aussi, ces rapports de réduction peuvent être 
constants, variables mais indépendants de la stratégie de contrôle (par le choix d'une vitesse par 
le conducteur par exemple), ou dépendants de celle-ci (par le biais de transmissions variables). 

 
Enfin, dans le cas d'une propulsion série parallèle, les deux comportements précédents sont 
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observables suivant le mode d'utilisation, et la stratégie de contrôle devra donc respecter 
l'ensemble des équations 87 à 98 [188, 190, 196].  

 
Pour plus de simplicité, les transmissions sont présentées ici comme parfaites, et les équations 
développées précédemment ne comportent pas de pertes par frottement entre chaque moteur et 
les roues, ainsi qu'entre les deux propulsions. Ces pertes ne sont cependant pas négligeables et 
les puissances commandées (PMCI et PME) sont corrigées pour les compenser [188, 190, 196]. 

 

 
1.4.2.1.b Paramètres d'entrées et variables de sortie 

 
Les chapitres précédents présentent les différents modes de fonctionnement ainsi que les 
conditions d'utilisation de chaque propulsion que doit respecter la stratégie de contrôle d'un 
véhicule hybride. On propose dans cette partie de récapituler les paramètres d'entrée de la 
stratégie de contrôle ainsi que les variables de commandes qui sont ensuite transmises aux 
différents éléments de la propulsion hybride. 

 
Paramètres d'entrée : 
 
_ Vitesse du véhicule, 
_ Commande du conducteur (couple demandé, rapport de boite de vitesse enclenché), 
(→ Dans le cas d'une transmission à rapports de réduction fixes, les vitesses de rotation de 
chaque moteur sont donc des variables d'entrées) 
_ Performances maximales (couple, vitesse) de chacune des propulsions, 
_ SOC de la batterie, 
_ État dynamique (couple, vitesse) précédent de chacun des moteurs,  
_ Cartographies de rendement de chaque moteur,  
_ Cartographie de rendement de la batterie (ou définition d'une plage de SOC dans laquelle la 
batterie est utilisée),  
_ Cartographies de rendement de chaque partie de transmission (éventuellement), 
_ Cartographies d'émissions polluantes du MCI (éventuellement). 

 
Variables de sortie : 
 
_ Commande de démarrage ou d'arrêt du MCI, 
_ Couple du MCI, 
_ Couple du moteur électrique, 
_ Commande de récupération d'énergie au freinage, 
_ Rapports de réductions entre les différentes parties de la transmission (éventuellement → Dans 
ce cas là les vitesses de rotations de chaque élément sont des variables de sortie). 

 
Ainsi, l'optimisation d'une chaîne de propulsion hybride est un problème complexe. Plusieurs 
méthodes d'optimisation ont donc été développées afin de le résoudre.  
 
 

1.4.2.2 Objectif de la stratégie de contrôle 
 
La stratégie de contrôle d’un véhicule hybride a pour but « d’optimiser » son fonctionnement. 
Cette notion assez vague peut être de plusieurs ordres : la réduction de la consommation et des 
émissions polluantes ou alors l’amélioration de la puissance du véhicule. 
 
La réduction de la consommation du véhicule constitue généralement un des principaux objectifs. 
L’association d’une propulsion thermique avec une propulsion électrique permettant d’obtenir plus 
de liberté sur le point de fonctionnement du moteur à combustion interne, il est possible de faire 
fonctionner celui-ci au maximum dans ses zones de meilleur rendement.  
 
Cependant, les zones de meilleure efficacité énergétique du moteur à combustion internene 
correspondent pas forcément aux zones limitant le plus les émissions polluantes. Ainsi 
l’optimisation de la consommation du véhicule n’implique pas forcément une optimisation des 
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émissions polluantes [200]. 
 
Enfin, des conditions de performances (puissance) et de confort de conduite (réactivité, son) 
peuvent aussi être exigées, et ont un impact non négligeable sur la stratégie de contrôle du 
véhicule (par exemple utiliser la propulsion électrique pour assister le moteur thermique et ainsi 
obtenir de meilleures accélérations). Ce type d’utilisation est d’ailleur actuellement utilisée en 
compétition automobile (KERS des f1).  
 
Il est donc nécessaire de bien définir les objectifs de la stratégie de contrôle. En fonction de ceux-
ci, des compromis doivent être réalisés afin d’obtenir les performances souhaitées pour le 
véhicule étudié. 

 
 

1.4.2.3 Types de stratégies 
 
Face à ce problème d'optimisation du contrôle du véhicule hybride, plusieurs types de stratégies 
ont été et sont encore actuellement développés. Celles-ci peuvent être regroupées en deux 
classes : 
 
_Stratégies par règles fixes (rule-based) : 
 
Ce type de stratégie de contrôle est basé sur la fixation de règles prédéfinies à l'avance et 
implémentées dans le calculateur du véhicule hybride, qui vont permettre de définir le 
fonctionnement de chacune des parties de la propulsion en fonction des conditions de vitesse et 
d'accélération rencontrées par le véhicule, ainsi que des capacités des propulsions thermique et 
électriques à fournir (ou récupérer) l'énergie nécessaire pour assurer le mouvement du véhicule. 
Le plus souvent, ces propulsions visent en particulier à optimiser le fonctionnement du moteur à 
combustion interne. Celui-ci est à la fois le principal producteur d'énergie dans le véhicule, ainsi 
que l'élément ayant non seulement le plus faible rendement global, ainsi que la plus forte 
variation de rendement en fonction de son fonctionnement (rendement maximal autour de 40% et 
pouvant descendre jusqu'à quelques % lors de fonctionnement à faible puissance). 
 
_Stratégies par optimisation : 
 
Ce type de stratégies consiste à trouver le minimum d'une fonction de consommation énergétique 
totale du véhicule. La fonction de coût est définie à partir d'études expérimentales ou de 
simulations sur les performances de chacun des éléments du véhicule hybride (consommation du 
MCI et du moteur électrique ainsi que les différentes pertes électriques et mécaniques pouvant se 
produire) en fonction des conditions de fonctionnement auquel ils sont soumis. La recherche du 
fonctionnement du véhicule hybride permettant de minimiser la fonction mathématique ainsi 
obtenue est faite grâce à l'application d'algorithmes d'optimisations souvent complexes dont 
certains sont présentés dans la suite de cette étude. Le plus souvent ces stratégies nécessitent la 
pré-connaissance du parcours effectué par le véhicule.  Contrairement aux stratégies à règles 
fixes, un véhicule se trouvant par deux fois dans les mêmes conditions de route et d'état de 
charge des batteries (même énergie à fournir et même capacité à utiliser la propulsion électrique) 
ne fonctionne pas forcément de la même manière dans les deux cas.  
 
 

1.4.2.3.a Stratégie rule-based [196, 201] 
 
Ces stratégies ont été les premières à être développées du fait de leur relative simplicité de mise 
en œuvre. Des règles fixées à l'avance dans le calculateur du véhicule permettent à la stratégie 
de contrôle de définir le mode de fonctionnement du véhicule ainsi que de calculer la répartition 
énergétique entre les deux propulsions. L'exemple présenté en Figure 54 correspond à une 
stratégie de contrôle rule-based possible pour un véhicule full-hybrid parallèle.  
 
Une des stratégies les plus utilisées dans la littérature est celle du maintien de charge de la 
batterie (charge sustaining) [170, 171]. En effet, dans un véhicule hybride (commun, et pour les 
Plug-in ayant dépassé leur autonomie en mode électrique) l'ensemble de l'énergie est produite 
par le moteur à combustion interne. La partie électrique se décharge régulièrement et doit ensuite 
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être rechargée (par l'utilisation du moteur comme d'un générateur). La stratégie de contrôle gère 
l'état de charge de la batterie. Pour des raisons de rendement (les pertes internes à la batterie 
évoluant en fonction du SOC) ainsi que pour des raisons de durée de vie (des dégradations 
précoces de la batterie pouvant être observées en cas de surcharge et de sous-charge) celle-ci 
est utilisée sur une plage de SOC limitée (quelques % de SOC). Le contrôle de la propulsion 
hybride enchaîne alors des phases de charges (récupération au freinage, moteur générateur) et 
de décharges (mode électrique, assistance électrique du MCI) pour rester dans la plage de SOC 
définie par avance. Ainsi, dans ces conditions, les changements de mode sont en grande partie 
dictés par le franchissement de valeurs limites d'état de charge, à l'exception de l'arrêt du MCI à 
vitesse nulle ainsi que les cas de sous-dimensionnement de la partie électrique par rapport à la 
demande de puissance ou de vitesse du véhicule [170, 171]. 
 
Le désavantage de ce premier type de stratégie est qu'il ne permet pas d'optimiser l'ensemble du 
système de propulsion hybride, Généralement elle se concentre sur l'amélioration de l'utilisation 
du moteur à combustion interne, en le faisant fonctionner au maximum près de sa courbe de 
meilleure consommation, ainsi qu'en l'arrêtant régulièrement (consommation instantanée nulle). 
Les différentes performances en fonction de la commande de la batterie (à l'exception de la zone 
de fonctionnement préalablement définie) et du moteur électrique ne sont pas prises en compte 
dans le choix de la répartition d'énergie entre les propulsions thermique et électrique.  
 
Les récentes études sur les stratégies "rule-based" s'intéressent en particulier à l'utilisation de la 
logique floue (fuzzy logic) [196-199]. En effet, cette méthode est parfaitement adaptée aux 
systèmes variant temporellement de manière non linéaire, tels les systèmes hybrides. Dans cette 
méthode, l'état des variables d'entrée est étudié (par exemple le SOC peut être considéré comme 
faible, moyen, fort). Contrairement à une méthode booléenne, la logique floue ne définit pas un 
état comme étant seulement vrai ou faux, mais établit des "degrés de vérité" d'un état pour cette 
variable (voir Annexe A4 et Figure 55). Ainsi une variable peut être décrite comme étant en même 
temps dans deux (ou plus) états avec un certain degré de vérité qui lui est associé (par exemple 
sur la Figure 55 : pour un SOC de 0,65 le SOC est à la fois faible et optimum avec des degrés de 
vérité égaux à 0,5). L'utilisation d'algorithmes simples utilisant des boucles "Si" (exemple : si 
SOC=Optimum et Pcommande=Faible alors Pmci=Faible) permet de déterminer les variables de 
sortie. 
 

 
Figure 55 : Exemple de description de l'état de charge en logique floue [196] 

 
Cette méthode bien utilisée permet d'obtenir des économies de carburant supplémentaires par 
rapport à une stratégie plus simple (maintien de charge par exemple) [170, 171]. Il est par 
exemple possible d'obtenir plus de liberté sur le choix de la répartition d'énergie entre les deux 
moteurs, et ainsi de chercher une optimisation globale de la propulsion hybride. Elle permet aussi 
des temps de calculs relativement faibles, ce qui rend son utilisation aisée dans un système 
complexe tel que la propulsion hybride (le principe de la logique floue est expliqué plus 
précisément en Annexe A4). 
 
Ces stratégies permettent déjà des économies d'énergies importantes. Cependant, elles ne sont 
pas toujours adaptées au parcours effectué par le véhicule. En effet, pour ce type de stratégies, la 
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"mission" effectuée par le véhicule n'influe pas sur les résultats de la stratégie de contrôle. De fait, 
dans certaines conditions de vitesse et de puissance demandées à la propulsion hybride du 
véhicule, un mode de fonctionnement est utilisé sans être celui permettant le plus d'économie, 
dans le cas présentement étudié. Par exemple, dans le cas de faibles vitesses et couples de 
commande, il est plus intéressant de mobiliser au maximum la propulsion électrique (un moteur 
thermique fonctionnant à faible rendement pour ces conditions de couple et vitesse). Cependant, 
si le SOC de la batterie est trop faible, l'utilisation du mode électrique n’est pas possible et des 
économies d'énergies qui auraient pu être réalisées sont perdues. Ainsi, il peut être possible de 
trouver des paramètres de réglages (valeurs de SOC limites par exemple) améliorant au 
maximum l'effet de ce type de stratégie sur la consommation du véhicule hybride pour un cycle 
de conduite donné (par exemple le cycle NEDC), mais ce réglage a peu de chances d'être adapté 
à un autre type d'utilisation du véhicule. L'efficacité de ces stratégies devient également 
rapidement limitée dès que le nombre d'objectifs demandé au véhicule hybride (réduction de 
consommation du MCI, du moteur électrique, des batteries, réduction des émissions polluantes) 
augmente.   
 
Pour ces raisons, un nouveau type de stratégies de contrôle utilisant des données définissant le 
parcours du véhicule a depuis été étudié : ce sont notamment les stratégies par fonction 
d'optimisation [201]. 
 
 

1.4.2.3.b Stratégie par fonction d'optimisation 
 
Les stratégies par règles fixées (rule-based) permettent d'optimiser individuellement les 
performances de chaque composant. Cependant, ces objectifs traités séparément ne permettent 
pas d'obtenir la meilleure amélioration des performances d'un véhicule hybride dans son 
ensemble. Les stratégies par fonction d'optimisation proposent de trouver une solution à 
l'ensemble des problèmes posés, en une seule fois. Elles peuvent aussi permettre l'optimisation 
non seulement de la consommation du véhicule, mais aussi d'autres variables telles que les 
émissions polluantes.  
 
Contrairement aux stratégies précédentes pour lesquelles les conditions de route et le 
comportement du conducteur (conduite souple, agressive, …) ne sont pas connues à l'avance, 
les stratégies par optimisation utilisent la connaissance que l'on peut avoir de ces deux éléments. 
Il paraît pourtant difficile d’appréhender ces informations pour l'ensemble des trajets et 
conducteurs auxquels est soumis un véhicule au cours de son exploitation. C'est pourquoi 
certaines stratégies trouvées dans la littérature sont généralement adaptées à un certain cycle de 
conduite, et leur efficacité peut parfois être jugée artificielle. Toutefois, les récents développement 
de systèmes de localisation tels que le GPS, ainsi que les données en temps réel sur les trafics 
routiers, laissent à penser que dans un avenir proche, la prédiction du parcours du véhicule 
(accélérations, vitesse) en temps réel pourra être transmise au système de contrôle. 
 
Un système d'optimisation peut être comparé à une phase d'apprentissage suivie d'une phase 
d'adaptation de la stratégie de contrôle aux contraintes qui lui sont soumises et à la mission 
(cycle routier) que le véhicule devra effectuer. Tout d'abord une fonction de "coût" est définie, qui 
représente l'intégrale des consommations et émissions instantanées du véhicule. Ces données 
étant directement liées au fonctionnement du véhicule, des "variables de décision" (la répartition 
d'énergie, par exemple) vont intervenir dans cette équation de coût. On recherche ensuite à 
minimiser cette fonction avec des algorithmes d'optimisation (tels que les algorithmes génétiques) 
afin de trouver les variables de décision donnant les meilleures performances possibles en terme 
d'économies. 
 
Les stratégies par optimisation ont été divisées en deux catégories: 
D'une part on trouve les stratégies par optimisation globales, pour lesquelles la stratégie de 
contrôle est définie avant même le départ du véhicule : cela nécessite donc de connaître 
l'ensemble du parcours du véhicule, le comportement du conducteur, et les conditions de trafic à 
l'avance.  
 
D'autre part, des stratégies par optimisation en temps réel ont été développées. Elles sont 
particulièrement intéressantes par le fait que leur capacité d'adaptation au temps présent leur 
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donne un potentiel très important dans la réduction de la consommation et des émissions 
polluantes. Ces stratégies peuvent s'adapter au cours de la vie du véhicule, en analysant les 
divers voyages qui ont été faits et le comportement du conducteur dans le passé. Les futurs 
voyages sont alors potentiellement "déduits" de cet historique de données afin de créer la 
stratégie de contrôle du véhicule. De même, le comportement du conducteur pourra être analysé 
et identifié par le système de contrôle. 
 
Un exemple de fonction d'optimisation est présenté ici (inspiré de [199, 204, 222]). Il s'agit de 
définir de manière simplifiée pour chaque mode de fonctionnement les consommations et 
émissions de chaque élément du système de propulsion. Celles-ci sont adimensionnées, afin de 
pouvoir les inclure dans une même équation (pas de conflit d'unité). On y  ajoute une condition de 
retour du SOC à sa valeur initiale en fin de parcours. Dans cette étude, seules deux variables de 
décision, définissant la répartition d'énergie lors des phases de décharges et recharges de la 
batterie, sont utilisées pour définir la stratégie hybride.  

 

 CommandeMax,MCIeargCh,ME .   1  (99) 

 

 CommandeMax,MCIeargDéch,ME .   2   (100) 

 
β1 et β2 sont les variables de décisions.  

Si τcommande < β1τMCI,max, le moteur électrique est utilisé comme un alternateur (équation 99) 

Si τcommande > β2τMCI,max, le moteur électrique assiste le MCI (équation 100)  

Si β1τMCI,max ≤τcommande ≤ β2τMCI,max, seul le MCI est utilisé 

 
Le but de l'optimisation est de trouver le meilleur couple {β1, β2} permettant de minimiser la 
fonction de coût suivante : 
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SOCs et SOCe sont respectivement les états de charge au début et en fin de fonctionnement. 
Les Conso

0
, Emission

0
 et SOC

0
 sont respectivement les consommations, niveau d'émission et 

état de charge du véhicule pour des valeurs de β1 et β2 non optimisées. 

 
Les facteurs a, b et c permettent de définir l'ordre de priorité entre les différentes variables à 
optimiser. On définit les niveaux d'importances qu'ont tous les objectifs les uns par rapports aux 
autres. L'optimisation de la consommation étant globalement très grande, le coefficient a est 
généralement plus élevé que b (dans l'exemple cité a = 0,5 et bi = 0,25. Le maintien de l'état de 
charge entre le début et la fin de la mission étant primordial, c a une valeur très importante pour 
s'en assurer (dans l'exemple c = 10).     
 
Il existe un grand nombre de méthodes mathématiques permettant de trouver une solution au 
problème d'optimisation. Une méthode reprise plusieurs fois dans la littérature est l'application 
d'algorithmes génétiques (voir Annexe A5) [199, 204, 222].  
 
 

1.4.2.4 Exemple de recherche d’optimisation du véhicule hybride (prise en compte 
de la chauffe moteur) 

 
Pour finir cette partie, un exemple de recherche d’optimisation de la stratégie  est présenté par les 
travaux de Lescot et al. [169]. Les stratégies par optimisation consistent en la définition d'une 
fonction de "coût" qui doit être minimisée à l'aide d'un algorithme approprié, afin de trouver les 
paramètres d'entrée optimums. Généralement, cette fonction est obtenue par une modélisation 
(simplifiée pour les temps de calcul) de la propulsion hybride. La réduction de la consommation 
étant un objectif primordial des véhicules hybrides, la fonction de "coût" la plus simple utilisée 
consiste en le calcul de la consommation de carburant totale du véhicule obtenue sur un parcours 
donné, les paramètres d'entrée étant les commandes de chaque partie de la propulsion hybride 
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(répartition énergétique entre le moteur thermique et le moteur électrique). Pour plus de 
simplicité, la modélisation du véhicule considère souvent des conditions de fonctionnement 
optimales pour le moteur thermique, ce qui n'est pourtant pas le cas après un départ à froid. Ainsi, 
ces travaux proposent de compléter la fonction de  "coût" en y intégrant la nécessité de monter 
rapidement le moteur thermique en température après son démarrage, puis d'analyser les 
performances de la nouvelle stratégie. 
 
 

1.4.2.4.a Modélisation : orientée pour le contrôle véhicule [169] 
 
Une première modélisation d'un moteur fonctionnant à température optimale est réalisée. La 
consommation du moteur thermique est obtenue par l'utilisation d'une cartographie de 
consommation : 

 ),(mm eifuelfuel       (102) 
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τi est le couple indiqué, τe le couple effectif, ωe la vitesse de rotation du moteur et Pfrot la 
puissance de frottement. Cette dernière est exprimée comme une fonction de la vitesse du 
moteur : 
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La pression moyenne de frottement Pmf est calculée à partir de cartographies. 
 
L'évolution des frottements en fonction de la température est obtenue en fonction de sa viscosité, 
elle même dépendante de la température de l'huile : 
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υ* est la viscosité cinématique de l'huile chaude. Le paramètre d est calibré en fonction de 

mesures expérimentales. D'où le calcul final de la puissance de frottement : 
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Les pertes se produisant lors de la combustion sont aussi prises en compte. La surconsommation 
provenant de la combustion incomplète pour une température ambiante du moteur est 
notamment considérée, avec l'ajout d'un facteur de surconsommation :   
 

 )T().,(m.PCI)T,,(P huileeifuelhuileeefuel      (107) 
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Le PCI du carburant est une constante dépendante du type de moteur utilisé. Pfuel est la 
puissance totale issue de la combustion. Le facteur de surconsommation ψ(Thuile) tend vers 1 
lorsque la température d'huile augmente (maximum 87°C). 
 
La dernière étape consiste à modéliser la montée en température de l'huile. Un bilan énergétique 
est appliqué à l'huile de lubrification. Les sources d'énergie proviennent des frottements (Pfric), 
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des pertes de chaleur au travers des parois de la chambre de combustion Pgw ainsi que des 
échanges entre l'huile et l'air ambiant : 

 

 )TT(.P.P.
dt

dT
Ambianthuilegwfrot

huile     (109) 

 
Les paramètres d, α, β et δ sont obtenus par corrélation avec des mesures expérimentales 
(présentés dans le Tableau 5). 

d 0,3 

α 6,1396.10
-5

 

β 3,7395.10
-5

 

δ 0,0014 

 
Tableau 5 : Paramètres du modèle thermique [169] 

 
Les paramètres α, β, δ sont déterminés par comparaison avec l'expérience. Pgw est obtenue de la 
manière suivante : 

 echapfrotefuelgw PPPPP    (110) 

 
 echapechapfuelechap T.Cp.m).(P  1   (111) 

 
λ est le rapport air/carburant et Pechap la puissance perdue à l'échappement. La température 
d'échappement Texh est obtenue par cartographie. La puissance mécanique effective est calculée 
simplement par : 

 

 eee .P    (112) 

 
Le modèle a été validé par comparaison avec des mesures expérimentales [169]. 
 
 

1.4.2.4.b Contrôle du véhicule 
 
Une stratégie de type "optimisation-based" (différentes de "rule-based") prenant en compte la 
température du moteur est appliquée. Le paramètre recherché ici est le couple délivré par le 
moteur minimisant la fonction suivante [169] : 
 

 )t,,(P.s),(P)t,,(F eeeleceefuelee     (113) 
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Les autres commandes (vitesse, couple électrique) sont déduites à partir de cette valeur. 
 
Pelec est la puissance électrique issue de la batterie (proportionnelle à la variation de SOC). Le 
coefficient s est nommé facteur d’équivalence (la variation de s est négligée). Ainsi la 
consommation de carburant ne dépend que de la vitesse de rotation et du couple du moteur 
thermique. Il reste à intégrer une nouvelle variable d’état prenant en compte la température du 
moteur : 

 

 )T,,(P).t(p)t,,(P.s)T,,(P)t,T,,(F huileeetheeelechuileeefuelhuileee     (115) 

 
Pth est une reformulation de la variation de température en unité de puissance : 

 

 huileth T.MCP    (116) 
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La nouvelle variable d’état est choisie de manière à fonctionner de la même manière que Pelec. 
Pelec est négative lors de la recharge de la batterie (et positive lors de la décharge). De même, P th 
est négative si la température d’huile augmente, ce qui correspond au chargement de la capacité 
thermique. L’équation d’Euler-Lagrange associée à la variable p(t) est définie si dessous : 
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  (117) 

 
Plus de détails sur la dérivée de p(t) ne sont pas donnés par les auteurs [169]. 
 
 

1.4.2.4.c Optimisation 
 
La solution de contrôle optimale est définie par deux valeurs optimales du paramètre s et de la 
condition initiale de p(t) : p0. s est déterminé par la valeur du SOC au temps final tf qui doit être 
égal au SOC initial. Dans le cas de p0, il n’y a pas de critère simple pour le définir. Au mieux, on 
peut chercher p0 pour lequel p(tf)=0. Cependant, du fait des différentes approximations et arrondis 
effectués lors des calculs différentiels, appliquer cette condition n’est pas efficace [169]. La 
méthode utilisée consiste à tester un vaste panel de valeurs pour p0, et pour chacune d’elles, à 
rechercher la valeur de s garantissant l’égalité des SOC initiaux et finaux en utilisant un 
algorithme approprié ("zero-finding algorithm"). 
 
 

1.4.2.4.d Résultats 
 
L’efficacité de la méthode précédente a été testée sur trois cycles routiers caractéristiques 
(Artemis road, FTP, Artemis mixte, voir Annexe A1). Dans tous les cas, la condition de maintien 
de la charge (SOC(0)=50%) est appliquée. La comparaison du parcours de chaque cycle dans le 
cas de départ à froid et de départ avec un moteur chaud est réalisée et présentée dans le 
Tableau 6 [169]. 

 Unités 
Artemis 

route 
FTP72 

Artemis 
mixte 

Moteur chaud l/100km 4,36 3,38 6,31 

Moteur froid 
sans 

optimisation 
l/100km 4,81 3,87 6,6 

Moteur froid 
avec 

optimisation 
l/100km 4,67 3,79 6,55 

gain % 2,81 2,14 0,64 

 
Tableau 6 : Gain de consommation de la nouvelle stratégie prenant en compte l’état thermique du 

moteur [169] 
 

Les résultats montrent que la prise en compte de l’état thermique du moteur permet un gain en 
consommation non négligeable (2.8 % pour Artemis road), mais qui varie en fonction du cycle 
routier employé. Une autre performance étudiée est la quantité d’énergie perdue à 
l’échappement, qui est réutilisée pour la montée en température des organes de traitement des 
polluants. Des études ont montré que le catalyseur obtient une température d’environ 300°C alors 
que la température d’huile se situe encore entre 40 et 50°C. Ainsi, un temps de mise en chauffe 
correspondant à celui pour lequel l’huile atteint 45°C est utilisé pour étudier approximativement la 
vitesse de montée en température du catalyseur. Les résultats sont présentés dans le Tableau 7 
[169]. 
 
 
 

ftp://ftp72/


Chapitre 1.4 Stratégies de fonctionnement 

 

  
Page 89 

 
  

  
Artemis 
route 

FTP72 
Artemis 
mixte 

Temps montée en 
température 

catalyseur (s) 

sans 
optimisation 

774 463 1372 

avec 
optimisation 

379 260 407 

 
Tableau 7 : Réduction du temps de chauffe du catalyseur par la nouvelle stratégie [169] 

 
Les résultats montrent que la prise en compte de la thermique moteur permet de réduire 
sensiblement ce temps de montée en température. L’utilisation de la nouvelle stratégie optimisée 
induit un fonctionnement du moteur à combustion interne où la part de l’énergie perdue à 
l’échappement est plus importante (Tableau 8), permettant une montée en température très 
rapide du catalyseur.  

 

  
Artemis 
route 

FTP72 
Artemis 
mixte 

Part de l’énergie 
totale transférée à 

l’échappement 
(%) 

sans 
optimisation 

15.6 19.4 9.1 

avec 
optimisation 

18.5 22.5 19.7 

 
Tableau 8 : Variation de l’utilisation de l’énergie dans le moteur du fait de la nouvelle stratégie 

[169] 

 
L’étude se concentre ensuite sur le cas particulier du cycle Artemis route. L’évolution de la 
température d’huile est notamment étudiée (Figure 56) sur ce cycle, dans le cas d’une stratégie 
de contrôle avec et sans prise en compte de la thermique.  
 

 
Figure 56 : Montée en température de l’huile, comparaison entre les deux stratégies [169] 

 
L’utilisation de la nouvelle stratégie permet une augmentation plus rapide de la température 
d’huile. Cela vient directement du fait que le moteur électrique est moins souvent utilisé avec la 
nouvelle stratégie (décroissance plus faible du SOC en début de cycle, cf. Figure 57). Le moteur 
thermique est donc plus sollicité,  ce qui explique la montée plus rapide en température de l’huile 
du moteur. 
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Figure 57 : Evolution de l’état de charge (SOC) sur le cycle Artemis « route », effets de la nouvelle 

stratégie [169] 

 

1.4.3 Conclusion 

 
Ces derniers résultats montrent qu’il est possible d’adapter le fonctionnement du véhicule hybride 
en fonction de l’évolution des températures de ses différents éléments. Ici, la stratégie utilisée 
pour ce véhicule a subi un algorithme d’optimisation donnant le meilleur fonctionnement pour ce 
cycle routier particulier, avec cette température ambiante particulière. Il est donc encore difficile 
de l’appliquer à un véhicule réel, pour lequel les conditions de trajet et la thermique vont évoluer 
énormément d’un parcours à l’autre.  
 
La suite de cette thèse vise à réaliser une étude similaire mais plus complète, pour mettre à jour 
des comportements généraux du véhicule hybride fonctionnant dans des états thermiques 
variables, et ensuite donner des éléments de réflexions permettant d’améliorer ses performances 
lors d’un départ à froid, qui soient applicables quelle que soit l’utilisation du véhicule.  
 
La première partie de cette étude consiste en la mise en place des différents modèles thermiques 
des 2 propulsions thermique et électrique du véhicule. Ces modèles sont présentés dans le 
chapitre suivant.   
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Conclusion chapitre 1  
 
Ce chapitre a montré l’intérêt de la propulsion hybride électrique dans le but d’une réduction de la 
consommation de carburant des véhicules particuliers. Le taux d’hybridation du véhicule et le type 
de liaison (mécanique ou électrique) entre les deux motorisations et les roues sont choisis suivant 
le niveau de performances souhaitées (puissance, comportement routier, consommation). De 
plus, aucune solution technique ne s’est clairement démarquée et généralisée au cours des 
années. Il en résulte une grande variété de systèmes hybrides sur le marché, de systèmes « Stop 
& Start » très minimalistes (arrêtant uniquement le moteur thermique en cas d’arrêt du véhicule) 
aux véhicules de type « full-hybride » pour lesquels la propulsion électrique est capable d’assurer 
en partie ou totalement la propulsion du véhicule, avec des associations des moteurs thermique 
et électrique en série ou en parallèle (ou une combinaison des deux). Dans la plupart des cas, le 
système électrique sert alors de système de stockage intermédiaire d’énergie récupérant en 
temps voulu une partie de l’énergie du moteur thermique non utile à la propulsion instantanée du 
véhicule pour la restituer ensuite aux roues lors de phases où le moteur thermique est très 
désavantagé (zones de faibles charges). Cette utilisation plus adaptée du moteur thermique a 
prouvé son efficacité. Cependant elle complexifie grandement le véhicule et l’alourdit. 
 
La complexification du GMP et les nombreuses stratégies de pilotage rendues possibles par 
l’hybridation rend particulièrement intéressante l’utilisation d’un simulateur de véhicules hybrides, 
pour effectuer de premiers choix en termes d’architectures et de stratégies de gestion de 
l’énergie, avant la mise en œuvre d’un prototype et de campagnes expérimentales. Dans ce 
contexte,  cette thèse visant à présenter un nouveau modèle de GMP hybride prenant en compte 
les différents transferts thermiques, une étude bibliographique étendue a été présentée détaillant 
les différentes sources de pertes pour les différents organes d’un GMP hybride (moteur 
thermique, moteur électrique, batteries). Un certain nombre de modèles de transferts thermiques 
issus de la littérature ont ensuite été décrits. Finalement, les différentes stratégies de gestion de 
l’énergie et les moyens d’optimisation ont été présentés. 
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Chapitre 2. Modélisation 
 
Introduction  
 
Basé sur l’étude bibliographique menée précédemment, ce second chapitre présente le 
développement, dans l’environnement AMESIM, d’un modèle de véhicule hybride électrique 
intégrant les différents transferts thermiques au sein des organes de propulsion (moteur 
thermique, moteur électrique, batteries).  
 
La première partie du chapitre est consacrée à la modélisation des transferts thermiques du 
moteur à combustion interne. Deux approches sont présentées, l’une fonctionnant à base de 
cartographies empiriques, la seconde utilisant des modèles phénoménologiques plus complexes. 
Les performances de ces deux modèles sont combinées afin de réaliser le modèle 
thermodynamique final du MCI. D’autre part un modèle nodal des transferts thermiques du 
moteur thermique est développé avec modélisation des circuits de liquide de refroidissement et 
d’huile de lubrification, permettant de disposer d’un outil de simulation à la fois simple mais aussi 
capable de représenter et d’étudier les gradients de température se produisant dans cet élément, 
notamment lors de la mise en température après un démarrage du GMP à température ambiante. 
 
Par la suite, des modèles de pertes thermiques du moteur électrique sont implémentés. De la 
même manière que pour le moteur à combustion interne, une approche nodale des transferts 
thermiques est retenue (représentation du moteur électrique par 2 nœuds). 
 
Enfin la prise en compte des déperditions thermiques dans la batterie permet de compléter le 
modèle thermique du véhicule hybride. 
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2.1 Développement d’un modèle de MCI 
sous AMESim  

 
2.1.1 Description de l’outil de simulation AMESim 

 
Le logiciel de simulation LMS Imagine.Lab AMESim (plus simplement AMESim) permet la 
modélisation et l’analyse de systèmes à domaines physiques multiples. Un ensemble de modèles 
ayant été validés sont regroupés dans une bibliothèque, sous la forme de composant prédéfinis. 
Un modèle plus complexe peut ainsi être étudié par l’utilisateur en reliant entre eux ces modèles 
"élémentaires" (aussi appelés sous–modèles). Les variables d’entrées d’un sous modèle 
correspondent aux variables de sortie des sous-modèles auquel il est relié (et vice versa). Les 
domaines de simulation sont très variés (hydraulique, pneumatique, électrique, électronique, 
mécanique, thermique, etc.) et cet outil permet notamment la simulation de véhicules. 

 
2.1.1.1 Bibliothèque IFP Drive  

 
IFP Drive est une bibliothèque, sous AMESim, de différents modèles simples pouvant être 
couplés entre eux afin d'obtenir un modèle de véhicule complet. Un exemple de modélisation de 
véhicule sous AMESim est présenté en Figure 58. 
. 

 
 

 
 

Figure 58 : Schéma d'un modèle de véhicule hybride parallèle sous AMESim 
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Les sous-modèles utilisés sont les suivants : 
 
_ n° 1 : Modèle de Mission Véhicule : 
 
Ce modèle contient le parcours que doit effectuer le véhicule au cours de la simulation. 
Différentes missions sont déjà fournies par AMESim (tel que le New European Driving Cycle : 
NEDC) sous forme de tableur. Ce modèle contient aussi les données de commande de la boite 
de vitesse ainsi que divers paramètres imposés au véhicule, tels que les conditions ambiantes de 
pression et de température ainsi que la pente sur laquelle le véhicule évolue. Ces données sont 
ensuite exploitées par le modèle de commande (n°2 Driver) et doivent être suivies par le véhicule. 
D'autres missions peuvent être créées sous le même format en fonction du besoin de l'utilisateur 
(par exemple l'assemblage de plusieurs cycles NEDC ou d'un cycle original jugé utile).  
 
_ n° 2 : Driver, commande du véhicule : 
 
Ce bloc permet de modéliser un conducteur parcourant la mission choisie. A partir des données 
de Mission et de boite de vitesse, ce bloc permet la commande vers la boite de vitesse ainsi que 
celle de l'accélération du freinage du véhicule et de la charge du moteur. Ces données sont 
ensuite traitées par le calculateur du véhicule (n° 3 : Control Unit). 
 
_ n° 3 : Control Unit, Calculateur : 
 
Ce bloc contient les différentes stratégies de contrôle du système de propulsion du véhicule. 
Plusieurs calculateurs sont disponibles dans IFP Drive en fonction du véhicule modélisé (véhicule 
thermique classique, véhicule hybride série ou parallèle). Ce bloc de commande analyse les 
commandes provenant du conducteur et choisit les différents ordres donnés aux divers éléments 
(moteur thermique, électrique, boite de vitesse) en fonction de divers paramètres et variables, tels 
que la vitesse du véhicule, des différents moteurs, l'état de charge de la batterie (dans le cas d'un 
véhicule hybride) ou encore la température du moteur thermique. Dans le cas d'un véhicule 
hybride, les différentes stratégies de fonctionnement de la propulsion mixte thermique et 
électrique sont aussi incluses dans ce modèle (ainsi que la courbe de fonctionnement optimale du 
moteur). L'utilisateur est aussi capable d'intervenir sur quelques paramètres de la stratégie de 
contrôle, comme par exemple, la plage de fonctionnement de la batterie.   
 
_ n° 4 : Moteur thermique : 
 
Ce modèle de moteur à combustion interne permet, à l'aide de cartographies de fonctionnement 
moteur, d'obtenir l'état thermodynamique et thermique de celui-ci. Les cartographies utilisées sont 
les suivantes : 
_ Courbes de couple maximal et minimal (frein moteur) en fonction de la vitesse du MCI, 
_ Consommation instantanée (et donc rendement) en fonction du point de fonctionnement, 
_ Pression moyenne de frottement,  
_ Chaleur générée par la combustion. 
 
Certaines de ces cartographies ont été réalisées pour plusieurs températures du moteur, ce qui 
permet de modéliser de manière assez simple la montée en température du moteur à combustion 
interne. 
 
Ce modèle respecte aussi l'inertie du moteur. Cependant, le réalisme de cette modélisation peut 
être mis en doute. En effet, différentes inerties du moteur à combustion interne, résultant de la 
mise en mouvement des différentes pièces ou de l'inertie des gaz à l'admission ou à 
l'échappement, sont obtenues par l'utilisation de paramètres de temps de réponse constants qui 
peuvent être modifiés par l'utilisateur. Cette modélisation tend à se rapprocher le plus possible du 
comportement réel du moteur à combustion interne, mais n'utilise que très peu de principes 
physiques qui se produisent pourtant dans le moteur. 
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Figure 59 : Cartographie du couple maximal et minimal du moteur et courbe optimale de 

fonctionnement en fonction de la vitesse de rotation (modèle par cartographie sous AMESIM) 
 
_ n° 5 : Moteur électrique et batterie : 
 
Ces deux blocs fonctionnent de la même manière que le moteur à combustion interne, c'est à dire 
à partir de cartographies (par exemple, tension maximale de la batterie en fonction de la charge, 
couple du moteur électrique en fonction de la vitesse, rendement). Les modèles utilisés restent 
ensuite assez simples (par exemple la loi d'Ohm). Tout comme pour le moteur à combustion 
interne, certaines de ces cartographies (par exemple la résistance interne de la batterie) sont 
dépendantes de la température de ces éléments, et il est alors possible d'obtenir une estimation 
des différentes pertes thermiques lors du fonctionnement ainsi que de simuler leur montée en 
température.  
 
_ n° 6 : Chaîne de transmission et boite de vitesse : 
 
La chaîne de transmission est composée de divers éléments mécaniques ayant une inertie 
propre. La boite de vitesse est commandée par le calculateur, qui lui même respecte la mission 
donnée par l'utilisateur. Les différents rapports de réduction peuvent être définis avec leurs 
rendements respectifs (constants).  
 
_ n° 7 : Modèle du véhicule : 
 
Ce dernier modèle comprend toutes les données mécaniques du véhicule. L'utilisateur peut 
définir les différents paramètres d'inertie du châssis et récupérer le couple et vitesse de rotation 
en sortie de la boite de vitesse. On peut alors incorporer dans la simulation la possibilité 
d'effectuer un trajet en pente ainsi que la prise en compte de la trainée du véhicule roulant. 
 
 

2.1.1.2 Bibliothèque IFP Engine 
 

IFP Engine est une bibliothèque de modèles sous AMESim permettant d'obtenir une modélisation 
complète d'un moteur à combustion interne. Contrairement à IFP Drive qui modélise un moteur 
uniquement par l’utilisation de cartographies obtenues expérimentalement, et donc qui ne 
respecte pas forcément la physique mécanique et thermodynamique d’un MCI, les modèles 
présents dans IFP Drive permettent une modélisation bien plus détaillée et proche de la réalité. 
En effet, les modèles proposés permettent de simuler le fonctionnement de l’ensemble des pièces 
d’un moteur à combustion interne, en partant des tubulures d’admission et d’échappement (n° 1), 
l’injection indirecte (n° 2), la chambre de combustion (n° 3), ainsi que l’ensemble de l’arbre de 
transmission (n° 4). Les modèles utilisés sont, de plus, bien plus réalistes du point de vue du 
comportement thermodynamique dans chacun de ces éléments. 
 
L’utilisateur a la possibilité de modifier de nombreux paramètres pour définir le moteur qu’il 
souhaite utiliser. Ces modifications peuvent être d’ordre géométrique, avec une possibilité 
d’action sur la cylindrée du moteur en jouant sur les dimensions de la chambre de combustion 
(course et surface du piston, rapport de compression) ou sur les dimensions de la chaine de 
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transmission (longueur de bielle, inertie de l’arbre), mais aussi d’ordre thermochimique, avec la 
possibilité d’utiliser plusieurs types de carburants dont les comportements sont fournies en 
données par AMESim. 
 

 
Figure 60 : Schéma du modèle de moteur à combustion interne utilisant IFP-Engine 

 
 

Intéressons-nous particulièrement au modèle de chambre de combustion. Le modèle utilisé dans 
le cadre de cette thèse est un modèle de combustion CFM (coherent flame model) 
monodimensionnel à deux zones. Ce modèle permet de calculer, au cours du cycle 
thermodynamique, la pression à l’intérieur de la chambre de combustion, la puissance thermique 
échangée aux parois, ainsi que le processus de combustion. La chambre de combustion est 
alimentée à l’admission par un mélange d’air et d’essence obtenu par l’ensemble de la 
modélisation de la chaine d’admission (n° 2). La combustion est alors réalisée. La composition 
des gaz dans le cylindre possède trois éléments : de l’air, des vapeurs de carburant, des gaz 
brûlés. 
 

 
Figure 61 : Représentation schématique du modèle de chambre de combustion sous AMESim 

 
Le processus de combustion est basé sur une séparation en deux zones des gaz frais et des gaz 
brûlés, la flamme se propageant des gaz brûlés aux gaz frais. La température et le volume de 
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chacune de ces zones sont calculés et on considère que la pression à l’intérieur des deux zones 
est identique (modèle correspondant à une déflagration). Le taux de réaction des gaz frais est 
déterminé à partir d’un modèle de flamme CFM qui dépend uniquement de la vitesse de flamme 
laminaire, et de sa surface totale : 
 

 totli

comb
i S.u.
dt

dm
   (118) 

 
La vitesse de flamme laminaire ul (m/s) est obtenue en utilisant la corrélation de Metghalchi et 
Keck [27] et dépend de la formule chimique du carburant utilisé, de la température dans la zone 
de gaz frais, de la pression dans la chambre, de la fraction initiale de gaz brûlés résiduels et de la 
richesse initiale du mélange air/carburant. 
 
La surface de la flamme peut être obtenue de deux manières. La première ignore l’influence de la 
géométrie de la chambre, et alors la flamme est considérée comme sphérique et se transforme 
ensuite en cylindre lorsqu’elle entre en contact avec les parois du cylindre, comme présenté en 
Figure 62. 
 

 
 

Figure 62 : Schéma de propagation de la flamme 

 
Une modélisation plus précise consiste à considérer la forme de la chambre de combustion et la 
position de l’étincelle qui débute la combustion. Cependant, il peut être difficile d’obtenir ces 
paramètres pour le moteur que l’on souhaite modéliser, et cela alourdit beaucoup le modèle. 
 
Lors de la combustion, l’état d’une zone est défini par quatre variables : la pression et les densités 
des 3 éléments composant le mélange (air/carburant/gaz brûlés). Le mélange présent dans 
chaque zone respecte les lois des gaz parfaits, de conservation de la masse et de l’énergie. A 
partir de ces équations, la quantité de chaleur libérée par la conversion des espèces est calculée.  
 
Quatre modèles d’échanges aux parois sont disponibles et doivent être choisis avant la 
simulation : 
 

Un modèle adiabatique (pas d’échange aux parois) : 
 

 0Parois   (119) 

 
Le modèle d’Eichelberg : 
 

    ParoisGazGazPistonParoisParois TT.T.p.V.,.S  432   (120) 
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Le modèle d’Annand : 
 

    44
ParoisGazParoisParoisGaz

Cylindre
ParoisParois TT(...STT.

