N
N

N

HAL

open science

Modélisation et controle d’un véhicule tout-terrain a
deux trains directeurs
Laétitia Li

» To cite this version:

Laétitia Li. Modélisation et contrdle d’un véhicule tout-terrain a deux trains directeurs. Robotique
[cs.ROJ. Université Paris sciences et lettres, 2021. Frangais. NNT: 2021UPSLMO032 . tel-03461466

HAL Id: tel-03461466
https://pastel.hal.science/tel-03461466

Submitted on 1 Dec 2021

HAL is a multi-disciplinary open access
archive for the deposit and dissemination of sci-
entific research documents, whether they are pub-
lished or not. The documents may come from
teaching and research institutions in France or
abroad, or from public or private research centers.

L’archive ouverte pluridisciplinaire HAL, est
destinée au dépot et a la diffusion de documents
scientifiques de niveau recherche, publiés ou non,
émanant des établissements d’enseignement et de
recherche francais ou étrangers, des laboratoires
publics ou privés.


https://pastel.hal.science/tel-03461466
https://hal.archives-ouvertes.fr

PSL

UNIVERSITE PARIS

THESE DE DOCTORAT
DE L'UNIVERSITE PSL

Préparée a MINES ParisTech

Modélisation et controle d’un véhicule tout-terrain

a deux trains directeurs

Soutenue par

Laétitia LI
Le 15 janvier 2021

Ecole doctorale n° 621
INGENIERIE DES SYSTEMES,

MATERIAUX, MECANIQUE,
ENERGETIQUE (ISMME)

Spécialité
INFORMATIQUE TEMPS
REEL, ROBOTIQUE ET

AUTOMATIQUE
AT psLx

arislech

Composition du jury :

Michel, BASSET
Professeur, UHA

Hugues, MOUNIER
Professeur, Polytech Paris Saclay

Dominique, GRUYER
Directeur de Recherche PICS-L,

Brigitte, D’ANDREA-NOVEL
Professeur, Mines ParisTech

Arnaud, QUADRAT
Ingénieur, Safran Electronics & Defense

Président

Rapporteur

Rapporteur

Directrice de thése

Examinateur






Résumé

L’intérét pour les véhicules autonomes n’a cessé de croitre ces dernieres années. La
conduite autonome sur des terrains accidentés, ou encore avec des conditions d’adhérences
faibles sont encore des défis technologiques a relever. Le systéme de controle doit étre capable
d’identifier la variabilité de ces terrains tout en suivant une trajectoire de la meilleure maniere
possible. Les travaux décrits dans ce mémoire se focalisent sur le développement d’une stra-
tégie globale de commande pour adresser le probleme de la conduite de véhicule autonome
a deux trains directeurs en milieu tout-terrain. Dans de tels milieux et lors de déplacement
a vitesse élevée, les pneumatiques sont soumis a d’importants glissements qui entrainent un
comportement sous vireur ou survireur du véhicule. L’objectif est donc d’évoluer le plus ra-
pidement possible dans des environnements difficiles tout en gardant un suivi précis quelles
que soient les conditions d’adhérence.

Pour ce faire, plusieurs points ont été abordés notamment au niveau de la modélisation
du véhicule et des pneumatiques, de I'estimation des efforts pneumatiques et de la commande
de véhicule a deux trains directeurs. Les contributions principales sont les suivantes : un
algorithme d’estimation des forces latérales & partir de deux parametres fondamentaux : le
coeflicient de rigidité de dérive et le coefficient de friction latérale maximale, et un algorithme
de commande qui assure le suivi de la trajectoire de référence. La commande est basée sur
un modele dynamique afin de prendre en compte les interactions entre la roue et le sol. En
effet, a des vitesses importantes, les fortes dynamiques rendent les modeéles cinématiques peu
réalistes. Ceux-ci sont uniquement capables de représenter des phénomenes relativement lents
et donc ne conviennent que pour des véhicules se déplacant a vitesse faible. Cette commande
cherchera & maintenir, dans la mesure du possible, le comportement du pneumatique dans un
domaine linéaire. L’exploitation du deuxieme train directeur permettra de réguler I'orientation
du véhicule relativement a une trajectoire de référence. Cela permettra de controler le véhicule
méme en présence de glissements importants et ainsi de pousser les limites de stabilité du
véhicule.
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Chapitre 1

Introduction

1.1 Cadre général

Avec un nombre croissant de personnes sur les routes, engendrant des problemes de conges-
tion du trafic, d’accidents et de pollution, les nouvelles formes de mobilités deviennent des
enjeux économiques et sociétaux. L’autonomisation des plateformes, ou autrement dit les
systemes a mobilité autonome, est un des sujets majeurs portés par la dynamique de ces
nouvelles mobilités. L’autonomisation incrémentale des véhicules automobiles est déja une
réalité et un des domaines les plus médiatiques.

L’autonomisation des transports publics est également un sujet d’intérét majeur mais
la question ne s’arréte pas aux plateformes terrestres. Le domaine de l'aéronautique a été
le premier a étre impacté par de nouvelles formes de mobilité autonome, il y a 30 ans,
avec les drones. La prochaine étape sera l'insertion de ces drones dans l'espace aérien et le
développement de plateformes aériennes autonomes de transport de fret ou de passagers. Les
perspectives dans le domaine maritime sont également réelles avec ’ambition de disposer a
terme de bateaux plus autonomes, plus surs, embarquant des équipages réduits ou nuls.

Le développement grandissant des fonctions d’autonomies de ces plateformes a pour prin-
cipal but de palier a des taches répétitives, pénibles, fastidieuses et dangereuses. La conduite
autonome de nos automobiles en est une illustration. C’est une réponse aux créneaux répéti-
tifs, a la conduite pénible dans un bouchon, au pilotage fastidieux sur un trajet de plusieurs
heures et a la gestion du danger lié a une perte d’attention voire & un endormissement.
Ces plateformes intelligentes seront partagées, plus respectueuses de ’environnement, plus
confortables, plus sires et de plus en plus autonomes.

Dans le domaine civil, qu’il s’agisse des véhicules automobiles personnels ou des moyens
divers de transports publics, la maturité technique couplée avec les questions d’acceptation
sociétale et aussi de réglementation imposent de proposer des logiques d’autonomisation in-
crémentale raisonnables et raisonnées.

Le domaine de la défense, comme le domaine civil, va étre bouleversé par ces évolutions
vers de nouvelles formes de mobilité. Alors que la défense a été un précurseur sur ces su-
jets avec le développement de drones volants, de robots spécialisés (robots démineurs) ou
de systemes d’armes tres sophistiqués, elle semble actuellement en retard sur les véhicules
terrestres. Plusieurs raisons expliquent cette situation :

e les usages dans le civil apparaissent en premiere analyse trés différents,

o les développements dans le civil, rapides et incrémentaux donnent I'impression de solu-
tion pas encore mature et d’architectures systeme pas encore stabilisées,

e il existe encore une forme de réserve et de crainte sur ces sujets.
Toutefois, la robotique a de réels avantages dans le domaine de la défense. Les soldats font face

a des contraintes opérationnelles et des conditions difficiles dans leurs activités. Le poids de
I’ensemble de leur équipement peut aller jusqu’a 50 kg et limiter leur vitesse de progression.
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De plus, la plupart de leurs taches sollicite énormément les ressources de leur attention vi-
suelle. Une plateforme mobile terrestre équipée de capteurs et d’actionneurs et disposant d’un
certain degré d’autonomie de décision peut donc accompagner des actes élémentaires ou des
missions dans le cadre d’'une manoeuvre terrestre et ce, dans un environnement contraignant
et hostile. L’emploi de tels robots présente un intérét majeur dans la préservation du potentiel
humain de combat. Ces robots vont contribuer & améliorer la protection du combattant en ré-
duisant son exposition au danger, améliorer la perception de I’environnement du combattant
en offrant de réelles potentialités de vision au-dela des vues directes, accroitre les capacités
d’action (exploration autonome, inspection de zones inaccessibles ou dangereuses, surveillance
permanente, capacité d’emport du fantassin débarqué,..), effectuer les taches logistiques ainsi
que les patrouilles répétitives.

1.2 Des véhicules routiers aux véhicules tout-terrain

De nombreux laboratoires et industriels sont intéressés par les travaux portant sur le déve-
loppement des véhicules roulants et le domaine est en pleine expansion. Toutes les techniques
nécessaires a leur automatisation compléte ont aujourd’hui la maturité suffisante pour voir
aboutir des projets. La Google car est un des exemples les plus connus en ce qui concerne le
transport de personnes. On peut aussi citer I’édition 2007 du DARPA’s Urban Challenge qui
a stimulé la recherche pour la conception des véhicules autonomes. Cette compétition a pour
objectif de mettre au point un véhicule capable d’évoluer et de s’intégrer au sein d’un trafic
urbain. Les véhicules intelligents peuvent étre classés en trois catégories [Bishop, 2000] :

e les véhicules avec systemes d’alertes : de tels systemes embarqués informent le conduc-
teur sans agir sur le véhicule. Comme exemples, nous pouvons citer les véhicules équipés
de systemes d’alerte anti-collision et d’avertissement de franchissement involontaire de
ligne,

e les véhicules avec systemes de correction : ici le systeme embarqué agit partiellement
et ponctuellement sur le véhicule. Comme exemples, nous pouvons citer ’ABS, 'ESP
ainsi que les systemes d’évitement de collisions,

e les véhicules autonomes : un véhicule autonome est un véhicule capable de rouler au-
tomatiquement, en toute autonomie dans un trafic réel et sur une infrastructure non
spécifique sans l'intervention d’un étre humain dont le réle est limité a la supervision.

Concernant les véhicules routiers commercialisés actuellement, il n’y a pas d’autonomie
totale mais il existe de nombreux outils, comme les systemes d’aide a la conduite automo-
bile, qui permettent d’améliorer la sécurité des conducteurs en ’aidant ou en le substituant.
Ces dispositifs permettent d’améliorer significativement la stabilité dynamique des véhicules
routiers (comme par exemple 'ESP et ’ABS).

Les retombées applicatives étant nombreuses, les thématiques de recherches sur les robots
mobiles en milieux naturels apparaissent comme un enjeu majeur et font ’objet d’'un nombre
croissant d’études. On peut citer par exemple, les rovers pour l'exploration scientifique des
corps du systéme solaire (planetes, lunes, astéroides).

Les applications terrestres comprennent par exemple les véhicules tout-terrain pour des
applications au domaine de la défense. Des exemples de robots de type mules [Afghani and
Javed, 2013] ont été développés pour le transport de charge lourde. On peut aussi trouver
des véhicules téléopérés (UGV) pour répondre aux taches de surveillance et d’exploration de
zones.

Le domaine de ’agriculture aussi trouve des avantages dans la conduite des véhicules
autonomes grace a des machines agricoles autonomes, rapides et précises et permettant ainsi
d’augmenter les rendements des surfaces cultivées. Les terrains en question étant peu struc-
turés, la problématique de 1’évolution en milieu tout-terrain se pose également.

Trois thématiques clés sont nécessaires pour une conduite autonome :
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e la perception de I’environnement et la localisation : la perception est primordiale pour
détecter les voies, les obstacles fixes et mobiles, etc. Les capteurs tels que les lidar, radar,
caméras et GPS constituent le systeme de vision et fournissent une carte dynamique de
I’environnement proche du véhicule. La localisation permet au véhicule de se repérer
dans un repere global et ainsi de pouvoir définir des itinéraires possibles pour atteindre
un but fixé.

e la planification des trajectoires : la planification de trajectoire rassemble ’ensemble des
méthodes permettant de générer une trajectoire ou un chemin de référence, qui respecte
un certain nombre de contraintes (confort, obstacles, point de passage obligatoire, etc).
On peut trouver dans la littérature un grand nombre de travaux sur cette problématique.
Le lecteur pourra par exemple trouver un état de I'art approfondi dans les ouvrages de
[Pruski, 2014] et [Laumond, 2014]. On considerera dans ces travaux que nous disposons
déja d’une trajectoire ou d’un chemin de référence.

e le contréle du véhicule [Laumond, 2014], [Canudas de Wit et al., 1996] : le controle du
véhicule, qui est la thématique principale de cette these, consiste a envoyer les consignes
d’angles au volant et de couples aux roues pour suivre la trajectoire de référence.

1.3 Les contraintes du tout-terrain

Les systemes d’aide a la conduite, mentionnés plus haut, développés pour les véhicules
routiers ne sont pas transposables au cas des véhicules évoluant en milieu tout-terrain. Le
principal blocage est di au fait que leurs développements se basent sur des modeles linéaires
de pneumatiques. En effet, les véhicules routiers se déplacent en environnement connu, bien
structuré et présentant de bonnes propriétés, ce qui permet de formuler quelques hypotheses
simplificatrices (essentiellement liées aux conditions de contact roue/sol comme 1'hypothese
de roulement sans glissement). La commande des déplacements des robots mobiles est alors
maitrisée. C’est le cas par exemple dans le domaine des transports pour les milieux urbains
[Parent, 2004].

Ces hypothéses ne sont plus valables en milieu tout-terrain, ou les propriétés d’adhérence
sont faibles, et supposent la maitrise de certaines dynamiques, négligées dans un milieu struc-
turé. En effet, dans le contexte d’évolution envisagé, un véhicule est soumis & des phénomenes
physiques plus importants que dans le cas des véhicules routiers et qui ne sont classiquement
pas adressés. En évoluant a haute vitesse et en terrain naturel, le véhicule est davantage
impacté par la variabilité des conditions du sol qui influence les conditions d’adhérence. Il
apparait alors des glissements importants des roues par rapport au sol (glissement longitu-
dinal et latéral) qu’il faut prendre en compte dans la commande des déplacements. La non
prise en compte de ces effets dynamiques lors de la conception de la loi de commande remet
fortement en cause leur robustesse.

Par conséquent, le controle des véhicules dans de tels milieux ne peut se borner a une
extension directe des algorithmes développés dans le cadre des véhicules routiers dont les
principes utilisés ne fourniraient pas les mémes performances. Il est par conséquent nécessaire
de développer des lois de commande dans un contexte dynamique prenant en compte les
phénomenes d’interaction entre la roue et le sol.

1.4 Trains directeurs et roues motrices

Un robot mobile autonome muni de quatre roues motrices et directrices indépendantes
peut étre associé a différents types de motricités élémentaires. Ces motricités sont :

e L’entrainement différentiel (skid-steering). Dans cette configuration, les vitesses d’en-
tralnement des roues sont pilotées indépendamment pour assurer a la fois la fonction
de propulsion et celle de direction.



CHAPITRE 1. INTRODUCTION

e Le braquage d’un seul train de direction (two-wheel steering). C’est le cas de configura-
tion robotique le plus utilisé apres celui du différentiel. Comme illustré dans le chapitre
suivant, le braquage des roues permet de diriger le robot alors que leur motricité per-
met la propulsion. Cette configuration est appropriée lorsque le robot évolue dans des
environnements ne nécessitant pas de manoceuvres complexes.

o Le braquage des deux trains de direction : ces véhicules ont la capacité de braquer
leurs roues avant et leurs roues arriere. Ils peuvent améliorer la stabilité du véhicule et
permettent d’augmenter la manceuvrabilité du véhicule. Il existe différents niveaux de
couplage entre ces roues :

— deux trains couplés : les trains avant et arriere peuvent étre couplés entre eux.
Les essieux avant et arriere sont braqués I'un en fonction de ’autre a travers une
fonction mathématique. Cette approche simplifie 'utilisation de la cinématique
a deux trains directeurs mais limite la manoeuvrabilité dont pourrait bénéficier
le véhicule s’il pouvait braquer indépendamment les essieux avant et arriere. Si
les deux trains sont braqués en sens contraire la plage des rayons de courbure
admissibles est plus importante et le robot peut négocier des virages plus étroits
et difficiles. Le braquage des deux trains permet une différence d’orientation entre
la direction des roues et celle du chéassis, ce qui permet de réaliser des manoeuvres
sans imposer au robot des effets centrifuges.

— deux trains découplés : 'angle de braquage des roues avant est indépendant de
I’angle de braquage des roues arriere. C’est ce couplage que 'on qualifiera par la
suite de véhicule a deux trains directeurs.

e Le braquage indépendant de chaque roue. Il s’agit de la forme la plus souple mais
aussi la plus difficile & commander. En effet, il faut garantir la cohérence des consignes
données a chacune des roues pour s’assurer d’avoir le comportement souhaité.

1.5 Le projet FURIOUS

C’est donc dans le but de répondre aux nouvelles attentes d’autonomie dans le domaine
de la défense que nait le projet FURIOUS (FUturs systemes Robotiques Innovants en tant
qu’OUtilS au profit du combattant embarqué et débarqué). Ce projet a pour ambition de
démontrer concretement et explicitement l'intérét opérationnel d’introduire un systeme de
robots au sein d’une section de combat d’infanterie. Dans le cadre de ce projet, Safran Elec-
tronics & Defense a construit un cluster de PME (4D-Virtualiz, Sominex, Kompai, Squadrone)
et de laboratoires académiques (LAAS, ESIGELEC, Institut Pascal, LORIA, IRSTEA) au
sein duquel, il acte en design autorité avec Effidence sur ce projet. Safran Electronics & De-
fense travaille sur les sujets de systémes a mobilité autonome depuis 2013 et va apporter
plusieurs de ses expertises pour répondre au mieux a ces attentes. L’autonomisation de ces
plates-formes fait appel a des technologies, des briques fonctionnelles et des savoir-faire clés,
au coeur des métiers de Safran Electronics & Defense : la perception de I’environnement, la
navigation et le guidage et les calculateurs embarqués.

Le systeme FURIOUS a pour but de fournir une assistance aux forces de contact. Il est
composé (cf figure 1.1) :

e d’un robot véhicule (véhicule off-road hybride et représentatif d’un véhicule militaire)
visant a équiper une section de combat d’infanterie. Ce robot conduira ses missions
dans des rues, boulevards et axes principaux mais aussi en périphérie des villes, sur
tous types de chemins et méme hors chemin.

e de deux mini robots accompagnant le fantassin. Ils sont destinés a étre mis en oeuvre
principalement dans les environnements urbains (intérieur et extérieur (piece, étage,
batiment, ruelle, rue boulevard, axe principal)).
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FIGURE 1.1 — Représentation du robot véhicule (& gauche), du robot fantassin 1 (au centre) et du
robot fantassin 2 (& droite)

Safran Electronics & Défense en partenariat avec plusieurs PME a donc développé et
dronisé ces robots. Le systeme FURIOUS s’inscrit dans une logique d’amélioration des capa-
cités des combattants lors de ses différentes missions. Afin d’assister la section d’infanterie &
atteindre ces missions, les robots du systeme FURIOUS doivent proposer des fonctions ro-
botiques en navigation, perception et localisation. Pour les fonctions de navigation, on peut
citer par exemple :

télécommander : permet au soldat d’avoir le controle sur la mobilité du robot,

ralliement autonome d’objectif : fonction qui permet au robot de rallier un point préa-
lablement spécifié par le soldat,

suivi point de passage en extérieur : fonction qui permet au robot de se déplacer en
suivant une trajectoire constituée de points d’intérét géoréférencés,

rejeu de trajectoire : fonction qui permet au robot de se déplacer de maniere autonome
en suivant une trajectoire préalablement enregistrée,

suivi de leader : fonction qui permet au robot de se déplacer de maniére autonome tout
en restant principalement derriére le leader désigné (fantassin ou véhicule ami leader)
et dans un intervalle de distance donné par rapport au leader,

exploration autonome en intérieur : fonction qui permet au robot de parcourir un niveau
(rez-de-chaussée ou étage) dans un batiment inconnu de manieére systématique afin d’en
faire sa cartographie, en 2D ou 3D, et selon des critéres d’optimisation paramétrables
(taux de couverture, discrétion,...),

pour les fonctions de perception :

perception pour 'opérateur : Fonction qui permet au soldat d’avoir un retour visuel sur
I’environnement,

détection de personnes et de véhicules : Fonction qui permet d’alerter le fantassin sur
la présence d’une personne (homme, femme, enfant) ou d’un véhicule se trouvant dans
le champ d’observation du robot,

pour les fonctions de localisation :

localisation et cartographie simultanée 2D : Fonction qui permet de reconstituer une
représentation 2D de ’environnement dans lequel le robot évolue, interprétable par un
opérateur humain. Cette fonction fournit également une localisation relative du robot
dans cette carte 2D en temps réel.

Localisation et cartographie simultanée 3D : Fonction qui permet de reconstituer une
représentation 3D de I'environnement dans lequel le robot évolue, interprétable par un
opérateur humain. Cette fonction fournit également une localisation relative du robot
dans cette carte 3D en temps réel.

Géolocalisation : Fonction qui permet au robot de connaitre et fournir sa position dans
un référentiel absolu géoréférencé.
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et pour les fonctions de contraintes sur la mobilité :

e gestion des obstacles (franchissement & vitesse adaptée, évitement, arrét) : s’il y a un
obstacle se trouvant sur sa trajectoire, le robot tente d’abord d’adapter sa vitesse pour
franchir I’obstacle. Si le franchissement est impossible, il essaie d’éviter I'obstacle tout
en progressant vers son but. Si ’évitement est impossible, le robot doit s’arréter avant
d’entrer en collision avec 'obstacle

e confinement aux voies carrossables : Fonction qui contraint le robot a rester sur des
voies carrossables de type route et chemin.

Le robot véhicule conserve le principe d’un véhicule classiquement piloté et dispose de
capacités d’autonomie partielles ou totales faisant de lui un robot. C’est un véhicule a 4
roues, homologué dans la catégorie quadricycle lourd, immatriculé pour rouler sur routes
ouvertes, équipé pour sa propulsion de deux moteurs électriques, un par essieu, et géré par
des variateurs indépendants. Le chéssis du robot est réalisé par la société Technical Studio.

1.98m

FIGURE 1.2 — eRider

Il s’agit d’un véhicule 4 roues motrices représenté figure 1.2 pesant 1200 kg et dont les
dimensions sont :

e longueur : 384 cm,

e largeur : 170 cm,

e hauteur : 141 cm (volant), 198 cm (arceau),
e empattement : 368 cm,

e voie : 157 cm.

La plateforme dispose de quatre pneus tout-terrain de 74 cm de diametre. Les trains avant
et arriere sont chacun munis d’une direction assistée motorisée. Sa dimension et sa masse lui
permettent de transporter une charge utile de l'ordre de 500kg/600kg au maximum. Il est
capable de se déplacer sur une route asphaltée plate seche a une vitesse maximale de 70
km/h. 11 est capable de faire demi-tour en moins de 60 secondes entre deux murs distants de
8 metres et le rayon de braquage est de 3,70 m.

Les robots terrestres apportent une permanence d’observation mais sont soumis aux ca-
prices du terrain. La capacité de franchissement et I'autonomie de navigation sont deux
problemes a traiter simultanément et ceux-ci constituent un challenge important.
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Pour tester les différents modules algorithmiques développés par la Safran Electronics
& Defense, la société a fait appel a la société 4D Virtualize. Celle-ci propose des outils et
services aux acteurs économiques et industriels afin de faciliter le développement de projets
innovants dans le domaine de la robotique (drones roulants et volants) et dans le domaine du
véhicule instrumenté. 4D Virtualize intervient dans trois domaines d’activité : 1’étude et la
validation de robot et de véhicule instrumenté, la validation des comportements des robots
avec interaction directe entre les systemes virtuels et les systemes réels et la simulation 3D
temps réel. La société met en oeuvre ses compétences en termes de :

e virtualisation 3D des environnements réels,

o modélisation des plateformes et des charges utiles,

e modélisation du comportement des plateformes,

e modélisation et optimisation d’algorithmes,

e mise en place de simulations hardware in the loop (HIL).

La société 4D Virtualize fournit a Safran Electronics & Defense, une unité de simulation,
appelée 4DV-Sim, pour le prototypage virtuel de systemes robotiques et véhicules instru-
mentés. Elle permet la simulation temps-réel, d’un ou plusieurs systemes intelligents dans
un environnement virtuel en 3D proche de leur mode de fonctionnement réel. La plate-forme
de simulation se présente sous la forme d’un systeme matériel, dont I’architecture modulaire
Plug & Play permet une connexion directe et une compatibilité totale avec toutes les unités
de traitement et logiciels connectés. Le niveau de réalisme et les différentes fonctionnalités
de 4DV-Sim permettent de tester et de valider tous types d’applications robotiques avec du
controle-commande, de 'automatique, du traitement du signal, de 'informatique embarquée
etc. Il permet a la fois la génération d’informations capteurs et la prise en compte de com-
mandes en respectant la cohérence globale des données et ainsi vérifier I’architecture globale
de la solution.

Le simulateur propose un modele dynamique de véhicule et integre un modele de Pacejka
pour la modélisation des pneumatiques. Le véhicule simulé dans la plateforme a les mémes
dimensions que le véhicule réel, deux essieux directeurs et un moteur de propulsion par essieu.
Il simule un protocole de communication identique a celui du systeme réel. Dans le cas du
robot véhicule, le protocole de communication est un protocole CAN. Il permet aussi de
simuler I'environnement ainsi que les capteurs. Un des atouts de 4DV-Sim est de fournir
une bibliotheque de modeles de capteurs du commerce intégrant les protocoles propriétaires.
Par exemple, un logiciel d’acquisition de données d’'un capteur lidar Velodyne par exemple
peut fonctionner indifféremment s’il est connecté & un capteur réel ou s’il est connecté au
modele du capteur du simulateur. L’interface physique (cable Ethernet type RJ45) ainsi
que le protocole de communication (trames TCP/IP format propriétaire) sont absolument
identiques. Cependant, certains capteurs comme la centrale inertielle Safran Sigma 30N ne
peuvent pas étre modélisés finement dans le simulateur 4DV-Sim car les données nécessaires
ne sont pas accessibles (dans le cas de la Sigma 30N du fait que c’est un matériel militaire).
Pour ces capteurs, il existe dans le simulateur des capteurs génériques paramétrables qui
permettent de s’approcher au mieux des résultats des capteurs retenus pour le systeme final.
Un logiciel dit "passerelle” est ensuite mis en place par Safran entre le simulateur 4DV-Sim
et le systeme Furious afin d’avoir en entrée du systeme un protocole identique.

Le simulateur 4DV-Sim est donc connecté a une baie contenant une réplique des calcula-
teurs et logiciels portés sur les robots réels et a pour objectifs :

e d’aider au développement et a 'intégration des différentes fonctions du systeme FU-
RIOUS. Les algorithmes sont stimulés par des données simulées basées sur des modeles
représentatifs des interactions physiques, a savoir des modeles mécaniques, électroma-
gnétiques, etc.

e de permettre une premiere phase de validation de ces fonctions en simulation

e de corriger d’éventuelles erreurs de conception avant mise en oeuvre du systeme réel
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e d’envisager les utilisations possibles du systeme FURIOUS d’un point de vue plus opé-
rationnel

FIGURE 1.3 — Illustration du simulateur 4DV-Sim

1.6 Approche proposée et contributions scientifiques

Objectifs et cadre de travail

Le travail conduit dans cette these, a été réalisé dans le cadre d’une collaboration entre
le Centre de Robotique de ’Ecole des Mines de Paris et Safran Electronics & Defense. Cette
these CIFRE a été financée par la société Safran Electronics & Defense avec le soutien
de PANRT (Association Nationale de la Recherche Technique). Ce travail s’inscrit dans le
contexte du projet FURIOUS présenté précédemment.

On s’intéresse dans cette these a la mobilité autonome sur des terrains difficiles d’acces,
non structurés ', tels que les terrains d’opérations militaires. L’objet de cette these est 1’étude
de robots mobiles & roues a deux trains directeurs, évoluant a haute vitesse en milieu tout-
terrain en tenant compte de la dynamique et des glissements de chacune des roues. L’objectif
premier de ce travail de these est de concevoir une architecture de commande permettant une
amélioration des performances en termes de suivi de trajectoire lorsque le véhicule se déplace
a grande vitesse. Cette notion de grande vitesse dépend de la nature du terrain traversé et
du véhicule lui-méme. On pourra donc considérer que le véhicule se déplace a grande vitesse
des lors que les effets dynamiques sont tels qu’ils engendrent des comportements comme du
glissement ou du dérapage impactant ainsi le suivi de la trajectoire.

Plan du manuscrit

Suite & ce premier chapitre introductif, ce mémoire s’articule ensuite autour de 3 autres
chapitres dont les contributions sont détaillées ci-dessous.

Le deuxiéme chapitre est consacré, d’une part a la modélisation de la dynamique du vé-
hicule et d’autre part a la modélisation du comportement du pneumatique. On détaillera les
modélisations véhicules de la plus simple, prenant en compte seulement la cinématique, a la
plus complexe dont la dynamique integrera 14 degrés de liberté. L’approche choisie étant une
commande basée sur un modele du contact au sol, une étude approfondie de la modélisation
de l'interaction entre le véhicule et le sol est nécessaire. Il s’en suivra donc une étude biblio-
graphique, non exhaustive, présentant la complexité de 'interaction entre le pneumatique et

1. Environnement non structuré : terminologie consacrée habituellement pour dire que ’on ne connait pas
la géométrie de I’environnement dans lequel évolue le robot.

10
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la chaussée. Le chapitre se termine par une discussion sur les choix de modélisations adoptés.

L’algorithme de commande doit permettre d’assurer le suivi sur une trajectoire consigne
quelque soit le type de surface sur lequel le véhicule est susceptible d’évoluer, c¢’est-a-dire in-
dépendamment des conditions du terrain (par exemple asphalte sec, sol mouillé, etc.). Dans
un tel contexte d’évolution, il est nécessaire que le controleur prenne en compte les informa-
tions concernant la nature du sol et des efforts latéraux que le pneumatique peut fournir. Le
troisiéme chapitre présente donc un algorithme permettant d’estimer le coefficient de fric-
tion latérale maximale et le coefficient de rigidité de dérive du pneumatique. Ces parametres
fournissent d’importantes informations sur les conditions du sol. Ils permettent d’estimer les
efforts a 'interface de contact pneumatique chaussée dont la connaissance permet d’améliorer
la stabilité du véhicule. On adresse dans un premier temps une partie bibliographique, puis
une partie de développement explicitant ’approche mise en place puis une partie évaluation
avec des résultats de simulation.

Le quatrieme et dernier chapitre traite de la commande et présente quelques notions de
base liées au domaine du contréle en général puis quelques structures de controle classique
développées pour les véhicules a deux trains directeurs comme ’approche par backstepping.
Pour des raisons de simplicité les lois de controle pour véhicules autonomes utilisent princi-
palement un modele linéaire de pneumatiques. Cette modélisation n’est toutefois valide que
pour de petits angles de dérive. Le contexte d’application considéré ici pouvant entralner
des angles de dérive important, ’approche proposée ici va chercher a considérer un modele
plus complexe que le simple modele linéaire. La loi de commande par backstepping sera donc
déclinée en une version prenant en compte les efforts pneumatiques. On présentera donc dans
cette partie les développements liés a ce nouvel algorithme de commande. Le chapitre se
terminera par des résultats de simulation qui valident ’approche élaborée dans différentes
situations.

11
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Chapitre 2

Modélisation du véhicule

Pour approfondir la connaissance du véhicule roulant que l'on souhaite commander,
I’étape de modélisation est fondamentale. On cherche a établir les équations différentielles
caractérisant 1’évolution temporelle des différentes variables prépondérantes de la dynamique
du véhicule. En d’autres termes, la connaissance d’un modele mathématique (composé d'un
ensemble d’équations de mouvements représentant les phénomenes physiques) est nécessaire
pour ’analyse de la dynamique des véhicules et la conception de lois de controle. Un systeme
peut étre représenté avec différents niveaux de précision, de complexité et le choix dépend
des objectifs & atteindre. La difficulté dans ce choix réside dans la capacité a déterminer un
modele suffisamment représentatif de la dynamique (dans I’environnement souhaité) mais suf-
fisamment simple pour étre utilisé lors de ’établissement de la commande. En effet, suivant
le niveau de simplifications choisi pour la modélisation, la loi de controle est plus ou moins
difficile a concevoir. Ainsi, 'utilisation d’un modele simple permet d’élaborer plus facilement
la commande mais a pour conséquence de négliger certains phénomenes physiques.

En milieu tout-terrain, les conditions d’adhérence rencontrées au niveau des roues sont plus
faibles et engendrent des phénomenes dynamiques qui deviennent non négligeables. L’impact
est d’autant plus important lorsqu’on évolue a grande vitesse. Disposer d’un modele prenant
en compte les phénomenes spécifiques dus a ’évolution en milieu naturel devient donc primor-
dial. Ceci permettra d’appréhender plus finement le comportement du véhicule afin d’établir
des lois de controle adaptées aux situations considérées.

La stratégie mise en place est de développer deux modeles :

e un modele simplifié, aussi appelé modéle de synthése, permettant d’élaborer la com-
mande,

e un modele de connaissance, aussi appelé modéle de validation, permettant de simuler
de maniéere plus précise le comportement du véhicule et ainsi de tester la loi de controle
dans des conditions plus réalistes.

Il existe dans la littérature deux principaux types de modeles de véhicules :
e les modeéles bicyclettes (pouvant étre cinématiques ou dynamiques),
o les modéles de type 4 roues.

Un modéle cinématique est basé sur des considérations géométriques alors qu’un modele dy-
namique est basé sur les principes fondamentaux de la dynamique et prend en considération
la masse, 'inertie et l'interaction entre le véhicule et le sol par exemple.

Ce chapitre est dédié a la construction des différents modeles cinématique et dynamique
d’un véhicule suivant le nombre de degrés de liberté (DDL) considéré. On commencera par
étudier des modeles de véhicule simples comme le modele cinématique bicyclette ou dy-
namique bicyclette a 3 DDL prenant en compte la dynamique latérale et longitudinale du
véhicule pour ensuite parvenir a des modeles de plus en plus complexes prenant en compte les
mouvements verticaux, latéraux, longitudinaux ainsi que les mouvements de roulis, tangage

13
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et lacet (Fig. 2.7). Pour cela, nous nous baserons sur le principe fondamental de la dyna-
mique et sur les outils développés dans la théorie de la mécanique du solide [Brémont and
Réocreux, 1995], [Agati et al., 2003]. Dans ce chapitre nous utilisons les résultats classiques
de la dynamique appliqués au véhicule et on retrouvera le formalisme utilisé dans [Pommier,
2005].

2.1 Modélisation générale d’un robot

On considére un robot mobile (voir Figure 2.1) localisé sur un plan 2D dans lequel est
défini un systeme de coordonnées cartésien global attaché au repére inertiel 2; = (O, i Jis l%)
On considere également un systéme de coordonnées attaché a un repere Z. = (G,Zc,fc, EC)
fixé au chdssis du robot, ou l'axe i, correspond & la direction avant du véhicule.

Habituellement, les coordonnées locales utilisées pour la description de systemes méca-
niques sont appelées coordonées généralisées et notées qi, qa, ..., qn, [Campion et al., 1991a].
Chaque configuration du systéeme est représentée par le vecteur de coordonnées généralisées
noté q tel que :

q= (CIL 42, - (In)l (21)

La configuration est ainsi définie sur un espace Q@ de dimension n, appelée [’espace des confi-
gurations. La position de chaque point matériel du systeme est une fonction des coordonnées
généralisées.

On note G le centre de gravité du robot tel que :
OCG 2 aiy+yji+ 2k (2.2)

et ¢ l'orientation du véhicule telle que :

—

1/] £ ii7 Z‘c-

Les coordonnées généralisées sont : ¢ = (x,y, z,1). La vitesse de G par rapport au repere %;
exprimée dans le repere %; se note :

V(G %) = i1y + 3 Ji + 2 ki (2.3)

et dans le repere Z.. : ~

avec Vi, Vy, et V, respectivement les vitesses longitudinale, latérale et verticale telles que :

Ve =@ cosyp + g sin,
Vy = —2 siny + 9 cos, (2.5)
V,=2:%.

Dans le cas plan, z =0 et V, = 0, on appelle posture du robot :
¢ = (z,y,9)", (2.6)

les coordonnées généralisées qui représentent la position et 'orientation du systeme par rap-
port au repere global %;. La position du robot est donc completement déterminée a partir de
ces trois variables. On appelle vecteur d’état le vecteur X tel que :

X 2 (2,y,9, Vi, Vi, 0) (2.7)

qui représente la dynamique du systeme.

14



CHAPITRE 2. MODELISATION DU VEHICULE

FIGURE 2.1 — Repérage d’un robot mobile

2.2 Roulement sans glissements et contraintes non holonomes

2.2.1 Roulement sans glissements

Le déplacement a I’aide de roues utilise le frottement engendré par le contact entre la roue
et le sol. Ainsi, le mouvement des roues relativement au sol dépend fortement de la nature de
I'interaction (régularité, matériaux en contact). Dans de bonnes conditions, le contact entre
la roue et le sol satisfait la condition de roulement sans glissement, ce qui signifie que la
vitesse relative de la roue par rapport au sol au point de contact est nulle. En principe, pour
que cette condition soit applicable, il faut satisfaire les hypotheses suivantes :

o le contact entre la roue et le sol est ponctuel,
e les roues sont indéformables, de méme rayon.

On introduit un repere intermédiaire %,, = (Gm’;majrla Erl) avec Em vertical et ’f“ dans
la direction du mouvement. Ce repere est attaché au porte-moyeu de la roue 1 et tourne avec
la direction de la roue (voir figure 2.2 et 2.3). Le passage entre le repére %; et ce repere
intermédiaire #,, se fait autour de ’axe de direction /31 = Em par la rotation d’angle ¢,
correspondant au bmquage de la direction de la roue. Enfin, le passage de %,, a un repere
Ky, = (G1, ip,, jpl, kpl) lié au pneumatique se fait par une derniere rotation d’angle @, induit
par le couple moteur, autour de I’axe j,,. On suppose dans la suite que les points G,, et G
sont confondus.

On note r le rayon libre de la @ roue. Le rayon libre correspond au rayon d’un pneu
qui n’est pas déformé. Considérons une roue de rayon r (voir Figure 2.4) se déplagant sur le
plan horizontal (O, Z,,j;) On suppose que I'axe de la roue est toujours horizontal. Soit G le

-eme

T -
centre de la roue, ()1 le point de contact de la roue avec le sol tel que G1Q1 = —rk,,. En
posant,

w=d (2.8)

le vecteur vitesse de rotation instantanée ﬁ(%p /%;) de la roue s’écrit alors :
Q(%pl/%i) = Sle - wj?"l'

La vitesse d’entrainement V(Q1 € %y, /%) s'écrit -

—

V(Q1 € By, | %) = V(Gr € By, | ) + Ny, | %) NGO (2.9)

D’aprés la condition de roulement sans glissement, V(Q € %,, /%;) au point de contact est
nulle. Il vient la relation vectorielle entre la vitesse V(G € Zp, /#;) du centre G de la roue
et le vecteur vitesse de rotation (%, /%;) suivante :
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FIGURE 2.2 — Eléments constitutifs d’un train de véhicule
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FIGURE 2.3 — Liaisons cinématiques d’un train
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FIGURE 2.4 — Caractérisation du roulement sans glissement

P

V(Q1 € Ry, | %) =V (G € By, | i) + U Ry, | %) A G1Q1 = 0. (2.10)
Soit
— P
V(Gl/ﬁz) =G1Q1 N Q(%pl/%l)
= —rky A(Skp, —wip) (2.11)

= —TWip.

L’équation (2.11) met en évidence que le vecteur vitesse est dans le plan de la roue et a
pour module r w. La contrainte cinématique correspondant & un roulement sans glissement des
pneus sur le sol se traduit par le fait que la vitesse de la roue est suivant son axe longitudinal
fm et certaines évolutions sont donc interdites.

Remarque 2.2.1. En général, on distingue aussi deux autres notions : le rayon sous charge r;
et le rayon effectif r.. Le rayon sous charge r; est la distance du centre de la zone de contact
du pneu avec le sol au centre de la roue (voir Figure 2.26). Le rayon effectif r. est le rapport
entre la vitesse linéaire au centre de la roue et sa vitesse angulaire, soit :

r, = NG/ %l
w

Le lecteur trouvera plus de détails concernant ces notions dans [Rajamani, 2014] et [Bludel
and Harty, 2015]. On prendra comme valeur numérique r au lieu de r; dans les simulations.

2.2.2 Contraintes non-holonomes

Une contrainte sur un systeme mécanique restreint son mouvement en limitant I’ensemble
des chemins qu’il peut suivre.

Définition 2.2.1. [Murray et al., 1994] Soit un systéme dans l’espace des configurations Q
soumis & des contraintes indépendantes sur les vitesses sous la forme A™(q) ¢ = 0, avec ¢ le
vecteur de coordonnées généralisées (voir équation (2.1)) de dimension n et A(q) € R™*™
représentant un ensemble de m contraintes de vitesses. Une contrainte de cette forme est
appelée contrainte Pfaffienne.

Définition 2.2.2. [Murray et al., 1994] Une contrainte Pfaffienne est dite intégrable s'il existe
oh
une fonction vectorielle h : Q@ — R™ telle que A™(¢)¢ = 0 & Vhq = 0 avec Vh £ 50" Une

q
contrainte Pfaffienne non intégrable est un exemple de contraintes non-holonomes.
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Les équations (2.13) découlant de I’hypotheése de roulement sans glissement sont des
contraintes non-holonomes. Plus de détails pourront étre trouvés dans [De Luca et al., 1998].

Définition 2.2.3. Le champ de vecteur [X,Y] est appelé crochet de Lie des champs de vecteurs
X et Y. Pour deux vecteurs X (q), Y (q), les composantes du crochet de Lie sont données par :
[X(q),Y ()] = VY X — VXY.

Déterminer si une contrainte est intégrable ou non n’étant pas évident, on fait appel au
théoreme de Frobenius et aux crochets de Lie dont on trouvera les détails dans [Campion
et al., 1991b] ou [Nijmeijer and van der Schaft, 1990]. Le paragraphe suivant est issu du cours
de [Bayle, 2015] de robotique mobile.

Théoréme 2.2.1. Soit un systéme de configuration q, de dimension n, soumis a un ensemble
de m contraintes indépendantes s’écrivant sous la forme A%™(q) ¢ = 0, avec A(q) € R™™™.
Soit B(q) = (b1(q), b2(q)....bm(q)) une matrice de rang plein m, orthogonale a A(q) sur tout
lespace des configurations Q, i.e AT (q) B(q) = 0. Soit enfin l’algébre de Lie de dimension
p, avec m < p < n, engendrée par l’ensemble des colonnes de B(q), auxquelles s’ajoutent les
crochets de Lie successifs formés a partir de ces colonnes, a condition qu’ils augmentent la
dimension de ’algebre. Alors, parmi les contraintes auzrquelles est soumis le systeme, n — p
sont intégrables.

Prenons I’exemple de la roue figure (2.4) avec la configuration ¢ = (21 y1 6 ®)7 avec
w = ®. Dans le repére %;, les coordonnées des points sont : Gy = (21 41 7)" et Q = (1 y1 0)7.
11 vient :
1 ﬁ-+y1j§ + (515Z — w(sin(ﬁ; — coséﬁ)) A (—rl%) =0.

Soit en regroupant terme a terme :
(i —rw cosd)i; 4+ (1 — rw sind) j; = 0. (2.12)
Ce qui nous donne dans Z; le systeme de contraintes suivant :

@1 —rwcosd =0,
71 —rwsind = 0.

La transformation permettant de passer du repere %; au repere %, étant la suivante :

i; = €08 d iy, —sind jp,,
Ji =sind iy, + cosd jr,,

ces contraintes peuvent aussi étre réécrites dans %, et les projections respectivement suivant
ir, €t jr, donnent :

71 8ind + &1 cosd = 1w,
{yl ! (2.13)

—d1 sind + 71 cosd = 0.

Le systeme 2.13, peut s’écrire sous la forme A7 (q) ¢ = 0 avec :

AT(q):<—sin6 cosd 0 0>‘

cosd sind 0 r

On en déduit B(q) tel que AT(q)B(q) =0 :
Bla)=1",
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On calcule les crochets de Lie successifs a partir des colonnes b1(q) et ba(gq) de la matrice

B(q) = (b1;b2) :

[b1(q),ba(q)] = (sind —cosd 00)7,
[b1(q), [b1(q), b2(q)]] = O, (2.14)
[b2(q), [b1(g), b2(q)]] = (coséd sind 00).

On constate que bi(q), b2(q), [b1(q),b2(q)] et [b2(q), [b1(q), b2(q)]] engendrent une algebre
de Lie de dimension 4, égale a celle de q. On peut donc en conclure qu’il n’existe pas de
contraintes intégrables. Les contraintes 2.13 sont donc des contraintes non-holonomes.

