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Résumeé

La complexité des mécanismes de liaison au sol a amené l'industrie
automobile a utiliser largement les outils de simulation multicorps pour la
conception et P'optimisation des véhicules. Ces outils permettent de constituer les
modeles élastocinématiques des mécanismes de liaison au sol et d’analyser
I'influence des parametres de conception sur le comportement du véhicule.
Cependant des différences significatives apparaissent entre le comportement réel
des essieux et le comportement des modeles qui les représentent. Les travaux
présentés dans ce mémoire de these s’attachent a proposer de nouvelles méthodes
permettant I'identification des parametres géométriques et élastocinématiques des
mécanismes de liaison au sol. Les méthodes d’identification proposées sont basées
sur 'observation de la position et de l'orientation des pieces pour différents états
du mécanisme. Deux approches sont présentées pour lidentification des
parametres géométriques, puis deux méthodes pour I'identification des parameétres
de rigidité. Chacune de ces méthodes est testée numériquement et
expérimentalement afin de vérifier la qualité des modeles ainsi constitués.

Mots-clés : identification, élastocinématique, liaisons au sol, suspension,
véhicule automobile, modélisation multicorps, parametres géométriques,
parametres de rigidité, liaisons élastiques, Adams.

Abstract

The complex behaviour of car suspension led the car industry to widely use
multibody simulation software for the design and optimization of suspension
mechanisms. These tools are used to build elastokinematic models of suspension
mechanisms and to analyze the influence of design parameteri on the vehicle
behaviour. However significant differences appear between real behaviour of
suspension mechanisms and the behaviour of their elastokinematic models. The
present work proposes new methods allowing the identification of the geometrical
and elastokinematic parameters of car suspension mechanisms. These methods
are based on the observation of position and orientation of parts in the mechanism
for various load cases. Two approaches are presented for the identification of
geometrical parameters and two others for the identification of stiffness
parameters. Each method is tested numerically and experimentally in order to
check the quality of the identified models.

Keywords: identification, elastokinematic, car suspension, multibody
simulation, geometric parameters, stiffness parameters, elastic joints, bushings,
Adams.
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Introduction

L’industrie automobile possede une place particuliere dans le monde
industriel. C’est un domaine ou un produit complexe, le véhicule automobile, est
fabriqué en tres grandes séries.

Positionnés sur un marché mondial trés concurrentiel, les constructeurs
doivent consacrer des efforts tres importants en recherche et développement pour
toujours repousser le compromis entre performances et cotit de fabrication.

Apres plus dun siecle d’évolution continue dans cette direction,
l’automobile est pratiquement devenue, dans les pays industrialisés, un objet de
consommation courante. Dans le méme temps, l'automobile a atteint des
performances en termes de confort, de sécurité et de respect de ’environnement
encore a peine imaginables il y a quelques années.

Les mécanismes de liaison au sol sont tout a fait représentatifs de cette
évolution. Ils doivent assurer simultanément différentes fonctions essentielles.
Responsable du guidage du véhicule lors de ses évolutions sur la route, la liaison
au sol va déterminer ’'agrément de conduite et la sécurité active. En filtrant les
vibrations et en régulant les mouvements du chassis, elle est essentielle pour le
confort. Enfin, en cas de collision, ses éléments doivent contribuer a la sécurité
passive. Malgré ces différentes fonctions, le mécanisme de liaison au sol doit rester
simple a fabriquer, simple a assembler et surtout peu cotiteux.

Les mécanismes de liaison au sol paraissent étre peu complexes. Ils sont
constitués d’'un nombre réduit de pieces et ne comportement que peu d’éléments
actifs (capteurs, actionneurs). Cependant, chaque élément ou parametre de
conception a une influence sur différentes performances du véhicule. Cest
pourquoi, en dépit des apparences, les mécanismes de liaison au sol ont un fort
contenu technologique et de nombreuses études leurs sont consacrées.

Le couplage de différents effets pour chaque parametre de conception rend
difficile I'analyse de ces mécanismes. C’est la raison pour laquelle I'industrie a
largement recours aux outils de simulation multicorps pour la conception et
Pamélioration des liaisons au sol. Depuis bientét trente ans, les outils de
simulation multicorps ont évolué pour prendre en compte d’avantage de
phénomenes physiques afin d’améliorer le réalisme des modeles. Par conséquent,
les modeles sont devenus plus complexes et comportent un nombre important de
parametres.

Lorsque l'on souhaite établir le modele d’'un mécanisme existant, la
détermination de I’ensemble des parameétres est alors une tache longue. Au cours
des étapes de caractérisation des constituants de I’essieu, différentes incertitudes
sur les parametres apparaissent. Celles-ci réduisent la qualité du modele ainsi
constitué. Le comportement du modele differe alors sensiblement du
comportement du systéme réel.

Dans cette these, nous allons proposer de nouvelles méthodes
d’identification des parametres géométriques et élastocinématiques. Ces méthodes
poursuivent un double objectif. Il s’agit tout d’abord de simplifier les opérations de
mesure nécessaires a la définition d'un modele élastocinématique. Ensuite nous
souhaitons améliorer la corrélation entre le comportement du modele et le
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comportement du systeme réel. Pour ce faire, quatre approches distinctes sont
présentées.

Dans le chapitre 2, nous présenterons une méthode de détermination de la
position et de l'orientation des pieces dans un mécanisme. Celle-ci va nous
permettre de contourner l'impossibilité matérielle de mesurer directement la
position et 'orientation des liaisons dans un mécanisme de liaison au sol assemblé.
Cette méthode nous permet d’améliorer la qualité des parametres géométriques du
modele en s’affranchissant des incertitudes liées aux jeux d’assemblage.

Dans le chapitre 3, nous présenterons une méthode d’identification des
parametres géométriques basée sur 'observation des déplacements des différentes
pieces du mécanisme lorsque des efforts variés lui sont appliqués. Cette méthode
permet de déterminer la position et I'orientation des liaisons dans le mécanisme
sans avoir a démonter celui-ci.

Dans le chapitre 4, nous nous intéresserons a I'identification des parametres
de rigidité du mécanisme par ’observation de ses positions d’équilibre statique. La
méthode proposée est basée sur l'utilisation des équations du mouvement du
mécanisme appliquées au cas statique. Il nous est alors possible, sous certaines
hypothéses, de ramener le probleme d’identification a un systeme d’équations
linéaires.

Une deuxieme approche pour I'identification des parameétres de rigidité est
proposée dans le chapitre 5. Celle-ci est basée sur I'utilisation itérative d’un outil
de simulation afin de faire converger le comportement du modele vers le
comportement observé sur le systéme réel.



Principales notations

[A R1/ RZ]

Opérateur homogene représentant la position et 'orientation d’un
repéere R par rapport a un autre repere R,.

Angle projeté représentant la déformation en torsion d'une liaison
élastique autour de I'axe x du repere local a la liaison.

Angle projeté représentant la déformation en torsion d’une liaison
élastique autour de I'axe y du repere local a la liaison.

Angle projeté représentant la déformation en torsion d'une liaison
élastique autour de I'axe z du repere local a la liaison.

Parametres de Euler-Rodrigues représentant I'orientation d'un
référentiel par rapport a un autre

Cas de charge.

Vecteur représentant 1’état de déformation d’une liaison élastique.
Force verticale, appliquée en base de roue.

Force horizontale appliquée en base de roue selon la direction latérale
du véhicule.

Force horizontale appliquée en base de roue selon I’axe longitudinal du
véhicule.

Résultante des efforts exercés par la piéce 1 sur la piéce 2 par
I'intermédiaire d’une liaison ou d’un ressort.

Moment des efforts exercés par la piece 1 sur la piece 2 par
I'intermédiaire d’'une liaison ou d’un ressort.

Parametre de rigidité en translation.

Parametre de rigidité en rotation.

Vecteur des parametres de rigidité d'une liaison ou d'un mécanisme.
Matrice de rotation de dimension 3x 3 représentant I’orientation d’'un
repeére R par rapport a un autre repere R,.

Repére global utilisé pour réaliser les mesures sur un essieu assemblé et
modéliser cet essieu.

Repere local associé a une piece solide d'un mécanisme.

Repere local définissant la position et 'orientation d’une liaison sur une
piéce. Dans le cas d'une liaison élastique, le repere R définit par

convention la position et ’'orientation de I'armature intérieure de la
liaison.

Repere local définissant la position et 'orientation d’une liaison sur une

iece. Dans le cas d’une liaison, élastique le repére R, définit par
J
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convention la position et 'orientation de ’armature extérieure de la
liaison.

Vecteur en coordonnées cartésiennes représentant la position d'un
repére R par rapport a un repere R,.

Vecteur des parametres généralisés permettant de décrire la position et
I'orientation de toutes les pieces d’'un mécanisme.

Vitesse généralisée du repere R, : dérivée de sa position et de son
orientation par les parametre généralisés

Composantes généralisées d'une force et d'un moment.

Equations des liaisons cinématiques d'un mécanisme.

Dérivées des équations de liaisons par les parametres généralisés.

Complément orthogonal de ®, .

Transposée du vecteur u.
Produit vectoriel entre les vecteurs u et v.

Matrice antisymétrique correspondante au préproduit vectoriel du
vecteur U : UT V=UXV.

Moyenne arithmétique des n vecteurs ‘u: u=1%" °y

c=1



Chapitre 1. Etat de 1'art

1. Etat de I'art

Pour un véhicule automobile, la liaison au sol désigne ’ensemble des
éléments qui relient le chassis a la route. On distingue trois sous-systemes : le
mécanisme de suspension, les organes de freinage et l’ensemble roue
pneumatique [Halgs].

Le réle premier de la liaison au sol est d’assurer le guidage du véhicule sur
la route. Elle a donc un roéle primordial pour la sécurité active du véhicule, c'est-
a-dire sur la capacité d’évitement des obstacles. Mais elle détermine aussi le
caractere du véhicule, c'est-a-dire les impressions ressenties par le conducteur.

Le deuxieme role de la liaison au sol est de filtrer les irrégularités du
terrain et donc d’assurer le confort du véhicule. Les irrégularités de grandes
dimensions (ralentisseur par exemple) générerent des mouvements de basse
fréquence. Le role de la suspension est de controler 'amplitude des mouvements
et de garantir le contact des roues sur le sol. La présence d’irrégularités de plus
petites dimensions génere des chocs et des vibrations a des fréquences plus
élevées. Pour filtrer ces vibrations, sur les véhicules de série, les pieces de la
liaison au sol sont fixées au chassis par des liaisons élastiques.

Enfin le dernier réle assigné a la liaison au sol concerne la sécurité passive
du véhicule. En cas de collision, les éléments de la liaison au sol doivent pouvoir
absorber une partie de I’énergie du choc afin d’atténuer la décélération maximale
subie par les occupants du véhicule.

1.1. Comportement routier d'un véhicule
automobile

Afin de décrire correctement les mouvements d’un véhicule, on définit un
repere global R, lié au chéassis. Pour ce repere, I'axe X, correspond a la direction

d’avance du véhicule en I'absence de braquage au volant, I'axe z; correspond a la

normale au plan du sol. Différentes localisation peuvent étre donnée a l'origine
de ce repere. L'origine O, du repere appartient au plan médian du véhicule.

Dans la figure 1.1, 'origine est confondue avec le centre de gravité du véhicule.

Pour décrire le mouvement du véhicule sur la route on utilise trois angles
caractéristiques qui correspondent aux rotations de la caisse autour des axes du
repére global. Ces angles sont représentés dans la figure 1.1, la rotation autour de
l'axe x, étant 'angle de roulis, la rotation autour de 'axe y, étant I'angle de

tangage et la rotation autour de z, correspondant a I'angle de lacet.