Diam

Nu.
.S 














 


   (121) 

 
Le modèle de Woschni : 
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





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
53020

80

11

1
21
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130   (122) 

 
Le modèle de chambre de combustion permet ainsi d’obtenir la pression appliquée sur le piston, 
et donc une fois connecté à un modèle de système bielle vilebrequin il permet d’obtenir le couple. 
D’autre part, il est alors possible de déterminer les pertes aux parois grâce à trois ports 
thermiques, qui permettent ensuite de coupler ce modèle à un modèle thermique du moteur à 
combustion interne. 
 
 

2.1.1.3 Comparaison entre IFP-Drive et IFP-Engine : intérêts, défauts 
 
IFP-Drive est sans conteste un outil utile pour modéliser le comportement routier d’un véhicule 
complet. Les modèles proposés nécessitent des pas de calculs peu importants et il est alors 
possible de réaliser facilement des simulations de fonctionnement durant plusieurs minutes (par 
exemple un cycle NEDC dure 1180 secondes). Il est particulièrement adapté pour la comparaison 
entre les différentes chaines de propulsion conventionnelles et hybrides. Cependant, bien que 
l’utilisation de cartographies préconçues lors de la simulation permette d’obtenir des calculs plus 
simples et donc une simulation plus rapide, ces cartographies présentent plusieurs inconvénients. 
Premièrement, ces cartographies ne sont pas représentatives de l’ensemble des moteurs existant 
sur les marchés, et il pourrait y avoir une difficulté pour obtenir toutes ces données suivant le 
véhicule et donc la motorisation que l’on souhaite simuler. Deuxièmement, ces cartographies ne 
sont elles-mêmes qu’une approximation de la réalité, car elles ont été obtenues 
expérimentalement, et donc par un nombre limité de mesures. Enfin, certaines propriétés 
physiques et dynamiques ont été prises en compte, mais sont modélisées trop simplement. Par 
exemple, les différentes inerties du moteur à combustion interne (inertie de la chaîne d’admission, 
inertie des parties mobiles) sont modélisées par l’utilisation de temps de retards constants (temps 
de réaction à l’accélération et à la décélération, temps pour vider les collecteurs d’admission et 
d’échappement), qui sont des constantes définies arbitrairement par l’utilisateur et manquent 
donc de réalisme.  
 
IFP-Engine de son côté permet une modélisation beaucoup plus détaillée du moteur à 
combustion interne. Les modèles utilisés sont beaucoup plus proches de la physique réelle des 
phénomènes se produisant au cœur du moteur à combustion interne. Certains modèles utilisent 
tout de même diverses corrélations qui ont été obtenues par l’expérience. Cependant, les 
modèles de remplissage et de combustion permettent des calculs bien plus précis, ainsi que 
l’observation de l’évolution thermodynamique du moteur pendant le cycle. Le défaut de ces 
possibilités de simulation est que les modèles utilisés sont plus lourds, et donc prennent plus de 
temps de calcul. De plus, ces modèles nécessitent des pas de calculs très faibles à cause de la 
faible durée d’un cycle thermodynamique (0,02 s à 3000 tr/min). Le nombre de points nécessaires 
pour une bonne simulation est alors très important, et la simulation en devient beaucoup plus 
lente (plusieurs jours). De plus, certains éléments du modèle doivent être complétés afin d’obtenir 
un comportement réaliste du moteur à combustion interne. Par exemple, la régulation de la 
richesse ou bien de l’avance à l’allumage n’est pas présente dans le modèle d’origine, et il est 
impératif de les représenter afin de correspondre au fonctionnement réel d’un moteur. 
Contrairement, au modèle de IFP-Drive, l’inclusion d’un modèle IFP-Engine dans un modèle plus 
global de véhicule complet est beaucoup plus compliquée à faire. 
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2.1.2 Développement d’un modèle de transferts thermiques 
 

2.1.2.1 Modélisation des transferts thermiques 
 
La simulation de la montée en température du moteur à combustion interne est rendue possible 
grâce à l’association d’un modèle thermodynamique du moteur (IFP-Drive ou IFP-Engine) avec 
un modèle thermo-hydraulique représentant les différents éléments solides (métal constituant le 
bloc moteur, piston, culasse, vilebrequin, etc.) et liquides (eau de refroidissement, huile de 
lubrification) du moteur à combustion interne. La construction de ce modèle est présentée dans 
ce chapitre.  
 

2.1.2.1.a Couplage de modèles  

 

Le couplage entre un modèle de moteur à combustion interne (intégré dans une simulation de 
véhicule complet) et un modèle de transfert thermique est présenté en Figure 63. 

 

 
 

Figure 63 : Couplage d'un véhicule essence complet avec un modèle thermo-hydraulique de 
circuit d'eau 

 
Le couplage entre les deux modèles se fait au niveau des ports thermiques du moteur à 
combustion interne (n° 1) qui donnent la quantité d'énergie thermique libérée vers le circuit de 
refroidissement en fonction de la température des parois et de la température d'eau (mesurée sur 
le circuit d'eau). Cette énergie thermique est transmise à une capacité thermique hydraulique (n° 
2) incorporée dans le circuit de refroidissement. La pompe hydraulique de ce dernier est 
commandée par la vitesse de rotation de l'arbre moteur (n° 3). Enfin, un nœud de capacité 
thermique (représentant la matière constituant le bloc moteur) récupère une partie de l'énergie 
thermique contenue dans l'eau et permet de simuler la montée en température du moteur.  
 
Une simulation du parcours du véhicule sur un cycle NEDC a ensuite été effectuée. Ce cycle est 
utilisé par les constructeurs car il est censé représenter le parcours moyen parcouru par les 
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conducteurs. Il est notamment utilisé pour la mesure de la consommation et des émissions 
polluantes par les agences de certification (la fameuse consommation au 100 km ou émission de 
CO2 et autres polluants indiqués lors de la vente). Des programmes de simulation sont utilisés 
afin de simuler le comportement du véhicule sur ce parcours et ainsi d’estimer sa consommation 
réelle. Cependant, dans de nombreux cas, ces simulations sont réalisées en considérant que le 
moteur est chaud, notamment à cause de la difficulté pour se procurer des données 
expérimentales suffisantes avec le moteur froid. Les mesures à chaud peuvent être effectuées 
avec un état thermique stabilisé du moteur, alors que des mesures à froid ne peuvent être faites 
que lors d’un état transitoire de température, ce qui peut fausser les résultats. Les tests réels sur 
cycle NEDC se font pourtant après un démarrage à froid. Or il est connu qu’un moteur à 
combustion interne froid consomme plus qu’un moteur chaud, notamment à cause de pertes 
thermiques et par frottement plus importantes. Ainsi, réaliser une simulation en considérant que le 
moteur est à température optimale constante entraîne une sous-estimation de la consommation. 
Coupler la chaine de propulsion, issue de la bibliothèque IFP Drive, avec un modèle de circuit de 
refroidissement moteur, permet de palier à ce problème. 

 
Le couplage des deux modélisations IFP Drive et Thermo-hydraulique permet de simuler la 
montée en température du moteur à combustion interne lors de son fonctionnement après un 
départ à froid. Les cartographies utilisées par IFP Drive pour la modélisation du moteur à 
combustion interne étant dépendantes de la température, il est alors possible d'observer les effets 
de la variation de température du moteur sur les performances globales de celui  ci. Par exemple, 
la montée en température du moteur à combustion interne a un effet très important sur la 
pression moyenne de frottement (PMF) du moteur. En effet, la montée en température de l’huile 
de lubrification dans le moteur a un fort impact sur sa viscosité, qui diminue avec l’augmentation 
de la température. Ainsi un moteur froid subit des frottements bien plus importants qu’un moteur 
déjà chaud. En effectuant deux simulations, l’une après un départ à froid, et l’autre avec un 
moteur à température optimale, on peut alors observer ce comportement. 
 
 
 

 
 

Figure 64 : Montée en température du moteur thermique (température du liquide de 
refroidissement) 

 
 
Les courbes ci-dessous (Figure 65) représentent le calcul de la pression moyenne de frottement 
qui est appliquée au moteur dans le cas du parcours d’un même cycle NEDC, pour un véhicule 
démarrant avec un moteur froid et un autre ayant un moteur chaud dès le départ. La PMF étant à 
l’origine d’une force qui s’oppose au mouvement des parties mobiles du moteur, plus celle-ci est 
élevée et plus la propulsion par le moteur rencontre de résistance. Il en découle que le rendement 
global du moteur diminue de manière non négligeable. Ceci peut être aussi observé grâce à notre 
simulation.  
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Figure 65 : Comparaison de la PMF (en bar) lors d'un cycle NEDC après un départ à froid (en 
vert) et avec un moteur chaud (en rouge) 

 

 

On peut observer sur la Figure 66 les effets directs de la température du moteur sur son 
rendement. On peut notamment remarquer en comparant les deux courbes que le rendement 
d’un moteur chaud est plus élevé qu’après un départ à froid. La courbe verte représentant une 
montée en température du moteur à combustion interne jusqu’à atteindre de la température 
optimale en toute fin de cycle, il est normal d’observer que l’écart entre les deux courbes diminue 
avec le temps et que celles-ci se confondent en fin de cycle. 
 

 

 
 

Figure 66 : Comparaison du rendement moteur après un départ à froid (en vert) et avec un 
moteur chaud (en rouge) sur un cycle NEDC 

 
L’évolution de la température du moteur à combustion interne ayant un impact sur le rendement 
du moteur thermique, il est évident que, en conséquence, elle ait une influence sur la 
consommation totale du véhicule au cours du cycle. On observe, sur la Figure 67, l’évolution de la 
consommation totale d’un véhicule essence classique après un démarrage à froid et à chaud.  
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Figure 67 : Consommation totale du véhicule (en g de carburant) parcourant un cycle NEDC 

après un départ à froid (vert) et avec un moteur chaud (rouge) 
 
Le véhicule démarrant à froid a une consommation qui augmente plus rapidement que celle du 
véhicule ayant le moteur chaud, en particulier en début de simulation où l’écart en température 
des deux moteurs est important. Ceci est directement lié à la différence de rendement entre les 
deux moteurs. Au final, IFP-Drive associé au modèle de circuit de refroidissement a permis de 
simuler avec plus de précision la consommation du véhicule parcourant un cycle donné (ici un 
cycle NEDC) avec un départ à froid (ce qui se passe dans la réalité). Cette simulation permet 
d’apprécier la surconsommation d’un véhicule lors des premières minutes de conduite, où le 
moteur doit monter en température.  
 
Le modèle de transfert thermique a été complété avec l'addition de nouveaux phénomènes 
thermiques. En particulier,  la modélisation d'un circuit d'huile ainsi que des transferts thermiques 
qui y sont liés a été réalisée. De plus, en ce qui concerne la modélisation thermodynamique du 
moteur à combustion interne, le modèle par cartographies (IFP-Drive) a été complété avec la 
prise en compte de l'état thermique du moteur pour le calcul de la consommation et des pertes 
thermiques. Ceci a pu être fait grâce à une étude du modèle plus complexe IFP-Engine, qui 
permet la modélisation complète de la combustion ayant lieu dans le cylindre lors du 
fonctionnement. Des simulations sur divers points de fonctionnement moteur (charge, vitesse, 
température d'eau) ont permis la réalisation de nouvelles cartographies qui sont utilisées par le 
modèle IFP Drive. Ce dernier devient alors une image d’IFP-Engine. Ces travaux de modélisation 
sont présentés ci-après 
 
 

2.1.2.1.b Structure du modèle 
 
Ce premier modèle de transferts thermiques est constitué uniquement d'un circuit d'eau de 
refroidissement. Les parties métalliques du MCI sont alors seulement représentées par une 
capacité thermique. Les pertes thermiques par convection entre le métal et l'air ambiant ne sont 
pas prises en compte. Enfin, il manque un modèle thermique du circuit d'huile de lubrification. 
 
Deux sources thermiques permettent de chauffer les différentes parties du moteur à combustion 
interne. La première d'entre elles est la combustion calculée grâce au modèle thermodynamique 
du MCI (et ensuite transmise au modèle de transferts thermiques). La seconde provient des 
frottements visqueux au niveau des parties mobiles, et est transférée directement au circuit 
d'huile. Elle est obtenue à partir d'un modèle de frottement dépendant de la vitesse de rotation du 
moteur ainsi que de la viscosité de l'huile (dépendante de sa température). La diffusion de 
l'énergie thermique au travers de l'ensemble du moteur thermique est ensuite assurée par les 
différents modèles de transferts entre chaque composant. La modélisation des transferts 
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thermiques est présentée en Figure 68 et Figure 69. 
 

 
 

Figure 68 : Schéma du modèle nodal de transferts thermiques du moteur à combustion interne 
 

 
Figure 69 : Représentation de la modélisation nodale du moteur à combustion interne 
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2.1.2.1.c Détail des équations du modèle 
 
Le simulateur calcule les températures des différentes parties du moteur thermique ainsi que les 
flux thermiques à chaque pas de temps, par application des équations d'équilibre énergétique aux 
différents nœuds. Ainsi, le couplage thermique entre les parties métalliques solides et les circuits 
hydrauliques du moteur peut être évalué. De plus, une étude de la dépendance de la montée en 
température de chaque composant en fonction de certains paramètres (état thermique du moteur, 
vitesse, charge, …) peut être réalisée. 
 
Pour la modélisation des transferts thermiques dans un moteur à combustion interne, deux cas 
de fonctionnement doivent être pris en compte : moteur allumé et éteint. Lorsque le moteur 
thermique tourne, les échanges entre les deux fluides (eau de refroidissement et huile) et le métal 
se font par convection forcée (par action de pompes tirant leur énergie de l'arbre moteur). 
Lorsque le moteur est à l'arrêt, il n'y a plus de source énergétique (plus de perte thermique 
provenant du cylindre et aucune perte par frottement).  
Les différents transferts thermiques à modéliser peuvent donc se résumer de la manière suivante: 
_ Pertes thermiques par les parois de la chambre de combustion (moteur allumé), 
_ Conduction entre les parties métalliques, 
_ Convection forcée/naturelle (moteur allumé/éteint) entre le liquide de refroidissement et les 
parois de la chambre de combustion, 
_ Convection forcée/naturelle (moteur allumé/éteint) entre l'eau de refroidissement et la partie 
haute du bloc moteur, 
_ Convection forcée/naturelle (moteur allumé/éteint) entre l'huile de lubrification et le bloc moteur, 
_ Convection naturelle entre le réservoir d'huile et la partie basse du bloc moteur, 
_ Convection naturelle entre les parties métalliques extérieures (bloc moteur) et l'air ambiant. 
  
Une fois les différents transferts thermiques identifiés, il est nécessaire de les intégrer dans le 
modèle. Un calcul des conductances respectives à chaque transfert thermique doit donc être 
réalisé. Le transfert de chaleur entre deux nœuds (numérotés 1 et 2) est donné par l'équation 
suivante : 

 )TT(.H 2112    (123) 

 
H étant la conductance thermique entre les deux nœuds et T1, T2 leurs températures respectives. 
H dépend du type de transfert (conduction, convection) ayant lieu entre les deux nœuds : 
 

 _ Conduction : )TT(.S.
l

2112 


   (124) 

 
 _ Convection : )TT(.S.h 2112    (125) 

 
S représente la surface d'échange (m

2
), λ (W.m

-1
.K

-1
) et h (W.m

-2
.K

-1
) sont les coefficients de 

conduction et convection thermiques entre les deux nœuds, l (m) est la distance sur laquelle ce 
fait le transfert par conduction.  

 
L'étape suivante de la modélisation est la décomposition des différentes parties du moteur en 
nœuds, et l’évaluation des valeurs des coefficients d'échanges thermiques entre eux. Jusqu'à 
présent, les parties métalliques du moteur sont représentées par un simple nœud capacité 
thermique (volume isothermique) échangeant thermiquement avec le circuit d'eau. Cette capacité 
thermique étant initialement à température ambiante et récupérant donc une partie de l'énergie 
produite par le moteur jusqu'à ce qu'il atteigne sa température optimale (une température d'eau 
de refroidissement d'environ 90°C), elle permet de modéliser l'inertie thermique du moteur. 
Cependant, cette modélisation montre rapidement quelques lacunes. En effet, les pertes 
thermiques calculées par le modèle de moteur IFP Drive sont directement transférées à l'eau de 
refroidissement sans intermédiaire, comme si les gaz du cylindre étaient en contact avec l'eau. Or 
en réalité ces fluides sont séparés par les parois métalliques du cylindre, ce qui entraine une 
certaine inertie du transfert thermique. Ainsi, une capacité thermique représentant les parois de la 
chambre de combustion a été ajoutée. Celle ci reçoit l'énergie issue des pertes thermiques 
(calculée par le modèle thermodynamique du moteur) et échange par convection avec l'eau de 
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refroidissement. Ce nœud possède une masse plutôt réduite. Les transferts thermiques au 
travers de ce nœud sont présentés en Figure 70. 

 

 
 

Figure 70 : Schéma des transferts thermiques au travers des parois de la chambre de 
combustion.  

 

On a alors : 

 PertesParoisChambreQ    (126) 

 

 )TT(.S.h EauParoisParoisEauEauParois    (127) 

 

 
ParoisParois

EauParoisParoisChambreParois

m.C

)(

dt

dT  



  (128) 

 
Cparois

 
(J.kg

-1
.K

-1
) représente la capacité thermique de l'aluminium et mParois la masse du nœud. 

Les pertes thermiques  Φpertes (W) correspondant au flux de chaleur issu de la combustion et 
traversant les parois du cylindre sont calculées à partir du modèle thermodynamique du MCI. Les 
coefficients hEau (W.m

-2
.K

-1
) et SParois (m

2
) sont respectivement le coefficient de transfert convectif 

de l'eau (dépendant de l'écoulement de liquide de refroidissement) et la surface d'échange 
(dépendante de la géométrie du moteur). 

 
Le coefficient d'échange par convection est calculé par les équations suivantes : 
 

 
dimc

.Pr)(Re,Nu
h


   (129) 

 
Nu étant le nombre de Nusselt de l'écoulement (dépendant des nombres de Prandtl et Reynolds), 
de la conductivité thermique de l'eau λ (W.m

-1
.K

-1
), et de cdim (m) une longueur caractéristique de 

l'écoulement (dans le cas d'une conduite : le diamètre intérieur). Le nombre de Nusselt est 
calculé dans le cas d'une convection forcée dans une conduite cylindrique: 

 

 )(Pr.)(Re.027,0Nu 33,08,0   (130) 

 

 


 dimw c.v.
Re    (131) 

 

 


 wCp.
Pr    (132) 

 
ρ (kg.m

-3
) est la masse volumique de l'eau (dépendante de sa température), vw (m/s) la vitesse 

moyenne de l'écoulement, μ (kg.m
-1

.s
-1

)  sa viscosité dynamique et Cpw (J.kg
-1

.K
-1

) sa capacité 
thermique.  
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Du fait de l'inhomogénéité des températures du bloc moteur (cf. Jarrier et al. [16]) notamment 
entre sa partie haute (proche de la chambre de combustion) et sa partie basse (en contact avec 
le réservoir d'huile), il parait intéressant de le représenter en deux nœuds capacités thermiques 
échangeant par conduction entre eux, afin de simuler ce gradient de température. La partie haute 
du moteur étant la plus proche de la chambre de combustion, elle est aussi directement en 
contact avec l'eau de refroidissement. De la même manière, la partie basse échange 
thermiquement avec le réservoir d'huile (Figure 71). Le coefficient de conduction entre les 
différentes parties métalliques du modèle dépend du matériau et des surfaces d'échanges entre 
elles. Les caractéristiques thermiques de l'aluminium ont ici été intégrées au modèle. 

 

 
 

Figure 71 : Schéma des transferts thermiques entre les deux nœuds composant le bloc moteur 
 
On obtient alors un modèle nodal du moteur à combustion interne (une version simplifiée du 
modèle présenté précédemment).  
 
La première loi de la thermodynamique donne : 
 

 
HautAlu

BasHautAmbiantHautHautleCircuitHuiHautEauHaut

m.C

)()(

dt

dT  



  (133) 

 

 
BasAlu

uileRéservoirHBasAmbiantBasBasleCircuitHuiBasHautBas

m.C

)()(

dt

dT  



  (134) 

 
Les échanges thermiques avec le liquide de refroidissement et l'huile circulant au travers du 
moteur sont simulés par un modèle de convection forcée dans une conduite cylindrique (pendant 
le fonctionnement du moteur). Les coefficients convectifs correspondants sont calculés de la 
même manière que précédemment avec les équations 129 à 132. 

 
 )TT(.S.h MetalFluideMetalFluideMetalFluide    (135) 

 
SMetal étant la surface d’échange entre le fluide et le métal (m

2
) 

 
La conduction entre les deux éléments du bloc moteur dépend des caractéristiques de 
l'aluminium : 

 )TT(.S.
l

BasHautBloc
Alu

BasHaut 


   (136) 
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 )T(f AluAlu    (137) 

 

Avec 11
Alu K.m.W230   pour une température de 20°C 

l est l'épaisseur d'aluminium sur laquelle la conduction se fait entre les deux nœuds et Abloc est la 
surface d'échange. 
 
Deux types de transferts thermiques avec l'air ambiant se produisent: 
_ Convection avec l'air situé sous le capot moteur, 
_ Radiation du fait des très hautes températures atteintes par certaines parties extérieures du 
moteur (notamment la ligne d’échappement). 
 
Du fait de la complexité de ces échanges, ainsi que du peu d'information disponible dans la 
littérature pour permettre de les quantifier avec précision, ces échanges sont simplifiés dans un 
modèle à coefficient d'échange constant : 
 

 )TT(. AmbiantAluAmbiantAlu     (138) 

 
α (W/K) est le coefficient de convection thermique. Cette constante est choisie afin d'obtenir un 

refroidissement lors des phases d'arrêt du MCI qui reste qualitativement cohérent. 
 
La partie basse du bloc moteur est directement en contact avec le réservoir d'huile. Une 
convection naturelle se produit entre l'huile stagnante et les parties métalliques. Le coefficient 
d'échange correspondant est calculé par l'équation 129. Cependant, dans ce cas le nombre de 
Nusselt est obtenu avec l'utilisation d'une autre corrélation correspondant à la convection libre 
d'un fluide sur une plaque horizontale : 
 

 3

1

Pr).Gr(.14,0Nu    (139) 

 
 
Gr étant le nombre de Grashof : 
 

 
2

3
dim

2 )T(.c..g.
Gr




   (140) 

 
β est le coefficient de dilatation (β ~ 1), g l'accélération de pesanteur. 
 
La modélisation du circuit de refroidissement est présentée en Figure 72. 

 

 
 

Figure 72 : Schéma du circuit de refroidissement et des transferts thermiques avec l'eau 
 
Les caractéristiques thermiques (coefficient d'échange, capacité thermique, etc.) du liquide de 
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refroidissement sont introduites dans le modèle. Les deux boucles principales du circuit de 
refroidissement sont modélisées. Afin d'obtenir un temps de chauffe réduit du moteur thermique, 
le radiateur n'est pas utilisé tant que l'eau n'a pas atteint sa température maximale (environ 
90°C). Lors des premières minutes de fonctionnement, après un départ à froid, le liquide de 
refroidissement circule uniquement dans les conduites de la “boucle courte". Cette boucle est 
constituée de la pompe à eau dont la puissance provient de l'arbre moteur. 
 

 MCIm .k)t(Q    (141) 

 
Les transferts thermiques provenant des parois de la chambre de combustion et ceux perdus vers 
le bloc moteur sont modélisés comme des convections forcées dans des conduites cylindriques 
(malgré la géométrie réelle plus complexe du circuit de refroidissement). Ils sont donc calculés 
comme précédemment, avec les équations 129 et 132. Lorsque la température d'eau dépasse 
90°C, le thermostat s'ouvre et le liquide de refroidissement circule dans le radiateur par le biais de 
la “boucle longue”, permettant alors une convection forcée vers l'air ambiant. Cet échange 
dépend de la vitesse de l'air traversant le radiateur (provenant de la vitesse du véhicule ou/et 
générée par le ventilateur du radiateur). Les conduites reliant le moteur au radiateur sont 
considérées comme adiabatiques. La première loi de la thermodynamique donne alors: 
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Figure 73 : Schéma du circuit de lubrification et des échanges thermiques avec le bloc moteur 

 
Le modèle d'huile de lubrification utilise les caractéristiques thermiques d'une huile minérale 
15W40. Le réservoir d'huile est modélisé comme un volume de fluide échangeant thermiquement 
avec la partie basse du bloc moteur. Une pompe régulée par l'arbre moteur permet la circulation 
de l'huile dans les conduites. La principale source d'énergie transférée à l'huile provient des 
frottements visqueux ayant lieu au niveau des parties mobiles du moteur thermique. L'huile 
“chaude” échange thermiquement avec les différentes parties qu'elle traverse le long du circuit. 
Finalement, l'huile retourne au réservoir d'huile et est mélangée au reste de l'huile présente.  
La première loi de la thermodynamique est appliquée : 

 

 BasLibreBasHuile
Huile

HuileHuileHuileHautPompeFrottement
dt

dT
.m.CpPQ      (144) 

   
Les pertes par frottement sont calculées à partir du modèle de frottement inclus dans le modèle 
moteur : 
 MCIFrottementFrottement .Q    (145) 
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



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V.)T,(PMF MCIHuileMCI
Frottement    (146) 

 
Le but de cette étude n'est pas de construire une simulation parfaite de la chauffe du moteur 
thermique, car il est nécessaire d'obtenir un bon compromis entre précision et temps de calcul. 
Certains des transferts thermiques pris en compte dans cette simulation sont représentés par des 
modèles semi-empiriques, calibrés par comparaison avec des études expérimentales. Par 
exemple, il est assez compliqué de déterminer précisément la quantité de chaleur transférée de 
l'huile de lubrification vers le bloc moteur. En effet l'huile est alors sous la forme de gouttelettes 
coulant par gravité sur la surface (n'ayant pas une forme géométrique simple) du métal. De plus, 
le modèle de convection naturelle vers l'air ambiant a été réalisé de manière plutôt simple en 
comparaison avec la complexité des transferts se produisant sous le capot d'un véhicule réel 
(dépendant du volume d'air présent autour du moteur, des différents organes du véhicule se 
trouvant à proximité, de la circulation de l'air sous le capot, etc.). 

 

2.1.2.2 Réduction du modèle 

 
Le modèle de transferts thermiques présenté jusqu’ici permet une analyse complète de l’évolution 
en température de 3 parties primordiales du moteur à combustion interne : parties métalliques, 
eau de refroidissement et huile de lubrification. Cependant, il s’est avéré lors de plusieurs 
simulations que ce modèle reste encore trop lourd, augmentant les temps de calculs de plusieurs 
heures, et allant jusqu’à faire arrêter le calcul en raison d’erreurs de convergence. Pour ces 
raisons, un second modèle plus simple a été réalisé et utilisé pour certaines études, lors de la fin 
de ces travaux. 
 
Ce nouveau modèle se prive de la modélisation des deux circuits d’eau et d’huile.  Le moteur est 
simplifié en deux nœuds. Le premier réunit en un seul élément les parois de la chambre de 
combustion, l’eau de refroidissement ainsi que la partie haute du bloc moteur dont il reprend le 
nom. Ce nœud récupère l’énergie des pertes aux parois (calculé dans le modèle 
thermodynamique du moteur) qui était précédemment destinée dans le modèle précédent au 
nœud des parois de la chambre de combustion et échangeait thermiquement avec l’eau de 
refroidissement. Le second nœud regroupe l’huile de lubrification et la partie basse du bloc 
moteur. De la même manière, ce nœud reçoit la puissance thermique issue des pertes par 
frottement du moteur à combustion interne. Les transferts thermiques vers l’air ambiant sont 
conservés. Le radiateur, permettant de maintenir une température maximale de l’eau de 
refroidissement autour de 90°C, est remplacé (du fait du retrait du circuit d’eau) par un régulateur 
artificiel de température. Une source négative de chaleur commandée par un régulateur PID 
permet  de simuler ce fonctionnement. Le schéma de ce nouveau modèle réduit est présenté en 
Figure 74. 
 

 
Figure 74 : Schéma du modèle de transferts thermiques réduit à deux nœuds 
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Ce modèle réduit est nommé "modèle 2 nœuds" dans la suite de ce mémoire. L’utilisation de 
chaque modèle est précisée lors de chaque étude. 
 
Ce dernier modèle est moins détaillé que le précédent. Il faudra donc s’assurer que les résultats 
obtenus par les deux modèles de transferts thermiques soient équivalents afin de pouvoir les 
utiliser en gardant le même niveau de précision pour une bonne analyse des résultats futurs. La 
comparaison de leurs performances est donc étudiée dans une autre partie de ce mémoire. 

 
 
2.1.3 Modélisation du comportement thermodynamique du modèle du MCI 
 

2.1.3.1 Calibration du modèle IFP Engine à chaud 
 
D'une part, nous disposons d'un modèle très simple (IFP Drive) permettant des calculs rapides, 
mais dont la précision est encore discutable et qui de plus ne prend pas en compte de nombreux 
phénomènes thermodynamiques et thermiques. D'autre part, un modèle plus précis (IFP Engine) 
permettant de simuler un moteur à combustion interne avec beaucoup plus de précision, 
notamment grâce à un modèle thermodynamique de la combustion se produisant dans le 
cylindre, ainsi qu'un modèle de répartition de l'énergie (mécanique, pertes échappement, pertes 
parois,...) complet mais fonctionnant avec des temps de calcul très importants empêchant son 
association avec un modèle véhicule et un modèle de transferts thermiques.  
 
Le principe est alors d'utiliser le second modèle, plus complet, et de réaliser des études de 
comportements thermiques du moteur à combustion interne afin d’améliorer le modèle par 
cartographies. Par exemple, on peut se servir du modèle IFP Engine pour créer de nouvelles 
cartographies prenant en compte l'état thermique du moteur à combustion interne. 
 
La première étape, dans ce cas, est d'abord d'obtenir une bonne corrélation dans les résultats de 
nos deux modèles pour un moteur chaud. En effet, le modèle IFP Engine n'est pour l'instant pas 
calibré afin de correspondre à un moteur réel. Par exemple, le modèle de transferts thermiques 
considère que les températures des parois lorsque le moteur est chaud sont fixes, ce qui est loin 
d'être prouvé. De plus, les cartographies utilisées par le modèle IFP Drive proviennent de 
mesures expérimentales, et donc devraient correspondre au comportement réel d'un moteur 
(dans le cas d'un fonctionnement à chaud) notamment en ce qui concerne la consommation 
(cartographie bien détaillée en fonction de la charge et de la vitesse). 
 
La méthode consiste à réaliser une simulation du fonctionnement du moteur à combustion interne 
par le modèle IFP Drive pour différents points de fonctionnements (couples et vitesses fixes). Les 
résultats de consommation obtenus sont alors utilisés dans le modèle IFP Engine. Le but est de 
modifier le modèle de transferts thermiques utilisé (corrélation de Woschni) afin d'obtenir, pour le 
même point de fonctionnement et à chaud, la même consommation. Ceci est réalisé en cherchant 
un facteur multiplicatif correctif des transferts thermiques. Utiliser un facteur correctif supérieur à 1 
(et donc augmenter les pertes thermiques) résulte en une dégradation du rendement 
thermodynamique du moteur et donc en une augmentation de la consommation instantanée du 
moteur. Au contraire un facteur correctif situé entre 0 et 1 permet de réduire cette même 
consommation. Ainsi il ne reste plus qu'à trouver, pour les points de fonctionnement choisis, le 
facteur correctif qui permet d'obtenir, avec le modèle IFP Engine, la même consommation que 
pour le modèle IFP Drive. Ces coefficients correctifs sont ensuite recueillis dans une cartographie. 
Grâce à une corrélation linéaire, les coefficients correctifs correspondant à tout point de 
fonctionnement du moteur peuvent ainsi être calculés. 
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Figure 75 : Correspondance des consommations instantanées à différents points de 

fonctionnements 
 

Une fois cette cartographie de coefficients correctifs réalisée, il est intéressant de vérifier que le 
modèle IFP Engine donne bien les mêmes résultats que le modèle IFP Drive, quelle que soit la 
sollicitation. Par exemple, la correspondance de la consommation pour toute charge et toute 
vitesse et lors des phases transitoires (jusqu'à présent la correspondance n'a été faite qu'en état 
stabilisé à vitesse et couple constants) doit être réalisée. Ainsi, deux simulations du parcours d'un 
véhicule conventionnel ont été effectuées pour un moteur à chaud avec les deux modèles IFP 
Drive et Engine. Les courbes de consommation se chevauchent alors, comme présenté sur la 
figure suivante : 
 

 
Figure 76 : Correspondance des consommations instantanées lors du parcours d'un cycle NEDC 
 
La simulation IFP Engine a donc été calibrée afin de donner les mêmes résultats de 
consommation que le moteur modélisé sur IFP Drive à chaud. Cependant, la correspondance 
entre les pertes thermiques produites par les deux modèles n'a pas été réalisée. En effet, 
contrairement à la cartographie définissant la consommation du modèle IFP Drive qui est 
particulièrement bien détaillée, celle dédiée aux pertes thermiques semble beaucoup moins 
fiable. En effet, les pertes thermiques y sont modélisées uniquement comme étant 
proportionnelles à la consommation instantanée, avec un facteur multiplicatif étant une fonction 
affine de la vitesse de rotation uniquement (et non de la charge). 
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A première vue, ce modèle paraît déjà discutable. L’indépendance de ce coefficient de 
proportionnalité vis à vis de la charge n'a notamment rien d'évident. De plus, en réalisant 
différentes simulations avec le modèle IFP Engine et en analysant le rapport entre les pertes 
thermiques et la consommation instantanée, on observe que pour une vitesse de rotation fixe 
celle-ci varie fortement en fonction du couple qui est demandé au moteur. Ce modèle  de pertes 
thermiques par une cartographie aussi simple n'apparait donc pas assez fiable pour que l'on 
puisse s'en servir pour calibrer le modèle IFP Engine. Cependant, lorsque le moment est venu de 
calibrer le modèle IFP Engine en fonction d'un autre moteur réel dont on disposerait à la fois de la 
consommation ainsi que de la totalité des pertes énergétiques (frottements, échappement, pertes 
parois, …), la correspondance avec la consommation seule n’est pas suffisante. Plusieurs pistes 
sont encore recherchées pour obtenir cette correspondance des performances entre un moteur 
réel et le modèle IFP-Engine.  
 
Dans cette étude, avoir une bonne calibration du modèle IFP-Engine à chaud est important pour 
pouvoir ensuite l'utiliser dans différentes conditions de températures du moteur. 
 
 

2.1.3.2 Choix d’un modèle de pertes aux parois dans IFP Engine 
 
Du fait du manque d'informations expérimentales disponibles pour modéliser le moteur à 
combustion interne, certains résultats de simulation ne peuvent pas être facilement vérifiés, 
notamment en ce qui concerne la répartition de l'énergie entre l'énergie mécanique récupérée, les 
frottements et les pertes thermiques au travers des parois du cylindre, ainsi que les pertes 
thermiques à l'échappement.  
 
Le modèle de simulation IFP Drive original comporte un modèle de transferts thermiques qui 
paraît trop simple pour correspondre à la réalité. En effet, les pertes thermiques y sont 
modélisées comme une fonction affine de la puissance de combustion en fonction du régime 
moteur. Cependant la dépendance en fonction de la charge (du couple fourni par le moteur) avait 
été négligée dans un premier temps. Ainsi les pertes thermiques représentent dans ce modèle 
environ 30 à 40% de la puissance thermique issue de la combustion.  

 
 

Figure 77 : Coefficient de pertes thermiques IFP Drive  
 
Bien que le modèle IFP Engine n’ait pas encore été bien recalé en ce qui concerne les transferts 
thermiques, l'étude du rapport entre les pertes thermiques et la puissance de combustion a 
montré que la dépendance vis à vis de la charge était loin d'être négligeable. En effet, quelque 
soit le modèle utilisé (Annand, Woschni, Eichelberg) l'étude de la répartition de l'énergie montre 
que la part des pertes thermiques (par rapport à l'énergie libérée par la combustion) au travers 
des parois diminue avec l'augmentation de la charge. En ce qui concerne le comportement de 
cette part vis à vis de la vitesse, aucun comportement ne se démarque, comme le montre la 
Figure 78. 
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Figure 78 : Représentation des transferts thermiques (en relatif) pour différents point de 

fonctionnement 

 
L'emploi de différents modèles donnent des comportements complètement différents, avec des 
pertes aux parois pouvant fortement évoluer quantitativement d'un modèle à l'autre (largement 
supérieur à 30% avec le modèle d’Annand, inférieur à cette valeur avec le modèle de Woschni, 
etc.). Ainsi, il est très difficile de calibrer notre modèle de moteur à combustion interne afin qu'il 
puisse correspondre aux performances d'un moteur réel, que ce soit au niveau de la 
consommation ou au niveau du comportement thermique. Le modèle d’Annand est finalement 
choisi du fait de sa meilleure correspondance relative avec les résultats des Figure 18 et Figure 
20 de la Partie 1.3.1.3.a. 
 
 

2.1.3.3 Développement du modèle par cartographies IFP Drive 
 
Le modèle thermodynamique original du moteur thermique utilise des cartographies définissant 
les valeurs des principales variables du moteur, telles que les couples et vitesses maximales de 
fonctionnement, la consommation de carburant, la pression moyenne de frottement, les pertes 
thermiques au travers des parois du cylindre, …, en fonction des couples et vitesses de 
commande : 

 ),eargch(f MCI    (147) 
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 )PMI,(fonConsommati MCI   (150) 

 



Chapitre 2.1 Développement d’un modèle de MCI sous AMESim 

 

  
Page 116 

 
  

 )T,onConsommati(f ParoisPertes    (151) 

 
VMCI est la cylindrée unitaire (cm

3
). Ces cartographies sont le résultat de mesures expérimentales 

sur un MCI réel. Elles peuvent aussi être créées à partir de simulations plus précises d'un moteur 
thermique prenant en compte les phénomènes thermodynamiques et mécaniques se produisant 
dans un MCI. La représentation schématique du modèle original est présentée en Figure 79.  

 

 
 

Figure 79 : Schéma du modèle IFP Drive original 

 
Dans un premier temps, l'état thermique du moteur n'était pas pris en compte. Le modèle a donc 
été modifié par la suite, pour que la dépendance de la consommation en fonction de différentes 
températures caractéristiques du moteur (eau, huile, parois cylindre) soit incluse. 
 

 
2.1.3.3.a Modèle de frottement : Viscosité de l’huile 

 
La prise en compte de l’évolution des frottements avec la température est présentée en Figure 
80. 

 
 

Figure 80 : Première modification du modèle, ajout des effets thermiques sur les frottements 
 
Le modèle de frottements est construit à partir de mesures expérimentales de la PMF comme une 
fonction de la vitesse de rotation moteur, en considérant que l'huile est à sa température optimale. 
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Le couple de frottement à plus faible température (par exemple la température ambiante au 
moment du départ à froid) est obtenu en ayant recours à des mesures expérimentales de la 
viscosité de l'huile à différentes températures, et en utilisant une corrélation donnant la PMF en 
fonction de la viscosité de l'huile. Ce modèle est basé sur les travaux de Jarrier et al. [16] qui 
comportent les corrélations développées par Petroff et Necer/Benhassaine. La loi de Petroff est 
appliquée afin de calculer la PMF du vilebrequin (évolution des frottements proportionnelle à la 
viscosité de l'huile) :  

 )C90(PMF.
)C90(

)T(
)T(PMF nvilebrequi

huile

huilehuile
huilenvilebrequi 






  (152) 

 
La corrélation de Necer et Benhassaine est utilisée pour le piston et la segmentation (frottements 
proportionnels à la racine carrée de la viscosité d'huile provenant des effets elasto-
hydrodynamiques) [16] : 

 )C90(PMF.
)C90(

)T(
)T(PMF piston

huile

huilehuile
huilepiston 







  (153) 

 
Finalement, du fait du manque d'information sur l'évolution des frottements provenant des 
accessoires du moteur thermique, on considère que la pression moyenne de frottement 
correspondante est constante [16] : 
 

 saccessoirenvilebrequipiston PMFPMFPMFPMF    (154) 

 
Les calculs de la viscosité d'huile et de la pression moyenne de frottement à différentes 
températures sont présentés sur les Figure 81 et Figure 82. 

 
 

Figure 81 : Dépendance de la viscosité de l'huile en fonction de la température 

 
 

Figure 82 : Modèle de pression moyenne effective avec une dépendance en fonction de la 
température d'huile 
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Le calcul du couple de frottement comme une fonction de la vitesse et de l'état thermique du MCI 
donne la charge totale nécessaire afin d'assurer la propulsion du véhicule.  

 
 

2.1.3.3.b Modification du modèle des pertes thermiques aux parois IFP 
Drive 

 
Une fois que le modèle IFP Engine a été réglé comme souhaité (de préférence par rapport à un 
moteur réel), il devient un "générateur" de cartographies pour le modèle IFP-Drive. Etant donné 
que les performances du moteur à combustion interne (consommation, pertes) dépendent à la 
fois du point de fonctionnement (vitesse et couple) mais aussi de l'état thermique du moteur, les 
cartographies déjà définies dans IFP-Drive sont souvent incomplètes. Jusqu'alors, elles étaient 
indépendantes de l'état thermique du moteur, et même parfois d'autres paramètres 
(indépendance vis à vis de la charge pour les pertes thermiques, par exemple). Ainsi, il est 
nécessaire de compléter le modèle original par cartographie, notamment en y ajoutant les 
dépendances manquantes (certaines cartographies sont bâties en fonction du couple et de la 
vitesse, mais ne varient qu'en fonction d'un de ces paramètres), et parfois même en créer de 
nouvelles pour pouvoir inclure la dépendance vis à vis de la température (non prévue à l'origine). 
 
Tout d'abord, on modifie la cartographie de consommation du modèle IFP Engine afin que ses 
performances à chaud correspondent à celles du moteur étudié. Un exemple de cartographie est 
présenté en Figure 83. 

 
Figure 83 : Exemple de cartographie de consommation du modèle IFP Drive 

 
En réalisant diverses simulations avec le modèle IFP Engine sur plusieurs points stabilisés de 
vitesse et pression moyenne indiquée (PMI), on peut remplir la cartographie de consommation en 
calculant pour chaque point la consommation spécifique du moteur. Une fois cette cartographie 
remplie, les deux modèles donnent les mêmes résultats de consommation si la même commande 
(charge, vitesse) leur est appliquée dans le cas du moteur chaud.  
 
La seconde étape a été de compléter la cartographie des pertes thermiques pour un moteur 
chaud. Comme expliqué dans le chapitre suivant, celle ci n'était dépendante que de la vitesse de 
rotation du moteur : 
 )t(ConsoInst.PCI.)(P MCIMCIPertes    (155) 

 
PCI étant le pouvoir calorifique inférieur du carburant (en J/kg) 
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Figure 84 : Complément à la cartographie de pertes thermiques : ajout d'une dépendance en 

fonction de la charge 
 

On réalise une simulation du fonctionnement du moteur IFP Engine sur différents points de 

fonctionnement, et on étudie l'évolution de α en fonction de la charge et de la vitesse du moteur. 

Les résultats sont ensuite intégrés dans la cartographie. L'étape suivante consiste à vérifier la 
correspondance des performances vis à vis du calcul des pertes thermiques entre les deux 
modèles. Ces résultats sont donnés en Figure 85. 
 

 
 

Figure 85 : Correspondances des pertes thermiques sur un cycle NEDC 
 

On observe alors une bonne correspondance entre les résultats proposés par les deux modèles. 
La modification des cartographies permet donc au modèle IFP-Drive de devenir une “image” du 
modèle IFP-Engine. 
 

 
2.1.3.3.c Elaboration de nouvelles cartographies dépendantes de l’état 
thermique du MCI 

 
Les cartographies du modèle IFP-Drive sont toutes dépendantes uniquement du couple et de la 
vitesse du moteur. Etant donné que les fonctions utilisées dans le modèle IFP-Drive ne peuvent 
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pas être modifiées directement (ne disposant pas des droits d'accès) et nécessitent forcément 
des cartographies utilisant ces différents paramètres, il était impossible de transformer ces 
matrices à deux dimensions en des matrices à trois dimensions permettant d'inclure les 
températures comme paramètres d'entrée. Il a donc été choisi de créer de nouvelles 
cartographies comportant des coefficients multiplicatifs correctifs, eux-mêmes dépendants à la 
fois du point de fonctionnement, et de l'état thermique (température d'eau généralement). 
 