Les contraintes non-holonomes n’interdisent pas certaines configurations ¢ de l’espace
des configurations Q, mais certaines variations infinitésimales d’une configuration (espace
des vitesses) en fonction de celle-ci. Autrement dit, la dérivée de 1’état d’un systeéme non-
holonome ne peut pas évoluer instantanément dans toutes les directions de son espace du fait
de contraintes non-intégrables (c¢’est-a-dire qu’elles ne sont pas toutes exprimables seulement
en fonction du temps et de leur configuration ¢). Ceci signifie qu’il existe des contraintes
cinématiques ne pouvant étre éliminées par une réduction de I’état du systeme.

Pour le cas de la cinématique & un train directeur par exemple, on peut compter deux
contraintes non-holonomes. Une contrainte d’égalité qui interdit les déplacements en crabe
dans des conditions de roulement sans glissement, et une contrainte d’inégalité qui exprime
I'impossibilité qu’a une voiture & tourner sur elle-méme a cause de ’angle de braquage maxi-
mum 0,4, inférieur & 7/2. Un exemple illustrant lexistence de ces contraintes dans une
situation courante, est la nécessité d’effectuer un créneau pour se garer entre deux voitures
puisqu’un déplacement latéral par rapport au cap de son véhicule n’est pas possible.

2.3 Epure de Jeantaud

Dans le systéme de direction a ”épure de Jeanteaud”, les angles de braquage des roues
sont couplés par un mécanisme a barres articulées (voir Figure 2.5). Lors d’un virage, les
roues intérieure et extérieure sont braquées d’'un angle différent afin de satisfaire I’hypothese
de roulement sans glissement. Ainsi les normales aux plans des roues sont concourantes en
un point C, le centre instantané de rotation. En s’appuyant sur la figure 2.6 on obtient les
relations suivantes pour les angles de braquage moyens avant d; et arriere o, :

tandy =

Ea
o Di—l (2.15)
r — R .

De plus, on peut relier la distance entre le centre de ’essieu et le centre instantané de rotation
avec les angles de braquage moyens avant et arriere :

1 tandy —tand,
R l '

A partir de manipulations géométriques, ’expression des angles de braquage de chacune
des roues, respectivement, avant droite, avant gauche, arriere droite et arriere gauche est la
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FIGURE 2.5 — Véhicule a deux trains directeurs

FIGURE 2.6 — Paramétrage du systeme
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suivante :

1 B 1— L(tanég;tanér)

tan d, tandy ’
1 B 1+ L(tanég;tanér)

tandy tandy ’ (2.16)
1 B 1— L(tan5£;tanér)

tan d,, tan J, ’
1 B 1+ L(tanég;tan6r)

tand,; tan o,

2.4 Repérage des différents solides

Dans la suite, nous utiliserons les notations de changement de base comme indiqué a
I’annexe B.

Les différents solides considérés sont les suivants (voir Figure 2.7, Figure 2.2, Figure 2.3,
Figure 2.8) :

e la jante et le pneumatique de la roue. Le pneumatique constitue la liaison entre le sol
et la roue. Le point de contact au sol est noté @; avec i € {1,2,3,4},

e le porte-moyeu de la roue, de centre G; avec i € {1,2,3,4}, qui est relié a Pessieu,
o [’essieu, avant My et arriere My, qui permet d’orienter le plan de la roue,

e e chassis de centre de gravité GG, qui représente la partie suspendue du véhicule, relié
a l'essieu a travers les suspensions.

Les différents systemes de coordonnées utilisés sont les suivants (voir Figure 2.7, Figure
2.2, Figure 2.3, Figure 2.8) :

e la base [i] du repere inertiel #Z; = {O, [i]} sera notée sous forme d’une matrice ligne des
vecteurs de la base,

W2 (G G ki),
et a pour origine le point O.

e la base [c] du repere Z. = {G, [c]} attaché au chéassis sera notée
2 (e Jo ko),

avec i, vers 'avant du véhicule, jc vers la gauche, EC la verticale et a pour origine G le
centre de gravité du véhicule, telle que OG = [i](z, y, 2)l.

e la base [e] du repere Z. = {Go, [e]} attaché a Iessieu du véhicule sera notée

€] 2 (ic o k)

On note M le centre de l'essieu avant et Ms le centre de l'essieu arriere. L’origine
du repere, Gy, est la projection verticale de G sur 'axe (M;Ms), telle que OGy =
[i](x,y, 'r)mT. Les 4 roues sont supposées de méme rayon 7.

e la base [r;] du repere Z,, = {G;, [r;]} attaché au porte-moyeu de la roue, sera notée
[r;] & (212 j’” Em) ,
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chassis

essieu Ql Pneumatique + jante

FIGURE 2.7 — Représentation des différents reperes (vue de coté)
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FIGURE 2.8 — Représentation des différents repeéres (vue de haut)

et a pour origine le point G;, au niveau du porte-moyeu de la roue i telle que (voir
Figure 2.16) :

GoG1 = [e](ly, L1,0)1"
GoGs = [e](ly, — Ly, 0)1"
GoGs = [e](=ly, L1,0)"
GoGi = [e)(~Ly, — L2, 0)1"

e la base [p;| du repere Zp, = {Gi, [pi]} associé a la jante et au pneumatique ¢ sera notée

[pi] = (Zpi jpi Epi) )

et a pour origine le point G;, au niveau du porte-moyeu de la roue 1.

Transformation entre le repere inertiel %; et le repere du chassis Z..

Le chassis du véhicule subit trois rotations par rapport au repere inertiel. Avec la repré-
sentation roulis-tangage-lacet [Craig, 2004], la matrice de rotation équivalente est obtenue
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comme composition de trois rotations élémentaires R. (1), Ry(¢) et R;(6) (voir Figure 2.9) :
e la rotation de lacet autour de k; : [a] = [i] T[[Cﬂ = [i] R, (),
e la rotation de tangage autour de j, : [0] = [a] T, [[b?] = [a] Ry(¢),
e la rotation de roulis autour de 7 : [¢] = [b] T, [[Cb]] = [b] Ry (6).
La matrice R.(¢) permettant la transformation de la base [a] vers la base [i] due a la
rotation autour de l'axe k; d’angle v s’écrit :

cosy —siny 0

R.(¢) = | sinyy cosy 0O
0 0 1

De la méme maniere, en s’appuyant sur la figure (2.9), les matrices de transformation
pour les angles de roulis et de tangage s’écrivent :

1
R,(0)=1]0 C059 — Sln9
0 sinf cosf

cos¢ 0 sin
Ry(¢) = 0 1 0 1.
—sing 0 cos¢

Jap ¥ iy 2 N
ke 0
ia ky
¥ ¢ Je
i kq o
k—i)=k—a) E=j: - = E

p=lc

(a) rotation suivant k_; = k_; - la- (b) rotation suivant j_‘; = ]'_1; - tan- (c) rotation suivant iy = i, - TOU-
cet gage lis

FIGURE 2.9 — Rotations du systeme de coordonnée du centre de gravité par rapport au repéere inertiel

On a donc :
[c] = [b] R (0)

= [a] Ry(¢) R (0)

— [ R.(1)) R, (6) Ru(6)

=[] 7.

Soit '
T} = R-(v) By(6) Ru(0) (2.17)
cos¢ 0 sing 1 0 0

Tl = R.(¢) 0 1 0 0 cosf —sind

—sing 0 cos¢/ \0 sinf cosf (2.18)
cos ¢ costy cos sin ¢ sinf — sin cosf cosy sin ¢ cosd + sin sin b ‘

= | sinYy cos¢ siny sin¢ sinf + cosy cosf sin sin ¢ cosf — cos ) sin b
—sin ¢ cos ¢ sin 6 cos ¢ cos

T est done la matrice permettant de passer du repere véhicule au repere inertiel. Ainsi

si Gl = (2 y 2)T alors Gld = T[[CZ}} Gl (cf définitions des notations annexe B).
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Transformation entre le repére du chassis %, et le repére de 'essieu %,

On suppose que la route est plane. Le passage du repere inertiel au repere essieu se fait
via un angle de cap suivant EZ Le repeére chassis subit par rapport au repere essieu un angle
de dévers 0,.c1q 5 et d’élévation @reatif. Le lacet entre le repere essieu et le chassis est supposé
bloqué. Dans ces conditions Opciqrif = 0 €t ¢rejatis = ¢- Le repere Z. est donc obtenu apres
une rotation de roulis puis de tangage du repére Z..

On a donc : e
Ty = Ry(d)R(0)
cos¢ 0 sing 1 0 0
= 0 1 0 0 cosf —sinf
—sing 0 cos¢/ \0 sinf cosf (2.19)
cos¢ singsinf sin ¢cosf
= 0 cost —sind

—sin¢g cos¢sinf cos¢@cosf

Transformation entre le repére de ’essieu %, et le repére des porte-moyeux %,

Les repéeres des porte-moyeux des roues %,, avec ¢ € {1,2,3,4} subissent une rotation
d’angle §; qui correspond a l’angle de braquage induit par la direction des roues ainsi qu’une
rotation d’angle 7; qui correspond & I’angle de carrossage des roues (voir Figure 2.20). La ma-
trice de rotation équivalente est obtenue comme composition de deux rotations élémentaires
(voir Figure 2.10) :

e la rotation d’angle &; autour de ke : [e1] = [¢] T[[g] = [e] R.(;),
e la rotation d’angle ~; autour de i,, : [r;] = [e1] T[Eil]] = le1] Rz (7i)-
On a donc :
[ri] = le1] Ra(y

e1 )
= [e] R+(3) Ra()
= 175}

Soit :
T = Ra(0:) Ra(). (2.20)
On a donc :
T[[f}] Rz (51 ) R:Jc (71' )
cosd; —sind; 0 1 0 0
= | sind; cosd; O 0 cosvy; —sin-vy;
0 0 1 0 sinvy; cosvy; (2.21)
cosd; —sind; cosvy; sind; sin-y;
= | sind; cosd; cos~y; — sin
0 sin y; COS ;

Transformation entre le systéme de coordonnées Z,. et le systeme de coordonnées
‘%pi

Les reperes roues %, avec i € {1,2,3,4} subissent une rotation d’angle ®; = [wdt
par rapport au repeére Z,, suivant j, = jr, avec w la vitesse angulaire de la jante et du
pneumatique de la roue par rapport a son porte-moyeu. On a donc :

cos®, 0 sind;
0 1 0 . (2.22)
—sin®; 0 cos®;

[rs] _
T[pi] -
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k—) k€1 —
r . — 5 Je
Yi ]91 L
Ir io,
! /§Sl
_— — jel —_— — 18
ly =lg, ke =ke1
(a) rotation suivant k. (b) rotation suivant 7.,

FIGURE 2.10 — Rotations du systeme de coordonnée de I’essieu par rapport au repere porte-moyeu des
roues

2.5 Modélisation cinématique

2.5.1 Modélisation cinématique bicyclette

Une premiere maniere d’obtenir les équations de mouvement pour procéder a la com-
mande des véhicules consiste a considérer uniquement les vecteurs vitesses en négligeant
completement la dynamique du véhicule. Les équations du mouvement sont établies a partir
de 'hypothese de roulement sans glissement des roues sur le sol (voir paragraphe 2.2), per-
mettant de connaitre l'orientation des vecteurs vitesses. Sous cette hypothese, on considere
que la vitesse de chaque roue est dans la direction de la roue. Cette modélisation repose sur
une simplification du véhicule (Figure 2.7) sous la forme dite bicyclette. Dans ce modele, les
roues droite et gauche d’'un méme essieu sont regroupées en une unique roue (voir Figure 2.6
et Figure 2.11). Avec les notations de la figure 2.11 : G et G, représentent respectivement
le centre des roues virtuelles avant (front) et arriere (rear), d; et d, sont respectivement les
angles de braquage avant et arriere, [ 'empattement, 1) angle de lacet et 1) la vitesse de
lacet. On définit le repeére Z%,, = (fri,j;i, Em), avec i € (f,r), attaché au point de pivotement
de direction de la roue i. On note V, £ V(G,/%;) le vecteur vitesse du centre de gravité de
la roue arriére par rapport a %;, Vf = V(G #/%;) le vecteur vitesse du centre de gravité de
la roue avant par rapport a %;.

Ce modele décrit I’évolution du mouvement plan du véhicule. 11 est utilisé pour le controle
latéral de véhicule et repose sur plusieurs hypotheses et restrictions :

e contraintes géométriques :
— les effets de roulis ou de tangage sont négligeables : ¢ = 6 = 0, c’est-a-dire Z, = e,
— le sol est considéré comme localement plan,

— symétrie du véhicule par rapport & l’axe longitudinal passant par le centre de
I’essieu avant M et arriere Mo,

e contraintes cinématiques :

— roulement sans glissements des pneumatiques (équation (2.10) vérifiée) :

V(Gy/ %) & Vi, = —rwiiy,,

- N R 5 (2.23)
V(Gr/%z) = V;"irr = =T wy iy,

e pas d’effets dynamiques :
— pas d’effets aérodynamiques,

— pas de transfert de charge latéral suivant jc et longitudinal suivant e,
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FIGURE 2.11 — Modele cinématique de type "bicyclette”

— pas d’effets de souplesse de la suspension et du chassis,

L’hypothese de roulement sans glissement (équation (2.4) projetée dans [r,] ou [r]) im-
plique une relation directe entre la vitesse longitudinale du pneu et la vitesse de rotation des
roues telle que ]|X7f|| =rwyet [V,|| = rw, avec r le rayon de la roue et wy et w, les vitesses
de rotation de la roue avant et arriere autour de son porte-moyeu. Cette hypotheése n’est en
réalité valable que pour des vitesses faibles et sur route adhérente (ex : asphalte). La formule
de composition des vitesses donne :

V(G /) = V(Gr /%) + U Re) %:) A GG,
:>‘7f=‘77~+¢/;c/\l;c (2.24)
= Vy (cosdy i+ sin5ffc) =V, (cos o, i+ sin&jc) + 1[)[}0.

En projetant sur e :

Vi cosdy =V, cosé, (2.25)
5,
=V =V —r,
cosdyf

En projetant sur jc : )
Vf sin 5f =V, siné, + ¢

= ld} = V; sindy — V, sind,
avec (2.25), on obtient :
) = % cos 6, (tandy — tand,). (2.26)

Enfin, en posant

. A Y7 -

Tr = Vy iy,

R (2.27)
Yr = ‘/7“  Jis

Le modele cinématique de type "bicyclette”, exprimé par rapport a la roue arriere, est décrit

par le systeme d’équations suivant :
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Modélisation véhicule 1 (Cinématique bicyclette).

&y = cos(V + 6,) Vy,
yr = Sin(l/) + (Sr) ‘/1”7 (228)

r

) = 7 cos 6, (tandy — tan d,).

Les trois états de ce systeme sont X £ (z,., -, )7 et les trois commandes sont les angles
de braquage &7 et d, et le module de la vitesse V;, tel que U £ (J¢,6,, V»)T. Ce modele, de
type non linéaire

X = f(X,U)

est simple et ne nécessite la connaissance que de I’empattement. Cependant, il n’est valide
que pour des variations lentes de courbure de trajectoire due a une vitesse faible de V,.. Malgré
cette limitation, les modeles bicyclettes sont les modeles les plus utilisés pour la génération
de trajectoire et I’élaboration des lois de commande pour le controle du véhicule [Rajamani,
2014]. Une illustration de 1'utilisation de ce type de modele se trouve dans [Thrun et al., 2006],
ou Stanley, le véhicule autonome qui avait remporté le DARPA Grand Challenge (2005) utilisa
ce modele pour la conception du controleur latéral.

2.5.2 Modélisation cinématique étendue

Dans le cas ou le véhicule doit évoluer en milieu naturel, I’hypotheése de roulement sans
glissement (équation (2.10)) n’est plus valide et les pneumatiques glissent sur le sol plus
ou moins intensément en fonction de différents facteurs (accélération latérale, accélération
longitudinale, charge, coefficient de frottement du sol, usure des pneus, températures,...).
En effet, comme illustré Figure 2.12, la direction du vecteur vitesse Vf 2 V(G 1/ %;) ou
V. 2 V(GT /Z;) n’est en réalité pas suivant 1’axe longitudinal du pneumatique i ; ou ;m mais
décalée d'un angle 3¢ ou 3, que I'on appelle angle de dérive. Cette différence constitue I’angle
de dérive et ce dernier est défini comme étant ’angle entre I’axe longitudinal du pneumatique
et le vecteur vitesse, ie :

—

AYr T
= Ve, iy,
P g (2.29)

/61” é ‘/T‘alirr'

eton a:
Vi = Vy (cos By iy, + sin By jr, ),

/ - i (2.30)
V, =V, (cos By iy, + sin By jr,.).

Ces angles 3¢ et 3, sont engendrés d'une part par la déformation du pneu et d’autre part par
le glissement du pneu sur le sol. C’est un parametre clé dans la description de la composante
latérale de la force d’interaction au point de contact entre le pneu et le sol. D’un point de
vue dynamique, cette force permet la rotation du véhicule (voir paragraphe 2.7 pour plus de
détails).

Pour prendre en compte ces angles de dérives, le modele cinématique doit donc se baser
sur la direction réelle des vecteurs vitesses et non pas sur la direction des pneumatiques. Ce
nouveau modele, appelé modéle cinématique bicyclette étendu [Lenain, 2005] est donc dérivé
du modele bicyclette en y ajoutant deux variables représentant les dérives.

En suivant la méme démarche que pour la partie précédente, le modele cinématique de type
bicyclette étendu exprimé par rapport a la roue arriére est décrit par le systeme d’équations
suivant :
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FIGURE 2.12 — Modele cinématique de type "bicyclette” étendu

Modélisation véhicule 2 (Cinématique bicyclette étendue).

Ty = COS(¢ + 61" - /Br) Vr7

U = sin(Y + 6, — Br) Vi, (2.31)
WV
= 7 cos(d, — By) (tan(dy — Bf) — tan(d, — Br)).
Les trois états de ce systeéme sont X = (z,,yr,¥)7 et les trois commandes sont U =

(0f,6r, V;)T respectivement les angles de braquage et le module de la vitesse. Deux variables
supplémentaires 3 = (B¢, 8,)7 traduisant le glissement sont introduites. Ce systéme prend
alors la forme non linéaire suivante :

X = f(X,U,p).

Dans cette approche, une description complete de l'interaction pneu/sol n’est pas nécessaire,
réduisant donc considérablement le nombre de parametres a identifier et I’hypothese de roule-
ment sans glissement est préservée mais selon le nouvel axe du vecteur vitesse, ce qui permet
de prendre en compte un modele de pneu un peu plus fiable tout en gardant la simplicité du
modele cinématique de type bicyclette.

Toutefois, la nécessité de connaitre les angles de dérives 3y et (3, ajoute une difficulté
supplémentaire. Ces derniers dépendant de nombreux parametres tels que la vitesse du vé-
hicule, les pneumatiques, la courbure de la trajectoire ou encore les conditions d’adhérence,
I'utilisation d’un modele dépendant des mesures effectuées en temps réel est nécessaire. Si on
dispose d"une centrale inertielle et des mesures des grandeurs (V;, V,, 1) (voir équation (2.5))
alors on peut estimer les angles de dérives grace aux expressions (2.102) et (2.101) qui seront
données dans la suite. Par contre, si ces mesures ne sont pas possibles, on peut estimer les
angles de dérives via l'utilisation d’un observateur (voir [Lenain et al., 2010] par exemple).
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FI1GURE 2.13 — Configuration du modele bicyclette étendu avec deux trains directeurs par rapport a
un chemin

2.5.3 Modélisation cinématique étendue par rapport a un chemin

Les modeles précédemment présentés expriment la configuration du véhicule par rapport
a un repere absolu, mais il est également possible de 'exprimer par rapport a un chemin %
(voir annexe D. On omettra dans la suite les symboles * présents dans I’annexe pour une
meilleure lisibilité). L’état du véhicule peut étre caractérisé dans un repere local de Frenet,
relativement a la trajectoire de référence a suivre, par trois variables : ’abscisse curviligne s,
I’écart latéral d et Pécart angulaire ) comme illustré figure 2.13.

Les notations sont les suivantes :

e % est la trajectoire a suivre ou trajectoire de référence

e (G, est le centre de D’essieu arriere

e Gy est le centre de 'essieu avant

e P* est le point appartenant a la trajectoire 4 le plus proche du point de controle G,

e s est 'abscisse curviligne de P* le long de %, et k(s) définit la courbure de % en ce
point,

o det ) =1 —1h, sont respectivement la distance algébrique de P* & G, et Décart
angulaire du véhicule par rapport a la tangente a ¢ en P* (voir figure 2.13)

e §; et &, sont les angles de braquage des roues avant et arriere (moyenne des angles de
braquage droit et gauche)

e V, est la vitesse longitudinale du véhicule (vitesse du point G,)

e [ est 'empattement du véhicule (distance entre le centre de I'essieu avant et le centre
de lessieu arriere)

Le chassis étant rigide, le véhicule peut donc étre entierement caractérisé d’une part par la
position (s, d) du point G, par rapport & ¢ et d’autre part par son orientation 1) par rapport
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a la tangente & % au point P*, 7. Le vecteur d’état a controler est donc X = (s d @Z))l et le
vecteur de commande U = (0 5.)" se compose des angles de braquage avant § 7 et arriere 0,.
La représentation d’état du véhicule s’écrit (voir démonstration annexe D.2) :

Modélisation véhicule 3 (Cinématique bicyclette étendue Frenet).

. Vi COS(@Z + 0, — Br)
S' N 1—k(s)d ’
d = Sin(w + 6 — 67") Vi,

% cos(6, — Br) (tan(df — By) — tan(6, — B,)) — K(s)

COS(IZJ B ﬁr + 57‘) Vr
(1 —=r(s)d) °

<.
Il

(2.32)

Le modele (2.32) devient singulier lorsque d = ﬁ, c’est-a-dire lorsque le centre de cour-
bure est superposé avec le point GG,.. En pratique, cette situation n’est pas rencontrée car la
courbure du chemin est toujours petite et le véhicule reste proche du chemin %'.

Remarque 2.5.1. La loi de controle actuellement implémentée pour controler le véhicule eRider
se base sur cette modélisation cinématique bicyclette mais avec un seul train directeur et sans
prendre en compte les angles de dérive, c’est-a-dire que 9, = 8, = 3 = 0. Le modele est alors
le suivant :

et
T lokd

d = V,siny, ) (2.33)
s tandy  k(s) costp

4 V( ! _(1—m(s)d)>'

2.6 Modélisation dynamique

2.6.1 Modélisation dynamique bicyclette a 3 DDL

Une modélisation dynamique revient a caractériser les mouvements du véhicule en pre-
nant en compte 'accélération en plus de la vitesse ce qui permet d’obtenir une modélisation
plus fine et plus proche de la réalité. Toutefois, augmenter la représentativité du modele se
fait au détriment du nombre de parametres a considérer et de la complexité. Il faut donc étre
en mesure d’estimer ou de mesurer ces nouveaux parametres (inerties, masse, position du
centre de gravité, etc.) mis en jeu, qui parfois peuvent sembler complexe. L’établissement des
équations des modeles dynamiques est basé sur deux principes : le premier concerne 1’équilibre
des forces extérieures agissant sur le véhicule et le deuxieme concerne 1’équilibre des moments
dynamiques du véhicule par rapport aux moments extérieurs (voir partie B.6).

Le modele le plus répandu en dynamique véhicule est le modele bicyclette (cf Figure
(2.14)), se déplagant dans le plan (O,{;JZ) Les dynamiques verticales z = 0 et V, = 0 et
de roulis 8 = 0 et tangage ¢ = 0 sont négligées ce qui permet de regrouper les cotés gauche
et droit du véhicule (voir Figure 2.6). Ce modele & 3 degrés de liberté prend en compte la
dynamique latérale V,, longitudinale V; et de lacet ).

On considére le systeme matériel ¥. £ {chassis de la bicyclette} attaché au repére %, et
modélisé par une barre [G,, G¢] de centre de gravité G, de masse m et de moment d’inertie
I, suivant ’axe vertical /;C. En appliquant le théoréme de la résultante dynamique (B.25) au
systeme X, on a :

m V(G %) = R(Se — o). (2.34)
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Les forces extérieures appliquées au systeme Y. sont les efforts F s sur le pneu avant et F.
sur le pneu arriere. Elles sont considérées identiques dans le repere Z. et le repere #,. Ces
efforts peuvent étre décomposés en efforts latéraux Fy, et F), suivant j. et longitudinaux Fy,

et Fy, suivant i.. En négligeant les forces aérodynamiques ainsi que le poids du véhicule en
cas de dévers ou de pente, on a donc :

R(Sc = 8e) = Fy + Fr = (Fy, + Fy, ) ic + (Fy, + Fy,) je. (2.35)

La formule de dérivation d’'un vecteur V exprimé dans une base distincte de la base inertielle
s’exprime comme suit ((B.3)) :

d%i . d%c

V=

. —V + (%) BNV (2.36)

En appliquant cette formule a la vitesse inertielle du point de gravité G du véhicule exprimé
dans 1:3 repere du C.h%SSiS, V(G/%;) = Vyi, + Vy jo et en notant V(G /%;) & dflii V(G/%;) et
avec WA/ #;) = k. on a:

[d] (] [] (]

. Ve 0 Ve Ve = Vy¥
VG/Z) =V, | +|0] A|Vy| =|V,+Vav| . (2.37)
0 W 0 0

On note a, et ay les accélérations longitudinale et latérale au point G telles que :

a )
a; =V, =V, 1,
cT vy (2.38)
ay = Vy + Vi
En projetant suivant i, et j., l'équation (2.34) devient :
m(Vy — V) = Fy, + Fy,,
{ Ve =Vy9)) = Fa + B, (2.39)
m(Vy+ Vpth) = Fy, + Fy,.

En appliquant le théoréme du moment dynamique (B.26) combiné & ’équation (B.27) :

d%i - L
o (Lo(E) QEe/ ) = Ma(Xe = X), (2.40)
avec
Mo (Se = 20) = GGy A Fr + GG, N F,.
ou
£\ £\
Ff = [C] . Fyf , Fr = [C] . Fyr ,
0 0
I [c] ] [d]
— ! — —ir
GGy=|c]-|0 , GG, =] 0
0 0

Soit en projetant suivant k. :
Ly =1y Fyy =1, Fy.

Le modele dynamique a 3 degrés de liberté est donc le suivant :
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FIGURE 2.14 — Modele bicyclette dynamique a 3DDL

Modélisation véhicule 4 (Dynamique & 3 DDL).

m(vx_‘/yw) :Fxf +Fxr)
m (Vy.ﬁL Vo) = Fy, + Fy,, (2.41)
L =1;F), — 1, F,.

En supposant que la masse de la roue est nulle (négligeable par rapport a la masse
du chassis), ces efforts peuvent étre exprimés en fonction des efforts du sol sur les pneu-

matiques Fxpf, Fy, prf et Fy, ~exprimés dans le repére du porte-moyeu %,, comme
suit :
Fpp = Fx,,f cosdyf — prf sindy,
F,, = prf cosdf + Fxpf sindy, (2.42)
Fy, = Fy, cosd. —F, sind,,
Fy =F,, cosd,+ Fy, sini,.
Les forces Fmpf, F:, prf et F,,  seront explicitées au paragraphe 2.7. Les variables de

controle sont les angles de braquage 6 = (dy, 5-)T au niveau de la roue avant § 7 et de la roue
arriere d,, qui s’expriment a travers les efforts F), et Fy, dans le repere %, (voir par exemple
(2.102), (2.111) et (2.112) pour le lien entre ces grandeurs).

Remarque 2.6.1. La littérature utilise aussi le modele a 2DDL ou la vitesse longitudinale V,,
est supposée constante. Ce modeéle considere seulement la dynamique transversale du véhicule
et est généralement utilisé pour faire du controle latéral. Les équations se réduisent alors a :

Modeélisation véhicule 5 (Dynamique a 2 DDL).

{ m(Vy.+Vm¢):Fyf+Fyrv (243)

L =I1F, —1,F,.
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Il est représentatif du comportement du véhicule en virage a condition que l'accélération
transversale du véhicule reste inférieure & 3m.s~2. Sa simplicité et sa linéarité ont fait de lui
un modele standard en controle commande.

2.6.2 Modélisation dynamique de type 4 roues a 7 DDL

Lorsque le véhicule est fortement sollicité, les modeles bicyclettes atteignent leurs limites et
ne sont plus appropriés pour modéliser le comportement dynamique du véhicule. Les modeles
de type 4 roues sont des lors plus représentatifs mais également plus complexes comme nous
allons le voir. On ne considere plus que le véhicule est assimilé a une bicyclette mais qu’il
dispose bien de 4 roues et se déplagant toujours dans le plan (O, i, j_;) (voir figures 2.7 et 2.8).
On néglige dans ce modele les dynamiques verticales du véhicule. La structure du véhicule
peut étre décomposée en plusieurs parties :

e les 4 jantes et pneumatiques des roues : 3, auxquels on associe un repere %y,

e les 4 porte-moyeux des roues : 3, avec i € {1,2,3,4} auxquelles on associe un repere
Ry,
e l’essieu du véhicule : X, auquel on associe un repere %,

e le chassis du véhicule : X, auquel on associe un repere Z..

On reprend le modele & 3 DDL avec ses deux équations de vitesse au centre de gravité et
une équation de lacet (voir équations (2.41)) auquel il est nécessaire d’ajouter les équations
de vitesse de rotation des 4 roues. Ce modele est souvent utilisé pour 'amélioration de la
sécurité du véhicule en situation de freinage d’urgence (systeme ABS).

La dynamique du chassis du véhicule X, ayant déja été déterminée a Iéquation (2.41),
appliquons le théoreme du moment dynamique, rappelé a I’équation (B.26), au centre d’inertie
G; de chacune des roues du sous-systeme X,,,. Les couples et efforts appliqués sur la ieme
roue sont les suivants (cf figure 2.15) :

e couple moteur Cy,, suivant jn appliqué au point G;,
e couple de freinage Cj, suivant jri appliqué au point G,

e cfforts longitudinaux et latéraux Fj,, et F, dus au sol sur le pneumatique 7 exprimés
dans le repere %, .

On a donc :
d,%’i

(J

(L, (5) (B /1) = Mo, (Sp, = 5p), (2.44)

avec

[74] [ri] [74]

0 0 Fap,
= [rl] Cmi - Cbi + 0 A pri
0 -7 0

En projetant suivant j,, lié au ieme repere %,,, la dynamique de rotation de la ieme roue
s’exprime comme suit :

I7'i d)i = le — Cbi — Ty szw (2.45)

avec I, I'inertie de la roue i, w; 'accélération angulaire de la roue ¢ et r;, le rayon sous charge
de la roue ¢ (voir 2.2 pour la définition).
Le modele a 7 DDL s’écrit donc :

33



CHAPITRE 2. MODELISATION DU VEHICULE

Ch,
______ »jpi = jri
FIGURE 2.15 — Forces et moments appliqués a la roue
Modélisation véhicule 6 (Dynamique & 7 DDL).
. . 4
m(Vy —Vytp) = | lin,
1=
. . 4
m(Vy +Veh) = 3 Fy, (2.46)

-
Il

A~ =

IZ&Zlf(Fyl_’_Fw)_ r Fy3+Fy4)7
I, w; =T, — 1 Fpp,, 1=1.4

avec €¢; = (f, f,r,r) et

{ Fy, = Fy,, cos de; — Fy,, sin Oess (2.47)

Fy, = Fy, cos de;, + Fy, sin Je; -

Pour le controle latéral, les variables de controle sont les angles de braquage avant d; et
arriere 0, via l'expression des forces latérales (voir par exemple (2.102) et (2.112) pour le lien
entre ces grandeurs). Le mouvement longitudinal est, quant a lui, contrdlé par les couples
moteurs/freinage 1o, = Cy, — Cb,; via Fy, (voir par exemple (2.111) et (2.132).

2.6.3 Modélisation dynamique de type 4 roues a 10 DDL

Description du modele

Il s’agit du modele a 7 degrés de liberté auquel on ajoute la dynamique verticale du vé-
hicule (voir figure 2.7), c’est-a-dire les vitesses et accélérations angulaire de roulis 0, 0 et
de tangage é, é ainsi que la vitesse et accélération verticale V., V. du centre de gravité G.
On suppose que les roues sont rigides, c’est-a-dire que le rayon des roues est fixe dans le
temps. Ce modele comprend une masse suspendue mg représentant le chassis du véhicule et
4 solides non suspendus représentant les roues. Le chéssis, associé au repere %, possede 6
DDL (longitudinale z, latérale y, verticale z, roulis 6, tangage ¢, lacet 1)) par rapport a %;
et chaque roue, associée & un repere %), possede 1 DDL (rotation de la roue) par rapport a %;.

Pour I’étude de la dynamique verticale, on suppose que les pneus ont une masse négligeable
comparée a celle du chassis du véhicule. En d’autres termes, le véhicule est modélisé avec juste
une masse suspendue mg et les masses non suspendues sont considérées nulles m, = 0. La
roue est considérée alors comme ponctuelle et restant a tout instant en contact avec le sol,
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FIGURE 2.16 — Modélisation des suspensions 10 DDL

c’est-a-dire que Q; = G; (voir Figure 2.16). Les suspensions sont modélisées a 'aide d’un
ressort kg et d’'un systéme d’amortissement dg; comme indiqué Figure 2.16. On note G} la
projection du centre de la roue G; dans le plan attaché au chassis (G, i, j.).

Bilan des forces
Les actions mécaniques appliquées a la masse suspendue X, sont :

e les efforts latéraux F,, et longitudinaux F,, dus aux pneus exprimés dans Z. et on
suppose qu’ils sont identiques dans %,

e le poids du véhicule exprimé dans &%; suivant k;

o — o
e les forces aérodynamiques Fier, exprimées dans Z, telles que Fuero = Faero te
Elles sont données par :
1
Foero = §Pa SCy Va? (2.48)

ou (', est le coefficient de trainée aérodynamique, S la surface frontale du véhicule, et
pa la masse volumique de I’air.

e les efforts verticaux induits par la suspension F.,, suivant GZ—GE

Le modele quart de véhicule est utilisé pour chaque roue [Rajamani, 2014], [Kiencke
and Nielsen, 2000]. Chaque roue i est connectée via un ressort de raideur ks, et un
amortisseur de raideur k,, au chassis. La suspension possede un degré de liberté et on
suppose que la direction est perpendiculaire & la masse suspendue, c¢’est-a-dire G-b’ ~
ke [Rajamani, 2014]. Elle est composée d’un ressort et d'un amortisseur en parallele.
Les forces de suspensions F combinent la force de rappel du ressort F et la force
d’amortissement vue comme une force visqueuse Fvi qu’on considere hnea1re :

R = -
F,, = F, + F,, =~ Fy k. (2.49)

35



CHAPITRE 2. MODELISATION DU VEHICULE

FIGURE 2.18 — Forces et moments appliqués au véhicule - vu de dessus

La force de rappel du ressort s’exprime comme :

Fy, = ks, (i — lo) ke, (2.50)

avec [; la longueur du ressort, [y la longueur a vide du ressort et kg, la raideur du ressort.

Relations fondamentales appliquées au chassis
En appliquant la formule (2.36) a V(G /%;) projeté dans le repére Z,, on obtient :

' Vm [c] 0 [c] v, [c] V:): 4 Q‘?Vtz _ ¢V§; [c]
V(G2 = |V | + || A Vu| =[Vu+yVa—0V] . (2.51)
Ve (U Ve Vot 0Vy—oV,
Pour exprimer les forces aérodynamiques dans le repére Z., on applique la matrice de trans-

formation T [[ec]] et pour les forces gravitationnelles dans le repere %, on applique la matrice de

transformation T[[g]. Appliquons le théoreme de la résultante dynamique (B.25) au systéme
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-
Fu3 Fpq
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Surface de
la route
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FIGURE 2.19 — Forces appliquées au véhicule - vu de derriere

Y. et projetons suivant les 3 axes du repere Z, :

Suivant i, :
4
m (Vo + Ve =1 Vy) =D Foy—Faero €08 + m g sin¢.
i=1
Suivant fc :
. . . 4
m(Vy+¢V,—0V,) = ZFM — Fuero sSingsinf — m g cos ¢ sin 6.
i=1

Suivant ke, le bilan des forces (voir Figure 2.19) donne :

) . . 4
m(\V,+60V,—oV,) = Z — Faero Sin¢g cos — mg g cos ¢ cosf .

D’apres (B.26) et (B.27)

dﬁi’i . _
GG (e/ ) = Mo (S = o). (2.52)

Or, d’apres (2.36) la dérivée du moment cinétique de X, donne :

r d% -
AR | R (2.53)
= JG(EC)(d;/l) + %o | %) N 5E(Se) %)
N . . AT
Or 66 (S /%) = L, (Be) Mo/ ) = (1,0 1,6 1.4D)
LN (Léd—1,96\" _
= |[Lo| +|Ly0-LoY| =MeS— )l (2.54)
Iy 1,00 1,00
Finalement, I’application du théoreme du moment dynamique donne :
4 4 4
_ - - —_— -
Ma(E = )l = SNGG A Fy) + S (GG A By + S (GG A FL) (2.55)
=1 i=1 i=1
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On a donc dans [] :

1,0

(I, — I.) p 0 0 0 0 0
Lio|=|L~-L)0¢| +| —2Fy + | —z2Fp, | +| —2F | +|-2F,
L (I, — I,) 60 —Ly Fy, Lo Fpo —L1 F, Ly Fy,

2 F, [c] 2 F, [e] 2 F, [c] 2P, [e]

+1 o +1 o - 0 - 0
ly Fy, Ly Fy, —ly Fy, —ly Fy,
e N e\ (e \Y e\
+ _lszl + —lfFZQ + ZTFZ3 + ZTFZ4 ,
0 0 0 0
(2.56)

avec z la hauteur du centre de gravité, L1 et Ly les demi-voies, [ et [, les demi-empattements
(voir Figure 2.17 et Figure 2.18).
En projetant suivant i, :

4
0= (I,— L)p+2 > Fy + Ly (Fsy + Fyy) — Lo (Fsy + F). (2.57)
=1
En projetant suivant fc :
. . . 4
L= (I, —I,)0¢ —z ZF% — 1 (Fyy + Foy) + 1 (Fay + Fy). (2.58)

i=1
En projetant suivant lgc :
IZQL: (Ix_Iy)éé_Ll (Fa, +Fx3)+L2 (F, +Fw4)+lf(Fy1 +Fy2>_lr (Fys +Fy4)- (2‘59)

La dynamique du centre de gravité G s’exprime alors comme suit :

. . . 4
mV, = —mﬂsz“‘mey“‘ > Fri — Faero cOSQ +myg sin ¢,
i=1
. . . 4
mVy=-myVy+mOV,+ > Fyi — Fuero sing sinf —mg cos ¢ sin6,
i=1

. . . 4
mV,=-mOV,+moVy+ > F., — Fuero sing cost) —mg g cos ¢ cost
~

)

.. . 4
Ime:(jy_12)¢w+z 421Fyi+L1(FZ1+F23)_L2(F22+Fz4)>
1=

. .. 4
Ijop= (1 —1,)0 —2z Y Fyp, =y (Fo + Foy) + 1 (Foy + Fry),
=1

Iziﬁ:(IJ:_Iy)Qaé_Ll(Fm+Fx3)+L2(sz+Fx4)+lf(Fy1 +Fy2)_

b (Fys + Fy,)-
(2.60)

Relations fondamentales appliquées a chacune des roues

La dynamique de rotation des roues s’exprime comme précédemment (voir équation
(2.45)). Par contre, si on souhaite aussi prendre en compte le moment d’auto-alignement
des roues (voir figure 2.20), alors (2.44) donne :

[r4] [ri]

[ri] [e]

- 0 0 Fyp, 0
MGi (Eﬁ)[n} = sz‘ - Cbz) +10 A pri + T[[(:]J 0
0 ] 0 2
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e —_—

= lI('r‘l.
CZ 1 O |,
Y1

FIGURE 2.20 — Forces et moments appliqués a la roue

Suivant j’ri la dynamique de rotation des roues s’exprime alors par :
I, w; = Cpy — Cp, — 11 Fyp, +siny; C;, 1=1..4,

avec y; 'angle de carrossage de la roue i (voir la partie 2.4).
En posant T,,, = Cy,;, — Cp,, on a :

I, w; =T, — 1 Fyp, +siny; C;,, 1=1..4.

Expression des forces de suspension

Détaillons 'expression des efforts verticaux induits par la suspension.

(2.61)

(2.62)

Les irrégularités de la roue sont prises en compte a travers le terme z; représentant 1’al-
titude du sol. On note A, , la variation d’altitude du point G, dont l'origine de la mesure

est prise au niveau de la pé)sition d’équilibre du systeme (voir Figure 2.21). En effet, nous
allons montrer qu'une telle hypotheése permet de simplifier I’écriture des forces de suspensions.

Reprenons les équations (2.60) régissant la dynamique du centre de gravité G du chassis.
On considere que le véhicule est en équilibre, les accélérations de roulis 6 et de tangage ¢ ne
sont donc pas considérées (0 ~ 0 et ¢ ~ 0). On néglige également les forces aérodynamiques.

La premiere équation donne :
may, = F, ;t Fy.

avec :

{wa :Fx1 +F2727
Fy. = Fy, + F,,.

La troisieme équation donne :
FZf + FZT =m g

avec !

{sz =F, +F.,,
F, =F, +F,,.

(2.63)

(2.64)

(2.65)

(2.66)
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La cinquiéme équation donne, avec ¢ = ¢ =60 =0 :
—z(Fyy + Fy,) =l Fop + 1 F, = 0. (2.67)
Soit :
may = Fy, + Fy,,
Fp =mg—Fy, (2.68)
l _
| F,, = rmg lzmax,

ce qui permet d’avoir les forces verticales avant F, et arricre F}, :

lrmg—zmag

P, =2
; (2.69)

lymg+zmay

F, =——-.

l

Pour calculer les forces verticales pneu par pneu, on considére que les essieux des trains
avant et arriere sont découplés. On peut définir une masse virtuelle m*(t), dépendant du
temps, résultant du mouvement longitudinal qui prend en compte le transfert de masse durant

F.r I, zag
m*(t) P m <l 41 ) (2.70)

En ne considérant que le train avant, la quatriéme équation de (2.60) donne :

l’accélération :

z(Fy, + Fy,) = L1 Fy — Ly F, (2.71)
et la deuxieme équation de (2.60), en posant § = 0 et ¢ = 0 donne :
m*(t) ay £ Fy, + Fy,. (2.72)

On a donc :
m*(t) zay = L1 F,, — Ly F,. (2.73)

Puis, en combinant avec (2.66), on obtient :

L T T
S BR(S S ETA

De méme pour les autres roues :

Ll lr z lr z z
Fo=gm 797 70)tm 797 70%) 1%
Ly ly z ly z ) h
F = — _ — — _ — _— .
s Lm(Lg+la$) m(lg+la$ Lgay, (2.75)
L Ly z Ly z z
FZ4_Lm(lg+lax>+m<lg+la$)L ay

A partir de (2.75) et en posant a, et a, nulles, on peut ainsi définir une masse virtuelle
mg, pour chacune des roues telle que :

F,
mi & == (2.76)
’ g
Soit :
« Ml . o
my = ——"—  i€{1,2,3,4} et ¢ :=(r,r,f, f). (2.77)
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Lorsque le systeme est en équilibre statique, le bilan des forces appliquées a la masse
suspendue donne :
F,—mg g=0 (2.78)

Soit :
- ksi (leq - lO) = m; g- (279)

En exprimant [; en fonction de la position du centre de masse AZG(, on a (voir Figure 2.21) :

l; = leq + A — Zg (2.8())

kel
1

avec leq la longueur du ressort a ’équilibre. Soit, en remplacant dans (2.50) :

— —

B = ol By =2 -l o)
= (o, eq = o) = o, (g = 20)) B
En remplagant (2.79) dans (2.81), on obtient donc :
Fy =, §— ko, (Ang, — 20) B (2.82)
La force d’amortissement s’exprime :
Foy = —hy, (Auy, = 2) Fe. (2.83)

el
1

avec k,, le coeflicient d’amortissement. Finalement les forces de suspensions s’expriment

comme suit : _ -
F; = (m:z g — ks, (AZG/_ — 2s,) — ko, (AZG/_ — Zs,)) ke (2.84)

On a d’apres (2.76) :

4 4
Y F.,=mg <> g > mi =myg
=1 i=1

A (2.85)
= Y mi=m
i=1
Donc :
4 4 4 .
S E=mg—Y kg (Ds, —z5) — Yk (As, —4)). (2.86)
i=1 i=1 ! i=1 !
Expression du débattement des suspensions
Les points G s’expriment dans le repere %, comme suit (voir Figure 2.16) :
, I [c] / I [c] / 1, [c] / 1 [c]
Gh=L| . &=L . Gg[d =], ¢¥9=|-L]| . (287
0 0 0 0

La matrice de transformation permettant de passer du repere Z. au repere Z. avant les
mouvements de roulis et de tangage est :

cos¢ sin¢gsinf sin¢cosf

T[[ce]} = 0 cos 0 —sing | . (2.88)
—sin¢g cos¢sinf cos¢cosf
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A
o[ @',
______________ ig
Masse suspendue /\
r
G'. Cig
2 /\ Masse suspendue
N I;
ly leq |:
. 1
ke
Gi Zsi
T Gi 1 Gi . —T—rﬂ_ - -
A W A
longueur véhicule véhicule en
a vide au repos mouvement vertical

FIGURE 2.21 — Modélisation des suspensions d’un quart de véhicule

Le déplacement de la suspension i, noté z5/, dans le repere [e] s’exprime donc comme :
K2

Al =1l (2.89)

*a! [
Soit en projetant sur ’axe vertical ke :

= —ly sin¢ + L1 cos ¢sinf,

A.,
1
AZG’Q = —ly sing — La cos ¢sin 6, (2.90)
A, =l sing+ Ly cos¢sinb, '
3
AZG, =, sin¢ — Lo cos ¢sin 6.
4

Puis en dérivant par rapport au temps :

= —lfgz'S cosd + L1 0 cos cos® — Ly ¢ sin ¢ sin 6,

A,
! . : :
A, , =—lf¢pcosg— Latl cosg cost + La ¢ sin ¢ sin 6,
L2 : : : (2.91)
A, =l ¢cosd+ L0 cosg cost — Ly ¢ sing sind,
.93 . . .
Ay, =1lr¢cose—Lyb cosg cost + Ly ¢ sin¢ sin.
4

[l _ Ale]

Zel el
1 1

En supposant 6 et ¢ petits, on a A

Modélisation globale

Le modele a 10 DDL s’écrit donc, avec ¢ = 1...4 :
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14 DDL 10DDL

G'; l Masse suspendue m. Gy G's Masse suspendue m l G,

E Y3

_ Masse non___>
suspendue m,

Masse non_ _«
suspendue m,

4

VAV VAN NI AV NN
A Q3 Q4

Q

FIGURE 2.22 — Systéme suspension/masse non-suspendue 14 DDL VS 10 DDL

Modélisation véhicule 7 (Dynamique a 10 DDL).