Lors de la conception dune liaison au sol, on accorde une grande
attention au comportement en roulis du véhicule. En effet, la prise de roulis est
un phénomene clairement ressenti par tous les utilisateurs. La réduction des
mouvements de roulis permet de rendre la conduite plus confortable lorsque
celle-ci n’est pas obtenue au détriment de la qualité de filtrage vertical. Il est
aussi nécessaire de considérer la vitesse de roulis lorsque le véhicule entre en
virage. Cette vitesse de roulis influe sur les sensations du pilote et détermine en
partie le caractére du véhicule.
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figure 1.1. Repeére global et angles caractéristiques : rbis, lacet et tangage [Hal95].

Le phénomeéne de tangage est particulierement sensible lors des phases
d’accélération et de décélération du véhicule durant lesquelles il y a
respectivement cabrage ou plongée du véhicule. Une conception judicieuse des
essieux permet de limiter ces mouvements en ajustant I’avance de la roue lors du
débattement vertical. On obtient ainsi des propriétés anti cabrage et anti plongée
[Halg5 po4] En roulage, le réglage des suspensions permet de limiter le
phénomene de tangage au profit du pompage (translation verticale du chassis),
moins génant pour les passagers.

Enfin, I’étude de l'angle de lacet, mais surtout de la vitesse de lacet,
permet de caractériser le comportement du véhicule lors de la prise de virage.
Des variations brusques de I’angle de lacet traduisent un comportement brutal et
peu sécurisant. A l'inverse, des variations trop linéaires du lacet auront pour
conséquence un manque de caractere du véhicule.

Le comportement routier d’'un véhicule est lié fondamentalement au
comportement du pneumatique car c’est par lui que s’exercent tous les efforts du
sol sur le véhicule. La compréhension de la mécanique du pneumatique est
essentielle pour la définition d'une liaison au sol performante. Le pneumatique
est un élément trés complexe en raison de sa structure, qui comprend une
carcasse métallique et des nappes textiles, des sculptures de la bande de
roulement et du matériau principal, le caoutchouc.

Pour caractériser 'orientation de la roue par rapport au véhicule, on
définit trois angles. Tout d’abord I'angle de braquage est I'angle observé entre
l'axe longitudinal du véhicule x; et le plan de roue. L’angle de carrossage

représente l'inclinaison du plan de roue par rapport au plan du sol. Un
carrossage positif indique une inclinaison de la roue vers I'extérieur du véhicule
tandis que le contre-carrossage désigne une inclinaison de la roue vers le
véhicule. Enfin I'enroulement représente la rotation de la roue autour de son
axe. Ces trois angles sont représentés dans la figure 1.2. Pour compléter cette
description, les déplacements de I’aire de contact pneu-sol sont donnés par trois
parametres. La demi-voie est la distance entre le centre de l'aire et le plan
médian du véhicule (O, X,, ;). L'avance est le déplacement de I'aire selon I'axe

longitudinal x,. Le débattement vertical est le déplacement selon I'axe vertical

Z.
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Contre-
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figure 1.2. Représentation des angles d'attitude de la rewgauche d’un essieu
[Lon06].
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figure 1.3. Cisaillement de la bande de roulement créé péa dérive [Heu02].

Le phénomene qui permet au pneumatique de guider le véhicule est
Ieffort de dérive. L’angle de dérive est I'angle entre la direction d’avance et 'axe
de roulage (intersection entre le plan de roue et le plan du sol). Dans l'aire de
contact roue-sol, les pains de gomme (éléments individuels de la sculpture du
pneumatique) sont a la fois solidaires de la carcasse du pneumatique et en
adhérence sur le sol. En présence d'un angle de dérive non nul, les pains
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subissent une déformation progressive en cisaillement au cours de leur passage
dans 'aire de contact. Ce phénomene est représenté dans la figure 1.3.

Le cisaillement de la bande de roulement génere un effort perpendiculaire
a la direction de roulage, nécessaire pour que le véhicule puisse subir une
accélération latérale et suivre une courbe. L’évolution de l'effort de dérive en
fonction de I’'angle de dérive est conditionnée par I'adhérence des pains sur le
sol. Pour des angles faibles, I'effort de dérive est proportionnel a I'angle de
dérive. La pente de cette partie linéaire de la courbe (figure 1.4) est appelée
rigidité de dérive.

Au-dela d’un certain angle de dérive, le rapport angle/force devient non
linéaire, jusqu'a atteindre un maximum. Cette zone de transition correspond a
lapparition du glissement d’'une partie de l'aire de contact sur le sol. Le
phénomene est tres perceptible au volant alors que ’adhérence des pneus n’a pas
encore diminuée. Il constitue un signal d’alerte pour le conducteur.

Si ’'angle de dérive augmente encore, alors I’effort latéral diminue et le
véhicule perd en directivité. Il s’agit alors d’une situation dangereuse car plus le
conducteur braque, moins le véhicule tourne. Cette évolution de I'effort de dérive
est schématisée dans la figure 1.4.

A
Force

de dérive /_

Angle
de dérive‘
/ Zone Zone de Zone de
/ d’adhérence transition glissement

/

figure 1.4. Evolution de I'effort de dérive en fonction dd’angle de dérive.

L’évolution des angles de braquage de chacune des roues au cours de
toutes les phases de roulage (accélération, freinage, virage ...) est donc un
parametre essentiel pour le comportement du véhicule et sa stabilité. Le controle
de cet angle par le mécanisme de suspension doit étre tres précis. La rigidité de
dérive d'un pneumatique de véhicule de tourisme pouvant atteindre
2000 N/deg, de petites variations d’angles peuvent générer des efforts
significatifs.

Un deuxieme effort engendré par le pneumatique est la poussée de
carrossage. La distribution inégale des efforts sur I’aire de contact en présence de
carrossage engendre un effort latéral supplémentaire. Ainsi, un réglage des roues
en contre-carrossage permet d’améliorer la directivité du véhicule. Cependant,
cette tendance doit étre nuancée car la poussée de carrossage est sensiblement
plus faible que l'effort de dérive et la présence de carrossage réduit I'aire de
contact pneu-sol.

Simultanément a l'effort de dérive, le pneumatique génere un moment
autour de l'axe vertical : le moment d’auto alignement. Ce moment provient de la
répartition des efforts de dérive dans l'aire de contact pneu-sol. Il est important
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de considérer ce moment car celui-ci est transmis par la commande de direction
jusqu’au volant et directement ressenti par le conducteur. Le moment d’auto-
alignement augmente avec la dérive du pneumatique dans la zone d’adhérence,
puis diminue rapidement dans la zone de transition. Ce phénomene signale au
conducteur une perte d’adhérence avant d’étre dans la situation dangereuse de
glissement.

Nous voyons ici que les performances d’'un essieu sont conditionnées par
le déplacement des roues par rapport au chassis et par rapport au sol. Ces
déplacements sont décrits par des parametres de position et d’orientation. Les
épures cinématiques et élastocinématiques sont des représentations graphiques
de I’évolution de certains parametres (carrossage, demi-voie, braquages ...) en
fonctions du débattement vertical des roues. La figure 1.5 présente les épures
d’un essieu multibras pour un mouvement de débattement simultané des roues.
Les épures sont des éléments fondamentaux pour caractériser le comportement
de I'essieu et par conséquent du véhicule.

Var. de ¥z voie [mm)] Braguage induit [deqg] Carrossage [deqg] Enroulement [deg]

! +80 | | +80 l I +80 +80 I I +80 +80 L I +80 +80
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>
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figure 1.5. Epures cinématiques d’un essieu multibras eréthattement vertical
simultané [FaVv02].

Les épures cinématiques sont calculées en tenant compte uniquement des
dimensions géométriques des éléments du mécanisme et en supposant les pieces
indéformables. Cependant pour de nombreux essieux, la déformation des pieces,
due a I'élasticité des matériaux, peut étre significative. De plus, tous les essieux
comportent de nombreuses liaisons élastiques appelées aussi bushings afin de
filtrer les vibrations engendrées par les irrégularités de la route.

Les liaisons élastiques sont généralement constituées de deux armatures
métalliques cylindriques et concentriques, liées par un massif d’élastomere. La
figure 1.6 présente différents types de liaisons élastiques permettant de répondre
a différentes exigences fonctionnelles.

La liaison élastique alvéolée a pour but d’avoir des rigidités radiales tres
différentes suivant les axes de sollicitation perpendiculaires. L’écart de rigidité
est réglé par la taille des alvéoles qui peuvent étre traversantes ou non.
L’articulation lamifiée comporte un tube métallique de faible épaisseur entre les
armatures intérieures et extérieures. Celui-ci permet d’augmenter la rigidité en
translation radiale tout en conservant sensiblement la méme souplesse en
torsion axiale. La liaison dont les armatures sont sphériques permet de
supporter des charges plus élevées et d’obtenir une rigidité en torsion similaire
dans toutes les directions. Il existe aussi des liaisons dites hydroélastiques
possédant plusieurs cavités entre lesquelles circule un fluide. Ces liaisons
permettent d’obtenir des rigidités et des amortissements tres variables en
fonctions de la fréquence de sollicitation.
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Liaison élastique Liaison élastique Liaison élastique Liaison élastique a
simple alvéolée lamifiée armatures sphériques

figure 1.6. Principaux types de liaisons élastiques [Pau6

La présence de ces liaisons élastiques joue un role important dans le
déplacement et l'orientation des roues [Blug8]. Il est alors nécessaire pour
analyser le comportement d'un essieu d’établir les épures élastocinématiques qui
tiennent compte de la déformation des liaisons élastiques. Le calcul de ces
épures nécessite I'utilisation d'un modele élastocinématique.

1.2, Technologies des essieux

Au sein des mécanismes de liaison au sol, il est usuel de distinguer les
éléments qui guident les roues des éléments flexibles qui permettent le
débattement vertical. Cette distinction a une origine historique car initialement
les véhicules étaient dotés d'un axe rigide reliant les deux roues tandis qu'un
systéme souple (ressort) liait cet axe au chassis.

L’évolution des systémes de liaison au sol a rendu cette distinction moins
évidente car pour différentes réalisations, un méme organe peut jouer plusieurs
roles simultanément. Par la suite on appellera essieu ’ensemble des organes qui
relient la roue au chassis a l'exception des éléments de direction et des
dispositifs de suspension (ressorts, amortisseur ...).

1.2.1. Essieux rigides

Historiquement, les premiers systéemes de suspension a équiper les
véhicules automobiles furent ceux déja en cours d’utilisation sur les véhicules a
traction animale. Il s’agit de suspensions a essieu rigide et ressorts a lames pour
lequel les deux porte-fusées sont reliées par une traverse centrale, comme
représenté dans la figure 1.7-a. D’une construction extrémement simple et
robuste, ce type de suspension est capable de supporter de fortes charges. Ces
avantages expliquent que cette suspension est toujours employée pour les
véhicules utilitaires ou tout-terrain pour lesquels la robustesse doit primer sur
les performances routieres.
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a - Essieu rigide avec ressorts a lames b - Essieu rigide avec ressorts hélicoidaux
et bielle Panhard

figure 1.7. Suspensions a essieu rigide [Lon06].

Toutefois, la connexion directe entre les deux roues de l'essieu et le
guidage par les lames de ressorts ne permettent pas un guidage efficace des
roues. De plus, la présence de friction séche entre les lames du ressort limite le
confort d'une telle suspension en transmettant les vibrations au chassis. Enfin, le
mouvement de la traverse centrale au cours du débattement vertical de I’essieu
génere un volume enveloppe important, réduisant d’autant le volume utilisable
dans le véhicule.

Différentes évolutions de l’essieu rigide sont apparues pour réduire les
inconvénients décrits plus haut. L’utilisation de ressorts hélicoidaux a la place
des ressorts a lames, permet d’améliorer le confort de suspension. Le guidage de
la traverse est alors assuré par des bras longitudinaux et une ou plusieurs bielles.
A titre d’exemple, la figure 1.7-b présente un essieu rigide dont le guidage latéral
est assuré par une bielle Panhard.