Ainsi, de nouvelles cartographies de coefficients correctifs ont été créées (Figure 86). Ces 
données sont obtenues en réalisant différentes simulations avec le modèle IFP-Engine. Sur 
plusieurs points de fonctionnements stabilisés, les consommations, pertes thermiques et 
températures d'échappement obtenues dans le cas d'un moteur à température ambiante (20°C) 
sont comparées à celles obtenues pour un moteur chaud (Figure 87). Les écarts mesurés sont 
ensuite inclus dans les cartographies de coefficients correctifs.  
 

 
 

Figure 86 : Création de cartographies intégrant les effets thermiques sur la consommation, les 
pertes aux parois et la température d'échappement 

 

 
Figure 87 : Effet de la température ambiante du moteur sur la consommation instantanée 

(N = 1000 tr/min ; Ci = 10Nm, 20Nm, 40Nm, 90Nm) 
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Ces cartographies sont dépendantes de trois paramètres : 
_ Le couple indiqué du moteur : il correspond au couple calculé directement à partir de la 
pression dans le cylindre, et est donc directement lié à l'état thermodynamique des gaz dans le 
cylindre, 
_ La vitesse de rotation du moteur, 
_ La température moyenne de l'eau de refroidissement : très largement utilisée pour définir l'état 
thermique d'un moteur à combustion interne, car elle est facilement mesurable. 
 

 
Figure 88 : Exemple de cartographie de coefficients correctifs pour la consommation instantanée 

à 20°C 
 

 
 

Figure 89 : Effet de la température ambiante du moteur sur les pertes thermiques au travers des 
parois (N = 1000 tr/min ; Ci = 10Nm , 20Nm, 40Nm, 90Nm) 

 
Dans le cas de la correction de la consommation, on s'intéresse uniquement à l'effet que génère 
l'augmentation des pertes thermiques dans le cylindre du fait de la faible température des parois 
du cylindre. En effet, les pertes supplémentaires résultant de l'augmentation des frottements sont 
déjà prises en compte par l'augmentation du couple indiqué en entrée du modèle de frottement 
(avec Ci = Ce + Cfrot).  Le modèle IFP Drive original prévoit déjà une évolution linéaire de la 
consommation du moteur avec la température des parois (dans l'optique d'une recherche plus 
approfondie sur la thermique du moteur par les utilisateurs), mais était jusqu'alors réglé pour que 
ces phénomènes ne soient pas pris en compte. Ce comportement linéaire a été vérifié en utilisant 
le modèle IFP Engine. Pour différent points de fonctionnement stabilisés (vitesse et charge fixe), 
la variation de la température des parois a entraîné une réaction quasi linéaire de la part de la 
consommation (quel que soit le modèle de transfert thermique).     
 



Chapitre 2.1 Développement d’un modèle de MCI sous AMESim 

 

  
Page 122 

 
  

 
Figure 90 : Evolution quasi linéaire de la consommation instantanée en fonction de la température 

des parois du cylindre 

 
Ainsi, en connaissant uniquement la surconsommation du véhicule à température ambiante 
(20°C) par rapport au moteur fournissant le même travail avec des parois chaudes, le calcul de la 
surconsommation du véhicule pour toute température intermédiaire est possible par une simple 
régression linéaire.  
 
Dans le cas des pertes thermiques aux parois, il est apparu que leurs variations en fonction de la 
température globale du moteur dépendent de nombreux autres paramètres, comme le modèle de 
transfert thermique utilisé, l'avance à l'allumage, la géométrie du cylindre, etc. De plus, suivant la 
calibration choisie, ceux ci peuvent varier selon différentes lois simples (linéaire, polynomiale) et 
donc contrairement à l'étude de la consommation, il est nécessaire de réaliser plus de simulations 
à différentes températures pour construire la cartographie de coefficients correctifs 
correspondante à 3 dimensions (charge, vitesse, température).  
 
Une fois les cartographies créées et intégrées au modèle moteur IFP Drive original, celui-ci se 
comporte exactement comme le modèle IFP-Engine lors des simulations. Ainsi, le comportement 
thermique du moteur à combustion interne, qui n'était jusqu'alors modélisé que dans le modèle 
IFP Engine plus précis, se retrouve lors de la simulation IFP Drive.  
 
Le modèle IFP Drive devient donc une “image” du modèle IFP-Engine pour tout point de 
fonctionnement et pour toute température du moteur à combustion interne, que ce soit en 
fonctionnement stabilisé ou en transitoire. La montée en température du moteur peut donc être 
simulée avec plus de précision tout en gardant un temps de calcul limité, comme présenté en 
Figure 91 et Figure 92. 

 
Figure 91 : Comparaison des résultats de consommation fournis par les modèles IFP Drive (après 

modification) et Engine lors des premières minutes du cycle NEDC après un départ à froid 
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Figure 92 : Comparaison des résultats de pertes aux parois fournis par les modèles IFP Drive et 

Engine lors des premières minutes du cycle NEDC après un départ à froid 
 

 
Ces derniers résultats montrent qu’avec quelques modifications et une bonne calibration, il est 
possible d’obtenir les mêmes résultats avec un modèle par cartographies qu’avec le modèle 
phénoménologique, tout en gardant des temps de calcul bien inférieurs (quelques minutes à une 
heure, contre plus d’une journée). 
 
Beaucoup d’attention a été consacrée à la modélisation du moteur à combustion interne, d’une 
part parce que son rendement évolue énormément (plusieurs %) du départ à température 
ambiante jusqu’à atteinte d’une température de fonctionnement optimale, mais aussi parce que 
cet élément est finalement le seul qui produit de l’énergie dans le véhicule (la propulsion 
électrique ne servant que d’intermédiaire stockeur d’énergie entre le moteur thermique et les 
roues du véhicule). Cependant la modélisation du comportement thermique du moteur électrique 
et de la batterie ne doit pas être ignorée. Le prochain chapitre est consacré à la présentation de 
ces deux modèles.  
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2.2 Développement d’un modèle de 
propulsion électrique sous AMESim 

  
2.2.1 Modélisation du Moteur électrique 
 
Le moteur électrique est un élément déterminant pour l’économie d’énergie dans le véhicule 
hybride. Il permet en effet de rediriger et de stocker le surplus d’énergie produite par le moteur à 
combustion interne ainsi que celle récupérée au freinage, pour la restituer ensuite sous forme 
d’énergie mécanique. Son rendement doit donc rester le plus souvent optimal. Du fait notamment 
de la dégradation des performances de cet élément avec la montée en température, il est 
intéressant de pouvoir simuler cette montée en température pour observer et analyser cette 
évolution, afin de trouver des solutions pour améliorer l’utilisation de cet élément.  
 

2.2.1.1 Modèle Originel sous AMESim 

 
La librairie IFP-Drive d'AMESim permet d'intégrer, dans le modèle véhicule, un sous-modèle de 
moteur électrique, afin de modéliser un véhicule hybride ou électrique. Comme une bonne partie 
des modèles de cette librairie, ce sous-modèle fonctionne à partir de cartographies. Les variables 
d'entrée sont alors les couples et vitesses que doit fournir le moteur électrique (calculé à partir 
des couples et vitesses du véhicule nécessaires afin d'assurer sa propulsion sur le cycle routier 
de commande prédéterminé), ainsi que la tension de la batterie qui l'alimente et sa température 
moyenne. A partir de ces données ainsi que de la cartographie des pertes (en W en fonction du 
couple et de la vitesse à fournir), la puissance électrique consommée et la puissance thermique 
dégagée par les pertes sont obtenues.  

 
Figure 93 : Schéma du sous-modèle de moteur électrique 

 
Les différentes variables de sortie sont obtenues de la manière suivante : 
 
Tout d’abord, le couple de sortie du moteur électrique est calculé en fonction de la commande 
ainsi que sa vitesse de rotation et de sa courbe de couple maximale (définie dans une 
cartographie). 
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Figure 94 : Courbe de couple maximal en fonction de la vitesse du rotor du moteur électrique 

modélisé 
 

Le couple fourni par le moteur électrique est défini de la manière suivante : 
 

 );min( MaxCommandelim     (156) 

 
TMax étant directement lu sur la courbe de couple maximal du moteur : 
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   (157) 

 
La constante de temps tr (en secondes) définissant le temps de réponse du moteur (On considère 
que celle-ci est la même pour l’ensemble des conditions d’utilisation du moteur). 
 
Une fois le couple délivré par le moteur calculé, on en déduit la puissance mécanique 
développée : 
 

  .P MEméca    (158) 

 
Pméca est calculée en W, et la vitesse de rotation ω est donc définie en rad/s.  
 
La puissance des pertes étant directement notée sur une cartographie en fonction du couple 
fourni et de la vitesse de rotation, on peut alors directement calculer la puissance électrique 
nécessaire : 
 

 pertesmécaélec PPP    (159) 

 
On déduit de ce dernier calcul l’intensité du courant devant être délivrée par la batterie : 
 

 U.IPélec    (160) 
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  (161) 

 
Les cartographies utilisées (couples maximum et minimum, pertes) sont à l’origine indépendante 
sde la température du moteur et uniquement dépendantes de son point de fonctionnement. 
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2.2.1.2 Étude de sensibilité au changement thermique du moteur électrique 

 
Bien que l'interaction entre l’état thermique du moteur électrique et ses performances 
énergétiques est prévue dans le modèle originel du moteur électrique avec l'ajout d'un port 
thermique sur ce sous-modèle, elle est jusqu'à présent incomplète. En effet, le calcul des pertes 
thermiques permet, dans le cas d'une liaison avec un modèle thermique, de simuler la montée en 
température des parties solides du moteur électrique, mais cette même température n'est pas 
renvoyée au sous-modèle du moteur afin d'en modifier les performances. La première étape est 
donc d'incorporer cette prise en compte de l'état thermique du moteur pour le calcul de ses pertes 
énergétiques. Avant de réaliser une étude thermique complète du moteur, une étude de 
sensibilité est réalisée pour évaluer l'importance de cette modélisation thermique pour le calcul de 
la consommation d'un véhicule hybride (et électrique). Cette étude est inspirée des résultats 
obtenus par Song et al. [94] qui ont obtenu pour un moteur de véhicule hybride de 30 kW une 
variation de rendement allant de 94% à température ambiante (27°C) à 90% à température finale 
du moteur d'environ 88°C. Ignorant quel type de dépendance est suivi par le rendement en 
fonction de la température de la machine, celle-ci est supposée linéaire pour cette première étude 
de sensibilité. 
 
Ainsi, une variation linéaire de rendement du moteur étudié de 92% à 87% (rendement donné par 
la cartographie originelle sur l'ensemble de la plage de fonctionnement moteur) est implantée 
dans le modèle du moteur électrique : 

 
Figure 95 : Evolution linéaire du rendement en fonction de la température 

 
Deux simulations ont alors été réalisées, la première pour un moteur à température ambiante 
(20°C), fonctionnant donc avec un rendement maximal, l'autre à température de fonctionnement 
stabilisée (environ 90°C) et fonctionnant donc avec un rendement minimal. Les résultats de 
consommation du même véhicule hybride pour ces deux états du moteur électrique sont 
présentés en Figure 96. Deux cas de SOC initial ont été considérés (pour 2 SOC initiaux fixés à 
ses valeurs maximales et minimales) afin de pouvoir analyser un comportement moyen du 
véhicule face à ces changements thermiques.  

 
Figure 96 : Effet de la température du moteur électrique sur les performances (consommation) 

d’un véhicule hybride 
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On observe sur la Figure 96 que, bien que le moteur électrique (ME) garde constamment un très 
fort rendement quelle que soit sa température de fonctionnement, l’effet de la température sur ses 
performances énergétiques est loin d’être négligeable avec une surconsommation du véhicule 
simulé de l’ordre de 5% (SOC initial maximal) à 9% (SOC initial minimal). On remarque 
notamment en observant l’état de charge de la batterie que les phases de recharge sont 
sensiblement rallongées (moins de puissance électrique disponible pour une même puissance 
mécanique fournie à l’alternateur), tandis que la décharge de la batterie est accélérée (nécessité 
d’une puissance électrique fournie supérieure pour fournir la même puissance mécanique en 
fonctionnement moteur). On peut toutefois être surpris qu’une modification du rendement de 92% 
à 87% (donc 5% de différence) entraine une surconsommation finale proche de 10%. Cela vient 
directement du comportement du moteur électrique dans un véhicule hybride qui « enchaine » 
successivement des phases de recharge et de décharge : l’énergie uniquement produite dans le 
moteur à combustion interne est donc réellement transformée deux fois dans le moteur 

électrique, et le rendement global de la machine n’est donc pas ME  mais 

eargdéch,MEeargch,ME   (et donc dans notre cas )T(ME
2 ). Ainsi le rendement global du moteur 

électrique dans le véhicule hybride ne perd pas juste 5% mais plutôt (92%²-87%²) = 8.95%. Le 
fonctionnement hybride du ME augmente donc l’effet des variations thermiques de ses différents 
éléments.      

 

2.2.1.3 Modification de la cartographie des pertes 

 
La cartographie originelle (disponible de base sous AMESim) des pertes du ME ne tient pas 
compte des variations thermiques de ce dernier (Figure 97). Tout d'abord, elle donne un 
rendement (Figure 98) quasi constant sur toute la plage de fonctionnement du moteur (de l’ordre 
de 87%), ce qui est contraire aux données de rendement observées dans la bibliographie (cf. 
Figure 32 de la partie 1.3.2.2  [93]). De plus, elle est inutilisable si l’on aspire à une rigueur 
scientifique, car il n'est indiqué nulle part la méthode qui a permis de la créer. Le fonctionnement 
par cartographie a cependant été gardé, et il a donc été nécessaire de recréer une cartographie 
de pertes thermiques du moteur électrique qui soit à la fois plus représentative du fonctionnement 
réel d'un moteur électrique, mais surtout qui soit issue de modèles validés par la bibliographie. De 
plus, la création de cette cartographie permet d'incorporer avec une meilleure précision les effets 
de l'état thermique de la machine sur ses performances. En effet, il a été vu en Partie 1.3.2.4 que 
les différentes pertes du moteur électrique ne sont pas influencées de la même manière du fait de 
la montée en température du moteur électrique. La nouvelle cartographie des pertes du moteur 
est construite à partir de modèles connus et régulièrement utilisés dans la bibliographie (cf. Partie 
1.3.2.1). Cependant, il est nécessaire de réécrire les différentes formules afin de pouvoir exprimer 
ces pertes en fonction du point de fonctionnement du moteur (couple, vitesse). 
 

 
 

Figure 97 : Cartographie originale des pertes énergétiques 
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Figure 98 : Rendement originel du moteur électrique 

 
_ Pertes Joule : 
 

Les pertes Joule sont calculées suivant les équations 35 et 36 (rappel : 22
Joules I.kI.R.3P  ) 

En utilisant la relation linéaire entre l’intensité du courant et le couple développé par le moteur on 
obtient : 

 2
MEJoules .KP    (162) 

 
τME étant le couple délivré par le moteur électrique. 
 
_ Pertes fer : 
 

Les pertes fer sont calculées suivant l’équation 38 (rappel : 22
e

2
hM f.B.f.B.P   ) 

Cette fois, la loi de Maxwell-Ampère nous permet de relier le champ magnétique B à l’intensité de 
courant I, et en considérant le cas d’un moteur synchrone, on relie la vitesse de rotation du 
moteur à la fréquence d’excitation du signal électrique [87] : 
 

 I.Boù'djjBrot D00     (163) 

 

 f.
p

f.
 

120
  (164) 

 
D’où la reformulation suivante des pertes fer : 
 

 222  .I.K.I.KP ehFer    (165) 

 
La détermination des pertes mécaniques est directement issue de la formule suivante [89] : 
 

  .P FMeca    (166) 

 
Les pertes additionnelles (« stray ») sont calculées à partir des équations suivantes [90, 92] : 

 

 
N

A
avec

h


0

2







   (167) 
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 DCAC RR
)2cos()2cosh(

)2sin()2sinh(









   (168) 

 

 22
MEACStrayACStrayStray .)N(R.KI.R.kP    (169) 

 
Le nouveau modèle de pertes du moteur électrique est ensuite calibré à partir de la cartographie 
de rendement de la toyota Prius (Staunton et al. [93]) afin de correspondre le plus possible au 
fonctionnement réel d’un moteur électrique appliqué à la propulsion hybride. La nouvelle 
cartographie des pertes est présentée (et comparée à la cartographie originale) en Figure 99. 

 
Figure 99 : Nouvelle cartographie de pertes du moteur électrique, comparaison avec l’originale 

(en rouge) 
 
Le rendement est donc lui aussi modifié. La comparaison avec le rendement obtenu avec la 
cartographie originale des pertes thermiques est présenté en Figure 100. 

 
Figure 100 : Nouvelle cartographie de rendement, comparaison avec l’originale  

 
On observe avec cette nouvelle cartographie que les pertes à faible couple de fonctionnement 
sont négligées dans la version originale. De plus le comportement pseudo-linéaire de la 
cartographie originale (permettant d’obtenir un rendement quasi constant) en fonction de la 
vitesse et du couple ne correspond pas au nouveau comportement modélisé des pertes. La 
nouvelle cartographie de rendement représente plus fidèlement les variations des performances 
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du moteur électrique en fonction du point de fonctionnement, avec notamment la présence d’un 
rendement maximal pour des vitesses et couples moyens ainsi que la chute du rendement à 
faible et forte puissance de fonctionnement. La comparaison de la nouvelle carte de rendement 
calculée et des rendements du moteur réel sont présentés en Figure 101. 

 
 

Figure 101 : Cartographies des rendements issus du nouveau modèle de pertes (à gauche) et de 
la Toyota Prius (à droite) [93] 

 
L’application de ce nouveau modèle permet de retrouver le même type de comportement du 
rendement entre le modèle étudié et un moteur réel, comme on peut le voir sur la figure 
précédente. On retrouve notamment la chute brutale du rendement pour de faibles couples 
délivrés (inférieurs à 20 Nm) ou à faible vitesse de rotation (inférieure à 1000 tr/min). On retrouve 
aussi un rendement maximum situé à environ 92% et se situant dans la même fourchette de 
couple et vitesse dans les deux cas (2000-3000 tr/min, 50-70 Nm).  Certaines différences ne sont 
tout de même pas à négliger, en particulier le fait que le modèle possède un rendement qui chute 
beaucoup plus vite pour d’importants couples de fonctionnement (supérieurs à 90 Nm), et au 
contraire chute trop faiblement pour des vitesses de fonctionnement importantes. Ces différences 
s’expliquent aisément par le fait que certains phénomènes ont été négligés, du fait de leur faible 
puissance de perte et de leur complexité à être modélisés. Certaines pertes ont donc sûrement 
été surestimées pour compenser les pertes non modélisées à fort couple, et ne sont pas 
suffisantes à forte vitesse. Cependant, nous verrons plus tard que le moteur électrique n’est pas 
utilisé pour des couples et vitesses très importantes dans le véhicule hybride simulé, ce qui limite 
les imprécisions dues aux erreurs de modélisation. En considérant que cette cartographie 
représente le rendement en régime permanent du moteur électrique et en ajoutant alors 
l’évolution des pertes en fonction de la température (présentée en Partie 1.3.2.3) on obtient la 
cartographie de rendement suivante présentée en Figure 102.  
 

 
Figure 102 : Cartographie des rendements issue du nouveau modèle de pertes à température 

ambiante 
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2.2.1.4 Modèle de transferts thermiques 

 
Une fois que le modèle des pertes thermiques est développé, il reste à modéliser les transferts 
thermiques se produisant au sein du moteur, dans le but de pouvoir simuler sa montée en 
température au cours de son fonctionnement. Comme pour le moteur thermique, un modèle 
nodal des transferts thermiques a été choisi. Afin de simuler l’important gradient de température 
entre les parties les plus chaudes (pouvant monter au dessus de 120°C) et les plus froides 
(n’excédant pas 60°C, cf. Partie 1.3.2.6), on a privilégié un modèle à 2 nœuds. Le nœud des 
parties chaudes représente les bobinages du moteur électrique où se produisent une grande 
majorité des pertes thermiques (notamment les pertes Joule) et reçoit donc l’énergie du modèle 
des pertes présenté précédemment dans cette partie. Du fait de la faible masse relative de ce 
nœud (quelques kilogrammes), des températures élevées sont attendues, comme dans la partie 
1.3.2.6. Cette partie du moteur électrique diffuse ensuite l’énergie thermique par conduction au 
travers du métal au reste du moteur, d’où la modélisation d’un transfert par conduction entre les 
deux nœuds. Enfin, chacun de ces éléments est refroidi par échange par convection avec 
l’extérieur. D’une part, les bobinages (parties chaudes) sont légèrement refroidis grâce au contact 
avec l’air présent dans l’espace entre rotor et stator. D’autre part, le moteur électrique étant 
refroidi par le passage d’un liquide de refroidissement dans la carcasse du stator, une convection 
forcée avec de l’eau a été modélisée au niveau du nœud froid. Un schéma de la structure du 
modèle de transfert thermique est présenté en Figure 103.  
 

 
 

Figure 103 : Modèle à 2 nœuds de transferts thermiques du moteur électrique 

 
Les modèles de transferts thermiques sont basés sur les mêmes équations que le modèle nodal 
du moteur à combustion interne (équations 123 à 132). Le poids total du moteur a été déterminé 
à partir de celui indiqué par Staunton et al. [93] dans son étude de la Toyota Prius 2004 (45kg). Le 
moteur modélisé fournit une puissance maximale de l’ordre de 30kW, tandis que celui de la 
Toyota Prius atteint 50kW. Ce rapport de puissance (égal à 0.6) a été appliqué au calcul du poids 
total du moteur modélisé, soit un poids total de 27 kg. Après analyse de la répartition de poids du 
moteur de la Toyota (stator : 25.9 kg, rotor : 10.2 kg, étui : 8.85 kg), le poids du nœud des parties 
chaudes a été évalué à environ 6-7 kg (les parties froides représentant donc 20-21 kg).    
 
Du fait du manque d’informations concernant le circuit d’eau de refroidissement utilisé par le 
moteur électrique, ce dernier n’est pas modélisé. Il est remplacé par un modèle de transfert 
thermique convectif, le liquide de refroidissement ayant une température et un débit constants. 
Nous verrons plus tard que cette simplification n’a pas d’impact significatif sur les résultats. 
 
La validation de ce modèle n’a été faite que par comparaison avec la bibliographie.  
 
Une première simulation à vitesse et régime constant est réalisée pour apprécier le gradient de 
température simulé. Ainsi, pour une puissance finale délivrée par l’arbre moteur de 5500 kW, on 
obtient les résultats présentés en Figure 104 : 
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Figure 104 : Simulation de la montée en température avec un modèle à 2 nœuds pour un 
fonctionnement à couple et vitesse constants. 

 
On retrouve dans ces résultats l’important gradient de température observé en Partie 1.3.2.6 
grâce aux travaux de Mezani et al. (Figure 37) [119]. Cependant, ces résultats ont été déterminés 
pour des moteurs de puissances différentes (5.5kW dans la bibliographie, contre 30kW pour 
nous) et avec des systèmes de refroidissement différents (le rotor du moteur de Mezani et al. est 
équipé d’un ventilateur fixé au rotor produisant un écoulement au niveau du trou d’air entre stator 
et rotor pour refroidir ces deux parties). Rechercher à calibrer parfaitement le présent modèle 
thermique avec ces mesures expérimentales serait donc présomptueux. Cependant, il est 
intéressant de constater que le même comportement thermique global apparaît (ordres de 
grandeur des températures, vitesse de chauffe, écart de température entre les parties les plus 
chaudes et les plus froides). Afin de poursuivre cette étude, une simulation de l’utilisation du ME 
sur un cycle normalisé parcouru par un véhicule électrique (le cas d’un véhicule hybride est traité 
plus tard une fois que le modèle est validé) a été réalisée afin d’observer le comportement de 
notre modèle dans des conditions de couple et de vitesse variant énormément avec de nombreux 
états transitoires. La simulation est réalisée  avec le cycle FTP, déjà utilisé dans l’étude réalisée 
par Fan et al. [113-115] (Figure 39). Les résultats de simulation sont présentés en Figure 105. 
 

 
 

Figure 105 : Montée en température du modèle à 2 nœuds lors de l’enchainement de 3 cycles 
FTP 
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On retrouve alors le comportement thermique observé en Figure 39 présentant les résultats de 
simulation de Fan et al. Encore une fois, les ordres de grandeur des températures ainsi que les 
vitesses de montée en température sont qualitativement identiques. Ceci tend à confirmer les 
capacités du modèle à simuler la montée en température du moteur électrique, quelles que soient 
les conditions de fonctionnement. 
 

 
2.2.2 Modélisation de la batterie 
 
La bibliothèque IFP-Drive d’AMESim comporte un modèle de batterie assez simplifié fonctionnant 
encore une fois par cartographie.  
 

2.2.2.1 Modèle des pertes thermiques 

 
Ces cartographies correspondent au fonctionnement d’une seule cellule électrochimique. La 
tension en circuit ouvert et la résistance électrochimique de cet élément sont calculées à partir 

des données cartographiées présentées en Figure 106. La tension finale CellU  et l’ampérage 

parcourant la cellule CellI  ainsi que la tension délivrée par la batterie BatterieU dépendent alors de 

l’agencement des cellules formant la batterie (nombre de cellules en série SérieNb et en parallèle 

ParallèleNb du circuit électrique de la batterie) : 

 

 CellCellCellCell I.RUU  0   (170) 

 

 
Parallèle

Batterie
Cell

Nb

I
I    (171) 

 
 SérieCellBatterie Nb.UU    (172) 

 
0
CellU et CellR sont respectivement les tensions en circuit ouvert et résistance interne de la cellule 

obtenues à partir de données expérimentales regroupées en cartographies. Ces matrices sont 
dépendantes à la fois de l’état de charge (ou de décharge) d’une cellule de la batterie et sa 
température. Ces données sont présentées en Figure 106 et Figure 107 : 
 

 
 

Figure 106 : Tension en circuit ouvert d’une cellule en fonction de l’état de décharge et de la 
température 

 



Chapitre 2.2 Développement d’un modèle de propulsion électrique sous 
AMESim 

 

  
Page 135 

 
  

 
Figure 107 : Cartographie de résistance interne d’une cellule de la batterie en fonction de la 

température et de l’état de charge 

 
Ces données peuvent être comparées aux résultats trouvés dans la bibliographie en Partie 
1.3.3.3. Le comportement de la résistance interne en fonction de la température présenté par 
Sato et al. [138] permet notamment de valider ces cartographies. De même, la tension en circuit 
ouvert d’une cellule possède le même comportement en fonction de l’état de charge que celui 
observé par Xiao et al. [155] : 
 

 
Figure 108 : Tension en circuit ouvert de cellule de batterie NiMH (Xiao et al. [155]) 

 
Les pertes thermiques de la batterie se calculent alors simplement de la manière suivante : 

 

 2
CellCellCell,Joule I.RP     (173) 

 
 IaPChimie .   (174) 

 
 CellChimieJoulesCellPertes PPNbP )(.    (175) 

 
Le paramètre a permettant de calculer les pertes dues à la réaction chimique est repris des 
travaux de Sato et al. [138] (cf. Partie 1.3.3.3.e) : 
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 CellI.Q..,a 1
210723  avec mol/kJ,Q 3991   (176) 

 
Le calcul des pertes thermiques en fonction du courant de charge ou décharge est présenté en 
Figure 109 : 

 
Figure 109 : Calcul des pertes thermiques à température et SOC constant 

 
On retrouve dans ce modèle la prédominance des pertes Joule sur la valeur totale des pertes 
thermiques pour un fort ampérage de charge ou décharge. Cependant, à plus faible courant, 
l’effet de la réaction chimique (exothermique en décharge et endothermique en charge) se fait 
aussi sentir, avec même une plage de courant de charge (-25A à 0A) où la batterie ne produit pas 
d’énergie, mais au contraire en absorbe.  
 

2.2.2.2 Modèle de transfert thermique 

 
Il reste maintenant à construire le modèle de transfert thermique de la batterie afin de pouvoir 
simuler son comportement thermique en fonctionnement. Dans un premier temps, le modèle le 
plus simple de batterie a été conçu avec l’utilisation d’un modèle nodal à un seul nœud. La 
capacité thermique est choisie identique à celle de l’électrolyte des cellules lithium-ion étudiées 
par Sabbah et al. [147] (CElectrolyte = 900 J/(kg.K), densité = 2663 kg.m

-3
). Le nœud reçoit l’énergie 

calculée par le modèle des pertes thermiques et est refroidi par un terme de convection forcée 
obtenu par les équations 123 à 132 : 

 
Figure 110 : Schéma du modèle de transfert thermique à 1 nœud de la batterie 
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Le poids de l’ensemble des cellules de la batterie est fixé à 20 kg. Il a été estimé à partir de 
données de batteries fournies lors de l’étude de Sabbah et al.  [147]. Ces données sont résumées 
ici : 
 
Caractéristiques d’une cellule électrochimique : 

Diamètre : 18,2 mm 
Longueur : 65 mm 
Masse volumique : 2663 kg/m

3
 

 Poids d’une cellule : 14.3 g 
Batterie complète : 
 Nombre de cellules : 68 modules de 20 cellules (4S5P) → 1360 cellules au total 
 Poids total des cellules : 19.5 kg 
 
Une fois que le modèle de transfert thermique a été construit, une simulation rapide du parcours 
d’un véhicule électrique sur plusieurs cycles NEDC consécutifs est réalisée pour observer les 
performances de la modélisation. Les résultats sont présentés en Figure 111. 
 

 
Figure 111 : Simulation de la montée en température de la batterie pour plusieurs cycles NEDC 

consécutifs 
 

Les résultats de cette première simulation peuvent être comparés à ceux obtenus par Lin et al. 
[160] en Partie 1.3.3.3.f, au moins au niveau qualitatif, les deux simulations étant réalisées sur 
deux cycles représentatifs de fonctionnement urbains, bien qu’avec des véhicules de type et 
surtout de poids différents. Les ordres de grandeur des valeurs de température stabilisée sont du 
même ordre dans les deux cas, et sont caractéristiques d’une température de fonctionnement 
normal d’une batterie de véhicule électrique ou hybride. Le temps de montée en température 
jusqu’à un état de température quasi-permanent est lui aussi du même ordre (40 minutes dans 
l’étude de Lin et al. [160], inférieur à une heure ici. La forme de la courbe est elle aussi similaire. 
Dans les deux cas, on observe une montée en température rapide lorsque de fortes puissances 
sont demandées à la batterie, notamment lors des portions extra-urbaines des cycles routiers, 
comme la partie EUDC du cycle NEDC (fin de cycle). Ensuite, lorsque les puissances demandées 
redeviennent plus faibles, on observe un refroidissement de la batterie donnant ces profils de 
températures en "dents de scie".  
 
Une simulation du refroidissement de la batterie a été réalisée dans les mêmes conditions que 
Lin et al. [160] (système de refroidissement actif, température initiale d’environ 50°C, température 
ambiante fixée à 25°C). Les résultats sont présentés en Figure 112.  
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Figure 112 : Simulation du refroidissement de la batterie (système de refroidissement actif) 

 
Les résultats sont similaires à ceux trouvés par Lin et al. [160] avec une température quasiment 
redescendue à température ambiante après une heure. Ces deux exemples permettent en partie 
de valider notre modèle de transferts thermiques. 
 
L’ensemble des modèles ayant été mis en place, il reste maintenant à les réunir dans une 

simulation de véhicule hybride parallèle. 
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Conclusion chapitre 2 
 
Un outil de simulation d’un GMP hybride prenant en compte les différents transferts thermiques 
au sein des organes a été développé. Pour cela, l’environnement AMESIM et les bibliothèques 
« IFP Engine » et « IFP Drive » ont été retenus. 
 
Le simulateur « IFP Drive » permet de simuler rapidement (approche par cartographies) un GMP 
hybride parcourant un cycle routier (NEDC par exemple), mais les transferts thermiques n’y sont 
originellement pas décrits. L’environnement « IFP Engine » permet en revanche une simulation 
plus fine (approche phénoménologique) du MCI, mais ne peut être utilisé comme tel pour la 
simulation d’un GMP hybride sur un cycle de conduite, pour des raisons de temps de calcul. 
 
Aussi, une combinaison originale de ces deux approches a été présentée pour la modélisation du 
moteur thermique. Pour cela, on a réalisé l’étude de l’évolution des performances du moteur 
thermique, notamment l’évolution des pertes (et donc de la consommation) en fonction de la 
température à partir du modèle phénoménologique. Les résultats obtenus pour des points de 
fonctionnement stabilisés et à des températures fixes ont alors été utilisés pour compléter le 
modèle par cartographies, en y intégrant notamment la dépendance avec la température. Au final, 
un modèle rapide a été développé, donnant des résultats identiques au modèle 
phénoménologique en termes de températures des différents éléments, de flux thermiques et de 
consommation. Deux modèles nodaux de transferts thermiques ont ensuite été développés, afin 
de simuler la montée en température du moteur à combustion interne. Le plus simple des deux 
consiste en un découpage en trois nœuds. Un premier nœud reçoit l’ensemble des pertes 
thermiques et représente donc les parois des cylindres. Les deux autres permettent de 
représenter la majorité de la masse du moteur et d’observer le gradient de températures entre les 
parties les plus proches des chambres de combustion et les parties plus éloignées et plus froides. 
L’ajout des circuits de fluides a donc complété le modèle. 
 
De la même manière, des modèles par cartographies du moteur électrique et de la batterie ont 
été mis en place, avec l’aide des modélisations présentées en Partie 1.3. Associés à des modèles 
de transferts thermiques nodaux simples, ils permettent également de simuler la montée en 
température de ces éléments et les principaux flux thermiques. Par manque de moyens de 
mesure spécifiques pour ces organes au laboratoire, ces modèles ont été validés uniquement par 
comparaison avec des études bibliographiques. 
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Chapitre 3. Résultats 
 
Introduction 
 
Ce dernier chapitre présente les résultats obtenus avec le modèle de GMP hybride électrique 
développé au chapitre précédent. 
 
Dans un premier temps, le comportement thermique du MCI est étudié séparément, dans le cas 
d’un véhicule conventionnel, ce qui permet notamment de valider le modèle thermique du MCI par 
comparaison avec des essais effectués sur banc d’essais moteurs du laboratoire et avec des 
études expérimentales issues de la bibliographie. Puis, le comportement thermique du MCI dans 
le cas d’une architecture de type hybride parallèle est étudié. Les spécificités de cette nouvelle 
utilisation du MCI sont soulignées. 
 
De manière équivalente, les comportements thermiques du moteur électrique et de la batterie 
sont observés et plusieurs conclusions quant à leur impact sur la consommation globale du 
véhicule sont données. 
 
Par la suite, le simulateur est utilisé pour étudier l’impact du taux d’hybridation sur le 
comportement thermique des différents organes au cours de cycles de conduite avec départ à 
température ambiante. 
 
Finalement, diverses études paramétriques et prospectives sont décrites, à savoir : 

 L’étude de l’influence de la température ambiante sur le comportement thermique d’un 

GMP hybride, 

 L’étude de l’impact de la plage d’état de charge de la batterie, 

 L’étude de l’impact de l’arrêt ou non du MCI pendant la première charge de la batterie 

après un démarrage à froid, 

 L’étude de l’impact de la récupération de l’énergie thermique du moteur électrique en vue 

de réchauffer plus rapidement l’huile de lubrification du MCI, 

 L’étude de l’impact d’un réchauffeur d’huile électrique. 
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3.1 Etude du comportement thermique 
du MCI dans une architecture hybride 
 
3.1.1 Montée en température du moteur à combustion interne 
 

3.1.1.1 Etude de la montée en température des liquides de refroidissement et de 
lubrification 

 
On s’intéresse dans un premier temps à la montée en température de l’huile de lubrification. On 
compare donc tout d’abord les évolutions de températures présentées dans les travaux de  Trapy 
et Damiral [15] (déjà vus en Partie 1.3.1.1) avec ceux de la simulation. Les résultats 
expérimentaux et de simulation sont respectivement rappelés et présentés sur la Figure 113.  
 

 
 

Figure 113 : Influence de la vitesse et de la charge du moteur thermique sur la montée en 
température de l'huile (a) étude expérimentale (Trapy et Damiral [15]) ; (b) résultats de simulation 
 
 
On constate une similitude très importante d’un point de vue qualitatif, à savoir : 
_ La vitesse d'augmentation de température du lubrifiant est fortement dépendante de la vitesse 
du moteur.  
_ Au contraire, cette vitesse de montée en température est beaucoup moins influencée par 
l'augmentation de la charge du moteur thermique. 
 
En ce qui concerne l'eau de refroidissement, Trapy et Damiral [15] ne présentent qu’un cas de 
fonctionnement rappelé et comparé aux résultats de simulation en Figure 114. Ce test est réalisé 
pour une vitesse moyenne (2000 tr/min) et un couple faible (10 Nm). Ce cas expérimental est 
comparé alors aux résultats obtenus par le modèle étudié pour le même type de fonctionnement. 
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Figure 114 : Montée en température du moteur, comparaison entre expérience (Trapy et Damiral 
[15]) et la simulation pour un même fonctionnement 

 
Encore une fois, on observe sur les résultats de simulation la même évolution des deux fluides 
principaux que lors de l’expérience de Trapy et Damiral [15] avec une augmentation légèrement 
plus rapide de la température d’eau. La montée en température du moteur modélisé est plus 
lente (10 minutes jusqu’à l’ouverture du thermostat) que celle des mesures expérimentales (7 
minutes). Ceci est normal car les moteurs restent différents (cylindrée, poids, puissance, couple 
maximal, …). Le fait de retrouver des évolutions qualitatives identiques est le plus intéressant ici. 
Dans les trois cas précédents, les résultats de simulation sont très similaires à des résultats 
expérimentaux réalisés dans une autre étude [15]. Ces résultats montrent que le modèle 
développé a la capacité de reproduire le comportement thermique d’un moteur à combustion 
interne pour un régime et un couple stabilisés. Il manque cependant des informations concernant 
le comportement thermique de l’eau en fonction de l’utilisation du moteur (un seul point de 
fonctionnement ayant été étudié jusqu’ici). Considérant que les capacités du simulateur ont été 
prouvées jusqu’à présent pour des montées en température en fonctionnement stabilisés, 
observer ce comportement thermique est maintenant possible par la simulation. Les Figure 115 
et Figure 116 permettent d’apprécier les comportements thermiques des deux fluides suivant la 
vitesse et le couple de fonctionnement du moteur. 

 

 
Figure 115 : Simulation des montés en température des deux fluides à forte et faible charges 
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Figure 116 : Simulation des montées en température des deux fluides à forte et faible vitesses de 

rotation 
 

Ces deux dernières figures, en plus de confirmer à nouveau les évolutions thermiques de l’huile 
de lubrification, informent sur le comportement de l’eau de refroidissement. Les températures de 
ce fluide sont sensiblement dépendantes du couple et de la vitesse, montrant que la puissance 
développée par la combustion (et donc développée par le moteur) qu’il influe directement la 
vitesse de montée en température de l’eau de refroidissement. 
 

 
3.1.1.2 Etude expérimentale : montée en température du moteur et étude du 
refroidissement du moteur à l’arrêt 

 
Afin de vérifier les capacités du modèle à simuler le comportement d’un moteur thermique en 
fonctionnement, il est intéressant de comparer les résultats obtenus avec des mesures 
expérimentales. Cependant, il est difficile de trouver ce type de résultats avec uniquement une 
étude bibliographique. C’est pourquoi quelques mesures expérimentales rapides ont été 
réalisées au cours de cette thèse pour compléter la validation du modèle étudié, notamment pour 
l’étude du refroidissement du moteur lorsqu’il est à l’arrêt. 
 
Une importante économie d’énergie réalisée par un véhicule hybride réside dans sa capacité à 
arrêter son moteur thermique sur de longues périodes (arrêt du véhicule ou fonctionnement en 
mode électrique). Cependant, l’arrêt prolongé du moteur à combustion interne a forcément un 
impact sur son état thermique, notamment lors de sa période de chauffe. Il est donc important de 
pouvoir simuler le comportement du moteur lors du refroidissement de façon aussi précise que 
lors de la montée en température. 
 
Cependant, peu d’études ont été effectuées permettant de comparer les résultats obtenus par le 
modèle décrit en Partie 1.3 avec des mesures expérimentales lors de la période de 
refroidissement. De telles données peuvent pourtant apporter d’autres éléments de validation du 
modèle présenté ici. De fait, c’est avant tout ce manque d’information qui a conduit à réaliser des 
mesures expérimentales au sein du Laboratoire de recherche en Hydrodynamique, Énergétique 
et Environnement Atmosphérique (LHEEA).   
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3.1.1.2.a Montage expérimental 
 
Les mesures expérimentales ont été réalisées sur un moteur K9 Euro3 Renault. Ce moteur 
Diesel développé depuis le début des années 2000 est plus petit que celui simulé dans cette 
étude (1,461 L pour le K9, 2 L pour le moteur simulé). Cependant, cette différence de taille ne 
doit pas avoir un impact significatif sur les résultats attendus, car seul le comportement qualitatif 
du moteur thermique est étudié ici.  
 
Ces mesures ont été réalisées sur un banc d’essais moteurs du laboratoire. Les mesures 
présentées ici ont été faites pour des points de fonctionnement (régime, couple) constants 
pendant la phase de chauffe du moteur. 
 
Le moteur K9 étudié ici est doté d’un nombre important d’instruments de mesure. Deux 
thermocouples notamment, l’un placé sur le carter d’huile de lubrification et l’autre dans le circuit 
de refroidissement nous permettent de mesurer la température de ces deux fluides au cours du 
fonctionnement, puis lors de son refroidissement.  
 
Les caractéristiques du moteur K9 sont rappelées ici : 

 

Moteur K9K 712 

Type 4 cylindres en ligne 

Cycle thermodynamique Diesel suralimenté 

Injection Directe à rampe commune 

Refroidissement Circuit d’eau 

Alésage x Course 76mm x 80,5 mm 

Cylindrée 1461 cm3 

Rapport volumétrique 15,6 :1 

Régime maxi (en charge)  4800 tr/min 

Puissance maxi 70 kW à 4000 tr/min  

Couple maxi 200 Nm à 2000 tr/min  

 
Tableau 9 : Caractéristiques du moteur K9 

 

 
 

Figure 117 : Moteur K9 Renault Euro3 
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Les résultats expérimentaux ont ensuite été comparés à la simulation. 
 
 

3.1.1.2.b Résultats expérimentaux et simulation 
 
Les résultats de Trapy et Damiral [15] ont montré que l’eau et l’huile de lubrification ont des 
comportements différents en fonction de la vitesse et du couple délivré par le moteur. 
Notamment, pour une même vitesse de rotation mais des couples différents, les gradients de 
température entre ces deux fluides changent du tout au tout. Comme montré en Figure 115, pour 
un couple important la différence de température entre les deux fluides peut atteindre jusqu’à 
40°C (lorsque le thermostat s’enclenche pour maintenir l’eau autour de 90°C). Pour des couples 
moins importants cette différence de température est largement plus faible (de l’ordre de 10°C). 
Deux tests ont donc été menés. Le premier essai a été réalisé pour une charge et une vitesse 
moyennes (50Nm, 1500 tr/min). De plus, afin d’avoir une faible différence de température entre 
les fluides, l’utilisateur a laissé le moteur fonctionner quelques minutes après ouverture du 
thermostat afin d’obtenir une différence de température de l’ordre de 10°C au début du 
refroidissement. Le second a été réalisé à charge bien plus importante (90Nm) pour une vitesse 
de rotation du même ordre (2000 tr/min). La forte différence de température a bien été observée. 
Suite à ces montées en températures, le moteur a été arrêté et son refroidissement observé. Les 
résultats obtenus sont présentés en Figure 118 et Figure 119. 
 
Des simulations reproduisant les conditions de fonctionnement (vitesse, couple, températures 
initiales et ambiantes) utilisées lors des mesures expérimentales ont aussi été réalisées. Les 
courbes obtenues pour l’évolution de la température d’eau et du bas du bloc moteur (la 
température du carter d’huile étant mesurée ici et non directement celle de l’huile de lubrification) 
sont ensuite comparées aux mesures expérimentales en Figure 118 et Figure 119.  
 