. : \ 4
mV, = —m(sz—l—m@ZJVy-l- > Fxl — Faero CO8 ¢ +m g sin ¢,
i=1
. . . 4
mVy=-myVy+mOV,+ 3 Fyi — Fuero sing sin —mg cos ¢ sin 0,
i=1

. . . 4
msV,=-—mOV, +moVy+ > F., — Fuero sing cost) — my g cos ¢ cost,
~

7

.. .. 4
ngz(ly_lz)¢¢+z 'Z%Fyi"_Ll(le +Fz3)_L2(F22 +FZ4)7
1=

. .. 4
Injop= (I, = 1) 0y — 2z Y Fyp, —lp (Fo, + Foy) + 1 (Foy + Fry),
i=1

]212} = (Iz —Iy)(;'ﬁé—Ll (Fggl +Fgg3) + Lo (Fz2 +Fz4) +lf (Fy1 +Fy2) —lr (Fy:s +Fy4)7
I, w; =T, — 1 Fyp, +siny C;,.

(2.92)
avec I, calculée & I'équation (2.84), Fy, et Fy, sont reliés aux termes Fy, et Iy, via
'équation (2.47) qui sont eux-mémes déterminés via un modele de pneumatique comme
le modele de Pacejka par exemple (2.132) et A, et A, _, calculés aux équations (2.90)

et (2.91).

2.6.4 Modélisation dynamique de type 4 roues a 14 DDL

Le modele a 14 degrés de liberté est utilisé pour étudier le comportement du véhicule
dans les directions longitudinale, latérale et verticale. Contrairement au modele a 10DDL, on
considere cette fois les équations dynamiques de la masse non suspendue. Les roues ne sont
donc plus considérées comme rigides et possedent des propriétés élastiques que I’on modélise
par un ressort (voir figure 2.22). La masse suspendue possede 6 DDL (longitudinale, latérale,
verticale, roulis, tangage, lacet) et chaque masse non-suspendue possede 2 DDL (mouvement
vertical et rotation de la roue).

Les équations dynamiques de la masse suspendue restent les mémes que celles du modele
a 10 DDL (voir équations (2.92)).

Dans le modele a 14 DDL il faut prendre en compte les équations dynamiques des masses
non suspendues. On suppose donc que le rayon des roues n’est pas fixe dans le temps. Faisons
le bilan des forces pour chaque systéme masse non-suspendue :
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44

Q1 Qs

FIGURE 2.23 — Modélisation des suspensions 14 DDL

e poids de la roue : m,, g suivant k;
e efforts verticaux induits par la suspension : F}, suivant k.

e forces de rappel du ressort modélisant le pneumatique : F;,, suivant Ec telles que

Ffu: = _kui (7‘1‘ — 7'0) Z, (2.93)

avec 1; la longueur du ressort, o la longueur a vide du ressort et k,, la raideur du
ressort.

En faisant le bilan des forces sur les masses non suspendues :

Mer; zuz = ksi (ZG,’L- - Zuz) + kvi (éG,/L. - zuz) - kui (Zui - zsi)‘ (2'94)
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FIGURE 2.24 — Forces appliquées aux roues - vu de derriere
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FIGURE 2.25 — Modélisation des suspensions d’un quart de véhicule (avec r., la longueur a I’équilibre
du ressort)
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2.7 Modélisation de la liaison pneumatique

L’étude portant ici sur le déplacement de véhicules en milieux naturels, la prise en compte
des glissements au contact roue/sol devient indispensable. Le pneumatique étant la seule
liaison entre le véhicule et le sol, il s’agit d’étudier les forces générées entre le pneu et la
surface du sol.

Disposer d’une modélisation correcte des pneumatiques dans la modélisation de la dy-
namique d’un véhicule est primordiale puisque cela permettra d’établir une architecture de
controle plus performante. Cette section porte donc sur une étude bibliographique des diffé-
rents modeles existants.

Du fait de la complexité du comportement mécanique du pneumatique due a la non-
linéarité des lois qui le caractérise, de I'interdépendance de ces lois et du nombre de facteurs
intervenant dans ces lois, de nombreux modeles ont été développés. Le principal probleme
auquel il faut se confronter est la multitude de parametres & prendre en compte comme la
nature du sol, la pression, la raideur du pneumatique, ’adhérence etc.

La littérature comporte de nombreux modeles étudiant le comportement dynamique du
pneumatique et classe ces modeles en deux catégories : 'approche analytique et 'approche
empirique.

Les modeles analytiques sont des modeles de contact physique établis a partir de consi-
dérations physiques et d’analyse de la caractérisation de la surface de contact roues/sol et de
la répartition de pression sur cette surface. Les premiers modeles de pneu ne concernent que
la relation entre les forces et le glissement en régime stationnaire. Ils sont formés a partir du
modele de Brush [Svendenius and Wittenmark, 2003]. Les modeles de Dugoff [Dugoff et al.,
1970] et de Gim [GIM and Nikravesh, 1991] s’appuient sur cette modélisation pour proposer
des modeles enrichis. Plus un modele analytique cherche a étre exhaustif (prise en compte de
tous les phénomenes, et description fine des surfaces de contact), plus les modeles deviennent
complexes et sont coliteux en terme de temps de calcul. De plus, ils contiennent beaucoup de
parametres, ce qui les rend difficiles a utiliser pour élaborer les commandes. D’autres modeles
analytiques comme le modele de Dahl [Dahl, 1968] proposent une modélisation qui s’appuie
sur les frottements de Coulomb pour développer un modele caractérisant les glissements a
basse vitesse. Par contre ce modele ne prend pas en compte 1’évolution du coefficient de frot-
tement avec la vitesse (effet Stribeck), ni le cisaillement et le frottement visqueux. Ce modele
a donc été généralisé pour prendre en compte ces effets et a donné naissance au modele de
LuGre [Canudas de Wit et al., 1995]. 1l est basé sur un modele de friction dynamique qui
cherche & capturer le comportement transitoire des forces de contact pneumatique/chaussée
sous des conditions de vitesse variant dans le temps.

Les modeles empiriques cherchent a établir un modele général a partir de données expéri-
mentales. Les parameétres sont identifiés a partir de résultats expérimentaux obtenus sur banc
d’essai. Ces parametres n’ont pas forcément de signification physique. Dans cette catégorie,
le modele le plus utilisé est le modele de Pacejka [Pacejka, 2006]. On a ensuite des modeéles
semi empiriques basés sur des lois de comportement empiriques combinées avec un calcul
analytique de force. Dans cette catégorie on peut par exemple citer le modele de Kiencke et
Nielsen [Kiencke and Nielsen, 2000].

Nous présenterons ici quelques unes de ces approches.

2.7.1 Notations pour formaliser les forces s’appliquant au pneumatique

Contrairement & une roue rigide et indéformable (figure 2.20), le contact entre le pneu et
le sol ne se fait pas en un unique point. En effet, comme montré figure 2.26, le pneu d’un
véhicule se déforme sous 'action de la charge verticale exercée sur lui.

La résultante des forces que le pneu recoit du sol est supposée appliquée au centre de la
surface de contact ¥ et peut étre décomposée suivant trois axes (voir figure 2.27) :
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vue de haut
iy,

bande de contact

" in

FIGURE 2.26 — Zone de contact d’un pneu [Rajamani, 2014]

la: force longitudinale F,, suivant l'axe Zr, telle que ﬁxp =[x dﬁmp, transmise par le
pneu au sol et définie colinéairement a la direction de la roue. C’est 'effort principal
permettant de faire avancer le véhicule,

la: force latérale F),, suivant I'axe jr, telle que ﬁyp = s dﬁyp, transmise par le pneu
au sol et définie perpendiculairement & la direction de la roue. C’est l'effort principal
permettant de modifier la direction du véhicule,

la force verticale F,, suivant 'axe ET, telle que ﬁzp =[5 dﬁzp, appliquée par le pneu au
sol. Elle est principalement due a la masse du véhicule et varie en fonction des transferts
de charge lors d’un virage, et du réglage de la suspension.

De la méme facon, le moment que le pneu regoit du sol peut étre décomposé suivant trois

axes

le moment de renversement Cy suivant I'axe 7. et appliqué au point @Q;

le moment de résistance au roulement C suivant 'axe fe et appliqué au point @Q; qui
tend a freiner la rotation de la roue

le moment d’auto-alignement C, suivant I'axe l%; et appliqué au point (); qui apparailt en
concordance avec l'effort de dérive F), et tend a réduire 'angle de dérive (voir définition
dans la partie 2.7.1.2). Cette action de rappel se traduit par une variation des efforts
au niveau des organes de guidage de la roue et tend donc a ramener la roue dans la
direction de son vecteur vitesse et s’oppose au couple de braquage induit par §.

C), est le couple moteur transmis a la roue soit par le moteur du véhicule soit par les
frottements dus aux roulements pour les roues non-motrices, suivant I’axe j,. et appliqué
au point G;

Cy est le couple résistant di au freinage, suivant 1'axe j’r et appliqué au point G;

Du point de vue de la dynamique de lacet du véhicule, les forces longitudinale F, et
latérale Fy, sont les composantes les plus importantes car elles décrivent la capacité du

véhicule & accélérer/freiner et a tourner. La résultante des efforts F' =,/ Fg?p + ng que le
pneu transmet dans le plan de contact est une force tangentielle qui s’oppose a la vitesse

de glissement. Son module est inférieur ou égal a la force normale au point d’application
multipliée par un facteur u appelé coefficient de friction :

[1Fo, + Fy, |l < pl| F (2.95)

pH
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FIGURE 2.27 — Résultantes et moments

" 1 Cercle d’adhérence
' / limite
Uk,

FIGURE 2.28 — Cercle d’adhérence

Ce coefficient de friction p peut étre décrit comme la force tangentielle maximale normali-
sée par la force verticale qui peut étre produite entre chaque roue et le sol. Il existe donc
une limitation des forces produites lors des phrases de freinage, d’accélération ou encore de
braquage comme illustré Figure 2.28. Le coefficient de friction est une variable difficilement
mesurable. Elle est fonction du revétement routier, du pneumatique et surtout des conditions
climatiques. p varie entre 0 et 1 :

e Lorsque le coefficient de friction est proche de 1, le contact entre le pneumatique et la
chaussée est tres bon. La chaussée est alors seche avec de bons pneumatiques.

o Un coefficient de friction compris entre 0.5 et 0.8 correspond au déplacement du véhicule
sur une chaussée humide ou légerement mouillée.

e Lorsque la valeur atteint 0.2 ou 0.3, la chaussée est tres glissante, en dessous, la route
est verglacée.

Les efforts maximaux transmissibles sont donc fonction de nombreux parametres comme
les conditions d’adhérence p, la force normale F, mais aussi des caractéristiques du pneu,
etc. Cela implique qu’une sollicitation selon un axe du véhicule diminue la capacité du pneu
a transmettre une force dans ’autre direction.

Les nombreux modeles caractérisant les efforts latéraux F,, et longitudinaux F, pour les
pneumatiques découplent souvent les dynamiques latérales et longitudinales pour des raisons
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de simplification du modele ou parce qu'une seule dynamique est étudiée.

Dans le cadre de I’évolution du véhicule engendrant de hautes dynamiques, le pneu subit
des contraintes qui le déforment et qui font apparaitre des phénomeénes de glissement. La
plupart des modeles de pneumatique sont basés sur ces phénomenes, comme par exemple
les modeles de Dugoff [Dugoff et al., 1970], [Kiencke and Nielsen, 2000] et Pacejka [Pacejka,
1996].

Ces glissements peuvent étre divisés en deux catégories : les glissements longitudinaux et
latéraux. La modélisation du contact pneu/sol revient & déterminer la relation liant les forces
de contact a ces glissements.

2.7.1.1 Taux de glissement

On note V,, la vitesse linéaire suivant 'axe fr de la roue et r.w la vitesse de rotation
équivalente du pneu obtenue avec I’hypothése de roulement sans glissement (voir équation
(2.4)). w est la vitesse angulaire de la roue et 7 le rayon effectif de la roue (défini dans la partie
2.6.2). On prendra comme valeur numérique celle de r au lieu de r. dans les simulations.

k.,
N

Tw

ARy, /R

—_—

Jry

. &
V(G1 € Rp, /R)

V(G1/Ry)

V(01 € Ry, /R) S

® =
Ql € Ri F(Rz' "b:Rpi)

FIGURE 2.29 — Vitesse de la roue et taux de glissement
D’apres 'équation (2.9), on a :
V(Q € B, | %) = (Vi — Tew) ip; + Vg, - (2.96)

La variable influengant principalement I’évolution de la force longitudinale F, est la
vitesse de glissement longitudinal V(Q € R, | %) - ir,. Elle permet de décrire la différence
entre la vitesse linéaire V,, = V(Gl | %) - ZTZ. et la vitesse de rotation équivalente

Ry, | %) N GO, = row

du pneu (voir Figure 2.96). En choisissant la convention d’une force longitudinale positive en
fonction de la vitesse de glissement longitudinal, cette derniére est donc définie comme suit :
rew — Vg,

Le taux de glissement est alors défini par :

V(Q € %y, | %;) - -V
oy 2 — (Q € %,/ %:) iy = fe® »  durant le freinage, si V,, # 0,
Vmp pr
% Ry, | R;) ~ -V 2.97
oy 2 —V(Q € Hpi/ i) i = fe® *  durant I’accélération, si w # 0, ( )
TeW Tew
0,20 si w=0 et V, =0
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cas patinage traction freinage blocage rétropatinage

—_—

+ k Wt W, E‘\\ Wt Wre
14 pr 4
i—r; E Fap Fep Fep

condition | >0y, =0 | wr>V, >0 | %, >wr>0

glissement o, =1 1>a0,>0 0>0,>—1

(a) Signe du taux de glissement en marche avant, ie si Vz, >0

cas patinage traction freinage blocage rétropatinage

v g e |2 7N
E;é—‘g Jp OFXP Fep Fep @

condition w<0V =0 |wn<V <0 |V, <orn<0 |0=0V, <0l >0, <0

*p

glissement 6, = —1 0>0,>—1 1>0,>0 o, =1 g, =1

(b) Signe du taux de glissement en marche arriere, ie si Vz, <0

FIGURE 2.31 — Signe du taux de glissement

ou encore, pour prendre en compte aussi bien la marche arriere que la marche avant ainsi que
le rétropatinage :
rew — Vg,

Op = . 2.98
* max(|Vg, |, [rew|, |rew — Vg, ) ( )

o, est compris entre 'intervalle [-1,1]. Lorsque o, = —1, la roue est bloquée en rotation
mais le véhicule continue d’avancer et lorsque o, = 1, la roue patine et le véhicule reste sur
place. Enfin, o, = 0 signifie que la roue roule sans glisser. Les phases d’accélération et de
décélération correspondent respectivement aux valeurs positives et négatives de o.

On peut regrouper sous forme de tableau 2.31, la valeur du glissement longitudinal en fonction
de V;, et w.

L’estimation précise du glissement longitudinal se fait aisément dans le cadre de véhicule
routier car le rayon sous charge des roues r. est relativement constant car le sol est lisse et
non-déformable. En revanche, dans un milieu tout-terrain, le sol ne peut plus étre considéré
plat et induit de grandes déformations du pneu a haute vitesse. Cela fait varier le rayon r,
et rend son estimation difficile.

2.7.1.2 Angle de dérive et taux de glissement latéral

Dans le cas de l'effort latéral, la variable principalement influencante est 1’angle de dérive
du pneumatique B. Il est défini comme 'angle entre 'orientation du pneu i, et I'orientation
du vecteur vitesse V(G;/%;) de la roue i :

V(G| %;) - jr
IV(Gi/ %))

sin 8 &

(2.99)

Il caractérise le glissement latéral du pneu par rapport au sol. Le phénomeéne de glissement des
pneus s’explique par le fait que la force latérale produite par les pneus n’est plus suffisante.
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VGl %), T
f ar 7Y c
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br VA du véhicule
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FIGURE 2.32 — Angle de dérive avant

On définit a 'angle que forme le vecteur vitesse avec I’axe longitudinal du véhicule :

N V(Gz/f@z) : jc

sina = — (2.100)
IV(Gi/%:)||
Sur la figure 2.32, I'angle de dérive avant 3y est défini comme :
B =10dp —ay. (2.101)
De la méme maniere, on définit ’angle de dérive arriere :
Br = 0p — oy (2.102)

Le rapport entre la vitesse latérale et la vitesse longitudinale a chaque roue peut étre
utilisé pour calculer ay et o, (voir équation (C.4) avec Ly = Ly =0) :

— 1,1
tanay = VyTﬂ}’ (2.103)
tan o, = ‘/y%lf?/” (2.104)

ou Vj, est la vitesse latérale au centre de gravité du véhicule, V, la vitesse longitudinale au
centre de gravité du véhicule, v le taux de lacet, 7 et [, les demi-empattements.

En se basant sur 1’équation (2.96) on peut alors expliciter le glissement latéral en phase
de freinage et de traction comme suit [Denis, 2015] :

Qe /%) - _ —Vy,

oy = 7 Jr = i = —tan(f, ) en phase de freinage,
% IR - =V, V.
oy = V@ ifpz/% ) 7= ﬁreﬁ = —(1—o0y) tan(f, f) en phase de traction.

(2.105)
Le glissement global du pneumatique, défini comme étant la résultante de la somme
géométrique des glissements longitudinaux (o) et latéraux (o), est exprimé comme suit

[Kiencke and Nielsen, 2000] :
o=/0%+ o2 (2.106)
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FIGURE 2.33 — Modele de Brosse

2.7.2 Modéle de Brosse

L’utilisation du modele de Brosse (brush model) [Svendenius and Wittenmark, 2003] est
une approche classique pour modéliser le comportement des pneus. Il a été tres populaire
dans les années 60-70 avant que les approches empiriques deviennent dominantes. Il décrit
les phénomenes physiques mis en jeu dans le pneu par application de la théorie de I’élasticité.
Le modele de brush décrit la génération des forces pneumatiques en se basant sur un partage
de la surface de contact en une région d’adhérence et une région de glissement (voir Figure
2.33). Les points de contacts entre deux surfaces sont modélisés comme étant un poil de brosse
flexible. Les forces dans la région d’adhérence sont supposées étre causées par les déformations
élastiques dans le volume de caoutchouc situé entre la carcasse du pneu et le sol. La carcasse
est supposée rigide, ce qui signifie que les effets de la déformation de la carcasse sont négligées.
Dans la région de glissement, les forces sont causées par les frottements de glissement et sont
calculées d’apres la loi de Coulomb. Le modele est obtenu en divisant le volume de caoutchouc
dans la région de contact en petit éléments déformables. Les éléments sont associés a des
lamelles élastiques rectangulaires. Chaque élément se déforme latéralement sur toute la région
de contact, mais leur longueur est infinitésimale sur la direction longitudinale. La déformation
croit lorsque ’abscisse diminue dans la zone d’adhésion. Le glissement apparait (en x) lorsque
la force longitudinale atteint le cone de Coulomb. On décrit généralement la distribution de
pression normale par une loi parabolique :

p(z) = 34% (1 _ <z>2> . (2.107)

La force latérale F,, s’exprime alors [Pacejka, 2006] en fonction de 8 I'angle de dérive,
u le coefficient de friction, ¢,y la rigidité latérale des éléments de la bande de roulement par
unité de longueur, F, la charge verticale et B4 'angle pour lequel le glissement latéral total
a lieu. Cette modélisation permet aussi de calculer la force longitudinale F;,. On obtient les
expressions suivantes :

Modélisation pneumatique 1 (Brosse).

1 .
Fy =3 pF. 0y 0y (1= [0y 0y + 5(0y0,)%) s [B] < Ba

! i (2.108)
F)7® = pF,sign(B) s 5> 18] > Ba

1
FYS =3 F,0,0,(1 — 0,00 + = (0:0,)%) st |k| < ks
"t =3p (1 =0z 03| + 5 (62 02)°) K| < Kt (2.109)

Fg;s = pF.sign(fB) si k| > kg
avec

e a la moitié de la surface de contact
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_ 2cpya?
i Qy— 3uF,
e 0y =tanf

1
e tan Sy = 9,

o ZCnga2

* 0: =3,
K
® Oz = 1+k

¢ r le glissement longitudinal

® cpy et ¢y, la rigidité latérale et longitudinale des éléments de la bande de roulement
par unité de longueur

e kg la valeur pour laquelle le glissement longitudinal est total : kg = 7 oo

2.7.3 Modéle de Gim

Ce modele analytique [GIM and Nikravesh, 1991] considére séparément les effets du glis-
sement longitudinal et latéral. Ces efforts dépendent de la charge verticale totale F,, du
glissement longitudinal et latéral, de la longueur de la surface de contact, de la rigidité lon-
gitudinale et latérale et du coefficient de frottement.

Modélisation pneumatique 2 (Gim).

KW
Fym = ——o, lp + pe F. (1= 1+ 21,,%),

Tk (2.110)
Fgm = yTay 2+ pu, . (1-312+21,%),
avec 9
2W L
Iy =21L [1 “SE VL 00)? + (K, 0,)?]

K : raideur longitudinale du pneumatique par unité d’aire

K, : raideur latérale du pneumatique par unité d’aire

L : longueur de la surface de contact

W : largeur du pneumatique

e et puy o coefficients de frottement longitudinal et latéral

2.7.4 Modele de Dugoff

Ce modele [Dugoff et al., 1970] permet de calculer analytiquement les forces longitudinales
F, et latérales Fy, en fonction de I'angle de dérive § et du taux de glissement o, tout en
prenant en compte le couplage de ces efforts a travers un coefficient A. Il suppose une distribu-
tion uniforme de la pression verticale sur la zone de contact du pneu. Soient u le coefficient de
friction, C3 le coefficient de rigidité de dérive (raideur latérale) et Cy le coefficient de rigidité
longitudinale (raideur longitudinale). Les forces longitudinale et latérale sont données par :
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Modélisation pneumatique 3 (Dugoff avec couplage).

FPugtet — ¢ T2 f0y), (2.111)
P 1—o0,
wa to tan

pprot = 00 py) (2112)

quelque soit o, différent de 1 et le parameétre de couplage A :

\ = pF, (1 - Uﬂf)
21/(Cy 0.)* + (Cp tan(B))”

(2.113)

avec

FO)=(2- M)A siA<l,
fA) =1 siA>1.

Si on ne considere pas de couplage, c’est-a-dire o, = 0, la force latérale F, (2.112) peut
étre ré-exprimée :

Modélisation pneumatique 4 (Dugoff sans couplage).

Cptan(B) si A > 1
Dug __ Jé] ,
K { Cptan(B) (2= M)A si A <1 (2.114)
avec
o My ls
2Cg | tan |

Remarque 2.7.1. Si B tend vers %i alors A tend vers 0. On a alors :

2y F,
FPud s Oy tan f—nt2 . 2.115
vp A anB2C5 |tanf]| ( )
Soit :

Fpu =y F,. (2.116)

Donc finalement, pour le modele de Dugoff, on a :

Remarque 2.7.2. La valeur A = 1 correspond a une valeur de 3 telle que

iy Fz

f* = tarctan . (2.118)
2C3
Soit encore
FPu
f* = +arctan —2zmar (2.119)
2 C,g

Remarque 2.7.3. e SiA>1, Fylzug = Cg tan 3. On a alors :

D
OF," _ Cy

0B cos2 3’
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FIGURE 2.34 — Modele de Dugoff
: Dug _ tanBpuymeqs F2 tanﬂuzmw F? .
e Si <1, pr = Fian 5| 1C, [tan Bl - On a alors :
2 2
Higmae £
FDug — F. — Ymazx VB >0
Yp :u“ymaz z 4 CB tan 67 ﬁ )
2 2
Pgrae £
FDPw — _y  F, - YmeeZ 0 yg < 2.120
Yp /iymaz z 4 CIB tanﬁ’ /6 ) ( )

D 2 2
apru-q _ 'uymax FZ Vﬁ

t -
T8 T 4Cs sin?

2.7.5 Modéele de Kiencke/Burckhardt

Ce modele [Kiencke and Nielsen, 2000] est semi-empirique car le calcul des efforts longi-

tudinaux et latéraux se fait suivant deux étapes :

e la premiere étape est analytique et permet de calculer le coefficient de frottement par
la méthode de Burckhardt.

¢ la deuxieme étape formule empiriquement une relation mathématique reliant les glisse-
ments et le coefficient de frottement aux efforts tangentiels.

Les efforts longitudinaux et latéraux s’expriment grice aux équations suivantes :

Modélisation pneumatique 5 (Kiencke et Burckhardt).

Fl{iie = MFz (03 cos B+ oy sin f), (2.121)
g

Flie = ) b () cos B — oy sin ) (2.122)
g

ou :
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F, représente la charge verticale appliquée au pneumatique
o : résultante de la somme géométrique des glissement longitudinaux o, et latéraux

oy telle que 0 = /02 + 02

B : angle de dérive de la roue
(o) : le coefficient de frottement qui se calcule selon la méthode de Burckhardst.

Dans la version la plus simple, le coefficient de friction ne dépend que du glissement
longitudinal total o soit :

(o) =c1 (1 —exp(—co0)) —c30. (2.123)

Si on souhaite disposer d’un modele plus précis, prenant en compte la vitesse Vg au centre
de gravité du véhicule telle que Vg = /V.2 + Vy2 et la force normale F'z, on a :

(o) = (c1 (1 — exp(—c20)) — c30) exp(—ca 0 V) (1 — ¢5 F2). (2.124)

Les parametres c1, ¢o et cg dépendent du pneumatique et de la surface de contact. ¢4 et cs
décrivent respectivement les influences dues aux fortes variations de la vitesse et de la charge.
L’ensemble de ces parametres est empirique.

2.7.6 Modele de Pacejka

Il donne I'une des représentations les plus réalistes du comportement du pneumatique et
est le plus répandu. C’est un modele semi-empirique basé sur un modele analytique supposant
une distribution parabolique des forces de contact pneu/sol et sur des données expérimentales
par identification et interpolation des parametres. Il est basé sur une fonction sin(arctan) qui
offre une excellente approximation des forces en régime permanent. Pacejka dans [Pacejka,
1996] propose une méthode pour calculer les forces longitudinales et latérales du pneu ainsi
que le moment d’auto-alignement pour un large éventail de conditions de fonctionnement. De
plus, il propose une description des forces en situation de glissement pur et couplé (combiné).
Il faut noter 'importance du couplage entre les efforts longitudinaux et latéraux du pneuma-
tique. En effet, plus effort moteur est important (effort longitudinal), moins la roue aura de
potentiel directeur (effort latéral). Ainsi, on parle souvent des comportements transversal ou
longitudinal, purs ou couplés, du pneumatique. On désigne par :

o force latérale pure Fy,. la force latérale produite par le pneu sous sollicitations de
charge F,, dérive [ et carrossage v mais a taux de glissement longitudinal o, nul.

e force latérale couplée F, , la force latérale produite par le pneu sous sollicitations de
charge F,, dérive B et carrossage v mais a taux de glissement longitudinal ¢, non
nul. La force latérale couplée est généralement inférieure a la force latérale pure car le
glissement longitudinal dégrade le potentiel transversal du pneu.

e force longitudinale pure Fy,, ., la force longitudinale produite par le pneu sous sollicita-
tions de charge F, et de taux de glissement longitudinal o,, a dérive 8 et carrossage
nuls .

e force longitudinale couplée F,, la force longitudinale produite par le pneu sous sollici-
tations de charge F, et de taux de glissement o, & dérive [ et carrossage non nuls ~.
La force longitudinale couplée est généralement inférieure a la force longitudinale pure
car la dérive et le carrossage dégradent le potentiel longitudinal du pneu.

L’inconvénient majeur est qu’il ne prend pas en compte la variation du revétement et est
extrémement dépendant de parametres tres variables comme la vitesse, la température, la
pression de gonflage, I'usure, etc., ce qui le rend difficilement "embarquable”. Un ensemble de
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parametres n’est donc valide que pour un type de pneumatique.

Le modele étant générique, on notera Y la force longitudinale F, ou latérale F;,, fonction
d’une variable X qui sera respectivement le taux de glissement o, ou de I'angle de dérive
5. Pour une charge verticale F, et un angle de carrossage v donnés, la forme générale de la
formule de Pacejka donne :

Y(X) =y(x) + S (2.125)
y(x) = D sin [C arctan (Bx — E (B x — arctan(B z)))] , (2.126)
z=X-5, (2.127)

B : traduit la rigidité, il est calculé a partir de la pente a l'origine BC'D

e (' : controle les limites de la fonction sinus et détermine la forme de la courbe résultante
e D : valeur maximale atteinte par Y

e F : controle la courbure de la valeur maximale et sa position horizontale x,,

e S}, : décalage horizontal

e S, : décalage vertical

Sy, et S, sont dus aux phénomenes de plysteer et de conicité qui pourraient exister méme en
roulant sur une ligne droite (8 = 0). Ces deux différents phénomenes sont étroitement liés a
I'asymétrie constructive du pneumatique (voir [Badji, 2009] pour plus de détails). L’équation
(2.126) représente la réponse a un glissement pur (soit longitudinal o, soit latéral /3). Ces
parametres peuvent étre classés en trois grandes catégories :

e les propriétés intrinseques du pneumatique : la géométrie, la composition (rigidité-
élasticité, matériaux, etc.), I’état du pneu (pression, usure, etc.) ont un impact sur
la génération de ces efforts. Tout l'intérét est bien str d’adapter ces parameétres en
fonction des propriétés du sol.

e le type de sol (asphalte, terre, neige,...) ainsi que ses propriétés (sec, humide, ...) rentrent
également en jeu. Il change de maniere drastique les conditions d’adhérence.

e la configuration du véhicule : la géométrie du véhicule, la raideur des suspensions qui
influence le transfert de charge lors des phases de changement de direction ou de frei-
nage/ accélération et modifie la charge verticale F, du véhicule et d’autres parametres
de conception (amortisseur, barre antiroulis, etc.), ont une influence sur ces parametres.

Une courbe typique du modele de Pacejka est tracée figure 2.35. Cette courbe exprime
I’évolution non linéaire qui existe d’un coté entre la force latérale et ’angle de dérive et d’un
autre coté entre la force longitudinale et le taux de glissement. D’autres facteurs comme la
charge verticale (voir 2.36) et le coefficient de friction influencent ce modele. Une augmenta-
tion de la charge verticale se traduit par une augmentation de la force latérale.

On détaille, ci-dessous, les expressions des forces longitudinale et latérale sous glisse-
ment "pur” dans un premier temps, c’est-a-dire sans prendre en compte le couplage longi-
tudinal/latéral. Puis dans un second temps, on explicitera les relations couplées. Dans les
équations ci-dessous, df, représente la variation normalisée de la charge verticale

F, - F,
de: zFOZO
z

avec F,o = mg la charge verticale nominale. Les parameétres ci-dessous sont identifiés em-
piriquement. Le modele complet compte plus de 85 parametres qui doivent étre calibrés a
partir de données mesurées. Pour plus de détails voir [Pacejka, 2006] et 2.3 pour les valeurs
numériques.
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e Force longitudinale (glissement longitudinal pur)

Fy,, = Dy sin[Cy arctan { B, (0, + S,) — Bz (By (02 + Sn,) — arctan(By (0, + Sp,)))}+Sv,
(2.128)
avec
- Cx = PCy1 >\Cm
- Dz = Uz Fz
— Mx = (pDzl —"_pDzZ dfz) Aum
— By = (DB, + PEw df = + By, df2) (1 — pE,, sign(os + SHz)) AEe
= Ky = F. (pK,, + PK,. df2) exp(—pK,; df=) Aka

— — Kok
B =, %,

- SHz = (PHM + PH, dfz) AHz
- SVac =F, (pVM + DV, dfz) )\V:c
e Force latérale (glissement latéral pur)

Fy,. = Dy sin(Cy arctan(By, (8+Su,)— Ey (By (B+Sm,) —arctan(By (8+S5m,)))))+5Sy,
(2.129)
avec
= Yy =7 Ay
= Cy =pc, Aoy
- Dy =py F,

- :U’y = (pr1 +pr2 dfz)(l - prg 75) )‘uy
- Ey = (pg,, +PE,, df2)(1 = (PE,5 + PE, Vy) sign(B + SH,)) ABy

- Ky =pk,, F:o sin {2 arctan (Fzﬂ (1= DpKys ’YS) AKya

P s Fz0 Arzo
K
- By=ab,
— SHy = (pHy1 + PHyo dfz))‘Hy + PHy Ty ARy~
- SVy = FZ (pVyl +pVy2 dfz) )\Vy + (pVy3 +pVy4 dfz) fyy /\Ky

Dans le cas ou les glissements longitudinaux et latéraux apparaissent de maniere simul-
tanée. Les forces longitudinales et latérales s’expriment alors comme suit :

e Forces longitudinales (combiné)

Fyo (2.130)

avec
— Gga = €08 [Cyq arctan {Byq (8 + Su,,) — Eza (Bza (8 + SH,,) — arctan(Bgq (8 + Su,,))) ]
— Ggao = €08 [Cyq arctan { Byq SH,, — Fza (Bza SH,, — arctan(Bgq SH,,))}]
— Byo =B, coslarctan(rpz2 02)] Aza
= Cpa =70y
- Epa =TE,, +TE,,df.
— SHza = THaz1
e Forces latérales (combiné)

G
Fyy = =2 Fpo + Sy (2.131)
Gyro

avec
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FIGURE 2.35 — Courbe caractéristique suivant le modele de Pacejka [Pacejka, 1996]

— Gyi = cos [Cyk arctan {By;€ (02 + Su,,) — Eyr (Byr(0z + Sh,,,) — arctan(By (02 + SHyk)))H
— Gyko = cos {C’yk arctan {Byk St — Eyk (Byk Sh,, — arctan(Byy SHyk))H

— Byi = rpy1 cos [arctan(rpye (8 — 7By3))] Ayk

— Cyr, = roy1

— By =Tyl +TEy2 df.

— SHyk = THy + THy2 df 2

— Svyk = Dyyi sin [ryys arctan(ry e oy)]

- DVyk: = [y Fz (TVyl + TVy2 dfz + Tvy3 ’Y) COSs [arCtan(TV?A 5)]
Finalement, la modélisation de Pacejka est donnée par :

Modélisation pneumatique 6 (Pacejka).

G
F£ZC = Gxa FCL'O
G";C;O (2.132)
ac
Fﬁp = G0 Fyo + Svyk

Avec la courbe Figure 2.36, on constate que les courbes des efforts latéraux présentent
trois zones :

e Une zone d’adhérence ou le pneumatique a un comportement dynamique linéaire. Plus
on augmente l'angle de dérive, plus l'effort transversal croit. La directivité est alors
totale.

o Une zone transitoire ou la courbe est croissante mais non linéaire. Une partie de l'aire de
contact glisse. On perd de 'adhérence, les efforts transmis continuent d’augmenter mais
de fagon moindre. Le véhicule est capable de transmettre des efforts plus importants. La
saturation du pneumatique, c’est-a-dire 'effort transversal maximal délivrable délimite
I'extrémité de la zone de transition.

e Une zone de saturation : Le pneumatique entre dans une zone de glissement. L’effort
transversal diminue au fur et a mesure que 'angle de dérive croit. Il y a alors glissement
(ou dérapage) du pneumatique.
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Modéle Pacejka : efforts longitudinaux Modéle Pacejka - efforts atéraux
T T T T T

T T
—— Charge Fz=4000 N

| = Charge Fz=4000 N
—— Charge Fz=3500 N

— Charge Fz=3500 N

— - Charge Fz=3000 N

L
3000 - , I
| a0l
2000 - . [ B
z : : : ! | E
= 1000
=" 1000+ 2
é > : : : (. I
g p : : : : :
: ook
g k] : : : | E
g g
51000 - £ .1000 - | |
o : : : :
~2000 |- i i i : : i 1 Lo Zon ceeni 2o ... Zonede o Zonede ]
: : : B : : 2000 ransition |7 | transition | © * dérapage,
: ! : : saturation
- I | |
<3000 | - IR - | I
: : - : dadhés :
. | \ | linéaire | |
| / / i | \ i i i 1 i
100 80 60 40 20 [ 20 40 €0 80 100 25 20 15 10 5 0 5 10 15 20 25
glissement longitudinal gl (%) Angle de dérive b (')

FI1GURE 2.36 — Courbes caractéristiques des efforts selon Pacejka pour trois valeurs de charges verticales
[Pacejka, 1996]

2.7.7 Modéele de Pacejka a I’ordre 3

On considere la force latérale avec glissement latéral uniquement. En reprenant 1’équation
(2.129) et en négligeant les décalages verticaux Sy, et horizontaux Sp,, on obtient :

F, (B) = Dy sin [Cy arctan {By, 8 — Ey, (B, 3 — arctan(B, 3)}] . (2.133)

Déterminons le développement a 'ordre 3 en 5 de cette fonction. On rappelle que :

3 33
arctan(By ) = By f — Byzf + 0(B%), (2.134)
soit :
oo o - 25 o)
F, (B) = Dy sin |Cy arctan < B, 3 — —3 +0(B°) (2.135)
et
.B3 Ey 3 3 3 B3 B3 Ey 3
arctan Byﬁ—yT/B +o(B°) | =B, B+ P —?y— yT +o(5°), (2.136)
ce qui donne :
D, s _GBy :
F, (B) = Dy sin |Cy By 3 5 (L+Ey)p° . (2.137)

De plus,

3 3 3
sin (CyBy,chgBy(l+Ey),83+o(,83)> :CyByﬁ+<_(CyBy) . CyBy (1—|—Ey)> B3+0(ﬁ3)7

6 3
(2.138)

soit

3 3
F,,(8) = D, Cy By, 3 — D, <(Cyé3y) + € By (31 i Ey)) 3%+ 0(8%). (2.139)

Finalement nous avons :
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FIGURE 2.37 — Force longitudinale du pneu en fonction du taux de glissement [Rajamani, 2014]

Modélisation pneumatique 7 (DL & l'ordre 3 du modele de Pacejka).

F£L3(ﬁ) ~ B, Cy Dy 5~ é (BS Cy Dy (033 1+ Ey))) g (2.140)

Si on considere F, = F,¢ constant et les A = 1, en reprenant les expressions détaillées
a I’équation (2.129) on a :

. 1
DKyl Sin (2 arctan e 2)

By = 27

PCy1 ty
Cy = poy]_’ (2141)
Dy = py F,

Ey = pry1(1 — pry3 sign(f)).

2.7.8 Modéle linéaire

Dans la majorité des cas, I'objectif est de garder le comportement du pneu dans la zone
linéaire ou la relation entre les efforts appliqués au pneu et les variables de glissements et de
dérives peuvent étre considérées comme linéaires. De méme, pour de petits angles de dérive,
la force latérale sur le pneu est proportionnelle a ’angle de dérive du pneu. Les forces longi-
tudinales et latérales des pneus avant et arriere peuvent donc s’écrire :

Modélisation pneumatique 8 (Linéaire).

Fit ~ Cy 0 (2.142)
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Fyt~Cy 8 (2.143)

ou Cj et C, sont respectivement les coefficients de rigidité de dérive et les coefficients
de rigidité longitudinale.

2.8 Modeles utilisés dans la these

Génération de trajectoire Le modele cinématique bicyclette présenté précédemment au pa-
ragraphe 2.5.1 est basé sur ’hypothese de roulement sans glissements. Les commandes basées
sur ce modele semblent satisfaisantes lorsque le véhicule se déplace a basse vitesse. Toutefois,
en milieu naturel ou & haute vitesse, la référence [Lenain et al., 2006] met en évidence I'inadé-
quation de ce type de modele pour le suivi de trajectoire. En effet, le pneumatique est soumis
aux phénomenes de glissement en milieu naturel et I’hypothese de roulement sans glissement
n’est plus réaliste. Ce modele sera donc utilisé seulement pour la génération de trajectoire.

Elaboration de la commande Les glissements doivent étre pris en compte pour préserver la
précision du suivi de chemin, indépendamment du chemin a suivre et des conditions d’adhé-
rence. Un second modele, appelé modele cinématique étendu, présenté au paragraphe 2.5.2,
consiste a prendre en compte ces glissements dans la modélisation. La principale limitation
de ce modele concerne les phénomenes dynamiques du véhicule qui sont totalement négligés.
Ce modele n’est donc pas adapté pour caractériser un véhicule se déplacant a haute vitesse.
Il est donc plus judicieux de prendre un modele dynamique de véhicule.

Pour l’élaboration de la commande, le modele de synthese utilisé, et le plus largement
répandu, est le modele bicyclette dynamique a 3 DDL (2.6.1). Bien que son domaine de validité
soit largement plus réduit, comparé a des modeles plus complexes a 10 ou 14 DDL, il s’avere
étre suffisant pour représenter les non-linéarités du véhicule. Toutefois, lors de dynamiques
importantes du véhicule, il est nécessaire d’ajouter la prise en compte des transferts de charge
et une modélisation des pneumatiques. En effet, la prise en compte des transferts de charge
via la connaissance des forces verticales va permettre d’aller au-dela des limitations inhérentes
au modele bicyclette (il regroupe sur une unique roue l’ensemble des contributions des roues
gauche et droite d'un méme train). Ces transferts de charge modifient les forces verticales
exercées par le sol sur le véhicule au niveau des 4 points de contact roue/sol et jouent donc un
role essentiel dans la production par les pneumatiques des forces longitudinales et latérales.
Villagra montre dans sa these [Villagra, 2006] que les transferts de charge peuvent étre pris
en compte par le biais d’une rigidité de dérive variable et affirme qu’un modele de type
bicyclette ou les pneumatiques et les trains sont bien modélisés est plus réaliste qu’un autre
modele ou roulis et tangage seraient pris en compte, mais ou le comportement des pneus
serait grossierement approximé. La modélisation des pneumatiques ne se fera donc pas via
une approche simplement linéaire ou la rigidité de dérive est supposée constante, comme cela
peut étre le cas dans la majorité des travaux. Le modele de Pacejka ne sera pas utilisé ici car
difficilement exploitable au vu du grand nombre de parametres & identifier qui sont fortement
variables. Il est adapté pour des applications ou les parametres du véhicule sont maitrisés et
connus. Quand au modele de Kiencke/Burckhardt, méme si le nombre de parametres reste
limité (5 parametres), il introduit un couplage entre les efforts longitudinal et latéral. Ce
couplage impose I’estimation du glissement longitudinal o, et donc la connaissance du rayon
sous charge de la roue. De plus, I’hypothése de parametres invariants utilisé dans ce modele
n’est pas envisageable pour des applications tout-terrain. Les modeles analytiques s’appuient
sur la description physique des phénomenes a 'origine des efforts et permettent de décrire de
maniere précise la formation de ces efforts. Certaines de ces approches utilisent des modeles
théoriques dont la lourdeur calculatoire les rend inutilisables en commande et nécessitent
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parfois des parametres difficiles a obtenir comme la pression du pneu, la gomme, le type de
terrain, etc.