Les essieux semi-rigides sont une évolution plus récente des essieux
rigides. Pour ce type de suspension, la traverse centrale est fixée en avant des
axes des roues, sur les bras longitudinaux. La rigidité en torsion de la traverse
permet de limiter les mouvements de roulis.

Ces configurations sont actuellement utilisées sur les essieux arriere des
véhicules de tourisme d’entrée de gamme en raison de leur faible cotit de
fabrication.

1.2.2. Essieux de type McPherson

Développé en 1947 par Earle S. McPherson pour General Motors, ce type
d’essieu a été utilisé pour la premiere fois en 1950 par Ford. Cet essieu comporte
un nombre réduit de pieces, il est par conséquent assez simple a fabriquer. De
plus il possede de bonnes performances en termes de comportement routier et
de confort. La figure 1.8 représente deux variantes de 1’essieu Mc-Pherson.

Un essieu McPherson se caractérise par le fait que I'amortisseur (3)
participe au guidage de la roue. En effet, celui-ci est solidaire du porte-moyeu (4)
et I'extrémité de la tige de 'amortisseur est liée au chassis (7). Un ressort (2) est
combiné a 'amortisseur pour assurer la rigidité verticale de la suspension. Dans
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sa configuration intiale (essieu McPherson intégral représenté dans la figure 1.8-
a), le porte-moyeu est guidé dans sa partie inférieure par le bras de suspension
(8) et la barre antiroulis (6). Enfin, une bielle de direction (5) permet de
controler le braquage des roues.

a - Essieu McPherson intégral [Hal95] b - Essieu pseudo McPherson avec triangle [Lon06]

figure 1.8. Essieux McPherson et pseudo McPherson.

Cependant, I'utilisation de la barre antiroulis pour assurer le guidage du
porte-moyeu limite les possibilités d’optimisation du comportement
cinématiques de ’essieu McPherson. C’est pourquoi, dans la plupart des mises
en ceuvre actuelles, un triangle de suspension est utilisé pour assurer le guidage
du porte-moyeu. Ce triangle est lié au porte-moyeu par une rotule et possede
deux points d’ancrage sur le chassis réalisant ainsi 1’équivalent d’une liaison
pivot. La figure 1.8-b représente un tel montage.

L’essieu de type pseudo McPherson présente de nombreux avantage qui
justifient son emploi sur la grande majorité des trains avant de véhicule léger.
Comme il fait appel a des piéces peu complexes et en nombre réduit, cet essieu
est économique tant a la fabrication qu’a ’assemblage. De plus 'utilisation d’une
jambe de force permet d’obtenir un mécanisme peu encombrant, libérant de
I’espace utile pour I'implantation du moteur.

Ces avantages ont bien sir des inconvénients intrinseques. La structure
cinématique simple et le nombre réduit de pieces, donc de parametres de
conception, ne permettent pas un réglage fin du comportement cinématique de
Pessieu. De plus la présence d'un moment de flexion dans la jambe de force
implique I'apparition d’'un frottement de suspension qui nuit au filtrage des
vibrations transmises au chéassis. C’est pourquoi ce type d’essieu est employé
principalement sur les véhicules économiques et n’est pas adapté aux véhicules
nécessitant un haut niveau de confort et de tenue de route.

Différentes variations ont été développées afin de dépasser les limitations
de I’essieu McPherson au prix d'une augmentation du nombre de pieces.

1.2.3. Essieux a triangles superposés

Les essieux a triangles superposés sont une technologie qui permet de
dissocier les fonctions de suspension et de guidage pour atteindre un meilleur
comportement global de la liaison au sol.
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Ce type d’essieu est constitué de deux triangles de suspension liés au
chassis par une liaison pivot et au porte-moyeu par une liaison rotule, tel que
représenté dans la figure 1.9. Les éléments de suspension, ressort et amortisseur,
viennent prendre appuis soit sur un triangle, soit directement sur le porte-
moyeu.

Ces types de suspension sont largement employés sur les véhicules de
compétition car ils permettent de régler facilement les épures cinématiques de
l’essieu et sont capables de supporter des efforts importants. Ces essieux sont
aussi utilisés sur des véhicules de série nécessitant une grande qualité de tenue
de route et de confort.

En contrepartie, ces essieux colitent plus cher a produire en raison de
l'utilisation d'un nombre plus important de pieces et de liaisons. Ce type d’essieu
est plus encombrant qu'un essieu McPherson. Enfin, la présence du triangle
supérieur est difficilement compatible avec la présence du groupe
motopropulseur au niveau des essieux avant.

figure 1.9. Essieu a triangles superposés [Lon06].

1.2.4. Essieux multibras

Les essieux multibras sont une évolution des essieux précédents. Ils se
caractérisent par un nombre plus important de bras de suspension afin de
permettre un réglage plus fin du comportement élastocinématique. Le
développement de ces essieux a été permis par la généralisation des outils de
simulation numérique.

figure 1.10. Essieu 5 bras Mercedes [Hal95].
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En raison de la structure complexe de ces essieux, il est difficile d’établir
intuitivement le lien entre les parameétres de conception de I’essieu et les criteres
fonctionnels. Pour exploiter pleinement le potentiel de tels mécanismes de
suspension, il est nécessaire de procéder par optimisation sur des modeles
cinématiques [SiBo2] ou élastocinématiques [KnMo6]. La figure 1.10 présente
deux exemples d’essieux cinq bras.

1.2.5. Essieux OCP

Dans la section 1.1, les principaux parametres influents sur le
comportement du pneu ont été présentés. Il faut remarquer que la prise de roulis
par un véhicule en virage s’accompagne dune prise de carrossage pour les roues
extérieures au virage et dune prise de contre-carrossage pour les roues
intérieures au virage. Ce phénomene est doublement pénalisant dans la mesure
ou la poussée de carrossage ainsi générée est dirigée vers I'extérieur de la courbe
et l'aire de contact pneu-sol est réduite [Heuo2].

Le meilleur moyen de préserver de bonnes conditions de fonctionnement
au pneumatique est de lui assurer au minimum que le plan de roue soit
perpendiculaire au plan du sol en toute circonstances. Au mieux, on peut lui
assurer un contre-carrossage pour faire participer une surface de contact plus
grande, puisque les efforts de dérive déforment le pneu et le contact avec le sol
est assuré principalement par la partie extérieure de la bande de roulement pour
les architectures classiques de suspension. L’idée consiste a passer dune
solution au réglage statique du carrossage a une solution réactive de correction
de ce dernier, ou le mouvement de la suspension en virage nous permet
d’obtenir une posture optimale de la roue. Le principe de base consiste a
modifier I'architecture d’'un mécanisme de suspension initial pour libérer un ou
plusieurs degrés de mobilité. Le choix s’est porté sur un essieu multibras puisque
nous avons vu que ce type de géométrie est une des plus performantes. De plus,
cette architecture permet de plus grandes possibilités de réglages des épures
cinématiques. Il est ainsi possible d’obtenir un ou plusieurs degrés
supplémentaires en mouvements latéraux par rapport aux degrés de mobilités
habituels liés au débattement vertical. La société Michelin a proposé plusieurs
concepts de solutions brevetées allant dans ce sens. L'objectif est de donner
forme a une cinématique saine pour toute les sollicitations possibles et assurant
un comportement cinématique réactif optimal en virage. Il est aussi possible
d’intégrer un systeme de commande actif en complément pour lui imposer une
loi de commande optimale le cas échéant.

L’objectif visé par la société Michelin est de provoquer de maniére
réactive la prise de contre-carrossage en virage pour assurer une meilleure tenue
de route et une meilleure reprise d’efforts latéraux. En fait, il s’agit de mettre a
profit les efforts latéraux qui ne favorisaient pas jusque la le pneu et la
suspension. En effet, les seuls concepts ayants vu le jour jusqu’alors étaient des
systemes actifs ayant pour objectif le controle de carrossage basés sur
I'inclinaison sélective par le biais d'un actionneur motorisé ou commandée par le
braquage imposé des roues avant. Le mécanisme de suspension, nommée OCP
pour Optimized Contact Patch, est décrit dans les brevets mondiaux
W020058949 [BGP02] et WO2004009383 [ABG04] (figure 1.11). A partir d’'une
architecture multibras a roues indépendantes avec deux degrés de mobilité en
débattement vertical, I'objectif consiste a libérer un degré supplémentaire pour
I’ensemble de la suspension. Ce degré correspond au déabttement en carrossage
sous sollicitation latérale. La possibilité de disposer de ce degré de liberté

10
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supplémentaire est réalisée par la mise en place d’'un berceau central mobile,
appelé bielle centrale ou berceau oscillant, en mouvement par rapport au
berceau proprement dit, fixé a la caisse.

Le brevet initial décrit la solution comme suit. L’extrémité extérieure des
bras de suspension est connectée sur la fusée ou porte-roue. La partie intérieure
est pour sa part connectée sur la bielle centrale, laquelle est elle-méme connectée
a la caisse par une liaison fixe. Une premiere géométrie se caractérise par une
bielle centrale commune aux deux paires de bras droits et gauches. Le controle
de I’élément central peut s’effectuer par la mise en place d’une raideur en torsion
autour de la liaison (systeme réactif) ou par un actionneur (systéme actif). Dans
cette configuration, il est clair que les roues ne sont plus réellement
indépendantes.

figure 1.11. Maquette virtuelle de I'essieu OCP [HRGO5]

1.2.6. Modélisations des liaisons au sol

Il existe différents types de modélisation des véhicules et de leurs liaisons
au sol qui différent selon le phénomene étudié et la finalité du modele.

Le modele le plus simple pour I'analyse du comportement d'un véhicule
est le modeéle a deux dimensions d’Ackermann. Dans ce modéle, on ne considére
que deux roues placées sur le plan médian du véhicule. Ce modele permet
d’estimer les efforts sur chaque essieu en virage et d’étudier la stabilité de lacet
en fonction de la position du centre de gravité et des angles de braquage.
Toutefois, il ne prend pas en compte les différences d’angle de dérive entre les
roues d'un méme essieu. Le modele quadricycle est un peu plus complet
puisqu’il permet de tenir compte des différences d’angle de braquage entre les
roues et des transferts de charge en cas d’accélération latérale et longitudinale.
Ces modeles sont schématisés dans la figure 1.12.

11
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a - Modéle d’Ackermann [Hei02] b — Modéle quadricycle [ZTHO5]

figure 1.12. Modéele de véhicule a deux dimensions.

Un deuxieme type de modele a deux dimensions est celui du mécanisme
de l'essieu approximé comme un mécanisme dans le plan transversal du
véhicule. Ce type de modélisation permet notamment de déterminer au stade de
I’avant-projet I'influence des parametres géométriques sur la position du centre
roulis. La figure 1.13 présente la construction géométrique qui permet d’établir la
position du centre de roulis entre le chassis et le sol (CS) pour une suspension a
triangles superposés. La position des bras de suspension supérieurs (1, 2) et
inférieurs (3, 4) permet de déterminer la position du centre instantané de
rotation des roues par rapport au chassis (RC). Le centre instantané de rotation
de la roue par rapport au sol (RS) se situe au point de contact pneu-sol. Le centre
de roulis se situe alors a I'intersection des deux droites passant par les points RC
et RS de chacune des roues.

Plan médian
Du véhicule

Roue gauche 7 Roue droite

figure 1.13. Construction géométrique du centre instantande roulis [Hal95].

La localisation du centre de roulis est un élément essentiel pour pouvoir juger de
la stabilité du véhicule au renversement latéral [Karo4]. La plupart des modeles
utilisés pour caractériser le renversement latéral sont des modeles exprimés
dans le plan de roulis du véhicule, mais ceux-ci sont généralement complétés par
un modele bicyclette de Ackermann dans lequel on ajoute les variables
dynamiques [Bouo6]. Le modele utilisé par Ryu et représenté dans la figure 1.14
permet en plus de prendre en compte I'inclinaison de la route.