 
Figure 118 : Montée en température de l’eau et du réservoir d’huile (50Nm, 1500 tr/min) et 

refroidissement : comparaison entre mesures et simulation  
 
L’étude de ce premier cas nous renseigne sur le niveau des transferts thermiques dans le moteur 
à combustion interne. Tout d’abord, en ce qui concerne les pertes thermiques avec l’extérieur, on 
constate que le refroidissement global du moteur est relativement lent. En effet, après 30 minutes 
d’arrêt, la température moyenne du moteur est encore supérieure à 60°C. Ces informations ont 
leur importance lors de l’étude d’un moteur à combustion interne utilisé dans un véhicule hybride 
du fait des fréquents arrêts pour ce type d’application. De plus, on pourrait s’attendre à une 
homogénéisation des températures dans le moteur à combustion interne, les parties les plus 
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chaudes (telles que l’eau de refroidissement) transmettant leur énergie aux parties les plus 
froides. Cependant, ces résultats nous montrent que l’homogénéisation est quasi-inexistante, 
pour ce faible gradient de température en tout cas.  
 
Par ailleurs, les résultats de simulation sont très similaires aux résultats expérimentaux. Par 
exemple, les vitesses de montée en température du liquide de refroidissement sont très proches. 
La température d’huile calculée dérive un peu du résultat expérimental lors de la phase de 
chauffe (décalage de quelques degrés) mais les résultats restent cependant très comparables. Il 
en est de même pour la phase de refroidissement, avec des vitesses de refroidissement 
similaires entre simulation et cas réel. Les échanges thermiques entre les différentes parties 
semblent cependant plus marqués dans la simulation, avec une homogénéisation des 
températures plus apparente (différence de 15°C à 500s, 10°C  à 2000s). On déduit de cette 
comparaison que le modèle reproduit assez fidèlement le comportement thermique du moteur 
thermique pour ces conditions. Il reste à vérifier que dans d’autres cas, les capacités du modèle 
restent aussi bonnes. 
 
Le deuxième cas (présenté en Figure 119) devrait fournir un comportement thermique différent. 
En effet, d’après les résultats de la partie 3.1.1.1, des conditions de fonctionnement produisant un 
fort gradient de température entre l’eau et l’huile de lubrification devraient décupler les 
puissances thermiques échangées au sein du MCI. Pour ce test, un démarrage à froid est réalisé 
avec un couple plus important (90 Nm). Une fois que la température d’eau atteint sa température 
maximale, le moteur est arrêté. L’huile du MCI n’a pas atteint la température de régime 
permanent, ce qui induit une forte différence de température entre les deux fluides. 

 
Figure 119 : Montée en température de l’eau et du réservoir d’huile (90Nm, 2000 tr/min) et 

refroidissement : comparaison entre mesures et simulation  
 

Les résultats de simulation et expérimentaux sont sans appel. Le fort gradient de température 
entre parties chaudes et froides permet au carter d’huile de conserver pendant une longue 
période sa température atteinte avant l’arrêt du moteur, bien que la température moyenne du 
moteur subisse une décroissance due aux pertes vers l’extérieur. On observe même une légère 
augmentation de la température du carter d’huile (plus marquée pour la simulation, mais tout de 
même présente dans le cas expérimental). La viscosité du lubrifiant reste donc quasi-constante 
pendant une longue période d’arrêt. Ceci est particulièrement intéressant si l’on considère une 
motorisation hybride. Il semblerait que les fréquents arrêts du moteur à combustion interne, y 
compris pendant la période de chauffe du moteur, n’auraient pas ou peu d’impact sur la vitesse 
de montée en température de l’huile de lubrification, et donc n’aurait pas d’impact significatif sur 
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le couple résistif du aux frottements visqueux.  
 
On remarque encore une fois que le modèle est capable de représenter le comportement 
thermique d’un moteur à combustion interne réel, malgré quelques écarts au niveau des valeurs 
de température obtenues.  
 
Cependant, le refroidissement du moteur thermique dans un véhicule réel dépendra aussi des 
écoulements d’airs qui ont lieu sous le capot (non décrits ici), ce qui peut modifier quelque peu 
les résultats.   
 
Ces mesures et simulations ont été réalisées uniquement pour des fonctionnements stabilisés en 
vitesse et couple du moteur thermique. Elles ne donnent donc aucune information quand à la 
capacité du modèle  à reproduire le comportement thermique d’un moteur subissant des états 
transitoires, tels que des accélérations. La prochaine partie présente les résultats obtenus dans 
le cas d’un parcours du véhicule sur un cycle routier complet.    
 
 

3.1.1.3 Application à la simulation du véhicule en fonctionnement 
 
Il faut maintenant vérifier que le modèle est capable de simuler le réchauffement du moteur 
complet après un départ à froid lors du parcours d'un véhicule sur un cycle routier réel, par 
exemple, la correspondance avec le comportement thermique d'un moteur réel lors d'un cycle 
NEDC. Du fait des similarités, en ce qui concerne les circuits de refroidissement et de 
lubrification, entre l'ensemble des moteurs à combustion interne présents sur le marché (même 
entre moteurs Diesel et essence, la principale différence entre les deux étant la partie 
thermodynamique), leurs comportements thermiques doivent rester proches. Nos résultats 
peuvent donc être comparés à des résultats expérimentaux réalisés sur tout moteur réel de taille 
voisine. 
 
On reprend ici l’étude thermique, présentée en Partie 1.3.1.1, réalisée par Jarrier et al. [16], 
portant sur la montée en température d'un moteur Diesel 1,9 L sur un cycle NEDC avec un 
véhicule conventionnel (propulsion thermique uniquement) et qui détaille les températures des 
différents éléments du moteur thermique. Les résultats de Jarrier et al. [16] sont rappelés en 
Figure 120.a et sont comparés aux résultats de simulation (Figure 120.b). 
 

 
Figure 120 : Simulation de la montée en température d'un moteur dans le cas d'un véhicule 

conventionnel sur un cycle NEDC: (a) expérimental, (b) simulation 
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Les résultats obtenus grâce à la simulation avec les même conditions (véhicule classique, départ 
à 20°C) donnent alors des résultats très similaires à l'expérience (présentés sur la figure 
suivante). Ceci nous permet de valider notre modèle thermique d'un point de vue qualitatif 
(échelles de température, temps nécessaire à la chauffe du moteur). 
 
De plus, ces résultats montrent que, pour un véhicule conventionnel, les températures d'eau et 
d’huile atteignent leurs valeurs optimales à la toute fin du cycle NEDC. La vitesse de montée en 
température de l'eau est plus importante. Cependant, la différence de température entre les 
différents éléments du moteur (en particulier entre ces deux fluides) reste assez faible (écart 
maximum de 10°C). 
 
 

3.1.1.4 Effet de la période de chauffe sur la consommation du véhicule 
 

Après analyse de l’évolution des températures après un départ à froid sur un cycle NEDC, il est 
intéressant d’étudier l’impact de l’état thermique du MCI sur les différentes pertes énergétiques 
du véhicule, et donc sur la consommation du véhicule.  
 
 

3.1.1.4.a Evolution des pertes 
 
L’énergie libérée lors de la combustion est décomposable en quatre termes principaux. Une part 
de cette énergie est convertie en énergie mécanique, le reste est perdu en très grande majorité 
au niveau de trois pertes énergétiques : les pertes par frottement, par transfert thermique aux 
parois du cylindre, ainsi que l’énergie évacuée dans les gaz brûlés chauds à l’échappement.  
 
En ce qui concerne les pertes par frottement, il a déjà été présenté en Partie 1.3.1.5 que la 
viscosité du lubrifiant est largement dépendante de sa température. En particulier, à température 
ambiante, il est courant d’obtenir des couples de frottement plus de deux fois supérieurs à ceux 
obtenus à température de fonctionnement normale (90-100°C). Cette affirmation est confirmée 
par les résultats de simulation si on compare les couples résistifs d’un véhicule effectuant deux 
cycles NEDC, l’un après un départ à froid, et l’autre avec le moteur parfaitement réchauffé. Les 
résultats sont présentés en Figure 121.  
 

 
Figure 121 : Evolution du couple de frottement après un départ à froid au cours du cycle NEDC 

 
Alors que sur la majorité du cycle NEDC, un moteur chaud est confronté à un couple résistant de 
l’ordre de 10 Nm, le moteur démarrant à froid subit un couple de frottement de plus de 20 Nm 
pendant environ 200 secondes. L’effet de cette évolution sur les pertes par frottement est 



Chapitre 3.1 Etude du comportement thermique du MCI dans une 
architecture hybride 

 

  
Page 151 

 
  

présenté en Figure 122. 

 

 
Figure 122 : Evolution des pertes par frottement sur un cycle NEDC 

 
Cela a un impact significatif sur les pertes par frottement. C’est surtout en début de cycle que l’on 
observe un important surplus d’énergie thermique issue des frottements, les pertes par 
frottement perdant en intensité au fur et à mesure de la chauffe de l’huile. Ceci explique pourquoi 
la température d’huile sur la Figure 120 semble suivre la température d’eau (croissance rapide) 
pendant les premières secondes après le départ, et évolue moins rapidement ensuite.  
 
La Figure 123 représente l’énergie cumulée perdue par les frottements lors du parcours du cycle 
NEDC.  

 
Figure 123 : Energie totale dépensée en pertes par frottement au cours du cycle NEDC 

 
Bien que fortement impactées par la période de chauffe du moteur, avec une augmentation totale 
lors du cycle NEDC de plus de 50 %, ces pertes restent à un niveau relativement faible, 
notamment en comparaison des pertes par transferts thermiques aux parois du cylindre et des 
pertes à l’échappement, comme nous allons le voir par la suite.  
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Après analyse des pertes par frottement directement liées à la température d’huile, les autres 
pertes impactées par le comportement thermique du moteur sont les pertes aux parois du 
cylindre, elles mêmes liées à la température d’eau. Ces dernières sont représentées en Figure 
124.  

 
Figure 124 : Evolution des pertes aux parois sur un cycle NEDC 

 
On observe toute de suite que ces pertes sont plus importantes dans le cas d’un départ à froid 
(20°C). Même si l’impact relatif par rapport aux pertes aux parois à chaud est plus faible que dans 
le cas de l’étude des pertes par frottement, il est à noter que leur valeur reste 3 à 4 fois 
supérieure  (10 à 20 kW en début de cycle contre 3 à 6 kW pour les frottements) : ces dernières 
ont donc un impact bien plus significatif sur la surconsommation finale du véhicule. 
 
Encore une fois, la Figure 125 présente l’énergie cumulée perdue en pertes aux parois. On 
retrouve le fait que l’écart relatif final est moins important que pour les pertes par frottement, avec 
une augmentation des pertes de seulement 12%. Cependant, alors que pour les frottements le 
départ à froid résultait en un surplus de pertes de l’ordre de 1 MJ, l’élévation des pertes aux 
parois atteint 1,5 MJ. 
 

 
Figure 125 : Energie totale dépensée en pertes aux parois au cours du cycle NEDC 

 
Cependant, on s’aperçoit très vite que l’augmentation des pertes thermiques n’est pas 
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uniquement causée par la faible température d’eau. En effet si l’on observe en Figure 126 
l’évolution du coefficient de pertes thermiques (présenté en Partie 2.1.3.3.c pour caractériser le 
surplus de pertes thermiques aux parois en fonction de la température d’eau de refroidissement), 
ce rapport de 12% n’est obtenu que pour les premières secondes du cycle, et décroit trop vite 
pour expliquer l’évolution des pertes aux parois.  
 

 
Figure 126 : Coefficient de dépendance des pertes thermiques aux parois en fonction de la 

température d’eau (modèle par cartographie) 
 

L’évolution des pertes aux parois est principalement le résultat de l’augmentation du couple 
indiqué, résultant lui-même de l’augmentation du couple de frottement. En effet, l’élévation du 
couple de frottement lorsque l’huile de lubrification se trouve à faible température observée en 
Figure 121, se caractérise par une augmentation du couple indiqué, le couple effectif restant 
identique (cf. équation 103). Pour illustrer ce fait, les couples moyens (moyenne effectuée depuis 
le départ du cycle) indiqués et effectifs sont représentés en Figure 127.  (Le choix d’une 
représentation des couples moyennés est due au fait que dans ces conditions transitoires, les 
couples demandés au moteur sont très variables, ce qui rend illisible les courbes représentant 
directement les couples).  
 

 
Figure 127 : Tracé des couples indiqués et effectifs moyens le long du cycle NEDC (rappel des 

couples de frottements) 
 
L’augmentation des pertes aux parois provient alors en grande partie du fait qu’il faut produire 
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plus d’énergie par combustion dans les cylindres du moteur pour contrer cette augmentation du 
couple indiqué.  L’augmentation des frottements pour une faible température d’huile semble donc 
être le facteur primordial en ce qui concerne le surplus de pertes énergétiques observé lors du 
départ à froid. Réduire le temps de montée en température de ce fluide semble donc 
particulièrement intéressant, afin de diminuer la surconsommation au cours de la période de 
chauffe du véhicule. 
 
Enfin, pour terminer l’étude des pertes énergétiques, on constate que les pertes à l’échappement 
sont très faiblement impactées par l’état thermique du moteur. Les pertes instantanées et totales 
sur le cycle NEDC sont présentées en Figure 128 et Figure 129. 
 

 
Figure 128 : Evolution des pertes à l’échappement sur un cycle NEDC 

 
 

 
Figure 129 : Energie totale dépensée en pertes à l’échappement au cours du cycle NEDC 

 
On observe en Figure 128 une légère différence lors des premières secondes du cycle. L’écart 
entre l’énergie échappée dans les deux conditions de fonctionnement (départ à froid/chaud) est 
d’environ 3%, comme on peut le voir sur la Figure 129. 
    
Cette faible augmentation des pertes à l’échappement montre que la période de chauffe du 
moteur ne devrait pas avoir d’impact significatif sur l’éventuel fonctionnement d’un système de 
récupération de cette énergie (par exemple un turbocompresseur). 
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3.1.1.4.b Surconsommation après un départ à froid 
 
On récapitule ici les effets de la température sur les différentes pertes énergétiques. Elles sont 
affichées dans le Tableau 10 et sont représentées sur les Figure 130 et Figure 131. 
 

 
Pertes 

frottement 
Pertes 
parois  

Pertes 
échappement 

Pertes 
totales 

Départ à chaud 1,96E+06 J 1,34E+07 J 1,51E+07 J 3,04E+07 J 

% pertes totales 6,44 % 43,94 % 49,62 % 100 % 

Départ à froid 2,94E+06 J 1,49E+07 J 1,56E+07 J 3,34E+07 J 

% pertes totales 8,79 % 44,65 % 46,55 % 100 % 

% écart                        
Départ froid/Départ 

chaud 
50,19 % 11,70 % 3,12 % 9,92 % 

  
Tableau 10 : Résumé de l’effet du départ à froid sur les pertes énergétiques lors d’un cycle NEDC 
 

 
Figure 130 : Evolution des pertes totales sur un cycle NEDC 

 
Figure 131 : Energie totale dépensée en pertes au cours du cycle NEDC 
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La perte totale résultant du départ à froid s’élève à 3 MJ, d’où une augmentation d’environ 10% 
des pertes dans le moteur à combustion interne. Le comportement des pertes totales est très 
proche de celui des pertes aux parois responsables en grande majorité du surplus d’énergie 
perdue, comme on peut le voir sur les Figure 125 et Figure 131 ainsi que sur le Tableau 10.  
 
La surconsommation induite par cette élévation des pertes est donc loin d’être négligeable. Celle-
ci est représentée en Figure 132. 
 

 
Figure 132 : Comparaison des consommations d’un même véhicule conventionnel après des 

départs à température différentes sur un cycle NEDC  

 
La surconsommation due au départ à froid s’élève à 68g pour une consommation totale en 
carburant de 851g, soit une augmentation de l’ordre de 8%. Ce dernier chiffre est comparable aux 
résultats obtenus par Kunze et al. [17], présentés en Partie 1.3.1.1. 
 
Cette surconsommation est surtout réalisée lors des premières minutes du cycle NEDC, là ou le 
rendement est le plus faible du fait des basses températures. Les rendements des deux cas tests 
sont représentés sur la Figure 133.  
 

 
Figure 133 : Comparaison des rendements d’un même véhicule conventionnel après des départs 

à température différentes sur un cycle NEDC  
 
Le modèle est donc tout à fait capable de représenter la montée en température d’un moteur à 
combustion interne, que ce soit en condition stabilisée ou en fonctionnement transitoire. 
Maintenant que cette validation a été effectuée il est possible d’appliquer le modèle pour un 
véhicule hybride, ainsi que de réaliser plusieurs études afin d’optimiser l’utilisation du moteur 
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pendant cette phase de chauffe. Les derniers résultats vont, de plus, être particulièrement utiles 
pour analyser les spécificités de l’utilisation du MCI dans un véhicule hybride par rapport à un 
véhicule conventionnel. 
 

3.1.2 Montée en température du moteur à combustion interne dans le cas 
d’un véhicule hybride 

3.1.2.1 Effet du fonctionnement hybride sur la vitesse de montée en température du 
moteur thermique 

 
Lorsque le moteur à combustion interne est utilisé dans un véhicule disposant d'une propulsion 
hybride, un autre comportement thermique est attendu, notamment en raison de la charge plus 
importante demandée au moteur pour optimiser son rendement. Comme il a été présenté 
précédemment, les températures d'eau et huile sont impactées différemment en fonction de la 
charge du moteur. Une simulation de la montée en température d'un MCI dans le cas d'une 
architecture hybride sur le même cycle NEDC est présentée sur la figure suivante: 

 
Figure 134 : Simulation de la chauffe du moteur après un départ à froid sur un cycle NEDC avec 

un véhicule full-hybride parallèle 

 
La simulation montre que l'utilisation du moteur avec de fortes charges permet d'accélérer la 
montée en température du liquide de refroidissement. Celle-ci atteint quasiment sa valeur 
maximale (90°C) durant les premières minutes du cycle. Lorsque le moteur thermique est 
finalement arrêté pour entrer en mode tout électrique (vers 450s), cette température est déjà 
d'environ 80°C. Avec un véhicule conventionnel, le temps nécessaire pour atteindre cette 
température est deux fois plus important (cf. Figure 120 de la Partie 3.1.2.1). Les températures 
des autres parties du moteur augmentent aussi de manière accélérée. Cependant, la 
température d'huile est moins impactée par ce fonctionnement particulier (50°C après 450s). Du 
fait du fonctionnement en tout électrique lorsque les conditions le permettent (charge de batterie 
suffisante et véhicule roulant à allure modérée), il n'y a plus d'énergie thermique disponible pour 
chauffer le moteur pendant quelques minutes. On observe alors une décroissance de la 
température moyenne du moteur du fait des pertes thermiques vers l'air ambiant. De plus, une 
homogénéisation des températures sur l'ensemble du moteur se produit, la diffusion de l'énergie 
dans l'ensemble du moteur ayant toujours lieu, ce qui explique d'ailleurs une faible augmentation 
des températures d'huile et de la partie basse du bloc moteur. Ainsi, l'écart de température entre 
les parties les plus chaudes et les plus froides n'est que d'environ 20°C à la fin du mode 
électrique, alors qu'il atteint 60°C au début du refroidissement du moteur.  
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Le fonctionnement du moteur thermique dans un véhicule hybride ne semble donc pas avoir 
l’impact négatif attendu sur la période de chauffe du moteur, malgré les fréquents arrêts du 
moteur thermique dans ce type de véhicule. Afin de compléter cette étude uniquement réalisée 
jusqu’alors sur le cycle NEDC, les parcours de plusieurs autres cycles routiers normalisés ont été 
simulés pour un véhicule conventionnel et pour un véhicule full-hybride parallèle utilisant le 
même moteur thermique. Les temps mis pour obtenir certaines températures caractéristiques 
des deux fluides ont été calculés après un départ à 20°C. Pour l’eau de refroidissement, le temps 
nécessaire pour atteindre sa température maximale d’environ 90°C est pris en compte. Dans le 
cas de l’huile, on observe le temps mis pour que ce fluide atteigne 40°C. Cette température a été 
choisie en fonction des courbes de viscosité d’huile présentées en Figure 81. En effet, la 
viscosité se comportant comme une fonction inverse (f(x)=1/x), on observe que les effets de la 
température sur la pression moyenne de frottement sont plus importants à faible température 
(entre 20°C et 40°C) et varient ensuite peu lorsque la température est suffisamment élevée (entre 
40°C et 90°C). L’ensemble des résultats est présenté dans le Tableau 11.  
 

 1015 NEDC FTP HWFET SC03 UDDS 

t1(s) pour            
Teau = 90°C 

X 698,3 458,2 311,5 X 458,4 

X 387,7 258,9 176,2 333,2 258,8 

t2(s) pour            
Thuile = 40°C 

276,6 190,6 210,5 122,9 218,2 207,7 

465,1 296,1 223,4 116,6 292,2 225,1 

(X : température non atteinte à la fin du cycle routier) 

 
Tableau 11 : Temps de montée en température des deux fluides pour différents cycles de conduite 
(comparaison entre le véhicule conventionnel, en bleu, et le véhicule hybride parallèle, en rouge) 

 
Les différents cycles routiers sont rappelés en Annexe A1. 
 
Ces résultats confirment le comportement thermique observé jusqu’alors sur le cycle NEDC. 
L’utilisation particulière du MCI dans ce véhicule hybride permet d’obtenir une évolution plus 
rapide du liquide de refroidissement, avec un temps nécessaire pour atteindre la température de 
fonctionnement stabilisée d’environ 90°C pouvant être réduit de moitié. En ce qui concerne l’huile 
de lubrification, les résultats diffèrent suivant le type de cycle routier utilisé. De manière générale, 
le fonctionnement hybride semble ralentir légèrement la vitesse de montée en température de ce 
fluide. Ce résultat est logiquement expliqué par les nombreux arrêts du moteur thermique, en 
particulier lorsque le véhicule s’immobilise au cours du cycle. En effet, les cycles pour lesquels le 
réchauffement de l’huile est le plus impacté correspondent à ceux possédant un nombre 
important d’arrêts du véhicule pendant les premières minutes de fonctionnement (1015, NEDC, 
SC03). Cette observation a ensuite été confirmée par une nouvelle étude, dans laquelle les 
cycles routiers ont été remplacés par des parcours des deux véhicules (conventionnel et hybride) 
à vitesse constante, sans aucun arrêt. Les mêmes temps caractéristiques ont été observés et 
sont présentés dans le Tableau 12.  

 

 15 km/h 32 km/h 50 km/h 70 km/h 100 km/h 

t1(s) pour            
Teau = 90°C 

428,6 255,9 262,6 223,9 145,9 

174,4 130,5 139,6 132,6 108,2 

t2(s) pour            
Thuile = 40°C 

127,6 95,2 93 83,5 67,3 

108,2 86,1 82,7 76,3 61,3 

 
Tableau 12 : Temps de montée en température des deux fluides pour différentes vitesses 

constantes du véhicule (comparaison entre le véhicule conventionnel, en bleu, et le véhicule 
hybride parallèle, en rouge) 

 
Une légère augmentation de la vitesse de chauffe de l’huile est observable dans tous les cas. 
Ces résultats sont cohérents avec les résultats obtenus par Trapy et Damiral [15] ainsi qu’avec la 
simulation présentée en Partie 3.1.1.1. Le véhicule hybride utilisant le moteur thermique a la 
même vitesse de rotation que le véhicule conventionnel, mais généralement un couple plus 
important (avec redirection du surplus d’énergie produit vers les systèmes de stockage 
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d’énergie). Ceci induit une faible accélération de la montée en température de l’huile, mais cela a 
un impact important sur la montée en température de l’eau. 
 
Maintenant que de premières particularités du fonctionnement hybride sur le comportement 
thermique du moteur à combustion interne ont été observées au niveau des vitesses de montée 
en température des deux fluides, il devient intéressant d’observer l’impact de ce type d’utilisation 
du moteur à combustion interne sur la consommation globale du véhicule après un départ à froid. 
 
 

3.1.2.2 Effet sur la consommation 
 

3.1.2.2.a Consommation absolue 
 
La simulation permet de prédire la surconsommation d'un MCI après un départ à température 
ambiante, du fait de l'augmentation des frottements à basse température. Ces prédictions sont 
montrées sur la figure suivante pour les deux types de véhicules étudiés (conventionnel et 
hybride). 
 

 
Figure 135 : Surconsommation du moteur résultant du départ à froid (cycle NEDC) 

 
Les résultats montrent que le moteur thermique subit une importante surconsommation du fait du 
démarrage à température ambiante. Celle-ci se situe autour de 10% lorsque le véhicule parcourt 
un cycle NEDC. Ce résultat est similaire à ceux obtenus expérimentalement par Kunze et al. [17] 
sur le même cycle routier. On observe ensuite, en analysant les courbes du véhicule hybride, que 
le temps nécessaire à la recharge de la batterie augmente dans le cas d'un départ à froid. En 
effet, à cause de l'augmentation des frottements, moins d'énergie pourra être transmise à la 
batterie lors de cette phase. Il apparait donc encore une fois que les frottements ont un impact 
prédominant sur la surconsommation après un départ à froid du moteur thermique. 
 
Une comparaison des performances (consommations et pertes totales) des deux véhicules sur 
un cycle NEDC est résumée dans le tableau suivant (avec rappel des pertes présentées en 
Tableau 10). 
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véhicule hybride 
(SOCmini) 

Pertes 
frottement 

Pertes 
parois  

Pertes 
échappement 

Pertes 
totales 

Consommation 

Départ à chaud 9,42E+05 J 1,08E+07 J 1,07E+07 J 2,25E+07 J 
698,67 g 

% pertes totales 4,19 % 48,19 % 47,63 % 100,00 % 

Départ à froid 1,69E+06 J 1,24E+07 J 1,14E+07 J 2,55E+07 J 
773,39 g 

% pertes totales 6,63 % 48,53 % 44,84 % 100,00 % 

% écart                        
Départ froid/Départ 

chaud 
79,70 % 14,22 % 6,78 % 13,42 % 10,69 % 

      

      

Véhicule 
conventionnel 

Pertes 
frottement 

Pertes 
parois  

Pertes 
échappement 

Pertes 
totales 

Consommation 

Départ à chaud 1,96E+06 J 1,34E+07 J 1,51E+07 J 3,04E+07 J 
851,7 g 

% pertes totales 6,44 % 43,94 % 49,62 % 100,00 % 

Départ à froid 2,94E+06 J 1,49E+07 J 1,56E+07 J 3,34E+07 J 
920,4 g 

% pertes totales 8,79 % 44,65 % 46,55 % 100,00 % 

% écart                        
Départ froid/Départ 

chaud 
50,19 % 11,70 % 3,12 % 9,92 % 8,06 % 

      

      

comparaison des 2 
véhicules 

Pertes 
frottement 

Pertes 
parois  

Pertes 
échappement 

Pertes 
totales 

Consommation 

Départ à chaud 51,84 % 18,83 % 28,95 % 25,97 % 17,97 % 

Départ à froid 42,38 % 17,00 % 26,43 % 23,62 % 15,97 % 

 
Tableau 13 : Comparaison des performances des deux véhicules 

 
Il apparait d’après ces résultats que la consommation du véhicule hybride est légèrement plus 
impactée par la montée en température du moteur que pour le véhicule conventionnel (10% 
contre 8%). Ainsi, l’avantage de l’hybride en termes de rendement deviendrait moins important du 
fait du départ à froid (18% d’économie dans le cas d’un moteur chaud par rapport au véhicule 
conventionnel, 16% si départ à froid). Cependant, la prise en compte de l’état de charge final de 
la batterie n’a pas encore été effectuée. Ceci fait l’objet du paragraphe suivant. 
 
 

3.1.2.2.b Consommation corrigée (prise en compte du SOC) 
 
Le véhicule hybride étudié fonctionne sur une bande d’état de charge (SOC : State of Charge) 
allant de 60% à 65% (zone de rendement maximal pour la batterie) de la charge maximale. Dans 
cette étude, il a été délibérément choisi de faire démarrer  le SOC à sa plus faible valeur permise 
(60%) afin d’obtenir un démarrage immédiat du moteur thermique dès le premier mètre parcouru, 
et ainsi avoir une bonne comparaison entre le fonctionnement hybride et le véhicule 
conventionnel, notamment en ce qui concerne l’évolution des températures. Cependant, en 
faisant ce choix, l’état de charge final de la batterie est supérieur à son état initial. Cela signifie 
qu’une quantité encore non prise en compte d’énergie a été stockée dans la batterie, et pourra 
ensuite être restituée lors de la prochaine utilisation du véhicule. La consommation réelle du 
véhicule hybride en termes d’énergie dépensée (carburant et énergie électrique) est donc 
légèrement inférieure à celle calculée et indiquée sur la Figure 135 et le Tableau 13. Un calcul de 
consommation corrigée est réalisé dans cette partie, l’énergie électrique stockée étant alors 
représentée comme une équivalence de consommation de carburant. Le calcul de l’énergie 
restituée par la propulsion électrique est effectué de la manière suivante :   

 

 initiialfinal SOCSOC(%)SOC    (177) 
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L’état de charge de la batterie pour les deux simulations (départs à froid et à chaud) et l’évolution 
de la tension de la batterie sont présentés en Figure 136 et Figure 137.  
 

 
 

Figure 136 : Etat de charge (SOC) de la batterie pour un véhicule hybride parallèle parcourant un 
cycle NEDC et pour deux températures initiales différentes du MCI 

 

 
 

Figure 137 : Tension de la batterie du véhicule hybride au cours du cycle NEDC 

 
 
Il avait été observé en Figure 135 que l’écart de consommation entre les deux cas résulte d’un 
retard de la charge de la batterie dans le cas du départ à froid. On observe de nouveau cet état 
en étudiant l’état de charge de la batterie, lors des 500 premières secondes du cycle cette fois. 
Cependant, ce retard dans la recharge de la batterie entraîne aussi un SOC plus important en fin 
de cycle dans le cas du départ à froid induisant donc une quantité supplémentaire d’énergie 
stockée dans les batteries. Cette énergie est calculée à partir de l’équation 178.   
 

 BatterieBatterie U.C.SOC.)J(StockéeEnergie  3600   (178) 
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La capacité nominale de la batterie CBatterie exprimée en Ah est la quantité totale d’énergie 
pouvant être stockée dans cet élément. Dans ce modèle, celle-ci est fixée à 108,3 Ah. UBatterie est 
la tension mesurée aux bornes de la batterie. Elle est variable suivant les conditions de 
fonctionnement (représentée en Figure 137). Une valeur moyenne de 113 V est observée pour 
UBatterie et est utilisée dans le calcul de la consommation corrigée. L’énergie obtenue sur l’arbre du 
moteur électrique au cours de la décharge est alors : 
 

 
stockéeEnergie.

stockéeEnergie..)J(restituéeEnergie

eargdéch,Elec

eargdéch,MEeargdéch,Batterie








  (179) 

 

Y,X  est le rendement de l’élément X (MCI ou partie électrique) lors du mode Y (charge ou 

décharge). On considère que le véhicule a économisé la quantité de carburant qu’il est 
nécessaire de brûler afin de recharger la batterie au même niveau d’état de charge par le moteur 
à combustion interne. Cette énergie transite une première fois vers la batterie par le biais du 
moteur électrique. Cependant, l’ensemble de la charge de la batterie n’est pas issue du moteur 
thermique, la récupération d’énergie cinétique au freinage étant aussi utilisée dans ce véhicule 
hybride. Ainsi seulement une partie de l’énergie disponible dans la batterie est réellement fournie 
par le MCI, D’où le calcul suivant de l’énergie consommée par ce dernier : 
 

      
)g(carburantdeQuantité.PCI...

)g(carburantdeQuantité.PCI....)J(restituéeEnergie

eargch,ElecMCIMCI

eargch,MEeargch,BatterieMCIMCI








 (180) 

 

MCI  est la part de l’énergie récupérée par la batterie qui a véritablement été fournie par le MCI. 

PCI est le pouvoir calorifique inférieur du carburant (ici PCI = 42700 kJ/kg).  

 
Ainsi la quantité de carburant équivalente à l’énergie encore stockée dans les batteries à la fin du 
cycle est donnée par : 
 

(%)SOC.U.C.
PCI...

.)g(eéquivalentonConsommati BatterieBatterie
eargch,ElecMCIMCI

eargdéch,Elec





3600  (181) 

 
Bien que cette dernière équation soit relativement simple, le calcul d’une consommation corrigée 
n’est cependant pas évident. En effet, bien que l’état de charge final de la batterie ainsi que ses 
caractéristiques (capacité nominale, tension) soient connus, il est impossible de connaître la 
manière dont cette énergie est utilisée ultérieurement, et notamment à quel rendement : 
_ A quelle vitesse le véhicule roule-t-il, ce qui dicte le fonctionnement des différentes 
motorisations ? 
_ Quelle est la température des divers éléments jouant sur chacun de leurs rendements ? 
_ Quelle motorisation est activée/arrêtée? 
_ Quelle est la part de l’énergie récupérée par la batterie issue du moteur à combustion interne 
ou de la récupération d’énergie au freinage? 
Certaines suppositions peuvent être cependant réalisées. La première d’entre elles est que 
l’énergie stockée dans la batterie est restituée dès le démarrage du véhicule (la priorité est à la 
décharge de la batterie au démarrage du véhicule) dans des conditions de fonctionnement de 
type urbain (fonctionnement logique d’un véhicule particulier effectuant une partie de route 
urbaine avant de se retrouver sur les grands axes extra-urbains).  
 
La part de l’énergie effectivement fournie par le moteur thermique à la batterie lors de la recharge 
est obtenue en effectuant la simulation du parcours du cycle NEDC par le véhicule hybride en 
démarrant à état de charge minimal. L’évolution de l’énergie fournie par le moteur thermique, et 
la récupération d’énergie au freinage lors de cette phase sont présentées en Figure 138. 
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Figure 138 : Parts de l’énergie récupérée par la batterie lors de la recharge fournies par le MCI et 

récupération d’énergie au freinage 
 
Il apparait sur cette dernière figure que la part de l’énergie stockée dans la batterie effectivement 

fournie par le moteur thermique ( MCI ) est d’environ 92%. 

 
Les températures du moteur électrique et de la batterie au redémarrage sont inconnues mais 
l’étude du comportement de ces éléments (Partie 1.3.2.4) montre que le rendement électrique du 
véhicule (batterie et ME réunis) est minimal pour les plus hautes températures.  Au contraire, le 
rendement du moteur thermique est maximal pour une température élevée (autour de 90°C). 
Ainsi, en analysant l’équation 181, considérer que ces divers éléments ont atteint leur 
température maximale de fonctionnement, revient à obtenir une valeur minimale de la 
consommation équivalente calculée. Les économies de carburant alors obtenues correspondent  
à l’économie minimale (et donc assurée) permise par ce stockage d’énergie en fin de cycle. Au 
contraire, considérer un redémarrage à froid (température ambiante) revient à maximiser le 
potentiel de l’énergie stockée dans la batterie.  
 
Les rendements du moteur à combustion interne et de l’ensemble de propulsion électrique sont 
représentés en Figure 139 et Figure 140 pour leurs températures maximales (MCI et ME à 90°C 
et batterie à 50°C) et minimales (température ambiante) de fonctionnement normal. 
 

 
Figure 139 : Rendement du MCI pour un véhicule hybride roulant à 32 km/h. Comparaison entre 

les fonctionnements à températures maximale et minimale 
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Figure 140 : Rendement de la propulsion électrique (batterie + moteur électrique) pour un 

véhicule hybride roulant à 32 km/h. Comparaison entre les fonctionnements à températures 
maximale et minimale 

 
Il apparait sur la Figure 139 que le moteur modélisé chaud utilisé dans ce véhicule hybride pour 
un roulage en environnement urbain (ici simulé pour une vitesse du véhicule d’environ 30 km/h)) 
a un rendement de l’ordre de 25,6%. Cette valeur est reprise dans le calcul de la consommation 
corrigée. On observe que la propulsion électrique (Figure 140) fonctionne avec un rendement 
variable, suivant que l’on est en phase de recharge ou de décharge. Lors de la charge de la 
batterie, ce rendement est de l’ordre de 86%. Cependant, lors de la décharge, du fait de couples 
moins importants fournis par le moteur électrique, ce rendement est limité à environ 76%. Ces 
valeurs constantes sont utilisées pour le calcul de la consommation corrigée.  
 
Tous les éléments du calcul étant présents, il reste juste à en apprécier les résultats. Ceux-ci sont 
présentés sur le Tableau 14. 
 

 

Consommation SOC 
équivalent 

consommation 
Consommation 

corrigée 

Rappel 
consommation 

véhicule 
conventionnel 

Ecart          
consommation     

(absolue) 

Ecart         
consommation 

(corrigée) 

Départ 
à 

chaud 
698,67 g 60,92 % 37,75 g 660,91 g 851,7 g 17,97 % 22,40 % 

Départ 
à froid 

773,39 g 61,37 % 56,60 g 716,78 g 920,4 g 15,97 % 22,12 % 

 
Tableau 14 : Correction de la consommation après prise en compte de l’état de charge final de la 

batterie (véhicule redémarrant avec ses motorisations à leurs températures maximales) 
 
Le stockage d’énergie dans les batteries représente donc une quantité non négligeable de 
carburant économisé, allant de 35 à 60 g suivant les cas. La surconsommation finale du véhicule 
hybride après un départ à froid n’est que de 56 g, soit un écart relatif de 7,79 %. On est donc très 
proche de la surconsommation du véhicule conventionnel (8,06 %) alors que le calcul de 
consommation direct indiquait un impact légèrement plus important pour l’hybride (10,69 %). De 
plus, étant donné que le calcul de la consommation corrigée du véhicule hybride a été réalisé 
pour les plus mauvaises conditions de fonctionnement (rendement de la partie électrique faible et 
rendement du MCI élevé), il apparait que les performances du véhicule hybride devraient être 
légèrement meilleures en fonctionnement réel. Il est possible, à caractère informatif, de réaliser le 
même calcul pour les meilleures conditions de fonctionnement possibles. La Figure 139 montre 
que le rendement minimal du MCI dans le véhicule hybride dans les conditions les plus froides 
(température ambiante) est de l’ordre de 20% (Figure 139). En considérant les éléments 
électriques à température ambiante, on obtient un rendement électrique global de 88,9% lors de 
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la charge et 83% lors de la décharge (Figure 140), soit une légère augmentation. Le calcul de 
consommation corrigée est de nouveau réalisé et présenté dans le Tableau 15. 
  

 

Consommation SOC 
équivalent 

consommation 
Consommation 

corrigée 

Rappel 
consommation 

véhicule 
conventionnel 

Ecart          
consommation     

(absolue) 

Ecart         
consommation 

(corrigée) 

Départ 
à 

chaud 
698,67 g 60,92 % 51,27 g 647,40 g 851,7 g 17,97 % 23,99 % 

Départ 
à froid 

773,39 g 61,37 % 76,86 g 696,52 g 920,4 g 15,97 % 24,32 % 

 
Tableau 15 : Correction de la consommation après prise en compte de l’état de charge final de la 
batterie dans les meilleures conditions de fonctionnement (véhicule redémarrant à température 

ambiante) 
 
L’écart absolu de consommation est alors limité à environ 49g, soit une surconsommation relative 
de 7,05 %. L’écart avec le calcul précédent est très faible. Il apparaît donc que le calcul effectué 
précédemment est assez précis, et sûrement représentatif de la consommation finale du véhicule 
hybride.  Dans la suite des analyses, il pourra être judicieux d’effectuer les deux calculs de 
consommation corrigée, tout en se rappelant que la réalité sera une fonction intermédiaire de ces 
deux calculs extrêmes. 
 
 

3.1.2.2.c Spécificités du fonctionnent hybride du MCI 
 
Du fait des arrêts fréquents du moteur thermique (avec pour conséquence une période plus 
longue de chauffe) dans le cas d'une propulsion hybride, un fort impact du départ à froid sur la 
consommation de ce type de véhicule peut être attendu (notamment par rapport au véhicule 
conventionnel). Cependant, les résultats obtenus ne correspondent pas à ce type de 
comportement. L'étude de la consommation instantanée du moteur à combustion interne utilisé 
pour les deux types de véhicules (conventionnel et hybride) après un départ à chaud et un départ 
à froid montrent que la majorité de la surconsommation se produit lors des premières minutes du 
cycle, lorsque le moteur est à sa plus basse température. Ces résultats sont présentés sur la 
Figure 141. La surconsommation instantanée du véhicule est calculée de la manière suivante : 
 

 
)t(InstCons

)t(InstCons)t(InstCons
soInstSurcon

chaud

chaudfroid 
   (182) 

  
Figure 141 : Comparaison des consommations instantanées (départ à froid/chaud) dans le cas 

d'un véhicule conventionnel 

 

Temps (s) S
ur
co
ns
o
m
m
ati
on 
(



Chapitre 3.1 Etude du comportement thermique du MCI dans une 
architecture hybride 

 

  
Page 166 

 
  

Un autre point important est l'impact du refroidissement du moteur thermique lorsque celui ci est 
arrêté (véhicule à l'arrêt ou mode électrique) sur la consommation totale du véhicule au cours du 
cycle. Du fait des quelques minutes de refroidissement, une surconsommation supplémentaire 
est observable jusqu'à ce que le moteur ré-atteigne de nouveau sa température optimale de 
fonctionnement. Ainsi, deux simulations ont été réalisées pour le parcours du même véhicule 
hybride sur plusieurs cycles NEDC consécutifs. La première est la seule à inclure dans le modèle 
thermique les pertes thermiques du moteur vers l'air ambiant lors de l'arrêt du véhicule. Dans la 
seconde, ces pertes ne sont pas représentées. Ceci permet d’estimer l’impact des transferts 
thermiques vers l’air ambiant lors de l’arrêt du MCI (Figure 142).  

 
Figure 142 : Surconsommation venant du refroidissement du moteur  à l'arrêt 

 
Les résultats présentés sur la Figure 142 montrent que le refroidissement du moteur a un impact 
modéré sur la consommation finale du véhicule (moins de 2%). 

 
Ces résultats sont discutables du fait de la simplicité du modèle des transferts thermiques du bloc 
moteur vers l'air ambiant. En particulier, la décroissance de température de l'huile de lubrification 
durant les modes électriques est difficile à évaluer avec précision. Cependant, du fait des courts 
temps d'arrêt du moteur (environ 10 minutes), on sait qu'il est impossible que le moteur perde la 
majorité de l'énergie thermique qu'il avait accumulée. Ainsi, il parait cohérent de supposer que la 
baisse de température d'huile durant cette période est insuffisante pour générer une importante 
augmentation des frottements lors du démarrage suivant. De plus, plusieurs simulations pour 
lesquelles ont été étudié l'effet de l'augmentation des pertes thermiques vers l'air ambiant sur la 
consommation totale du moteur ont montré que le refroidissement du moteur n'entraine pas de 
surconsommation significative, même dans le cas d’une forte chute des températures, ce qui ne 
devrait pas être réalisable dans la réalité (le refroidissement d'un moteur à combustion interne 
étant généralement assez lent, même si il n'a pas encore été quantifié précisément dans cette 
étude). 
 
Il apparait donc que l'utilisation du MCI dans un véhicule hybride ne renforce pas les effets 
néfastes de la période de chauffe du moteur sur la consommation finale du véhicule. De plus, il 
semble même que l'utilisation particulière du moteur thermique (même vitesse mais plus forte 
charge) lors du rechargement des batteries a un effet positif, en réduisant la surconsommation 
provenant du départ à froid, notamment lors des premières minutes de fonctionnement. 
 
En particulier, l'étude de la consommation totale du moteur thermique au cours du temps permet 
d'observer ce phénomène. La consommation totale et la surconsommation instantanée du 
moteur froid par rapport au moteur chaud sont calculées comme suit : 

 
t

0

ii dt)t(InstCons)t(TotCons   (183) 
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)t(TotCons

)t(TotCons)t(TotCons
sTotOvercon

chaud

chaudfroid 
   (184) 

 
La surconsommation totale de véhicules conventionnel et hybride après un départ à froid par 
rapport à un départ à chaud sur un cycle NEDC est présentée sur la Figure 143. 
 