Etant donné que le calcul de la commande nécessitera un modele de pneumatique, celui-ci
doit étre suffisamment simple et fiable pour étre calculé en temps réel. Il doit donc s’agir
d’un modele analytique simplifié mais tout de méme assez représentatif du comportement du
pneumatique. Il doit prendre en compte les parametres les plus influents sur la génération
des efforts, c’est-a-dire la charge verticale F), le taux de glissement longitudinal o, I’angle
de dérive 3, le coefficient de friction p ainsi que le coefficient de rigidité de dérive C'z du
pneu. Cette grandeur, tres importante, apparait dans tous les modeles de véhicules et relie
de manicre linéaire les efforts latéraux Fy,, et I'angle de dérive 3 dans le domaine des faibles
dérives. Le modele de Dugoff (2.112) regroupe tous ces parameétres importants et présente
I’avantage de prendre en considération les dynamiques non linéaires ainsi que le couplage
latéral /longitudinal. De plus, les forces longitudinales F,, et latérales I, sont directement
reliées de maniere transparente aux deux parametres que nous cherchons a estimer au chapitre
3 : le coefficient de friction p et le coefficient de rigidité de dérive C'z. Nous faisons donc le
choix d’utiliser ce modele de Dugoff pour cette étude théorique.

Modele de validation Enfin pour le modéle de validation, les modeles dynamiques a 4 roues
sont les modeles les plus représentatifs mais aussi les plus complexes. En effet, les modeles a
10 et 14 ddl (2.6.3 et 2.6.4) sont fortement non-linéaires, les rendant inutilisables pour la syn-
these de la commande. Par contre, ils sont largement utilisés pour simuler le comportement
du véhicule lors de la validation d’algorithmes embarqués. On supposera pour la validation
que le modele & 10 DDL est suffisamment réaliste pour la plupart des situations. Ce dernier
sera combiné a un modele de Pacejka pour la modélisation des pneumatiques. Il permet d’ob-
tenir un comportement type du véhicule sur lequel les lois de controle peuvent étre testées et
sera donc utilisé pour la création d’un simulateur avancé.

En conclusion, les modélisations retenues sont :
¢ le modele cinématique bicyclette pour la génération des consignes a suivre,

¢ le modele bicyclette a 3 DDL combiné a un modele linéaire de pneumatique puis un
modele de Dugoff pour la conception de la loi de commande,

e le modele dynamique a 10 DDL combiné au modele de Pacejka utilisé comme modele
de validation.

2.9 Simulateur sur matlab/simulink

Le simulateur utilisé pour valider le développement des lois de commande provient de
[Polack, 2018]. Il s’agit d’un modele de véhicule & 10 DDL similaire aux équations présentées
partie 2.6.3. Les 10 DDL sont les mouvements longitudinaux (position z, vitesse longitudinale
Vi), latéraux (position y, vitesse latérale V})) et verticaux (position z, vitesse verticale V) du
centre de gravité G ainsi que les rotations de roulis (6, 0), tangage (¢, ¢) et lacet (¥, 9)) et
les vitesses de rotation de chacune des quatre roues (Wi, Wa, Ws, Wy).

Les variables d’état sont composées de la position (z,y, z) du centre de gravité G exprimé
dans le repere inertiel Z#; , ses vitesses longitudinale V,, latérale V, et verticale V, exprimées
dans le repere chassis Z., les rotations et vitesses de roulis 6, 6, tangage ¢, d) et lacet v,
¢ associées a la matrice de passage de #; vers Z,. et les vitesses de rotation w; de %,, par
rapport a %,, de chacune des roues (voir chapitre 2 et annexe A pour les notations).

A chaque instant, les variables d’entrées du simulateur correspondent & ’état X (¢) du
véhicule, les commandes u(t) a appliquer au véhicule et le coefficient de friction du sol y :

X = (v @ w3 x4 x5 T6 W7 Tg X9 L0 Ti11 Ti2 T13 T4 T15 $16)T
= (33 Ve oy Vy z V., 6 0 o ® YooY w we w3 W4)T
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FIGURE 2.38 — Description des modules du simulateur

et les variables de commande sont les couples moteur et de freinage 7, ainsi que les angles
de braquage d; des directions :

U (u1 up uz ug us ug)

= (Tw, Ty, Tuw, T, 65 6,)7.

Le simulateur fournit en sortie une mise a jour des variables d’état X (¢ 4 dt) (voir Figure
2.38). Soit finalement :
X(t+dt) = f(X,U, i, Faero)- (2.144)

Le simulateur sera décomposé en 5 fonctions et d’un solveur (voir Figure 2.38) dont les
descriptions se trouvent ci-apres. Les valeurs numériques des différents parametres utilisés
sont détaillées dans le tableau 2.4.

Calcul des forces verticales

Les forces verticales totales de contact entre la roue et le sol (incluant les forces statiques
et dynamiques) sont celles présentées a 1’équation (2.84) en supposant qu’il n’y a pas de
variation au niveau du sol (z5 = 0). Elles s’écrivent :

F.o=mlg—ke Ay — ko Az, (2.145)
avec
A, =—lfsing+ Ly cos¢ sind,
1
A, , = —lfsing — Ly cos ¢ sinb,
2 (2.146)
AZG, =1, sin¢ + Ly cos ¢ sind,
3
A, =1y sing — Ly cos ¢ sind,
4
et . . . .
A, =—lypcosd+ L0 cosg cost — Ly ¢ sing sind,
.9 . . .
A, , =—lfpcos¢— Lyt cosp cos+ Ly p sin¢ sin6,
. G2 . . : (2.147)
A, =l ¢cosd+ L0 cosg cost — Ly ¢ sing sind,
Ay, =1lr¢cose— Ly0 cosg cost + Lo ¢ sin¢ sin .
4

Calcul du taux de glissement et de I’angle de dérive

Les angles de dérives (3; sont calculés a partir de I’équation (C.5) développée a 'annexe
C. Avec i € {1,2,3,4}, ¢ := (f, f,r,7) et V(Gi/ %) = [c](Vi;, Vg, 01T dans le repere du

chassis Z., développé a I’équation (C.3), on a :

P =

sign(Vyz,) d¢, — arctan (“;yl) si Vi, #0,

Ty

(2.148)
0 sinon,
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ou 6 = u(5) et 6, = u(6).

Le glissement longitudinal est calculé en reprenant I’équation (2.98) :

rw; — Vg,

si Vg, #0,

o0, = 3 max([Va, |, [r il [rw; — Vo) (2.149)

0 sinon.
Le terme V, représente la vitesse longitudinale du pneu dans le repere roue. On a :
K3

[r:] [c]

Tp; T;

Vi, | =151 i | (2.150)
0

En posant 'angle de carrossage, de roulis et de tangage nuls, on a :

Va,, . [ cosd;  sind;\ (Vi .
Vi, - \—sind; cosd; ) \V,, )

Calculs des forces longitudinales et latérales

Les forces longitudinales F, et latérales F, ~exprimées dans le repere roue %, sont
calculées en utilisant le modele de Pacejka presente précédemment au paragraphe 2.7.6 par
les équations (2.131) et (2.130). Les valeurs numériques utilisées sont celles détaillées dans
[Pacejka, 2006]. L’ensemble des coefficients A qui sont des facteurs d’échelles, sont égaux a 1
et les autres coefficients sont détaillés dans le tableau 2.3.

TABLE 2.3 — Coefficients de Pacejka issus de [Pacejka, 2006]

bCcz1 = 1.65 PDx1 = 1 PDx2 = 0 PEz1 = —0.5 PEz2 = 0 PEz3 = 0 PEz4 = 0
Prz1 =12 pra2 =10 pra3=—0.6 pHz1 =0 PHz2 =0  pya1 =0 pvz2 =0
bcy1r = 1.3 PDy1 = 1 PDy2 = 0 PDy3 = 0

peyi=—1 pEy=0  ppy=0 PEysa =0

Pyl =10 pry2 =15 pry3 =0 Pyl =0 pay2 =0  pay3 = 0.25

Pvyl = 0 Pvy2 = 0 Pvy3 = 0.15 Pvys = 0

TBzl = O TBz2 = 8 Toz1 = 1 TEz1 =0 TEz =0 THe1 =0

rByl =7 TByQ =25 rByS =0 TC’yl =1

rEy1 =0 Tpy2 =0 ray1 = 0.02  rHye =0

rVyl =0 ’f‘VyQ =0 Tvyg =-0.2 Tvy4 =14 Tvy5 =19 T‘Vyﬁ =10

On obtient ensuite I’expression des forces latérales et longitudinales dans le repere du
chassis via les équations (2.42) :

Fy, = Fy, cos O, — F,,, sin e, s
Fy, = F,, cos de; + Fy, sin Je; -
ouni € (1,2,3,4) et € :=(f, f,r,r).

Dynamique de I’état X

Le modele utilisé est le modele dynamique a 10 DDL présenté a 1’équation (2.92). On
néglige 'angle de cambrage des roues (v = 0) dans ’équation de la dynamique de rotation
des roues et on néglige les termes croisés d’inertie sur les dynamiques de rotation (¢ =
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0,010 =0et ¢pb = 0). Les dynamiques des coordonnées & et ¢ sont obtenues a partir des
équations (2.5).

T1 = X9 COST1] — T4 SiN X171

4
. 1 .
Tg = T12 T4 — T10T6 + — ZFm — Faero €COSTg9 +m g sin xg
m\iz
T3 = X9 Sinx1] + T4 COST11
4
. 1 . . .
Ty = —T12To +Tgxg + — Z Fyi — Fhero sinxg sinxy — m g cos rg sin xy
m \i=1
T5 = xg
1 (& ,
1"6 = Z(_ksi AZG/ - kvi AZG/) - Faero ¢
mg \ % i i
=1
T7 = a8

1 .
by = <x5 > Fyi+ LiFy, — Ly Fy, + L1 Fyy, — Ly FS4>

T

=1 (2.151)
Tg = X10
1 4
Fo = - (—x5 > Fpi—lfFy —lf Foy + 1, Foy + 1, FS4>
Y i=1
11 = T12
. 1
Tr12 = T(_Ll (Fxl +F:E3) +L2(Fx2+Fz4)+lf(Fy1 +Fy2) _lr(Fy3+Fy4))
zZ
—nr F
T13 = et L 2% ;l 2L
-
. ug — 1 F
T14 = = Lo Vi b2
”
. us —r; F,
i1 = 3 Il Tp3
T
. ugs — 1 F
P16 = 4 Il xTpa
T

Bruits de mesures

Soit 17 une mesure. Les erreurs de mesures sont supposées suivre une distribution normale
avec un écart-type o, autour d'une valeur moyenne 7 (voir Figure 2.39). Etant donné que la
zone 4 0, autour de la valeur moyenne 7 dans la distribution gaussienne normale contient
plus de 99,99% des valeurs de mesures bruitées, 1’écart type pour le bruit appliqué est défini
a partir d’une tolérance de +A tel que :

Tmax ?

—max (2.152)

Les équations suivantes montrent les bruits de mesures, supposés blancs, gaussiens, cen-
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TABLE 2.4 — Valeurs simulateur HIL

I 2.68872m

Ly 0.93872m

l, 1.75m

L 1,5m

Ly 0.75m

Lo 0.75m

m 2788 kg

M 2300 kg

M, 400 kg

my 22 kg

h 0.545m

I, 1049.66 kg.m?
I, 2613.89 kg.m?
I, 2833.32 kg.m?
r 0.395m

I, 0.890865 km.m?

Empattement total : | = Iy + I, (voir Figure 3.3)
Demi-empattement (distance entre le centre de ’essieu avant et le
centre de gravité)

Demi-empattement (distance entre le centre de ’essieu arriere et
le centre de gravité)

Voie (distance entre les deux roues d’un essieu)

Demi-voie : distance entre la roue avant gauche et le centre de
I’essieu avant

Demi-voie : distance entre la roue avant droite et le centre de
I’essieu avant

Masse totale du véhicule

Masse suspendue du véhicule (chassis+essieu)

Masse non-suspendue du véhicule (4 moyeux de 100 kg)

Masse d’une roue

Hauteur du centre de gravité

Moment d’inertie total par rapport a ’axe vertical i

Moment d’inertie total par rapport a fc

Moment d’inertie total par rapport a ’axe vertical Ec

Rayon des roues

Inertie de la roue autour de I'axe fp

trés, appliqués aux différentes variables :

Wi = w; + 1,0, 04,),

PO = o +1;(0,04),

G = G+ 1,(0,0,),

7Y = § 4 1,(0,04), (2.153)
V2O =V, + 1y, (0, 0v,),

VSO =V, 4y, (0, 0v,),

VIR = V. 4 (0,0v,)

ou 7)(n, oy)) représente une variable aléatoire gaussienne de moyenne 7 et de variance a%. On
suppose les écarts-types des mesures bruitées constants dans le temps et les valeurs choisies
sont présentées dans le tableau 2.5.

TABLE 2.5 — Valeurs des écarts-types choisies pour les bruits capteurs

Sensor : m oy
wj 0.1rad/s
0 0.0107ad/s
) 0.010rad/s
0 0.010rad/s
Va 0.03m/s
Vy 0.03m/s
V. 0.03m/s
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FIGURE 2.39 — Distribution normale



Chapitre 3

Estimation

On cherchera dans cette partie a estimer le coefficient de rigidité de dérive Cg et le
coefficient de friction latérale maximale piy,, .. . La connaissance de ces deux parametres permet
de caractériser le comportement du pneu sur ’ensemble des valeurs d’angles de dérive 3, et
donne la tendance sur I’évolution future de la force latérale. On déterminera donc a chaque
instant, le profil de la courbe de la force latérale, sa norme et son évolution a l'instant t.
Les courbes des forces latérales a ’avant et a l’arriere sont ainsi connues ce qui permet
de connaitre un profil de commandabilité a I’avance et de faire des compromis. Un train
a la limite de dérapage sera moins sollicité que l'autre train. La rigidité de dérive est une
information centrale car elle intervient de maniere cruciale sur la stabilité du véhicule. Ces
parametres fournissent donc d’importantes informations concernant les conditions au sol et
sont bénéfiques dans un contexte de boucle fermée pour la conception des lois de controle,
comme nous le verrons au chapitre suivant.

3.1 Etat de lart

La force latérale F), est principalement influencée par I’angle de dérive 3. Comme on peut
le voir Figure 3.1 pour de petites valeurs d’angle de dérive, la force latérale est proportionnelle
a l'angle de dérive (voir équation (2.143)). Pour des valeurs plus grandes, la force latérale
sature (voir le paragraphe 2.7 pour les différentes modélisations des pneumatiques).

Les lois de contréle pour véhicule autonome sont majoritairement basées sur 'hypothese
de comportement linéaire du pneumatique, c’est-a-dire que les efforts latéraux sont considérés
comme étant des fonctions affines de la dérive pneumatique (voir (2.143)). Une telle hypothese
n’est valide que pour de petits angles de dérive (voir Figure 3.1) et le comportement du
pneumatique devient fortement non linéaire lors de manceuvres séveres, sur terrains glissants
ou a haute vitesse.

Pour garder cette hypothese valide, les angles de dérive doivent rester au sein de la zone
linéaire du pneumatique, ce qui nous amene a estimer ’angle de dérive seuil pour lequel on
sort de la zone linéaire. Cette information peut étre obtenue a travers la connaissance du
coefficient de friction latérale maximale py,,,.. Ce dernier est défini comme étant le rapport
entre la force latérale maximale Fy, . et la force verticale F :

/’Lymaa: = M' (31)

On trouve dans le tableau 3.1 quelques valeurs typiques de .., pour différents types de
revetement. Plus p,,,.. est proche de 1, plus Fy, . est grand.

Un autre parametre important est le coefficient de rigidité de dérive Cg, défini comme la
pente a 'origine de la courbe de F}, en fonction de 3 ((2.143)). La connaissance du coefficient
de rigidité de dérive est nécessaire dans le contexte d’'une commande en boucle fermée comme
on le verra dans la suite. Ces deux parametres suffisent a traduire 'interaction entre le pneu
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FIGURE 3.1 — Courbe de la force latérale en fonction de I'angle de dérive pour différentes valeurs de
coefficient de friction & partir d’'un modele de Pacejka [Pacejka, 2006] (lin mod = modele linéaire)

TABLE 3.1 — Quelques valeurs typiques de p [Yingmin Jia, 2000], [Yakub and Mori, 2015], [Ghandour
et al., 2010]

Road conditions || Asphalt dry | Asphalt wet | Snow Ice
Approximated pu 0.9-1.0 0.5-0.8 0.2-0.3 | 0.15-0.2

et le sol si on fait I'hypothese de découplage entre les forces latérales et longitudinales (par
exemple (2.129), (2.114)). Connaitre précisément et en temps-réel ces parametres permet de
les intégrer dans une loi de controle et d’en augmenter les performances.

Les nombreux facteurs qui affectent ces deux parametres p,,,,. et Cg, comme par exemple
le type de surface, le type de pneumatique, la température, la pression des pneumatiques,
rendent I'identification de ces parametres difficile et ont fait 'objet de nombreuses recherches.
Pour un type de pneumatique donné, la charge verticale et la pression de gonflage des pneu-
matiques sont les principales variables [Gillespie, 2000]. La plupart des approches estimant les
coefficients de rigidité de dérive utilisent un modele linéaire adaptatif. Par exemple, dans [Le-
nain and Thuilot, 2012] et [Denis et al., 2015], le coefficient de rigidité de dérive Cj est estimé
a partir d’un algorithme de descente de gradient et [Baffet et al., 2006] utilise un filtre de
Kalman.

Concernant les travaux portant sur le coefficient de friction, différentes méthodes peuvent
étre citées. Certaines cherchent a estimer les parametres qui affectent le coefficient de fric-
tion et essayent de prédire le coefficient de friction maximale en utilisant des modeles de
friction. Ces méthodes requierent 'utilisation de capteurs spécifiques (capteurs sur les pneus,
capteurs optiques ou acoustiques) ( [Eichhorn and Roth, 1992], [Breuler et al., 1992], [Bach-
mann, 1995]). D’autres approches mesurent les effets des changements de friction sur le com-
portement du pneu et développent des estimateurs basés sur la connaissance du glissement
longitudinal [Andersson, 2005]. L’idée derriere ces estimateurs est d’utiliser la courbe de fric-
tion en fonction du glissement longitudinal pour identifier le coefficient de friction latérale
maximale. La pente de cette courbe est reliée au type de route sur lequel le véhicule se dé-
place et permet d’établir une classification. Certains de ces estimateurs fonctionnent pendant
la phase de freinage [Uchanski, 2001], alors que d’autres pendant la phase de traction [Ray,
1997], [Gustafsson, 1997]. Ces approches requiérent un glissement minimal du pneu a travers
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les accélérations, les décélérations ou les manceuvres de braquage et rencontrent des problemes
de calibration. La pente de la courbe permettant de classifier le type de route est sensible aux
caractéristiques du pneumatique. On trouve également des recherches ou les estimateurs sont
développés a partir de modeles théoriques de forces comme le modele de Burckhardt ( [Castro
et al., 2012], [Tanelli et al., 2008]) ou de LuGre ( [Senatore and Sharifzadeh, 2018], [Sharifza-
deh et al., 2016]). Ces modeles sont complexes et les deux parametres & estimer n’apparaissent
pas clairement dans 'expression des forces. Les références [Ahn et al., 2009] et [Hu et al.,
2015] utilise un modele de Brush dans lequel les deux parameétres apparaissent clairement
mais seul le coefficient de friction est estimé. Toutes ces méthodes sont basées sur des ap-
proches d’ajustement de courbe et d’identification paramétrique pour minimiser ’erreur entre
la force développée au niveau du pneumatique et celle donnée par le modele théorique. On
peut trouver dans [Hahn et al., 2002] une méthode d’estimation du coefficient de friction
et du coefficient de rigidité de dérive. L’estimation est faite a partir d’un modele latéral de
pneumatique et est basée sur un modele paramétrique et une loi adaptative.

On propose dans cette section un algorithme d’estimation pour le coefficient de friction
latérale maximale gy, . et le coefficient de rigidité de dérive Cg basé sur des mesures obtenues
A partir d’une centrale inertielle, comme la vitesse de lacet 1, les vitesses longitudinale V;, et
latérale V,,, des mesures d’angle de braquage 0 et de vitesse de rotation des roues w (voir figure
3.2). Une mesure du couple des roues T, est également nécessaire via un capteur additionnel
ou dans notre cas, obtenue via la loi de controle dans un contexte de boucle fermée. Ces
mesures permettent de calculer les angles de dérive 3, les forces verticales F), et les forces
longitudinales F), nécessaires a l'estimation des forces latérales F),. Les résultats présentés
dans cette section ont fait I'objet d’une publication & la conférence ITSC [Li et al., 2019b]
ainsi que d’'un dépot de brevet (numéro de dépdt : 1912014).

3.2 Filtrage de Kalman

L’algorithme d’estimation présenté dans ce chapitre nécessite la connaissance des variables
suivantes : V;, Vj,, W; et ¢ (voir tableau 3.2) que 'on obtient & partir des mesurées bruitées
V:anoisy7 Vynoisy’ wlr'lmsy’ ¢noisy (VOiI‘ (2153))

Détaillons le cas pour la variable V;, qui sera applicable a toutes les autres variables que

I’on cherchera a estimer.

A partir de la mesure bruitée VxHOiSy de V., on cherche & déterminer Vx Les instants de
mesures sont notés t,, pour n € N et V,(¢,), V, (tn), Vw(tn) sont les valeurs & 'instant ¢,. La
mesure de V,(t,) bruitée est notée y, telle que : y, = V,(t,) + b,. On suppose V. constante
entre deux observations consécutives et aléatoire. On suppose de plus que Vx(tn) est un bruit

blanc au sens large, stationnaire et centré :

E[Vx(tn)] =0,
) (3.2)
E[V,(ty) Va(tm)] = 0.
Pour t € [t,,tp+1], on a:
Vi(t) = Vi(tn) + tt Va(tn) dr = Vi(ty) + Vi(tn) (t — t,) (3.3)
et
tnt1 . ) Vi (tn) N
Vi(tns1) = Vi(tn) + t Ve (t) dt = Vy(tn) + Va(tn) (tns1 — tn) + T(t"“ —tn)° (3.4)

Posons At 2 t, 1 —t, et X, = (Va(ty), Vx(tn))T le vecteur d’état. Les équations précédentes
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donnent 1’équation d’état :

1 At 1an)?) -
Xn = Xn + 2 va 29
i (0 1 ) ( (ar) ) Velin) (3.5)
1 At LAe2 .
_ —_ 2 _
avec A, = (0 1 ), B, = ( At > et U, = Vi(t,).

L’équation d’observation donne :

Vxnoisy(tn) — (1 0) Xn +my, (tn)

(3.6)

avec H = (1 0). On suppose la durée entre deux observations consécutives constante, égale
a At. Dans ce cas, les équations sont stationnaires : A, = A et B, = B. On suppose égale-

ment les bruits stationnaires de variance R pour (my, (t,)),cy €t de variance Q pour (Uy),,cn-

Ainsi les équations du filtre de Kalman peuvent s’écrire :

Xip1/n = AXpp,
Pyy1js = APy, AT + BQBT,
f1=R+HDP . H,
€k+1/k = Yk+1 — HXk+1/k7 (3.7)
KI{-H = Py HY (Rigr) ™
Pk+1/k+1 = PkJrl/k - K;{H R2+1 (KI{H)T

)

Xk+1/k+1 = ch—f—l/k + KI{J,-l €k+1/k

avec les conditions initiales XO /-1 €t Pyy_1 = Py ainsi que Q et R détaillés dans le tableau
3.2.

TABLE 3.2 — Variables accessibles apres filtrage

Variables | Mesures bruitées | Estimées | Xo,_; By Q R
V. ynoisy Vo (‘%a) 0'81 0%1 100 | o2,
v, ymoisy v, 8 0'81 0% )00 e,
V. ymoisy AR 8 0'81 0.%1 100 | o2,
w wholsy &, @ 8 0‘81 0'%1 100 | o2
J oL (o) [ o) | 10|
s o6 () [0 o) | 10| <
p oisy 0.6 8 ((1) 0%) 1000 | o2
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3.3 Estimation des efforts latéraux

Tw‘ . forces Fy.
{ "| longitudinales
w
S F
Orr 8 forces Y
. _|latérales )
——| anglesde - algorithme
v, dérive d'estimation
a 3 zones
Vy
¢ forces
- verticales

FIGURE 3.2 — Estimation de é’g et fiy,...

L’algorithme d’estimation est décomposé en plusieurs modules comme présenté a la Figure
3.2 et les parametres nécessaires sont calculés ci-dessous. Les notations sont celles introduites
au chapitre 2 et résumées en annexe A. Les différents modules sont les suivants et sont détaillés

ci-apres :

e estimation des forces longitudinales

e estimation des angles de dérive

e ecstimation des forces verticales

e cstimation des forces latérales

e estimation des coefficients de rigidité de dérive Cpg et du coefficient de friction latérale

maximale (i, .. .

Forces longitudinales
Concernant les forces longitudinales, elles sont calculées a partir de la dynamique de rotation
des roues (voir équation (2.46)) :

T, — I,
sz:%rw.

(3.8)

Elle est obtenue a partir de 'estimation des accélérations angulaires des roues et de la

mesure du couple aux roues.

Algorithm 1 Calculer les forces longitudinales Ffp,-

Require: I, r

Inputs : @;, 1.,

Description

- Ty—Ip&
T

Fy,
return F;
7

A

Angle de dérive
Les angles de dérive sont calculés analytiquement avec les formules suivantes (voir (2.102) et
C) a partir des informations issues de la centrale inertielle qui permettent d’estimer V;, Vj,
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et @ZJ

Algorithm 2 Calculer les angles de dérive BAZ

Require: lf, lr, L1, LQ, Lg, L4
Inputs : @, ‘A/x, Vy

Description : .
A Vy + 159
B1 < 01 — arctan AY+7f¢A
Va: - Ll 1/}
. Vy + 159
B9 < d9 — arctan M
Vx + L2 @Z}
A Vy — 19
(b3 < 03 — arctan Ayiﬂ’zi
Vx - L3 ¢
A Vy — 19
B4 + 04 — arctan Ayiﬂe
Vx + L4 ¢

return BZ

Forces verticales

Les forces verticales F, déterminent les forces maximales longitudinale F, et latérale
F,, disponibles. Beaucoup de recherches ont simplifié¢ I'estimation des forces verticales en
négligeant les perturbations de la route ainsi que l'effet des suspensions. Une maniere d’es-
timer, détaillée ci-dessous, est de se baser sur un calcul statique en ignorant la dynamique
des suspensions, et en considérant le poids du véhicule m g, la position du centre de gravité
G, les accélérations longitudinale a, suivant i et latérale ay suivant j’c [Kiencke and Nielsen,
2000], [Doumiati et al., 2012]. Le calcul des forces est détaillé dans la partie 2.6.3 a I’équation

(2.75) que l'on rappelle ici :

ly h
F,, =m (lglax)
l, h
F,,=m (lg—lax)
l h
Fz3:m <£g+la$>
l h
F,,=m ({g—i—lax)

L

m<l ha)h“y
A L g’
<z,, h )hay
+m (Tg—Tas) 2
l l L g (3.9)
_m<lf +ha>h% '
I
Iy h \ha

Lorsque le véhicule accélere, la force d’entrainement due a l’accélération longitudinale a, au
niveau du centre de gravité engendre un couple de tangage qui réduit la force verticale sur
les roues avant et augmente celle sur les roues arrieres. Lorsque le véhicule se met & tourner,
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sz: F21+F22 [ Fz1"= 23+Fz4

FIGURE 3.3 — Répartition des forces verticales

I'accélération latérale a, produit un couple de roulis qui augmente la charge verticale sur le
cOté extérieur au virage et réduit celle sur le coté intérieur.

Si on néglige le couplage entre les accélérations longitudinales et latérales, les forces ver-
ticales se résument a :

F —m(LﬂT ——Lzha —hlra)
2= L9 M)

Lil,  Lih bl )
L9 T M)

e ( (3.10)

Lyly  Lyh hi )

F. = - _

& m(ng i %)
_ (Lzly  Lsh hig

FZ4—’”(L;9+L;%+LZ%>'

Remarque 3.3.1. Une autre fagcon d’estimer les forces verticales est de passer par I’étude de
la dynamique des suspensions (voir partie 2.6.4) [Doumiati et al., 2012]. En effet, en posant

in 2 kui (Zuz B Zsi)7

et en remplagant avec (2.94), on a :

F., = ks, (AZGi — Zu;) + K, (AZGi — Zu;) — My Zu, (3.11)

cela constitue un estimateur dynamique pour les forces verticales mais nécessite des capteurs
de mesures de I'accélération verticale Z,;, de la déformation des suspensions zg, — 2, et de la
vitesse de déformation Zg, — Z,,. Ces dernieres mesures nécessitent des capteurs qui ne sont
pas présents sur notre véhicule. A cela se rajoutent la complexité & modéliser convenablement
la dynamique des suspensions et la difficulté a considérer les perturbations de la route.

Algorithm 3 Calculer les forces verticales F,

Require: Iy, [, L1, Lo, L3, Ly, h, m, g
Inputs : VI, Vy, 12
Description: .
iy < Vi — Vi from (2.38)
ay « Vy, + Vi1 from (2.38)
F,, from (3.10)

return F};
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Forces latérales

A partir de la connaissance de ces trois données (F,,[3,F.), il est possible d’estimer les
forces latérales F), . Certaines méthodes utilisent des modeles de pneumatiques pour estimer
les forces latérales essieu par essieu mais en négligeant les forces longitudinales arrieres [Baffet
et al., 2006] et [Baffet et al., 2008a]. D’autres méthodes sont aussi basées sur des modeles
de pneumatiques mais considerent des modeles de véhicules a 4 roues et estiment ensuite les
forces a I’aide d’un filtre de Kalman étendu [Doumiati et al., 2010}, [Dakhlallah et al., 2008],
[Doumiati et al., 2012] ou d’un filtre de Kalman "unscented” [Doumiati et al., 2009]. Dans
notre cas, on ne souhaite pas utiliser un modele de force pour estimer les forces latérales F,
car un modele de force sera déja utilisé pour estimer les variables Cg et i, .. . De plus, ne pas
utiliser de modeles complexes de forces permet de gagner en temps de calcul et d’augmenter la
robustesse comparé aux variations des conditions de la route. Par exemple, [Doumiati et al.,
2008], [Baffet et al., 2009], [M’Sirdi et al., 2005] et [Baffet et al., 2008b] n’utilisent pas de
modele de forces mais négligent les forces longitudinales arriere et estiment les forces latérales
par essieu grace a un observateur.

[Yang et al., 2014] estime les forces latérales sans utiliser de modele de pneumatiques
mais en se basant sur le calcul des moments M au centre de gravité G ainsi qu’au centre de
chaque roue Mg,. En adaptant 'algorithme de [Yang et al., 2014] aux véhicules & deux trains
directeurs, 'application du théoréeme du moment dynamique ((B.26) et (B.27)) en projection
suivant Ec donne :

5G(G/<@z) ]E{c = MG kc: (3‘12)
0c(G /%) - ke = 1,7
avec
4
- —_— S
Mg =) GG\ F;. (3.13)
i=1
et
Fr, \
Fri=|r, | . (3.14)
0
La formule de changement de point du moment dynamique (B.28) donne
—
Mg, = Mg +m (ad A GG)),
4
5 — L 3.15
MGi = Z GiGj A Fj;. ( )
JFii=1
ol ad est le vecteur accélération au point G. On pose :
_:,Upl- é (F_:z : Zc) . fm
_»ypl é (ﬁ ji ]07
4 .
Tmo £ <Z GGZ A a:pl> Cs
i=1
4, .
Ty 2 (Z GG A ypz> - ke,
i=1
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4
— . -
T, = ( > GiGj/\pri) ke

J#ui=1
ou T, et T, incluent respectivement les termes dépendant des forces longitudinale et latérale
et s’expriment comme suit :

Tyy = Fy,, (I sindy — Ly cosdy) + Fy,, (Iy sindy + Lo cosdy)

— Iy, (I, sind, + L3 cosd,) + Fy,, (L4 cosdy — I, sind,),
Tyy = Fy,, Lo coséy — Fy,, (ly + 1) sind, + Fy, (L4 cosd, — 1 sind,), (3.16)
Ty, = —Fy, Ly coséy — Fy,, (I sind, + L3 cos o) — Fy,, 1 siné,,
Tyy = Fy, Usindy + Fy, (Isindy + Lo cosdy) + Fy, L4 cosdr,
Try = Py, (I'sindy — Ly cosdy) + Fy, Usinéy — Fy, Ls cosdy.
Ty, = Fy, (ly cosdy + Ly sindy) + Fy,, (Iy cosdy — Lo sindy)
+ Fy,, (=l cosd, + L siné,) — Ey,. (I cosdy + Ly siné,),
Ty, = —Fy,, Ly sinéy — Fy, 1 cosé, — Fy,, (I cosd, + Ly sind,), (3.17)
Ty, = Fy, Lisindy+ Ey,. (=l cosé, + L3 sind,) — Fy,, 1 coséy,
Ty, = Fy, Lcoséy + Fy, (I cosdp — Lo sindy) — Fy, Ly sindy,
Ty, = Fy, (L cosdp+ Ly sindy) + Fy,, [ cosdp + Fy, L3 sind,.
Finalement : )
Ly =T, T
e e @ G 17, 519
Les moments s’écrivent, )
Mg, =Ly —lymay, + Limay,
Mg, = Zl%—lfmay—Lgmagg, (3.19)
Mg, =LY+ 1 may+ Lymay,
Mg, = Z1ﬁ+lrmay —Limag.
En écrivant (3.17) sous forme matricielle :
Ty = HFy (3.20)

avec

éTTTTT)

||>

prl yp2 ypg pr4 )

T
Hy H, Hy Hy H)

=
lI>

|I>

ly cosdy+ Ly sindy Iy cosdy — Lo sindy —I,. cosd, + Lz sind, —I, cosd, — Ly sinér) ,

IID

||l>

Lysindy 0 —lcosd,+ Lz sind, —I cos&n) ,

|I>

lcosdy lcosdp—Lasindy 0 —Ly sinér) ,

IID

(
v (
(
12 (
22 (0 —Lysing; —lcosd, —(Icosd,+ Lasing,)),
22 (
1=
52 (

[ cosdy+ Ly sindy [ cosdy Lgsind, 0).
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La relation linéaire entre Ty et Fy permettrait d’obtenir une estimation Fy des composantes
de Fy en utilisant la méthode des moindres carrés visant & minimiser la fonction de cotut

suivante :
Fy = argr%in |7y — H Fy||2. (3.21)
Y

La solution au sens des moindres carrés serait alors :
Fy =(HTH) HT Ty (3.22)

Elle existerait et serait unique si H était de rang 4, c’est-d-dire que HT H est inversible.
Malheureusement, la matrice H n’est pas de rang 4 lorsque les angles de braquage sont nuls,
c’est-a-dire lorsque 6y = 6, = 0.

Pour palier a ce probleme de rang, on va finalement estimer la somme des forces latérales
avant et la somme des forces latérales arrieres. On constate qu’en combinant les 4 dernieres
équations de (3.17), on peut avoir une expression regroupant la somme des forces latérales
avant et arriere :

(Ty3 — Ty1) + (Ty4 — Tyz)
2
De plus, en supposant que Fy, ~ Fy, dans la premiere équation de (3.18) l'expression de Ty,
est simplifiée et ne fait plus intervenir les termes en sin, ce qui permet également d’obtenir
une expression en fonction de la somme des forces latérales avant et arriere :

= —l cosdy (Fy, +Fy, )—1cosé (Fy, +Fy, ). (3.23)

Ty, =1y cosdy (pr1 + Fym) — 1, cos o, (Fy% + pr4) (3.24)
ce qui permet de réécrire :
Ty = H* Fy (3.25)
avec .
T;; ey (Tyo (Tys *Tyl)JQF(TM *Ty2)>
T T
F;; é (F;/('(l) F;(2)> = (prl + pr2 pr3 + pr4)
Ty, = Me =T,
A ly cosdy —l cosd,
l cosdy [ cosd,
Soit :

Fy =H"'T}. (3.26)
L’équation (3.26) donne l'estimation des forces pour I'ensemble du train avant et du train
arriere. En supposant que le coefficient de friction latérale p,, est le méme sur les roues gauche

et droite, la relation entre les forces verticales et les forces latérales au niveau de chaque pneu
peut étre approximée par la relation linéaire suivante [Yang et al., 2014] :

E

Y1 o, _Ypo
F, F,’
F“ F” (3.27)
Yps ~ Ypy )
F,, F,,
Finalement, pour obtenir les forces latérales roue par roue, on applique la distribution sui-
vante : 7
F,, =—"—Fy(1
Ypy le _|_FZ2 Y( )v
F.
Fy,, = 7 Fy(1),
F F.
o ; = (3.28)
F, =—2"F52),
Ypg FZ3 +Fz4 Y( )
F.
F, =—2F2
Ypy FZ3 +FZ4 Y( )
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On en déduit donc I'algorithme suivant pour le calcul des forces latérales pneu par pneu :

Algorithm 4 Calculer les forces latérales Fym

Require: I, r
Inputs : ), Gy, Gz wi Of, O Ty,
Description :
F, from (3.10)
E,, from (3.8)
T, from (3.16)
M, from (3.19)
Tye Mo — T,
’f* — (T (Tyngyl)Jr(TM*Tyz))T
Y Yo 2

7 (lf cosdy —l, cos (5T>

[ cosdy { cosd,

S s dt)
s oy B (1)
Fypy o B9 (2)
Fypy + 5 B (2)

return pri

3.4 Estimation du coefficient de rigidité de dérive et du coefficient de
friction latérale maximale

3.4.1 Les 3 modéles de frottements considérés

Il existe de nombreux modeles de pneumatique qui refletent la relation fortement non
linéaire entre les forces latérales réelles et la dérive réelle des pneumatiques comme détaillée
dans la partie 2.7. Les forces latérales F, (3) en fonction de I'angle de dérive sont modéli-
sables avec le modele de Pacejka Fpr () 2.132. Cette courbe, qui est la plus représentative
du comportement du pneumatique, peut avoir un décalage horizontal ou vertical [Pacejka,
1996]. Elle est habituellement divisée en 3 zones délimitées en rouge sur la figure 3.4. Pour
I’estimation, on distingue 3 autres zones d’estimation, en vert, qui different de celles en rouge.
A chacune des zones vertes est associé un modele théorique que 'on définit comme suit :

e une zone affine appartenant a la zone linéaire
e une zone de Dugoff chevauchant les zones linéaire, de transition et de saturation

e une zone constante appartenant a la zone de saturation

Zone 1: Cette zone de modélisation correspond a des petites valeurs d’angles de dérive ou la
relation entre la force latérale réelle et ’angle de dérive réel peut étre considérée comme étant
linéaire. On choisit une modélisation avec une équation affine. Le modele choisi est donc :
2
VB € Zone 1: Iy (B) =CgB+b1, (Cpbi) € R (3.29)

Seule la valeur du coefficient de rigidité de dérive C'z sera mis a jour dans cette zone.
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FIGURE 3.4 — Délimitation des zones d’estimation

Zone 2 : Dans cette zone, on fait le choix du modele simplifié de Dugoff (2.114) pour décrire
les non linéarités du pneumatique. Cette simplification suppose que le glissement longitudinal
est négligeable :

Cgtan(fB) si A >1
Dug — B ’
£y, (B) { Cs tan(B) (2 — M)A si A < 1 (3.30)
et A est donné par :
PN L (3.31)

- 2Cs | tan(B) |

Les équations (3.30) et (3.31) mettent clairement en évidence le coefficient de rigidité de
dérive Cg et le coefficient de friction latérale maximale piy,... On a donc :

VB € Zone 2: Fy (B) = F,"9(B). (3.32)

Ainsi, dans cette zone, on pourra estimer simultanément le coefficient de rigidité de dérive
Cp et le coefficient de friction latérale maximale fi,,, .. .

Zone 3 : Dans cette zone, on s’affranchit du modele de Dugoff découplé que l'on vient
remplacer par une équation constante :

VB € Zone 3 : Fy(B) = fiy,,, I (3.33)

Par conséquent, seule la valeur de p,, . sera mise a jour et on ne cherchera pas a mettre a
jour la valeur du coefficient de rigidité de dérive Cjg.

Remarque 3.4.1. Le modele de Dugoff synthétise, a travers les deux parametres Cg et fiy,,..
tous les parametres influencant les efforts latéraux. Ainsi, contrairement au modele de Pa-
cejka, considéré comme étant le modele de référence, ce modele simplifié de Dugoff relie la
force latérale a ces deux parametres d’une maniere beaucoup plus transparente. De plus, son
comportement dans cette zone est tres similaire au modele de Pacejka et fait intervenir un
faible nombre de parametres. Ces raisons font du modele découplé de Dugoff un modele tout
a fait convenable pour la zone 2.
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Algorithme d’estimation & 3 zones

Méthode de résolution

Zone 1

Détermination de la zone

Moindres carrés

Levenberg Marquardt

‘ C-QTJE,XZ%(:) P
Mise en forme des
données d’entrée
Fp  —13 Remplissage de la "I 7onez
fenétre glissante
- i . . - 7max(\P’;.p(1),...,F';p(k]|)/
P 80,0 Bymas = .
{B(1),.. B(K) } T é =g
t . {t(1), .., t(k) } g~ Lo

FIGURE 3.5 — Schématisation de I’algorithme d’estimation du coefficient de rigidité de dérive Cy et
du coefficient de friction latérale maximale p,, .

3.4.2 Algorithme d’estimation a 3 zones

Le but est de trouver le coefficient de rigidité de dérive Cp et le coefficient de friction
latérale maximale yi, .., pour les trains avant et arriere, qui minimisent ’erreur entre la force
latérale pr estimée a partir des équations (3.28) et la force latérale F; obtenue a partir des 3
différents modeles théoriques que nous venons d’expliciter. Les étapes de cet algorithme sont
illustrées a la figure 3.5.

Données d’entrée : Une fois les forces latérales F estimées avec ’algorithme 4, il faut créer
une fenétre ghssante Data (voir I'algorithme 5) constltuee d’un ensemble de valeurs de forces
latérales estimées pr, d’angles de dérive estimées 3 et de données temporelles ¢ telles que :

 Mat & [Fy (1), oy ()]

[ ] M(HLB é [B(l), 73(]{)} )
o Mat_t 2 [t(1), ..., t(k)],
e Data 2 {Mat_Fy; Mat_f; Mat_t}

avec 1 < k < N, ou t est le temps et NV est la taille maximale de la fenétre glissante, fixée
empiriquement.

Mise en forme des données d’entrée : Accumuler ces valeurs dans le temps en utilisant une

fenétre glissante permet d’éviter les aberrations dans I'estimation des deux parametres. Un
compromis doit étre fait étant donné que I'accumulation d’un grand ensemble de données
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engendrera du retard et augmentera le temps de calcul mais donnera de meilleures perfor-
mances.