12
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figure 1.14. Modele de véhicule pour la stabilité au renveement latéral [RyB02].

Cependant ces modeles bidimensionnels sont insuffisants pour
représenter le comportement réel d'un mécanisme de suspension qui est un
mécanisme spatial. L'utilisation de modeles tridimensionnels est nécessaire.

D’une maniere générale, les mécanismes de suspensions automobiles sont
des mécanismes en chaines fermées a un degré de liberté. Il est possible d’établir
un modele géométrique analytique a partir des équations de liaison. Celui-ci
prend la forme d’un systeme d’équations polynomiales qui permet de déterminer
I’état de la suspension en fonction de la valeur du débattement vertical [Merg6].
La résolution d’un tel systeme d’équations est réalisée le plus souvent avec des
méthodes numériques itératives du type Newton-Raphson. Cette méthode pose
toutefois certains problemes car les mécanismes a chaines cinématiques fermées
multiples peuvent admettre plusieurs solutions satisfaisant les équations de
liaison. Cette difficulté, qui existe de maniere similaire dans le domaine de la
robotique parallele, peut étre contournée en utilisant la méthode des intervalles
[PMDos5].

Les modeles cinématiques basés sur I’expression analytique des équations
de liaisons utilisent un nombre de parametres géométriques minimal et leur
résolution demande peu de temps de calcul. Ce type de modele est donc
particulierement adapté pour la conception optimale de la géométrie du
mécanisme de suspension [SiBo2].Toutefois, ces modeles sont difficiles a établir
car le paramétrage du modele et 1a formulation des équations est différente pour
chaque structure d’essieu.

Les modélisations tridimensionnelles plus couramment employées par
I'industrie automobile sont les modeles élastocinématiques construits en
utilisant des logiciels de simulation de mécanismes multicorps. Ces logiciels sont
capables d’établir de maniere automatique les équations du mouvement, en
statique et en dynamique, pour tout type de mécanisme composé de corps
solides indéformables, de liaisons cinématiques et de rigidités localisées. Les
équations du mouvement sont généralement obtenues en utilisant le formalisme
de Lagrange. Ce sont des équations différentielles d’ordre 2 dont la résolution
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peut étre envisagée numériquement avec un schéma itératif [TEWo02] [NeHo1].
Ce formalisme a I'avantage d’étre facilement généralisable pour tout mécanisme
mais nécessite un temps de calcul plus important.

Ces outils de modélisation sont utilisés tout d’abord pour définir des
modeles élastocinématiques complets des systéemes d’essieu. Ces modeles
permettent de calculer les épures élastocinématiques en tenant compte de tous
les éléments flexibles du systeme. Les modeles élastocinématiques d’essieux sont
utilisés pour réaliser des simulations en statique. Ceci est justifié par le fait que
les phénomenes d’inertie des composants de I’essieu sont peu significatifs face a
Iinertie du véhicule complet. A titre d’illustration, la figure 1.15 montre la
représentation graphique de deux modeles d’essieu réalisés avec deux logiciels
commerciaux : "Adams/Car" édité par MSC Software et "Virtual.Lab Suspension
Motion" édité par LMS (évolution du logiciel DADS). Sous les roues du véhicule
est représenté un banc de caractérisation virtuel similaire au banc de
caractérisation des essieux réels.

Ih,.""..".'f......_
et

Jix

viﬂ JE k.
W

—od

a— Modéle MSC Adams/car b — Modéle LMS Virtual . Lab Suspension Motion

-

- Lt e ey ¥

P L o ot v
S
P

figure 1.15. Modéle multicorps élastocinématique d'un essi.

figure 1.16. Modele multicorps dynamique d'un véhicule coplet avec Adams/Car.

Les modeles d’essieux avant et arriere peuvent ensuite étre assemblés afin
de constituer un modéle de véhicule complet tel que représenté dans la
figure 1.16. Le modele du véhicule complet peut aussi prendre en compte le
mécanisme de direction, le systeme de freinage et de transmission.
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Pour pouvoir simuler le comportement réel du véhicule, il est nécessaire
de disposer d'un modele de comportement des pneumatiques. Le modele le plus
connu est celui de Pacejka aussi appelée formule magique [PaBg3]. Cette
modélisation repose sur une équation principale a partir de laquelle I'effort
latéral, le moment d’auto-alignement ou l'effort longitudinal en base de roue
sont déterminé par identification avec des résultats expérimentaux.

Un autre type de modélisation rencontrée dans la littérature concerne
plus particulierement le comportement dynamique de la suspension. Ces
modeles considerent, selon le probleme étudié, un quart de véhicule (une roue)
[KiR00], un essieu [HNH99] ou la suspension du véhicule complet.

La figure 1.17 schématise un modele dynamique d’essieu. Ce modele
assimile le systeme mécanique complexe de la suspension a un systeme simplifié
composé de masses, ressorts et amortisseurs. La distinction est faite entre la
masse suspendue, c'est-a-dire I’ensemble des masses liées solidaires du chassis
(mg) et les masses non suspendues (mwz, mwr) représentant les masses du
pneumatique, de la roue, du moyeu et du porte-moyeu. Les masses non
suspendues sont liées au sol par une rigidité et un amortissement représentatifs
du comportement du pneumatique (cw, dw). La masse suspendue et les masses
non suspendues sont liées par des rigidités et amortissements représentatifs de
la suspension du véhicule (ca, dg). Ces rigidités et amortissement sont bien sir
conditionnés par les ressorts de suspension et les amortisseurs du véhicule, mais
dépendent aussi de la structure cinématique de ’'essieu [KRK99].

Zg ZSG ZpL
1 D Kee !
Az |z, Mg, 05
CaL § 4 dg,
- My
Cw is dWL

figure 1.17. Modele dynamique d'une suspension [HNH99].

Les modeles dynamiques sont utilisés pour étudier les oscillations du
chassis engendrées par les irrégularités de la route. Les mouvements du chassis
sont un élément déterminant du confort du véhicule. Les modeles dynamiques
sont aussi utilisés pour la commande des suspensions active et semi-actives.
Pour représenter correctement le comportement réel d’'un véhicule, les rigidités
et amortissements sont des fonctions non linéaires. L’identification du modéle
de suspension est alors une étape essentielle pour obtenir un systeme
performant.
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figure 1.18. Complexité et fidélité des différents modélete véhicule [Hei02].

Nous voyons ici qu’il existe une grande variété de modeles pour I'analyse
du comportement des véhicules. Les modeles les plus simples, avec un nombre
réduit de parametre et de degrés de liberté, permettent une approche analytique
de la dynamique des véhicules. Les modeles multicorps trés complexes
permettent la simulation du comportement du véhicule dans toutes les
situations. Ce sont les modeles les plus performants au niveau de la fidélité par
rapport au comportement réel du véhicule. Mais cela implique I'utilisation d’un
nombre important de parametres [Frio6]. La figure 1.18 illustre ce compromis
entre simplicité et fidélité des différentes familles de modele.

1.3. Problématiques d’identification

Dune maniere générale, un probléme d’identification consiste a
minimiser la différence de comportement entre un modele et un systeme réel.
Par systéme, on désigne ici tout objet au sein duquel des variables de différentes
natures interagissent avec des entrées et produisent des signaux observables : les
sorties. Un systeme peut alors étre représenté schématiquement par la
figure 1.19.

Perturbation
non mesurable

|

Systeme — Sortie

Entrée

A

Perturbation
mesurable

figure 1.19. Schématisation d'un systéme [Lju99].

Le probleme d’identification consiste a déterminer un modele et les
parametres de ce modele afin de minimiser ’écart entre ce modele et le systeme
réel. Cela suppose de définir un critere d’erreur qui quantifie I’écart entre le
modele et la réalité. L’identification est donc une démarche expérimentale pour
laquelle on peut distinguer quatre étapes [Ljug9]:

- Acquisition des données expérimentales (entrées et sorties).

- Choix de la structure du modele.
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- Identification des parametres du modele choisi a partir des données
expérimentales.

- Validation du modéle identifié.

L’identification peut étre considéré comme une démarche itérative entre
ces étapes (figure 1.20).

o

‘ Expérimentation

Données

Choix du
modele

Choix du critére
d’identification

A 4 ¥ l

Calculs sur le modéle }47
| Validation du modéle | >
L Modele a

Modéle fevon

utilisable

figure 1.20. Procédure d’identification d’'un systeme [Lju®].

Dans la littérature, le probleme de I'identification est largement abordé du
point de vue de l'automatique [Souo6]. En effet, pour pouvoir controler et
commander un systéme, il est primordial de posséder une modélisation correcte
qui permette de connaitre les entrées nécessaires pour obtenir une sortie voulue
[LaF98]. Cependant, l'identification est un probléeme qui se pose dans de
nombreux domaines de I'ingénierie et pour lesquels des méthodologies variées
existent.

1.3.1. Structure du modele

Le choix de la structure du modele dépend du type de probleme abordé.
On peut distinguer deux types de modeles : les modeles de connaissance et les
modeles de représentation [WaPo4].

Un modele de représentation est un ensemble de fonctions
mathématiques qui permettent de reproduire le comportement d’'un systeme
indépendamment de sa structure physique. On utilise ces modeles lorsque les
phénomenes physiques mis en jeu sont trop complexes pour pouvoir identifier
tout les parameétres, ou lorsque 'on ne connait pas a priori le fonctionnement
interne du systeme. On appelle couramment ce type de modele des "boites
noires" et les parametres d'un tel modele n'ont pas nécessairement de
signification physique. 11 existe différents types de fonctions qui sont des
"approximateurs universels" : les réseaux de neurones, les ondelettes, les
fonctions radiales (RBF).

Ces fonctions sont utilisées dans des domaines aussi variés que
I'identification des codes postaux pour le tri automatisé du courrier [DMSo2], la
détections de fissures dans les structures mécaniques [LiW98] ou la
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reconnaissance de personnes par analyse de photos du visage[TFV98]. Elles sont
aussi utilisées pour la modélisation dynamique des suspensions automobile
destinée aux systemes de suspension actives ou semi-actives [GHY04] [HNH99].

A T'opposé, le modele de connaissance (ou modele phénoménologique)
tente de reproduire le comportement du systeme réel par l'analyse des
phénomeénes physiques a l'origine de son fonctionnement. Les parameétres d'un
tel modele sont alors des grandeurs physiques internes au systeme. Dans le cas
de la modélisation de systémes mécaniques, il s’agira alors par exemple de
parametres géométriques, d’inertie, d’amortissement et de rigidités.

Indépendamment du type de modele utilisé, une difficulté majeure des
problemes d’identification consiste a choisir un modele dont la complexité soit
adaptée au systeme étudié. Un modele insuffisamment complexe ne permettra
pas de reproduire correctement le systéme réel.

On pourrait penser quun modele plus complexe peut toujours mieux
représenter les résultats expérimentaux et le choix du modele est alors un
compromis entre complexité et performance. Cependant lorsque les données
expérimentales sont bruitées, les degrés de liberté supplémentaires d'un modele
trop complexe peuvent servir a modéliser une réalisation particuliere du bruit.
L’identification du méme systéme a partir de données expérimentales différentes
aboutira alors a un jeu de parametres et un comportement du modele différent.
Le modele trop complexe ne permettra pas alors de donner une bonne
prédiction du comportement du systeme [WaPg4].

De plus, lorsque le nombre de parametres est trop important, certains
parametres sont non identifiables. Un parametre p est dit non identifiable si il
existe une infinité de valeurs de p. telles que les sorties du systéme soient égales

aux sorties du modeéle [SeFo1]. Dans le cas d'un modéle de connaissance, la non-
identifiabilité pose le probléme du réalisme du modele. Méme si le modeéle
identifié possede un comportement identique au systeme de référence, il n’existe
aucune certitude que les parametres identifiés correspondent aux parametres
réels.