 
Figure 143 : Surconsommation (pourcentage) au cours du temps de véhicules conventionnel et 

hybride après un départ à froid (cycle NEDC) 
 

Les résultats montrent que la surconsommation totale du véhicule conventionnel après un départ 
à froid est très importante (largement supérieure à 50%) pendant les premières minutes, et 
décroit ensuite en même temps que le moteur se réchauffe. Our ce qui est du véhicule hybride, 
cette surconsommation ne dépasse pas 20% dans le pire des cas lors des 10 premières minutes 
du cycle. Après environ 900s, le moteur thermique des deux véhicules peut être considéré 
comme chaud. La surconsommation instantanée du moteur est alors quasiment nulle et la 
surconsommation totale diminue (et tendrait vers 0 si le voyage était infini). A la fin du cycle 
NEDC, la consommation totale des deux véhicules est d'environ 10%. Il apparait donc que le 
fonctionnement du système hybride présente un avantage en ce qui concerne la période de 
chauffe moteur après le départ à froid, notamment lors des courts trajets. Cependant, au fil du 
temps, l'écart absolu de consommation totale (entre un départ à froid et un départ à chaud) 
devient constant du fait de l'atteinte de la température optimale de fonctionnement et donc, en 
proportion (par rapport à la valeur de la consommation, qui continue d'augmenter), la 
surconsommation totale (en %) diminue. C'est d'ailleurs ce que l'on observe sur la figure 
précédente, avec une surconsommation totale minimale en fin de cycle.  
 
 

3.1.3 Comparaison des résultats des deux modèles de transferts 
thermiques du MCI 
 
Nous avons observé le comportement du moteur à combustion interne pour les deux types de 
véhicules. Maintenant que leur comportement thermique a été étudié, une occasion de comparer 
les performances des deux modèles de transferts thermiques (modèle détaillé et modèle à 2 
nœuds) se présente. Les simulations réalisées précédemment sont donc effectuées dans cette 
partie avec le modèle à 2 nœuds, et les résultats sont comparés avec ceux obtenus auparavant 
(modèle détaillé).  
 
 

3.1.3.1 Comportement thermique du moteur 
 
Avant de s’intéresser au véhicule hybride, nous allons vérifier que le comportement thermique 
d’un moteur à combustion interne utilisé plus conventionnellement est bien retrouvé grâce à 
l’utilisation du modèle à 2 nœuds. Dans un premier temps, le fonctionnement à couple et vitesse 
stabilisés est étudié. La simulation de fonctionnement est réalisée pour les deux modèles à 2000 
tr/min et pour deux couples différents, 10 Nm choisi pour correspondre aux couples fréquemment 
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retrouvés en roulement urbain pour le véhicule conventionnel et 60 Nm, couple plus élevé 
donnant un gradient de température plus important entre les parties chaudes et froides. Les 
résultats de température et de consommation sont présentés en Figure 144 et Figure 145. Dans 
ces figures, les températures d’eau et d’huile du modèle "détaillé" sont comparées aux deux 
températures du modèle "2 noeuds". On rappelle que dans tous les cas, la montée en 
température de l’eau est plus rapide que celle de l’huile (bien que de même couleur bleue, les 
deux courbes sont ainsi facilement reconnaissables).    
 

 
(a)                                                                      (b) 

Figure 144 : Températures lors du fonctionnement stabilisé pendant 1500 secondes à 2000 tr/min 
pour deux couples : 10 Nm (a), 60 Nm (b) 

 
Un premier point positif est que les comportements thermiques sont similaires pour les deux 
modèles. On observe immédiatement que les résultats du modèle 2 nœuds donne des 
températures évoluant légèrement plus rapidement que pour le modèle "détaillé". Notamment en 
ce qui concerne les frottements évoluant en fonction de la température d’huile (modèle détaillé) 
ou de la température de la partie basse du bloc moteur (modèle 2 nœuds), 2 phénomènes se 
produisent : 
_ On observe d’abord, lors des premières secondes, un léger retard de la température de la partie 
basse du bloc moteur, du fait d’une capacité thermique plus importante de ce nœud par rapport 
au modèle du circuit d’huile de lubrification. Sa température évolue ensuite plus rapidement. Les 
frottements sont donc plus importants lors des premières secondes, et la tendance s’inverse 
ensuite. Les écarts restent faibles, mais pourraient tout de même avoir un impact sur la 
consommation du moteur.  
_ On observe cependant sur la Figure 145 que ces différences n’impactent pas significativement 
les résultats de consommation, en tout cas dans ces conditions de fonctionnement : dans les 
deux cas les courbes  se confondent quasiment parfaitement. 
 

 
(a)                                                                      (b) 

Figure 145 : Consommation lors du fonctionnement stabilisé pendant 1500 secondes à 2000 
tr/min pour deux couples : 10 Nm (a), 60 Nm (b) 

 
Maintenant que les performances du modèle "2 nœuds" ont été validées en fonctionnement 
stabilisé, on peut s’intéresser aux cas de fonctionnement du véhicule sur un cycle routier complet.  
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3.1.3.2 Comportement thermique pour un véhicule conventionnel 
 
Tout d’abord, on observe le comportement des deux modèles pour un véhicule conventionnel 
parcourant un cycle NEDC. Il s’agit de vérifier si les comportements thermiques observés en 
Parties 3.1.1 et 3.1.2 sont retrouvés avec le modèle 2 nœuds. Les évolutions des températures 
pour les deux modèles sont présentées en Figure 146. 

 
Figure 146 : Températures lors du Parcours d’un cycle NEDC du véhicule conventionnel après un 

départ à 20°C. Comparaison des températures d’eau et huile avec le modèle 2 nœuds 

 
On observe encore une fois une surestimation de la température des deux nœuds par rapport à 
l’eau et à l’huile du modèle "détaillé". Le comportement thermique est tout de même conservé, 
avec des écarts de température entre les 2 nœuds correspondant à ceux que l’on retrouve entre 
l’eau et l’huile. Le temps nécessaire à la montée en température du moteur est légèrement plus 
court, mais reste dans les mêmes ordres de grandeur que ceux observés jusque là. Encore une 
fois, la température du nœud des parties froides qui correspond à l’huile de lubrification met plus 
de temps à élever sa température lors des 200 premières secondes, ce qui doit se ressentir sur 
les résultats de couple de frottement. Ceux-ci sont présentés en Figure 147.  

 
Figure 147 : Couple de frottement lors du parcours d’un cycle NEDC du véhicule conventionnel 

après un départ à 20°C. Comparaison des 2 modèles 

 
Les résultats de couple de frottement confirment les dernières observations sur les températures. 
Le modèle 2 nœuds subit un peu plus les pertes par frottements lors des premières secondes du 
cycle, mais du fait d’une température qui augmente ensuite plus vite, les frottements deviennent 
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rapidement plus faibles que sur le modèle détaillé original. Au total, sur le cycle complet, les 
pertes par frottements sont légèrement plus faibles pour le modèle 2 nœuds. Il semblerait 
cependant que cette différence se fasse peu ressentir sur les résultats de consommation, 
observables en Figure 148. 

 
Figure 148 : Consommation du MCI lors du Parcours d’un cycle NEDC du véhicule conventionnel 

après un départ à 20°C. Comparaison des 2 modèles 
 

La consommation obtenue pour les deux modèles est quasiment égale. En effet, elle est très 
légèrement inférieure dans un cas, avec 913 g contre 920 g, soit moins de 1% d’écart. Le modèle 
réduit à 2 nœuds a donc montré qu’il permet de simuler le comportement thermique d’un moteur 
à combustion interne dans le cas d’une utilisation dans un véhicule conventionnel. On peut se 
demander si c’est toujours le cas pour un véhicule hybride, pour lequel on avait observé en Partie 
3.1.2 un comportement lors de la phase de chauffe très différent, notamment à cause des phases 
d’arrêt et des couples de fonctionnement plus importants.  

 

 
3.1.3.3 Comportement thermique pour un véhicule Hybride 

 
De la même manière que précédemment, le parcours d’un cycle NEDC après un départ à 20°C 
est simulé pour le véhicule hybride parallèle. Les résultats de température sont présentés en 
Figure 149. 
 

 
Figure 149 : Températures lors du parcours d’un cycle NEDC du véhicule hybride parallèle après 

un départ à 20°C. Comparaison des 2 modèles 
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On retrouve une légère surestimation des températures pour le nouveau modèle 2 nœuds. 
Cependant, celle-ci est cette fois légèrement plus faible pour ce qui est de l’eau de 
refroidissement, et du nœud des parties hautes du bloc moteur qui lui correspond. En ce qui 
concerne l’huile et le nœud des parties basses plus froides du bloc moteur, une surestimation 
commence après 250 secondes de fonctionnement, lors de la phase de recharge de la batterie. 
Mais l’écart entre les deux températures (en rouge et jaune sur la figure) s’amplifie lors de la 
phase d’arrêt, et donc de refroidissement du moteur à combustion interne. Ce phénomène est 
expliqué par le léger refroidissement de l’huile de lubrification en contact avec le carter d’huile 
(bas du bloc moteur du modèle détaillé), alors plus froid. De la même manière, ces différences 
ont un impact sur les pertes par frottements (Figure 150). 

 

 
Figure 150 : Couple de frottement lors du parcours d’un cycle NEDC du véhicule hybride après un 

départ à 20°C. Comparaison des 2 modèles 

 
De la même manière que pour le véhicule conventionnel, on retrouve des pertes par frottements 
plus importantes lors des premières secondes, puis inférieures après environ 250 secondes, ce 
qui devrait donner une consommation légèrement moins importante pour le véhicule simulé avec 
le modèle 2 nœuds. Ceci est vérifié sur les Figure 151 et Figure 152 présentant la consommation 
du moteur thermique et l’état de charge de la batterie. 

 

 
Figure 151 : Consommation du MCI lors du parcours d’un cycle NEDC du véhicule hybride après 

un départ à 20°C. Comparaison des 2 modèles 
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Figure 152 : Etat de charge de la batterie lors du parcours d’un cycle NEDC du véhicule hybride 

après un départ à 20°C. Comparaison des 2 modèles 
 

La consommation du MCI est encore une fois légèrement inférieure en fin de cycle NEDC (758 g 
contre 765 g). En ce qui concerne l’état de charge de la batterie, il est lui aussi quasi identique 
pour les deux modèles en fin de cycle (61,4%). On observe tout de même que dans le cas du 
modèle 2 nœuds, la batterie se recharge légèrement plus rapidement lors de la première partie 
du cycle (500 premières secondes), probablement du fait de frottements plus faibles pour ce 
modèle. Cet avantage est cependant annulé lors des derniers instants de la recharge, à cause de 
la limitation maximale de l’état de charge à 65%, empêchant une bonne récupération d’énergie au 
freinage en fin de charge pour le véhicule hybride simulé avec le modèle 2 nœuds. Les deux 
courbes sont confondues lors de la phase de décharge (fonctionnement électrique pur), montrant 
que cette petite différence de fonctionnement en début de cycle n’a pas d’impact significatif sur 
les températures des éléments électriques. 

 
Finalement, il apparaît donc que le modèle réduit à deux nœuds est tout à fait capable de simuler 
lui aussi le comportement thermique global du moteur à combustion interne. Il est moins efficace 
pour obtenir un détail des températures du moteur, mais ne perturbe pas les résultats de 
consommation. Il pourra donc être utilisé ultérieurement, suivant les cas d’étude qui se 
présentent. 
 
 

3.1.4 Etude des performances du moteur à combustion interne lors d’un 
départ à froid 

 
3.1.4.1 Etude à forte charge 

 
L'utilisation d'un même moteur dans deux types de propulsion différents (conventionnel/hybride) 
montre que le système de propulsion hybride est moins affecté par les effets négatifs de la faible 
température d'huile sur la consommation. Lier se phénomène avec l'utilisation particulière qui est 
faite du moteur thermique dans ce type de propulsion paraît logique. En effet, le moteur 
thermique est utilisé en général à son point de meilleur rendement, qui se situe dans les fortes 
charges (cf. Figure 153) 
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Figure 153 : Exemple de cartographie de couple d'un moteur 2L essence 

 
Plusieurs simulations d'un moteur à allumage commandé (essence) ont été faites à différentes 
vitesses et couples après un départ à froid (20°C). La consommation totale du moteur dans 
chaque cas est alors comparée à celle obtenue pour le même travail (vitesse et couple) effectué 
avec le moteur chauffé au préalable. Le pourcentage de surconsommation ainsi calculé permet 
une estimation de la dégradation du rendement résultant de la faible température du moteur. Ces 
résultats sont présentés en Figure 154. 

 
Figure 154 : Surconsommation totale au cours du temps d'un moteur thermique après un départ à 

froid, pour différents points de fonctionnement (couple, vitesse) 

 
Les résultats confirment que le fonctionnement à forte charge réduit significativement l'impact des 
frottements (très importants à faible température d'huile). Ces résultats peuvent être comparés à 
ceux présentés en Figure 143, où la surconsommation totale du véhicule hybride est faible 
relativement au véhicule conventionnel. 
 
Ces résultats trouvent une explication logique: 
_ Les pertes supplémentaires sont directement liées à l'augmentation du couple de frottement qui 
réduit le rendement mécanique du moteur. Pour une vitesse de rotation donnée, le rendement 
mécanique du moteur peut être écrit comme suit: 
 

 
Frottementmoteur

moteur
meca







   (185) 

 

τmoteur et τfrottement sont respectivement les couples effectifs et de frottement du moteur. 
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_ On fait l'hypothèse que le couple de frottement est doublé dans le cas d'un moteur froid. Dans 

cet exemple, les valeurs suivantes de couples de frottement sont prises: τfrottement,chaud  =  0,5 . 

τfrottement,froid  = 10 Nm 

 
Ces mesures de couples de frottement sont qualitativement conformes à des mesures 
expérimentales. 
Deux charges différentes du moteur thermiques sont considérées: 

 faible charge : τ1 = 10 Nm 

 forte charge : τ2 = 80 Nm 

 
La décroissance du rendement mécanique du fait de l'huile froide pour ces deux couples est 
rapportée dans le tableau suivant : 
 

  ηmeca (90°C) ηmeca (20°C) 
réduction 

(%) 

τ1 = 10 Nm 0,50 0,33 -33,33 

τ2 = 80 Nm 0,89 0,80 -10,00 

 
Tableau 16 : Evolution du rendement mécanique en fonction de la charge et de la température 

moyenne du moteur 
 
Cet exemple illustre le fait que le rendement mécanique (et donc le rendement global du moteur) 
est moins affecté par l'augmentation des frottements visqueux à forte charge. 

 
Ainsi, il semble que l'utilisation du moteur thermique à forte charge dans un véhicule hybride 
permet non seulement d'utiliser le moteur à un point de fonctionnement optimal vis à vis de la 
consommation, mais de plus permet aussi de limiter partiellement les effets néfastes des faibles 
températures d'huile sur le rendement mécanique. 
 
Nous avons donc vu que ce mode d’utilisation du moteur à combustion a un impact positif sur la 
période de chauffe du moteur, grâce à un fonctionnement à fort couple produit. Il est surement 
possible d’améliorer encore cette phase en recherchant le meilleur fonctionnement possible du 
moteur lorsque celui-ci subit un départ à froid. Le prochaine partie vise cet objectif. 
 
 

3.1.4.2 Optimisation de la phase de chauffe du moteur 
 

L’optimisation du fonctionnement du moteur thermique dans un véhicule hybride est un problème 
complexe. En effet, comme il a été présenté en Partie 1.4, il est difficile de définir une stratégie de 
fonctionnement qui soit optimale pour tous les types de véhicule, de conducteur, ainsi que de 
parcours du véhicule. Si on ajoute en plus la prise en compte de la période de chauffe du moteur, 
la complexité du problème est largement augmentée. De plus, bien que les possibilités de choix 
du fonctionnement du moteur à combustion interne soit plus importantes que dans un véhicule 
conventionnel, l’utilisation du moteur est rarement totalement découplée des conditions de route 
rencontrées par le véhicule, et rester à un point de fonctionnement optimal (couple vitesse) n’est 
pas toujours acceptable. Cette partie a cependant pour but de donner des pistes d’optimisation de 
l’utilisation de cet élément lors de la montée en température du moteur.  Notamment, les effets du 
couple ayant déjà été en grande partie identifiés, l’étude des effets de la vitesse de rotation du 
moteur vont être développés.  

 
 

3.1.4.2.a Réduction du temps de chauffe des deux fluides 
 

Le modèle de moteur à combustion interne sert ici de "banc d’essai numérique" afin d’observer 
les effets de la vitesse de rotation sur les montées en températures des différents éléments le 
constituant.  Afin de prendre en compte les effets déjà observés du couple sur le comportement 
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thermique du moteur, les études suivantes sont réalisées pour deux valeurs de couples 
représentant respectivement les faible et forte charges.  
 
Afin d’évaluer un moyen de réduire les temps de montée en température des deux fluides, on 
définit trois temps caractéristiques de la montée en température du moteur. Les raisons du choix 
de deux d’entre eux ont déjà été présentées en partie 3.1.2.1. Il s’agit des temps mis par l’eau et 
l’huile pour atteindre respectivement les températures de 90°C et 40°C. Le dernier temps 
caractéristique est le temps nécessaire pour obtenir une chauffe quasiment complète de l’huile 
jusqu’à 80°C (les variations de viscosité devenant négligeable pour des températures 
supérieures).  
 
Le modèle de moteur à combustion interne effectue des départs à froid à 20°C de température. 
Le moteur fonctionne à vitesse et couple constants pendant 3000 secondes simulées. L’opération 
est répétée pour 4 vitesses différentes (1000 tr/min à 2500 tr/min). Il n’est pas nécessaire 
d’étudier les vitesses moins importantes, car elles correspondent à des fonctionnements au 
ralenti du moteur qui ne sont pas utilisés dans une architecture hybride. Les résultats sont 
présentés dans le Tableau 17. 
 

τmoteur =10 Nm 1000 tr/min 1500 tr/min 2000 tr/min 2500 tr/min 

t1(s) pour            
Teau = 90°C 

2064 805 391 233 

t2(s) pour            
Thuile = 40°C 

314 169 110 80 

t3(s) pour       
Thuile = 80°C 

1883 892 581 429 

(a) 

τmoteur = 80 Nm 1000 tr/min 1500 tr/min 2000 tr/min 2500 tr/min 

t1(s) pour            
Teau = 90°C 

462 269 181 117 

t2(s) pour               
Thuile = 40°C 

248 150 102 75 

t3(s) pour       
Thuile = 80°C 

933 619 458 342 

(b) 
Tableau 17 : Temps caractéristiques de montée en température de l’eau et de l’huile pour 

différentes vitesses et couples de fonctionnement du moteur 

 
Les résultats de simulation confirment ceux présentés en Partie 1.3.1.1 quand à la forte 
dépendance de l’eau en fonction du couple et de la vitesse de fonctionnement. Ainsi, il est 
intéressant d’augmenter l’un ou l’autre de ces paramètres afin de réduire de manière significative 
le temps de chauffe de ce liquide de refroidissement.  
 
De même, les résultats sont en adéquation avec le comportement thermique de l’huile, fortement 
dépendant de la vitesse de fonctionnement du moteur à combustion interne, comme observé en 
Partie 1.3.1.1. Il est en effet possible de réduire de moitié la montée en température de ce fluide 
si l’on fonctionne aux environs de 2000 tr/min plutôt qu’à une vitesse de 1000 tr/min. Le 
réchauffement de l’huile peut alors devenir relativement plus court, réduisant la période pendant 
laquelle le moteur fonctionne à rendement plus faible du fait de l’état thermique plus froid du 
moteur. 
 
Le fonctionnement hybride faisant déjà travailler le moteur à combustion interne à son couple de 
meilleur rendement pour une vitesse donnée, il ressort donc de cette étude que la meilleure 
solution pour réduire le temps de la période de chauffe moteur est plutôt d’augmenter la vitesse 
de fonctionnement du MCI. Cependant, augmenter la vitesse du moteur multiplie aussi les 
frottements et donc représente une source supplémentaire de pertes. D’une part, la période 
néfaste de fonctionnement à température non optimale est réduite, de l’autre, les pertes 



Chapitre 3.1 Etude du comportement thermique du MCI dans une 
architecture hybride 

 

  
Page 176 

 
  

instantanées sont plus importantes. Il est donc nécessaire de trouver un compromis entre les 
deux phénomènes afin d’obtenir la meilleure consommation finale. 
 

 
3.1.4.2.b Définition d’un point de fonctionnement optimal pour la période 
de chauffe 
 

Suite à l’étude précédente, il est possible de déterminer le fonctionnement optimal du moteur 
thermique lors de sa période de chauffe, en étudiant l’évolution de son rendement moyen (la 
moyenne des rendements instantanés depuis le démarrage après le départ à froid pour 
différentes conditions stabilisées). Pour cela, les différents cas utilisés pour le Tableau 17 sont 
repris, et les rendements moyens sont calculés afin d’obtenir les résultats du Tableau 18. 
 

10 Nm 1000 tr/min 1500 tr/min 2000 tr/min 2500 tr/min 

ηmoyen pour   
Teau = 90°C 

7,60 % 7,37 % 6,97 % 6,58 % 

ηmoyen pour            
Thuile = 40°C 

6,11 % 6,28 % 6,20 % 5,98 % 

ηmoyen pour            
Thuile = 80°C 

7,53 % 7,47 % 7,29 % 7,01 % 

(a) 

80 Nm 1000 tr/min 1500 tr/min 2000 tr/min 2500 tr/min 

ηmoyen pour                     
Teau = 90°C 

23,8 % 24,4 % 24,2 % 23,0 % 

ηmoyen pour            
Thuile = 40°C 

23,2 % 23,7 % 23,5 % 22,4 % 

ηmoyen pour            
Thuile = 80°C 

24,6 % 25,5 % 25,5 % 24,6 % 

(b) 
 

Tableau 18 : Rendement moyen sur la période de chauffe du MCI jusqu’à obtention de 
températures caractéristiques 

 
Au vu des résultats, on peut faire les remarques suivantes : 
 
_ Le fonctionnement à vitesse plus importante est totalement inefficace pour un faible couple. On 
observe en effet que les rendements moyens afin d’atteindre les températures caractéristiques 
recherchées ne cessent de décroître avec la vitesse, pour un couple demandé de 10 Nm. Par 
exemple, le passage d’une vitesse de 1500 tr/min à 2000 tr/min induit une réduction du 
rendement moyen de 5,7 % (7,37 % → 6,97 %) pour obtenir une température d’eau de 90°C. 
L’unique exception est l’augmentation du rendement moyen pour atteindre une température 
d’huile de 40% lorsque l’on passe de 1000 tr/min à 1500 tr/min.  
 
_ Au contraire, la dégradation du rendement moyen est bien plus faible pour un couple important, 
avec une réduction du rendement moyen de seulement 0,8 % (24,4 % → 24,2 %), pour obtenir la 
même température d’eau  
 
_ On observe surtout qu’il existe pour un fort couple et pour tous les objectifs de températures, 
une vitesse permettant un rendement optimal situé entre 1500 et 2000 tr/min. Pour ce moteur 
modélisé, la vitesse permettant le meilleur rendement à température ambiante et un couple de 80 
Nm est pourtant de 1450 tr/min.  
 
Il semblerait donc qu’il soit possible d’améliorer les performances du moteur en termes de 
consommation en fonctionnant avec une vitesse de rotation supérieure lors du fonctionnement à 
couple important du mode hybride (recharge de la batterie en plus de la propulsion du véhicule). 
La période de chauffe est réduite, avec uniquement une faible diminution du rendement du 
moteur. Au cours du temps, la petite surconsommation instantanée induite par le surplus de 
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pertes par frottements devient inférieure à celle résultante d’une période de chauffe plus courte. 
Ces résultats sont illustrés sur la Figure 155. Il apparaît alors une fonction linéaire permettant 
d’obtenir les meilleurs rendements moyens pour obtenir les trois températures caractéristiques en 
fonction de la vitesse. La meilleure plage de vitesse se situe pour ce moteur entre 1700 et 1800 
tr/min.  

 
Figure 155 : Evolution du rendement moyen du MCI lors de la période de chauffe, définition de la 

droite des meilleurs rendements 

 
Il résulte donc de cette étude une possibilité d’optimisation du fonctionnement du véhicule hybride 
lors de la période de chauffe du moteur. Cependant, il faut pour cela avoir une grande liberté du 
choix de la vitesse de fonctionnement du moteur thermique. Dans cette étude, le véhicule hybride 
parallèle contient une liaison directe entre les roues et le moteur thermique, avec un rapport de 
réduction directement commandé par le conducteur par le biais de la boite de vitesse. Il est donc 
jusqu’à présent impossible de modifierc ce paramètre.  

  
Après avoir étudié le comportement thermique du composant le plus important du véhicule 
hybride (car produisant l’énergie utilisée par le véhicule), il est maintenant nécessaire d’étudier les 
effets de l’évolution des températures de la partie électrique du véhicule sur ses performances 
globales.  
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3.2 Etude du comportement thermique 
des éléments électriques dans une 
architecture hybride 

 
Le rendement de la propulsion électrique est bien plus élevé que celui de la propulsion thermique 
(supérieur à 80%, contre 40% au maximum). De fait, leur comportement thermique a été 
régulièrement négligé. On peut noter par exemple la prise en compte du comportement thermique 
du MCI dans les travaux de Lescot et al. [169] pour la simulation et l’optimisation d’un véhicule 
hybride mais sans prise en compte de la thermique du moteur électrique et batterie. Cette partie 
vise à étudier le comportement thermique des éléments électriques dans une architecture hybride 
et son impact en termes de rendement et de consommation. Le parcours de 3 cycles NEDC est 
effectué avec un départ à 20°C pour l’ensemble des éléments de la motorisation électrique. Les 
températures et rendements du moteur et de la batterie sont analysés afin d’évaluer l’impact d’un 
départ à froid sur la consommation finale du véhicule. 
 
 

3.2.1 Moteur électrique 
 
Comme vu en Partie 1.3.2.6 le moteur électrique subit d’importantes variations de températures 
suivant les conditions d’utilisation. Cependant, la variation de rendement induite par ces 
variations est très limitée (quelques %). Dans ce chapitre, nous allons étudier l’impact de ces 
variations thermiques sur la consommation d’un véhicule hybride parallèle. Trois simulations sont 
réalisées du parcours de 3 cycles NEDC. Dans tous les cas, la batterie et le moteur thermique 
sont utilisés à température de fonctionnement stabilisé de meilleur rendement (respectivement 
50°C et 90°C). Le moteur électrique est utilisé avec trois états thermiques différents. Tout d’abord, 
avec deux températures extrêmes constantes (température ambiante : 20°C, température de plus 
faible rendement : 90°C). La troisième simulation comporte un moteur démarrant à température 
ambiante et se réchauffant au cour du temps. Les évolutions des températures du modèle de 
moteur électrique à deux nœuds sont présentées en Figure 156. 
 

 
Figure 156 : Evolution des températures du moteur électrique après un départ à 20°C lors de 3 

cycles NEDC consécutifs 
 

Comme prévu, le moteur électrique atteint rapidement une température importante. Cette montée 
en température est cependant un peu ralentie en fin de chaque cycle NEDC lorsque ce moteur 
est arrêté, car il ne peut pas assurer la propulsion électrique du fait de vitesses de conduite trop 
élevées. Pendant la quasi totalité du temps de parcours, le moteur électrique garde une 
température inférieure à 90°C (permettant de définir la zone de rendement minimum). Cependant, 
il ne faut que quelques centaines de secondes pour monter au dessus de 60°C, et donc le moteur 
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électrique fonctionne rapidement avec des pertes plus importantes qu’à température ambiante. 
La représentation de ces pertes est réalisée en Figure 157. Les pertes issues du moteur 
électrique se réchauffant au cours du parcours des 3 cycles NEDC sont comparées au 
comportement de moteurs fonctionnant à température constante (à froid : 20°C, à chaud : 90°C).  
 

 
Figure 157 : Effet de la température sur les pertes totales du moteur électrique lors de 3 cycles 

NEDC consécutifs 
 
L’évolution des pertes thermiques du moteur électrique est quasi linéaire quelles que soient les 
conditions de température. On constate cependant un effet non négligeable de la température sur 
l’énergie totale libérée. Notamment, le fait de fonctionner avec un moteur qui soit parfaitement à 
température ambiante permet de réduire les pertes presque de moitié. Il ne faut cependant pas 
oublier que, quelles que soient les conditions de fonctionnement, les pertes thermiques restent 
mineures vis-à-vis de l’énergie mécanique libérée par le moteur électrique. Le moteur subissant 
un réchauffement après un départ à froid donne des performances intermédiaires par rapport aux 
deux températures extrêmes. A la fin du premier cycle (après 1180 secondes), le niveau atteint 
par les pertes de ce moteur est  égale à la moitié de l’écart de celles obtenues pour les moteurs 
froid et chaud. Le temps nécessaire pour faire monter la température du moteur électrique sur le 
premier cycle permet donc de réduire significativement les pertes. Cependant, on observe que la 
somme des pertes du moteur électriques sur la moyenne des trois cycles est assez proche des 
pertes du moteur chaud. Ces observations sont confirmées par le tracé des rendements 
instantanés des trois moteurs (représentés en Figure 158).  

 
Figure 158 : Effet de la température sur le rendement du moteur électrique lors de 3 cycles NEDC 

consécutifs 
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Le rendement instantané du moteur décroit rapidement du fait de l’augmentation rapide de sa 
température (cf. Figure 156). L’évolution du rendement suit parfaitement celle des températures, 
avec une décroissance régulière et de légères remontées après les arrêts (et refroidissement) du 
moteur en fin de chaque cycle. Finalement, il n’y a qu’à la fin des 3 cycles (et donc après environ 
plus d’une heure de route) que le moteur atteint sont plus mauvais rendement. 
 
Les variations thermiques du moteur électrique ont un impact significatif. L’impact du départ à 
froid de cet élément précis sur la consommation finale du moteur thermique ainsi que sur l’état de 
charge de la batterie sont présentés en Figure 159 et Figure 160.    
 

 
Figure 159 : Effet de la température sur la consommation du véhicule lors de 3 cycles NEDC 

consécutifs 
 

 
Figure 160 : Effet de la température sur l’état de charge de la batterie lors de 3 cycles NEDC 

consécutifs 

 
Comme observé précédemment, l’impact de la thermique sur la consommation finale est assez 
limité (quelques dizaines de grammes de carburant). L’évolution de l’état de charge de la batterie 
est elle aussi assez peu modifiée. Les performances finales du véhicule hybride lors de ces trois 
simulations sont résumées dans le Tableau 19. Le calcul de consommation corrigée est réalisé de 
la même manière que dans la Partie 3.1.2.2.b. Elle correspond donc au maximum de 
consommation possible du véhicule hybride dans ces conditions.  
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1 cycle 90°C 
Départ à 

froid 
20°C 

Consommation 
totale 

811,7 g 795,6 g 792,7 g 

SOC 61,5 % 61,7 % 61,8 % 

Consommation 
corrigée 

747,7 g 724,4 g 716,8 g 

    -3,11 % -4,13 % 

    

2 cycles 90°C 
Départ à 

froid 
20°C 

Consommation 
totale 

1517,0 g 1496,0 g 1481,5 g 

SOC 62,4 % 62,9 % 63,1 % 

Consommation 
corrigée 

1416,3 g 1375,7 g 1355,0 g 

    -2,87 % -4,33 % 

    

3 cycles 90°C 
Départ à 

froid 
20°C 

Consommation 
totale 

2231,2 g 2186,9 g 2173,4 g 

SOC 63,7 % 63,9  % 64,5 % 

Consommation 
corrigée 

2111,5 g 2060,0 g 2027,6 g 

  -2,57 % -4,38 % 

Tableau 19 : Consommation (corrigée) du véhicule hybride pour trois états thermiques du moteur 
électrique 

 
Les bienfaits d’une température plus basse (20°C) sur la consommation du véhicule hybride 
étaient déjà limités. Ils sont encore moins important si le moteur se réchauffe après son départ à 
froid. On constate tout de même une économie d’au moins 3,1 % à la fin du premier cycle, ce qui 
n’est pas négligeable. 
 
Le comportement thermique du moteur électrique pour ce type de véhicule a donc un impact 
modéré. Rechercher à optimiser la montée en température de ce moteur, par exemple en 
essayant de limiter au maximum de le faire chauffer avec des puissances demandées 
importantes, n’est pas un axe de travail prioritaire en vue de réduire la consommation globale du 
véhicule. 
  
 

3.2.2 Batterie 
 
De la même manière que pour le moteur électrique, le comportement thermique de la batterie et 
son impact sur la consommation finale du véhicule est étudié. Encore une fois, plusieurs 
simulations sont réalisées pour différentes températures constantes de la batterie, afin d’étudier 
leur effet sur le fonctionnement du véhicule hybride. La résistance interne de la batterie et sa 
dépendance avec la température sont présentées en Figure 44, Figure 45 et Figure 107 des 
Parties 1.3.3.3.d et 2.2.2.1. Celle-ci varie peu lorsque les températures sont largement 
supérieures à 0°C (résistance quasiment identique à 25°C et 50°C) mais augmente de manière 
importante lorsque les températures diminuent (autour de 0°C). Des températures similaires sont 
donc reprises dans ces simulations. 3 simulations sont réalisées à températures de batterie 
constantes : 0°C, 50°C, températures extrêmes pour lesquelles la résistance interne de la batterie 
est définie, 20°C (température ambiante). Le comportement thermique des autres éléments de la 
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propulsion hybride (moteurs thermiques et électriques) reste inchangé d’une simulation à une 
autre. Les résultats de simulation sur la consommation totale du véhicule hybride sur un cycle 
NEDC sont présentés en Figure 161 et Figure 162. 

 

 
Figure 161 : Effet de la température de la batterie sur la consommation lors d’un cycle NEDC 

 

 

 
Figure 162 : Effet de la température de la batterie sur la consommation lors d’un cycle NEDC, 

Etat de charge lors du cycle 
 
Les résultats de consommation et d’état de charge de la batterie montrent que la variation minime 
de la résistance interne entre 20°C et 50°C n’a qu’un impact négligeable sur la consommation 
énergétique. En effet, les courbes de consommation et de SOC sont quasiment confondues pour 
ces deux températures. Il n’y a que pour une température nulle que l’impact de l’état thermique 
de la batterie se fait ressentir, avec une consommation finale sur un cycle NEDC supérieure et un 
décalage observable sur les courbes de SOC. La surconsommation finale sur ce cycle particulier 
reste très légère, de l’ordre de 2% pour cette simulation.  
 
Ces simulations ont été réalisées pour une plage précise de température. Il faut maintenant 
vérifier que la température de la batterie évolue bien sur cette plage de fonctionnement. Une 
simulation du parcours du cycle NEDC est donc réalisée, en utilisant cette fois le modèle de 
transfert thermique à un nœud pour la batterie. Le départ est réalisé à 20°C. La montée en 
température de la batterie est présentée en Figure 163. 
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Figure 163 : Montée en température de la batterie sur 3 cycles NEDC consécutifs après un départ 

à 20°C 
 
On observe que les températures de fonctionnement de la batterie restent dans la plage de 
fonctionnement étudiée jusqu’à présent. Ces résultats peuvent être comparés à ceux obtenus 
pour un véhicule électrique, présentés en Figure 50 de la Partie 1.3.3.3.d. On remarque le même 
ordre de grandeur pour la température atteinte par les deux batteries. Cependant on ne retrouve 
pas les grands pics de température se produisant pour le véhicule électrique en fin de chaque 
cycle NEDC. En effet, la stratégie de fonctionnement du véhicule hybride empêche la propulsion 
électrique de fonctionner avec de grandes puissances demandées, comme c’est le cas dans la 
partie extra-urbaine du cycle NEDC. 
  
La température de la batterie atteint donc des températures largement inférieures à celles des 
moteurs thermique et électrique. Cette différence s’explique par le fait que les pertes thermiques 
de la batterie sont très faibles par rapports aux motorisations. On observe en Figure 164 que le 
total des pertes sur un cycle NEDC s’élèvent à quelques centaines de kJ quelles que soient les 
conditions de température. C’est bien plus faible que les dizaines de MJ atteintes par le moteur 
électrique par exemple. Le rendement  de ce système de stockage est ainsi très important (98% 
environ) ce qui est cohérent avec le faible effet du comportement thermique de la batterie sur la 
consommation observée en Figure 161. 

 
Figure 164 : Pertes thermiques de la batterie sur un cycle NEDC (températures constantes et 

départ à 20°C) 
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Les résultats  de consommation avec prise en compte de l’état de charge sont présentés dans le 
Tableau 20.  
 

1 cycle 0°C 20°C 50°C 
Départ à 

froid 

Consommation 
totale 

767,9 g 759,4 g 754,8 g 758,4 g 

SOC 61,3 % 61,4 % 61,5 % 61,4 % 

Consommation 
corrigée 

714,2 g 701,5 g 694,3 g 698,8 g 

Ecart par 
rapport départ 

à froid 
+2,20 % +0,39 % -0,64 %  

     

3 cycles 0°C 20°C 50°C 
Départ à 

froid 

Consommation 
totale 

2186,6 g 2172,8 g 2150,3 g 2157,4 g 

SOC 62,99 % 63,64 % 63,58 % 63,53 % 

Consommation 
corrigée 

2063,3 g 2022,8 g 2002,7 g 2011,6 g 

Ecart par 
rapport départ 

à froid 
+2,57 % +0,56 % -0,44 %  

 
Tableau 20 : Impact de l’état thermique de la batterie sur la consommation finale d’un véhicule 

hybride parallèle 

 
Ces derniers résultats confirment le peu de sensibilité du véhicule hybride vis-à-vis de la 
température de batterie, avec des écarts de consommation (corrigée) inférieurs à 1% pour des 
températures moyennes à élevées. Dès que la température s’abaisse fortement (nulle voire 
négative), l’effet de la température de la batterie devient significatif, avec une surconsommation 
un peu supérieure à 2% du véhicule hybride sur le cycle NEDC. 
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3.3 Impact des transferts thermiques en 
fonction du taux d’hybridation 

 
Le développement de modèles de véhicules hybrides aux taux d’hybridation moins importants 
permet d’étendre l’étude thermique précédente, et d’identifier de nouvelles particularités des 
comportements thermiques de ces architectures. La première partie du chapitre présente les 
modifications apportées au modèle afin de réaliser la simulation de véhicules micro-hybride et 
mild-hybride. Les deux parties suivantes seront consacrées à la simulation après un départ à froid 
de ces deux véhicules. 
 

 
3.3.1 Description des modifications 
 
AMESim propose plusieurs modèles de véhicule complet : 
_ véhicule thermique classique 
_ véhicule hybride série 
_ véhicule hybride parallèle 
 
Chacun de ces modèles utilisent un modèle de calculateur qui lui est propre et qui contient 
l’ensemble de la stratégie de contrôle des différents moteurs (thermique et électrique). 
Cependant,  en réalité, il n’existe pas une seule stratégie de contrôle pour une structure hybride 
donnée : les constructeurs choisissent différentes solutions qui leur permettent d’obtenir les 
meilleurs résultats en termes d’économie de carburant et de réduction des émissions polluantes.   
 
AMESim comporte l’outil AmeSet, permettant de modifier ou créer de nouveaux modèles qui 
peuvent ensuite être réutilisés dans différentes simulations. Cet outil a été utilisé pour analyser la 
stratégie de contrôle du modèle de véhicule hybride parallèle disponible sous AMESim. Le 
modèle de contrôle proposé est celui d’un véhicule full-hybrid, c'est-à-dire d’un véhicule hybride 
pouvant fonctionner en mode électrique pur sur de courtes distantes et des vitesses de type 
urbaines (inférieures à 50 km/h) et capable de récupérer de l’énergie cinétique du véhicule au 
freinage ainsi qu’une partie de l’énergie du moteur thermique, afin que ce dernier puisse 
fonctionner à un point de consommation optimale. Dans le but de prendre en main le modèle de 
contrôle du véhicule, deux essais de modifications de stratégies correspondant à des véhicules μ-
hybrid (véhicules équipés d’un système Stop&Start) et mild-hybrid (véhicules hybrides dont la 
propulsion électrique ne peut fonctionner qu’en aide au moteur thermique et jamais seule pour 
assurer la propulsion du véhicule) ont été réalisés. 
 
La stratégie d’origine du véhicule full-hybrid parallèle disponible sous AMESim est la suivante : 
 
Il existe deux modes principaux : le fonctionnement en mode électrique pur et le fonctionnement 
en mode hybride. Certaines conditions doivent être remplies afin de passer d’un mode à l’autre. 
La première est l’état de charge de la batterie, qui doit rester dans une plage limitée afin d’éviter 
les surcharges et les sous-charges. En fonction de ce dernier, le calculateur choisit entre un 
fonctionnement nécessitant la décharge de la batterie, par exemple le fonctionnement en mode 
électrique, et un fonctionnement permettant de la recharger (comme la récupération d’énergie au 
freinage ou la récupération d’une partie de l’énergie produite par le moteur thermique pour 
recharger les batteries). La seconde est la vitesse du véhicule. En effet, la propulsion électrique 
seule ne permet d’atteindre des vitesses importantes (caractéristiques d’un fonctionnement extra-
urbain) et il est alors toujours nécessaire d’utiliser le moteur thermique.   
 
Cette stratégie est présentée en Figure 165. 
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Figure 165 : Stratégie de contrôle du véhicule hybride parallèle (source AMESim) 

 
 
Deux stratégies de contrôles différentes de véhicules μ-hybrid et mild-hybrid ont été réalisées. 
Elles doivent respecter les contraintes suivantes : 
 
μ-hybrid :  
 
_ Aucune propulsion permise de la part d’un moteur électrique, 
_ Mise à l’arrêt du moteur thermique lorsque celui-ci a une vitesse nulle. 
 
On peut comparer un véhicule μ-hybrid équipé d’un Stop&Start à un véhicule thermique 
classique, pour lequel on couperait le moteur à chaque fois que l’on est à l’arrêt au lieu de le faire 
tourner au ralenti.  
 
Le véhicule Mild-Hybrid est lui plus proche du full-hybrid, avec cependant des différences 
importantes telles que l’absence de propulsion en pur électrique et l’apport de puissance par le 
moteur électrique lors du fonctionnement en hybride. En effet, dans le cas de la propulsion full-
hybrid, le mode hybride permet uniquement de récupérer une partie de l’énergie du moteur 
thermique pour recharger les batteries.  
 
 
Mild-hybrid : 
 
_ La propulsion électrique ne fonctionne jamais seule, 
_ Aide au véhicule thermique (une partie de la puissance de propulsion fournie par le moteur 
électrique en complément du moteur thermique) afin que celui-ci fonctionne sur un point de 
rendement optimal, 
_ Rechargement des batteries par le moteur thermique lorsque leur état de charge est trop faible 
(en dessous d’un état de charge limite fixé par l’utilisateur) ou par récupération d’énergie au 
freinage. 
 
Dans le cas du véhicule Mild-hybrid, il a fallu à la fois modifier la stratégie de contrôle des 
moteurs et la commande de la boite de vitesse. Cela a permis de réaliser un véhicule Mild-hybrid 
permettant de faire du ‘’Downspeeding’’, c'est-à-dire que l’on force le moteur thermique à 
fonctionner à une vitesse moins importante afin de baisser sa consommation, et le défaut de 
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puissance pour évoluer sur le parcours choisi est fourni par le moteur électrique. Ce 
downspeeding a été réalisé en ajoutant une commande très simple à la boite de vitesse lorsque 
l’on veut se servir de l’aide du moteur électrique par rapport à la commande originale précisée 
dans le bloc de mission d’IFP-Drive. En effet, lorsque les conditions sont favorables (véhicule en 
marche et possibilité de décharger la batterie) la boite de vitesse est forcée de passer un ou deux 
rapports supplémentaires afin de réduire la vitesse du MCI nécessaire à l’atteinte de la vitesse 
souhaitée pour le véhicule (cf Figure 166). 
 

 
Figure 166 : Exploitation de la boite de vitesse (5 rapports) sur le cycle NEDC dans le cas du 

véhicule Mild-hybrid (en vert) et de la commande de boite d’origine (en rouge)  
 

Il en résulte naturellement un abaissement de la vitesse de rotation du moteur thermique (Figure 
167) :  
 

 
 

Figure 167 : Comparaison des vitesses de rotation du moteur lors du parcours d’un cycle NEDC 
pour un véhicule thermique classique (en rouge) et le véhicule Mild-hybrid modélisé (en bleu) 
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Cependant, la puissance demandée au système de propulsion ne change pas étant donné que le 
véhicule doit suivre un parcours précis. Le couple nécessaire pour obtenir cette puissance 
augmente alors fortement et ne peut plus être fourni par le moteur à combustion interne seul. 
C’est là que le moteur électrique intervient. On force le MCI à fonctionner au couple permettant le 
meilleur rendement, qui est très proche du couple maximal possible à la vitesse de rotation 
donnée. La puissance fournie par le moteur thermique est alors réduite, et le défaut de puissance 
est fourni par le moteur électrique. Cette stratégie permet de réduire la consommation car : 
_ Le MCI fonctionne à un meilleur rendement, 
_ La puissance à fournir et donc l’énergie nécessaire pour l’obtenir sont moins importantes, 
_ Les pertes par frottements sont moins importantes du fait de la réduction de la vitesse. 
 