Notons €1, €2, €3, 71 et T des seuils fixés par 'utilisateur (voir les équations (3.49), (3.58),
(3.60), (3.59) et (3.61)). Cette fenétre glissante, de taille k variable, avec k < N, est construite
suivant les conditions temporelles et spatiales précisées ci-dessous :

e la k + 1€ donnée {pr(k‘ +1), Bk + 1), t(k + 1)} est ajoutée a la fenétre si :

— la fenétre n’est pas pleine et la différence entre la derniere valeur d’angle de dérive
B(k) de la fenétre et la valeur courante S(k + 1) est supérieure & €;
— la fenétre n’est pas pleine et aucune donnée n’a été ajoutée depuis un temps 7|
e la fenétre est rafraichie en supprimant des données si :

— la différence entre la premiere valeur d’angle de dérive (1) de la fenétre et la
derniere (k) est supérieure & € : on supprime la premiere valeur et on décale

— la fenétre est pleine : on supprime une valeur sur deux et on décale

— une donnée est dans la fenétre depuis un temps 75 et la différence entre la premiere
valeur d’angle de dérive 5(1) de la fenétre et la derniere (k) est supérieure a e :
on supprime une valeur sur deux et on décale.
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Algorithm 5 Mise en forme des données d’entrée

Require: €1, €2, €3, 71, T

Inputs : pri, BZ-, t

Description :

if k+1< N and |B(k+1) — (k)| > €1 then
Mat_Fy + [Mat,Fy, Eyp(k + 1)}
Mat_f + [Mat_$, 8(k + 1)]
Mat_t < [Mat_t,t(k+ 1)]

elseif k+1 < N and |[t(k+ 1) — t(k)| > 71 then
Mat_Fy «+ [Mat,Fy, Eyp(k + 1)}
Mat_3 + [Mat_3,5(k +1)]
Mat_t + [Mat_t,t(k + 1)]

else
Mat_Fy < Mat_Fy
Mat_B <+ Mat_j
Mat_t < Mat_t

end if

if |5(1) — B(k)| > €2 then
Mat_Fy < [Mat_Fy(2), ..., Mat_Fy(k)]
Mat_p + [Mat_3(2), ..., Mat_p(k)]
Mat_t « [Mat_t(2), ..., Mat_t(k)]

elseif k+1> N then
Mat_Fy < [Mat_Fy(1),..., Mat_Fy(2n — 1)]
Mat_p + [Mat_5(1),..., Mat_B(2n — 1))]
Mat_t < [Mat_t(1),..., Mat_t(2n — 1)] avec 2<n < (k+1)/2

else if |5(1) — B(k)| > €3 and |t(1) — t(k + 1)| > 72 then
Mat_Fy «+ [Mat_Fy(2), ..., Mat_Fy(k)]
Mat_p + [Mat_(2), ..., Mat_p(k)]
Mat_t < [Mat_t(2), ..., Mat_t(k)]

else
Mat_Fy < Mat_Fy
Mat_f < Mat_(
Mat_t < Mat_t

end if

return Mat_Fy , Mat_3, Mat_t

Détermination de la zone Il faut déterminer la zone dans laquelle se situe la fenétre glissante
de données Data en appliquant une méthode des moindres carrés.

A chaque instant, on ajuste une droite affine a; 5+ by sur les données Mat_Fy et Mat_f3
de la fenétre. Les valeurs de Mat_{ et les valeurs du coefficient directeur a; et de 'ordonnée
a Dorigine by de la droite ainsi obtenues nous permettront de délimiter les zones. En effet, a
I’approche de la zone de perte d’adhérence, le coefficient directeur de cette droite devient de
plus en plus faible et son ordonnée a 'origine de plus en plus grande.

La détermination de la zone se fait en deux étapes et dépend de seuils ageyiz1 (3.48), Asewil2
(3.41), Bsewinn (3.51), Bsewirz (3.9) et Bsewirs (3.46) qui sont déterminés empiriquement (voir
partie 3.5.2) :

e Dans un premier temps, on applique des conditions grossiéres (voir Figure 3.6) sur les
valeurs de a; et sur les angles de dérive pour déterminer dans quelle zone on peut
potentiellement se situer,

e puis on affine ces conditions de maniere plus précise (voir Figure 3.7).
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Algorithm 6 Détermination de la zone : initialisation

Reqllil‘e= Aseuills ﬁseuilQa Bseuil3
Inputs : a1, Matg
Description :
if a1 < ageus1 then
msg_zone_init < 3
else if max(|5(1)|, ..., [B(k)|) < Bseuizz) then
if max(B(1),...,8(k)) < Bseuii2 then
msg_zone_init < 1
else if max(f(1),...,8(k)) > Bseuiz then
msg_zone_init < 3
else
msg_zone_init <— 2
end if
end if
return msg_zone_init

Algorithm 7 Détermination de la zone : affinement

Require: Aseuil2s ﬁseuill
Inputs : a1, Matg, msg_zone_init
Description :
if msg_zone_init =1 then
if a1 > ageui2 €t max(],@’(l)\, ey |5(k)‘) < Psewiin then
msg_zone = 1
else
msg_zone = 2
end if
else if msg_zone_init =2 then
if a1 > ageusz and max(|B(1)], ..., |B(k)|) < Bsewitn then
msg_zone = 1
else
msg_zone = 2
end if
else
msg_zone = 3
end if

return msg_zone

Méthode de résolution : Une fois la zone identifiée, le but est de trouver le coefficient de
rigidité de dérive Cp et le coefficient de friction latérale maximale f,, .. qui minimisent les
erreurs entre les forces latérales F;p fournies par le modele théorique de la zone choisie et les

A

forces latérales estimées I, (3.28).

e Si la zone choisie est la zone affine, soit la zone 1, une méthode d’ajustement linéaire
par les moindres carrés est appliquée. On cherche a; et by tels que :

k
Ji =Y (a18(i) + b1 = B, () (3.34)

=1

soit minimal, avec k le nombre de valeurs dans la fenétre glissante. On résout donc le
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probleme d’optimisation suivant :

(a1,b1) = arg min (Z a1 B(i) + by — pr (z)) : (3.35)

(a1,01) \;—{
La solution & ce probleme est alors :

Gy 2 0y = 21/3()2 F() 2150 p(0)
(im0 B0)° = kT (0
by Llﬁ(i)Fy() B() 15() 1 Py ().
(S5 310 — KTy S0P

Dans cette zone, seul le coefficient de rigidité de dérive Cp est estimé par C’g. Hoymax Sarde
la valeur précédente fi,, . o1a. Le fait de ne pas pouvoir estimer le coefficient y,, .. dans
cette zone n’est pas critique car sa connaissance n’est nécessaire que dans les régions
transitoire et de saturation du comportement du pneumatique. Dans la région linéaire,
seule la connaissance de C est primordiale.

il

(3.36)

Si la zone choisie est la zone de Dugoff, soit la zone 2, on applique un algorithme de
Levenberg Marquardt (LM). Cet algorithme itératif fournit une solution au probleme de
minimisation d’une fonction a plusieurs variables. Cet algorithme peut étre vu comme
une combinaison de la méthode de descente de gradient et de Gauss Newton [Madsen
et al., 2004]. On cherche & minimiser la somme des erreurs au carré

k

. ~ N2
Jo =Y (Fy (i) = Fy, (1)) (3.37)

i=1
avec k le nombre d’éléments dans la fenétre. L’algorithme prend comme entrée les
dérivées partielles de la force latérale par rapport aux parametres que ’on souhaite
estimer. D’apres (3.30) :

Du,
U
a )
A>T a; o
Yp
=t
8F£ug — lenax FZZ '
0Cp 4C?% tan(B)’
: . B
ifA<1: 8FyD“9 = N
p — FZ : _ 4 max .
G = Fasign(Cy tan(5) — = e

Dans l'algorithme de LM, on sature les valeurs de C’B et fiy,... telles que :
éﬁ S Oﬂsat = 107’
/jymax < ﬂymaxsat =1
En sortie, ’algorithme de LM donne une estimation des coefficients de rigidité de dérive

C’g et de friction latérale maximale fi,, .. .

Enfin, pour la zone constante, c’est-a-dire la zone 3, la constante b est choisie égale a
la valeur maximale des valeurs des forces latérales présentes dans la fenétre :

by = max (| Fyp(1)], .., [ Fyp(k)|)- (3.39)

Dans cette zone, é’g garde la valeur précédente éﬂol , et seul le coefficient de friction
latérale maximale estimé fi,, . peut étre mis a jour et on a :

bo

l[)’ymax = FZ (340)
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On sature également 'estimation fiy, .. < flyasat = 1.

L’estimation des coefficients Cp et i, .. n’a pas lieu lorsque I'une des conditions ci-dessous
est vraie :

e il n’y a pas de nouvelles données ajoutées a la fenétre glissante
e sign(a;) < 0 et max(|3(1)],..., |8(k)|) < Bseuit1

o |b1| > bsewiiz = 1000 et min(|5(1)], ..., |B(k)]) < Bseuwiz

® a1 > Aseuit2 €6 [b1] > bseuir2

o min(|3(1)], ..., |B(K)]) < Bseuwir et |[b1] > bsewirr = 400

Algorithm 8 Méthode de résolution

Require: Aseuil2s ﬁseuilla Bseuil% bseuills Dseuit2
Inputs : msg_zone, Mat_Fy , Mat_3, Mat_t, a1, by
Description : Initialisation : OB = 3.104%, fiy,... = 0.5.
if Data(t) = Data(t + 1) or (sign(a;) < 0 and max(|5(1)|, ..., |B(k)]) < Bsewirn) or (|b1]| >
bsewizz = 1000 et mln(|ﬁ(1)|,,|ﬁ(k)|) < Bsewil2 ) or (a1 > Qgeyil2 €6 |b1| > bsewil2 ) or
(min(1B(1)], ..., |B0R)]) < Bucutr €6 [b1] > byeuits = 400) then
C;ﬁ — Oﬂcild
Fymax <~ Hymaxold
else
if msg_zone =1 then
Cs < (3.36)
else if msg_zone_init = 2 then
é’g + a partir de l'algorithme de LM
flymax < @ partir de I’algorithme de LM
else
Llymar < & partir de (3.40)
end if
end if
return é’ﬁ et fly,.x

Angle de dérive seuil : Estimer le coefficient de friction latérale maximale fi,, . et le coef-
ficient de rigidité de dérive C’g permet de calculer l’angle de dérive seuil By, pour lequel le
modele linéaire de pneu n’est plus valide. On considere que I'angle de dérive seuil est déterminé
par la valeur tel que A = 1 dans le modele de Dugoff (voir (2.118)). On a donc :

/'L Ymax FZ

A
— t
By, = arctan 2C;

3.4.3 Réglages des seuils

Différents seuils doivent étre réglés dans les algorithmes 5, 6, 7 et 8 pour estimer les
coefficients de rigidité de dérive C’g et de friction latérale maximale fi,,, ... Premiérement, des
seuils temporels 71 et 7 ainsi que seuils sur la dispersion des valeurs d’angle de dérive €;,
€2 et €3 pour la mise en forme des données d’entrée dans ’algorithme 5. Deuxiemement, des
seuils sur le passage des zones Ggseyiil, Gseuil2, Bseuill, Bseuilz dans les algorithmes 6 et 7. Enfin,
des seuils bgeyii1 €6 bgeysio pour éviter de lancer ’algorithme d’estimation 8.

Pour déterminer la zone dans laquelle on se trouve, on approxime la fenétre glissante par
une droite affine a; S+ b;. La valeur de son coefficient directeur a1, des angles de dérives dans
la fenétre glissante Matg et de I'ordonnée a 'origine by nous permettent de choisir la zone.
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Détermination de a2 dans ’algorithme 7 et 8

Une valeur typique du coefficient de rigidité de dérive est Cg,, = 4.95 x 10*N/rad.
Ce dernier peut avoir des valeurs largement supérieures, en fonction de la charge verticale
disponible [Milliken and Milliken, 1995], [Gillespie, 2000]. On choisit dans la suite

Aseuil2 £ Cﬁtyp- (341)

Détermination de aseyi;1 €t Ssewizz de Palgorithme 6
On cherche a calculer les coefficients seuils ageyiz1 €t Bsewizs pour lesquels on suppose que la
zone constante est atteinte (voir Figure 3.8).

On considere une force verticale de

m

F 9 _ 6.8376.10° N.

Ztyp 4
On considere le cas ou 'adhérence est la plus élevée car cette condition permet au pneu
d’adhérer avec des angles de dérives plus importants, soit fi,, .. = 1. On suppose que le pneu
est proche de la zone 3 lorsque la force latérale atteint 80% de sa valeur maximale. D’apres
I'équation (3.30) :

F'8 = Cp tan B (2 — M) A, (3.42)
or d’apres I’équation (3.31) :
Hymax FZ
Cslt = === 3.43
soit pour 3 >0 :
D _ uymax FZ _ 2— )\
F e = oy 2=MNA=Fy.. —5 (3.44)
On cherche la valeur de A pour laquelle on a 80% de la valeur maximale Fy_, _ : F£“g =
80% Fyppax- S0it : 80% = % et donc : A = 0.4. On peut en déduire ’angle de dérive [Bggy
correspondant :
Bsow, = arctan P o =0.171rad (3.45)
’ 208, A
On pose donc :
Bsewitz = 0.171 rad. (3.46)

On suppose que a; est assimilable a la dérivée premiere de la force latérale issue du modele
de Dugoff F£ug en fonction de 'angle de dérive 8 pour A < 1 (voir équation (2.120)) :

D
L L S (3.47
op 4Cgsin?B  4Cpsin?p

L’équation (3.47) pour Pangle Bgeyi3 donne alors :

W a (6.8376 x 10%)?
seuill = 4% 4.95 x 104 x sin2(0.171)

~ 8000 N/rad. (3.48)

Détermination de Scyii15 Bsewilo €t €2 des algorithmes 5, 6, 7 et 8
On cherche maintenant a délimiter grossierement la zone 1 en imposant un seuil Sgeyiio

tel que Bseuitz = Ben- Dans le cas ot puy,,,, = 1, équation (2.118) donne Sy, = 0.069rad et
dans le cas ou fiy,,,. = 0.3, on a By, = 0.0207 rad.
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FIGURE 3.9 — Détermination de Bseyir2
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On peut donc considérer que la fin de la zone 1 est située entre les valeurs 0.0207 rad et
0.069 rad. On pose
€2 = 0.069 rad, (3.49)

c’est-a-dire que 1’écart entre la premiere et la derniere valeur de 5 de notre fenétre glissante
ne dépasse pas cette valeur ey (voir algorithme 5). On assure ainsi d’englober le maximum de
point lorsqu’on est dans la zone 1 peu importe les conditions d’adhérence.

En considérant la situation la plus défavorable, on a donc :

Bseuitz = 0.0207 rad. (3.50)

Les simulations montrent qu’en dessous de 1 degré, le pneu a forcément un comportement
linéaire, on décide donc de poser

/Bseuill £ 0.0175rad. (351)

Détermination de b1 €t bgeyio de Palgorithme 8

L’algorithme 8 n’est pas exécuté a chaque instant. En effet, comme illustré sur la Figure
3.30, lorsque la force latérale en fonction de l'angle de dérive ne passe pas autour de (8 =
0, Fy, = 0), le modele de Dugoff n’est pas adapté et 'estimation est faussée. Pour pallier a
ce probleme, on bloque 'estimation en fonction de la valeur de by et des seuils bgeyiin €t bsewir2-

En considérant le cas ot I'adhérence est la plus faible, i.e i, .. = 0.3, le seuil byeyi12 corres-
pond & l'ordonnée & l'origine de la tangente du modele de Dugoff au point (Sgyy, SO%F;
(voir Figure 3.10) :

ma:l:)

Dug
T1(8) — 80%Fy, ., = —— (B — Bron)- (3.52)
o8
Bso%
Soit encore :
oFDu Dug
1(B8) = —— B+ | 80%Fy,,.. — Bso%
s o8
Bso% Broz (3.53)
orgs|
= T a,s + Osewil2
0B B80%
avec
o Dug
bseuitz = 80%Fy,0y — —b Bs0%-
B
B8o%

En reprenant (3.45) avec p,... = 0.3, A\ =0.4, on a :

0.3 x 6.8376 x 103
2% 4.95 x 104 x 0.4

Bsoy = arctan = 0.0518 rad,

soit
= . . 1 3\2
bseuilQ 4 ﬂ 03 X 68376103 . (0 3 X 6 8376 X 0 )

100 4 x 4.95 x 10% x (sin(0.0518))2

En considérant toujours le cas ou 'adhérence est la plus faible 1, .. = 0.3, le seuil bseyiz1 cor-
respond a I'ordonnée & l’origine de la tangente du modele de Dugoff au point (Sgqy,, 60%F,
(voir Figure 3.10) :

x 0.0518 ~ 10°.  (3.54)

maz)

Dug Dug
8pr Yp
To(B) = o5 B+ | 60%F,,,.. — 93 Beo%
Be60% Bs0% (3.55)
OF Do b
- 86 /8 + Oseuill
Bs0%
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FIGURE 3.10 — Détermination de byeqyiio

avec
Dug
bsewitt = 60%Fy,... — ayg Be0%-
Be0%
et 3
a 0.3 x 6.8376 x 10°
Beow, = arctan 5% 495 x 108 < 08 — 0.0259 rad,
soit

. . 1 3\2
bseuill £ ﬂ 0.3 x 68376103 — (0 3 x 6.8376 x 10 )

100 4 x 4.95 x 10% x (sin(0.0259))2

x 0.0259 ~ 400.  (3.56)

Détermination de NV, €1, €3, 71, 7o de I’algorithme 5

On choisit une fenétre glissante comportant au maximum
N 2100 (3.57)

valeurs. Pour ne pas avoir des valeurs d’angles de dérive trop proches dans la fenétre glissante,
on décide d’ajouter une valeur de  a condition d’avoir un écart d’au moins 1 milliradian,
soit
€1 2 0.001 rad. (3.58)
On pose
1 2 0.01s, (3.59)

c’est-a-dire qu’on ajoute une valeur a la fenétre si celle-ci n’est pas pleine et qu’aucune valeur
n’a été ajouté a la fenétre depuis un temps 7 alors on ’ajoute. On pose

€3 = 0.0207 rad (3.60)

et
255, (3.61)

c’est-a-dire qu’on supprime certains valeurs si la premiere valeur de la fenétre glissante est
dans la fenétre depuis 79 secondes et que les 5 ont une dispersion d’au moins €3 radian.

91



CHAPITRE 3. ESTIMATION

Valeurs des seuils

Finalement, les valeurs numériques des seuils retenues sont les suivantes :

aseuitt = 8000,
Useuitz = 4.95 x 10%,
bsewitr = 1000,
bseuitz = 400,
Bsewit1 = 0.0175,
Bsewirz = 0.0207,

ﬁseuilS - 01717 (362)
€1 = 0.001,
€5 = 0.069,
e3 = 0.0207
71 = 0.01,
To =D,
N = 100.

3.5 Simulations et résultats

Pour évaluer les performances de I'algorithme proposé, on teste ’algorithme en simulation
sur un modele de validation & 10 ddl développé sur Matlab/ Simulink (voir 2.9). Le modele
prend en compte le couplage des glissements longitudinaux et latéraux via un modele de
Pacejka (2.132) [Pacejka, 2006]. Les perturbations extérieures telles que le dévers ou la pente
de la route sont négligées. Les simulations prennent en compte les bruits de mesures décrits
a I’équation (2.153). L’estimation est effectuée pour chacune des 4 roues.

3.5.1 Estimation des forces latérales

Pour tester efficacité de I'estimateur des forces latérales on réalise les simulations sous
différentes conditions : route asphalte mouillée et route enneigée et on considére deux ma-
noeuvres différentes : une trajectoire de type changement de voie comme celle illustrée a la
figure 3.11 et une trajectoire de type double changement de voie, illustrée a la figure 3.17,
permettant d’atteindre des dynamiques importantes. On tracera les erreurs d’estimation pour
chacune des roues a partir de ’expression :

o 1, () = By, ()
max(F,, (1)

Pq

€i(t)

(3.63)

On entend par forces latérales réelles ), les forces latérales obtenues en simulation avec le
1

modele de Pacejka et les forces latérales estimées Fym celles obtenues avec 1’algorithme 4.

Trajectoire de type changement de voie

On teste l'algorithme d’estimation des forces latérales en simulation sur une trajectoire
de type changement de voie (voir Figure 3.11) & une vitesse de 17m/s et avec u = 0.8 et
i1 = 0.3. Les résultats sont présentés aux figures 3.12 et 3.13 pour p = 0.8 et aux figures 3.15
et 3.16 pour p = 0.3. Pour p = 0.8, les erreurs d’estimations sont globalement inférieurs a
10% exceptés durant les virages ou l'erreur atteint 20%. Ceci est du a la répartition droite
gauche choisie (voir équation (3.28)). En effet, si on considere les forces axe par axe, l’erreur
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FIGURE 3.11 — Trajectoire de type changement de voie
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FIGURE 3.12 — Trajectoire changement de voie : estimation des forces latérales pour p = 0.8 avec bruit

de mesure.
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d’estimation est inférieure & 10% durant toute la simulation. Les mémes constatations sont
faites pour u = 0.3, avec des pics d’erreurs plus importants lors des virages.
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FIGURE 3.13 — Trajectoire changement de voie : erreur en pourcentage de ’estimation des forces
latérales pour p = 0.8 avec bruit de mesure.
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FIGURE 3.14 — Trajectoire changement de voie : accélération latérale pour p = 0.8 & une vitesse de
17m/s
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F1GURE 3.15 — Trajectoire changement de voie : estimation des forces latérales pour p = 0.3 avec bruit
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FIGURE 3.16 — Trajectoire changement de voie :
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Trajectoire de type double changement de voie

On teste l’algorithme d’estimation des forces latérales en simulation sur Matlab/Simulink,
sur une trajectoire de type double changement de voie (voir figures 3.17 et 3.18) avec p = 0.8
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et u = 0.3. Les bruits de mesures décrits a I’équation (2.153) sont considérés.
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FIGURE 3.17 — Trajectoire de type double changement de voie
40 T T T T T T T
20 [ 7
E ol i
= 0
20+ .
_40 1 1 1 1 1 1 1
0 1 2 3 4 5 6 7 8
t(s)
3 T T T T T T T
2 = -
E
>_
1k i
O Il Il
0 1 2 3 4 5 6 7 8

FIGURE 3.18 — Trajectoire de type double changement de voie en fonction du temps

Les figures 3.19 et 3.22 montrent ’estimation des forces latérales estimées et mesurées au
niveau de chaque roue pour p = 0.8 et u = 0.3 avec une vitesse de déplacement de 10m/s. Ce
type de manoeuvre entraine des accélérations latérales plus importantes, jusqu’a 0.6 g (voir
Figure 3.21). Les erreurs d’estimation sont illustrées aux figures 3.20 et 3.23. On constate que
I’algorithme proposé montre de bonnes performances. Toutefois, on constate toujours que
Ierreur d’estimation est importante dans les virages ou ’accélération latérale est forte. Dans
le cas ot pour u = 0.8, l'erreur d’estimation atteint prés de 40% pour les roues avant lorsque
Paccélération latérale dépasse les 0.6 g. Autrement, I'erreur reste inférieure & 20%. De méme,
pour p = 0.3, dans les virages, le véhicule est soumis & une accélération latérale importante
et les erreurs sont importantes mais pendant un bref instant.
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forces latérales pour p = 0.3 avec bruit de mesure.

Tableau de synthese

6 8

: erreur en pourcentage de l'estimation des

On synthétise les résultats dans le tableau 3.3. On appelle €42, le maximum de ’erreur
entre les 4 roues calculé a partir de I’équation (3.63) :

Cmaz = mlax €(t).

On définit Fyy; le maximum de I'erreur entre les 4 roues calculé comme suit, avec n le nombre

d’éléments :

1 o
crt, 2 \/ LS ) - B, (02 (364)
t
et
Etot = ImMaxX €¢ot,; - (365)
7
TABLE 3.3 — Synthese des erreurs
Trajectoire Pymax | Accélération latérale max | €mqz en % | Eior en N
Avec bruit Changement 0.8 3.4369m /s 2 0.3120 148.08
de voie 0.3 3.1177m/s~2 0.2671 195.49
Avec bruit | Double changement | 0.8 6.3782m /s~ 2 0.4097 791.9
de voie 0.3 3.1769m/s~2 0.7711 436.15

3.5.2 Estimation des coefficients de friction et de rigidité de dérive

Plusieurs essais sous différentes types de revétement ont été effectués pour évaluer la
performance de I'estimateur. Pour cela, on effectue les tests sur une trajectoire de type double
changement de voie qui implique des dynamiques importantes du véhicule.
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3.5.2.1 Outils d’analyse

Une fois la simulation effectuée, toutes les données étant disponibles, 'analyse de la per-
formance peut se faire en rejouant le comportement de I'estimateur des forces de frottement
sur ’ensemble des données. Soit T le temps de simulation et T, le pas de temps de simulation
tel que n = Tle A chaque pas d’estimation t, £ kT, avec Yk € [0;n], on estime une valeur

de Cs(t1) et fiyma (tr), qui permet de calculer le modele de Dugoff correspondant F£“g (tg,T)
pour tout 7 € [to;t,] (voir tableau 3.4) :

A

{Fyljug(tm):cﬁ(tk) tan(8(7)) si A(r) > 1,
. R . (3.66)
E U9t 7) = Cp(ty) tan(B(1)) (2 = A(T)) A(T) st A(1) <1,

_ ﬁ‘ymax (tk) F (T)
avee A7) = 36t tan(3(m)]”
On peut alors tracer sur une méme figure (voir par exemple Figure 3.24) les données
suivantes :

e en noir, les valeurs réelles issues du modele de Pacejka durant toute la simulation,
e en bleu, les valeurs présentes dans la fenétre glissante a chaque instant,

e en magenta, le modele affine qui s’ajuste au mieux, au sens des moindres carrés, a la
fenétre glissante,

e en rouge, le modele de Dugoff pour toutes les valeurs de la simulation a partir des
estimations de Cg et [iy, ..,

e en vert, une portion du modele de Dugoff (rouge) qui correspond a la portion de la
fenétre glissante,

e en noir plein, le modele constant qui correspond a la fenétre glissante.

A partir des estimations C’g(tk) et fly,... il est possible de calculer la courbe de frottement
de Dugoff pour toutes les données disponibles. Dans ’exemple considéré ici, la figure 3.24
montre le modele de Dugoff (en rouge), a l'instant ¢, = 1.756 s. La zone choisie est la zone
affine, soit la zone 1. On peut voir que la courbe de Dugoff n’est pas tres proche de la courbe
réelle noire pointillée. Ceci est di au fait que la simulation vient de débuter ce qui implique
que fiy,... 0'a pas encore été¢ mis a jour. A chaque instant, on peut calculer erreur entre les
forces issues du modele de Dugoff et les forces réelles comme suit :

1 ~
e(kT,) = \/n Z(Fy[;ug(k T.,7) — Fy,(7))?, avec T € [to;tn],

et on pose :
Er. = (e(Te),e(2T,),...e(nTy)).

e

Le tracé de Er, par rapport a l'instant d’estimation nous donne une indication sur 'erreur
que l'on fait & chaque instant sur 'estimation de Cg et fiy,, .. -

TABLE 3.4 — Estimation a chaque pas de temps

T, 2T, 3T, nTe
Co(T.)  C3(2T.)  Cy(3T.) .. Cs(nT)
l{:ymax (Te) /"ﬁymax (2 Te) /‘{’\ymax (3 Te) e /‘{’\ymax (n Te)
FPU(T)  FPU9Q2T.) FPU9BT) .. EP"(nT.)
e(Te) e(2Te) e(3T:) e(nTe)
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Sur la figure 3.25, a l'instant ¢, = 1.756 s, la fenétre glissante se remplit, I’estimation de
C’g est plus précise, mais on ne peut toujours pas estimer fi,, .. car le comportement du pneu
se trouve toujours dans la zone 1. A la figure 3.26, & I'instant ¢t = 1.767 s, on entre dans la
zone de Dugoff, I'estimation de fi,,, . peut avoir lieu et se fait de plus en plus précise lorsqu’on
atteint la zone de transition (voir Figure 3.27 pour ¢ = 2.117 s). Pour finir, la figure 3.28, a
I'instant t; = 2.316 s, montre ’estimation lorsque la zone détectée est la zone 3.
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FIGURE 3.24 — Illustration n°1 du résultat de l'algorithme d’estimation, pour 4 = 0.8 & 10m/s
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FIGURE 3.25 — Illustration n°2 du résultat de l'algorithme d’estimation, pour g = 0.8 & 10m/s
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FIGURE 3.26 — Illustration n°3 du résultat de l'algorithme d’estimation, pour = 0.8 & 10m/s

102



CHAPITRE 3. ESTIMATION

6000

4000

2000

-2000

I, (N)

-4000

-6000

-8000

-10000

-12000

0.2

p, =
vman

0.82759

Cy= 70589.458
zone =  Modéle de Dugoff
time= 2117
Valeurs réelles (Pacejka)
+ Valeurs dans la fenétre glissante
*  Fenétre modéle affine
+  Fenétre modele Dugoff
# Fenéire modéle constant
— Modéle de Dugoff entier
L L L L L L L L 1 ]
-0.15 0.1 -0.05 0 0.06 01 015 02 025 03
3 (rad)

FIGURE 3.27 — Hllustration n°4 du résultat de 1’algorithme d’estimation, pour = 0.8 & 10m/s

F, (N)

6000
4000
2000 [
0 L
#y = 082068
Cy=  67990.4559
-2000
zone = Modéle constant
time = 2.316
~4000 | Valeurs réelles (Pacejka)
+ Valeurs dans la fenétre glissante
6000 | % Fenétre modéle affine
+  Fenétre modéle Dugoff
# Fenéire modéle constant
-8000 - — Modéle de Dugoff entier
-10000 [
_1 2000 1 L 1 L 1 L 1 L 1 ]
0.2  -0.15 -0.1 -0.05 0 0.05 0.1 0.15 0.2 0.25 0.3
3 (rad)

FIGURE 3.28 — llustration n°5 du résultat de l'algorithme d’estimation, pour ¢ = 0.8 & 10m/s
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FIGURE 3.29 — Forces latérales réelles en fonction de I’angle de dérive, roue par roue, pour g = 0.8 &
10m/s

3.5.2.2 Résultats route asphaltée mouillée ;1 = 0.8

Le véhicule se déplace a une vitesse de 10m/s sur une trajectoire composée d’asphalte
mouillé (¢ = 0.8) de type double changement de voie comme illustré a la Figure 3.17. La
courbe de la force latérale réelle en fonction de ’angle de dérive au niveau de chacune des
roues, est illustrée a la figure 3.29 et la force latérale estimée en fonction de 'angle de dérive
au niveau de chacune des roues a la figure 3.30.

La figure 3.31 montre 'estimation du coefficient de rigidité de dérive C’ﬁ en utilisant les
forces latérales réelles (courbes bleues) que 'on vient comparer a celles obtenues a partir
du modele de Pacejka (courbes rouges) implémentées dans le simulateur tel que Cg . =
B, Cy D, (voir équation (2.129)). La figure 3.32 montre I'estimation du coefficient de fric-
tion latérale maximale en utilisant les forces latérales réelles (courbes bleues). Le coefficient
d’adhérence du sol est supposé égal a 0.8. On observe que C’g et fly,... sont bien estimés quand
les forces latérales réelles sont utilisées. Méme si les écarts peuvent paraitre importants au
premier abord, on constate qu’une fois ces estimées réinjectées dans le modele de Dugoff, les
forces latérales ainsi calculées sont tres proches des forces réelles (voir Figure 3.33 et Figure
3.34). En dehors des virages ot I'accélération latérale maximale atteint 5.3m/s~2, 'erreur
est inférieure a 10%.

Analysons les courbes correspondant au pneu avant gauche. Au début de la trajectoire, le
véhicule se déplace sur une ligne droite, comme le montre la figure 3.17, et la force latérale est
proportionnelle a I’angle de dérive (voir Figure 3.29). Sur cette portion de la trajectoire, entre
t =0sett=1.5s, ’angle de dérive reste tres proche de 0 rad (voir Figure 3.36). Les données
sont bruitées et ne sont pas encore assez dispersées (voir Figure 3.38), ce qui explique pourquoi
le coefficient dg est 1égerement sous estimé. Jusqu’a t = 1.7 s, le coefficient de friction latérale
maximale fi,, .. ne peut pas étre estimé car la zone correspondante est la zone 1 et la valeur
est alors fixée a 0.5. Ensuite, le véhicule amorce son virage a gauche, la force latérale atteint
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F1GURE 3.30 — Forces latérales estimées en fonction de ’angle de dérive, roue par roue, pour p = 0.8
a 10m/s

la zone de transition et l'estimation de fiy,,,, peut se faire. A t = 1.8 s 'estimation de fi,, .
donne la valeur 1 mais on constate Figure 3.39 que la courbe de Dugoff s’ajuste tres bien a
la courbe réelle. Ainsi, méme si les valeurs semblent éloignées des références attendues, les
estimations de éﬁ et fly,,.. réinjectées dans le modele de Dugoff donnent des forces latérales
tres proches de la réalité.

Le coeflicient de rigidité de dérive estimé a partir de la force latérale estimée est impacté
par 'estimation de la force latérale. En effet, commme montré Figure 3.19, la force latérale
réelle a une amplitude plus importante que la force estimée, ce qui explique pourquoi le
coefficient de friction latérale maximale fiy,,,, estimé est inférieur a la valeur attendue (voir
Figure 3.41). Méme si cette estimation ne correspond pas a la valeur 0.8 attendue, elle est
correctement estimée par rapport a la force latérale utilisée en entrée (voir Figure 3.45). En
effet, ’allure de la courbe de Dugoff (rouge) obtenue & partir des estimations est trés proche
de la courbe de Pacejka (noire). De plus, si on compare la force latérale réelle et celle obtenue
a partir du modele de Dugoff et des estimations C’g et fiy,... (Figure 3.42 et Figure 3.43), on
constate que 'erreur est globalement faible.

3.5.2.3 Résultats route enneigée 1 = 0.3

Le véhicule se déplace a une vitesse de 10m/s sur une trajectoire de type double chan-
gement de voie comme illustrée & la Figure 3.17 enneigée (1 = 0.3). La courbe de la force
latérale réelle en fonction de 'angle de dérive au niveau de chacune des roues, est illustrée a
la figure 3.47 et la force latérale estimée en fonction de ’angle de dérive au niveau de chacune
des roues a la figure 3.52. Les coefficients de rigidité de dérive et de friction latérale maximale
sont bien estimés a partir des forces latérales réelles (voir figure 3.49 et 3.48). En effet, une
fois réinjectées dans le modele de Dugoff (voir figures 3.50 et 3.51), les erreurs sont inférieures
a 15%. Par contre, a partir des forces latérales estimées, les coefficients de rigidité de dérive et
de friction latérale maximale sont moins précis et la force latérale issue du modele de Dugoff
et de ces estimations a des erreurs plus importantes, de 'ordre de 30% en virage (voir figures
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FIGURE 3.32 — Estimation du coefficient de friction latérale maximale a partir des forces latérales

réelles, pour ;= 0.8 4 10m/s
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FIGURE 3.36 — Angle de dérive roue par roue, pour p = 0.8 & 10m/s

108



CHAPITRE 3. ESTIMATION

0.08 0.17
0.08 |
< 0.06 <
3 3
= < 006
< 0.04 <
0.04
0.02 0.02
0 p) 4 6 8 0 2 4 6 8
t(s) t(s)
0.06 0.08
0.05
= < 0.06
S S
£ 0.04 =
= 2 0.04
0.03
0.02 0.02
0 p) 4 6 8 0 2 4 6 8
t(s) t(s)

FIGURE 3.37 — Estimation de ’angle de dérive seuil a partir des forces latérales réelles, pour p = 0.8
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FIGURE 3.38 — Analyse n°1 de l'estimation du coefficient de rigidité de dérive a partir des forces
latérales mesurées, pour la roue avant gauche, pour p = 0.8 & 10m/s
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FIGURE 3.40 — Estimation du coefficient de rigidité de dérive a partir des forces latérales estimées,
pour u = 0.8 4 10m/s
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FIGURE 3.41 — Estimation du coefficient de friction latérale maximale a partir des forces latérales

estimées, pour u = 0.8 & 10m/s
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FIGURE 3.43 — Erreur entre la force latérale réelle et celle issue du modele de Dugoff a partir de C’B
et fiy,... (& partir des forces latérales mesurées), pour = 0.8 & 10m/s
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FIGURE 3.47 — Forces latérales réelles en fonction de I’angle de dérive, roue par roue, pour g = 0.3 a
10m/s

3.57, 3.56, 3.58 et 3.59). Ceci est du au fait que la force latérale estimée est inférieure a la
force latérale réelle (voir Figure 3.22).

3.5.3 Conclusion

L’algorithme d’estimation du coefficient de rigidité de dérive et du coefficient de friction
latérale maximale montre de bonnes performances surtout lorsque la force latérale estimée
en entrée de I'algorithme est précise. On peut remarquer que lorsque la force latérale est bien
estimée (dans le cas ou on utilise la force réelle ici), 'erreur d’estimation du coefficient de
friction latérale maximale est beaucoup plus faible pour g = 0.3 que pour p = 0.8. En effet,
en remplacant F' par u dans I’équation (3.65), on a pour u = 0.3, Eyy = 0.1168 et pour
p = 0.8, Eynr = 0.1917. L’algorithme a donc de meilleures performances lorsque les angles
de dérives ne sont pas trop petits. Par conséquent, I’algorithme est d’autant plus efficace
lorsque des manoeuvres latérales importantes sont réalisées. De plus, il est également plus
facile d’estimer des coefficients de friction latérale maximale de faibles valeurs puisque les
forces latérales sont influencées par le coefficient de friction pour des angles de dérive plus
petits et les saturations des pneumatiques arrivent plus rapidement. Ces simulations nous
permettent donc finalement de faire les remarques suivantes :

Remarque 3.5.1. Le modele Fylzug(ﬂ) (équation (3.30)) n’a pas été utilisé dans la zone 1 car
il n’est pas nécessaire. En effet, il est important de remarquer que lorsque le pneu ne glisse
pas completement, la force latérale n’est pas dépendante du coefficient de friction, bien que
ce dernier fournisse un maximum. Par contre, elle dépend de la rigidité de dérive. Ainsi, la
force latérale ne dépend du coefficient de friction que lorsque le pneu a perdu son adhérence.
Comme mis en évidence figure 3.1, pour de petites valeurs d’angles de dérive, p,, . n’a pas
un impact important sur la valeur des forces latérales. De plus, on a vu dans la partie 3.4.2
que l'algorithme de Levenberg Marquardt utilisé pour le modele de Dugoff nécessite le calcul
de la dérivée partielle de la force latérale par rapport aux parametres a estimer Cjg et fiy,, ..
(voir équation (3.38)). On peut remarquer que si le parametre A du modele de Dugoff (3.30)
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est tel que A > 1, c’est-a-dire que le pneu a un comportement linéaire, alors le coefficient de
friction latérale maximale p,, . ne peut étre estimé puisque la dérivée partielle est nulle (voir
équation (3.38)). Utiliser le modele de Dugoff dans la zone 1 n’a donc pas de valeur ajoutée.
De plus, comme dit plus haut, le modeéle de Dugoff passe forcément par 1’origine ce qui n’est
pas toujours le cas du comportement réel. L’utilisation d’'un modele affine dans la zone 1
permet d’une part d’avoir une bonne initialisation de la valeur de C’g lors de I'utilisation de
I’algorithme de Levenberg Marquardt et ainsi d’éviter les problemes de convergence lors de
la résolution et d’autre part de gagner en temps de calcul.

Remarque 3.5.2. Pourquoi le modele Fy’i“g(ﬁ) (équation (3.30)) n’a-t-il pas été utilisé dans
la zone 37 La précision du modeéle de Dugoff décroit pour des angles de dérive importants
lorsqu’on le compare au modele de Pacejka. En effet, alors que la courbe donnée par le modele
de Pacejka commence a décroitre, celle donnée par le modeéle de Dugoff continue de croitre
légerement. Par conséquent, lorsque les angles de dérive deviennent importants, le modele
de Dugoff surestime la valeur de la force latérale par rapport au modele de Pacejka. C’est la
raison pour laquelle le modele de Dugoff n’est pas utilisé dans la zone 3. Illustrons cela avec un
véhicule faisant une manoeuvre de type changement de voie. Sous des conditions de conduite
normales (c’est-a-dire une accélération latérale inférieure a 0.4¢g), on montre figure 3.62, que
sur terrain adhérent tel que de ’asphalte & une vitesse de 14m/s (courbes pleines en rouge et
bleue), les forces obtenues a partir du modele de Pacejka et de Dugoff se superposent bien. Par
contre, pour une vitesse de 19m/s (courbes pointillées rouge et bleue), soit une accélération
latérale importante de 0.47¢, la force obtenue a partir du modele de Dugoff est 1égerement
surestimée par rapport a celle obtenue avec le modele de Pacejka.

Autre raison, utiliser le modele de Dugoff dans cette zone mettrait & jour aussi le coefficient
de rigidité de dérive, ce qui pourrait conduire a des valeurs erronées car plusieurs valeurs de
Cs peuvent éventuellement correspondre a une méme valeur de f,, . . La figure 3.63 en est
une illustration. Supposons qu’a un instant ¢, la fenétre glissante est constituée des valeurs de
la courbe bleue dans I’encadré noir. Les courbes bleue et rouge ont deux valeurs de coeflicient
de rigidité différentes (I'un est dix fois plus grand que lautre) et cherchent toutes les deux
a s’ajuster au mieux sur la portion de courbe bleue située dans le cadre. Il n’est pas évident
de déterminer le coefficient de rigidité de dérive qui correspond le mieux lorsque 'on se situe
sur cette portion de la courbe.

Le choix d’'un modele constant assure ainsi une bonne initialisation du coefficient de fric-
tion latérale maximale ji,, .. en entrée de la zone 2 pour l'algorithme de LM et le temps de
calcul par rapport a ’algorithme de LM s’en trouve également diminué.

Finalement, séparer ’estimation en plusieurs zones permet donc de limiter 'intervalle dans
lequel le modele de Dugoff est appliqué, ce qui prévient d’éventuelles erreurs et de mauvaises
convergences dues a ’algorithme de LM. Par contre, cela implique que le coefficient de friction
latérale jiy,,.. garde la valeur précédente f,, . . dansla zone 1 et que le coefficient de rigidité
de dérive Cg garde la valeur précédente Cg,q dans la zone 3.
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Lateral force using Dugoff and Pacejka model
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FIGURE 3.62 — Comparaison des forces latérales obtenues avec le modele de Dugoff et le modele de
Pacejka sur de l’asphalte sec pour v = 19 m/s (ligne pointillée) et v = 14 m/s (ligne pleine)
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Chapitre 4

Commande de véhicule

On aborde dans ce chapitre la thématique du controle de véhicule. De nombreuses tech-
niques ont été développées et ont des applications différentes dépendant du type de véhicule
considéré, de leur environnement d’évolution et de la tache a réaliser.

De nombreux travaux de recherches ont été menés au cours des dernieres années dans
le but de trouver des théories et techniques de contréle capables de gérer des systeémes non
linéaires de maniere satisfaisante. Un grand nombre de méthodes ont été proposées, mais
contrairement au cas des systemes linéaires, il manque une théorie unifiée et les méthodes
sont différentes les unes des autres.

Il existe en robotique mobile plusieurs problemes classiques de commande de déplacements
dans le plan [Laumond et al., 1998], [Canudas de Wit et al., 1996]. On peut distinguer deux
types de taches :

o La poursuite de trajectoire. Le but est de développer des lois de commande pour asservir
le véhicule sur une trajectoire de référence, communément appelé "trajectory tracking”.
Le robot doit rallier et suivre une trajectoire définie dans le repere cartésien et associée
a une contrainte temporelle, en partant d’une position initiale sur ou a coté de cette
trajectoire.

e Le suivi de chemin. Le but est de développer des lois de commande pour asservir le
véhicule sur un chemin de référence quant a lui nommé "path following” ou suivi de
trajectoire géométrique. Le robot doit rallier et suivre une trajectoire définie géomé-
triquement dans le repére cartésien en partant d’une position initiale sur ou a coté de
cette trajectoire sans une référence a la notion de temps.

On présentera d’abord dans ce chapitre quelques techniques de controéle classiques pour
le suivi de chemin et le suivi de trajectoire. La plupart de ces approches sont dédiées a
la commande de véhicule sur terrains adhérents et dont I’évolution respecte I’hypothese de
roulement sans glissement ou cherchent a conserver le véhicule dans une situation ou I'appli-
cation de 'hypothese de roulement sans glissement est satisfaite (c’est-a-dire qu’on cherche a
minimiser les effets du glissement).

L’objectif de notre étude est la commande d’un véhicule se déplagant & grande vitesse
sur un terrain naturel. Les conditions du sol sont alors fortement variables, les phénomenes
de glissements ne sont plus négligeables et on ne peut plus faire une telle hypotheése. Le
comportement du véhicule ne peut plus étre défini par un modele cinématique classique. On
se confronte alors & une dualité puisque les hautes vitesses nécessitent I'utilisation de modeles
suffisamment simples, tandis que la complexité des phénomenes en présence requiert une
représentation fine du comportement du véhicule.