1.3.2. Identification des parametres

Une fois la structure du modele déterminé, I'identification des parametres
consiste a déterminer le jeu de parametres qui définissent le meilleur modele
compte tenu du but fixé a la modélisation. Cette détermination passe par la
définition d’un critére j(p), fonction scalaire des paramétres p du modéle, qu’il
faudra optimiser. Le critere compare I’ensemble des résultats expérimentaux,
exprimés sous la forme d’un vecteur y°®, avec les sorties du modele y™(p).

Les criteres quadratiques, aussi appelés criteres des moindres carrés ou
norme 2, sont de loin les plus utilisés a cause de leur caractere intuitif et du fait

qu’ils s’adaptent bien aux calculs d’optimisation. Ces criteres peuvent s’écrire
sous la forme :

im(P) = €' (p) Q &(p),
ou Q est une matrice de pondération et e(p) la différence entre le modele
et les données expérimentales : e(p) =y° -y"(p).

Malgré leur utilisation presque universelle, les criteres quadratiques ne
sont pas toujours les plus adaptés au probleme d’identification rencontré. Il
existe d’autres criteres utilisables tels que les criteres en valeur absolue (ou
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norme 1), en maximum (ou norme infinie), ou encore les critéres bayesiens
[WaP94] [Souo06].

Les parametres p qui minimisent le critére choisi peuvent étre obtenus

avec diverses méthodes d’optimisations. Différents facteurs interviennent dans
le choix de la méthode d’optimisation selon qu’il s’agisse d'un probleme linéaire
ou non linéaire, si le nombre de parametres est plus ou moins important, si le
probleme est contraint ou non contraint.

Lorsque 'on aborde l'identification des systémes mécaniques il apparait
que le domaine de la robotique est le plus étudié. En mode statique, la précision
d’'un robot dépend non seulement de la qualité de ses asservissements, mais
également de I’exactitude du modele géométrique utilisé. Or le modele théorique
(de conception) ne prend pas en compte les défauts des segments et des
transmissions du mécanisme [KhD99]. Pour l'identification géométrique des
robots on cherche a identifier les constantes du modele géométrique directe
(longueurs et angles) de telle sorte que la pose de 'organe terminal (position et
orientation) du modele coincide avec celle du robot réel pour un jeu de
parametres articulaires donné.

1.4. Besoin industriel

En raison de la complexité des phénomenes qui entrent en jeux dans le
fonctionnement d’une liaison au sol et des différents criteres d’appréciation de
sa qualité, les outils de simulation numériques sont devenus indispensables pour
toute étude de conception. Depuis I'apparition des outils de simulation
multicorps, I'industrie automobile en a été le principal utilisateur [Blugg].

Des logiciels spécialisés ont fait leur apparition pour traiter les problemes
spécifiques liés a la conception des liaisons au sol. Afin de pouvoir simuler de
maniere la plus réaliste possible la dynamique du véhicule, les modéles sont
devenus trés complexes. Il est ainsi possible de prendre en compte (entre autres)
le comportement élastique des pieces métalliques et le comportement non
linéaire des liaisons élastiques.

Avant de pouvoir utiliser les modeles élastocinématiques pour le
développement de nouvelles solutions techniques ou 'amélioration de solutions
existantes, il est nécessaire de vérifier la qualité de ces modeles. C’est pourquoi
les modeles d’étude sont définis a partir de véhicules existants. Il est alors
nécessaire d’établir les parametres géométriques (dimensions des pieces) et les
parametres de rigidités nécessaires a la définition du modele. Lorsque 'on ne
connait pas a priori les parameétres de conception de I’essieu, il est nécessaire de
le démonter et de caractériser chaque élément indépendamment.

Les dimensions fonctionnelles des pieces sont mesurées a l'aide de
machines a mesurer tridimensionnelles (MMT). Les MMT employés pour ces
mesures sont généralement des machines portables de type bras de mesure. Une
photographie de ce type de machine est reproduite dans la figure 1.21. Dune
précision inférieure aux MMT classiques de type portique, les bras de mesure
sont appréciées pour leur souplesse d’emploi et leur volume de travail
important. Ils peuvent facilement étre déplacés et servir a réaliser des mesures
directement sur les véhicules. Ces bras de mesures peuvent aussi étre dotés de
scanner laser 3D afin de numériser compléetement la géométrie de pieces pour
des travaux de rétro ingénierie. Il apparait cependant que ces scanners sont
insuffisamment précis et peu adapté a la mesure de cotes fonctionnelles
[JMOo06].
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Pour caractériser la précision d'une machine a mesurer tridimensionnelle
portable du type bras de mesure, plusieurs protocoles sont utilisés. Les trois
protocoles principaux les plus souvent utilisés dans les documentations
techniques des constructeurs sont :

(1) Points sur sphere : avec le palpeur du bras de mesure, des centaines de
points sont mesurés sur une sphere. Les points sont pris en utilisant des
postures variées du bras de mesure. Le centre de la sphere est calculé a partir de
cet ensemble de points. La précision est analysée comme l'intervalle a 2 o des
longueurs entre le centre calculé de la sphere et les points de mesure. o
représente ici I’écart type des distances entre les points de mesure et le centre de
la sphere. Cette méthode d'essai est typiquement employée pour la comparaison
entre machines de mesure et n'est pas recommandée pour déterminer la
répétabilité du bras de mesure.

(2) Points dans cone : le palpeur du bras de mesure est placé dans un
logement conique et différents points sont mesurés a partir des directions
d'approche variées. La précision est interprétée comme l'intervalle a 2 o des
distances entre chaque point de mesure et le point moyen sur ’ensemble de
mesures. Cet essai est la méthode la plus reconnue pour déterminer la
répétabilité articulaire de la machine de mesure.

(3) Précision de longueur volumétrique : est déterminée en employant des
accessoires de longueur calibrée, qui sont mesurés a divers endroits et pour
différentes orientations dans tout le volume de travail du bras de mesure. Cet
essai est le plus représentatif de la précision utile d'un bras de mesure pour des
applications pratiques.

a — Bras de mesure tridimensionnel b — Réalisation de mesures sur véhicule
avec un bras de mesure

figure 1.21. Machine a mesurer tridimensionnelle portablgRom06].

Pour déterminer les rigidités des liaisons élastiques, il faut réaliser des
tests de traction et de torsion sur des bancs de mesure spécifiques [KWHO03]. De
la méme maniere, les ressorts et amortisseurs doivent étre testés afin d’établir
précisément leur comportement.

Le démontage et la mesure des ces parametres ainsi que la définition du
modele élastocinématique correspondant est un travail long [Blugg]. Nous avons
vu précédemment que le comportement dun essieu est caractérisé par ses
épures. La qualité d’'un modele élastocinématique est donc jugée sur la
comparaison des épures de I’essieu réel avec celles obtenues par simulation.
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Afin d’établir ces épures pour un essieu réel, un banc de caractérisation
spécifique, appelé banc Kinematic & Compliance (K&C) est employé. La
figure 1.22 reproduit une photo du banc K&C [MTSo1]. Le chassis du véhicule
est solidarisé au bati du banc a ’aide de brides et de tirants croisés. Sous les deux
roues de I'essieu sont disposés des plaques qui reproduisent le contact roue-sol.
Ces plaques sont asservies selon six degrés de liberté en position et en effort
grace a un ensemble d’actionneurs. Il est ainsi possible de reproduire tout type
de cas de chargement. Le banc est équipé d’un systéme de mesure en continu des
déplacements de la roue. Les épures sont alors obtenues en imposant un
déplacement vertical a la roue et en observant les translations et les rotations
induites. Il est aussi possible d’observer le comportement de la roue lorsque des
efforts latéraux ou longitudinaux sont imposés, ou lorsqu’'un mouvement de
roulis pur est imposé (débattement opposé entre roue droite et roue gauche).

figure 1.22. Banc de caractérisation "Kinematic & Compliarce" [MTS01]

Malgré la connaissance par mesure des parametres géométriques et des
parametres de rigidité, il apparait dans la plupart des cas un manque de
corrélation entre le modele élastocinématique et I’'essieu réel [OBP98] [TEWo02].
A Torigine de ces différences, il y a les incertitudes liées aux jeux nécessaires a
I’assemblage du mécanisme et le comportement complexe des liaisons élastiques
qui ne peut étre totalement modélisé par les logiciels de simulation multicorps,
notamment pour des cas de charge combinés [Gano2]. Un travail
d’identification est alors nécessaire pour obtenir un modele satisfaisant.

Cependant, la mise en ceuvre d'une méthode d’identification basée sur les
seules données expérimentales du banc K&C est un travail long et complexe. Il
faut tout d’abord définir un critére basé sur les différentes épures
élastocinématiques. Ensuite il faut déterminer quels sont les parametres du
systeme les plus influents sur le comportement de la roue, afin de réduire le
nombre de parametres que l'on cherche a identifier. En effet les modeles
élastocinématique multicorps comportent un nombre trop important de
parametres pour pouvoir tous les intégrer dans le processus d’optimisation.
Ainsi, le comportement des liaisons élastiques est souvent approximé en
utilisant un seul parametre de rigidité [KnMo6] [RoRo2].
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Aucune de ces étapes n’est insurmontable, mais elles requiérent chacune
une analyse fine du mécanisme a modéliser et I'utilisation d’outils de calcul tres
performants.

Actuellement, ’amélioration de la corrélation modele-réalité fait appel
essentiellement a I'expertise de I'ingénieur d’étude chargé de la modélisation. Il
s’aide en cela de la méthodologie des plans d’expérience qui permet de
déterminer l'influence des différents parametres de conception [SPEQ7]
[RRCo2].

A Tissue de cette analyse, il apparait un fort besoin d’amélioration des
méthodes de caractérisation et de modélisation des essieux. Etant donné la
grande variété des essieux existants et des innovations proposées par les
constructeurs, ces méthodes doivent étre applicables a différentes structures
cinématiques.

1.5. Problématique scientifique et direction de

recherche

L’objectif des travaux présentés ici est double. Tout d’abord nous
souhaitons pouvoir déterminer les parametres les plus représentatifs de I’essieu
réel afin de disposer dun outil fiable de conception et d’optimisation des liaisons
au sol. Ensuite, nous souhaitons simplifier le processus de modélisation dun
essieu en réduisant le nombre de manipulations et d’opérations de mesure
nécessaires a la définition d’'un tel modele. Pour cela nous verrons dans quelle
mesure il est possible de déterminer les parametres essentiels d’'un essieu sans
avoir a le démonter.

Face a la complexité des modeles élastocinématiques employés pour
représenter le comportement des mécanismes de liaison au sol, la seule
observation du comportement de la roue semble insuffisante pour déduire les
parametres fonctionnels du mécanisme. Cest pourquoi le présent travail de
these propose une méthode originale de caractérisation du comportement dun
essieu par ’observation des chaines cinématiques du mécanisme. Cette méthode,
par ailleurs proposée pour l'identification géométrique des robots a structure
paralleles [RAMo5], permet d’apporter une information plus compléte et
utilisable pour I'analyse du fonctionnement interne du mécanisme. Au lieu d’'un
probleme d’identification global du mécanisme, nous pouvons alors traiter un
probleme local d’identification du comportement des liaisons.

Afin de proposer des méthodes utilisables industriellement, nous
souhaitons nous baser sur des moyens de mesure actuellement utilisés dans les
ateliers. Nous ne discuterons pas dans le présent travail des problemes
spécifiques au domaine de la métrologie.

Afin de tester la validité des méthodes proposées, nous définirons tout
d’abord un modele élastocinématique de référence d'un mécanisme de liaison au
sol. Grace a ce modele de référence, nous pouvons calculer par simulation
numérique les informations nécessaires a Dapplication des méthodes
d’identification. Ces informations sont alors utilisées pour identifier un
deuxieme modele élastocinématique dont les parametres géométriques ou les
parametres de rigidité sont indéterminés. Le comportement du modele identifié
est ensuite comparé au comportement du modele de référence. Cela permet de
valider la qualité de I'identification.