Les rendements des véhicules conventionnels et mild-hybrides sont présentés en Figure 168. 
 

 
Figure 168 : Rendement du MCI d’un véhicule classique (rouge) comparé à un mild-hybrid (bleu) 

sur un cycle NEDC 
 

Enfin, la stratégie full-hybrid est déjà disponible dans les modèles AMESim originaux. C’est celle 
qui exploite le plus la partie électrique du système de propulsion, et qui permet de fonctionner 
avec des rendements souvent largement supérieurs à un véhicule classique. Le concept full-
hybrid fonctionne de la manière suivante. L’état de charge de la batterie est contenu entre deux 
valeurs seuils. Lorsque la charge de la batterie est inférieure à la valeur limite inférieure choisie, 
on force le rechargement des batteries. Pour cela, on se sert du moteur à combustion interne en 
le faisant fonctionner à un couple plus important, tout en gardant la vitesse de rotation nécessaire 
au parcours du cycle. Il fournit alors plus de puissance dont seulement une partie est utilisée pour 
entraîner le véhicule, le reste étant renvoyé au moteur/alternateur. Etant donné que l’on demande 
au véhicule de fournir une puissance plus importante lors de ce fonctionnement, sa 
consommation instantanée est plus importante. Mais, comme l’électricité produite est réutilisée 
ensuite pour le mode électrique pur (donc une consommation de carburant instantanée nulle) et 
que l’on fonctionne à un meilleur rendement en visant le couple de meilleur rendement, le 
rendement global du véhicule hybride est supérieur à celui du véhicule classique. Par contre, 
lorsque la charge de la batterie est supérieure à la valeur limite maximale, on se retrouve dans 
l’impossibilité de la recharger. Si la propulsion électrique suffit à assurer la propulsion du véhicule, 
alors c’est ce mode qui est activé. Si, au contraire, la puissance demandée ne peut pas être 
obtenue par la propulsion électrique, alors le moteur thermique fonctionne seul, et s’ensuit un 
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fonctionnement identique à celui d’un véhicule classique. Les rendements des deux véhicules 
(conventionnel et full-hybride) sont présentés en Figure 169. 
 

 
Figure 169 : Rendement du MCI d’un véhicule classique (rouge) comparé à un Full-hybrid (bleu) 

sur un cycle NEDC 

 

3.3.2 Comparaison des points de fonctionnement du moteur  
 
Comme expliqué dans l’analyse bibliographique, un moteur à combustion interne possède une 
courbe de couple optimal qui correspond au couple permettant d’obtenir le meilleur rendement du 
moteur en fonction de sa vitesse de rotation. La Figure 170 compare les points de fonctionnement 
d’un véhicule conventionnel sur un cycle NEDC avec cette courbe optimale. 

 
Figure 170 : Points de fonctionnement (couple/vitesse) d’un véhicule essence classique (rouge) 

comparé à sa courbe de meilleur rendement (noire)  
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On observe, sur la figure précédente, que le MCI utilisé dans un véhicule conventionnel a des 
points de fonctionnement très éloignés de la courbe optimale.  
 
L’utilité d’une structure hybride est de pouvoir faire fonctionner le moteur à combustion interne au 
plus proche de sa courbe de meilleur rendement grâce au moteur électrique (fonctionnant en 
moteur ou en alternateur). 
 
Dans le cas du GMP Mild-Hybrid modélisé, on fait marcher autant que possible le moteur à faible 
vitesse. Sans l’apport du moteur électrique, le couple à fournir par le MCI pour fournir la 
puissance demandée serait supérieur au couple maximal permis. On en profite alors pour le faire 
fonctionner au niveau de la courbe optimale, et on utilise le moteur électrique pour fournir le 
couple manquant. Ceci n’est effectué que lorsque l’on peut (quand le SOC est au dessus de sa 
valeur minimale limite) ou doit (quand le SOC est au dessus de sa valeur maximale autorisée) 
décharger la batterie. Au contraire, lorsque l’on doit recharger la batterie, on fait fonctionner le 
moteur thermique à une charge plus importante proche de la courbe optimale et le surplus de 
puissance est renvoyé à la batterie par le biais du moteur électrique, qui fonctionne alors comme 
un alternateur. Les points de fonctionnement du véhicule Mild-hybride sur un cycle NEDC sont 
comparés à la courbe optimale de fonctionnement en Figure 171.   
 

 
Figure 171 : Points de fonctionnement (couple/vitesse) du MCI du véhicule Mild-Hybrid (bleu) 

comparé à sa courbe de meilleur rendement (noire)  
 

La propulsion full-hybrid est celle qui permet d’utiliser le moteur à combustion interne au mieux. 
Les points de fonctionnements à faible vitesse et faible couple, pour lesquels le rendement du 
moteur est généralement très faible, sont évités la plupart du temps par l’utilisation du mode 
électrique pur. Le moteur à combustion interne est surtout utilisé  pour la propulsion lorsque la 
partie électrique ne suffit plus (roulage extra-urbain) et lorsque l’on recharge les batteries en 
utilisant le moteur électrique en alternateur. Dans ce dernier cas, on peut alors utiliser le MCI au 
plus proche de sa courbe de meilleur rendement, en choisissant astucieusement la quantité 
d’énergie qui est envoyée vers les batteries. Les points de fonctionnement du véhicule full-
hybride sur un cycle NEDC sont comparés avec la courbe optimale de fonctionnement en Figure 
172.   
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Figure 172 : Points de fonctionnement (couple/vitesse) du MCI du véhicule Full-Hybrid (rose) 

comparé à sa courbe de meilleur rendement (noire)  

 
Il apparaît alors que le système full-hybrid est le plus efficace en milieu urbain par rapport à un 
véhicule essence classique, en particulier grâce au mode électrique pur et à la capacité de 
fonctionner à un rendement optimal en récupérant le trop-plein de puissance pour recharger les 
batteries. Dans le cas d’un roulage sur route et sur autoroute, il est impossible de fonctionner tout 
le temps avec le meilleur rendement à cause des limites de charge des batteries, et le véhicule se 
comporte alors presque comme un véhicule thermique classique.  

 
 

3.3.3 Comparaison des performances   
 
Une fois les différents systèmes de commandes hybrides implémentés dans le simulateur, et leur 
bon fonctionnement observé, il est maintenant possible d’évaluer les économies en 
consommation que chacune de ces solutions entraîne. Pour cela, une simulation du parcours de 
dix cycles NEDC a été réalisée (effectuer la simulation sur un important nombre de cycle permet 
de limiter l’erreur de consommation due à l’écart entre les états de charge initial et final des 
batteries). Afin de montrer uniquement l’intérêt de chacune des stratégies de contrôle étudiées 
vis-à-vis de la consommation du véhicule, toutes ces simulations ont été réalisées avec les 
mêmes éléments (paramètres moteur, châssis, boite de vitesse, …). Par exemple, aucun 
‘’Downsizing’’ du moteur à combustion interne, qui aurait pu lui aussi avoir un effet sur la 
consommation du véhicule, n’a été effectué, ou encore aucune masse n’a été ajoutée au châssis 
véhicule, du fait de l’installation d’une propulsion électrique qui dans la réalité est aussi lourde 
qu’encombrante. Les consommations lors du parcours de 10 cycles NEDC consécutifs pour 
l’ensemble des véhicules étudiés sont présentées en Figure 173. 
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Figure 173 : Consommation (en g) d’un véhicule fonctionnant suivant diverses stratégies et 

économies réalisées  
 
Il apparaît alors que les économies en carburant permises par les différentes solutions sont non 
négligeables, et on comprend mieux pourquoi elles sont actuellement développées : 
_ La simulation nous indique que le seul fait d’arrêter le moteur thermique lorsque le véhicule est 
immobilisé (ce qui se produit de nombreuses fois lors d’un roulage en ville et sur le cycle NEDC) 
permet une réduction de consommation de l’ordre de 6%. 
_ L’utilisation du ‘’Downspeeding’’ et l’aide d’un moteur électrique sont elles aussi très bénéfiques, 
et un concept Mild-hybrid de ce type permettrait de réaliser des économies de l’ordre de 17%.  
_ La capacité de faire fonctionner au maximum le véhicule en mode électrique pur en milieu 
urbain permet de réaliser encore des économies supplémentaires et ainsi économiser jusqu’à ¼ 
du carburant nécessaire auparavant.  
 
Il faut cependant garder à l’esprit deux choses. D’une part, ces simulations n’ont pas été validées 
par l’expérience et une surévaluation ou sous-évaluation de la consommation de chacune des 
solutions est possible. D’autre part, bien que le cycle NEDC soit utilisé par les organismes de 
certification, on peut toujours mettre en doute sa correspondance exacte avec le comportement 
routier moyen des consommateurs.  
 

 

3.3.4 Effet sur la montée en température du moteur à combustion interne  
 
L’utilisation de systèmes de propulsion hybride présente des avantages certains en termes de 
consommation, non seulement à cause d’une meilleure utilisation du moteur à combustion interne 
mais aussi car il est possible de le stopper complètement dans certaines conditions (notamment à 
l’arrêt). Cependant, ces bonnes performances peuvent être compensées en partie par un effet 
néfaste de ces stratégies de contrôle sur la montée en température du moteur. En effet, on l’a vu 
dans les chapitres précédents, un moteur à combustion interne a un fonctionnement qui peut être 
fortement dégradé lorsqu’il n’est pas à température optimale, à cause de frottements plus 
importants et de problèmes pour obtenir une bonne combustion à chaque cycle. Or, ces nouvelles 
utilisations du moteur à combustion interne peuvent amener à un ralentissement de la montée en 
température du moteur et risquent donc d’augmenter la zone de mauvais fonctionnement du 
moteur après un départ à froid. Les montées en températures du MCI pour les différents 
véhicules lors d’un cycle NEDC après un départ à froid sont présentées en Figure 174. 
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Figure 174 : Montée en température du MCI sur un cycle NEDC après un départ à froid : 

comparaison entre les différentes stratégies 

 
En utilisant le couplage entre les modèles IFP-Drive et Thermo-hydraulique (voir chapitre 
précédent) pour chacun des systèmes de propulsion étudiés, nous pouvons maintenant analyser 
les courbes de montée en température pour chacune des solutions. On observe alors que la 
durée sur laquelle se fait la montée en température pour un système hybride est plus longue que 
pour un véhicule classique, mais qu’en définitive l’écart n’est pas très important. Ceci s’explique 
par différentes raisons : 
 
Pour ce qui est de la montée en température des systèmes hybrides Mild- et Full-, on observe 
qu’elle se fait avec une pente importante (parfois bien supérieure à la montée en température 
d’une motorisation classique), qui compense les phases de non utilisation du MCI, où la 
température reste constante. On retrouve le fait qu’un travail à bon rendement mais à forte charge 
(donc nécessitant une puissance plus importante), induit une plus forte production d’énergie 
thermique par le moteur, entraînant donc un flux thermique plus important s’échappant de la 
chambre de combustion, et ensuite transmis au liquide de refroidissement et à l’ensemble de la 
matière constituant le moteur.  
 
Les comportements thermiques des véhicules micro- et mild-hybride sont analysés de manière 
plus précise dans les prochains paragraphes.  
 

 
3.3.4.1 Micro-hybrid 
 

Le comportement thermique du véhicule micro-hybride est étudié en premier. Celui-ci est 
intéressant car ce véhicule a un fonctionnement très proche du véhicule conventionnel, avec 
comme unique changement de nombreux arrêts du moteur thermique lorsque le véhicule est 
immobilisé. Deux simulations des véhicules conventionnel et micro-hybride sont effectuées avec 
le modèle de transfert thermique à 2 nœuds. Les simulations sont réalisées encore une fois après 
un départ à 20°C ainsi qu’avec un moteur chaud, pour étudier les spécificités de la montée en 
température du MCI pour ces deux véhicules. Les résultats de température sont présentés en 
Figure 175. 
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Figure 175 : Températures d’eau et d’huile pour un cycle NEDC. Comparaison avec un véhicule 

conventionnel (en noir) 
 
Il apparaît que le fonctionnement micro-hybride ralentit la montée en température du moteur 
thermique. Les arrêts fréquents du moteur entraînent notamment de légers refroidissements, 
mais cela n’explique pas tous les écarts. C’est essentiellement l’absence de fonctionnement au 
régime ralenti du moteur (800 tr/min, couple effectif nul) par rapport au véhicule conventionnel qui 
prive le véhicule micro-hybride d’un apport thermique non négligeable lors de ces phases. En 
particulier, la température d’huile est la plus impactée par ce type de fonctionnement et les écarts 
entre températures d’eau et d’huile pour le véhicule micro-hybride sont en moyenne 2 fois plus 
importants que dans le cas du véhicule conventionnel. L’évolution des couples de frottement du 
véhicule micro-hybride sont comparés avec ceux du véhicule conventionnel en Figure 176.  
 

 
Figure 176 : Couple de frottement du véhicule micro-hybride. Comparaison entre départ à chaud 

et départ à froid. Comparaison avec le véhicule conventionnel  

 
Cette dernière figure montre une augmentation du couple de frottement après un départ à froid 
pour le véhicule micro-hybride, par rapport au véhicule conventionnel. On rappelle que, lors de 
son fonctionnement, le moteur à combustion interne tourne à la même vitesse et fournit le même 
couple effectif pour les deux véhicules. Donc cette différence entre les couples de frottement ne 
s’explique bien que par les variations de température d’huile entre les deux choix de motorisation. 
Il ne faut cependant pas oublier que lors des phases d’arrêt du véhicule, le moteur employé dans 
le véhicule micro-hybride ne tourne plus et donc sur la totalité du cycle, l’énergie dépensée en 
pertes par frottements est tout de même plus importante que dans le cas du véhicule 
conventionnel. La comparaison des rendements instantanés des deux véhicules sur un cycle 
NEDC est présentée en Figure 177. 
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      (a)                                                                          (b) 

 
Figure 177 : Rendement du véhicule micro-hybride (a). Comparaison entre départ à chaud 

(rouge) et départ à froid (bleu). Comparaison avec le véhicule conventionnel (b) 

 
On observe, dans le cas du véhicule micro-hybride, des pics plus élevés sur les courbes de 
rendement. Ceci est dû au redémarrage du moteur thermique après chaque arrêt du véhicule. Le 
moteur, repartant avec une vitesse nulle, doit alors fournir un couple plus important que pour le 
véhicule conventionnel fonctionnant au ralenti lors de l’arrêt du véhicule. Pendant un très court 
instant (quelques dixièmes de secondes), la simulation numérique donne un rendement très élevé 
pour ces redémarrages, d’où l’apparition de ces pics. Cependant, leur impact sur la 
consommation est négligeable, et ils n’ont pas beaucoup d’intérêt dans notre étude. 
 
Si on écarte maintenant ces pics au redémarrage, la comparaison des rendements donne 
l’impression d’un léger désavantage de ce type de motorisation hybride simplifiée. Les écarts 
entre les courbes de départ à froid et à chaud sont légèrement plus importants pour ce véhicule. 
Les consommations des deux véhicules après départ à froid et à chaud sont présentées sur la 
Figure 178 et rappelées en Tableau 21. 
 

 
 

Figure 178 : Consommation du véhicule micro-hybride. Comparaison entre départ à chaud et 
départ à froid. Comparaison avec le véhicule conventionnel (en noir) 
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microhybride 
Départ à 

froid 
90°C 

consommation 850,61 g 815,14 g 

Ecart 4,35 % 0,00 % 

   

conventionnel 
Départ à 

froid 
90°C 

consommation 920,39 851,75 

Ecart 8,06 % 0,00 % 

   

comparaison 
véhicules 

7,58 % 4,30 % 

 
Tableau 21 : Récapitulatif de la consommation des deux véhicules après un cycle NEDC : calcul 

des surconsommations 

 
En observant ces deux derniers tableau et courbe, une tendance opposée apparaît. Non 
seulement le concept micro-hybride arrêtant le moteur dès qu’il devient inutile permet 
d’économiser une quantité non négligeable de carburant (de 4 à 5% lorsque le moteur est chaud), 
mais la surconsommation de ce type de véhicule du fait d’un démarrage à 20°C est aussi moins 
importante. Celle-ci est d’environ 8% pour le véhicule conventionnel, et est de seulement 4,4% 
pour le micro-hybride. Ainsi, l’avantage de cette nouvelle motorisation serait encore plus visible, 
lors d’un départ à froid. L’économie d’énergie pour cette évolution technique monte à 7,6 % sur 
ces simulations avec un gain supplémentaire de 3 % par rapport au véhicule conventionnel dans 
ces conditions thermiques initiales. 

 
Il faut trouver une explication à ce comportement aussi bénéfique de ce type de motorisation 
hybride face à la période de chauffe du moteur thermique, alors même que les résultats de 
température, frottement et rendement semblent montrer un désavantage pour le véhicule hybride. 
L’explication réside dans une ré-analyse des rendements du moteur thermique. C’est le moteur 
utilisé dans le véhicule conventionnel qui est en cause. En effet, les écarts entre les rendements 
observés en Figure 177 sont faibles dans l’absolu. Mais on n’a pas analysé plus précisément ce 
qui se passe lors des phases d’arrêt du véhicule, notamment lors du fonctionnement au ralenti 
pour le véhicule conventionnel. Pour cela, la Figure 179 présente les écarts entre les courbes de 
rendement après un départ à froid et à chaud pour le véhicule conventionnel (calculés par 
l’équation 186)  

 
Chaud

FroidChaud
Chaud/Froid

ndementRe

)ndementRendementRe(
.(%)Ecart


 100   (186) 

 
Figure 179 : Ecart entre le rendement à chaud et après un départ à froid pour le véhicule 

conventionnel. Désavantage du fonctionnement au ralenti. Rappel du cycle NEDC  
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On s’aperçoit alors que les périodes les plus néfastes pour la surconsommation du véhicule 
conventionnel sont justement ces périodes de fonctionnement au ralenti, avec véhicule à l’arrêt. 
Ceci explique pourquoi la surconsommation du véhicule micro-hybride après un départ à froid est 
moins importante, car l’arrêt du moteur thermique empêche ces utilisations à régime ralenti. 
 
L’étude du comportement d’un véhicule micro-hybride démarrant à température ambiante a donc 
mis en évidence un second avantage intéressant de tous les véhicules hybrides (l’arrêt du moteur 
thermique lorsque le véhicule est immobilisé se retrouve pour tous les types d’hybrides) par 
rapport au véhicule conventionnel lors de cette phase de surconsommation.  

 

 

3.3.4.2 Mild-hybrid 

 
Le véhicule mild-hybride conserve le principe d’arrêt du moteur thermique, lorsque le véhicule est 
à l’arrêt, du véhicule micro-hybride, ainsi que le principe de recharge de la batterie et de 
fonctionnement du moteur thermique à son meilleur rendement (couple important) du véhicule 
full-hybride. Comme pour les études précédentes, deux simulations sont réalisées après un 
départ à froid et avec un moteur chaud (utilisation du modèle de transferts thermiques à 2 
nœuds). Du fait du taux d’hybridation moyen utilisé pour ce véhicule, une comparaison est 
réalisée, pour cette étude, avec les deux véhicules conventionnel et hybride. Les résultats de 
températures sont présentés en Figure 180. 

 
Figure 180 : Températures d’eau et d’huile pour un cycle NEDC. Comparaison avec un véhicule 

conventionnel et un véhicule full-hybride 

 
De la même manière que pour le véhicule micro-hybride, on observe que ce type de véhicule met 
plus de temps pour chauffer le MCI que les véhicules conventionnels et full-hybride. Cela vient 
encore une fois des nombreux arrêts du MCI. Contrairement au véhicule full-hybride, le 
fonctionnement à fort couple du moteur thermique (permettant de réchauffer plus rapidement le 
moteur, comme observé en Partie 3.1.2) n’est utilisé que pendant un temps limité. Ceci est dû au 
fait que ce véhicule fonctionne avec une plage de batterie faible, limitant le temps de charge à 
quelques secondes. Par exemple une recharge est visible de 150s à 200s après le départ, avec 
une montée plus rapide de l’eau de refroidissement.  
 
En comparaison avec le véhicule full-hybride, le mild-hybride est tout de même avantagé par le 
fait qu’il ne fonctionne jamais en électrique pur, ce qui permet une montée en température d’huile 
plus importante en deuxième partie du cycle.  
 
Finalement, la montée en température du MCI dans le véhicule mild-hybride entraine plus de 
pertes par frottements lors de la première moitié du cycle que dans le cas des deux véhicules 
conventionnels et full-hybride, mais on arrive tout de même à atteindre une chauffe totale en fin 
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de cycle (et même légèrement plus tôt qu’avec le véhicule full-hybride).  
 
Ces observations sont confirmées sur les Figure 181 et Figure 182 avec la comparaison  des 
couples de frottements le long du cycle NEDC des trois véhicules (séparés sur 2 figures pour plus 
de lisibilité).  
 

 
 

Figure 181 : Couple de frottement du véhicule mild-hybride. Comparaison entre départ à chaud et 
départ à froid. Comparaison avec le véhicule conventionnel  

 

 
 

Figure 182 : Couple de frottement du véhicule mild-hybride. Comparaison entre départ à chaud et 
départ à froid. Comparaison avec le véhicule full hybride 

 

 

Dans tous les cas, on constate que les pertes par frottements restent plus importantes dans le 
cas du véhicule mild-hybride lors des premières minutes après le départ à froid, un peu de la 
même manière que pour le véhicule micro-hybride (comme présenté en Figure 176 de la Partie 
3.3.4.1). Au niveau du rendement mécanique, il paraît donc normal que ce type de véhicule soit 
légèrement pénalisé tout au long de la période de chauffe du moteur à combustion interne. 
L’impact de l’évolution de ces pertes sur le rendement du moteur thermique est présenté en  
Figure 183. 
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(a)                                                                      (b) 

Figure 183 : Rendement du véhicule mild-hybride (a) et comparaison avec le véhicule 
conventionnel (b). Comparaison entre départ à chaud (rouge) et départ à froid (bleu) 

 

Ainsi, le rendement du véhicule mild-hybride a un comportement similaire au véhicule micro-
hybride et full-hybride tout au long de la période de chauffe du moteur à combustion interne, à 
savoir une évolution moins rapide que dans le cas du moteur conventionnel. Les écarts entre 
rendement du moteur après départ à froid et à chaud sont légèrement plus importants, 
notamment en fin de cycle. Les consommations du véhicule mild-hybride après un départ à froid 
et à chaud sont comparées à celles des véhicules conventionnels et full-hybride en Figure 184.  
 

 
Figure 184 : Consommation du véhicule mild-hybride. Comparaison entre départ à chaud et 

départ à froid. Comparaison avec les véhicules conventionnel et full-hybride 

 
On retrouve alors un comportement similaire à celui déjà observée en partie 3.3.4.1 pour le 
véhicule micro-hybride, lorsque l’on étudie la consommation de ce véhicule. En effet, malgré ces 
écarts plus importants de rendement du fait de la difficulté à monter rapidement sa température 
d’huile, on remarque que la surconsommation du véhicule du fait du départ à froid est finalement 
plus faible que prévue, notamment lorsqu’on compare cette surconsommation à celles subies par 
le véhicule conventionnel et le véhicule full-hybride. 

 
Il ne faut pas oublier que cette consommation doit être corrigée avec la prise en compte de l’état 
de charge de la batterie. Celui-ci est présenté en Figure 185.  
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Figure 185 : Etat de charge de la batterie pour le véhicule mild-hybride. Comparaison entre départ 

à chaud et départ à froid.  

 
Le véhicule mild-hybride étudié fonctionne sur une plage de SOC plus faible que le véhicule full-
hybride (SOC de 64.5% à 65% pour le mild-hybride, 60% à 65% pour le full-hybrid). L’effet de la 
prise en compte de l’état de charge a donc moins d’impact sur la consommation finale du 
véhicule, pour ce véhicule au taux d’hybridation plus faible.  
 
On constate cependant l’effet du démarrage à froid du moteur thermique sur l’évolution de l’état 
de charge de la batterie lors du parcours du cycle NEDC. Le démarrage à froid a obligé le 
véhicule mild-hybride à demander à sa propulsion électrique de produire plus d’énergie pour 
compenser le surplus de frottements dans le MCI. Ainsi, les recharges de la batterie se font plus 
tôt (après 150s contre 200s à chaud pour la première charge,  après 600s contre 800s à chaud 
pour la deuxième charge). Finalement, la batterie subit une charge supplémentaire dans le cas du 
départ à froid, ce qui aboutit donc à un état de charge plus important en fin de cycle.  
 
L’écart de consommation corrigée entre les départs à froid et à chaud est présenté en Figure 186  

 

 
Figure 186 : Consommation corrigée du véhicule mild-hybride. Comparaison entre départ à chaud 

et départ à froid. Comparaison avec les véhicules conventionnels et full hybride 

 
On constate que cet écart est encore moins élevé en fin de cycle NEDC que ce qui avait déjà été 
observé en Figure 184. La moindre surconsommation du véhicule mild-hybride est donc 
confirmée sur cette figure, avec un écart final de seulement 4,2 % contre environ 8 % pour les 2 
autres véhicules. Il faut tout de même expliquer cet effet très positif du fonctionnement mild-
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hybride, en comparaison de ceux étudiés jusqu’à présent, notamment le véhicule conventionnel 
et le full-hybride. 
 
En ce qui concerne le véhicule conventionnel, l’explication avait déjà été trouvée en Partie 3.3.4.1 
lors de la comparaison avec le véhicule micro-hybride. Les fonctionnements à régime ralenti lors 
des phases d’arrêt du véhicule pénalisent le véhicule conventionnel et expliquent parfaitement cet 
écart en fin de cycle, observable en Tableau 22. 
 

mildhybride 
Départ à 

froid 
90°C 

consommation 811,8 g 767,5 g 

SOC 65,0 % 64,7 % 

consommation 
corrigée 

791,1 g 759,1 g 

Ecart 4,21 % 0,0 % 

   

conventionnel 
Départ à 

froid 
90°C 

consommation 920,4 g 851,8 g 

Ecart 8,1 % 0,0 % 

   

comparaison 
véhicules 

14,1 % 10,9 % 

 
Tableau 22 : Récapitulatif de la consommation des véhicules mild-hybride et conventionnels 

après un cycle NEDC, calcul des surconsommations 

 
La comparaison entre véhicules mild-hybride et full-hybride est plus difficilement explicable, en 
particulier si on compare les courbes de rendement à froid et à chaud pour les deux véhicules en 
utilisant l’équation 186. Les courbes obtenues sont présentées en Figure 187.  
 

 
Figure 187 : Ecart entre rendement à froid et à chaud pour les véhicules mild-hybride et full-

hybride. 

 
Ces résultats tendent à exprimer un avantage du véhicule full-hybride sur le véhicule mild-hybride 
vis-à-vis de l’évolution du rendement du moteur thermique en fonction de sa température. Ce 
n’est pourtant pas le cas lorsque l’on observe les courbes de consommation (Figure 186).  

 
 
Il est probable que l’écart entre véhicules hybrides (Mild et Full) soit moins important qu’observé. 
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Notamment à cause de la longueur des phases de décharge et de recharge de la batterie du 
véhicule full-hybride, qui peuvent masquer certains avantages ou désavantages. Le cycle NEDC 
serait alors trop court pour comparer de manière assez précise les deux véhicules hybrides. Il 
faudrait par exemple tester ces véhicules sur des cycles plus longs. 
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3.4 Etudes paramétriques et 
prospectives 
 
Ce chapitre a pour but de donner quelques exemples d’utilisation du modèle développé. Les 
effets de nouvelles stratégies ou mêmes systèmes (avec de nouveaux matériels permettant 
d’influer sur la chauffe du moteur thermique) sont testés.  
 
Ce chapitre présente cinq exemples simples : 
 
Tout d’abord une étude du comportement du véhicule full-hybride en fonction de la saison 
(température extérieure variable) est menée.  
 
Ensuite, les conséquences de modifications de stratégies de fonctionnement et de matériel sont 
étudiées. L’effet des variations de la plage d’état de charge (définition des SOC mini et maxi entre 
lesquels fonctionne la batterie) est étudié. Ensuite, une stratégie modifiée est testée. Cette étude 
a fait l’objet de deux publications [170-171]. Elle consiste à faire fonctionner le moteur thermique 
en continu lors de la première recharge de la batterie (au premier démarrage, et donc avec les 
températures les plus faibles), y compris lorsque le véhicule est arrêté. L’énergie produite par le 
moteur est alors redirigée vers les batteries par le biais du moteur électrique.  
 
Le quatrième test porte sur une étude de la possible récupération des pertes du moteur électrique 
pour réchauffer l’huile de lubrification du moteur thermique, afin d’être moins pénalisé lors du 
démarrage de ce dernier.  
 
Enfin, une solution consistant à chauffer l’huile par une résistance électrique grâce à l’énergie 
stockée dans la batterie est présentée. 
 
 

3.4.1 Etude de l’influence de la température extérieure sur le comportement 
thermique d’un GMP hybride 
 
Les simulations évoquées jusqu’à présent ont toutes été faites avec une température ambiante 
égale à 20°C. Cependant, cette température n’est pas représentative des conditions 
météorologiques qu’un véhicule hybride peut rencontrer au cours de sa vie. Que ce soit lors 
d’hivers rigoureux, pour lesquels la température descend bien en dessous de 0°C (en particulier 
dans les pays nordiques), ou lors d’étés caniculaires avec des températures dépassant 40°C 
(pays du Sud), le comportement thermique du véhicule hybride est sans doute différent des 
simulations réalisées jusqu’à présent. 
 
Ainsi, quatre niveaux de température ambiante ont été choisis pour la simulation du véhicule 
hybride. La température de 20°C déjà utilisée est représentative du fonctionnement en climat 
tempéré lors des saisons printanières et automnales. Une température de 0°C est utilisée pour 
simuler les conditions hivernales. Les températures extrêmes de -20°C et 40°C ont été choisies 
pour symboliser les conditions les plus froides ou les plus chaudes pouvant être rencontrées. Le 
parcours de plusieurs cycles NEDC a été ensuite testé. L’effet de la température ambiante sur la 
montée en température de chaque élément est étudié, ainsi que la consommation du véhicule. 
Ces simulations sont réalisées pour chacun des véhicules conventionnel et hybride parallèle afin 
d’en comparer les comportements. 
 
 

3.4.1.1 Moteur thermique 

 
Tout d’abord, il est intéressant d’étudier l’impact de la température ambiante sur la période de 
chauffe du moteur thermique. L’évolution des températures d’eau et d’huile pour les 4 
températures et les deux véhicules est représentée en Figure 188 et Figure 189.  
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Figure 188 : Températures d’eau et d’huile après un départ à froid pour différentes températures 

ambiantes, dans le cas d’un véhicule conventionnel 
 

 
Figure 189 : Températures d’eau et d’huile après un départ à froid pour différentes températures 

ambiantes, dans le cas d’un véhicule full-hybride parallèle 

 
De manière assez surprenante, la température ambiante n’a pas d’impact important sur la vitesse 
de montée en température des deux fluides. Pour les deux véhicules, l’avance ou le retard de la 
fin de la  période de chauffe du moteur à combustion interne sont uniquement expliqués par les 
écarts de température initiale. On constate de la même manière que fonctionner à température 
plus faible n’accentue que très peu l’effet de refroidissement du moteur thermique lorsqu’il est 
arrêté. Dans tous les cas, la température maximale de l’eau est atteinte en fin de cycle NEDC. La 
montée en température de l’huile est complète en fin de cycle NEDC pour le véhicule 
conventionnel, l’écart de température entre les différentes simulations se réduisant assez 
rapidement. Elle est cependant légèrement retardée dans le cas du véhicule hybride. Les pertes 
par frottements et notamment leur augmentation à faible température devraient avoir plus 
d’importance pour le véhicule hybride. Cette affirmation est confirmée par les résultats de 
simulation présentés en Figure 190 et Figure 191. 
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Figure 190 : Couple de frottement du MCI dans un véhicule conventionnel après un départ à froid 

pour différentes températures ambiantes sur un cycle NEDC 
 

 
 

Figure 191 : Couple de frottement du MCI installé dans un véhicule full-hybride parallèle après un 
départ à froid pour différentes températures ambiantes sur un cycle NEDC (comparaison avec le 

véhicule conventionnel rappelé en transparence) 
 

La Figure 190 montre l’évolution des pertes par frottements pour les quatre températures 
ambiantes étudiées. La réduction rapide de l’écart de température d’huile entre chaque simulation 
est retrouvée ici, avec une différence entre les couples de frottements pour les deux températures 
extrêmes déjà descendue à environ 10 Nm après seulement 400 secondes, alors qu’il est de plus 
de 30 Nm initialement. On compare ce comportement à celui du couple de frottement du véhicule 
hybride sur le même cycle (donc avec des vitesses de rotation du MCI identiques) en Figure 191. 

 
On observe sur cette dernière figure le retard que prend le MCI dans le véhicule hybride pour 
réchauffer l’huile de lubrification, ce qui entraîne des couples de frottements plus importants, en 
particulier pour la plus faible température. Le GMP hybride devrait donc être plus désavantagé à 
très faible température lors de la période de chauffe du moteur. Ces suppositions sont confirmées 
en comparant les consommations des deux véhicules en fin du premier cycle NEDC, en Figure 
192 et Figure 193. L’état de charge de la batterie du véhicule hybride est représenté en Figure 
194.  
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Figure 192 : Consommation sur un cycle NEDC après un départ à froid pour différentes 
températures ambiantes, dans le cas d’un véhicule conventionnel 

 

 
 

Figure 193 : Consommation sur un cycle NEDC après un départ à froid pour différentes 
températures ambiantes, dans le cas d’un véhicule full-hybride parallèle 

 

 
Figure 194 : Etat de charge de la batterie dans le cas d’un véhicule full-hybride parallèle, avec un 

MCI soumis à différentes températures ambiantes (cycle NEDC) 
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Alors que les écarts de consommation finale d’une température ambiante à l’autre sont assez 
réguliers pour le véhicule conventionnel, avec le véhicule hybride ils paraissent augmenter quand 
la température diminue. L’observation de l’état de charge explique en partie ces écarts 
grandissants, l’état de charge pour les faibles températures étant le plus grand, impliquant donc 
une quantité d’énergie économisée dans les batteries plus importante, et pouvant encore être 
réutilisée. Pour observer cela, la consommation corrigée est présentée en Figure 195. 
 

 
Figure 195 : Consommation corrigée après un départ à froid pour différentes températures 

ambiantes, dans le cas d’un véhicule full-hybride parallèle 
 
Tout d’abord, les performances du véhicule conventionnel sont étudiées, en analysant la Figure 
192 et le Tableau 23. La simulation a été prolongée sur trois cycles NEDC consécutifs pour ce 
dernier tableau.  

 
 

Véhicule 
conventionnel 

    

1 cycle -20°C 0°C 20°C 40°C 

Conso 988,7 g 953,9 g 913,5 g 881,5 g 

     

2 cycles -20°C 0°C 20°C 40°C 

Conso. totale 1840,5 g 1805,5 g 1765,2 g 1733,1 g 

Conso. 2
e
 

cycle seul 
851,8 g 851,6 g 851,7 g 851,7 g 

     

3 cycles -20°C 0°C 20°C 40°C 

Conso. totale 2692,2 g 2657,2 g 2616,9 g 2584,8 g 

Conso 3
e
 

cycle seul 
851,7 g 851,7 g 851,7 g 851,7 g 

 
Tableau 23 : Consommation après trois cycles NEDC du véhicule conventionnel, pour différentes 

températures ambiantes 
 
On observe, pour le véhicule conventionnel, les effets de la température ambiante lors de la 
période de réchauffement du moteur à combustion interne, avec une surconsommation très 
importante à -20°C par rapport au départ à 40°C. Cependant, on remarque aussi que la 
température ambiante n’a plus aucun effet sur la consommation du véhicule conventionnel une 
fois que le moteur thermique a atteint sa température optimale, avec des consommations sur les 
2

e
 et 3

e
 cycles strictement égales, quelle que soit la température ambiante choisie. On peut donc 

évaluer la surconsommation du véhicule conventionnel après un départ à froid pour quatre 
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différentes températures ambiantes. Le Tableau 24 présente ces surconsommations relatives en 
fin d’un seul cycle NEDC, pour lequel l’ensemble du réchauffement du moteur thermique est 
réalisé.  
 

Surconsommation 
départ à froid 

-20°C 0°C 20°C 40°C 

Ecart 16,1 % 12,0 % 7,2 % 3,5 % 

 
Tableau 24 : Surconsommation à la fin d’un cycle NEDC du véhicule conventionnel après un 

départ à froid, pour différentes températures ambiantes 

 
Au premier abord, le comportement thermique du véhicule hybride, pour ces différentes 
conditions ambiantes, semble assez similaire une fois que l’on a corrigé sur le Tableau 25 la 
consommation en prenant en compte l’état de charge (SOC).  
 

Véhicule 
hybride     

1 cycle -20°C 0°C 20°C 40°C 

Conso. 868,5 g 802,2 g 758,1 g 733,1 g 

SOC 62,5 % 61,7 % 61,4 % 61,2 % 

Conso. 
corrigée 

766,1 g 731,5 g 698,7 g 682,5 g 

     

2 cycles -20°C 0°C 20°C 40°C 

Conso. totale 1570,7 g 1502,3 g 1452,1 g 1433,4 g 

SOC 63,9 % 62,9 % 62,3 % 62,2 % 

Conso. 
corrigée totale 

1410,5 g 1381,0 g 1356,3 g 1341,1 g 

Conso. 
corrigée 2

e
 

cycle seul  
644,4 g 649,5 g 657,6 g 658,6 g 

     

3 cycles -20°C 0°C 20°C 40°C 

Conso. totale 2230,5 g 2193,9 g 2156,1 g 2126,6 g 

SOC 64,7 % 64,0 % 63,5 % 63,1 % 

Conso. 
corrigée totale 

2036,7 g 2027,9 g 2011,7 g 1999,0 g 

 Conso. 
corrigée 3

e
 

cycle seul 
626,2 g 646,9 g 655,4 g 657,9 g 

 
Tableau 25 : Consommation après 3 cycles NEDC du véhicule hybride parallèle pour différentes 

températures ambiantes 

 
On peut noter que les surconsommations dues au départ à froid se font sentir presque seulement 
lors du premier cycle. On calcule une nouvelle fois la surconsommation relative du véhicule 
hybride, en comparant la consommation dans le premier cycle à celle obtenue dans le 3

e
 cycle. 

Les résultats sont présentés sur le Tableau 26.  
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Surconsommation 
départ à froid 

-20°C 0°C 20°C 40°C 

Ecart 22,3 % 13,1 % 6,6 % 3,7 % 

 
Tableau 26 : Surconsommation du véhicule hybride parallèle en fin du premier cycle NEDC après 

un départ à froid et pour différentes températures ambiantes 
 

_ Etude du premier cycle (chauffe du MCI) : 
On observe, après correction par prise en compte de l’énergie stockée dans la batterie, que le 
véhicule hybride est tout de même plus pénalisé que le véhicule conventionnel (Tableau 24), à 
très faibles températures, sur le premier cycle, où le moteur thermique se réchauffe (22,3 % 
contre 16,1% à -20°C ; 13,1% contre 12,0 % à 0°C). 

 
_ Etude des deuxième et troisième cycles (MCI à température optimale) 
Un comportement unique apparaît tout de même, si on regarde sur le Tableau 25 les 
consommations corrigées pour les cycles 2 et 3, pour lesquels le moteur thermique est déjà 
totalement réchauffé. Non seulement les consommations sont légèrement différentes d’une 
température à l’autre (de quelques grammes), mais la consommation la plus faible est 
systématiquement atteinte pour la température la plus faible (en rouge sur le Tableau 25). En 
effet, la consommation (corrigée) est de 626 g à -20°C, contre environ 656 g à 20°C et 40°C, soit 
un écart relatif de 4,6 %, donc non négligeable et ne pouvant pas être expliqué par les 
approximations réalisées lors du calcul de la consommation corrigée (cf. Partie 3.1.2.2.b). Ce 
comportement ne peut pas être lié au refroidissement légèrement plus rapide du moteur à 
combustion interne pour les plus faibles températures ambiantes lors des phases d’arrêt du 
véhicule ou lors de la conduite en mode électrique, vu que son rendement devrait alors être plus 
faible. C’est du côté de la propulsion électrique que la réponse peut être trouvée. Ceci fait l’objet 
du paragraphe suivant. 
 

 
3.4.1.2 Propulsion électrique 

 
En effet, comme vu en Partie 1.3.2.4, les différents éléments de la propulsion électrique ont des 
performances qui évoluent  aussi avec la température. Or, on observe très vite que les pertes 
thermiques générées par la batterie et par le moteur électrique sont trop faibles pour les 
réchauffer lorsque la température ambiante est basse, leurs rendements étant très bons 
(supérieurs à 90% en moyenne). Les résultats de simulation pour le moteur électrique et pour la 
batterie sont présentés respectivement en Figure 196 (températures du nœud des parties 
chaudes) et Figure 197.   
 
.  

 
 

Figure 196 : Températures de la batterie lors de trois cycles NEDC consécutifs, pour différentes 
températures ambiantes 
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Figure 197 : Températures du moteur électrique (nœud des parties chaudes) lors de trois cycles 

NEDC consécutifs, pour différentes températures ambiantes 
 
 
En ce qui concerne les performances de la batterie, nous avions vu en partie 3.2.2 qu’un 
fonctionnement à 0°C ou 50°C n’avait que peu d’effet sur la consommation finale du véhicule 
hybride. Or, si l’on considère les résultats de simulation pour la batterie représentés en Figure 
197, on observe que les températures de batterie simulées se resserrent rapidement. Les écarts 
sur le troisième cycle sont trop faibles pour observer ces performances inhabituelles mises à jour 
par le Tableau 25. 
 
On comprend, à partir de ces résultats de simulation, que c’est plus précisément au niveau des 
températures du moteur électrique que les écarts de performances s’expliquent. En effet, sur les 
trois cycles NEDC, ces températures simulées conservent un écart quasi-constant d’une 
température ambiante test à une autre. De fait, alors que pour une température caniculaire la 
température du moteur électrique atteint 90, voire 100 °C, elle a du mal à approcher des valeurs 
positives pour une température de très grand froid. Pour confirmer ce bénéfice de performance à 
faible température, le rendement du moteur électrique sur trois cycles NEDC est mis en évidence 
en Figure 198.   
 
 

 
Figure 198 : Rendement de la propulsion électrique (Moteur électrique et batterie) lors de trois 

cycles NEDC consécutifs, pour différentes températures ambiantes 
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On observe pour les quatre cas tests une décroissance du rendement avec le temps lorsque le 
moteur électrique se réchauffe. Cependant, les écarts d’une simulation à l’autre semblent 
relativement constants. Ainsi, lors de ce parcours, la propulsion électrique la plus froide permet de 
conserver un excellent rendement, supérieur de 3 à 4 points à celui du cas le plus chaud. 
 
Comme il avait été vu en Partie 2.2.1.2, l’écart de consommation pour des moteurs électriques à 
température constante de 20°C et 90°C sur un cycle NEDC est d’environ  4%. Ici, les écarts de 
température obtenus d’une simulation à l’autre sont du même ordre de grandeur. L’écart de 
consommation sur le 3

e
 cycle est d’ailleurs de 4,8% entre les deux simulations de températures 

ambiantes extrêmes. 
 
 

3.4.1.3 Conclusion 
 
Finalement, on compare les consommations du véhicule hybride aux performances du véhicule 
conventionnel pour ces différentes températures saisonnières. Les résultats sont rassemblés 
dans le Tableau 27. 
 

Comparaison     

1 cycle -20°C 0°C 20°C 40°C 

Baisse de 
consommation 

22,5 % 23,3 % 23,5 % 22,6 % 

     

3 cycles -20°C 0°C 20°C 40°C 

Baisse de 
consommation 

24,4 % 23,7 % 23,1 % 22,7 % 

 
Tableau 27 : Comparaison des consommations après le premier et le troisième cycle des deux 

véhicules 
 

Ce dernier tableau permet de confirmer le léger avantage du fonctionnement du véhicule hybride 
à faible température lorsque la phase de chauffe du moteur à combustion interne est achevée (ici 
avec l’étude du 3

e
 cycle seul). 