On détaillera donc dans ce chapitre la synthése d’une loi de commande capable de suivre
une trajectoire préalablement calculée tout en compensant les dérives pneumatiques. La com-
mande prend en compte une estimation de l'interaction entre la roue et le sol via les estima-
teurs développés au chapitre 3.
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4.1 Etat de Part

4.1.1 Suivi de chemin (path following)

Dans I'approche suivi de chemin, ’objectif est de forcer le robot a atteindre et suivre une
courbe géométrique pré-définie sans dépendance avec le temps. Le suivi de chemin consiste a
minimiser I’écart entre un point quelconque du véhicule (par exemple son centre de gravité)
et une courbe de référence (%) du plan (voir figure 4.2).

Un chemin (%) est défini par des points P dont les coordonnées sont des fonctions para-
métriques de 1'abscisse curviligne s :

= {xp(8)7

Yp(s)-
La vitesse de déplacement du véhicule |$| = Hdg—tPH peut étre constante mais non nulle. (€)
peut aussi étre définie de maniere équivalente avec ’orientation désirée et la position initiale :

U, (s),
P:< 2,(0) = o, (4.1)
Yp(0) = o,

avec T, le vecteur tangent a la trajectoire et 1., son angle de cap par rapport a la référence

inertielle 7;, tel que Yr, = i, 7, (voir équation (D.5)). En effet, x,, et y, se calculent alors a
partir de ¢z, :

2p(s) = 20+ /0 " cos(r, (u)) du,

s (4.2)
Yp(s) = w0 +/0 sin(vr, (u)) du.

A d
Inversement, en notant x; 2 97 ot y

ds
Y, comme suit :

1o dy 4dui Erivé !
» = a4 Vangle de cap - se déduit des dérivées z;, et

/
Y .

arctan(x—f) si a,(s) >0,

P

y/
o s +arctan($—f’) siox,(s) <0 et y,(s)>0,
Y, (s) = arctan2(y,, z;,) = P (4.3)
/

- 7T+arctan(z—l/)) si x,(s) <0 et y,(s) <O,

gsign(y;) si m;(s) =0.

Considérons un point mobile G (Figure 4.1) et P* le point du chemin (%) le plus proche
de G (voir définition a I’équation (D.3)). Le point P* peut aussi étre vu comme étant la
projection du point G sur la courbe (%) de telle fagon que ]ﬁ soit orthogonal a 7, le
vecteur tangent a la courbe en P*. Les conditions pour lesquelles cette projection est définie
sans ambiguité sont données dans [Samson, 1992]. P* est repéré sur la trajectoire par son
abscisse curviligne s* par rapport au point de référence Py. On notera s* par s dans la suite
pour simplifier I’écriture (voir partie D.1.2).

On définit un repere de Frenet %y associé (voir annexe D), comme indiqué figure 4.1, tel
que
dOP*

ds

4

7—_’
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FIGURE 4.1 — Repere de Frenet
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FIGURE 4.2 — Paramétrage de I’approche "path following”

—

est le vecteur unitaire tangent orienté dans le sens du mouvement et 7
de la courbe notée k est définie telle que

dr

AT -
= k; AN T. La courbure

— =K "
dS T’?
la dérivée du vecteur normal unitaire donne
dT R
— = —KT
ds
et 1, est défini tel que
dr o (s)
ds '

La position du point G dans le repére inertiel %; est caractérisée par le couple de coor-
données cartésiennes (x,y) ou de maniere équivalente par le couple (s,d) dans le repere de
Frenet #y. On définit I’écart entre la position du véhicule G et le chemin de référence (%)
comme une grandeur algébrique, dont le signe dépend du coté ou se trouve le véhicule par
rapport au chemin désiré :

A - T>
d=17-P*G.

L’abscisse curviligne s, la distance d ainsi que ’erreur en orientation v = 1 — 1) sont les

nouveaux états du systeme : .
X = (s,d,9)".
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FIGURE 4.3 — Paramétrage de I’approche "trajectory tracking”

L’objectif du suivi de chemin est donc la minimisation de |d(G)|. Si on souhaite en plus
asservir la vitesse longitudinale V,;(¢) du véhicule sur une consigne V,4(t), le probléme devient
un suivi de chemin modulé en vitesse.

Asservir le véhicule a la courbe € revient donc a trouver une loi de commande agissant
sur la vitesse de rotation, dans le cas de I'unicycle par exemple, telle que d(t) et 1[1(t) tendent
vers 0 lorsque ¢ tend vers l'infini.

L’avantage de cette stratégie est la décorrélation de la dynamique longitudinale de la
dynamique latérale du véhicule, c’est-a-dire que le véhicule s’asservit sur le chemin indépen-
damment de la vitesse longitudinale du systeme.

4.1.2 Suivi de trajectoire (trajectory tracking)

L’approche de type poursuite de trajectoire comme illustrée Figure 4.3 cherche a faire
converger la posture d’un robot mobile vers celle d'un robot virtuel de référence (X4 =
{Gq,14}) régi par les mémes équations de mouvement. Dans le cas de robots mobiles de type
unicycle, le robot virtuel de référence satisfait le systeme d’équations suivant :

tg = Va(t) cos(¢a),
Ng:{ ga = Va(t) sin(¢a), (4.4)
vg = Qat).

Dans cette approche, la trajectoire de référence désirée dépend du temps. L’objectif est
alors de positionner le robot sur un point de référence donné & un temps donné. Une trajectoire
de référence est définie par la donnée de trois fonctions : z4(t), yq(t), ¥q(t) ou t représente le
temps (¢t > 0).

L’objectif est de déterminer une loi de commande (V' (t), 2(t)) qui permette de faire tendre
vers zéro d’une part 'erreur entre la posture courante et la posture de référence et d’autre
part I’erreur d’orientation, c’est-a-dire :

e, =x—x94 — 0
* dt—H—oo

ey=Y—Ya,— 0 (4.5)

t—+00

ewzﬂ}—?/)d — 0

t——+00

Finalement, les probléemes de suivi de trajectoire et de suivi de chemin modulé en vitesse
ne different que par le calcul de I’écart d.
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4.1.3 Quelques techniques de controle

La plupart des recherches adressant le probleme de guidage automatique de véhicule sont
basées sur les véhicules & un train directeur, habituellement le train avant, sous I’hypothese
de roulement sans glissement [Thuilot et al., 2004]. La problématique du controle de robots
mobiles de type 4WS (four wheel-steering, 4 roues directrices) a fait 1’'objet de nombreux
travaux. Plusieurs stratégies de commande ont été proposées dans la littérature. On cherche
a calculer les commandes & appliquer aux actionneurs telles que les angles de braquages § ou
les couples aux roues T,. Ces différentes lois de controle peuvent étre catégorisées par rapport
aux types d’actionneurs a commander ou aux types de modeles (cinématique ou dynamique)
utilisés pour synthétiser la loi de controle. Des stratégies de contrdle simples sont souvent
utilisées pour des applications a basses vitesses, ou les dynamiques du véhicule sont telles que
des hypotheses simplificatrices peuvent étre faites sur la dynamique du véhicule et certains
aspects du mouvement du véhicule peuvent étre ignorés.

Une des classes les plus populaires de méthode de suivi de chemin est basée sur les mé-
thodes géométriques. Les deux méthodes les plus connues pour les véhicules a un train direc-
teur sont ’algorithme "pure pursuit” et le controleur “Stanley”. Le controleur "pure pursuit”
est un algorithme permettant de déterminer la courbure de la trajectoire permettant au véhi-
cule de rejoindre un point objectif situé sur la trajectoire de référence. L’intérét de I’algorithme
est de choisir un point objectif sur la trajectoire a une certaine distance devant le véhicule,
vue comme une distance d’anticipation. Un arc qui relie la position actuelle du véhicule au
point objectif est construit et constitue la nouvelle trajectoire a suivre [Coulter, 1992]. Le
choix de I'horizon de prédiction est crucial. [Snider, 2009] montre que plus la distance d’anti-
cipation est faible, plus la précision du suivi est importante mais plus le véhicule va osciller.
On trouve dans la littérature un grand nombre de travaux portant sur la problématique de
détermination de la distance d’anticipation [Snider, 2009], [Ollero et al., 1997]. Le contrdleur
Stanley, du méme nom que le véhicule qui a gagné le DARPA Grand Challenge, est une loi de
controle non linéaire fonction de ’écart latéral a la trajectoire, d’un écart angulaire et d’un
gain que l'on peut régler. Plus de détails pourront étre trouvés dans [Thrun et al., 2006].

Une autre classe est basée sur des modeles cinématiques et dynamiques. Certains travaux
cherchent a augmenter la manceuvrabilité du véhicule durant le suivi de chemin dans des
environnements encombrés [Petrov, 2009] et suggerent une loi de controle ou I'angle de bra-
quage arriere est fonction de ’angle de braquage avant. Toutefois, ces approches privent ces
véhicules de leur capacité a se déplacer en crabe ou de d’autres modes de braquages asymé-
triques. D’autres approches consistent a rechercher une linéarisation exacte des modeles non
linéaires pour pouvoir tirer parti des outils de I'automatique linéaire. [Yun and Sarkar, 1996]
développe une linéarisation par feedback dynamique pour emmener le véhicule d’une configu-
ration initiale vers une configuration finale. En effet, il est montré que le modele cinématique
n’est pas linéarisable par retour d’état statique. Une autre méthode consiste a transformer les
modeles dédiés au suivi de chemin et a les convertir sous forme chainée [Murray and Sastry,
1991], [Sordalen, 1993], [Samson, 1995]. Ceci permet ensuite d’appliquer des méthodes de
controle classiques. Dans [Wang et al., 2016], [Hiraoka et al., 2009], un modele dynamique de
véhicule est utilisé et combiné a un controle par mode glissant pour le suivi d’erreurs de posi-
tion et d’orientation. De nombreuses études sur les véhicules 4WS essayent aussi d’améliorer
les performances de tenue de route et la stabilité en suivant une vitesse de lacet et un angle de
dérive de référence a ’aide de techniques de controle robustes [Leith et al., 2005], [Wu et al.,
2007], de controleurs par feedback et feedforward [Li and Yu, 2009], de stratégies de controle
par logique floue [Zhang et al., 2007] ou d’approches optimales [Amdouni et al., 2013].

Dans toutes les méthodes précédemment citées, I'orientation du véhicule est tangent a
la trajectoire de référence. Ces différentes approches permettent d’obtenir des suivis précis
si la condition de roulement sans glissement est valable. Cette hypothese est seulement va-
lide pour des véhicules se déplacant a faible vitesse sur terrain adhérent. Par conséquent,
pour des véhicules se déplacant a des vitesses plus élevées sur des terrains a faible adhé-
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rence, de nombreux phénomenes dynamiques interviennent, principalement les glissements
des pneumatiques et engendrent des erreurs de suivi. Ces erreurs ne peuvent pas étre com-
pensées de maniere satisfaisante avec des techniques classiques comme ’action intégrale par
exemple [Lenain, 2005]. Lorsque les glissements sont considérés, ils sont généralement pris en
compte de deux manieres : une premiere méthode est de considérer un modele dynamique sur
lequel repose la description des glissements contrairement aux modeles cinématiques qui sont
généralement dérivés de 'hypothese de roulement sans glissement. Ces modeles nécessitent
I'utilisation d’une représentation roue/sol telles que celles décrites dans le chapitre des mo-
délisations (paragraphe 2.7). Ils impliquent toutefois un nombre important de parametres a
identifier. Une autre méthode consiste a ajouter les variables de glissement dans la représen-
tation cinématique, ce qui ameéne au modele cinématique étendu [Lenain et al., 2006]. Cette
méthode permet de prendre en compte les glissements sans ajouter de parametres complexes.
II faut toutefois déterminer leurs valeurs via des observateurs basés modeles comme celui pro-
posé dans [Cariou et al., 2009] et [Lenain et al., 2010] par exemple. Cette méthode, couplée
a un controleur adaptatif et prédictif, permet d’obtenir des comportements robustes et des
résultats tres satisfaisants en milieux naturels. Les lois de controle pour chacun des trains
directeurs ainsi obtenues, sont rendues indépendantes et permettent au véhicule de suivre la
trajectoire tout en pilotant son orientation. Cependant, ces approches présentent des incon-
vénients : des singularités a vitesse nulle, des comportements satisfaisants soit a hautes soit
a basses vitesses. De plus, les lois de commande utilisées en parallele des observateurs sont
principalement basées sur le modele cinématique. Elles ne prennent donc pas en compte 'en-
semble du comportement du robot pour réaliser le suivi. De tels modeles ne sont valides que
lorsque la dynamique du robot est faible pendant le suivi de trajectoire, ce qui impose géné-
ralement une vitesse de déplacement faible. [Krid et al., 2016] prend en compte les conditions
d’adhérence via un modele dynamique de véhicule comprenant un modele de force linéaire
des pneumatiques. Pour anticiper les phases de transitions et compenser les dépassements qui
en résulteraient, un algorithme prédictif est mis en place pour anticiper les changements de
trajectoire a venir et ainsi améliorer les performances de suivi. Les glissements sont supposés
évoluer dans la zone de pseudo-glissement avec une rigidité de dérive constante déterminée
hors-ligne, ce qui limite ’approche au suivi & moyenne vitesse. Dans [Lucet et al., 2015] les
lois de commande issues de [Cariou et al., 2009] sont couplées a un algorithme de stabilisa-
tion incluant un modele dynamique de lacet du robot qui régule le couple de chacune des 4
roues. Cette stabilisation impose a la vitesse de lacet de converger vers la valeur théorique
lorsqu’il n’y a pas de glissements. Ces approches permettent de réduire significativement les
dépassements a haute et tres haute vitesse comparé au suivi de trajectoire avec une loi de
commande cinématique uniquement. Malgré les performances accrues de ces approches, les
dépassements et les erreurs de suivi sont encore trop importants pour que ces stratégies soient
appliquées a des applications de suivi de précision.

4.1.4 Forme chainée

Principe : Les robots mobiles non holonomes (voir paragraphe 2.2.2) peuvent étre trans-
formés en systéme chainé par un changement de variables d’état et de commande [Leroquais
and d’Andrea-Novel, 1995] afin de linéariser le modele considéré. Il a été prouvé dans [Sor-
dalen, 1993], [Murray and Sastry, 1991], [Samson, 1995] que les modeles cinématiques dédiés
au suivi de chemin pouvaient étre convertis par des changements de variables sous une forme
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dite chainée. Un systeme sous forme chainée s’écrit :

X1 = Uy,
Xy = X3Uy,
X3 = XuUn,
(4.6)
Xn_fl = Xn U17
Xn = Uy,

avec X = (X1, Xa, ..., X)) et U = (Uy,Us)" respectivement le vecteur d’état et le vecteur
de commande. Pour mettre en évidence que le systeme chainé est presque linéaire, il suffit de
remplacer la dérivée temporelle par une dérivée par rapport a la variable d’état X; [Samson,
1995] et [Sampei et al., 1991]. En utilisant les notations suivantes :

Vi e [l,n—1] Xféix-:déi:& et UéU2 si Uy #0 (4.7)
’ i Xm ) % Xl 3 Ul 1 ’ .
on a:
X, = X! X;.
D’ou .
X1 = XUy = Uy,
Xo= X3 U1 = X3Un,
X3 = XU, = X4 Uy,
(4.8)
Xn1= X1 U1 = X, Uy,
) Us
X, = —=U,
n Ul 1
c’est-a-dire que le systeme chainé 4.6 peut étre réécrit :
X =1,
X} = X3,
X} = Xy,
(4.9)
/
n—1— Xn,
X! = Us.

Les n — 1 dernieres équations du systeme 4.9 constituent clairement un systeme linéaire.

Application au suivi de chemin : Considérons le probleme de suivi de chemin en milieu
tout-terrain. On reprendra les notations du paragraphe 4.1.1 et de 'annexe D. L’utilisation
d’une modélisation cinématique de véhicule de type bicyclette étendu [Lenain, 2005], [Thuilot
et al., 2002], permet de prendre en compte les angles de dérives. La configuration du robot
est exprimée par rapport au chemin 4. L’état du véhicule peut étre caractérisé dans un
repere local de Frenet, relativement a la trajectoire de référence a suivre, par trois variables :
I’abscisse curviligne s, Pécart latéral d et ’écart angulaire ¥, comme exprimé & la partie 2.5.3.
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La représentation d’état du systéme X = (s, d, ) s’écrit (voir démonstration annexe D.2) :

V. cos() + 6, — Br)

g. - _1—kd
d = Sin(¢ + 67” - /Br) Vr ~ (4‘10)
P = 4 cos(d, — Br) (tan(dy — Bf) — tan(d, — B,)) — /{COSW — Pt o) Ve

l (1 —kd)

L’objectif est donc de piloter les angles de braquage dy et J, pour faire tendre d et ¥
vers zéro. On cherche donc a concevoir un controleur respectant cet objectif en utilisant la
technique de linéarisation exacte et changement d’échelle des temps.

Dans le cas du suivi de chemin, en définissant un changement de variable permettant
une réécriture sous forme chainée et par un changement d’échelle des temps (dérivation par
rapport a ’abscisse curviligne au lieu d’une dérivation par rapport au temps), il est possible
d’obtenir une expression linéaire pour la partie du modele du robot décrivant I’écart a la
trajectoire, sans aucune approximation.

Chainage du systéme : Il est clair que le modele (2.32) n’est pas linéaire. Nous allons donc
transformer ce systeéme sous la forme chainée. Ceci nous permettra ensuite de construire deux
lois de controle, une pour le train avant contrélant 1’écart latéral et une pour le train arriere
controlant I’écart angulaire. Dans un premier temps, on considére ¢, comme une variable
mesurée et le modele (2.32) a donc pour entrées V, et d;.

L’expression générale pour une forme chainée de dimension 3 (X;, X2, X3) comportant
deux entrées Uy et Us doit s’écrire comme suit :

Xy = Ui,
Xy = X3Uy, (4.11)
X; = Us.

On pose le changement de variable suivant :

X1
Xo

En dérivant (4.12) en fonction du temps, en posant :

X X .
2 7? = fi = (1 - wd) tan(sp + 6, — By) (4.13)

et enfin en posant Us £ X3, on obtient :

S,

d.

> 1>

(4.12)
X3

Rz cos(p + 6, — f3)

N 1—kd ’

. Ve cos(¢) + 6, — By)

Xo=Xs = (4.14)
d

X3 = 7 ((1 — kd) tan(yp + 5, — BT)) .

X

Les transformations d’état et de commandes qui permettent de transformer le systeme (2.32)
en un systeme chainé (4.11) sont données par (4.12) et :
U, & V., COS(iZ + 0, — Br)
1 —rd (4.15)

Uy 2 % (1= kd)tan( + 3, - 8,))

On peut noter que U; est homogene a la vitesse d’avance V,. du véhicule le long de € et Us
dépend de I'angle de braquage d;.
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Changement d’échelle de temps : Le systeme d’équations (4.14) décrit le comportement
des variables d et i dans le temps en fonction de la vitesse V;. et est donc dépendant de celle-

ci. Pour étre indépendant du temps et de la vitesse du véhicule dans I’asservissement de type

suivi de chemin, nous allons plutot chercher a exprimer les dynamiques % et %—f c’est-a-dire

le long de ’abscisse curviligne s de la courbe. Cette technique est appelée "time-scaling” et
est détaillée dans [Samson, 1995]. On peut mettre le systéme (4.14) sous une forme linéaire
(4.16) par un changement d’échelle de temps, comme détaillé ci-dessous.

En dérivant par rapport a la variable X, et en utilisant la notation définie a ’équation
(4.7), (4.11) donne :

X = 1,
X, = Xs, (4.16)
X, = %:U?),

sous ’hypothese que Uy # 0.
Pour prendre en compte aussi bien la marche avant que la marche arriere, il faut prendre
en compte le signe de U;. Notons

. . O X;
XZ(J) =S 81gn(U1) ale,
ce qui nous donne :

. 0X. . 00Xy, Ot . U .

XM = sign(uy) TXT = sign(U7) 871‘287)(1 = sign(U7) X3 ﬁ = sign(U7) X3,
. 8X3 . 6X3 8t . U2 .

(1) — 0xs _ 0X3 Ot _ Ua _
X3 sign(U7) X, sign(U7) 5t 0X, sign(Uy) 0, sign(Uy) Us,

La conversion du systeme (2.32) en un systeme chainé (4.14), puis le changement d’échelle
de temps a donc permis d’obtenir une forme linéaire exacte (4.17) :

X1 = sign(Uy),
Xg(l) = sign(Ul)Xg, (4.17)
X3(1) = sign(Ul)Ug.

Loi de commande : L’évolution X5 et X3 forme un double intégrateur et est pilotée par
la commande virtuelle Us.

Maintenant que le modele non linéaire a été converti sous la forme chainée et linéarisée, on
peut appliquer des techniques de commande classiques. On cherche a faire converger 1’écart
latéral d vers zéro, c’est-a-dire X5. La convergence de Xy peut étre assurée en choisissant un
correcteur de type proportionnel dérivé pour la variable de commande Us afin d’imposer la
dynamique du second ordre :

XQ(Q) =—-Ky Xg(l) — Kp X9 avec (Kd, Kp) e R (4.18)
avec
0?X. 0 [0X 0 U
X5 = sign(U7y) QTXT = sign(Uy) X (8)(?) = sign(Ul)a—Xng = sign(Uy) ﬁ = sign(Uy) Us.

Les gains (K, K4) imposent non pas un temps de réponse mais une distance de réponse. Par

conséquent, pour une erreur initiale donnée, la trajectoire du véhicule sera identique, quelque

soit la valeur de la vitesse V,, qu’elle soit constante ou variable. Ces gains peuvent étre

interprétés en terme d’amortissement ¢ et de pulsation naturelle wy, : (K, Kq) = (w2,2&wy,).
2

On peut imposer un amortissement critique £ = 1 en choisissant K, = %. En remplacant
(4.18) avec les expressions de (4.17), on a :

sign(Ul) U3 = —Kd Sign(Ul) X3 - Kp XQ.
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Donc :
U3 = —Kd X3 - sign(Ul) Kp XQ. (419)
Posons
Yo £+ 6, — B
et calculons Uz = gj :
d _
Uy = 7 (tanwg (1-— Iﬁ:d))
d ~ ds
== (tan@bg (1-— nd)) =
d ~
=—(t 1—kd)) U
. ( an s ( K )) 1
dk ~ dd ~ da) -
= l_ds d tan iy — K,Etanﬂ)g + (1 —kd) %(1 + tan® o) | Uy.
A partir des équations de (4.10), on a :
dd % -
i zj% = tany (1 — kd) (4.20)
et
dfy _d@+0,—B) _ G % U
ds d T ds + ds ds (421)
5 5 dt At dt

Soit

Us = |—d tan s Z—S — k(1 —kd) tan? ¥y
cos(d, . Br) (tan(éf — Bf) — tan(0, — @)) .

cos gy l
o By
e

(1 = kd)(1 + tands) ((1 ~ kd)

Finalement :

Us = —d tan s % — k(1 —kd) tan? ¥y
cos(d, - Br) <tan(6f — Bf) — tan(d, — ,6})) .

+ (1 = kd)(1 + tans) ((1 — kd)

Cos o l
o By
— —— . (4.22
Yo T o (4.22)
Pour s’affranchir des bruits de dérivation numérique, on suppose que :
dr . :
=0 et f=d=0. (4.23)

Ces hypotheses ne sont pas restrictives puisqu’en pratique ces variables varient lentement.

Loi de commande du train avant
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En réorganisant Us, on obtient :

Us = —k (1 — kd) tan® oy

tan(8; — fy) — tan(d, — B,) & COS(%)) L tan(dy) o)

+ (1 - wd)? <COS(5T - Br) I  1-+kd cos(¢2)

En égalisant (4.24) et (4.19) puis en isolant d, la commande a appliquer sur l'actionneur
permettant le braquage des roues avant est la suivante :

( cos *(¢h2)
cos(0, — Br) \ (1 — K d)?

+r(1 — Kk d) tan? Qﬁg) +

dy = arctan l (— (Kq X3+ sign(U;) K, X2)
K COS Y

1—Hd> +tan(5r_ﬁr)‘| +Bf

avec gy = ) + 8, — By, (4.25)

et existe a condition que 9, — 3, # +£90deg. Cette hypothese est en pratique satisfaite étant
donné que l'angle de braquage arriere est mécaniquement limité et que les angles de dérive
ne peuvent pas atteindre plus ou moins 45 degrés en pratique.

Loi de commande du train arriére

Pour établir la loi de commande arriére, on injecte ’équation (4.25) dans la dynamique
de Décart angulaire (troisitme équation du modele (2.32)), que 'on dérive par rapport a
I’abscisse curviligne (voir [Cariou, 2012]) :

T cos?
 1—kd

(~ (5 X + sign(Us) K Xa) + 5 (1~ wd) tan®4ly)

2
Dans [Cariou, 2012] K, est choisi tel que K, = Td de maniére a avoir un amortissement
critique égal a 1 ainsi qu'un podle double. De plus, en supposant que 1;2 reste proche de
zéro, cos? 1y peut étre considéré égal & 1. En remplacant Xs et X3 par leurs expressions aux
équations (4.12) et (4.13), I'expression précédente se simplifie comme suit :

2

Y = —Kg tan g — sign(Ul)m + ktan? y. (4.26)
Deux cas d’études peuvent étre envisagés :
e suivi de trajectoires rectilignes (k = 0)
Alors (4.26) devient :
- ~ Kq42d
J = —Ky tan 1y — sign(Uy) ‘jl . (4.27)

En imposant la dynamique d’erreur suivante : ¢/ = K, (Q/Bd—vf)) avec g écart angulaire
désiré, on a :

S, = 0, = arctan <_Kd2(w — sign(Ul)Kdd> — )+ By (4.28)
Ky 4

e suivi de trajectoires courbes (k # 0)
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Alors, en posant © = tan ey, (4.26) devient :

- Ks2d
— ) — K40 —sign(Uy) ———— 02 =0. 4.29
U~ K4 © = sign(Un) [ (429)
En imposant comme précédemment la dynamique d’erreur suivante : ¢ = Kq, (@d - 1;)
avec 14 I'écart angulaire désiré, le discriminant A de (4.29) s’écrit :

ksign(Uy) Kq2d
1—kd

A=K+ +4 Kk Kg, (1[1[1 — 1;) (4.30)

[Cariou, 2012] montre qu’en choisissant Ky > 0.6 et Kj; < 1 et en respectant certaines
contraintes sur la trajectoire, on obtient A > 0. La racine appropriée s’écrit alors :

Kq— VA
@:T' (4.31)
On obtient donc :
Kq? (14 ksign(Uy)d ; bg —
Ky — \/ d ( — K(f)c(l 1) d) + 4 rsign(Ur) K, (Ya — )
S, = 0., = arctan e
2k
(4.32)

La loi de controle du train arriére impose la convergence de 1 vers 14. La loi (4.28) est
utilisée pour les chemins a faible courbure tandis que (4.32) est utilisé pour les chemins &
courbure élevée. Dans [Cariou, 2012] il est affirmé que la continuité des expressions de 6,
et 0, a été vérifiée numériquement. La commutation se fait alors pour une valeur seuil de
courbure de 0.0001m . La stabilité globale du systéme est établie a 1’aide des fonctions de
Lyapunov.

Finalement :
cos 3(1hy) :
= — (K3 X K, X
(5f arctan [cos(&n —5,) <(1 —/ﬁ}d)Q( (Kq 3+Slgn(U1) p 2)
K COS 1;2

+(1 — 1 d) tan® zﬁg) + + By avec g =1+ 06, — B,

1—I<Ld> + tan(ér — ﬁr)

0, = arctan (WM — sign(Ul)Kdd> — )+ 8, si k=0,

K, A
K4%(1+ ksign(Uy)d ) - -
fa~ \/ - 1 —ﬁ:(lf)ncg U 4 rsign(Ur) Ka, (Ya — 1))
d, = arctan — 4B si k#0.
2K
(4.33)

Cette méthode permet donc de réguler I’écart angulaire sur une valeur de consigne choisie.
Les deux commandes sont utilisées sur deux objectifs distincts. La loi de commande avant
controle I’écart latéral et la loi de commande arriere controle ’écart angulaire. Toutefois, des
que les roues du train directeur avant ou arriere subiront de forts glissements, le suivi ne
sera plus assuré. De plus, les simplifications numériques effectuées (voir (4.23)) dans la loi
de controle peuvent devenir problématiques des que le but est de suivre des chemins tortueux.

Commande actuelle sur le véhicule eRider
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Wa  F Correcteur T, 1 w;
proportionnel k I

%

FIGURE 4.4 — Boucle d’asservissement de la vitesse de rotation des roues

La loi de controle actuellement implémentée sur le véhicule eRider est basée sur cette
technique de chalnage et sur le modele bicyclette avec un train directeur détaillé aux équations
(2.33). Le braquage des angles avant est alors donné par la loi de commande suivante [Lenain,
2005] :

Ik cos

df = arct
I arcan[l_ﬁd

[ cos?(1)
(1—kd)?

(4.34)
(— (U1 K4 (1 — kd)tan)) + sign(Uy) K, d) + k(1 — Kkd) tan? 7;)] .

L’angle de braquage du train arriere est tel que : §, = —dy.
Finalement :

0y = arctan ll
I cos3(¢))

(1—rd)y? (— (U1 K4 (1 — kd) tant) + sign(Uy) K, d) + k(1 — rd) tan? 1;)] ’

(4.35)
Controéleur longitudinal

Les commandes du systeme (4.14) sont les angles de braquage et la vitesse longitudinale du
véhicule. Cependant, les commandes du véhicule sont les couples aux roues. par conséquent,
pour la commande longitudinale, on effectue une boucle d’asservissement sur la vitesse de
rotation de chacune des roues (voir Figure 4.4). On utilise un simple correcteur proportionnel
qui prend en compte l'erreur entre la vitesse angulaire de référence des roues wy et la vitesse
angulaire actuelle des roues. On suppose que toutes les roues tournent a la méme vitesse et
qu’elles suivent I’hypothese de roulement sans glissement, ce qui impose

Va
Wg = —,
r
avec Vy la vitesse désirée.
Le couple a appliquer a chaque roue est alors :

T, =k (wqg — wi), (4.36)

avec k un gain positif.

4.1.5 Linéarisation par feedback

Une autre méthode pour le développement d’une loi de controle, est de trouver une li-
néarisation exacte des modeles non linéaires des robots non holonomes [Sampei et al., 1991].
La linéarisation exacte par rétroaction (feedback linearization) est un sujet largement traité
dans la littérature [Brockett, 1978], [Su, 1982], [Isidori and Ruberti, 1984]. Cette méthode
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consiste a transformer algébriquement un systéme dynamique non linéaire de maniere a ce que
la dynamique en boucle fermée ait une forme linéaire pour pouvoir appliquer les techniques
de controle linéaire classiques. Les rétroactions peuvent étre dynamiques (dynamic feedback)
ou statiques (static feedback), stationnaires ou non (c’est-a-dire avec ou sans dépendance
explicite du temps), continues ou non.

4.1.5.1 Linéarisation par feedback statique
Linéarisation entrée-sortie des systemes SISO

La linéarisation entrée-sortie de la dynamique d’un systeme non linéaire consiste a trouver
une loi de commande qui permet au systeme bouclé d’avoir un comportement linéaire comme
indiqué figure 4.5. Un contréleur peut alors étre construit pour asservir cette sortie sur une
valeur désirée Yy(t) en utilisant les techniques linéaires standards. L’erreur régulée a zéro est
alors

Y=Y-Y,

Systeéme linéaire

U ;
—%' Contrdleur NL |—| Systeme NL |—%

FIGURE 4.5 — Linéarisation entrée-sortie

Considérons le systeme non-linéaire SISO :

X =f(X)+9(X)U,
(4.37)
Y = h(X),
ou X € R" et u prend ses valeurs dans R.
Pour réaliser cette transformation, il faut dériver successivement la sortie Y = h(X) par
rapport au temps jusqu’a 'apparition de ’entrée U. Le nombre de dérivations nécessaires a
I’apparition de la variable de commande U est appelé degré relatif r du systeme, c’est-a-dire :

Lng;lh(X) £ 0,

LyLEh(X) =0, Vk<r—1 (4.38)
gl =y, T .
avec Lg et Llji les dérivées de Lie tel que :
s Oh(X)
oh(X
s P00
s (4.39)
kyp o k—1
Lih & o= (L57'h) (),
0
LoLih(X) £ oo L5n(X)) g(X)
On a donc pour (4.37) :
. dh(X) _Oh(X). OK(X) Oh(X)
V=" ~7ax X~ ox TX)+ 55 90U (4.40)
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qui s’écrit plus rapidement sous la forme de Lie :
Y = Lih(X) + Lyh(X) UL (4.41)

Si Lgh(X) # 0 alors le degré relatif vaut 1, sinon on continue & dériver tant que le terme
LgL}_lh(X) est non nul :
Y = h(X),
Y = L;h(X),
: (4.42)
Y=Y = L7 (X)),
Y = Lh(X) + Lyl 'h(X) U.

Supposons le cas r = n, c’est-a-dire que le degré relatif est égal a la dimension de I’état.
L’équation (4.42) permet de définir la transformation 7' : X € R" — Z € R™="

Z Y h(X)
Z Y Lgh(X)
oxX)=z=|""|2| " |= . (4.43)
Z, yr-1 LY Vn(x)
ou encore ‘
Zi =Ly '(X) £ ¢i(X), i=1,..n, (4.44)

ot ¢;(X) est un difffomorphisme qui transforme les trajectoires exprimées dans le systéme
de coordonnées d’origine (celui de X) dans le nouveau systéme de coordonnées (celui de Z).
L’évolution dans les nouvelles coordonnées est alors décrite par :

Zl = ZQ,
ZQ = Z37
(4.45)
Zr—l = Z,
Zr = Lh(X) + LgLy " h(X) U.
Ainsi, la commande par "retour de sortie” (output feedback), pour avoir Z; =V, est:
V — L.h(X —bZ
— I (X) _V-b2) (4.46)
LgLy h(X) a(Z)
ou V désigne une nouvelle entrée et a(Z) = a(p(X)) et b(Z) = b(p(X)) avec
$(X) = (91(X), 62(X), ..., du(X))T.
(4.46) donne le systeéme linéaire liant la nouvelle entrée V' a la sortie Y = 7 :
Zl = Z27
ZZ = Z37
(4.47)
erl Zra
Z, =V,
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Systéme linéaire

17 V- b(2) U X Y=z

aZ) X =fX)+gx)u Z=¢(X) -

Boucle de linéarisation entrée-sortie

Correcteur v
linéaire

Z=AZ + BV

V

FIGURE 4.6 — Boucle de linéarisation entrée-sortie et vue d’ensemble d’un systeme bouclé sur une
correction classique

ou V peut recevoir les commandes d’un contrdleur linéaire standard. Ce systeme, bouclé
avec la loi de commande (4.46) est un systeme linéaire controlable. Enfin, le contréleur non-
linéaire final est obtenu en utilisant les transformations inverses de (4.43) et (4.46). Sous
forme matricielle, (4.47) donne :

Z=AZ+BV (4.48)
avec
0 1 0 0 0
0 1 1 0 0
A=1... ... et B=
0 0 0 1 0
0 0 0 0 1

Une fois le systeme linéarisé par le retour d’état statique (4.46), on peut utiliser les corrections
classiques par une deuxieme boucle en cascade constituant la boucle externe. Ici, le systeme
a controler est composé d’une chaine d’intégrateurs découplés. On pourra donc utiliser m
correcteur PID. Le schéma bloc résultant est décrit figure 4.6. La référence [Micaelli and
Samson, LM16] traite le probléme de suivi de chemin et utilise cette approche pour la synthese
de lois de commande de robots équipés de deux trains directeurs.

Cas des systemes MIMO

Considérons le systeme non-linéaire MIMO :

X :f(X)+§:gi(X) Ui,
i=1

Y = h(X),

(4.49)

ou X € R*", U € R" et Y € R™. De la méme maniere que pour le systeme SISO, il faut
dériver chacune des sorties jusqu’a faire apparaitre une des commandes. On définit alors un
vecteur de degré relatif » € R™ ou chaque r; est associé a I'une des m relations entrée-sortie.
Supposons que 7; soit le plus petit entier pour lequel au moins une des commandes apparait

dans Y;»(Tj )

(r5) r; = rj—1
V" =LY hi+ Y (L LY~ hy) Us (4.50)
=1
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N ri—1 . . . ..
ou Ly, L fj hj # 0 pour au moins un 7. Soit, sous forme matricielle :

Yl(rl) L hy(X) Uy
: = : +E(X)| : (4.51)
y,rm) L hn(X) Up

ou F(X) est une matrice de dimension m x m et est la matrice de découplage du systeme
MIMO telle que :
~1 ~1
Lo L7 "ht . Lg, LY ha
E(X) 2 : : (4.52)

Lo L7 hn o L L hy
Si Y ri = n et tant que E(X) est inversible, le systeme est entrée-état linéarisable par
feedback statique. La commande du systeme peut s’écrire :

Vi L hi(X)
U=FEX)"! - : (4.53)
Vin L' hin(X)

ou V; sont les composantes de la commande linéarisée. Lorsque Y /" r; < n le systeéme est
partiellement linéarisable.

4.1.5.2 Linéarisation par feedback dynamique

Lorsque la matrice de découplage n’est pas inversible, alors le systeme n’est pas linéari-
sable par retour d’état statique et on y remédie par un retour d’état dynamique. L’idée est de
retarder ’apparition des entrées U en dérivant de nouveau Y pour que la matrice de décou-
plage soit de rang plein. Il est nécessaire d’effectuer une extension dynamique en augmentant

I’état
- X
X = ’
<<>

de dimension n+n, ou n, est la dimension du vecteur . On ajoute successivement au vecteur
d’état les entrées qui apparaissent trop tot et on considere leurs dérivées comme des entrées de
substitution. Il s’en suit ensuite une transformation par retour d’état statique sur le systeme
ainsi augmenté. Considérons le systeme :

{X — F(X) + 9(X) U, o
Y = h(X).
ou X e R", U eR™, Y € R™ La commande
{U—a(X ) +BX, OV, w55
(X.0) +8(X,0) V.

associée a un difféomorphisme z = ¢(x, ) transforme le systeme bouclé

X = f(X) +9(X) (X, ¢) + BX, () V),

(=7(X,0)+6(X, V.

Y = h(X).

en un systeme linéaire controlable :
X = F( ~) G(X)V,
{y i
) & 7 A F(X) +9(X) (X, Q)
avec H(X) = h(X), G(X) = ( ) ( (X, ) )

La commande (4.55), est appelee commande par retour d’état dynamique.
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4.1.6 Méthode par backstepping et approches par Lyapunov

Développée dans [Kokotovic, 1992], la technique de backstepping combine les fonctions
de Lyapunov avec une procédure récurvise de controle pour stabiliser 'origine du systeme.
Cette méthode ne fait pas nécessairement appel a la linéarisation et permet, lorsqu’il y en a,
de conserver les non-linéarités utiles. Le systéme non-linéaire doit se présenter sous la forme
suivante :

. Zo = fo(Zo) + g0(Zo) Z1,
Z1 = [1(Zo, Z1) + 91(Z0o, Z1) Zo,

. ) 4.56
Zy = f(Zo, Z1, ..., Zi) + gu(Z0, 20, - - -, Z) Zig1, (4.56)

Ly = fn(Q) + gn(‘]) U7

ou les Z; sont des scalaires, tout comme 'unique entrée de commande U, et les conditions
suivantes doivent étre remplies : fp(0) = f%(0,0,...,0) = 0 et g1<k<n(.) # 0. L’idée princi-
pale est d’utiliser certaines variables d’état de (4.56) comme des commandes virtuelles et de
concevoir des lois de controle intermédiaire dépendant de la dynamique de chaque état. Pour
faire suivre a la sortie Y = Zy un signal de référence y,.y = Zo,cf, une approche récursive en
n étapes est alors développée.

Etape 1 : On considere d’abord le sous-systéme :

Zo = fo(Zo) + 90(Z0) Z1

ol Zj est traitée comme une commande virtuelle dont 'expression serait Z1 = ¢¢(Zy) avec
¢0(0) = 0. On définit 'erreur de poursuite

€= 2y — ZO'r'ef-
Ce premier sous systéme s’écrit alors :
b

Yo : €0 = fo(Zo) + 90(Z0) do(Z0) — Zores-
La fonction de Lyapunov Vy(Zy) assignée est telle que :

1
Vo(Zo) = 563- (4.57)

Sa dérivée par rapport au temps est donnée par

Vo(Zo) = €0 é0 = €0 (fo(Z0) + 90(Z0) d0(Zo) — Zores)-

Le choix de la fonction
fo(Zo) + go(Zo) ¢0(Zo) — Zorer = —ko €0
avec ko > 0, rendrait la fonction de Lyapunov (4.57) définie non positive :
Vo(Zo) = —ko €2 < 0.

L’origine de ce sous systeme ¥; est asymptotiquement stable, avec la commande virtuelle
désirée

1
90(Zo)

Etape 2 : On s’intéresse au systeme

{Zo = fo(Zo) + go(Zo) Z1,
Z1 = fi(Zo, Z1) + 91(Z0, Z1) Zo

¢0(Zo) = (—ko €0 — fo(Zo) + Zorey)-
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ou Z est traitée comme une commande virtuelle dont I’expression serait Zo = ¢1(Zy, Z1) avec
#1(0,0) = 0. On définie maintenant l’erreur entre la variable d’état Z; et sa valeur désirée

$0(Zo) :
€1 =721 — ¢o(Zo).

Ainsi, le sous systeme s’écrit :

. {éo = fo(Zo) + 90(Zo) (e1 + ¢0(Z0)) — Zores,
Ve = £1(Z0. 20) + 91(Z0, 21) 61(Zo, Z1) — ol Zo),

pour lequel on assigne la fonction de Lyapunov suivante :
1
Vi(Zo, Z1) = Vo(Zo) + 56%- (4.58)

La dérivée temporelle est :

Vl(ZQ, Zl) = Vo(Z[)) + €1 €1
= €0 (fo(Zo) + go(20) d0(Zo) — Zoyey)
+e1 (f1(Zo, Z1) — d0(Zo) + 90(Z0) €0 + 91(Z0, Z1) $1(Z0, Z1),

c’est-a-dire :
Vi(Zo, Z1) = —ko € + e1(f1(Zo, Z1) — do(Z0) + 90(Z0) €0 + 91(Zo, Z1) $1(Zo, Z1))-

Le choix de la commande virtuelle :

1

70z e fileo.e) + do(Zo) — golZo) <o),

$1(Zo, Z1) =

avec k1 > 0 et d')o(Zo) = %Zg + 3%06f ZOTef conduit & :

Vi(Zo, Z1) = —koe2 — k162 <0

qui garantie la stabilité asymptotique de 'origine du sous systeme ;.
Etape k : On considere le systeme 3. En procédant de la méme maniere, on assigne la
fonction de Lyapunov

1
Vi =Vi1+ QGz
ou
€ =2Z; — pi—1, 1€{2,..,k}

La commande qui permet au systeme global d’assurer la poursuite de la trajectoire de réfé-
rence Y. = Zy,es est la derniere commande assignée a I’étape n.

{60 = Zo — Zoref

4.2 Proposition d’une nouvelle commande pour le véhicule eRider

Les véhicules évoluant en terrains difficiles sont soumis a des phénomenes physiques plus
importants que dans le cas des véhicules routiers. Le principal probleme auquel il faut faire
face est le glissement des pneumatiques qui doit étre pris en compte lors de la conception de
la loi de controle pour assurer un suivi précis. Dans cette partie, on adresse le probleme de
suivi de trajectoire d’'un véhicule a deux trains directeurs en présence de glissement. Les 4
roues ne sont pas indépendamment motrices, mais on peut commander le couple des trains
avant T, ; et arriere T}, . Cette commande en couple associée aux commandes des angles de
braquages avant ds et arriere J, permettent d’assurer, a grande vitesse, un suivi de trajectoire
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autonome précis. L’ajout d’un second train directeur offre un degré de liberté supplémentaire
permettant de contrdler 'orientation du véhicule tout en suivant une trajectoire de référence
(x4, yq). Le braquage des roues arriere ¢, est utilisé pour augmenter la stabilité du véhicule en
lui donnant la possibilité de se déplacer en crabe. Un train directeur qui glisse sera compensé
par 'autre train directeur. La structure du contréleur est basée sur un modele dynamique
bicyclette a 3 degrés de liberté (voir équations (2.41)). Ce controleur prend en compte les
effets non linéaires du pneu (estimés a la partie 3) pour augmenter la stabilité du véhicule en
présence de glissement.