Dans un second temps et chaque fois que cela a été possible, la méthode
proposée a également été validé sur des résultats expérimentaux issus de
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mesures sur véhicule complet ou essieu de test. A l'issue de l'identification, le
comportement du modele identifié est comparé au comportement du systeme
réel caractérisé sur le banc K&C.

Dans le chapitre 2, nous proposons un protocole expérimental qui permet
de calculer la position et l'orientation des pieces dans un mécanisme de
suspension assemblé et en charge. Basée sur I'utilisation d'une MMT portable,
cette méthode se veut volontairement simple de mise en ceuvre. La confrontation
des mesures réalisées sur les pieces démontées et sur le véhicule complet permet
de réaliser une identification géométrique. Celle-ci a pour but de corriger les
incertitudes sur les parametres géométriques liées aux jeux d’assemblage.

Dans le chapitre 3, nous utilisons la connaissance de la position et de
lorientation de chacune des pieces dans le mécanisme pour analyser le
mouvement de ces pieces lorsque les efforts appliqués aux roues du mécanisme
varient. A partir de cette analyse, nous allons déterminer la position et
lorientation des liaisons dans le mécanisme. Il est ainsi possible de déterminer
I'essentiel des parametres géométriques du modele sans démontage.

Nous avons vu précédemment que les liaisons élastiques étaient
essentielles au fonctionnement dun essieu moderne. L’identification de leur
comportement est une étape essentielle a la définition dun modele
élastocinématique réaliste. Dans le chapitre 4, a partir de la connaissance de la
position et de l'orientation des pieces dans le mécanisme, il est possible de
formuler ce probléeme d’identification des parametres de rigidité en utilisant les
équations du mouvement du mécanisme. Cette approche nous ameéne a exprimer
I'identification des parametres de rigidité d'un mécanisme complexe sous la
forme d’un systeme d’équations linéaires.

L’approche précédente est toutefois difficile a mettre en ceuvre car elle
nécessite la connaissance de la position et de 'orientation de toutes les pieces du
mécanisme. Dans la pratique, il arrive que certaines pieces soient inaccessibles a
la mesure. Cest pourquoi dans le chapitre 5 une deuxieme méthode
d’identification des rigidités des liaisons élastiques est proposée. Cette méthode
fait appel de maniere itérative a un logiciel de simulation multicorps afin
d’obtenir un comportement similaire entre le modele et les observations
expérimentales.
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2, Identification géométrique par

observation d'une position d'équilibre

La réalisation d’'un modele élastocinématique représentatif d’'un essieu réel
donné est en I'état actuel un travail long. La méthode de modélisation
habituellement employée consiste a mesurer séparément les dimensions de chaque
piece supposée indéformable et les rigidités de chaque liaison élastique et ressort.
Ces parametres permettent de créer le modele élastocinématique de I’essieu.

Cependant il apparait que le modele ainsi obtenu ne correspond pas a ce qui
est observé sur l'essieu réel. Des mesures réalisées sur le véhicule complet a une
position d'équilibre statique permettent de constater que les positions des liaisons
dans le mécanisme réel sont différentes de celles calculées par le modele pour ce
méme état d'équilibre. A l'origine de ces différences se trouvent de multiples
incertitudes qui surviennent lors de la mesure des pieces et de 1'assemblage du
mécanisme.

Avant de s'intéresser au comportement élastocinématique du systeme, il est
nécessaire de réaliser un modele qui représente correctement le mécanisme pour
sa position d'équilibre. Pour pouvoir réaliser ce modele, il faut faire face a deux
problemes.

Tout d'abord il est nécessaire de connaitre la position et 1'orientation des
liaisons au sein du mécanisme assemblé et en charge. Cette connaissance ne peut
étre acquise par mesure directe de surfaces fonctionnelles avec une machine a
mesurer tridimensionnelle car ces surfaces sont difficilement accessibles a la
mesure. Les mesures sont alors longues, imprécises et incompletes. Il est donc
nécessaire de mettre en place une méthode de localisation des liaisons
spécialement adaptée aux conditions de mesures sur un essieu.

Ensuite, il faut construire un modele élastocinématique qui soit cohérent
avec le résultat des observations réalisées sur I'essieu assemblé et en charge. Cette
opération n’est pas triviale car il est nécessaire de prendre en compte la
déformation des liaisons élastiques et de corriger les erreurs liées aux incertitudes
de mesures et aux jeux d’assemblage.

La figure 2.1 schématise la démarche originale qui a été mise en place pour
construire le modele élastocinématique d’'un essieu donné.

La premiere étape consiste a mesurer chacune des pieces séparément afin
de constituer un modele géométrique. Sur ces pieces sont disposées des points de
référence, ou amers. Les coordonnées de ces amers sont déterminées au cours
d’'une deuxiéme opération de mesure, sur le véhicule assemblé et en charge.

La confrontation des résultats de ces deux opérations de mesure va nous
permettre de calculer la position et 'orientation des pieces et des liaisons dans le
mécanisme. A partir de cette information géométrique et des propriétés de rigidité
des liaisons élastiques et ressorts du systeme, un premier modele
élastocinématique est construit en utilisant le logiciel commercial de modélisation
multicorps ADAMS.

Ce modele permet de calculer la déformation des éléments élastiques
correspondant a la position observée de l’essieu. Enfin, la connaissance de ces
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déformations permet de corriger les parametres géométriques du modele afin de
I'identifier géométriquement a I’essieu réel.

Apres mise en ceuvre, il s’avere que cette méthode simplifie a la fois les
opérations de mesure et de reconstruction du modele géométrique. La
caractérisation du comportement de I’essieu utilisé pour cette application grace au
banc K&C permet de s’assurer de la représentativité du modele ainsi constitué.

Mesure des pieces indéformables
» Construction du référentiel
*Surfaces fonctionnelles

*Position des amers

[ Fichier IGES

v Mesure de I'essieu assemblé

Modélisation des pieces «Construction référentiel
«Position et orientation des liaisons *Position des amers de toutes les

«Positions des amers piéces
X P 7
Modéle géométrique Coordonnées des|
des pieces | amers
Mesure des rigidités Analyse des mesures
«Liaisons elastiques «Position et orientation des piéces
*Ressorts *Position et orientation des liaisons

[ Paramétres géométriqu}es

Parametres d
rigidité

Modélisation élastocinématique
(A/Car)

«Définition des pieces et liaisons
«Définition des rigidités

[ Modéle élaslocinématiqu;

Equilibre statique du modéle
«Cas de charge équivalent a I'essieu
mesuré

Déformation des
liaisons evxlastiques

Correction des paramétres
géométriques

\ 4
Modéle < essieu réel

figure 2.1. Principale étapes de la méthode de modélisation et d'identification.

2.1. Mesure et modélisation géométrique des pieces

2.1.1. Formalisme des opérateurs homogenes

De nombreux formalismes existent pour représenter la position et
lorientation d’'un objet dans l'espace. La méthode de représentation qui sera
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utilisée au cours de ce travail est celle des opérateurs homogeénes. Celle-ci permet
en effet d'exprimer un mouvement de corps solide dans l'espace, ou un
changement de repére, sous la forme d'un systeme d'équations linéaires.

2.1.1.1. Vecteur en coordonnées homogenes

Un vecteur u=u,i+uj+uk peut s’exprimer en coordonnées homogenes
par une matrice

ul= [W a a, a ]T
[ ] X y v4 , (2.1)
a a . .y , ..
avec U, =i,uy =— u,=—%. w est un scalaire différent de zéro qui tient compte
w w w

de I’échelle de représentation. Par la suite on va prendre w=1

Les vecteurs de la forme [O b, b, bz]T sont utilisés pour représenter les
directions.

2.1.1.2. Opérateur homogene

figure 2.2. Notations pour le calcul d'un opérateur homogéne.

Dans le repere R (O,, X,.,Y,.,Z,,), le vecteur position r, du point P est noté
en coordonnées cartésiennes P, = (X, Yem Zom)- De méme, dans le repere
R.(O,, X,,Y,,Z,), le vecteur position r,, du point P est noté en coordonnées
cartésiennes P, = (X, Yp, Zp,)- La relation entre ces deux notations peut
s’exprimer [GoC96] :

el =lronln * [amllren], (2.2)

Et sous la forme matricielle, on a :
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XPm bxm a11 a:I.2 a:l.3 XPn
Yem | = bym Tlay Qp Ay Yen (2.3)
Zom] | Bum] B 8 s3] Ze

Dans cette relation, [rOr,]m = [xOn Yon ZOH]T représente les coordonnées du
vecteur position du point O, dans le systeme de coordonnées m. La matrice [amn]

est appelée matrice des cosinus directeurs car chacun de ses termes est calculé a
partir du produit scalaire des vecteurs directeurs de chaque repere :

a; a, ag| |i,0, i0, ik,
[amn] =lan & A |=|lnl, Jn0. .k, (2.4)
8y @, A |kpO, k.0, kK,
En coordonnées homogenes, on écrit :
1 1 0 0 01

XPm — XOn a:l.l a12 a:I.3 XPn (2 5)
me yOn a21 a22 a23 yPn ’

ZPm m ZOn a’31 a32 a33 ZPn n

ou bien sous forme condensée :

(ol = [Auallten). (2.6)

ou [Ann] est 'opérateur homogene qui représente la position et 1'orientation du
référentiel n par rapport au référentiel m. Si un corps solide est associé au
référentiel n, tout point appartenant a ce solide est repéré dans le repére n par un
vecteur r,, . La position de ce point dans le repére m est donnée par I'’équation
précédente.

Pour décrire l'orientation d’un référentiel, 'utilisation d’'une matrice de
rotation n’est pas toujours la solution la plus pratique. Un autre formalisme
souvent employé est celui des angles d’Euler qui décrivent trois rotations
successives. Ces angles, notés ¢, 6, ¢, peuvent étre calculées a partir des termes de
la matrice de rotation. Ainsi, pour la séquence de rotations successives autour de
axes z-x-z, on définit les relations suivantes [GoC96] :

83,8, ~ Ayyds;
8,85, ~ 858,
1(.2 2 2 2
_ \/E (a13 tay tag +a31)
6 = arctan : (2.7)
A3

8,38y, ~ 8,
Q,,8,3 ~ Q38

@=arctan

@ =arctan

2.1.2. Position et orientation des liaisons sur les pieces

Le but de la mesure des pieces démontées est de définir un modele
géométrique simplifié des pieces de l'essieu. Ce modele géométrique définit, dans
un référentiel attaché a la piece, la position et I'orientation des liaisons ainsi que la
position des amers. Il permettra d'établir une relation entre la position des amers
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et la position des liaisons sur le mécanisme complet. Ces mesure sont réalisées
avec une machine a mesurer tridimensionnelle.

Dans cette section sont présentées les méthodes pratiques pour définir la
position et I'orientation des liaisons par la mesure de la position des amers.

Avant toute mesure de piece, celle-ci doit étre bridée sur un marbre et un
référentiel de mesure de la piece doit étre défini. Le choix de ce référentiel, noté
R;, n'a pas d'incidence sur les mesures et les calculs qui suivent.

2.1.2.1. Liaison sphérique

La position d'une liaison sphérique est définie par le centre de la surface de
contact entre les pieces. Ces surfaces de contact ne sont généralement pas
accessibles aux mesures tridimensionnelles, car protégées par des soufflets ou des
flasques. La mesure directe n'étant pas possible, la position est déduite du
mouvement autorisé par la liaison entre les deux pieces.