 

On peut cependant se poser la question de la validité de tels résultats. En effet, les validations 
proposées en Partie 2.2.1 pour la simulation du moteur électrique ont été réalisées pour des 
températures positives et élevées. Cette fois, les températures obtenues sont beaucoup plus 
faibles. Une recherche expérimentale complémentaire serait nécessaire afin de vérifier ces 
résultats.   

 
 
3.4.2 Etude de l’impact de la plage d’état de charge de la batterie 
 

3.4.2.1 Etude thermique 

 
Comme il a été expliqué précédemment, la stratégie de fonctionnement actuellement utilisée par 
le véhicule hybride modélisé est dépendante de la plage d’état de charge de la batterie choisie 
par l’utilisateur. Lors du démarrage du véhicule, le calculateur teste la batterie. Si le SOC de la 
batterie est supérieur à la valeur minimale admise, alors la priorité est donnée à la décharge de la 
batterie (usage du mode électrique, par exemple). Une fois que la batterie est suffisamment 
déchargée (valeur minimale atteinte), la priorité passe à la recharge (mode hybride avec 
fonctionnement à haut couple pour le MCI, afin de recharger la batterie tout en assurant la 
propulsion du véhicule), jusqu’à atteindre la valeur maximale de l’état de charge permise. Ces 
deux séquences se succèdent au fil du temps. Agir sur la plage de SOC, en la diminuant ou en 
l’augmentant, est donc le changement de stratégie le plus basique qui peut être réalisé sur ce 
véhicule. Par conséquent, c’est un cas d’étude tout à fait intéressant et rapide à mettre en œuvre 
pour tester les capacités du modèle, dans un but de recherche de nouvelles stratégies plus 
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performantes, tenant notamment compte du comportement thermique du véhicule. Un des 
arguments de vente actuel de plusieurs véhicules hybrides sur le marché est leur autonomie en 
mode électrique. Cette étude cherche à mettre en évidence les évolutions des performances du 
véhicule en fonction de cette autonomie. 
 
La plage de SOC utilisée dans les simulations précédentes se situe entre 60% et 65% de la 
capacité totale de la batterie. Elle permet une autonomie en tout électrique de plusieurs 
kilomètres en milieu urbain. Le comportement thermique du véhicule hybride sur un cycle NEDC 
pour cette plage d’état de charge a déjà été traité en Partie 3.1.2. Cette étude est répétée pour 
d’autres plages. Trois d’entre elles sont plus resserrées (60 – 62.5, 60 – 61, 60 – 60.5) limitant de 
plus en plus le temps de chaque phase de décharge et de recharge. Le quatrième cas consiste à 
doubler la plage d’état de charge. Ces cinq variations de la stratégie du véhicule hybride vont 
permettre d’étudier l’intérêt (ou l’inconvénient) de l’augmentation de l’autonomie électrique du 
véhicule full-hybride parallèle. Les simulations sont effectuées avec le modèle de transfert 
thermique à 2 nœuds pour le moteur à combustion interne. Les températures d’eau et d’huile du 
moteur à combustion interne sont présentées en Figure 199. 
 

 
 

Figure 199 : Températures du moteur thermique (modèle 2 nœuds) lors du parcours d’un cycle 
NEDC, pour plusieurs plages d’état de charge 

 
On constate, en analysant l’évolution des températures, que le choix de la plage de SOC a une 
influence finalement peu importante sur la montée en température du moteur à combustion 
interne. En effet, bien que les courbes relatives aux plages de SOC les plus resserrées semblent 
prendre du retard sur celles où l’autonomie électrique est la plus grande, ceci s’explique par le fait 
que le MCI s’arrête plus souvent pour ces plages plus restreintes de SOC. Cependant, en fin de 
cycle NEDC, les moteurs de l’ensemble des véhicules ont atteint leur état thermique quasi-
optimal. Le seul moteur ayant monté à une température supérieure (plus rapidement pour l’eau, 
et plus haut en fin de cycle pour l’huile) est celui avec la plage la plus importante (60-70). Cela 
vient du fait que le mode électrique n’est jamais enclenché.  
 
Les Figure 200 et Figure 201 permettent d’observer les évolutions des températures du moteur 
électrique et de la batterie.  
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Figure 200 : Température du moteur électrique (nœud des parties chaudes) lors du parcours du 

cycle NEDC, pour plusieurs plages d’état de charge 

 
Figure 201 : Température de la batterie lors du parcours du cycle NEDC, pour plusieurs plages de 

SOC 

 
Une analyse rapide montre que l’utilisation de plages de SOC différentes n’apporte pas de 
changements importants aux comportements thermiques des éléments électriques. On peut noter 
que la phase de recharge de la batterie entraîne plus de pertes thermiques pour le moteur 
électrique (fonctionnant alors en générateur) que sa phase de décharge, ce qui explique certains 
des écarts observables sur la Figure 200. Les évolutions différentes des températures du moteur 
thermique ont un impact sur les pertes par frottements qui peuvent être observées en Figure 202. 
De même, l’évolution du rendement du moteur thermique est détaillée en Figure 203. 
 

 
Figure 202 : Couple de frottement du MCI lors du parcours du cycle NEDC, pour plusieurs plages 

d’état de charge 
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Figure 203 : Rendement du MCI lors du parcours du cycle NEDC, pour plusieurs plages d’état de 

charge 
 

On note une évolution plus rapide pour les moteurs chauffant le plus rapidement (60 – 65, 60 – 
70)  lors des premières minutes du cycle, mais l’ensemble des courbes se rejoignent en fin de 
cycle exceptée la plage 60 – 70. Cela confirme les premières conclusipns obtenues après 
l’analyse des courbes de températures (Figure 199).  
 
Le rendement du moteur à combustion interne évolue de la même manière. A la vue de ces 
courbes, on pourrait penser que l’utilisation plus longue du moteur à combustion interne avec une 
plage de SOC plus importante est un avantage pour chauffer le moteur. Cependant, il ne faut pas 
oublier que ces véhicules dépensent aussi plus d’énergie lors du début du cycle, avec de longues 
phases de recharge de la batterie.    
 
On s’intéresse donc maintenant aux consommations et à l’état de charge du véhicule hybride 
pour ces différentes plages d’utilisation de la batterie. Ceux-ci sont présentés en Figure 204. 

 
Figure 204 : Consommation du MCI et état de charge de la batterie lors du parcours du cycle 

NEDC pour plusieurs plages de SOC 
 

Lorsque l’on regarde ces courbes de consommation et d’état de charge, on voit qu’encore une 
fois la seule courbe qui est largement éloignée des autres en fin de cycle est celle de la plage 
allant de 60% à 70%. La consommation finale du moteur thermique y est largement supérieure 
(plusieurs centaines de grammes), mais cette surconsommation apparente est probablement 
compensée par le fait que son état de charge est lui aussi beaucoup plus important en fin de 
cycle. La consommation corrigée calculée à partir de ces données est présentée en Figure 205. 
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Figure 205 : Consommation corrigée lors du parcours du cycle NEDC pour plusieurs plages d’état 

de charge 

 
Finalement, en traçant les courbes de consommation corrigée, on peut confirmer que l’utilisation 
de différentes plages d’état de charge n’a que peu de conséquences sur la consommation 
énergétique du moteur à combustion interne. En effet, l’écart maximal de consommation corrigée 
en fin de cycle pour les véhicules avec des plages allant de 60-60,5 à 60-70 est d’environ 2%.  
 
Du point de vue thermique, il semblerait que les plages d’état de charge les plus élevées donnent 
une consommation légèrement plus forte en début de cycle, ce qui s’explique par le fait que le 
moteur thermique est plus utilisé en début de cycle pour ces stratégies, du fait d’un temps de 
charge plus long. Cependant, plus tard dans le cycle, les modes électriques s’activent, et 
finalement le moteur thermique est utilisé pendant des temps quasi-identiques sur l’ensemble du 
cycle NEDC pour toutes les plages d’état de charge. Il est donc normal que les courbes se 
rapprochent les unes des autres en fin de cycle. 
 

3.4.2.2 Discussion sur le calcul de consommation corrigée 

 
A la vue des derniers résultats de consommation corrigée, il semblerait que la définition de la 
plage de charge de la batterie ne soit pas très importante. Cependant, il ne faut pas oublier que 
certains choix avaient été faits lors du calcul de consommation corrigée en Partie 3.1.2.2.b, 
notamment vis-à-vis des rendements des deux propulsions. La consommation corrigée présentée 
en Figure 205 peut être considérée comme une correction pessimiste, avec une minimisation du 
potentiel d’économie de carburant que représente l’énergie contenue dans la batterie. Elle avait 
été réalisée en considérant que, suite à l’arrêt complet du véhicule (réinitialisation de la 
commande de gestion des deux propulsions), celui-ci démarrait dans les conditions thermiques 
les plus élevées. Un second calcul avait alors été réalisé (Tableau 15), pour lequel il est supposé 
que les deux motorisations redémarraient à température ambiante, maximisant ainsi le potentiel 
de l’énergie encore stockée dans la batterie. La consommation réelle du véhicule se situe entre 
ces deux extrêmes. Ce calcul est de nouveau réalisé avec les résultats de consommation et 
d’état de charge obtenus lors de l’étude de l’effet de la plage d’état de charge. Les résultats de 
cette seconde consommation corrigée sont présentés en Figure 206. 
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Figure 206 : Nouveau calcul de la consommation corrigée pour les différentes plages d’état de 

charge, en considérant un redémarrage à froid du véhicule 
 

Un nouveau comportement thermique apparaît alors concernant l’évolution de la consommation 
globale du véhicule au cours du temps. Selon ce calcul de consommation corrigée, augmenter 
l’autonomie électrique peut résulter en une consommation réduite du véhicule, si le trajet est 
court. En effet, supposer ici que le redémarrage du véhicule se fera à température ambiante 
signifie que le moteur électrique fonctionnera à un meilleur rendement, mais aussi que le moteur 
thermique aurait dépensé plus d’énergie s’il avait dû recharger la batterie à l’état de charge 
présent. Cependant, ce phénomène est particulièrement marqué lorsque l’état de charge de la 
batterie est très important, et se réduit lorsque celui-ci est faible. Cela entraîne alors un 
phénomène cyclique au fur et à mesure des charges et décharges, comme observé en Figure 
206 pour la plage 60 – 65 (consommation évoluant  plus faiblement lors des premières 500 
secondes, pendant lesquelles la batterie se recharge, puis plus rapidement jusqu’à la fin du cycle, 
lors de la décharge de la batterie). Ainsi, suivant l’instant ou le véhicule s’arrête, la consommation 
globale du véhicule peut varier.  
 
Il ne faut pas oublier que la consommation finale réelle de cette architecture hybride, utilisée 
plusieurs fois dans ces mêmes conditions routières et de température ambiante, se situe entre les 
deux calculs de consommation corrigée extrêmes présentés en Figure 205 et Figure 206.  
 

 
3.4.3 Pas d’arrêt du MCI pendant la première charge de la batterie pour une 
architecture full-hybride parallèle 
 
Nous avions vu dans les parties précédentes que le fait de fonctionner au régime ralenti pour le 
véhicule conventionnel est un facteur très pénalisant lors de la période de chauffe de son moteur 
à combustion interne. Au contraire, les arrêts de ce même moteur dans les véhicules hybrides 
(quel que soit le taux d’hybridation) lorsque le véhicule est immobilisé (bouchons, feux tricolores, 
etc…) entraînent un allongement de la durée de mise en température du moteur.  
 
L’objectif de cette partie est de déterminer, à l’aide de la simulation, l’intérêt qu’il y aurait à utiliser 
un fonctionnement évitant ces deux écueils à la fois, l’idée étant de ne pas arrêter le moteur 
thermique et d’éviter le fonctionnement au ralenti. Ainsi, lors de la première recharge de la 
batterie, le moteur thermique est utilisé à couple et vitesse constants  (1350 tr/min et 90 Nm), ce 
qui correspond à son point de meilleur rendement. La totalité de l’énergie produite lors de cette 
phase est alors entièrement redirigée vers la batterie et stockée, pour être ensuite réutilisée 
ultérieurement. 
 
Dans la continuité du paragraphe précédent, cette stratégie est testée pour deux plages d’état de 
charge différentes (60-65 et 60-70) dans le but d’observer son effet, suivant la durée nécessaire à 
recharger la batterie. Les simulations sont réalisées avec le véhicule full-hybride parallèle utilisant 
le modèle de transfert thermique à 2 nœuds lors du parcours de plusieurs cycles ECE-15. Ce 
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cycle particulier a été choisi plutôt que le NEDC (dont il représente la partie urbaine) afin que la 
partie extra-urbaine de ce dernier ne perturbe pas les résultats, du fait des fonctionnements 
différents du véhicule hybride suivant la vitesse du véhicule. Il a en effet été observé au cours de 
la recherche que la partie extra-urbaine du cycle NEDC, pour laquelle la vitesse du véhicule est 
trop importante pour qu’il fonctionne en mode électrique, perturbait l’analyse des résultats.  
 
Les résultats obtenus pour cette nouvelle stratégie de fonctionnement empêchant les arrêts du 
MCI lors de la première charge sont comparés à ceux obtenus avec la stratégie originelle. Les 
températures pour les deux plages d’état de charge sont présentées en Figure 207 et Figure 208.  
   

 
Figure 207 : Températures d’eau et huile lors du parcours de 7 cycles ECE-15 par le véhicule 

hybride parallèle (plage de SOC 60-65). Comparaison entre la nouvelle stratégie interdisant l’arrêt 
lors de la première charge (en couleur) et l’ancienne (noir) 

 
Figure 208 : Températures d’eau et huile lors du parcours de 7 cycles ECE-15 par le véhicule 

hybride parallèle (plage de SOC 60-70). Comparaison entre la nouvelle stratégie interdisant l’arrêt 
lors de la première charge (en couleur) et l’ancienne (noir) 

 
On constate que la nouvelle stratégie de contrôle a l’effet attendu sur les températures d’eau et 
d’huile, avec des augmentations bien plus rapides pour ces deux fluides. Cependant, les écarts 
avec la stratégie originelle restent finalement assez limités (10 à 15 degrés lors de la première 
charge). On constate également que ce type de fonctionnement raccourcit la durée de la charge 
de la batterie. Le véhicule hybride entre donc plus rapidement en mode électrique stoppant la 
montée en température du MCI. 
 
Pour le véhicule fonctionnant avec une plage d’état de charge allant de 60 à 65%, cette dernière 
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observation est particulièrement visible. La température obtenue en fin de charge est haute par 
rapport à l’ancienne stratégie, avec environ 15°C supplémentaires lors du passage  en mode 
électrique après environ 200 secondes. Cependant, la charge complète étant atteinte très tôt, la 
température d’huile à la fin de cette phase est fianlement inférieure à celle obtenue 
précédemment (50°C pour la nouvelle stratégie, contre 60°C pour l’ancienne). De plus, le mode 
électrique étant activé plus tôt du fait de la recharge plus rapide pour la nouvelle stratégie, le 
moteur thermique redémarre aussi plus tôt pour la recharge suivante de la batterie. Les courbes 
d’état de charge sont donc aussi fortement décalées du fait de ce nouveau fonctionnement. Dans 
le cas du véhicule fonctionnant avec une plage de SOC allant de 60% à 70%, les températures 
atteintes en fin de charge sont plus importantes, avec une chauffe du moteur thermique 
quasiment terminée lors du passage en mode électrique après environ 450 secondes. 
 
Comme il a déjà été vu plusieurs fois déjà dans les précédents paragraphes, augmenter la 
vitesse de la montée en température de l’huile permet de limiter les pertes par frottements, ce qui 
a donc un effet positif sur le rendement instantané du moteur. Il faut maintenant évaluer les 
apports qu’entraîne l’application de la nouvelle stratégie sur ce rendement. Le rendement pour les 
deux plages de SOC utilisées est  présenté en Figure 209 et Figure 210. 

 
Figure 209 : Rendement du MCI lors du parcours de 7 cycles ECE-15 par le véhicule hybride 

parallèle (plage de SOC 60-65) 

 
Figure 210 : Rendement du MCI lors du parcours de 7 cycles ECE-15 par le véhicule hybride 

parallèle (plage de SOC 60-70) 
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On constate un gain non négligeable sur le rendement du moteur thermique du fait de la nouvelle 
stratégie empêchant les arrêts du moteur à combustion interne. Le gain de rendement est 
cependant plus faible qu’espéré, avec un gain en fonction du temps situé entre 1 et 2 points. De 
plus, ce gain est obtenu sur une durée finalement assez limitée, 200 secondes pour la plage 60-
65 et 400 secondes pour la plage 60 - 70. Lors du redémarrage du moteur en fin de mode tout 
électrique, les valeurs de rendement obtenues pour les deux stratégies sont similaires.   

 
L’évolution du rendement est donc positive, mais sûrement plus faible que ce que l’on pouvait 
espérer avec un gain visible mais assez limité. Il reste à observer cet effet sur la consommation 
globale du véhicule. Ceci est tout d’abord réalisé avec les tracés des consommations en Figure 
211 et Figure 212. Afin d’observer les bénéfices de la nouvelle stratégie, les simulations ont été 
prolongées jusqu’à ce que 14 cycles ECE-15 soient accomplis. 

 

 
Figure 211 : Consommation du MCI lors du parcours de 14 cycles ECE-15 par le véhicule hybride 

parallèle (plage de SOC 60-65) 

 

 
Figure 212 : Consommation du MCI lors du parcours de 14 cycles ECE-15 par le véhicule hybride 

parallèle (plage de SOC 60-70) 
 

Comme prévu, la nouvelle stratégie utilisant plus le moteur thermique, la consommation évolue 
plus rapidement lors de la première charge. Ensuite, au gré des charges et des décharges 
successives, les consommations obtenues entre les deux stratégies se croisent. L’utilisation 
d’une plage de SOC plus importante éloigne les croisements les uns des autres. En observant 
uniquement la consommation du moteur thermique, il semblerait donc que les bénéfices (ou 
désavantages) dus à la nouvelle stratégie dépendent du temps pendant lequel on arrête le 
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véhicule (sur la durée totale du voyage). Du fait de la nouvelle stratégie, plus d’énergie est utilisée 
en début de fonctionnement du véhicule, et les véritables gains de consommation ne devraient 
pas apparaîitre dès le démarrage,t mais plutôt dans les quelques minutes qui le suivent.  
 
De la même manière, les états de charges de la batterie sont étudiés lors du parcours de 14 
cycles ECE-15, et présentés en Figure 213 et Figure 214. 
 

 
Figure 213 : Etat de charge de la batterie lors du parcours de 14 cycles ECE-15 par le véhicule 

hybride parallèle (plage de SOC 60-65) 

 

 
 

Figure 214 : Etat de charge de la batterie lors du parcours de 14 cycles ECE-15 par le véhicule 
hybride parallèle (plage de SOC 60-70) 

 
Comme observé sur les courbes de températures, rendement et consommation, l’état de charge 
de la batterie subit un décalage du fait de la première charge plus rapide. Cela a aussi un impact 
sur la consommation globale du véhicule. En effet, les courbes de consommation des Figure 211 
et Figure 212 semblent montrer des consommations plus faibles pour la nouvelle stratégie, 
lorsqu’on les compare à une stratégie plus classique durant les phases de fonctionnement 
électrique (paliers de consommation constante). Cependant, cette sous-consommation est en 
partie contrebalancée par les écarts de SOC. Ce dernier est à ce moment plus faible pour la 
nouvelle stratégie que celui obtenu avec l’originale. L’écart, situé dans les deux cas autour des 
2% d’état de charge, représente un équivalent de consommation non négligeable (environ égal à 
65g de carburant après un calcul rapide).   
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Finalement, les écarts de consommations corrigées, calculés par les deux méthodes présentées 
en Parties 3.1.2.2.b et 3.4.2.2 (redémarrage à chaud ou à froid du véhicule lors de sa prochaine 

utilisation) sont présentés en Figure 214 à Figure 218.  

 
             (a) 

 
              (b) 

 
Figure 215 : Consommation corrigée du véhicule hybride parallèle lors du parcours de 14 cycles 

ECE-15 (plage de SOC 60-65). (a : redémarrage à chaud, b : redémarrage à froid) 

 
Il apparaît que les écarts sont bien plus faibles après correction. On se concentre tout d’abord sur 
le cas du véhicule utilisant la plage de SOC allant de 60% à 65% de la capacité totale de la 
batterie. Les résultats divergent fortement en fonction de la correction choisie pour la 
consommation. Si l’on considère, comme en Figure 215.a, que la prochaine utilisation du véhicule 
se fera avec des motorisations encore à leurs températures maximales, on observe alors que la 
nouvelle stratégie est totalement inefficace et induit une consommation plus élevée. L’énergie 
dépensée en début de cycle est trop importante, et les gains en termes de rendement du MCI, du 
fait de la montée plus rapide de sa température, n’arrivent pas à la compenser. Si l’on considère 
que le véhicule redémarre à température ambiante (Figure 215.b), alors on retrouve une 
surconsommation due au fonctionnement sans arrêt du moteur lors des premières secondes de 
marche du véhicule. Ce désavantage revient régulièrement au gré des successions de charges et 
de décharges de la batterie, avec une évolution cyclique des courbes de consommation corrigée. 
Cependant, on observe bien une consommation corrigée moins importante pour la nouvelle 
stratégie (par exemple entre 1050 et 1400 secondes, ou entre 2100 et 2500 secondes après le 
départ).  
 
La Figure 216 est un zoom de la consommation corrigée pour ces deux zones.  



Chapitre 3.4 Etudes paramétriques et prospectives 

 

  
Page 224 

 
  

 
Figure 216 : Zoom de la Figure 215.b  sur l’avantage donné à la nouvelle stratégie pour la 

consommation corrigée du véhicule hybride parallèle (plage de SOC 60-65) entre 1050 et 1400 
secondes et entre 2100 et 2500 secondes après le départ  

 
Le gain de consommation dans la première zone positive (1050 à 1400 secondes) représente 
une économie de 2 à 3%. Dans la seconde zone, cette économie relative est devenue inférieure 
à 1,2% (mêmes écarts absolus, mais avec une consommation totale ayant atteint une valeur bien 
plus élevée). La nouvelle stratégie permet donc de réaliser des économies de carburant, mais 
celles-ci sont assez limitées, car effectives après de longues minutes seulement. Pire, hors de 
ces zones pour lesquelles la consommation corrigée est inférieure avec la nouvelle stratégie (si 
jamais il s’avérait que l’on arrêtait effectivement le véhicule complètement à ce moment), on 
remarque une surconsommation importante. Par exemple, elle s’élève à 28% si on immobilise le 
véhicule au bout de 500 secondes. Ces surconsommations proviennent du fait que la nouvelle 
stratégie utilise plus d’énergie en début de cycle. On s’intéresse maintenant à l’utilisation de 
l’autre plage de SOC. Les courbes de consommations corrigées pour les deux stratégies sont 
présentées en Figure 217, en faisant à nouveau une distinction entre les deux méthodes de 
calcul de la consommation corrigée. 

 
            (a) 

 
          (b) 

Figure 217 : Consommation corrigée du véhicule hybride parallèle lors du parcours de 14 cycles 
ECE-15 (plage de SOC 60-70). (a : redémarrage à chaud, b : redémarrage à froid) 
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Le même comportement est observé pour la plage de SOC la plus grande (60 – 70). Si on 
considère un redémarrage à chaud du véhicule, on remarque une deuxième fois une 
surconsommation du fait de la nouvelle stratégie (Figure 217.a). D’autre part, on trouve des 
résultats similaires à la plage 60-65 pour le second calcul de consommation corrigée (Figure 
217.b), mais avec des amplitudes plus importantes et avec un cycle de durée plus long. Les 
économies de carburant sont plus conséquentes si on se situe dans la première zone positive, ici 
de 100  à 500 secondes après le départ, la consommation pour la nouvelle stratégie pouvant être 
réduite jusqu’à 20%. On est ici avantagé par le fait que les écarts absolus sont assez importants 
tout en maintenant encore une consommation totale faible, car on se situe quelques secondes 
seulement après le départ. Dans la seconde zone positive, de 2000 à 2700 secondes après le 
départ, les écarts relatifs sont moins grands, avec une économie limitée à 3 à 4%. L’utilisation 
d’une autre plage de charge influe donc à la fois sur les économies de carburant permises par la 
nouvelle stratégie, mais aussi sur la durée pendant laquelle ce gain est effectif. Dans le cas de la 
plage 60 – 70, il est nécessaire d’attendre moins longtemps avant l’apparition des premiers gains 
de consommation. Cependant, en dehors de ces zones de plus faible consommation, on note, 
entre 600 secondes et 2000 secondes après le départ, une très forte surconsommation, de l’ordre 
plusieurs dizaines de % (35% à 900 secondes par exemple). Arrêter le véhicule totalement dans 
ces zones est donc particulièrement pénalisant. 
 
La Figure 218 est encore une fois un zoom sur la zone de plus faible consommation : 
 

 
Figure 218 : Zoom sur l’avantage donné à la nouvelle stratégie sur la consommation corrigée du 

véhicule hybride parallèle (plage de SOC 60-70) entre 800 et 1700 secondes après le départ 

 
Il semblerait donc que cette nouvelle stratégie ait prouvé son potentiel, (d’après la simulation) tout 
en ayant montré certains inconvénients. Le principal est évidemment que cette stratégie n’est pas 
applicable directement, en tout cas pas en tant que stratégie "rule-based" avec des règles fixées, 

du fait de la contrainte de temps de trajet nécessaire avant de bénéficier des apports de la 
stratégie, ainsi que de la nécessité d’attendre un refroidissement complet des deux motorisations 
afin d’en tirer un maximum de bénéfices. A moins de pouvoir disposer d’une nouvelle stratégie qui 
s’adapte au temps de trajet du véhicule, les risques d’entraîner des effets inverses 
(surconsommation importante) en arrêtant le véhicule hors des zones permettant les économies 
de carburant sont trop importants pour la stratégie actuelle. 

 
 
3.4.4 Etude de l’impact de la récupération de l’énergie thermique du moteur 
électrique 
 
En cours de thèse, l’idée d’utiliser l’énergie thermique des pertes du moteur électrique pour 
réchauffer le moteur thermique a été évoquée. En effet, il a été vu en Partie 1.3.2.4 qu’à l’inverse 
du moteur thermique, le moteur électrique fonctionne avec de meilleurs rendements lorsqu’il est 
froid. Trouver un moyen permettant à la fois de réduire la température de cet élément tout en 
augmentant plus rapidement la température du moteur à combustion interne devrait donc 
théoriquement réduire la consommation globale de ce véhicule. 
 
Cette partie n’a pas pour but de concevoir le matériel nécessaire à ce transfert thermique du 
moteur électrique au moteur thermique, mais uniquement à analyser les apports éventuels 
quantifiables que pourrait avoir un tel système. Une situation extrême (pouvant même être 



Chapitre 3.4 Etudes paramétriques et prospectives 

 

  
Page 226 

 
  

considérée comme impossible) est simulée : il est considéré que l’ensemble des pertes 
thermiques du moteur électrique sont transférées au moteur à combustion interne, avec donc un 
moteur électrique qui reste à température constante.  
 
Le modèle de transferts thermiques du MCI utilisé est celui à 2 nœuds. Le parcours d’un cycle 
NEDC avec un véhicule full-hybride démarrant à état de charge de batterie maximum est réalisé. 
Celui-ci permet une grande phase de fonctionnement en électrique pur lors de la première partie 
du cycle, et donc un transfert thermique maximal. Les évolutions de température pour l’huile de 
lubrification issues du modèle modifié sont comparées avec le modèle d’hybride précédent (sans 
transfert d’un moteur à l’autre) en Figure 219.   
 

 
Figure 219 : Températures d’huile lors du parcours d’un cycle NEDC par le véhicule hybride 

parallèle, avec transfert des pertes du ME vers le MCI 

 
On constate que l’apport de l’ensemble des pertes thermiques du moteur électrique lors des 600 
premières secondes, grâce au fonctionnement électrique, ne permet qu’une légère augmentation 
de la température de l’huile du MCI. Elle apparaît bien dérisoire pour réduire la consommation du 
véhicule. Pour le confirmer, les Figure 220 et Figure 221 présentent une comparaison des 
consommations et états de charge obtenus pour les deux tests différents. 
 
 

 
Figure 220 : Consommation du MCI lors du parcours d’un cycle NEDC par le véhicule hybride 

parallèle, avec transfert des pertes du ME vers le MCI 
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Figure 221 : Etat de charge de la batterie lors du parcours d’un cycle NEDC par le véhicule 

hybride parallèle, avec transfert des pertes du ME vers le MCI 

 
La consommation du moteur à combustion interne est à peine modifiée avec une baisse de moins 
de 1% (6g économisés, pour une consommation totale de 723g). Quant à l’état de charge de la 
batterie, celui-ci diminue légèrement plus lentement, car le moteur électrique conserve une 
température plus faible dans la nouvelle simulation. Mais cet avantage est totalement annulé du 
fait des aléas du trajet. En définitive, les états de charge finaux pour les deux simulations sont 
quasiment identiques. 
 
Ainsi, les effets de la récupération de l’ensemble de l’énergie des pertes du moteur électrique par 
le moteur thermique a un effet négligeable sur les performances de ce dernier. Il s’avère donc, au 
vu de ces résultats, qu’un dispositif permettant ce transfert n’apporterait qu’un gain éventuel très 
limité. En effet, les pertes du moteur électrique sont largement inférieures aux pertes par 
frottements qui permettent normalement de réchauffer l’huile du moteur à combustion interne. 
Celles-ci sont comparées en Figure 222. 

 
Figure 222 : Comparaison entre les pertes du moteur électrique et celles du moteur thermique 

lors du cycle NEDC 

 
Les pertes par frottement étant, de plus, largement inférieures aux pertes aux parois dans le 
moteur thermique, on comprend mieux l’incapacité des pertes électriques à réchauffer 
efficacement le moteur thermique. Elles sont suffisantes pour la montée en température du 
moteur électrique, notamment pour les parties les plus chaudes présentées en Partie 2.2.1.4, 
mais cela représentait une masse beaucoup moins importante que l’ensemble du moteur à 
combustion interne, expliquant cette montée en température rapide. 
 
Cet exemple permet d’illustrer le type d’étude théorique pouvant être réalisée grâce à ce modèle 
avant toute mise en œuvre d’un prototype.    
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3.4.5 Etude de l’impact d’un réchauffeur d’huile par résistance électrique 
 
Cette étude vise à tester l’efficacité théorique de l’installation d’un réchauffeur électrique de l’huile 
de lubrification. Ce réchauffeur consiste en une résistance électrique dont l’énergie provient 
directement de la batterie. Le but est de chauffer rapidement l’huile, afin de ne pas avoir de 
surconsommation du moteur thermique du fait d’un couple de frottement plus élevé avec une 
huile froide. Etant donné que l’on va s’intéresser de près à la température d’huile, le modèle le 
plus détaillé, dans lequel les deux circuits de refroidissement et de lubrification sont modélisés, 
est utilisé. Celui-ci est donc modifié, avec une nouvelle source de chaleur transmise directement 
au carter d’huile. Ce dernier a été également isolé, afin de ne chauffer que l’huile de lubrification 
par ce nouveau système, et de ne pas avoir de déperdition de chaleur au travers du bloc moteur. 
Le transfert thermique initialement présent entre ces deux éléments a donc été retiré. Le 
réchauffeur d’huile est représenté schématiquement sur la figure suivante : 

 
Figure 223 : Schéma du nouveau circuit d’huile avec modélisation d’un réchauffeur d’huile par 

résistance électrique 
 
L’efficacité de cette solution est étudiée ici. Plusieurs cas sont présentés. Le premier consiste à 
réchauffer l’huile du moteur thermique avant même le démarrage du MCI. Le but est alors de ne 
jamais faire fonctionner le moteur à combustion interne à température ambiante, et ainsi de 
s’épargner de nombreuses pertes supplémentaires par frottements. Cependant, il n’est pas 
forcément possible d’utiliser l’énergie de la batterie si son état de charge au démarrage du 
véhicule est trop faible. Un deuxième cas de figure est testé, dans lequel le véhicule démarre à 
état de charge minimal, entraînant donc une utilisation immédiate du moteur thermique. 
 
Les simulations sont réalisées encore une fois sur plusieurs cycles ECE-15 répétés, pour que 
l’analyse des résultats ne soit pas discutable du fait des différences de fonctionnement du 
véhicule hybride en cas de roulage extra-urbain. 
  

 
3.4.5.1 Réchauffage de l’huile avant le démarrage du moteur à combustion interne 

 
Dans cette première étude, le véhicule parcourt 14 cycles ECE-15 avec un état de charge initial 
maximal. Ainsi, le réchauffeur d’huile fonctionne au cours du mode électrique pendant toute la 
première partie du cycle. Une fois que la batterie a atteint son niveau minimal admissible (60%), 
le moteur thermique démarre pour la première fois. Le réchauffeur électrique est activé dès le 
début du cycle, et s’arrête une fois que la température d’huile a atteint une température 
suffisamment haute (80°C). Le moteur ne démarre donc pas à température ambiante, mais à une 
température bien plus élevée, ce qui permet alors de ne pas subir les désagréments d’un départ à 
froid. 

 
Les résultats de simulation du véhicule hybride équipé d’un réchauffeur d’huile sont comparés 
aux résultats du véhicule hybride originel. Une première comparaison des températures d’huile 
est réalisée en Figure 224. 
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Figure 224 : Température d’huile du MCI avec utilisation d’un réchauffeur électrique sur 14 cycles 

ECE-15. Comparaison avec le véhicule hybride originel 
 
On constate sur cette dernière figure que le réchauffeur d’huile effectue pleinement sa mission en 
réchauffant rapidement l’huile de lubrification, grâce à sa grande puissance. En une centaine de 
secondes, sa température atteint déjà 80°C. Le réchauffeur d’huile se désactive alors. Le carter 
d’huile étant parfaitement isolé, la température d’huile reste constante. Après 500 secondes, le 
moteur thermique démarre. L’huile circule alors dans le circuit du moteur à combustion interne, 
qui reste à température ambiante jusqu’à ce moment. La température d’huile chute ensuite de 
plusieurs degrés, à cause des transferts thermiques avec les parties métalliques du MCI encore 
froides. Elle reste cependant à un niveau supérieur à 65°C. Le couple de frottement induit par 
cette température confirme l’avantage de ce nouveau matériel. Il est présenté en Figure 225.  
 

 
Figure 225 : Couple de frottement du MCI, avec utilisation d’un réchauffeur électrique sur 14 

cycles ECE-15. Comparaison avec le véhicule hybride originel 
 
La comparaison des couples de frottements permet d’apprécier les apports de ce nouveau 
matériel. Le couple du moteur à combustion interne qui subit un départ à froid (en bleu) est deux 
fois plus élevé au moment du démarrage du moteur que celui qui a reçu les bénéfices du 
réchauffeur. La consommation du véhicule devrait donc être plus faible que celle du véhicule 
hybride originel. Les courbes de rendements sont présentées en Figure 226.  
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Figure 226 : Rendement du MCI, avec utilisation d’un réchauffeur électrique sur 14 cycles ECE-

15. Comparaison avec le véhicule hybride originel 
 

Ces résultats confirment les meilleures performances du moteur équipé d’un tel réchauffeur. 
 
Cependant, une dernière remarque que l’on peut faire, au vu de ces résultats, est que la 
puissance demandée par le réchauffeur d’huile est loin d’être négligeable, et l’utilisation de ce 
système entraîne une décharge plus rapide de la batterie. Bien que, pour les deux véhicules 
présentés ici, l’état de charge initial était au même niveau (SOCmax=65%), on s’aperçoit que le 
véhicule fonctionnant avec un réchauffeur électrique a déchargé la batterie environ 100 secondes 
plus tôt que le véhicule hybride ne disposant pas de ce système. L’énergie dépensée par ce 
système pourrait compenser plus ou moins les économies que ce dernier permettrait en évitant le 
démarrage à froid du moteur.  
 
Toutes ces observations sont confirmées à la vision des courbes de consommation du MCI et 
d’état de charge de la batterie (Figure 227).  

 
Figure 227 : Consommation du MCI et état de charge de la batterie avec utilisation d’un 

réchauffeur électrique sur 14 cycles ECE-15. Comparaison avec le véhicule hybride originel 

 
De la même manière que pour l’étude de la stratégie empêchant les arrêts du moteur à 
combustion interne (cf. Partie 3.4.3), on constate que la consommation du moteur à combustion 
interne passe par différents croisements lorsqu’on la compare à celle du véhicule hybride initial. 
Du fait d’un démarrage se produisant plus tôt, la consommation pour le nouveau matériel est plus 
importante lors des phases de fonctionnement du MCI (500 à 1000 secondes et 1600 à 2000 
secondes après le départ). Elle devient plus faible lors des phases électriques pures.  
 

La consommation globale du véhicule résulte donc d’un équilibre entre l’énergie dépensée pour 
réchauffer l’huile et les gains effectifs sur la consommation que permet le départ à température 
plus élevée du moteur. Comme nous l’avions vu en Partie 3.4.3, il s’agit encore une fois d’un cas 
de dépense d’énergie supplémentaire en début de fonctionnement qui ne donne des bénéfices 
que bien plus tard lors du parcours. Les courbes de consommations corrigées sont présentées en 
Figure 228.  
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            (a) 

 
           (b) 

Figure 228 : Consommation corrigée du véhicule hybride avec utilisation d’un réchauffeur 
électrique sur 14 cycles ECE-15. Comparaison avec le véhicule hybride originel (a : redémarrage 

à chaud, b : redémarrage à froid) 

 
Un comportement similaire à celui de la Partie 3.4.3 est d’ailleurs observé. Pour le premier calcul 
de consommation corrigée (Figure 228.a), l’utilisation du réchauffeur électrique ne donne que des 
inconvénients, avec une surconsommation du véhicule utilisant ce système. Pour le second 
calcul, on observe aussi une surconsommation presque sur l’ensemble des 14 cycles ECE-15, 
avec toutefois une forte dépendance du moment où le véhicule est finalement stoppé (contact 
coupé).   
 
Ainsi, dans le cas de l’utilisation du réchauffeur d’huile pendant le roulage électrique, la 
consommation corrigée avec la nouvelle stratégie ne donne aucune économie de carburant. Au 
contraire, la consommation du véhicule augmente. Les gains effectifs sur le rendement du MCI 
obtenus grâce à une huile plus chaude dès le démarrage du moteur sont donc largement 
compensés par l’énergie dépensée pour parvenir à cette température.  
 
Le système de réchauffeur électrique fonctionnant avant le démarrage du MCI a donc des 
résultats finalement peu intéressants dans l’optique de la réduction de la consommation. 
 
 
 
 



Chapitre 3.4 Etudes paramétriques et prospectives 

 

  
Page 232 

 
  

3.4.5.2 Réchauffage de l’huile après le démarrage du moteur à combustion interne 
 
Cette fois, le véhicule démarre avec un état de charge minimal. Les températures d’huiles sont 
une nouvelle fois étudiées et représentées en Figure 229. 
 

 
Figure 229 : Température d’huile du MCI avec utilisation d’un réchauffeur électrique sur 14 cycles 

ECE-15. Départ avec un état de charge minimal 
 

Le moteur à combustion interne est utilisé dès le début du trajet pour recharger la batterie. Le 
système de réchauffeur d’huile est  employé lui aussi dès le départ. Encore une fois, la 
température d’huile augmente rapidement. Cependant, l’énergie utilisée pour réchauffer l’huile est 
ici issue du réchauffeur, mais aussi directement générée par le moteur à combustion interne. 
Cette fois, l’action du réchauffeur électrique ralentit la montée en charge de la batterie, et le mode 
électrique est donc activé plus tard dans le cycle routier (après 600 secondes, contre 500 
secondes pour l’hybride original). Enfin on constate que l’isolation totale du carter d’huile permet 
d’éviter un refroidissement de ce lubrifiant lors des phases électriques. 
 
Les évolutions du couple de frottement et du rendement du MCI induites par ces températures 
sont présentées en Figure 230 et Figure 231. 

 
 

Figure 230 : Couple de frottement du MCI avec utilisation d’un réchauffeur électrique sur 14 
cycles ECE-15. Départ avec un état de charge minimal 

 
L’effet de l’utilisation du système de réchauffeur électrique est similaire à celui observé 
précédemment en Partie 3.4.5.1. La seule différence observable est un fonctionnement à couple 
de frottement important pendant quelques secondes après le départ du moteur, l’huile n’ayant pas 
encore eu le temps de chauffer.  
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Figure 231 : Rendement du MCI avec utilisation d’un réchauffeur électrique sur 14 cycles ECE-

15. Départ avec un état de charge minimal 
 
L’effet sur le rendement du moteur thermique est visible dès son départ. Cependant, comme l’ont 
montré les études précédentes, ces rendements plus importants sont compensés en partie par 
l’énergie perdue dans le réchauffeur. Finalement, les consommations corrigées sont présentées 
en Figure 232 et Figure 233.  

 
(a) 

 
(b) 

Figure 232 : Consommation corrigée du véhicule avec utilisation d’un réchauffeur électrique sur 
14 cycles ECE-15. Départ à l’état de charge minimal (a : redémarrage à chaud, b : redémarrage à 

froid) 
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Comme il a été vu en Figure 228, les économies réelles ou surconsommations issues de 
l’utilisation du réchauffeur dépendent de l’instant auquel on arrête le véhicule totalement, ainsi 
que des conditions thermiques du véhicule hybride lors de sa réutilisation. Encore une fois, c’est 
en considérant que le véhicule redémarre à température ambiante que les meilleures économies 
de carburant son obtenues (Figure 232.b). On observe sur ces courbes que, contrairement aux 
résultats de la Partie 3.4.5.1, les économies d’énergie se produisant suivant le moment du 
voyage auquel on se trouve sont plus importantes que prévues. Evidemment, elles 
n’apparaissent pas directement lors du départ du véhicule, mais tout de même assez tôt (après 
500 secondes). La surconsommation ayant lieu dans les autres parties du voyage est aussi 
moins importante que précédemment (Figure 228).  
 
Les zooms sur la courbe de consommation corrigée représentés en Figure 233 permettent de 
mieux apprécier les apports de ce nouveau matériel.  
 

 
Figure 233 : Zoom sur la courbe de consommation corrigée (Figure 232.b) du véhicule avec 
utilisation d’un réchauffeur électrique sur 14 cycles ECE-15. Zoom de 500 secondes à 1200 

secondes et de 1600 à 2300 secondes après le départ 
 
La première zone positive est mise à jour dans cette simulation de 200 à 500 secondes après le 
départ, avec des économies de carburant allant jusqu’à 6% (valeurs prises à 400 secondes) de la 
consommation totale. La seconde zone se produit de 1200 secondes à 1650 secondes environ 
après le départ, avec encore une fois des économies de l’ordre de 5 à 6 %. La surconsommation 
qui a lieu si l’on arrête le véhicule hors de ces zones est plus faible, sauf en tout début de 
fonctionnement, pour lequel le système pâtit en grande partie de l’énergie dépensée dans le 
réchauffeur (30 à 40% de surconsommation dans les 100 premières secondes). Elle n’est que de 
quelques pour-cents de 600 secondes à 1200 secondes (3% de surconsommation à 800 
secondes), et elle est encore plus faible au-delà de 1600 secondes (1,5% après 2000 secondes). 
 
En comparant les résultats des deux simulations réalisées avec le réchauffeur d’huile (Figure 228 
et Figure 232), il apparaît qu’il est plus rentable de démarrer le réchauffeur uniquement au 
moment du départ du moteur à combustion interne, afin de pouvoir bénéficier de véritables 
économies d’énergies.  
 
Ce deuxième exemple permet de démontrer théoriquement les bienfaits de ce type d’installation. 
Sa mise en œuvre risque cependant d’être compliquée à réaliser, pour des gains qui ne semblent 
pas systématiques. 
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Conclusion chapitre 3 

 
Dans les deux premières parties du chapitre, l’étude par simulation des transferts thermiques et 
leur impact sur la consommation globale du véhicule a été réalisée séparément pour le MCI et 
pour les organes électriques (moteur électrique et batteries). Elle a permis dans un premier temps 
de valider « qualitativement » le modèle thermique du MCI, par comparaison avec des études 
expérimentales issues de la bibliographie et des mesures effectuées sur banc d’essais moteurs 
du laboratoire (en termes de vitesse de montée en température, d’évolution du gradient de 
température,…). Elle a aussi décrit des spécificités du comportement thermique du MCI dans une 
architecture hybride. Par exemple, la simulation a permis de mettre en évidence que de 
nombreux arrêts du MCI (lors d’un fonctionnement en mode électrique exclusivement) ont peu 
d’impact sur sa montée en température. Elle a aussi montré que l’utilisation du MCI à charge plus 
élevée (rendue possible par l’hybridation) est favorable à sa montée en température, et permet 
donc de réduire encore la consommation de carburant. 
 