4.2.1 Dynamique d’erreur du suivi de trajectoire

Le suivi de trajectoire a pour but de réguler la position (x,y) et 'orientation v du véhicule
vers une trajectoire de référence (x4, yq,1q) associée a une loi temporelle et a une vitesse de
parcours Vy désirée. Cela peut étre vu comme un probleme de régulation d’'un véhicule,
attaché a un repere Z,. (voir Figure 4.7), vers un véhicule virtuel, attaché a un repere de
référence %y qui suit le chemin idéal. Les configurations du véhicule et du véhicule virtuel
dans le repere inertiel %; sont respectivement notées (z,y, )7 et (z4,yq,¥q)”. On note Ry,
la matrice de transformation entre les reperes #Zg et %Z; et Ry celle entre les reperes Z. et %;
telles que :

cos(te) —sin(the) 0
Ry, 2 [sin(da) cos(ws) 0
0 0 1

On note [f] la base du repere de frenet %y et %, le repere associé a l'orientation désirée du
chassis, tels que les bases s’expriment :

27 7 K) et [d2(ia Ju Fa)

avec 7 tangent au chemin. On a g — 17 = iq, T I'angle orienté entre les reperes %, et %y
avec g 'orientation désirée du véhicule. On pose

wd £ w‘r + A¢7
soit
Aw = wd - 1/}7'-
1, est angle que fait la tangente a la courbe par rapport a 'axe i; tel que P, = arctan(%’j),

avec dxg et dyq, la variation infinitésimale suivant i; et j;.

Les entrées sont les positions du chemin de référence (pas de référence de temps) x4,
ya(zq), le lacet de référence ¥4 et le module de la vitesse tangentielle v4. v4 est la vitesse de

parcours désirée le long de la trajectoire de référence. On note Vd[d] la matrice colonne des
composantes scalaires du vecteur V; £ V(P/%;) dans la base [f] et on a :

VI = (04,0,0)7.

On note Vd[d} la matrice colonne des composantes scalaires du vecteur V; dans la base [d] :

Vil = (Vs Vs 0)F

Soit encore Vyldl =T, [[fd]] Vi avec

cos(Avy)  sin(Ay) 0
T[[fd]] = | —sin(Avy) cos(Ay) 0
0 1

144



CHAPITRE 4. COMMANDE DE VEHICULE

FIGURE 4.7 — Modele bicyclette dynamique

On obtient donc (voir figure 4.7) :

Vig = vq cos(Av),
{ Vyy = —va sin(Ag). (4.59)

Exprimons le vecteur accélération dans la base de Frenet [f]. En reprenant (B.16), on a :

B/ =111 TV = [f]- (V7 + A0 Vi)

S (4.60)

= 04T + hrvgn

or b, = vg K (voir annexe D.2.3). Finalement :
] TV = 647 + o3 w7 (4.61)

ou encore exprimé dans le repere désiré : T = T [[fd]] ['lf]. Les expressions de V, . et Vy , sont
donc les suivantes :

‘:/xd = g cos(Arp) + 93 ksin(Ap), (4.62)
Vyy = —0g sin(Ay) + 92 k cos(Ap). '
Avec VId = V(G/%)lY = (V,,,V,,0)T, on définit les vecteurs d’états suivants :
X é (Vl‘7 ‘/;Ju 1/1)T
et )
Xd £ (de, Vyd7 77/)d>T-
On en déduit la trajectoire en fonction du temps :
iy [i] (Va, [d]
i | ga | =) T | Vi (4.63)
Yd (o
avec

. cos(¢q) —sin(¢q) 0
T[[;} =Ry, = | sin(vq) cos(pq) O
0 0 1

145



CHAPITRE 4. COMMANDE DE VEHICULE

L’erreur de suivi de trajectoire (erreurs longitudinale, latérale et d’orientation) dans le repere
[i] est notée Bl = (e, ey, e4)".

[i] (2]

€x Tg—
[i]- E =i - ey 20| va—vy , (4.64)
ey g —

que l'on va pouvoir dériver dans [i]. On a :

[d] [¢]

. 4 . Tq— 1 Ve Ve
(B =WV -V =i ga—g | = [T | Vi | —ET0 [V | =[] (Ry, Xa— Ry X).
g — Y Py

(4.65)
Ce vecteur d’erreur de vitesse peut également s’écrire dans la base [c] associée au chassis. Si
I’on pose €l cette matrice d’erreur de vitesse

€1
- 2(d fe | 2[d 1) B =[c] R_y BV, (4.66)
€3
soit encore
=R, Xq— X (4.67)

avec
cos(tg — ) —sin(hg — ) 0

Re, = | sin(¢a—v) cos(a—1) O

0 0 1

En dérivant €/9 on obtient :
=R, Xg+ Rey Xq— X (4.68)
avec .
Xy 2 (Vg Vi ) (4.69)
et T
X4 (Vm v, q,z)) .
Avec la définition de la matrice antisymétrique (B.21) associée au produit vectoriel,

Rew = é¢ A Rew
et
0 -1 0
A1 0 o],
0O 0 O
on obtient alors : . .
el = R, (64 A Xg+ Xy) — X. (4.70)

Les erreurs El projetées dans le repere du véhicule Z, s’expriment comme suit :

[c] - B9 2 [] - 7 BT (4.71)
avec
. cos(¢)  sin(yp) 0
T[i? =R_y = |[—sin(y) cos(y) 0
0 0 1
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la matrice de passage du repere %, au repere %;. On a donc :
ElY =R _, EU.

En exprimant la dérivée temporelle par rapport a la base [c] des erreurs de positions (4.71),
on obtient :

B~ B 4 R, B
et en reprenant la définition de la matrice antisymétrique (B.21) associée & la dérivation d’une

matrice de rotation

R_y=—AR_y,

nous avons alors

E[C] = —KZ}AR_w E[C] + R_¢ E[i].

De plus, en réintroduisant les matrices El9 et el (4.71) et (4.66), équation dynamique de
Perreur ElY devient :
Eld =y AEM +ld

Finalement, on a donc le systéme suivant :

Bl — g A B 4 ld
z:{ i B A El 4 el (4.72)

Yo eld = Rew (é¢AXd+Xd) - X.
Par la suite on simplifiera ’écriture en posant :

{E 2 gl

2 ld

€ 6[.

avec F lerreur en position et € 'erreur en vitesse.

4.2.2 Modélisation du véhicule

Le véhicule considéré ici étant amené a évoluer en environnement tout-terrain, les faibles
conditions d’adhérence doivent étre prises en compte dans la modélisation du véhicule pour
pouvoir concevoir une loi de controle permettant un suivi précis. On construit la loi de controéle
a partir du modele bicyclette dynamique a 3 degrés de liberté (voir 2.41) prenant en compte
les forces d’interaction entre le pneumatique et le sol. On rappelle les équations du modele :

m(‘i/foyd}) = Foy + I,
m (Vy + Vah) = Fy, + Fy,, (4.73)
Ly=1Fy,, =1 Fy,.

Les forces et moments du systeme d’équation (4.73) exprimés dans le repére du véhicule
s’écrivent :

Fxf = Fxpf Py
Py, = prf cosdf + Fxpf sindy,
Fy, = Fy, cosd. —F, sind,,

Fy =F,, cosd.+ Fy, sind,,

cosdy — F, sindy,

(4.74)

avec 05 et d, les angles de braquage avant et arriere.
Dans les équations (4.74), les forces longitudinales sont calculées en utilisant le modele
dynamique des roues :

Irwf ETw—Ir(J:)f

Ty, —
F, & Fapp ) _ ro .| = r . (4.75)
» F T, — I @y (1—¢€)T, — I, w, :
r r
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ou ¢ représente un coefficient de répartition du couple total entre les trains avant et arriere.
€ est compris entre 0 (roues motrices a l’arriere) et 1 (roues motrices a l'avant). wy et W,
sont les accélérations des roues. On considere que les forces latérales sur chaque axe sont
proportionnelles aux angles de dérives avant (; et arriere §, (voir modele (2.143)) :

Fy, = Fj" £ Cy 3 (4.76)

avec

prf> , (4.77)

Y Cﬁf 0

ou Cg, et Cp, sont les coefficients de rigidité de dérives avant et arriere. La vitesse longitu-
dinale V. est considérée non nulle.

En considérant I’hypothese des petits angles pour 1’équation (4.74) et en injectant (4.74),
(4.75) et (4.76) dans (4.73), on obtient alors :

x Va

: : Vy + 154 V, — 1.4
mVy = —mV, ¢ — Cs, <yvf¢> —Cp, (H)
(1—¢)
r

: oL I.. T, Vi, + 1 V, — 1.

I . I . €
+(Cp, — 7Wf)5f+(0m - ?wr)dr‘i‘;Tw(sf_'_

. l V, + st l, V=l 1 I . l, I .
w——f06f<yf>+06r<y>+f(Cﬂf—TWfﬁf—I(Cﬂr—rwr)@

Tw 5’/‘7

o IZ Vﬁ? Iz V$ IZ
lye I, (1—¢)
T,0f — ————=T1, 0.
* Lr™* f I,r Lo
(4.78)
Le modeéle donné par (4.78) peut maintenant s’écrire sous la forme :
X = f(X,0) + g(X,&) U + h(U) (4.79)

avec U regroupant les trois variables de controle :

=

SO
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Ve
X2V, (4.80)
(0
] IT IT .
Vi, — Uf — ,
yw mrwf. mrw ‘
C _
f(X,0) = _Vﬂ/}_ﬁM_%M :
by Vy+tly b V=9
_Ich V 1206r Vx
fﬁ52,%62
m m "
1—
h(U) = LTwéf—i_( €) 7.5 |,
mr mr
lf € l,,, (1_6)
77Tw - T Tw r
mr én Ve m V,
. Ir C Ir .
gXw) 2| o By, G L. (4.81)
T T
i Y —ir roAr o
0 Izcﬂf I r el I, C'BT—FIZ -

Pour réduire la complexité du modele non linéaire (4.79), on néglige les termes non li-
néaires : '
X = f(X, &) + g(X, &) U. (4.82)
4.2.3 Controle par bouclage linéarisant

Une maniere de résoudre le probleme de suivi de trajectoire d’un véhicule passe par
I'expression de la dynamique du vecteur d’erreur. D’apres les équations (4.72) et (4.67), la
dérivée de 'erreur en position dans le repere véhicule donne :

E=-YAE+R., X4—X. (4.83)
Pour faire apparaitre la commande U, on dérive encore une fois :
E=(—0A+¢*A)E+ (R, éy A= AR.,) Xg+ ¥ AX + Rey Xq— X. (4.84)
Soit en réinjectant (4.82) :
E= (0 A+Y? A’) E+(Re, éy A=Y ARe,) Xg+9 A X +Re, Xg— (f(X)+9(X)U). (4.85)

En imposant une dynamique d’erreur suivante :

E=-KpE—-KpE (4.86)
ou
Kyg O 0
Kp = 0 Kg 0
0 0 Ky,
et
K, O 0
Kp=| 0 K, 0 |,
0 0 Kp,

on en déduit les commandes & appliquer pour suivre les consignes Xy et Xy :

U =g YX) {(—¢A+¢2A2)E+ (Rey éy A =0 ARe,) Xg+ 9 AX + Rey Xa— f(X) +KDE+KPE] .
(4.87)
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4.2.4 Controle par backstepping avec modele linéaire de pneumatique

Appliquons le principe de backstepping sur le systéme décrivant la dynamique des erreurs
(4.72).

Etape 1 : A cette étape, € est considéré comme la commande du sous-systeme ;. On
effectue un changement de variable : Z; £ E.

Y1:Z)=—hpANZ +e (4.88)

On prend comme fonction de Lyapunov :

1
VI(Zy) = 3 AAY (4.89)
En dérivant on obtient donc :
. 1 . 1 . 1 . 1 .
Vi(Zy) = 3 7l 7z, + 3 7zl 7, = 3 (=) AZ1+ )T Z1 + 3 ZE (= AN Zy +€). (4.90)

Cette fonction stabiliserait Y; si elle était de Lyapunov. Donc si,
e=yANZ — K17, avec K;>0 (4.91)

ce qui donnerait : ‘
Vi(2y) =21 K, 7,. (4.92)

En revanche, € n’étant pas la commande réelle, on pose
Zy 2 e—¢q (4.93)

avec )
ea="vANZ — Ky 7, (4.94)

la commande désirée pour stabiliser >1. On a donc :

21221 :—¢AZ1+ZQ+€¢1

(4.95)
=7y — K1 7

et :

1 . 1 .
Vi(Z1) = 5 zt 7z, + 3 zt 7, (4.96)

. 1 .
= (—YAZ + Zo+ )T 74 +§ZlT(—1/;AZ1 + Zy + €q)

N — DN —

1
(—K1 Z1+ Zo)" 71 + 3 ZU (—K1 Zy + Z)
1
= -2l K Zi+ (23 20+ 21 2,).
Etape 2 : Prenons une deuxieéme fonction de Lyapunov Va(Z) pour compléter la premiere :

1
Wo(Z) =V1(Z1) + 5 ZT Zy. En dérivant Vo(Z), on obtient :

. . 1 . 1 .
W (Z) =V1i(Z1) + 3 ZL Zy + 5 ZL 7y
1 1. 1 ' (4.97)
:—ZlTK1Z1+§ (ZQTZl+ZI‘FZ2>+§ZzTZ2+§Z;‘FZ2-

En dérivant (4.93), on a : '
Zo=¢— &g (4.98)
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et en posant U = ¢, on obtient :
Wo(Z2) = 2T K\ Z; + % ZI(Z1+U —¢g) + % (ZF+ WU - é)T) Zs. (4.99)
Cette fonction stabilise ¥g si elle est de Lyapunov donc :
U=¢é— 21— Ko Zo (4.100)
avec Ky > 0 et en dérivant (4.94) :
ég=AN) 21+ Ay Z) — Ky Zy. (4.101)

En injectant (4.100) dans (4.72), on en déduit la commande U :

U == (f = Re, (ey AXa+ Xa) +U),
U =é—E—Ks(e—eq),
€@ =yAE-K F, (4.102)

G ZUAE+ A ) E,
X = (VZ‘7 V;Ja w)Ta
Xd = (deavyded)T'

Remarque 4.2.1. La loi de controle est applicable si g est inversible, soit :

[, (TCgf — Ird}f)(T’CBT — I, w,) N Ly (TCgT — Irwr)(TCBf — Ird)f)

m2r31, m2r31,

£ 0.

(4.103)
L’ordre de grandeur de % est d’environ 10* et est supérieur a I'accélération angulaire de la
roue donc r Cg — I w # 0.

det(g) =-— <

Equation de la boucle fermée : D’apres (4.98) et (4.102) on a :

Zy=—21 — Ky Zs. (4.104)

Sous forme matricielle, on obtient :

(2)=00 %) (2)- (5 ) (2)

En dérivant Z; & 1’équation (4.95) :
Zl =-K; Z1 + ZQ =-K; Zl —Z1— K (Kl 1+ Zl)
Finalement I’équation différentielle régissant la convergence de Z; est donnée par :

Zy+ (K1 + Ka) Zy + (1 + K1 K») Zy = 0. (4.105)

En dérivant (4.104) :

Zy =7y — Ky Zy

= ZQ+KQZQ+ZQ—K1Z1=O
= ZQ+KQZQ+ZQ—K1(—ZQ—K2Z2):O
= ZQ+(K2+K1)ZQ+(1+K1K2)ZQZO
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Le systeme linéarisé final donne donc :

VA A
d | 7 VA
@ — A,
dt | Z2 23
7o Zy
avec
0 1 0 0
A — —(1+K1K2) —(K2+K1) 0 0
# 0 0 0 1
0 0 —(1+ K1 Ks) —(Ki+ K»)

Algorithm 9 Controle par backstepping avec modele linéaire de pneumatique et coefficient de
rigidité de dérive fixe

Require: lf, by, 1,1, m, r, K1, Ko, C/Bfixe
Inputs : V.V, ¥, W, Wy, Xa, Xq
Description :

Cprpe < 4.95 x 10
U from (4.102)
return 7, 05 et 0,

Algorithm 10 Contréle par backstepping avec modele linéaire de pneumatique et coeflicient
de rigidité de dérive estimé

Require: Iy, [, I.,I., m, r, K1, Ko
Inputs : V.V, 1/.1, Wy, W, Xq, X, éﬂ
Description :

C‘g from algo 8
U from (4.102)
return T, o7 et o,

4.2.5 Controle par backstepping avec modele non linéaire de pneumatique

Lorsque le véhicule est fortement sollicité, il est soumis a de fortes accélérations latérales
qui provoquent une saturation des forces d’interaction pneumatique chaussée. Les pneuma-
tiques se retrouvent alors dans les zones de comportement non linéaire (voir paragraphe 2.7.6).
Par conséquent, les équations du modele dynamique utilisé dans la partie précédente et basées
sur un modele linéaire de pneumatique (valide que pour de petits angles de dérives) ne sont
plus suffisantes pour décrire le comportement du véhicule. Pour des valeurs d’angles de dérive
3 plus importantes, la force latérale Fy, générée par le pneumatique est plus faible que celle
donnée par le modele linéaire de pneumatique (4.76) (voir figure 4.8) : F =~ Fe < Fé;”
On cherche & déterminer une loi de contréle en T, s, 0, qui améliore la tenue de route
du véhicule en présence de glissements. Pour prendre en compte I'erreur de modélisation des
pneumatiques, on introduit les termes d’erreurs F(3), tels que :

N i
F2F, - F" (4.106)

On définit donc les forces latérales pr comme étant fonction de la force F;;n nécessaire au

controleur pour le suivi de trajectoire et I les forces ajoutées pour prendre en compte les
non-linéarités du pneumatique. On a donc :

F,, =F"+F, (4.107)
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FIGURE 4.8 — Modele linéaire du pneu VS comportement réel non linéaire

En faisant I’hypothese des petits angles et avec les notations (4.77), les expressions (4.74)
deviennent alors :

F, ~ F, — diag(d) (Fin + F),
" ~g( )(, v ) (4.108)
Fy ~ (Fy" + F) + diag(d) Fy,,
avec
diag(d) = (0 5 )
Puis en remplagant dans (4.73) on obtient :
avec
fl £ f + Af?
g1 S g+ Aga
f et g définies a I’équation (4.81) et
~ ~ ~ =~ \T -
Af A (O FfT—:—LFT ly Ffl—zlr F’r) — CMF, (4110)
0 —F; —F, (1) (1)
Ay£210 0 0|, a2|lm m (4.111)
0 0 0 4 kb

On peut donc ajouter un terme de bouclage supplémentaire Kx Ay a la loi de controle
(4.102) tel que :
U =g (f = Re, (¢y AXa+Xa) +U)
Uu :éd—E_KQ(E—Ed)—KAAf, (4.112)
€¢ =YANE—-KFE,
¢ =VAE+@W)A-K))E,
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avec KA une matrice diagonale de gains telle que

0 0 O
Ka210 ky, O (4.113)
0 0 ky
Théoreme 4.2.1. Si g1 = g, ky, = —1, ky = —1 alors la fonction de Lyapunov candidate

Vo(Z) a Véquation (4.99) est définie négative et le systéme (4.72) est stable.

L’utilisation de cette loi de commande nécessite la connaissance des coefficients de rigidité
de dérive Cg (voir matrices f et g & 'équation (4.81)) ainsi que des termes F, définis & partir
de I'équation (4.106). A partir des estimations du coefficient de rigidité de dérive C’g et du
coeflicient de friction latérale maximale fi,, . (détaillé au chapitre 3), on peut calculer les
forces latérales a ’aide du modele de Dugoff (voir équation (2.114)) :

= Cjstan ifA>1
Fypt = { (72 tan% 2-MA ifa<1 (4114)
et A donné par :
2C3 | tan g |
On a alors R
F=FDw_Fln avec F"=(Cyp. (4.115)

On note A les valeurs filtrées de Af £ o F, Destimation de Ay définie par (4.110). La loi de
controle (4.112) donne alors :

U =g (f— Rey by AXa+ Xo) + 1),

U =éi—E—Kr(e—eq) — KalAyp, (4.116)
€d :¢AE_K1E7

¢ =UOANE+ (W)A—K))E,

En pratique, le terme A ¢ est déterminé comme suit :

~

As(s) 2 Frp(s) As(s) = a Frp(s) F(s) (4.117)

avec

Firls) & s

A pDug _ plin
E_pr Fyps

s est la variable de Laplace, Frp(s) un filtre passe-bas et fy la fréquence de coupure.
L’algorithme 11 présenté ci-dessous a fait I’'objet d’une publication a la conférence IFAC [Li
et al., 2020] ainsi que d’un dépot de brevet (numéro de dépot : 1912015) [Li et al., 2019a).

Algorithm 11 Contréle par backstepping avec modele non linéaire de pneumatique

Require: Iy, [, I.,I,, m, r, K1, K2, K
Inputs : V,,V,, 1L, Wy, W, Xq, Xd, C’B, Plymax
Qescription :

F from (4.114) and (4.115) (algo 8)
Ag(s) from (4.117)

U from (4.116)

return T, 07 et o,
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. P -
2k Couloir: P
largeur du véhicule*1.1 1,55 m s

c +0,25m %

= " i i .
[ - ' ' T
2| i i ]
1 1 1 : 1 : 1 1 1
-40 -30 -20 -10 0 10 20 30 40
X(m)
15m 19,5 m 11 m 19,5 m 15m

FIGURE 4.9 — Trajectoire de type double changement de voie.
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FI1GURE 4.10 — Courbure de la trajectoire de type double changement de voie en fonction de X.

4.2.6 Résultats de simulations

Pour évaluer les performances des différentes lois de controle présentées, on choisit une
trajectoire de type double changement de voie (voir Figure 4.9). Selon la National Highway
Traffic Safety Administration (NHTSA) c’est une trajectoire exigeante qui permet d’atteindre
I’accélération latérale maximale et donc de tester les limites du véhicule sous conditions de
transferts de charge latéral importants. Lorsque I’accélération latérale maximale est atteinte,
leffort latéral ne peut pas étre augmenté de maniere indéfinie sans perdre le controle. La
courbure de la trajectoire en fonction de I'abscisse X de la trajectoire est affichée a la figure
4.10. On tracera pour chaque simulation I'erreur de suivi définie comme suit :

suivi(8) 2 \J(@(t) — rep (1)2 + (5() — e (1) (4.118)

avec (z(t),y(t)) la position du centre de gravité G du véhicule et (2,¢f(t), yres(t)) la position
de référence a un instant ¢.

Loi de contrdle issue de la forme chainée (voir partie 4.1.4)

On teste dans un premier temps les performances de la loi de contréle actuellement im-
plémentée sur le véhicule eRider (voir équations 4.35). Cette stratégie est comparée avec
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FIGURE 4.11 — Trajectoire parcourue le véhicule sur un modele cinématique bicyclette avec la loi de
controle (4.35) en rouge et la loi de controle (4.33) en bleu.

les performances des lois de contrdle sur les angles de braquage des trains avant et arriere
(voir équations (4.33), avec By = 3, = 0), basées sur le modele cinématique bicyclette et la
technique de controle sous forme chainée.

Les gains choisis sont les suivants :

KQ
K;=0.10, K, = Td’ K, = 0.5.

Les lois de controle sont d’abord testées sur un modele bicyclette (voir équations (2.31))
puis sur un modele beaucoup plus complet (il s’agit du modele & 10 DLL présenté dans la
section 2.9). Les simulations effectuées sont les suivantes :

1. loi de controle eRider (4.35) sur modele cinématique (voir équations (2.31))

2. loi de controle (4.33) sur modele cinématique (voir équations (2.31))

3. loi de controéle eRider (4.35) sur modele dynamique & 10 DDL (voir partie 2.9)
4. loi de controle (4.33) sur modele dynamique & 10 DDL (voir partie 2.9)

On trace en rouge figure 4.11, la trajectoire parcourue par le centre de gravité du véhicule
avec la loi de controle (4.35), en bleu celle obtenue & partir de (4.33) et en noir la trajectoire
de référence pour une vitesse désirée de 10m/s. Les écarts latéral et d’orientation sont pré-
sentés a la figure 4.12. Les erreurs sont tres faibles avec la loi de commande (4.33), moins
de 8 cm d’erreur latéral et 0.5 degrés d’erreur d’orientation. Les erreurs sont légerement plus
importantes dans les virages ce qui est di aux effets dynamiques négligés pour établir la com-
mande. Les performances de cet algorithme sont donc tres bons sur un modeéle cinématique.
Bien que la loi de commande eRider (4.35) ait des erreurs un peu plus importantes que (4.33)
(autour de 20 cm pour 1'écart latéral et autour de 2 degrés pour l'erreur d’orientation), elles
restent néanmoins tres faibles.

Pour les simulations avec un modele dynamique, on considere que le véhicule se déplace
sur une trajectoire de type asphalte sec (u = 1) & 10 m/s. On note que I'accélération latérale
maximale est de 3m/s~2. Les écarts latéral et d’orientation sont présentés aux figures 4.15
et 4.16. L’écart latéral est maintenant de I’ordre du metre pour les deux lois de controle et
Ierreur d’orientation autour de 4 degrés. On constate que la trajectoire parcourue par le
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FIGURE 4.12 — Ecarts latéral d et d’orientation ¢ sur un modele cinématique bicyclette avec la loi de
controle (4.35) en rouge et la loi de controle (4.33) en bleu.
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FIGURE 4.13 — Erreur de suivi sur un modele cinématique bicyclette avec la loi de contrdle (4.35) en
rouge et la loi de contréle (4.33) en bleu.
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FIGURE 4.14 — Angles de braquage avant et arriere sur un modele cinématique bicyclette avec la loi
de controle (4.35) en rouge et la loi de controle (4.33) en bleu.

véhicule est beaucoup plus éloignée de la trajectoire de référence que dans le cas précédent.
En effet, les phénomenes dynamiques ayant été négligés durant I’établissement de la loi de
controle, la correspondance avec le modele de simulation ne se fait plus. Le véhicule a un
comportement sous vireur dans les virages. Les écarts de suivi sont plus importants (voir
Figure 4.17).

Les résultats de suivi pour différents types de surface pour la loi de controle (4.33) sont
présentés aux figures 4.19 et 4.20. La courbe rouge représente le suivi pour p = 1, en bleue
pour 1 = 0.8 et en cyan pour p = 0.5. On constate que plus I’adhérence est faible, moins le
suivi est précis. Pour p = 0.5, le véhicule sous-vire au niveau du deuxieme virage et il y a un
fort dépassement. Pour u = 0.3 par exemple, le le suivi n’est méme plus du tout assuré et
n’est donc pas tracé ici. Avec une telle loi de commande, le suivi ne peut pas étre garanti lors
de déplacements sur terrain a faible adhérence ou a des vitesses d’évolution plus importantes.

Loi de controle basée sur la méthode de backstepping (voir parties 4.2.4 et 4.2.5)

Plusieurs simulations (voir tableau 2.4 pour les valeurs numériques) ont été réalisées pour
évaluer lefficacité des lois de controle (4.102) et (4.116). Un modele a 10 DDL est utilisé
couplé a un modele de Pacejka des pneumatiques pour simuler la dynamique du véhicule
dont le détail se trouve au paragraphe 2.9). Les entrées de commande sont le couple appliqué
a chacune des roues T, ainsi que les angles de braquage avant ¢y et arriere J,. On choisit :

]Cy=5 et k¢=4.

Une trajectoire de référence de type double changement de voie (voir Figure 4.9) associée
a une vitesse de parcours désirée de la trajectoire V; sont données (V; = §, avec s 1’abscisse
curviligne le long du chemin). Le profil de la vitesse désirée Vj est constante. Les vitesses de
référence désirées Xgq = (Va,, Vyys a)” (voir équation (4.69) et (4.59)) sont calculées & partir
de ’hypothese de roulement sans glissements. Dans ce cas, la vitesse latérale au centre de
gravité est nulle et 'angle de lacet de référence est tangent a la trajectoire, soit Ay = 0. La
loi de controle est testée pour une trajectoire de type asphalte mouillée telle que le coefficient
d’adhérence soit de = 0.8.
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FIGURE 4.15 — Trajectoire parcourue par le véhicule sur un modele dynamique a 10 DDL avec la loi
de contrdle (4.35) en rouge et la loi de contréle (4.33) en bleu.
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FIGURE 4.16 — Ecarts latéral d et d’orientation ) sur un modele dynamique & 10 DDL avec la loi de
controle (4.35) en rouge et la loi de controle (4.33) en bleu.
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FIGURE 4.17 — Erreur de suivi sur un modele dynamique & 10 DDL avec la loi de contrdle (4.35) en
rouge et la loi de controle (4.33) en bleu.
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F1GURE 4.18 — Angles de braquage avant et arriere sur un modeéle dynamique a 10 DDL avec la loi de
controle (4.35) en rouge et la loi de controle (4.33) en bleu.
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FI1GURE 4.19 — Trajectoire parcourue par le véhicule pour différents types de surface sur un modele a
10DDL (en cyan pour p = 0.5, en magenta pour p = 0.8 et en bleu pour = 1).

FIGURE 4.20 — Ecarts latéral d et d’orientation ¢y pour différents types de surface sur un modele &
10DDL (en cyan pour u = 0.5, en magenta pour u = 0.8 et en bleu pour u = 1).

161



CHAPITRE 4. COMMANDE DE VEHICULE

0.3

0.2

0.1

0 (rad)

_01 -

-0.2 -

0.3 1 1 1 1

05

0, (rad)

05 1 1 1 1

FIGURE 4.21 — Angles de braquage avant et arriere pour différents types de surface sur un modele a
10DDL (en cyan pour p = 0.5, en magenta pour p = 0.8 et en bleu pour u = 1).

Csuivi (m)

FIGURE 4.22 — Erreurs de suivis pour différents types de surface sur un modele & 10DDL (en cyan
pour p = 0.5, en magenta pour u = 0.8 et en bleu pour p = 1).
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Dans un premier temps on teste la loi de controle (4.102) sous I’hypotheése de forces
latérales linéaires. On considere que le coefficient de rigidité de dérive C'z n’est pas connu et
on le suppose égal & Cg = 4.95 x 10* N/rad (voir algorithme 9). On appellera dans la suite
cette loi de contrdle (C1) et les courbes seront tracées en rouge :

(C1) : loi de controle (4.102) + ridigité de dérive fixe.

On comparera ensuite cette loi de contrdle avec le cas ou la rigidité de dérive est estimée a
partir de la méthode détaillée dans le chapitre 3 (voir algorithme 10). On appellera dans la
suite cette loi de controle (C2) et les courbes seront tracées en vert :

(C2) : loi de controle (4.102) + ridigité de dérive estimée.

Enfin, pour la derniere simulation on utilise la loi de controle (4.116) (voir algorithme 11),
prenant en compte un modele non linéaire de pneumatique, que I’on nomme (C3) et dont les
courbes seront tracées en bleu :

(C3) : loi de controle (4.116) .

La fréquence de coupure fj utilisé pour la loi de controle (4.116) est égal a 20 Hz. Le réglage
des gains K; et Ko est le méme pour toutes les simulations et on pose K1 = 2 et Ky = 5.
Le parametre € des matrices f et g (voir équation (4.81)) est égal & 0.5. On pose V; = 10m/s.

Pour chaque cas on trace les vitesses longitudinale, latérale et de lacet, 'angle de lacet,
erreur de suivi, les angles de braquage avant et arriere, le couple total, les angles de dérives
sur chacune des roues et les forces latérales en fonction de ’angle de dérive pour chaque roue.
On affiche figure 4.23, la trajectoire suivie par le centre de gravité du véhicule pour chacun
des cas détaillés ci-dessus. On calcule erreur de suivi egyy(t) (voir (4.118)), dont les courbes
sont représentées figure 4.24.

Sous les conditions décrites précédemment, en observant l’erreur de suivi (voir Figure 4.23
et Figure 4.24) la loi de controle (C1) donne les moins bons résultats. Le suivi est pres de
deux fois meilleur avec la loi de commande (C3). Les commandes & appliquer pour assurer le
suivi sont beaucoup plus importantes que dans le cas des commandes (C2) et (C3). Les forces
latérales avant et arriere fonction des angles de dérive sont fortement non linéaires dans le cas
(C1) (voir courbes rouges a la figure 4.33). Au travers de ces simulations on peut observer la
capacité et Defficacité de la loi de controle (C3) & garder le comportement du pneu dans le
domaine linéaire. En effet, les angles de dérive sont considérablement diminués (voir Figure
4.34). Avec la commande (C1), les angles de dérive étaient beaucoup plus importants pour
les roues avant, c’est-a-dire que le véhicule avait tendance a sous virer, alors qu’avec (C3) les
dérives avant et arriere s’équilibrent. Le véhicule change de voie de maniere beaucoup plus
douce et les commandes a appliquer sont diminuées de moitié (voir figures 4.32, 4.30 et 4.31).
La figure 4.35 montre qu’avec (C3) l'accélération latérale maximale est également diminuée :
7.26m/s? avec (C1), 6.2m/s? avec (C2) et 5.2m/s? avec (C3). Le controleur (C3) est donc
capable d’opérer méme avec des valeurs d’accélérations latérales importantes.

A partir de la figure 4.28, on peut constater que les erreurs d’orientation sont plus impor-
tants avec la loi de commande (C3). En effet, grace au second train directeur, I'orientation du
véhicule ne suit pas forcément la tangente & la courbe (démarche en crabe) afin de répartir
les dérives sur les essieux avant et arriere pour gagner en stabilité. La loi de controle (C3)
démontre donc des performances de tenue de route plus satisfaisantes et fournit un suivi plus
précis.
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FIGURE 4.23 — Trajectoire de type double changement de voie. Chemin de référence en noir, suivi avec
(C1) en rouge, suivi avec (C2) en vert et suivi avec (C3) en bleu, pour = 0.8 &4 10m/s
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FIGURE 4.24 — Erreur de suivi avec (C1) en rouge, avec (C2) en vert et avec (C3) en bleu, pour p = 0.8
al0m/s
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FIGURE 4.25 — Vitesse longitudinale désirée en noir, vitesse longitudinale avec (C1) en rouge, avec
(C2) en vert et avec (C3) en bleu, pour ;= 0.8 & 10m/s
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FIGURE 4.26 — Vitesse latérale désirée en noir, vitesse latérale avec (C1) en rouge, avec (C2) en vert
et avec (C3) en bleu, pour = 0.8 & 10m/s
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FIGURE 4.27 — Lacet désirée en noir, lacet avec (C1) en rouge, avec (C2) en vert et avec (C3) en bleu,
pour = 0.8 4 10m/s
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FIGURE 4.28 — Erreur de lacet avec (C1) en rouge, avec (C2) en vert et avec (C3) en bleu, pour p = 0.8
al0m/s
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CHAPITRE 4.

U(rad/s)

-0.8

FIGURE 4.29 — Vitesse de lacet désirée en noir, lacet avec (C1) en rouge, avec (C2) en vert et avec

(C3) en bleu, pour g = 0.8 4 10m/s

d; (rad)

FIGURE 4.30 — Angle de braquage avant avec (C1) en rouge, avec (C2) en vert et avec (C3) en bleu,

pour u=0.8a 10m/s
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FIGURE 4.31 — Angle de braquage arriere avec (C1) en rouge, avec (C2) en vert et avec (C3) en bleu,
pour = 0.8 4 10m/s
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FIGURE 4.32 — Couple total avec (C1) en rouge, avec (C2) en vert et avec (C3) en bleu, pour p = 0.8
al0m/s
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FIGURE 4.33 — Forces latérales en fonction de I’angle de dérive avec (C1) en rouge, avec (C2) en vert
et avec (C3) en bleu, pour = 0.8 4 10m/s
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FIGURE 4.34 — Angles de dérive avec (C1) en rouge, avec (C2) en vert et avec (C3) en bleu, pour
w=084a10m/s
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ay(m/s™?)

FIGURE 4.35 — Accélération latérale avec (C1) en rouge, avec (C2) en vert et avec (C3) en bleu, pour
pw=0.84a10m/s

4.3 Conclusion et comparaisons de résultats des commandes

On a présenté dans ce chapitre les travaux relatifs a la commande de véhicules a deux
trains directeurs. En plus des rappels concernant des concepts théoriques associés aux mé-
thodes classiques de commande, nous avons présenté une nouvelle loi de commande pour les
véhicules a deux trains directeurs en présence de glissements. La loi de commande actuel-
lement implémentée sur le véhicule eRider a été comparée a d’autres lois de controle. La
commande eRider est développée a partir d’un modele cinématique bicyclette et permet de
commander le train directeur avant. La loi de controle arriere n’est rien d’autre que I'opposé
de la commande du train avant.

Une seconde loi de controle, développée dans [Cariou, 2012] a également été testée. Ce
controleur repose sur une forme chainée du modele cinématique a deux trains directeurs.
Ces travaux proposent une loi de commande non couplée pour les trains directeurs avant et
arriere. La loi pilotant le train directeur avant permet de faire converger 'erreur latéral a zéro
et la loi pilotant le train directeur arriere asservi ’erreur angulaire du robot sur une valeur
de consigne désirée. L’angle de braquage avant est défini en considérant dans un premier
temps 'angle de braquage arriere comme une donnée connue et non comme une entrée de
commande. Cela permet au véhicule d’atteindre la trajectoire de référence et de garder le
centre de essieu arriere sur cette trajectoire. Cette expression est ensuite réinjectée dans
la dynamique de I’écart angulaire ce qui nous permet d’avoir une relation entre ’angle de
braquage arriere et la dérivée de I’écart angulaire. La loi de controle pour le train arriere
fournit ainsi un controle indépendant pour 'orientation du robot.

Les simulations portées sur ces deux controleurs ont montré que lorsque le véhicule est
soumis a des dynamiques importantes, le suivi n’était plus satisfaisant (voir figures4.36 et
4.37). Ceci a donc conduit a concevoir des algorithmes de contrdle basés sur des modeles
dynamiques de véhicule. Une approche par backstepping a donc été développée et a montré
de meilleurs performances que celles données par les lois de commande basées cinématique.
Toutefois, cette loi de commande considére que le comportement du pneu est linéaire ce qui
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FIGURE 4.36 — Trajectoire de type double changement de voie. Chemin de référence en noir, suivi avec
(4.35) en magenta, suivi avec (4.33) en cyan, suivi avec (C1) en rouge, suivi avec (C2) en vert et suivi
avec (C3) en bleu, pour = 0.8 4 10m/s
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FIGURE 4.37 — Erreur de suivi avec (4.35) en magenta, avec (4.33) en cyan, avec (C1) en rouge, avec
(C2) en vert et avec (C3) en bleu, pour p = 0.8 &4 10m/s
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n’est pas le cas lorsque le véhicule est soumis & des dynamiques importantes. Ainsi, contrai-
rement aux approches généralement mises en place (hypothese de comportement linéaire du
pneumatique), le contréleur finalement proposé permet de prendre en compte les mauvaises
conditions d’adhérence qui peuvent étre rencontrées dans le contexte tout-terrain. Il a été
montré en simulation que 'utilisation de cette loi de contréle a permis de réduire considéra-
blement les dérives subit par le pneumatique, permettant ainsi une meilleure controlabilité
du véhicule et un suivi de trajectoire plus précis. Cela permet donc de considérer des vitesses
d’avance plus rapides lors de déplacements dans des environnements difficiles.
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Chapitre 5

Conclusion et perspectives

Apreés une breve introduction et la présentation du cadre de travail, le chapitre 2 pré-
sente les différentes possibilités de modélisation du comportement du véhicule. L’étude de ces
différentes modélisations a permis de mettre en évidence les avantages et inconvénients de
chacun de ces modeles et de choisir le modele le plus approprié pour ’application de conduite
autonome a grande vitesse en milieu tout-terrain. Il a donc été décidé qu'un modele dyna-
mique a 3DDL était nécessaire pour établir une loi de commande suffisamment satisfaisante
dans de telles conditions d’évolution. Cette étude a également permis de développer un mo-
dele de validation en simulation, a 10DDL, plus complet, sur lequel les algorithmes ont été
testés. Ainsi, le modele simplifié permet de concevoir plus facilement une loi de commande
et le modele complet fournit un outil pour simuler les comportements fins du véhicule. Une
seconde étude, concernant les différentes méthodes de modélisation du contact entre la roue
et le sol a ensuite été considérée. En effet, en milieu naturel ou tout terrain, les véhicules
sont généralement soumis & des dérives dues au glissement entre le pneumatique et le sol. Ces
perturbations engendrent des écarts non souhaités du véhicule par rapport a la trajectoire
de référence. Etant donné le domaine d’évolution du véhicule, il est nécessaire de prendre en
compte les glissements dans ’élaboration de la loi de commande. Cette étude bibliographique
a permis de mettre en avant le modele de pneumatique le plus approprié a notre cas d’applica-
tion et ainsi de faire le choix sur la modélisation de Dugoff. Ce modele est un bon compromis
entre, d’une part, la complexité et le réalisme du modele, et d’autre part, la rapidité de calcul
et la facilité de mise en oeuvre.

Le chapitre 3 est consacré a 'estimation des efforts latéraux au travers de deux para-
metres traduisant 'interaction entre le pneumatique et le sol : le coefficient de rigidité de
dérive et le coefficient de friction latérale maximale. La connaissance de ces deux parametres
a permis de caractériser le comportement du pneumatique sur I’ensemble des valeurs d’angles
de dérive. Cet estimateur est basé sur les mesures de vitesses disponibles grace a une centrale
inertielle, des angles de braquage, des couples aux roues ainsi que des vitesses de rotation des
roues. L’algorithme prend en compte les zones linéaires et non linéaire du comportement du
pneumatique en utilisant un algorithme considérant 3 modeles de frottements (affine, Dugoff,
constante). Il a été constaté qu’avec des entrées bien estimées, I’algorithme donne des valeurs
de coefficient de rigidité de dérive et de friction latérale maximale tres proches des valeurs
réelles et permettent, une fois réinjectées dans le modele de Dugoff, d’avoir des forces latérales
proches des mesures réelles.

Le chapitre 4 s’est penché sur les approches permettant le suivi de trajectoire pour les
véhicules a deux trains directeurs. Le controle de véhicule a deux trains directeurs a été
étudié depuis les années 80 pour améliorer la stabilité et la manoeuvrabilité du véhicule. Il
existe une multitude d’approches permettant de traiter ce probleme. Ce chapitre a permis
de présenter quelques techniques classiques de commande de ces systemes non linéaires, no-
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tamment une technique de mise en forme du systéme sous forme chainée d’un modele basé
sur des hypotheses cinématiques. Ce controleur, comme la plupart de ceux congus pour le
controle de robots mobiles a roues, suppose 'hypothese de roulement sans glissements. Cette
hypothese est largement réaliste pour des conditions d’applications sur terrains adhérents.
Cependant, elle n’est plus valable pour des applications ou les glissements ne peuvent étre
négligés, comme dans le cas ol le véhicule évolue sur des terrains naturels & vitesse élevée.
Les architectures de commande basées sur une telle hypothése ne peuvent plus garantir la
stabilité du véhicule en présence de glissement, due a la dynamique importante du véhicule
et a la saturation des forces disponibles entre le sol et la roue.

La conception d’un contréleur non linéaire permettant au véhicule a deux trains direc-
teurs de suivre une trajectoire malgré des conditions engendrant des glissements importants
a été présentée. L’approche choisie consiste a utiliser un modele d’interaction des roues avec
le sol afin d’estimer les efforts a l'interface de contact comme détaillé au chapitre 3. Nous
souhaitons ainsi, par I'intermédiaire du modele dynamique, maitriser ces efforts et donc mai-
triser le déplacement du véhicule. Ce controleur repose sur un modele dynamique de véhicule
a 3DDL couplé a une approche par backstepping. Les performances de ce nouveau controleur
sont comparées en simulations a la loi de commande actuellement en place dans le véhicule
considéré. Un scénario de simulation classique, permettant d’engendrer de fortes dynamiques
(trajectoire de type double changement de voie) a permis de valider ’approche et a montré en
premier lieu des écarts latéraux tres faibles. De plus, il a été observé une diminution impor-
tante des angles de dérive et comme attendu, I'utilisation du second train directeur a permis
d’orienter le véhicule de maniére & maintenir le pneu dans son domaine linéaire. Finalement,
cette loi de commande est capable de compenser les glissements subis durant le suivi d’une
trajectoire a vitesse élevée.

Limitations et perspectives techniques

Concernant I'algorithme d’estimation du coefficient de rigidité de dérive et du coefficient
de friction latérale maximale, plusieurs axes d’améliorations peuvent étre mis en lumiere.
D’une part, 'importance d’une bonne estimation des forces latérales est nécessaire au préa-
lable. La méthode proposée ici pourrait étre améliorée afin que les écarts soient plus faibles
lorsque la courbure et 'accélération latérale subies par le véhicule sont importantes. D’autre
part, le coefficient de rigidité de dérive dépendant fortement de la charge verticale, il serait
judicieux de considérer des seuils en fonction du rapport entre la force latérale et la force ver-
ticale. Enfin, un dernier point d’amélioration concerne l’estimation des coefficients de rigidité
de dérive et de friction latérale maximale lorsque la force latérale en fonction de I'angle de
dérive ne passe pas par 'origine. Ce cas n’est pour l'instant pas géré par I'algorithme présenté
dans le chapitre 3.