Pour localiser le centre d'une rotule liant la piece 1 a la piece 2, telles que
représentées dans la figure 2.3, il faut assembler les deux pieces avant de brider la
piece 1 sur le marbre. Dans ces conditions, tout point de la piece 2 décrit une
sphere lorsque cette piece se déplace autour de la rotule. Pour retrouver le centre
de la rotule, il suffit de mesurer les coordonnées d'un point particulier de la piece 2
pour au moins quatre positions différentes de la piece. On reconstruit alors la
sphére passant par ces points. Le centre de cette sphere est alors le centre de la
liaison sphérique. Pour réduire l'influence des bruits de mesure, il est préférable
d'augmenter le nombre de positions mesurées et de choisir des positions éloignées
I'une de 'autre.

A l'issue de cette manipulation, on est donc capable de définir le vecteur
position de la liaison sphérique dans le repere piece :

Seo =% Vs z - (2.8)

AT Position n°L
o -'...-.'

Centre

g‘:-'.rq 2 EEF Fio

.-.-".r
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figure 2.3. Localisation du centre d'une rotule.
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2.1.2.2. Liaison élastique

Une liaison élastique est constituée de deux armatures métalliques
circulaires, le plus souvent concentriques, liées par un massif de caoutchouc. Ce
type de liaison permet le déplacement relatif des armatures avec six degrés de
liberté et une amplitude de déplacement limitée.

Pour définir clairement la position et l'orientation d'une liaison élastique, il
est nécessaire d'adopter une convention. On choisit de considérer le centre de
I'armature extérieure comme étant le centre de la liaison. L'axe de l'armature
définit 1'axe z, d'un repére associé a la liaison, noté R;. Les axe x,et y, de ce
repere sont les directions radiales des armatures.

Si la liaison est parfaitement symétrique autour de l'axe z , alors la rigidité
de la liaison est identique dans toutes les directions radiales. Le choix des
directions x, et y, n'a pas d’'importance.

Cependant, certaines liaisons élastiques plus élaborées posseédent des
rigidités en traction et en torsion variable selon la direction de sollicitation
(figure 1.6). Il convient alors de choisir I'axe X, selon la direction de plus grande
souplesse. L'axe Yy, est déduit a partir de x, et z . La figure 2.4 illustre la
construction de ce repeére.

Une fois ce repere construit, la position et 1'orientation de la liaison sur la
piece est définie par l'opérateur homogene [ARb,RS] qui représente le

positionnement de R, par rapporta R,.

Armature extérieure

[ A

X )
_ S I 4
G e
Armature intérieure — Elastomere

figure 2.4. Définition du repére associé a une liaison élastique.

Le montage d'une liaison élastique est généralement réalisé par frettage de
I'armature extérieure sur la premiere piece tandis que l'armature intérieure est
fixée sur la deuxiéme piece par un assemblage boulonné lors de 1'assemblage de
I'essieu. La figure 2.5-a présente un exemple d'assemblage de liaison élastique
entre deux pieces. Le protocole de mesure est alors différent selon que l'on
considere la piece liée a I'armature intérieure ou extérieure.

Dans le premier cas (figure 2.5-b), les mesures peuvent étre réalisées
directement par palpage des surfaces fonctionnelles du bushing. 11 faut d’abord
construire le cylindre correspondant a la bague extérieure (Cylindre 1) et son axe
(Droite 1). Les deux extrémités de la bague permettent de construire les plans 1 et
2. L’intersection de ces plans avec la Droite 1 définit un segment (Points 1 et 2)
dont le centre est choisi comme centre de la liaison (Point 3).
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figure 2.5. Entités géométriques définissant la localisation de la liaison élastique.

Dans le deuxieme cas (figure 2.5-c), la liaison n'est pas présente sur la piece
lors de la mesure. La position et 'orientation de la liaison vont étre déduite des
surfaces fonctionnelles du systéme de bridage. A partir des surfaces d’appui de la
bride sur la liaison (Plans 1 et 2) et des percages (Cylindres 1 et 2) est construit un
segment (Points 1 et 2). Le centre de ce segment définit le centre de la liaison sur la
piece (Point 3).

Le cas d'une liaison pivot peut étre traité de maniere similaire a celle décrite
pour une liaison élastique.

2.1.3. Positionnement et mesure de points de référence
sur les pieces

Afin de pouvoir calculer la position des pieces dans le mécanisme de
suspension lorsque celui-ci sera assemblé et en charge, on réalise sur chacune des
pieces des points de références, ou amers. Pour calculer la position et 'orientation
d'un solide dans 1'espace, seuls trois points sont nécessaires. Cependant, pour que
la méthode résiste aux possibles erreurs de mesures et de manipulation, on
utilisera par la suite quatre amers par pieces.

Les amers sont créés afin de pouvoir mesurer facilement et de maniere
répétable les coordonnées d'un point sur une piece. La forme de I'amer dépend
donc directement du moyen de mesure employé.

Dans le cadre de cette étude, on prévoit l'utilisation d'un bras de mesure
muni d'un palpeur sphérique. La forme la plus adaptée est alors une surface
conique concave dans laquelle 'opérateur doit loger le palpeur avant d’enregistrer
les coordonnées. Pour que cette mesure soit répétable, il faut que le contact entre
le palpeur et la surface de 'amer soit un cercle. Pour assurer 1’état de surface et le
défaut de forme nécessaire a cette condition il est nécessaire que cette surface soit
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usinée. L’utilisation d’un foret a centrer a 90° semble adaptée a cette application.
La profondeur du cone doit étre suffisante pour assurer que le palpeur soit en
contact sur la surface conique et non pas avec le rebord du pointage qui n’est pas
nécessairement plan (cas ou le pointage est réalisé sur une surface courbe). Pour
une bille de diameétre D la profondeur minimum P, pour assurer ce contact est

min
de:

I:)min

= —\/E D (2.9)
4

La nécessité de créer des amers sur des pieces ayant une faible épaisseur
nous amene a choisir un palpeur équipé d'une bille de diameétre 2 millimetres.
Dans ce cas, on a P, = 071 et on choisit la cote nominale Pa 1 mm. Il faut alors
utiliser un foret a centrer de diametre supérieur ou égal a 2 mm. L’état de surface
de la piece n’a pas d’influence sur la mesure. La mesure de position de chaque
amer nous permet de définir quatre vecteurs de position :

[Pa]Rp = [XPa yPa ZPa]T l<as4. (2-10)
Foret a
pointer
-—-5'
A
P P Palpeur D=2mm
ﬂ#

90°

figure 2.6. Schématisation d'un amer conique.

La position des amers sur chaque piece doit répondre a trois contraintes:

- Les amers doivent étre facilement accessibles une fois 1'essieu assemblé
et positionné sur un banc. Pour l'opération de mesure sur véhicule
complet, le bras de mesure est positionné sous le véhicule. Les amers
doivent donc étre positionnés sur les faces inférieures des pieces et ne
pas étre masqués par d'autres pieces du mécanisme.

- Les amers doivent étre aussi distants que possible les uns des autres.
Ceci permet de réduire l'influence de l'incertitude de mesure sur le calcul
de I'orientation de la piece.

- Pour pouvoir distinguer de maniére automatique les amers les uns des
autres, la distance entre chaque paire d'amer d'une méme piece doit étre
différente de celle de toute autre paire. Autrement dit, si on construit la
table des distances D a partir des vecteurs position P, de chaque amers,

chaque terme non nul de cette matrice doit étre différent de tous les
autres. La table D, est définie par :
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||P1 - Pz” ||P1 B Ps” ||P1 B P4||
Do=| 0 |P,=Py |P,=P]| (2.11)
0 0 IP; =P,

En pratique, pour vérifier cette derniere contrainte, il suffit de vérifier que
les quatre amers ne forment pas une figure géométrique symétrique. La table D,

caractérise alors ’'ordre de palpage des amers.

A titre d'exemple, la figure 2.7 présente la répartition de quatre amers
utilisée pour un triangle de suspension. Les amers sont positionnés sur la face
inférieure du bras reliant le chassis au porte-moyeu. Les amers ne pouvaient pas
étre positionnés sur le bras reliant les deux liaisons élastiques car celui-ci est
masqué par une partie du chéassis une fois l'essieu assemblé. Les amers sont
répartis sur pratiquement toute la longueur et la largeur du bras.

[iaison rotule avecle 2
potte moyeu .

Liaisons élastiques
avec le chassis

fioure 2.7. Exemple de positionnement d'amers sur un triangle de suspension.
g p P g P

La visibilité des amers étant réduite, il est nécessaire d’augmenter cette
visibilité en réalisant un marquage a proximité des amers. Ce marquage peut étre
réalisé avec de la peinture ou un feutre.

2.1.4. Incertitudes sur les parametres géométriques

La premiere incertitude sur les dimensions des piéces provient de
I'incertitude de mesure. Celle-ci dépend essentiellement des conditions et du
moyen de mesure. Comme il a été dit plus haut, le moyen de mesure retenu est un
bras de mesure tridimensionnel (figure1.21). Ce type d'outil, dédié a une
utilisation en atelier, ne possede pas une forte précision. Plusieurs protocoles
existent pour caractériser la précision d'une telle machine. Le test le plus
représentatif de cas d'applications pratiques est la précision de mesure d'une
longueur étalon, en différents endroits de l'espace de travail du bras. Cette
précision est de I'ordre de +0.05 mm pour un bras de mesure basique.

La seconde source d'incertitude sur les parametres géométriques provient
des jeux d'assemblage. La réalisation technologique d’'une liaison est composée
d’'un ensemble de pieces intermédiaires en contact. Ces pieces intermédiaires sont
solidarisées aux pieces de l'essieu lors de 'assemblage du mécanisme. Le plus
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souvent, des jeux sont nécessaires pour pouvoir réaliser I'assemblage, ce qui
entraine une incertitude sur la localisation finale du centre de la liaison sur la
piece.

Pour illustrer ce phénomeéne, prenons ’exemple de ’assemblage des pieces
S: et S- tel que représenté dans la figure 2.8. La piece S1 est un bras comportant
une rotule et une liaison élastique. La dimension fonctionnelle de cette piece pour
le mécanisme de suspension est donnée par la distance entre le centre de la rotule
O.et le centre de la liaison élastique O, , noté L. Comme la liaison élastique n'est

pas solidaire de la piéce S1 lorsque l'essieu est démonté, le pointO,; est construit a

partir des surfaces de la bride permettant sa fixation. Pour pouvoir réaliser
I'assemblage, il est nécessaire d'avoir :

D.,.>9,, et B. >0, (2.12)

ext

L'incertitude engendrée sur la localisation de la liaison sur le chassis est
alors :
Qext Qint
AL==2t+=0 -0,
Il faut noter que cette incertitude existe aussi bien pour les liaisons
élastiques que pour les liaisons sphériques ou les liaisons pivots qui sont elles aussi
assemblées par des systemes vis-écrou. Il est aussi important de noter qu’il ne
s’agit pas d’un jeu fonctionnel, c'est-a-dire que lorsque le systéme est assemblé, les
vis de fixation sont serrées et I'armature intérieure est alors totalement solidaire de
la piece S1. Sur le mécanisme en fonctionnement, il n’y a plus de jeux.
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figure 2.8. Incertitude sur les parametres géométriques liés aux jeux d'assemblage.
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Un mécanisme de suspension possede une structure cinématique paralléle.
Plusieurs chaines cinématiques relient le porte-moyeu au chassis et guident ainsi
le mouvement de la roue. Toute erreur réalisée sur les dimensions des éléments de
ces chalnes cinématiques entraine une erreur sur la position et l'orientation de
I'ensemble du systeme. Afin d'illustrer ce propos, un exemple simple est présenté
en figure 2.9.

On considére une structure constituée de deux bras (S; et S») et d'un bati
(So) que I'on pourrait assimiler a un triangle de suspension. La mesure de chaque
piece isolée nous permet de déterminer les dimensions fonctionnelles nominales
de ces éléments : Lo, L1, L2 (a). La réalisation d'un modele a partir de ces
dimensions nominales permet de déterminer une position théorique du point C
sur 'assemblage (b). Cependant, si en raison des diverses incertitudes la longueur
fonctionnelle du solide S- sur le systeme réel est de L, +AL, alors la position

effective du point C ne correspond pas a la prédiction du modele (c).