Concernant les organes électriques, leurs performances respectives évoluent de manière bien 
moins marquée après le départ à froid que celles du MCI. Cependant, il a été montré que l’impact 
de l’état thermique des éléments électriques sur la consommation finale du véhicule est notable, 
et doit donc être pris en compte. Ceci a été déduit de la comparaison des consommations sur 
cycle NEDC pour différentes températures fixes ou variables de ces éléments. Notamment, le fait 
que le moteur électrique fonctionne avec un meilleur rendement lorsqu’il est plus froid indique 
qu’il est raisonnable de l’utiliser de manière plus importante lors des premières minutes de 
fonctionnement du GMP. 
 
L’étude des transferts thermiques a ensuite été étendue à différents types d’architectures 
hybrides. Du fait du nombre trop important de solutions existant déjà sur le marché, seuls quelque 
cas de taux d’hybridation différents ont été présentés. Tout d’abord, une propulsion de type 
« micro-hybride » a mis en évidence les bienfaits de l’arrêt du MCI, la surconsommation finale 
résultant du départ à froid étant significativement plus faible pour ce véhicule (de l’ordre de 4%, 
contre 8 à 10% pour un véhicule conventionnel). Ensuite, une architecture de type « mild-
hybride » parallèle a été testée. Elle engendre, elle aussi, une surconsommation finale après 
départ à froid plus faible. Cela a montré que l’utilisation nouvelle du MCI grâce à son hybridation 
peut permettre de réduire les effets néfastes du départ à froid sur la consommation du véhicule. 
 
Finalement, quelques études paramétriques et prospectives ont été réalisées : 

 Tout d’abord, une analyse des performances du véhicule hybride parallèle a été faite pour 

différents niveaux de température ambiante. Il a été conclu que la température ambiante a un 

effet important lors de la phase de chauffe du véhicule, avec une surconsommation qui 

augmente lorsque la température ambiante diminue. Par contre, une fois que le MCI atteint 

sa température nominale de fonctionnement, une température ambiante plus basse conduit à 

une légère baisse de la consommation du fait d’un rendement supérieur du moteur électrique. 

 Des modifications de stratégies ont ensuite été testées. Tout d’abord, l’effet de la réduction ou 

de l’augmentation de l’autonomie en tout électrique du véhicule hybride a été étudié. Si 

aucune conclusion sur les évolutions de températures et de consommation n’a pu être tirée 

de cette étude, il est tout de même apparu que l’augmentation de cette autonomie peut être 

néfaste à la consommation du véhicule, surtout pour les trajets les plus courts. Une autre 

stratégie testée consiste à ne pas arrêter le moteur thermique lors des premières minutes de 

fonctionnement (même si le véhicule est immobilisé) afin d’en accélérer la montée en 

température. Il est alors apparu que les gains obtenus par ce type de stratégie sont limités, et 

que le fait de dépenser plus d’énergie en début de fonctionnement pour en tirer des bénéfices 

plus tard dans le parcours peut être néfaste, suivant la durée du parcours. 

 Enfin, ce sont des modifications de matériels qui ont été testées avec, d’une part, l’étude 

d’une possible récupération des déperditions thermiques du moteur électrique pour 

réchauffer le moteur thermique, et d’autre part, l’intégration d’une résistance électrique dans 
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le carter d’huile pour la réchauffer rapidement au démarrage du véhicule. Dans le premier 

cas, il a été mis en évidence que les pertes du moteur électrique sont beaucoup trop faibles 

pour avoir un impact significatif sur la montée en température du MCI : l’intérêt de la 

récupération de cette énergie est donc quasi-nulle. Dans le deuxième cas, l’utilisation de la 

résistance électrique peut être parfois intéressante, en fonction de la durée du trajet. 

 
De manière plus générale, le modèle a montré l’importance de la prise en compte de l’état 
thermique des différents organes du GMP ; la connaissance de l’état thermique des différents 
organes et une gestion améliorée des transferts thermiques constituent un moyen de réduire 
sensiblement la consommation de carburant. 
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Bilan et perspectives 

 
Dans un contexte général de réduction des émissions de CO2 et de la consommation de 
carburant des véhicules automobiles, le travail qui a été présenté dans ce mémoire a eu pour but 
de modéliser et d’étudier l’impact des transferts thermiques au sein des différents organes d’un 
groupe motopropulseur hybride thermique – électrique. On résume ci-après les principales 
conclusions du travail et on propose différentes perspectives. 
 
 
Développement d’un modèle 0D de véhicule hybride prenant en compte les transferts 
thermiques 
 
Le développement de modèles nodaux de transferts thermiques au sein des trois organes 
principaux (moteur thermique, moteur électrique, batterie) dans un environnement de simulation 
de type 0D de véhicule hybride a permis l’étude de son fonctionnement, en fonction de l’état 
thermique des différents éléments (états initiaux et instantanés au cours d’un cycle de conduite). 
Les modèles nodaux ont rendu possible la simulation de la montée en température de différentes 
parties d’un même élément, et l’on a ainsi pu apprécier et analyser les différences pouvant se 
produire en fonction de leurs températures. Les pertes, quand à elles, ont été prises en compte à 
l’aide de cartographies, dépendantes des conditions de fonctionnement de chaque élément 
(couple/vitesse/température pour les moteurs, tension/intensité/température pour la batterie). 
L’association des modèles nodaux avec ces cartographies de pertes a conduit à un bon 
compromis entre précision et temps de calcul (quelques minutes à quelques heures au maximum, 
contre plusieurs jours pour le modèle phénoménologique détaillé) pour un cycle de conduite 
complet. 
 
 
Analyse du comportement thermique de véhicules hybrides 
 
Dans un premier temps, le modèle du MCI a été validé par une comparaison entre des essais 
effectués au laboratoire et des données expérimentales issues de la bibliographie. L’étude de la 
montée en température des différents éléments du véhicule hybride a pu alors être réalisée, et a 
ainsi permis d’identifier plusieurs comportements spécifiques du fonctionnement du moteur à 
combustion interne dans une architecture hybride, ainsi que certaines particularités liées à la 
propulsion électrique. Il a notamment été constaté que le fonctionnement en mode hybride 
améliore les performances du véhicule lorsqu’il est encore froid, du fait du fonctionnement à fort 
couple du MCI, qui limite les effets néfastes d’un démarrage à froid. Quant aux organes 
électriques, il a été montré que leurs états thermiques respectifs ont un impact notable sur la 
consommation du véhicule. 
 
Par la suite, le modèle a été utilisé pour étudier l’impact du taux d’hybridation, toujours du point de 
vue des transferts thermiques. La simulation d’un véhicule micro-hybride (ici, un véhicule équipé 
d’un système « stop & start ») a notamment permis une meilleure analyse de l’effet du 
fonctionnement à l’arrêt du MCI lorsque le véhicule est immobile. Quant à la simulation d’un 
véhicule de type « mild-hybride », elle a montré que le fonctionnement du MCI à vitesse plus 
réduite est également avantageux en termes de surconsommation après un départ à froid. 
L’étude du taux d’hybridation n’a pas été exhaustive, si bien que d’autres architectures et 
stratégies de gestion de l’énergie pourraient être simulées, pour différentes conditions (type de 
cycle, niveau de température ambiante, …). 
 
Aussi, le modèle développé dans cette thèse a montré l’importance de la prise en compte de l’état 
thermique des différents organes du GMP ; la connaissance de l’état thermique de chaque 
organe et une gestion améliorée des transferts thermiques constituent un moyen de réduire 
sensiblement la consommation de carburant. 
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La modélisation et l’étude des transferts thermiques pourraient par ailleurs être approfondies en 
décrivant les transferts thermiques ayant lieu entre les organes. Le manque d’informations (ou 
plutôt la trop grande diversité de solutions techniques différentes), le manque d’études 
bibliographiques traitant cet aspect, et le manque de moyens d’essais disponibles actuellement 
au laboratoire ont empêché d’aborder ce sujet. Cependant, la mise en place très prochaine d’un 
banc véhicule au sein de l’équipe TSM du laboratoire permettra d’aborder ce problème. 
 
Finalement, pour finaliser l’étude par simulation des transferts thermiques d’un véhicule hybride 
thermique – électrique, il serait intéressant de décrire plus finement les organes périphériques 
servant au refroidissement des moteurs (thermique et électrique(s)) et des batteries, à savoir les 
différents échangeurs thermiques (refroidisseur d’air de suralimentation ou refroidisseur à eau 
(water CAC) pour la suralimentation éventuelle, refroidisseur d’huile de lubrification, échangeurs 
air/eau pour les liquides de refroidissement du moteur électrique et de la batterie, échangeurs en 
face avant du véhicule, pompes et différents circuits de fluide,…). En effet, la gestion thermique 
d’un GMP hybride étant très complexe, différentes architectures de refroidissement sont 
possibles, avec certainement des impacts variables sur la consommation du véhicule. 

 
 
Etudes paramétriques et prospectives 
 
L’intégration de divers modèles thermiques dans une simulation de véhicule hybride a permis de 
créer un outil de test numérique pouvant être utilisé pour étudier l’intérêt de nouveaux systèmes 
ou stratégies de gestion d’un GMP hybride. Dans ce mémoire, quatre études ont pu être 
proposées : 
 

 L’étude du comportement d’un véhicule en fonction des conditions climatiques : 
 

Dans cette thèse, les parcours d’un même véhicule hybride sur un cycle NEDC après un départ à 
température ambiante ont été simulés pour différentes conditions de températures extérieures. Il 
a alors été vu que, d’une température extrême à l’autre, les performances de chaque propulsion 
étaient impactées différemment. Il est maintenant possible de prévoir les performances d’un 
véhicule, qu’il soit utilisé près de l’équateur ou bien dans des conditions nordiques. Le modèle 
peut être affiné, notamment en prenant en compte les plages de températures limites de 
fonctionnement de la batterie (moins efficace, voire non utilisable à très faible température, et 
devant être refroidie si elle est trop chaude) et du moteur électrique, ou encore en intégrant la 
nécessité de chauffage de l’habitacle. 
 
 

 L’application de nouvelles stratégies : 
 

La définition de la stratégie de gestion de l’énergie du véhicule hybride est primordiale afin de tirer 
profit au maximum des avantages de l’architecture thermique-électrique. Il est maintenant 
possible d’effectuer des recherches afin d’adapter cette stratégie de fonctionnement aux 
différentes évolutions thermiques des éléments composant la propulsion hybride. Un exemple a 
été présenté ici, pour lequel on accélérait la montée en température du moteur thermique en 
évitant de l’arrêter lors de la première recharge de la batterie. Il est apparu que ce type de 
fonctionnement, demandant la production de plus d’énergie par le moteur thermique lors des 
premières minutes de fonctionnement, pour bénéficier d’avantages sur la consommation plusieurs 
minutes plus tard, n’était pas très efficace, notamment en entraînant des économies de carburant 
très limitées et dépendantes du moment de fin de parcours du véhicule. Le cas du véhicule 
« mild-hybride » indique que les capacités d’un fonctionnement à vitesse de rotation plus faible 
est bénéfique pour limiter la surconsommation du véhicule. Exploiter cette caractéristique dans le 
véhicule hybride  est une autre piste d’amélioration du fonctionnement du véhicule lors de la 
période de chauffe, qui pourrait être étudiée prochainement. 
 
 

 La prospection de nouvelles associations entre les deux propulsions : 
 

Bien que les échanges thermiques d’un élément à l’autre (par exemple entre les deux moteurs) 
n’aient pas encore été étudiés avec assez de résultats concluants, l’idée de récupérer l’énergie 
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issue des pertes thermiques du moteur électrique pour réchauffer le moteur thermique semblait 
intéressante. Il a cependant été montré que, quel que soit le matériel nécessaire pour réaliser ces 
transferts thermiques, le gain en performance est tout à fait négligeable. Cependant, cette étude 
peut aussi être poursuivie. Il peut, par exemple, être intéressant de réchauffer la batterie grâce à 
l’énergie perdue par le moteur thermique pour améliorer son rendement. D’autres recherches sur 
ce type d’associations entre éléments de la propulsion hybride peuvent être poursuivies à la suite 
de cette thèse.  
 
 

 L’installation de nouveau matériel : 
 

Enfin, l’emploi de nouveaux matériels peut être simulé. L’analyse numérique des performances 
de ces ajouts donnent des indications sur leurs possibles futurs développements en série à 
l’avenir. Ici, l’utilisation d’un réchauffeur électrique a montré ses capacités à réduire en partie la 
surconsommation du moteur thermique, avec toutefois la nécessité de connaître parfaitement le 
temps nécessaire pour effectuer les différents parcours pour lequel le véhicule est utilisé (cela 
montre encore une fois le désavantage des systèmes dépensant plus d’énergie en début de 
fonctionnement dans l’espoir de tirer des bénéfices plus tard dans le cycle).   
 
 
Une étude essentiellement numérique 
 
L’étude présentée dans ce mémoire a été essentiellement numérique. L’avantage principal de la 
simulation est de fournir rapidement une quantité importante de résultats. Néanmoins, le manque 
de données expérimentales a souvent été source de frustration, et a limité certains 
développements. 
 
Même si l’ensemble des résultats ont été validés, au moins qualitativement, par comparaison 
avec la littérature, pouvoir les observer sur un système réel aurait très certainement rendu plus 
crédibles encore certaines hypothèses mises en avant dans ce travail. 
 
L’équipe TSM du laboratoire se dotant de nouveaux moyens d’essais, certaines études pourront à 
l’avenir être complétées par des campagnes de mesures : 

 Les bancs d’essais moteurs dynamiques rendront possible l’étude du MCI en 
fonctionnement dynamique, notamment sur un cycle de conduite. 

 Le banc véhicule permettra d’étudier l’ensemble du GMP, notamment des organes 
électriques (moteur électrique et batteries), ce qui n’était pas possible jusqu’à présent. 

 
Le modèle développé dans ce mémoire pourra donc être enrichi de ces mesures, et d’autres 
développements seront alors envisagés. 
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NOMENCLATURE 
 
Ai aire de l'échange thermique de l'élément i (m

2
) 

B  champ magnétique (Tesla) 
cdim dimension caractéristique de l'écoulement (m) 
Ci capacité thermique massique de l'élément i (J.kg

-1
.K

-1
) 

Cbatterie capacité totale de la batterie (Ah) 
Conso consommation du MCI (en g) 
Cpi capacité thermique massique du fluide i à pression constante (J.kg

-1
.K

-1
) 

CSP  consommation spécifique 
Cvi capacité thermique massique du fluide i à volume constant (J.kg

-1
.K

-1
) 

CVT  transmission variable continue 
ε émissivité (sans unité, compris entre 0 et 1) 
εi coefficient de vérité (égal à 0 ou 1) 
Ee force électromotrice de la batterie (V) 
f frequence (Hz) 
g accélération de pesanteur (m.s

-2
) 

GMP groupe motopropulseur 
Gr  nombre de Grashof  
G énergie de Gibbs (J) 
hi coefficient de convection du fluide i (W.m

-2
.K

-1
) 

H/h enthalpie (J)/enthalpie massique (J/kg) 
I intensité (A) 
λi conductivité thermique de l'élément i (W.m

-1
.K

-1
)* 

λ rapport air/carburant 
l longueur (m) 
ME moteur électrique 
mi masse de l'élément i (kg) 
μi viscosité dynamique du fluide i (kg.m

-1
.s

-1
) 

νi viscosité cinématique du fluide i (m
2
.s

-1
) 

MCI Moteur à Combustion Interne 
N vitesse de rotation du MCI (tr/min) 
Nu nombre de Nusselt  
ηi rendement de l’élément i (%) 
NEDC New European Driving Cycle 
P pression (bar) 
PCI pouvoir calorifique inférieur du carburant (kJ/kg) 
Pi puissance consommée ou délivrée par l’objet i (W) 
PME pression moyenne effective (bar) 
PMF pression moyenne de frottement (bar) 
PMI pression moyenne indiquée (bar) 
Pr  nombre de Prandtl  
Φlosses pertes thermiques provenant de la chambre de combustion (W) 
ΦX→Y pertes thermiques entre les éléments X et Y (W) 
Qm débit massique (kg.s

-1
) 

Qi source de chaleur (W) 
r constante des gaz parfaits 
Rij Résistance thermique entre 2 nœuds i et j (K/W) 
Re nombre de Reynolds  
Rs/ Rr Résistance électrique du stator et du rotor du moteur électrique (Ω) 
ρi densité de l'élément i (kg.m

-3
) 

Si Surface de l’élément i (m
2
) 

S/s entropie (J/K)/entropie massique (J/K.kg) 
SOC Etat de charge (state of charge), (%) 
σ constante de Stefan-Boltzmann (5,6703.10

-8
 W.m

-2
.K

-4
) 

t temps (s) 
Ti température de l'élément i (K) 
θ position angulaire (° ou rad) 
τ couple (Nm) 
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U tension (V) 
u énergie interne massique (J/kg) 
v vitesse d'écoulement (m.s

-1
) 

Vi volume de l’élément i (cm
3
) 

ωi vitesse de rotation de l’élément i (rad/s) 
W travail (J) 
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Annexe A1 : Cycles routiers 
 

 
Figure A1.1 : Cycles routiers communs 
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Figure A1.2 : Cycles Artemis 
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Annexe A2 : Architectures hybrides 
 
L’association de deux types de motorisation différents n’est pas aisée. Pour des raisons de 
performances, d’encombrement, de poids et à cause de la complexité de l’optimisation du 
fonctionnement de l’ensemble hybride, il est nécessaire de trouver des compromis entre les 
objectifs de la propulsion hybride (réduction de la consommation et éventuellement des émissions 
polluantes) en prenant en compte différentes contraintes matérielles, économiques et de 
marketing (besoin de confort du consommateur en conduite et en place). Ainsi, il n’existe pas 
actuellement d’architecture hybride universelle.  

 
Les constructeurs automobiles font la promotion de leurs technologies hybrides de la même 
manière. Cependant, derrière le mot hybride se cachent des concepts très différents. Cette partie 
vise à donner une vue d’ensemble des choix plus ou moins complexes, coûteux et ″efficaces″ que 
l’on peut trouver dès maintenant ou dans un avenir très proche sur le marché automobile.  
 
 

A2.1 Propulsion hybride parallèle 
 

A2.1.1 BAS (Belt alternator system) General Motors 
 
La première solution est de connecter directement les deux motorisations par le biais de la 
courroie de distribution du moteur à combustion interne. Le moteur électrique prend alors la place 
de l’alternateur. Ce type d’architecture hybride est relativement simple à mettre en œuvre, et est 
notamment utilisé pour des applications à faible taux d’hybridation, tels que les systèmes 
stop&start (μ-hybrid). Certains constructeurs, notamment General Motors [182], ont poursuivi le 
développement de ce concept  et ont augmenté la puissance du moteur électrique afin d’assurer 
une propulsion électrique (mild-hybrid et full-hybrid parallèle) et de permettre la récupération 
d’énergie.  

 
Figure A2.1 : Schéma du système de liaison par courroie de General Motors [182] 

 
L’avantage de ce type d’architecture est la simplicité de sa conception. Cependant, il devient vite 
limité par des problèmes d’encombrement, notamment à cause du besoin d’augmenter la 
puissance du moteur électrique.    
 

 
A2.1.2 IMA (Integrated motor assist) Honda 

 
Honda propose aussi un système d’hybridation à l’architecture relativement simple, en intégrant 
directement son moteur électrique sur l’arbre moteur du MCI. Le moteur électrique est alors 
spécialement dimensionné (grand diamètre, faible largeur) afin de pouvoir fournir une puissance 
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importante tout en limitant l’encombrement du système [184].   
 

   

 
Figure A2.2 : Photo et schéma du système IMA Honda [184] 

 

 
Les deux systèmes précédents fonctionnent donc avec une liaison directe entre le moteur 
thermique et électrique. Les vitesses de rotation des deux moteurs sont liées par un rapport 
constant. Le choix des points de fonctionnement de chaque motorisation est donc limité, et l’on 
peut arriver à un meilleur rendement de l’ensemble du système par un compromis entre leurs 
points de meilleur rendement, l’allure du véhicule, ainsi que le rapport de boite de vitesse 
enclenché. Les gains en consommation de la propulsion hybride sont importants (20 à 30% 
annoncés par les constructeurs), cependant le découplage des points de fonctionnement de 
chaque moteur devrait permettre de faire fonctionner la propulsion avec un rendement global plus 
important encore. C’est ce qui à conduit certains constructeurs au développement d’architectures 
plus complexes, notamment avec des systèmes de transmissions variables [188-194].  
 

 
A2.2 Propulsions séries : 

 

 
Figure A2.3 : Schéma d’une architecture hybride série [186] 

 
Les propulsions séries sont une autre solution d’hybridation d’un véhicule [186-187]. Leur nom 
vient du fait que l’énergie permettant de propulser le véhicule suit un unique chemin du moteur 
jusqu’aux roues. Dans ce type d’architecture, le moteur thermique est relié à un alternateur et sert 
uniquement de générateur électrique (il ne participe jamais à l’entraînement des roues), 
contrairement au fonctionnement de l’architecture parallèle présentée précédemment. L’énergie 
produite est alors transmise à un moteur électrique (seul élément de propulsion du véhicule) ou 
bien est stockée par un système de stockage (généralement des batteries). Cette énergie 
électrique est réutilisée ensuite avec un fonctionnement totalement électrique du véhicule. Les 
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véhicules de type hybride-série peuvent donc être directement comparés à des véhicules 
électriques dans lesquels on aurait remplacé la connexion au secteur électrique (pour recharger 
la batterie) par un générateur thermique.  

 
L’intérêt de ce type d’architecture est de permettre une grande manœuvrabilité de fonctionnement 
pour le moteur thermique, car il n’est plus directement contraint par les conditions de 
fonctionnement du véhicule (vitesse et couple à fournir dépendants du parcours effectué), tout en 
réduisant de nombreuses pertes par frottements dans des éléments de transmission mécaniques. 
Cependant, il ne faut pas oublier que l’alternateur, le moteur électrique et la batterie ne sont pas 
parfaits, et le rendement de cette “transmission électrique“ peut parfois être inférieur à celui d’une 
transmission mécanique. Ce choix de transmission semble alors avoir un désavantage par 
rapport à une propulsion de type hybride parallèle. Cependant, les véhicules de type hybride-
série possèdent l’avantage d’avoir des moteurs thermiques totalement découplés du 
comportement dynamique du véhicule. Ainsi, cette architecture utilise le MCI à charge et vitesse 
constantes, évitant donc les phases dynamiques transitoires de plus faible rendement. Aucune 
solution n’a été écartée par les constructeurs [182-187], chacun des avantages et inconvénients 
des deux architectures déjà décrites étant plus ou moins apparents en fonction du type de 
véhicule conçu. Ce type d’architecture est actuellement étudié et employé pour la propulsion de 
véhicules allant de la voiture de particulier au bus. Mais elle semble moins représentée sur le 
marché automobile que les solutions parallèles [182-185] et éventuellement série-parallèle (voir 
paragraphe suivant) [188-194]. On trouve cependant cette architecture sous un autre nom, lors 
de son association avec un système de charge par le secteur électrique (Plug-In). Ces véhicules 

sont alors plutôt désignés comme des véhicules électriques à ”autonomie étendue” (range 

extended). La batterie possède suffisamment d’autonomie pour être utilisée lors de parcours 
urbains de la vie quotidienne, et est ensuite rechargée la nuit par liaison avec le secteur. Le 
réservoir d’essence n’est alors utilisé que lors de parcours plus longs, dépassant l’autonomie 
totale de la batterie. Parmi ces véhicules, on trouve par exemple la Chevrolet Volt, qui bien que 
vendue sous le nom d’”électrique” est une hybride série [187].   
 

 
A2.3 Propulsions série-parallèles : 
 

Afin d’avoir plus de liberté dans l’utilisation de chaque élément de la propulsion hybride, plusieurs 
constructeurs ont développé des méthodes par eCVT (transmission variable continue électrique), 
leur permettant d’intégrer des systèmes série-parallèles (possibilité de fonctionner suivant les 
deux principes de propulsions précédents).  
 
Les eCVT fonctionnent avec au moins deux moteurs électriques, associés généralement par le 
biais de trains épicycloïdaux [188, 190], la vitesse d’un planétaire du train épicycloïdal étant une 
combinaison barycentrique moyenne des vitesses du second planétaire et des satellites (formule 
de Willis présenté en figure A2.3). 

 
 

Figure A2.3 : Schéma d’un train épicycloïdal simple [188] 
 

Les vitesses ωi sont mesurées par rapport au bâti sur l’axe central. Le nombre de dents des deux 
planétaires Z1 et Z2 donnent le rapport de réduction du train épicycloïdal. 
 
Ainsi, la vitesse de sortie de la transmission eCVT (vers les roues) est une combinaison de type 
barycentrique des vitesses du moteur à combustion interne et des moteurs électriques. Un 

1 
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premier avantage est de pouvoir faire fonctionner la propulsion électrique seule tout en 
permettant à l’arbre du moteur thermique de rester fixe et ainsi d’éviter des pertes par frottements 
et par pompage inutiles. De même, le moteur thermique peut être utilisé lorsque le véhicule est à 
l’arrêt sans avoir à le déconnecter de l’axe des roues. La transmission eCVT peut fonctionner 
pour tout point entre ces deux extrêmes [188, 190].   
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 

Figure A2.4 : Schéma du système de transmission HSD Toyota [190] 

 
Figure A2.5 : Schéma de système EVT General Motors [188] 

 
Toyota et General Motors proposent notamment des systèmes de transmission eCVT utilisant un 
train épicycloïdal simple dans une architecture hybride série-parallèle (figure A2.4 et A2.5). Le 
moteur thermique et les deux moteurs sont liés à chacun des engrenages du train épicycloïdal. 
La sortie (vers les roues) est directement liée à un moteur électrique (ME2 et Motor B sur les 
figures précédentes).  
 
En appliquant la formule de Willis au cas de la figure A2.5 on obtient : 
  

 MEBMEBMEA

MCI

MEA
MCI )(

Z

Z
   (A2.1) 
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K étant le rapport de réduction du train épicycloïdal. Avec un rapport de réduction (planétaire 
extérieur/planétaire central) de 2:1 on obtient les exemples simples suivants (tableau A2.1). 
 

  
MCI 

 (tr/min) 
Moteur A 

(tr/min) 
Moteur B 

(tr/min) 

Chauffe moteur 
(arrêt du véhicule) 

1000 -2000 0 

Faible accélération 2000 -1000 1000 

Vitesse stabilisée 1500 0 1000 

Mode électrique 0 1500 500 

 
Tableau A2.1 : Exemple de fonctionnement du système eCVT (General Motors [188]) 

 
Les exemples présentés dans le tableau A2.1 (notamment les cas d’accélération et de vitesse de 
croisière) montrent qu’une même vitesse de sortie peut être obtenue avec diverses vitesses de 
moteur à combustion interne et électrique, tout en gardant un rapport de réduction constant dans 
le train épicycloïdal. Dans cette architecture, l’énergie générée par le moteur thermique emploie 
deux chemins différents. Le moteur A1 peut fournir de l’énergie électrique directement au moteur 
B sans avoir à transférer d’énergie aux batteries. Ainsi, cette transmission permet, en cas de 
besoin, de limiter les pertes de transfert électriques (les batteries étant le lieu de pertes par effet 
Joule et d’ordre chimique). Cette transmission du moteur thermique vers les roues est divisée en 
une transmission purement mécanique et en une transmission électrique. En fonction des 
rendements de chaque transmission, de nouvelles occasions d’économie d’énergie sont mises à 
jour. Les autres modes courants du véhicule hybride (moteur électrique pur et récupération 
d’énergie au freinage) sont rendus possibles par le biais du moteur B. Le cas de vitesse stabilisée 
présenté sur le tableau A2.1 correspond au cas où l’alternateur (moteur A) reste fixe. La 
transmission de la puissance du moteur thermique vers les roues est alors purement mécanique. 
Ce point de fonctionnement, nommé « point mécanique », doit correspondre au mode de 
fonctionnement permettant le meilleur rendement de la transmission mécanique du moteur 
thermique aux roues. Cette configuration eCVT ne comporte qu’un point mécanique. Cette 
dernière solution de transmission hybride doit permettre de repousser les limites de la propulsion 
hybride. Cependant, un compromis doit être fait pour le choix de l’élément de réduction 
(configuration du train épicycloïdal) en fonction des rendements de chaque moteur (thermique et 
électriques) et des capacités des moteurs électriques (puissance maximale) afin de répondre aux 
critères de confort de conduite désirés. Cet argument est important dans la vente d’un véhicule.  
 
Le concept eCVT peut être développé, afin de permettre de nouveaux comportements plus 
économes encore. La figure A2.6 présente un des derniers concepts de General Motors [188] 
utilisant un ensemble complexe formé par deux moteurs électriques et 3 trains épicycloïdaux 
successifs. Cette architecture permet, à l’aide de 4 systèmes d’embrayage, de créer un total de 
trois points mécaniques différents, et ainsi de palier au problème de compromis entre économie 
et puissance évoqué précédemment.  
 
 
 
 
 
 
 

 
 

Figure A2.6 : Schéma du système de transmission eCVT 2-mode General Motors [188] 
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Les architectures hybrides se complexifient régulièrement afin d’obtenir les meilleurs rendements 
de fonctionnement possibles. Une des difficultés est d’optimiser le fonctionnement de ces 
architectures multi-modes.  
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Annexe A3 : Dégradation d’une batterie en fonction de la 
température 
 
Les performances de la majorité des types de batteries sont dégradées sous l'effet de la variation 
de la chaleur. A basse température, la puissance en sortie diminue principalement par la baisse 
de la conductivité électrique de l'électrolyte. A haute température, on observe que la durée de vie 
de la batterie est fortement diminuée. Les premières causes de dégradation de la batterie sont 
généralement la dégradation volumique des électrodes, l'augmentation du film surfacique de 
l'électrode, le changement de sa composition, ainsi que la décomposition de l'électrolyte qui se 
produit en accompagnement. Les formules chimiques suivantes présentent le processus de 
dégradation résultant de multiples réactions pour l’exemple d’une batterie Lithium-ion [138] : 
 

LiF  PF Li  PF

 PF  3LiF  LiPF

 H  OLi CH  OH CH

 OH CH  HCOOLi  LiOH  HCOOCH

 H  O Li  H  LiOH  O H
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Le taux de réaction de dégradation de l'électrode peut être exprimé de la manière suivante pour 
chacun des mécanismes présentés ci-dessus : 
 

 
F.n

I
K    (A3.1) 

 
K étant la vitesse de réaction de dégradation (en mol/s), I la valeur de l'intensité consommée par 
la dégradation, n l'ordre de la réaction et F la constante de Faraday. 
 
L'équation d'Arrhenius permet de convertir de manière logarithmique le taux de réaction K comme 
une fonction linéaire de l'inverse de la température : 
 

 )Aln(
T.R

E
)Kln( a 


   (A3.2) 

 

Ea étant l'énergie d'activation (kJ/mol) et A le facteur de fréquence (A/mol.s). Cette approximation 
a été obtenue par comparaison avec l'expérience (avec un coefficient de corrélation de 0,987 
[138]).  
 
Par identification, les valeurs suivantes ont été obtenues [138] :  
Ea = 150,6 kJ/mol 
An=1 = 3,643 mol/s 
An=2 = 3,500 mol/s 
L'énergie d'activation représente la barrière d'énergie potentielle qui doit être atteinte 
normalement afin que la réaction puisse se produire. 
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Figure A3.1 : Durée de vie d’une batterie (source EXIDE [137]) 
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Annexe A4 : Application de la logique floue sur un 
système de propulsion hybride 
 
Cette Annexe présente un exemple d'application d'une méthode par logique floue (fuzzy logic) 
pour définir une stratégie de contrôle d'un véhicule parallèle mildhybride [196] (travail du moteur 
électrique en assistance du moteur thermique uniquement). Ici, la logique floue est utilisée pour le 
calcul de la répartition d'énergie entre le moteur thermique et le moteur électrique (fonctionnant 
en propulseur ou en alternateur). Il est donc nécessaire de définir d'abord une stratégie rule-base 
plus classique, permettant de faire un premier choix pour le mode de fonctionnement du véhicule. 
La stratégie étudiée par You et al. [196] est présentée en figure A3.1. 
 

 
Figure A4.1 : Stratégie de choix de mode de fonctionnement [196] 

 
Seule les phases utilisant le moteur à combustion interne sont ensuite gérées par logique floue 
(moteur seul, assistance électrique du MCI, régénération d'énergie par l'alternateur). 

 
Description du problème par la logique floue : 

 
Dans cette stratégie, seul le calcul de la puissance devant être fournie par le moteur à 
combustion interne  est effectué par la méthode par logique floue.  
Les paramètres d'entrée pour ce calcul sont : 
_ La puissance commandée par le conducteur : Pcommande 

_ La dérivée de cette puissance de commande : dPcommande  
_ L'état de charge de la batterie : SOC 
 
Le calcul final permet d'obtenir un coefficient kMCI  donnant la part de la puissance totale que doit 
fournir le moteur thermique :  

 MCImaxMCIMCI P.kP     (A4.1) 

 
La puissance fournie par le moteur électrique en est déduite logiquement : 
 

 MCICommandeME PPP    (A4.2) 

 
L'écriture des états des variables d'entrée en logique floue est présentée en Figure A4.2. On 
observe sur cette figure que l'écriture de ces variables en logique floue peut permettre à une 
même variable d'être présente en plusieurs états différents. 
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Figure A4.2 : Description de l'état de chaque variable du problème par logique floue 

(fuzzyfication) [196] 
 
La commande est ensuite écrite sous la forme d'un algorithme utilisant des boucles si avec 
l'utilisation d'opérations simples de comparaison (=, <,>) associées par des liaisons et/ou 
Exemple :  
Si Pcommande = Etat X1 et dPcommande = Etat Y1 et SOC = Etat Z1 alors kMCI = Etat W1 

Si Pcommande = Etat X2 ou dPcommande = Etat Y2 ou SOC = Etat Z2 alors kMCI = Etat W2    
... 
    
 
En logique floue les utilisateurs et et ou peuvent être définis de la manière suivante dans un code 
plus classique : 
_ X et Y = min(X, Y)   
_ X ou Y = max(X, Y) 
 
Il est nécessaire de définir l'ensemble des possibilités dans l'algorithme de commande soit ici 
avec 3 variables d'entrée et au moins  27 combinaisons possibles (en fonctionnant uniquement 
avec des utilisateurs et): 
1. Si Pcommande = Fort et dPcommande = Fort et SOC = Faible alors kMCI = Fort 
2. Si Pcommande = Fort et dPcommande = Moyen et SOC = Faible alors kMCI = Fort 
3. Si Pcommande = Fort et dPcommande = Faible et SOC = Faible alors kMCI = Fort 
… 
27. Si Pcommande = Faible et dPcommande = Fort et SOC = Fort alors kMCI = Faible 
 
exemple : si Pcommande = 15000, dPcommande = 20000, SOC = 0,7   
_ "Si Pcommande = Fort et dPcommande = Fort et SOC = Faible alors kMCI = Fort"  donne kMCI = Fort 
avec un degré de vérité min(1, 1, 1) = 1 
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_ "Si Pcommande = Fort et dPcommande = Moyen et SOC = Faible alors kMCI = Fort" donne  kMCI = Fort 
avec un degré de vérité min(1, 0, 1) = 0 
 
Une même variable pouvant être présente sous plusieurs formes différentes, toutes les lignes de 
commandes sont parcourues à chaque pas de temps. On obtient alors un ensemble de valeurs 
relatives à chaque état de la variable de sortie kMCI (Faible, Moyen, Fort). Il faut ensuite 
transformer cet ensemble de commandes floues en une variable de sortie réelle (defuzzyfication). 
Plusieurs méthodes peuvent être utilisées. Une des plus courantes dans la littérature est celle du 
centre de gravité (centroïd method). Pour un état donné, tracer la droite ayant la même ordonnée 
que le degré de vérité associé à cet état permet de former une figure géométrique dont le centre 
de gravité est la valeur de sortie.  
 
Un exemple est présenté en figure A4.3. Ici, la commande floue donne pour résultat uniquement 
l'état fort, avec un degré de vérité de 0,75. La droite d'ordonnée 0,75 coupe la courbe 
représentant l'état "Fort" pour kMCI et forme ainsi un trapèze. Le centre de gravité du trapèze 
donne la valeur finale de kMCI (ici environ 0,92) 

 

 
 

Figure A4.3 : Recherche d'une valeur de sortie par la méthode du centre de gravité 
 

Dans le cas où plusieurs états auraient un degré de vérité non nul, on applique la même méthode 
pour chaque état. La solution finale est alors obtenue en recherchant le centre de gravité de la 
somme des figures géométriques ainsi formées. La figure A4.4 présente un exemple pour lequel 
kMCI est Faible avec un degré de vérité de 0,5, Optimum avec un degré de vérité de 1, et Fort 
avec un degré de vérité de 0,75. 
 

 
Figure A4.4 : Recherche d'une valeur de sortie par la méthode du centre de gravité 

 
La méthode par logique floue permet alors de décrire toutes les règles de contrôle du véhicule 
hybride. 
 
Une optimisation de la commande par logique floue peut être réalisée en trouvant les meilleures 
transformations en logique floue des variables (modification des courbes présentées en figure 
A4.2). Cependant, cette optimisation ne pourra être faite que pour un certain type de cycles 
routiers (ce qui constitue le principal désavantage des méthodes par règles fixées) et elle n’est 
pas forcément la meilleure dans d'autres conditions [201]. 
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Annexe A5 : Algorithmes Génétiques [222] 
 
La recherche d'une solution optimisée à un problème mathématique peut être réalisée à l'aide 
d'un algorithme génétique. Ce type d'algorithme est basé sur le principe de l'évolution génétique 
et sur la sélection naturelle. 
 
Une fois que le problème mathématique a été paramétré, (ie. une fois que les différents jeux de 
variables influant sur le résultat final ont été identifiés), une première population de N solutions 
est choisie au hasard (ou alors de manière réfléchie, si les ordres de grandeurs de chaque 
variable permettant la meilleure solution sont anticipés). Ces solutions sont des jeux de variables 

(dans l'exemple d'optimisation de la Partie 1.4.2.3.b, ils correspondent à des couples ),( 21  ) 

assimilés à des chromosomes (comparaison avec la génétique).  
 
La performance de chaque solution est alors testée grâce à une fonction d'évaluation (aussi 
appelée fonction d'adaptation). Celle-ci dépend du problème étudié, et vise à sélectionner les 
meilleurs éléments de la population de variables choisie originellement, permettant de répondre 
au problème posé. Dans le cas de l'optimisation de la consommation d'un véhicule hybride, la 
fonction d'adaptation peut être une comparaison entre les consommations finales du véhicule 
hybride pour chaque élément de la population de départ. Les K éléments de cette population de 
N membres (K fixé et inférieur à N) sont sélectionnés. Les N-K éléments non sélectionnés sont 
éliminés (comparaison avec la sélection naturelle : les espèces possédant les moins bons 
génomes ont disparu et sont remplacées par celles qui sont le mieux adaptées à 
l'environnement).  
 
Une fois que les K "meilleurs" éléments ont été sélectionnés, plusieurs cas de figure sont 
possibles afin de reconstituer une population de N éléments, qui sont évalués à leur tour. 
_ La survie :  
Les éléments ayant été sélectionnés peuvent intégrer la nouvelle population. 
_ Le croisement de deux éléments :  
La combinaison des "gènes" de deux éléments permet de former de nouveaux éléments. Par 

exemple, dans l'exemple de la Partie 1.4.2.3.b, deux éléments ),( 1
2

1
1   et ),( 2

2
2
1   permettent 

d'obtenir deux nouveaux éléments par croisement ),( 1
2

2
1   et ),( 2

2
1
1   

Dans le cas de problèmes comportant des chromosomes plus complexes, le nombre de 
recombinaisons possibles augmente de manière exponentielle. Il est alors préférable de se limiter 
à un échange de gènes par étape entre deux éléments. 
_ La mutation : 
Il est possible de faire muter certains éléments en modifiant aléatoirement un gène d'un élément 

préalablement sélectionné. Un élément ),( 21  devient ),( bis21  où bis2 est choisi 

aléatoirement. 

 
On recommence alors une étape de sélection (fonction d'adaptation) avec cette nouvelle 
population. La mutation ou/et le croisement de chromosomes permet d'obtenir une nouvelle 
diversité d'éléments. Certains ont gardé, voire amélioré, les performances de leurs "parents", 
d'autres ne sont pas assez adaptés à la sélection suivante. L'enchainement de plusieurs étapes 
de sélection puis de mutation et/ou croisement permet de générer un ensemble de solutions qui 
petit à petit se rapprochent de(s) la(es) solution(s) optimisée(s).  

 
Les algorithmes génétiques ne permettent pas de donner une solution exacte, mais uniquement 
des solutions approchées. Il est donc nécessaire de définir une condition d'arrêt de l'algorithme 
(nombre d'itérations fixe, par exemple). 





 

 

 
 
 
 
 
La réduction de la consommation de carburant et des émissions de dioxyde de carbone par les 
transports, notamment automobiles, conduit au développement de groupes motopropulseurs (GMP) 
plus économes. Parmi les technologies existantes, l’hybridation électrique des moteurs à combustion 
interne s’est fortement développée ces dernières années. La minimisation de la consommation d’un 
GMP de type hybride électrique requiert notamment la connaissance de l’impact des différents 
transferts thermiques y ayant lieu, notamment après un démarrage à température ambiante. Dans ce 
contexte, la thèse présentée dans ce mémoire a pour objet l’étude par simulation des transferts 
thermiques au sein des différents organes du GMP (moteur à combustion interne, moteur électrique, 
batteries). Elle repose tout d’abord sur un examen bibliographique détaillé des différentes 
architectures hybrides électriques, des transferts thermiques et les modèles associés, et des 
différentes stratégies de fonctionnement. Le développement d’un modèle zéro-dimensionnel d’un 
GMP hybride prenant en compte les différents transferts thermiques est ensuite présenté. Les choix 
des différents modèles de transferts thermiques sont présentés et justifiés, en termes de précision et 
de temps de calcul. Pas la suite, l’impact des transferts thermiques est étudié grâce au simulateur, 
notamment en termes de consommation instantanée et cumulée sur différents cycles de conduite. 
L’impact des transferts thermiques pour différents niveaux d’hybridation est également quantifié. 
Finalement, plusieurs études paramétriques et prospectives sont réalisées à la fin de ce mémoire, 
permettant d’envisager des moyens de réduction de la consommation de carburant. 
 
Mots-clés : Groupe motopropulseur hybride électrique, gestion de l’énergie, transferts thermiques, 
modélisation 0D, réduction de la consommation de carburant 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
With the aim at reducing the fuel consumption and carbon dioxides emissions from the automotive 
transport, the electric hybridization of automotive internal combustion engines has been largely 
developed. However, the knowledge of the influence of thermal transfers seems to be a key point 
when trying to minimize the fuel consumption, in particular after a cold start. Thus, the aim of this 
thesis is to study the heat transfers occurring in the various parts of the powertrain (internal 
combustion engine, electric motor, battery). A bibliographical survey is first presented, describing the 
various hybrid architectures, the heat transfers and their respective models, and the various operating 
strategies. The development of a zero-dimensional model of an hybrid powertrain taking into account 
the various heat transfers is then presented. Main heat transfers models used are justified in terms of 
accuracy and calculation speed. After that, owing to the simulator, the impact of heat transfers is 
studied, in particular on instantaneous and cumulative consumption during various driving cycles. The 
impact of heat transfers as a function of the hybridization level is also studied. Finally, some sensitivity 
and prospective studies are undertaken at the end of the thesis, showing some means to reduce the 
fuel consumption. 
 
Keywords: Hybrid powertrain, thermal management, thermal transfers, 0D simulation, fuel 
consumption reduction 

 