L’algorithme de commande proposé semble répondre aux attentes du probleme initial qui
était de commander un véhicule autonome a deux trains directeurs en milieu tout terrain.
Meéme si les simulations sur un modele a 10DDL donnent un premier apercu de efficacité
de la loi de commande développée, les essais expérimentaux sur une plateforme réelle restent
nécessaires. En effet, la prise en compte de la dynamique des actionneurs par exemple pourrait
changer les performances.
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Annexe A

Notations

Les indices [J; pour i € {f,r} correspondent a 'essieu avant et arriére respectivement et
les indices [J; pour i € {1,2,3,4} indiquent une variable liée a la roue avant gauche, [y a la
roue avant droite, [J3 a la roue arriere gauche et [y a la roue arriere droite.

A.1 Notations générales de mécanique

- - =

[e] = (ic, Jes Ke) sans  Base rattachée au repere %, (B.2).

€] = (iv, Jo, ke) sans  Base rattachée au repere %,

D sans Torseur dynamique.

[i] = (i3, Ji, ki) sans  Base inertielle, rattachée au repere %;, (B.1).

G sans Centre de gravité et point du repére véhicule Z..

Go sans Projection verticale de G sur axe (M;My).

G; Vi € sans Origine des reperes %, .

{1,2,3,4}

G sans G= O?

leld sans  Composante du vecteur G dans la base [i].

J sans Tenseur d’inertie.

M, sans Centre de l’essieu avant.

M, sans Centre de 'essieu arrieére.

Mg N.m  Moment du torseur des actions mécaniques extérieures au
point G.

O sans Point fixe du repeére inertiel %;.

P sans Point mobile quelconque.

[pi] = sans Base rattachée au repere %), associé a la jante et au pneu-

(;piajpw Epi) matique i.

P sans P= O?

Q sans Espace des configurations de dimension n.

Q; sans Point de contact entre la roue ¢ et le sol.

R sans Résultante du torseur des actions mécaniques.

Ke sans  Repere du véhicule (car).

LK. sans Repere qui differe du repere Z. par l'absence d’angle de

roulis et de tangage. L’origine de ce repere est située au
niveau du sol suivant la projection perpendiculaire du point
milieu du train arriere.

Ry sans Repere de Frenet.

[rs] = (7, eta, Ef) sans  Base rattachée au repere %y

Z; sans Repere inertiel.

- — -

[ri] = (ir;,jr;, kr;) sans  Base rattachée au repere %;

11
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Ky, sans Repere attaché au point de pivotement de direction de la
roue 1.

7 sans Repere attaché a une roue.

R,(0) sans Matrice de rotation dans le plan perpendiculaire A I'axe 7,
(B.23).

Ry (¢) sans Matrice de rotation dans le plan perpendiculaire & ’axe j,
(B.22).

R.(v) sans Matrice de rotation dans le plan perpendiculaire a I’axe k,
(B.19).
T [ﬁ} sans  Matrice de changement de base, [b] projetée dans [a], (B.3).
Ty sans Matrice de passage permettant de passer du repere Rg a R;
avec juste une rotation de lacet
Ty sans Matrice de passage permettant de passer du repere Rg a R;
avec juste une rotation de tangage

Ty sans Matrice de passage permettant de passer du repere Rg a R;
avec juste une rotation de roulis

T[[Ci]] sans Matrice de passage permettant de passer du repere Z. a %;

T [[ec]] sans Matrice de passage permettant de passer du repere Z, a Z.

T [[er]"] sans Matrice de passage permettant de passer du repere %, a %,

T [[r:}] sans Matrice de passage permettant de passer du repere %, a
Ry,

ddiii 51 Dérivation par rapport & un repere %;.

V(P/%,) m.s~1  Vecteur vitesse relatif du point P par rapport a %, (B.6).

yld sans Composante du vecteur quelconque V dans la base [c].

1744 sans Composante du vecteur quelconque V dans la base [i].

Vf m.s~!  Vecteur vitesse du centre de gravité de la roue avant par
rapport & %;.

_‘,a m.s~!  Vecteur vitesse du centre de gravité de la roue arriere par
rapport a %;.

V(P/%;) m.s~!  Vecteur vitesse absolue du point P par rapport & %;, (B.5-
B.8)

V(P € %.]| %) m.s~1  Vecteur vitesse d’entrainement au point P, (B.7).

LG/ %) m.s~2  Vecteur d’accélération absolue de G, (B.14-B.16).

5 A sans Torseur dynamique.

A rad.s~! Matrice anti-symétrique dans la cas plan, (B.20).

A(Q) rad.s~' Matrice anti-symétrique d’une rotation dans lespace,
(B.12).

6(% /%) rad.s~' Vecteur de vitesse de rotation instantanée de [c] par rapport
a [1].

lofe] sans Moment cinétique au point G.

A.2 Parameétres du véhicule (valeurs numériques partie 2.4)

h m Hauteur du centre de gravité

I, km.m? Inertie de la roue autour de I'axe fp

I, kg.m? Moment d’inertie total par rapport a ’axe vertical i
I, kg.m? Moment d’inertie total par rapport a j’c

1, kg.m? Moment d’inertie total par rapport a ’axe vertical EC
l m Empattement

v
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Demi-empattement (distance entre le centre de ’essieu et le centre
de gravité)

Voie (distance entre les deux roues d’un essieu). Voir Figure 2.18.
Demi-voie : distance entre la roue avant gauche et le centre de
I’essieu avant

Demi-voie : distance entre la roue avant droite et le centre de
I’essieu avant

Demi-voie : distance entre la roue arriere gauche et le centre de
I’essieu arriere

Demi-voie : distance entre la roue arriére droite et le centre de
I’essieu arriere

Masse totale du véhicule

Masse suspendue du véhicule

Masse des roues

Masse virtuelle

Rayon libre des roues

Rayon effectif de la roue

Rayon sous charge des roues

A.3 Notations liées a I’état et entrées du véhicule

x?yﬂz

DTS O

mixte
m
rad
rad
rad

Vitesse absolue du centre de gravité du véhicule exprimé dans la base
inertielle [7].

Couple total appliqué aux roues

Vitesse absolue du centre de gravité du véhicule exprimé dans la base
attachée au véhicule [c].

Vitesse du centre de gravité telle que Vg = /V2 + V2

Vitesse longitudinale absolue du centre de gravité G du véhicule expri-
mée dans [c], (B.11).

Vitesse linéaire de la roue dans [r].

Vitesse longitudinale de la roue avant dans [c].

Vitesse longitudinale de la roue arriere [c].

Dérivée de la vitesse longitudinale du centre de gravité G du véhicule,
(B.15-B.18).

Vitesse latérale absolue du centre de gravité G du véhicule exprimée
dans [c], (B.11).

Vitesse latérale de la roue avant

Vitesse latérale de la roue arriere

Dérivée de la vitesse latérale du centre de gravité G du véhicule, (B.15-
B.18).

Vitesse verticale absolue du centre de gravité G du véhicule exprimée
dans [c], (B.11).

Dérivée de la vitesse verticale du centre de gravité G du véhicule, (B.15-
B.18).

Etat, sortie, commande du systeme.

Position du centre de gravité OC dans le repere inertiel [i].

Angle de braquage de la roue avant.

Angle de braquage de la roue arriere.

Angle de roulis.

rad.s~! Vitesse de roulis.
rad.s~2 Accélération de roulis.

rad

Angle de tangage.
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SRS SRR SRS RS

rad.s™!

Vitesse de tangage.

rad.s~2 Accélération de tangage.

rad

Angle de lacet

rad.s~! Vitesse de lacet

rad.s™!

Vitesse de rotation des roues

rad.s~2 Accélération de lacet

A.4 Notations liées aux pneumatiques

VI

Couples de freinage appliqués aux roues.

Couples moteurs appliqués aux roues.

Moment de renversement appliqué au point Q);.

Moment de résistance au roulement appliqué au point Q);.

Moment d’auto-alignement appliqué au point Q;.

Centre de gravité roue avant.

Centre de gravité roue arriere.

Centre de gravité roue avant gauche.

Centre de gravité roue avant droite.

Centre de gravité roue arriere gauche.

Centre de gravité roue arriere droite.

Force aérodynamique exprimée dans Z,.

Force de rappel du ressort composant la suspension entre le chassis et la
roue.

Efforts de suspension entre le chassis et les roues.

Force de rappel du ressort représentant la souplesse du pneumatique.
Force d’amortissement composant la suspension entre le chassis et la
roue.

Efforts longitudinaux dus aux pneus exprimés dans Z.,.

Efforts longitudinaux dus aux pneus exprimés dans le repére pneuma-
tique Zp,.

Efforts latéraux dus aux pneus exprimés dans Z..

Efforts latéraux dus aux pneus exprimés dans le repere pneumatique
7

Efforts verticaux exprimés dans %), .

Efforts verticaux exprimés dans Z,.

Angle entre I'axe longitudinal du véhicule et la direction du vecteur
vitesse au point G; du véhicule.

Angle de dérive du véhicule, défini comme ’angle entre ’axe longitudinal
du pneu et la direction du vecteur vitesse au point G; du véhicule.
Angle de carrossage des roues (permet d’apprécier I'inclinaison du pneu-
matique par rapport au sol dans un plan vertical).

Coefficient de friction du sol.

Coefficient de rigidité de dérive.

Coefficient de rigidité longitudinale.

Raideur du ressort des suspensions.

Longueur du ressort des suspensions.

Longueur a vide du ressort des suspensions.

Raideur du ressort modélisant les roues.

Longueur du ressort modélisant les roues.

Longueur a vide du ressort modélisant les roues.
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A.5 Autres notations

Pa kg/m? Masse volumique de air .

Cy sans Coefficient de trainée aérodynamique.
S m? Surface frontale du véhicule.

S m Abscisse curviligne.

g 9.81 ms~2 Accélération de la pesanteur.

\Y% Gradient.

[...] Crochet de Lie (voir définition 2.2.3).
A Produit vectoriel.

T Transposée.

X = dd)t( Dérivée temporelle.

X' = ‘g Dérivée par rapport a ’abscisse curviligne s.

Mesure bruitée de X.

Estimation de X & partir de mesures bruitées XY,
Fonction de Lyapunov.

Bruit de mesure.

Moyenne du bruit de mesure.

Ecart—type du bruit
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Annexe B

Notions de mécanique pour la
modé¢lisation du véhicule

B.1 Bases et reperes

Les points sont définis sur un espace affine qui utilise des repéres. Les vecteurs et particu-
lierement les vecteurs vitesses, accélérations ou forces sont définis sur des espaces vectoriels
qui utilisent des bases.

La base orthonormée du repere inertielle sera notée sous forme d’une matrice ligne des
vecteurs de la base,

(2@ Gk - (B.1)

avec i; vers le nord, j; I'ouest et k; la verticale. La base orthonormée du repeére attaché au
véhicule sera notée

—

(] 2 (e Ge k). (B.2)

avec i, Pavant du véhicule, fc vers la gauche et k. la verticale. Tout vecteur V peut étre décrit
dans I'une ou 'autre des bases.

Vil e . v, Vidag,.v,

Vil 2V, videg v,

vilAE .V, o VidLeE .V,
vil\ /i i\ (i

vile |yl =5 V=07V, vdayldl =] V=" V.
V[l] ]gz VZ[C] ];;c

L’écriture du vecteur se fera en faisant le produit (noté avec -) entre une base et une matrice
colonne des coordonnées :

[]
VZZ:VJ,[ZA]-I-]??;VJ%‘]+E¢VZMZ@ ; 273 -vi
[c]
V= Zc Vx[d "‘jc Vy[c] + Ec Vz[c] = (ic Jc ga) Vy £ [c] - vl
V.

I\

Les matrices de changement de bases T, [[Czj] ou T[E.ﬁ] sont définies par :
V=i Vil =[] T v,
V=[] vld=1] T[[j] Vil
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avec cette convention, les formules de changement de base et de changement de composantes
des vecteurs s’écrivent alors :

{[c] =[i- Ty {vm =T v,
et

(] T[[j] , yvld — T[[i? vl

(B.3)

=
I

Remarque : T[[;]] est la matrice de passage de la base [i] vers [c]. Elle permet de passer des
composantes dans le sens inverse, c-a-d de [c] & [i].

Il est possible d’exprimer les vecteurs d’'une base dans une autre base en utilisant la
matrice des cosinus directeurs. En utilisant les notations précédentes nous avons :

pa(FF
W
e ()T G R (R D) = (R )=l S
R AR AR AT A G AR A A A B TR N L A
kc == Zz (;7, : Ec) + _;, (_; : Ec) + _‘z (Ez Ec) = (ZL j@ Ez) k([:l] = [7’] k[z] ’ fl .]‘C—],C
e (GE
Ei . _'c
soit en regroupant les vecteurs de la base mobile :
] = (esFer i) = ([i] - il 1] - 500, (0] - 60) = 1] - (2, 500,12

Finalement, la matrice de changement de base est :

e (B =G4 g ik 1)

ki-ic ki-je ki

o

et -
[d _ (pld]
T = (1)
La matrice de passage contient en colonnes les coordonnées des vecteurs de la nouvelle base
[c] exprimées dans l’ancienne base [i].

Un repere est I’association d'un point de référence et d’une base. Le repere %; = {0, [i]}
est le repeére inertiel avec comme point d’origine O et une base fixe [i] = ({; Ji l_c;) Le
repere Z. = {G,[c]} est attaché au centre de gravité G' du véhicule et a une base mobile
[c] = (;C Je Ec) du véhicule. Le repere %, = {Gi, [pi]} est attaché au centre de gravité G;

d’une roue i et a une base mobile [p;] = (z'pi I kpi) de cette méme roue.

B.2 Vitesses

B.2.1 Différents types de vitesses

Soit P et G deux points mobiles se déplacant par rapport a un repere inertiel %;. La
vitesse absolue (ou inertielle) du point P s’exprime alors :

V(P S OP — - 00 + —

aP (B.5)
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< dZi - . s 1z N .
ot & o est la dérivation temporelle en considérant le repere %; fixe. La vitesse du vecteur

G P peut s’exprimer avec la loi de Bour dans le repére %, par :

R R .
ddt GPb - ddt GP + O (%) %) A CP

c z_. . . ’ \ %
ol % est la dérivation temporelle en considérant le repére Z. comme fixe et Q(%Z./%;)

est le vecteur instantané de la vitesse de rotation de la base [c] par rapport & la base [i]. En
définissant la vitesse relative du point P dans le repere %, par

V(P/%,) 2 ddi@ (B.6)

la wvitesse absolue du point G par

édt(xﬁ,

V(G/%;) ]

et la vitesse d’entrainement au point P avec
V(P € %) %) 2 V(G/%) + (%) %) N CP (B.7)

(en utilisant le signe € pour la distinguer), alors la vitesse absolue du point P est la somme
de la vitesse relative et de la vitesse d’entrainement :

V(P/%;) =V (P|/%:) + V(P € %) %) . (B.8)
En tant que vecteur, le vecteur vitesse V(P/%’Z) peut s’exprimer dans n’importe quelle base,
en particulier [¢] ou [c].
B.2.2 Vitesse d’un point quelconque du véhicule
Si maintenant le point P est attaché au véhicule, la vitesse relative V(P/Z.) = 0 et il ne
reste que la vitesse d’entrainement. (B.8) devient :

V(P/%) = V(P € %) %) = V(G| %) + (%) %:) NGD . (B.9)

Pour calculer la vitesse de translation V (G/%; ) de (B.9), on peut exprimer la position du
centre de gravité du véhicule o par un vecteur G dans la base [i] :

[i]

G200 =

z

Le vecteur vitesse absolue de G peut se projeter dans la base inertielle [i]. Les composantes du
vecteur vitesse sont alors directement les dérivées des composantes de la position en utilisant
un point de dérivation sur la matrice des composantes du vecteur :

(1]

T
V(G =i+ Jie 0 = (7 70 R)-|o| =1i]-GY.
z

Ce vecteur vitesse absolue peut aussi s’exprimer dans la base mobile rattachée au véhicule
[c]. Ce qui se fait en utilisant la formule de changement de base (B.3) :

P/ =169 = (10-18) 9= 0 (1))
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Pour simplifier I’écriture, il est possible de nommer

. v, [c]
A cl A~z
viderddi= v, | . (B.10)
z
Les composantes du vecteur vitesse inertielle dans les bases inertielle [i] ou mobile [c] sont
donc : ‘
V(G/%:) =[i]- G =[] - VI, (B.11)

Dans 'équation (B.9), la vitesse induite par la rotation du véhicule est notée par un vec-
teur VQ(%C/%_) L (%] %;) N L avec [ 2 Cﬁ le vecteur de distance. Vi peut s’exprimer
dans la base mobile Z,. du véhicule. Pour utiliser un calcul matriciel simple, on peut défi-
nir un opérateur matriciel anti-symétrique (appliqué a droite) associé au produit vectoriel
%.]%;) N e du vecteur de rotation instantané de la base [c] par rapport a la base [i]. Il
peut étre défini par une matrice anti-symétrique exprimée dans la base [c] :

0 - Q
Q%) %) Nl 2 NQR %)) = 2. 0 —Q, | el (B.12)
—Q, Q 0
Finalement, nous avons VQ(%C sz = lc] - MUZe/ %)) L. Dans le repére inertiel %; ou

mobile Z., I’équation (B.9) de la vitesse absolue du point P s’exprime de plusieurs fagons
possibles suivant la base de référence utilisée :
{WP/%) =[] (V¥ + AQZe/%:)) L) = [i] - (GV + T A%/ %)) L),

Y (B.13)
V(G/%) =] -VId =[] -Gl

B.3 Accélérations du centre de gravité

En tant que vecteur, 'accélération du point G (centre de gravité du véhicule) peut s’expri-
mer dans différentes bases. Dans [i] la base inertielle, 'accélération du point G est directement
la dérivation du vecteur vitesse V(G J/%;), exprimé par les composantes du vecteur Gl dans
(B.11), ce qui donne alors

(4]
x
Gl =[] - [g]| =[] G2. (B.14)

3

4%
Cdt

. dﬁl .
L(G/%;) = EV(G/%‘) = [1]

Par contre, il est aussi possible d’utiliser VI 'autre expression de la vitesse indiquée dans
(B.11). Avec la formule classique de Bour, I’accélération s’écrit en faisant intervenir le produit
vectoriel ( [Pommier, 2005] p.17) :

N dZi _, dZe _ . .
0(G/%:) = EV(G/%Q = EV(G/%?) + UKo ) 2:) NV (G Zi) -

La premiere dérivation du terme de droite donne

dZ d%e . d%e_ . d_ 1.
CvGa) = (19 V) = [ ( - v”) - (")

soit

vids 4y _ 4 (11 1) . (B.15)

dt dt \"ll
Avec l'opérateur associé au produit vectoriel (Z./Z%;) A o indiqué en (B.12), il est alors
possible d’écrire 'accélération dans la base mobile [¢] du véhicule avec

[(G/%:) = [d - TF = [d] - (VI + A(Q%e/2:)) V) (B.16)
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B.4 Matrice de changement de base et vitesse instantanée de rotation

En dérivant les matrices de changement de base, nous avons la matrice anti-symétrique
suivante :

7l 7l

[z] [c]] =1; = T[ ] T[Z] T[C} T[Z] =0 = T[C] T[l] T[C] TM .

it T O I R

L’accélération du point G peut aussi s’exprimer & partir des composantes V19, aprés un simple
changement de base (B.3), puis une dérivation, puis le changement de base inverse :

— . dﬁl 7 c 7 c 7 c e cl gt c
0G /%) = [i] - o (TH VH) ] - (T[[}]VHJFT{[}]V[]) ] - (V“+T[[ﬂ] T[[c}} VH) '

En identifiant I'expression précédente avec la seconde égalité de (B.16), nous avons :

A/ F) = T il = T 7] (B.17)
et I’équation (B.15) devient
= (69 G < (68 + a6

Ainsi, en mesurant les vitesses instantanées de rotation avec des gyrometres, il est possible
d’intégrer 1’équation différentielle suivante

(0 - 9
=t o -
—Q, Q0 0

et ainsi de mettre a jour la matrice de changement de base. On peut de cette fagon obtenir
les angles d’orientation du véhicule pour faire de la navigation inertielle.

B.5 Rotation dans un plan

Dans le plan (O, E;, j;) perpendiculaire a ’axe l;i, la matrice de changement de base (B.4)
se simplifie et ne fait apparaitre qu’un seul angle :

costyp —siny 0
= |sinyy cosyy 0| 2 R.(v¥), (B.19)
0 0 1

[z
T

C

—

avec ¢ = Z;-,fc I’angle orienté ou le premier vecteur est le vecteur de la base de mobile.
On remarquera que dans le cas plan le produit de matrices de rotations est commutatif
[i] ple] _ rple] Al
Tig Ty = Ty T
Dans le cas plan la vitesse instantanée de rotation est ﬁ(%a | R;) = 1) ki = i ke. A partir
de (B.12), la matrice antisymétrique associée au produit vectoriel se simplifie :

0 0 b0\
(%) %) = 0, AQuyz)=|¢ 0 0|=v¢A,
(4 0 0 0
avec
0 -1 0
A=l 0 0 (B.20)
0 0 O
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En utilisant (B.17), la matrice anti-symétrique A est associée a la dérivation de la matrice de
rotation plane ‘
R.(—9) Ra(y) = T 11 =4 A,

ce qui va simplifier les calculs :

{sz =Y R.(Y)A=DAR.(V),
R.(—) = Y AR.(—) = = R.(—¢) A .

De méme dans les deux autres plans, respectivement perpendiculaires a j des y et i des

(B.21)

x:
cos¢p 0 sing
R,(¢) = 0 1 o0 |, (B.22)
—sing 0 cos¢
1 0 0
Ry(0)2 |0 cosf —sind| . (B.23)

0 sinf cos6

B.6 Outils mathématiques : Principe fondamental de la dynamique

Les paragraphes suivants sont issus de [Pommier, 2005] (pages 52, 71).
Enoncé : Il existe au moins un repere %; appelé repere Galiléen, tel que pour tout systeme
matériel X en mouvement par rapport a %;, le torseur dynamique D de 3 dans son mouvement
par rapport a %; soit égal au torseur des actions mécaniques extérieures T a 3. Si I’on note
¥ Dextérieur de ¥, le principe fondamental de la dynamique s’écrit :

(pE/2)} ={TE -5} (B.24)
On en déduit donc les théoremes suivants :

Théoréme de la résultante dynamique : la résultante du torseur dynamique de ¥ par
rapport a %; est égal a la résultante du torseur des actions mécaniques extérieures R a X :

m V(G %) =R(E = %), (B.25)

ou m est la masse, G le centre de gravité du systeme X en mouvement par rapport au
référentiel galiléen %;, V(G/%;) le vecteur vitesse de G par rapport & %; et V(G/%;) 2

Ry
V(G %).

Théoréme du moment dynamique : le moment en tout point A du torseur dynamique
04 de ¥ dans son mouvement par rapport a %; est égale au moment du torseur des actions
mécaniques extérieures M4 a X au méme point.

SA(A) %) = Mu(Z — X). (B.26)
De plus, si A est le centre d’inertie G alors :
- . d% -
0c(3/%:) = 0c(E/%:) = — -1 (%) U %/ %)) (B.27)

ddgii 0c(%/ %), ., Vopérateur d’inertie

ol Gq(X/%;) est le moment cinétique, Gq(X/%;) =
du systeme ¥ au point G et Q(%c /%) le vecteur vitesse de rotation de %, par rapport a %;.
Formule de changement de point du moment dynamique :

55(S/ %) = 64(S)%:) +mT(S/%:) N AB. (B.28)
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Annexe C

Calcul analytique des angles de dérives

FiGURE C.1 — Angle de dérive avant

D’apres la figure C.1, pour une roue quelconque, Vi € {1, 2, 3,4} dans le cas d’'une modélisation
a 4 roues ou Vk € {f,r} dans le cas d’'une modélisation & 2 roues, nous avons :

Br = 0k — ag (C.1)

ol aj est 'angle que forme le vecteur vitesse V(Gk /%;) au point G}, centre de gravité de la
k™€ roue avec i. 'axe longitudinal du véhicule. Les angles sont orientés positivement dans
le sens trigonométrique. On déduit de la figure C.1 :

V(Gk/gl) 'jc
V(GL/ %) i

tan oy =
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FIGURE C.2 — Schéma de véhicule

Calculons la vitesse V (Gj,/Z;). On considére un modele de véhicule 4 4 roues (voir Figure
C.2).

Le mouvement du centre de la roue se décompose en un mouvement de translation lié a la
vitesse du centre de gravité G et un mouvement induit par une rotation. Avec les équations
(B.10), (B.13) calculons la vitesse au point G. Pour tout Ly, € (L1,—Lo, L1,—Lo) et I, €

(lfv lf: _lra _lr)
V(Gk/%") = V(Gr/ %) + Diepiy N GGy
(Gk/'@ ) +¢k A (lklc + Lk]c)
- (Vx_Lk ¢) le + (Vy + I 7wb)]c

Ainsi, pour la roue avant gauche, avant droite, arriere gauche et arriére droite, on a respec-
tivement :

|
L

V(G1/%:) = (Vo — Li)ic + (Vy + 1) je,
V(Ga /i) = (Vi + Lath)ic + (Vy + 159) Je ©3)
V(Gs/%i) = (Ve = Lid)ic + (Vy = L) e
V(Ga/%:) = (Vo + Lotd)ic + (Vy — L)) e
Donc (C.2) donne :
o1 = arctan M ,
Ve — L1¢
g = arctan (M) )
T (C.4)
Vy =L
az = arctan | ——— | ,
Vi — qu/}
a4 = arctan M ,
Ve + Lo
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et les angles de dérives :

(1 = 61 — arctan Vy + lfw. ,
Vm - L1¢
B3 = do — arctan (;fyiiﬂi> ,
V’“’ 12' (C.5)
B3 = 83 — arctan [ —2— M’Z). ,
VJ: - L11/1
B4 = 04 — arctan Vy = by lr?[{ .
Ve + Loy

Si on considere un modele bicyclette, alors Ly = Ly = 0 et V(G1/%:) = V(Go/ %) £
V(G /%), V(G %) = V(Ga)%:) = V(Gr/%;). On note Vi, et Vi, les vitesses suivant i,
et fc de la roue avant et V,, et V,, les vitesses suivant fc et fc de la roue arriere :

-

( )i =V,
Viy V(G %) - o= Vi + 150,
( ) ie=Va,
(Gr/ ) - Ge=Vy—ln ).
Donc (C.2) donne :

Vy + 19
‘/zv )

V —ZML
» = arctan [ L—"2 |
« arc an( 2 )

af = arctan (

et les angles de dérive :

1o
Bf = 0y — arctan (W) ,

Vy =l
r = 67" - LT .
I} arctan < v )

(C.7)
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Annexe D

Asservissement du modele cinématique
de type bicyclette augmenté sur un
chemin

Soit (%) une courbe du plan et soient %Z; = (Zz,j@, EZ) un repere fixe, %, = (fc,fc, Ec) un
repere lié au véhicule et %y, indexé par l'abscisse curviligne s sur la courbe, est tel que le
vecteur unitaire 7, soit tangent a la courbe (voir Figure D.1). Soit G, un point du véhicule
de coordonnées (x,,y,) exprimées dans la base Z;. On cherche a établir les équations de
mouvement de G, par rapport a la courbe ().

D.1 Modélisation dans le repere de Frenet

D.1.1 Repere de Frenet

F1GURE D.1 — Paramétrage de ’approche "path following” pour le modele bicyclette étendu

Soit P un point parcourant (%) de coordonnées (z,,y,) exprimées dans la base %;. Un

XIX



ANNEXE D. ASSERVISSEMENT DU MODELE CINEMATIQUE DE TYPE
BICYCLETTE AUGMENTE SUR UN CHEMIN

chemin est caractérisé par plusieurs criteres :

e L’abscisse curviligne s du point P sur (%) est la longueur depuis un point d’origine
Py = (w0,y0)T fixé, qui est assimilable & une longueur d’arc (exprimée en metre). Soit
ds, la variation infinitésimale d’abscisse curviligne. Elle est définie par :

ds £ \/da2 + dy?

L’abscisse curviligne est obtenue par intégration s = sg + [ ds. On remarquera que

~() (o) = [aer] -1
dt

o] -l

e Le vecteur tangent unitaire 7, est donc obtenu par dérivation du point suivant sa coor-
donnée curviligne :

ds
dt

et donc

pe TEIR) _ dg

Tp = (D.1)
[Pz
e La courbure de la courbe notée k est définie telle que
dr, .
CTSP =KMp (D.2)

avec 7j, le vecteur unitaire normal. On peut également calculer sa dérivée comme suit
di,
ds

Le point P attaché a la trajectoire (¢) et la base [7,, 7] qui suit la courbe forment ce que
I’'on appelle le repere de Frenet.

=—KTp.

D.1.2 Coordonnées généralisées du véhicule

I1 est possible de définir la position et l'orientation du véhicule de repere Z, = (G, [fc,jc])
en utilisant le repere de Frenet Z5 = (P~, [7%,1%]), avec P* = P(s*) un point particulier
attaché a la trajectoire (¢’) que nous allons définir.

e La distance la plus courte entre le point du véhicule G, et la courbe va définir le point

P* de la courbe (¢) (voir figure D.1). Soit d = HP—G;H = \/(a:p — )% + (yp — yr)?, on
cherchera a minimiser cette distance :

d* (xr,yy) = glei%d’ P* = arg glei%d' (D.3)

e Le point P* étant sur la courbe, il est défini par sa coordonnée curviligne particuliere
s = s*, obtenue suite a 'optimisation.

e On pose, 7* le vecteur unitaire tangent & la trajectoire au point P*, * le vecteur unitaire
orthogonal & 7% et 1r langle entre 7 et i;. On définit enfin Uerreur d’orientation du
véhicule par I’angle

—
—»—»

b E T = — (D.4)
'angle entre le vecteur tangent & la trajectoire 7 et i. Daxe longitudinal du véhicule.

Cet angle est calculé & partir de la différence entre 1) £ is, i €t I’angle du chemin :

) (0.5)
voir figure D.1.
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Les coordonnées généralisées du véhicule dans le repere de Frenet sont donc

q* = (8*7 d*ﬂ;) : (DG)

On omettra dans la suite les symboles * pour une meilleure lisibilité.

D.2 Dynamique du véhicule en coordonnées curvilignes

Etablissons le systéme dynamique qui régit 'expression de chacune de ces coordonnées
généralisées dans le repere de Frenet, c-a-d, (S, d, @E) D’apres la figure D.1 il est possible de
calculer la vitesse du point G, sur la trajectoire (%) en faisant intervenir P* (le point de la
courbe le plus proche du véhicule) :

dOG, <dOP* dP*GT>

dt dt + dt

Par définition du vecteur vitesse de P* dans le repere de Frenet, le vecteur vitesse est colinéaire
a 7. Ce qui donne

dOP*  dOP ds
Tdat ds a0
De plus, en posant d = HFT@H, nous avons
PGy _d o dd T
at ae T a T Ya
qui par définition du vecteur de Frenet 77, donne la composante normale & la trajectoire :
dif  dij ds .
i i R LA
d’ou
PG,
- dn—skdT.

dOPi et dP*Gy
dt dt

d0G.

dt

En regroupant les expressions de , cela donne finalement le vecteur vitesse dans

la base de Frenet :

=5 (1—rd) T+di. (D.7)

D.2.1 Expression de s
En projetant la vitesse du point G, (D.7) sur 7, cela donne
—
dOG,
dt
Mais il est aussi possible d’exprimer directement la vitesse su point G, en utilisant son module

F= (31— nd) 7F4d7)-7T=4 (1 rd). (D-8)

dans le repere de Frenet avec V, = HV(G,« [ Z;)||, soit
s
dOG, ~
o T=Vecos(¥ 46— Br). (D.9)

En identifiant les expressions (D.8) avec ( D.9), nous avons
$(1—=rd)=V, cos(lﬁ—l—ér—ﬁr),
d’ou 'expression de $ qui est donc :

P coS (f —t ird— ﬁr) v (D.10)
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D.2.2 Expression de d*

De méme que précédemment, en projetant la vitesse du point G, (D.7) sur 7 cela donne

dOoG, _ d
dt 77 - 9
dOG, o
7=V, sin(@ + 6, — ).
dt
et donc : . )
d=sin (P +6,— B,) V. (D.11)
D.2.3 Expression de 1; :
En dérivant (D.4) par rapport au temps, nous avons donc Y = ¢ — 1).. En dérivant

ic - T = cos 1, par rapport a la coordonnée curviligne et en utilisant (D.2) nous avons d’une
part

d (ZC ' T) - 4T - . .

—— = — =i K= —KsinyY,,

ds s
et d’autre part

sin ), ,

d(ic?)  deost,  dr
ds

donc

dy,
ds

et en utilisant 'expression (D.10) de $, nous avons :

:[Q’

! cos (1 + 6, — fr
wT:dwT:d@Z}Té:K, ( )‘/}
dt ds 1—kd

De plus, en utilisant (2.31), nous avons

§ = £ose = ) (Gl — By) —tontde =)

Donc :

YZ (cos(&n — Br) (tan(éf — B¢) — tan(d, — Br))

l e _KH ) cos( + &, — &)) V,. (D.12)
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Annexe E

Outils mathématiques

Les définitions et théorémes énoncés ci-dessous sont tirés de [D’Andréa-Novel and Co-
hen de Lara, 2002] et [Khalil, 2002].

E.1 Point d’équilibre

Nous définissons ci-dessous la notion de point d’équilibre pour un systéme général non
autonome de la forme

i = f(t,z) (E.1)

avec f :]0,00) x R™ — R" une fonction continue par morceaux par rapport a la variable ¢.

Définition E.1.1. On appelle point d’équilibre (ou point singulier) du systeme & = f(t,z) a
t = 0, tout point z, tel que :
flt,x) =0, Vt>0.

La notion de stabilité de point d’équilibre est essentielle dans la théorie du controle. En
effet, 'objectif usuel est de trouver une loi de contréle qui conduit le systéme en un point
d’équilibre stable. Nous distinguons les systemes non autonomes des systémes autonomes.
La dépendance explicite de f par rapport au temps engendre des notions de stabilité bien
différentes ; il en va de méme des outils d’analyse associés.

Définition E.1.2. Soit le systéeme dynamique linéaire # = Ax. A désigne une matrice réelle
carrée de taille n. On appelle polynome caractéristique le polynéme suivant de degré n

xA(z) =det(zl — A)

et sp(A) 'ensemble des valeurs propres de A, c’est-a-dire ’ensemble des zéros de ce polynome.
On appelle

e multiplicité d'une valeur propre A et on note m(\), la multiplicité de la racine A du
polynome caractéristique x4 ;

e indice d'une valeur propre A, et on note v()\), le premier entier v non nul tel que la
suite croissante (Ker(A — AI)"),>1 soit stationnaire & partir de v = v(A);

e espace propre caractéristique complexe associé a A le noyau N(\) = Ker(A — A1),
c’est-a-dire
reEN) <= YWw>v(\), (A-AXD)"z=0.

Théoréme E.1.1. Soit A une matrice réelle de taille nxn, de valeurs propres distinctes \1...\y.
Considérons le point d’équilibre x. = 0 du systeme dynamique & = Az, c-a-d f(t,x) = Az :
e Sidj=1,..r, R(\;) >0, alors le point 0 est instable.
e SiVji=1,..r, R(\j) <0 et
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- siVi=1,..r, ®(
- sidj=1,..r, R(N\;) =0 et v(\;) > 1, le point 0 est instable ;

Aj) < 0,alors le point 0 est asymptotiquement stable ;

- siVi=1,..r, (R(\j) =0=v(\;) =1), le point 0 est stable mais non asymptoti-

quement stable.

La démonstration pourra étre trouvée dans [D’Andréa-Novel and Cohen de Lara, 2002].

Nous savons désormais qu’un point d’équilibre est asymptotiquement stable si les valeurs
propres de A sont a partie réelle strictement négative. Le critére de Routh, qui est couramment
utilisé, permet de déterminer de maniere simple si les racines du polynoéme caractéristique de

A sont a partie réelle strictement négative.

E.2 Fonctions de Lyapunov

L’utilisation des fonctions de Lyapunov permet d’étendre la caractérisation de la stabi-
lité des points d’équilibres a des systemes plus généraux impliquant par exemple des points
d’équilibre non hyperboliques. En revanche, il n’est pas forcément aisé de trouver de telles

fonctions.

E.2.1 Systéeme autonome

Prenons le cas d'un systeme autonome 1 défini par :

Eli.fb:f(l’).

Définition E.2.1. [D’Andréa-Novel and Cohen de Lara, 2002] Soit z. un point d’équilibre
du systeme autonome ;. On appelle fonction de Lyapynov, pour f au voisinage de x., une

fonction V définie au voisinage de z. telle que :

e V(z) > 0sauf en x = z. ot V(z.) =0,

e V est une fonction différentiable & dérivées continues et vérifie inégalité V(z) < 0

Théoréme E.2.1. Soit x. = 0 un point d’équilibre du systéme 31 et D C R™ contenant x. = 0.

Soit V : D — R une fonction de Lyapunov :
V(0)=0 et V(z)>0 dans D\ {0}

et .
V(z) <0 dans D,

alors x. = 0 est stable. Si de plus
V(z) <0 dans D,
alors x. = 0 est asymptotiquement stable.
Dans le cas ou D = R, nous avons le théoreme suivant :

Théoreme E.2.2. Soit x. = 0 un point d’équilibre du systéme Xq. Soit V
fonction de Lyapunov :
V0)=0 et V(r)>0 Vr#0,

l|z|| = o0 = V() = oo (V est radicalement non bornée),
V(z) <0 Va#0,
alors x. = 0 est globalement asymptotiquement stable.

Définition E.2.2. Une fonction V(z) est dite
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définie positive si V(0) = 0 et V(z) > 0 pour = # 0,
semi définie positive si V(0) =0 et V(x) > 0 pour = # 0,

définie négative si —V(x) est définie positive,

semi définie négative si —V(x) est semi définie positive.

Finalement, s’il existe une fonction V(x) définie positive contintiiment différentiable et si
V(x) est semi définie négative ou définie négative, alors 'origine du systéme ¥; est respecti-
vement stable ou asymptotiquement stable.

E.2.2 Systéme linéaire a temps invariant

Nous considérons désormais le systeme linéaire a temps invariant & = A x ainsi qu’une
fonction de Lyapunov quadratique candidate

V(z)=z" Pz

avec P une matrice réelle symétrique définie positive. La dérivée de V le long des trajectoires
du systeme linéaire est donnée par

V()=2T Pi+ il P =27 (PA+ ATP)z = —2T Qx

avec () une matrice symétrique. Si @ est définie positive, alors d’apres le théoreme E.2.1
I’origine est asymptotiquement stable.

Théoréme E.2.3. Une matrice A est une matrice de stabilité ou de Hurwitz (c’est-a-dire
R(N\;) < 0 pour toutes les valeurs propres de A) si et seulement si, pour toute matrice Q
symétrique définie positive, il existe une matrice P symétrique définie positive telle que

PA+ATP=-Q. (E.2)
De plus, si A est une matrice stable, alors P est l'unique solution de (E.2).
Démonstration. Quelques éléments de preuve sont apportés ici, a ’exception de la démons-

tration de 'unicité de la matrice P, cette derniere est détaillée dans [Khalil, 2002].

e Soit P=Pl >0et Q =QT7 >0 tels que PA+ ATP = —Q = A est de Hurwitz.
Prenons la fonction de Lyapunov V(z) = 27 P, V = —z7 Q. D’aprés le théoréme
E.2.1 Torigine est asymptotiquement stable et d’apres le théoreme E.1.1, R(\;) < 0
pour toutes les valeurs propres de A : A est donc Hurwitz.

o Aest de Hurwitz =V Q = QT >0, 3 P = PT > 0 tel que PA+ ATP = —Q. Par
définition de A; R(A;) < 0 pour toutes les valeurs propres de A, ce qui nous permet de
considérer la matrice P définie par

ATy At
P= / e’ "Qe " dt. (E.3)
0
Supposons que P n’est pas définie positive, alors il existe = # 0 tel que 2 Pz = 0.
Cependant avec Q = Q7 > 0, c-a-d Q n’est pas singulier,
oo
TPy =0= / xTeATthAtxdt =0
0
:>€At$50, YVt >0

=z=0

A

puisque e’ est non singuliere pour tout ¢. P est donc définie positive. De plus,

PA+ATP:/ eATthAtAdtJr/ AT ATt QeAt gt

0 0
_ [~ d ( oary At _ [ ATt At]° _
—/0 %(e Qe )dt—[e Qe }O——Q

Ceci conclut la preuve.
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Il est également possible de prouver la stabilité asymptotique de l'origine pour () uniquement
semi-définie positive. O
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RESUME

L’intérét pour les véhicules autonomes n’a cessé de croitre ces dernieres années. La conduite autonome sur des terrains accidentés, ou encore avec des
conditions d’adhérences faibles sont encore des défis technologiques a relever. Le systéme de controle doit étre capable d’identifier la variabilité de ces
terrains tout en suivant une trajectoire de la meilleure maniere possible. Les travaux décrits dans ce mémoire se focalisent sur le développement d’une
stratégie globale de commande pour adresser le probléme de la conduite de véhicule autonome a deux trains directeurs en milieu tout-terrain. Dans de
tels milieux et lors de déplacements a vitesses élevées, les pneumatiques sont soumis a d’'importants glissements qui entrainent un comportement sous
vireur ou survireur du véhicule. L'objectif est donc d’évoluer le plus rapidement possible dans des environnements difficiles tout en gardant un suivi précis
quelles que soient les conditions d’adhérence.

Pour ce faire, plusieurs points ont été abordés notamment au niveau de la modélisation du véhicule et des pneumatiques, de I'estimation des efforts
pneumatiques et de la commande de véhicule a deux trains directeurs. Les contributions principales sont les suivantes : un algorithme d’estimation des
forces latérales a partir de deux parametres fondamentaux : le coefficient de rigidité de dérive et le coefficient de friction latérale maximale, et un algorithme
de commande qui assure le suivi de la trajectoire de référence. La commande est basée sur un modele dynamique afin de prendre en compte les
interactions entre la roue et le sol. En effet, a des vitesses importantes, les fortes dynamiques rendent les modeéles cinématiques peu réalistes. Ceux-ci
sont uniquement capables de représenter des phénomenes relativement lents et donc ne conviennent que pour des véhicules se déplagant a vitesse faible.
Cette commande cherchera a maintenir, dans la mesure du possible, le comportement du pneumatique dans un domaine linéaire. L’exploitation du
deuxieme train directeur permettra de réguler I'orientation du véhicule relativement a une trajectoire de référence. Cela permettra de controler le véhicule
méme en présence de glissements importants et ainsi de pousser les limites de stabilité du véhicule.

MOTS CLES

Contrdle longitudinal et latéral, dynamique du véhicule, deux trains directeurs, glissement
des pneumatiques

ABSTRACT

Interest in autonomous vehicles has increased steadily over recent years. Autonomous driving on rough terrain or with low grip conditions are
still technological challenges to be met. The control system must be able to identify the variability of these terrains while following a trajectory.
The work described in this thesis focuses on the development of a control strategy to address the problem of autonomous driving with four
steering wheels in an off-road environment. In such environments, at high speed, tires are subject to significant slippage, which causes the
phenomenon of understeering or oversteering. Thus, the objective is to evolve as quickly as possible in difficult environments while following a
reference path whatever the grip conditions.

To do so, several points were addressed, such as vehicle and tires modeling, estimation of tire forces and control of four-wheel steering vehicles.
The main contributions are: a lateral forces estimation algorithm obtained from two fundamental parameters: the cornering stiffness coefficient
and the maximum lateral friction coefficient and a control algorithm allowing to follow a reference trajectory. The control strategy is based on a
dynamic model in order to take into account the interactions between the wheel and the ground. Indeed, at high speeds, vehicles are subject to
important dynamic phenomena making the kinematic models unrealistic. Kinematic models are only able to represent relatively slow phenomena
and therefore are only suitable for low speed vehicles. The developed control strategy will maintain, as far as possible, the tire’s behavior in the
linear domain. The second steering axle will add an additional degree of freedom allowing to control the vehicle yaw angle with respect to a
reference trajectory. This will allow to control the vehicle even in presence of significant slippage and thus increase the vehicle stability.

KEYWORDS

Longitudinal and lateral control, vehicle dynamics, four wheel steering, slip angles, tire
forces estimation
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