C
AL B
0 et
(a) Pieces démontées ILO L, L,
B, C1 oY..

(b) Modele

/

>
O/

(d) - Différence modele
/ réalité

AL

HCRéeICModéIeH ~ Sln—(a)

figure 2.9. Différence entre modé¢le et réalité liée a l'incertitude sur les paramétres
géométriques.
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Selon la géométrie du systeme, ’erreur réalisée par le modele sur la position
du point C peut-étre supérieure a I'erreur initiale sur la longueur de S.. Pour cet
exemple simple, le rapport entre l'erreur initiale ALet Derreur finale

ICreei ~ Crtocd €5t de %in( a) @ étant 'angle entre les deux bras S; et S» (d).

Si on assimile cette structure a un triangle de suspension, la localisation du
point C est importante car il s’agit d’'un point de fixation du porte-moyeu qui va en
partie déterminer le comportement de la roue. Enfin, il faut considérer qu'un
essieu réel comporte un nombre plus important de pieces et qu’il existe une
incertitude sur les dimensions de chacune d’elle. Ces incertitudes se cumulent le
long des chaines cinématiques qui lient le chéassis a la roue, pour obtenir au final
un modele qui peut étre sensiblement différent de I’essieu réel. On comprend ainsi
que les essieux complexes (essieux multi bras ou OCP) seront plus influencés par
ces défauts géométriques que les essieux simples (McPherson) comprenant un plus
petit nombre de pieces.

C’est pourquoi il est préférable d’observer I'essieu réel pour déterminer la
position des liaisons et d’en déduire les dimensions fonctionnelles des piéces.

2.2, Position et orientation des pieces dans le

meécanisme

2.2.1. Mesures des amers sur essieu complet

Repére essieu

Repére piece
Rs 42,
Bras de
mesure
RY2 __P s
i / e
Xs
Etape 1 : mesures sur pieces démontées*; | Etape 2 : mesures sur pieces dans I’ess}ieu
Pa = [XPa yPa ZPa]Rs Qa = [XQa yQa ZQa]Rg

figure 2.10. Mesures des coordonnées des amers sur les pieces isolées et sur la
suspension compléte.

Pour réaliser des mesures sur l'essieu complet, le véhicule est placé sur un
banc de mesure, le bras de mesure est positionné sous le véhicule, au niveau de
Pessieu étudié. On souhaite modéliser le véhicule a sa position d’équilibre statique,
pour un cas de charge standard. Ce cas de charge correspond au véhicule avec le
réservoir plein et une personne a la place du conducteur.

Par convention, le référentiel global noté R; utilisé pour réaliser les mesures
sur l'essieu est défini comme suit :
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l'axe z4 est vertical ascendant. Pour définir cet axe lors de la mesure, il faut
construire le plan du sol (surface de roulage du banc) et utiliser la normale a
ce plan.

l’axe y, est horizontal, latéral et dirigé vers la gauche du véhicule. Pour définir
cet axe lors de la mesure, il faut localiser le centre de chaque roue de
I'essieu. L'axe Y est la droite passant par la projection de ces points sur le
plan du sol.

L’axe x4 est normal aux deux autres axes, horizontal dans le sens d'avance du
véhicule.

L’origine est située a équidistance des deux surfaces de contact pneu-sol. En
pratique ce point est construit en projetant sur le plan du sol le point milieu
des deux centre roues.

Une fois le référentiel de mesure défini, il faut mesurer les coordonnées des
amers présents sur chaque piece. A l'issue de la mesure, il est nécessaire de
pouvoir identifier la piece d’appartenance de chaque amer. Comme un nom est
attribué automatiquement a chaque amer par le logiciel d'exploitation de la
machine a mesurer, il faut que I'opérateur de mesure remplisse un document qui
permette de faire par la suite 'association entre les points et les pieces.

A l'issue de la mesure, les résultats sont enregistrés dans un fichier au
format standard IGES (Initial Graphics Exchange Specification). L'utilisation de ce
format tres structuré [Mat98] va nous permettre d'extraire automatiquement les
coordonnées des amers par l'utilisation d'un programme adapté. On définit ainsi
pour chaque piéce quatre points :

il =lxs You 2z

Pour simplifier I'opération de mesure, il n'est pas imposé a l'opérateur de
mesurer les amers dans un ordre précis afin de s'assurer de la correspondance
entre la mesure sur pieces isolées et la mesure sur essieu. L’indice supérieur *
indique que les amers sont dans le désordre. Il est alors nécessaire de réordonner
les amers mesurés sur l'essieu. Ceci peut-étre réalisé de maniere automatique en
analysant la distance entre chaque paire d'amers. Une solution consiste a tester

systématiquement 1'ensemble des permutation, de Q. Pour chaque permutation

T

l<ac<4. (2.14)

définie par le quadruplet ordonné (i, j,k,l) , on calcule la table des distances D, que

'on compare a la table des distances D, décrite a I'équation (2.11) avec :
[ -Qi |ei-Qi |@-<

DoG.jkh)=| 0 [Qj-Q |Q;-ai

0 0 [ei-ai

. (2.15)

On considere que la permutation correspond a I'ordre initial si D, et D,
sont similaires. La différence entre chaque terme de D, et le méme terme deD,
doit étre faible:

O(mn)0[13?, D2 -DonG, j.k,D|<e. (2.16)

Le parametre & est une tolérance laissée en raison des incertitudes de
mesures. Dans le cas de l'utilisation d'un bras de mesure, avec des conditions de
manipulation difficiles (mesures sous véhicule), il a été choisi de fixer £ = 0.5mm.
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Il peut arriver que, a la suite d'une erreur de manipulation, les coordonnées
d'un amer soient erronées. Ce cas de figure est détecté car alors il n'existe aucune
permutation qui permette de réaliser 1'équation précédente. Pour éviter que I'amer
erroné ne fausse le calcul de la localisation de la piece sur l'essieu, il est nécessaire
d'identifier et d'exclure ce point.

2.2.2. Calcul de la position et de 1'orientation des piéeces et
des liaisons

Le calcul d'un mouvement de corps solide dans l'espace a partir de la
mesure de position d'un ensemble d'éléments géométriques est un probleme qui
trouve de nombreuses applications notamment dans le domaine de la vision
artificielle. Différentes solutions on été proposées dans la littérature et listées dans
une étude de Sabata et Aggarwal [SA91]. Dans le cas d'un calcul a partir d'un nuage
de points, différentes méthodes on été comparées, en termes de précision, de
stabilité et de rapidité, par Eggert, Lorusso et Fisher [ELF97].

Ces études indiquent que les méthodes de résolution directes sont plus
efficaces que les méthodes de résolution itérative. Entre les principales méthodes
de résolutions directes, il n'apparait pas de différence d'efficacité significative. La
méthode de calcul retenue pour réaliser ces travaux est celle proposée initialement
par Arun [AHBS87], basée sur la décomposition en valeurs singulieres d'une
matrice constituée par les coordonnées des points.

Si on considere les pieces de l'essieu comme indéformables, alors les
coordonnées des amers P, mesurées sur la piece isolée et les coordonnées des

mémes amers Q, mesurées sur l'essieu assemblé, sont liées par la relation suivante

Qa =T+Rpa+8a’ (2'17)

ou R est une matrice de rotation 3x3, T est un vecteur de translation et g, est un
vecteur aléatoire engendré par l'incertitude de mesure. Pour déterminer la

transformation optimale [R,T] , on se propose de minimiser l’erreur g, par le critére
des moindres carrés :

C=Z4:||T+R P, -Q.["- (2.18)
a=1

L'utilisation du critéere des moindres carrés implique que le barycentre des
points Q, doit étre confondu avec celui de la transformation des points P,. On

pose alors :
— 14 _
Q:_ Qa QCa :Qa_Q
44
g B (2.19)
P:ZZPa P.,=P,-P

[y

a=

L'équation (2.18) peut étre réécrite sous une nouvelle forme:
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C =Y |Qca—RP|

M-

1

QD
1l

. (2.20)
(Q-éa Ca + PgaPCa - ZQEaR PCa)

M-

Q
1l
-

Cette équation est minimisée lorsque le dernier terme est maximisé, ce qui
revient a maximiser la trace de (R H ), ou H est la matrice de corrélation définie par

4
H=> P.Qt- (2.21)
a=l

La décomposition en valeurs singulieres [PTV92] de la matrice H

détermine les trois termesH = USV'. La matrice de R qui maximise la trace est
donnée par:

R=VU". (2.22)

Toutefois, a l'issue de ce calcul il peut arriver que la matrice R ait un

déterminant égal a -1. La transformation décrite par R n'est alors plus une
rotation mais une réflexion. Cela peut arriver lorsque l'ensemble des points est
réparti sur un plan, ou en présence dun bruit important. Pour contourner ce

probleme et étre siir de calculer un mouvement de corps solide, il faut calculer R a
partir de 1'expression suivante :

10 0
R=U0 1 0o [V (2.23)
0 0 defuvT)

Enfin, la translation optimale T est celle qui aligne le barycentre des deux
ensembles de points :

T=Q-RP. (2.24)
A lissue de ce calcul, on constitue l'opérateur homogene [Aqs,Rg]qui
représente la position du repere piece R dans le repere global R;:

[A Rs/ Rg] = Fr';rg} (2.25)

Afin de réaliser les calculs précédents automatiquement, un programme a
été écrit en utilisant le language de programmation Matlab. Il s’agit d'un langage
interprété spécialisé pour le calcul scientifique et particulierement adapté pour les
calculs d’algebre linéaire. Ce programme est consigné en annexe A.

Une fois cet opérateur calculé, la position et 'orientation des liaisons dans le
repere global sont obtenues par multiplication matricielle. Pour une liaison
élastique dont la position et lorientation est définie sur la piece par
l’opérateur[ﬁw ,Rsl] ona:

[ARi/RgJ = I_A Rsl/RgJ[A?i/Rsl]’ (2.26)
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De la méme maniere, la position du centre d'une liaison rotule dans le
référentiel global est donné par :

SRg = [A Rs]_/Rg]SRp. (2-27)

2.3. Identification des parametres géométriques

2.3.1. Modele de liaison élastique

Le comportement réel des liaisons élastiques est tres complexe. II dépend
d’'un nombre important de parametres de conception (dimensions, matériaux,
ajustements), d’environnement (température) et du type de sollicitation (statique,
fréquentielle). Ce comportement n’est pas totalement simulé dans notre modele
élastocinématique d’essieu. Dans ce type de modele, on définit une relation liant
I'effort exercé entre deux pieces liées par une liaison élastique et la déformation de
cette liaison. Le modele présenté dans cette section est celui employé dans le
logiciel de modélisation multicorps ADAMS.

Considérons deux pieces S1 et S2 liées par une liaison élastique. Comme
décrit dans la section 2.1.2.2, il est possible d’associer a la liaison un repeére R

solidaire de la piece S1. De la méme maniere, on a défini le repere R, fixe sur la

piece S2. Lorsque la liaison n’est pas déformée, les deux reperes sont confondus.
Lorsque les deux pieces se déplacent I'une par rapport a I’'autre, les deux reperes ne
sont plus confondus. La position relative de R; par rapport a R est alors utilisée

pour quantifier la déformation de la liaison élastique sous la forme de trois
parametres de translation et trois angles projetés.

figure 2.11. Représentation de la déformation d’une liaison élastique.

La position relative de R par rapport a R, est représentée par 'opérateur

[A Ri,Rj] avec:
1 0 0 O
1 : 0 T all a12 a13
Agril=lzm | = * (2:28)
[ /RJ] Trir | Reig T, ay a, ay
TZ ag]_ a32 a33
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Pour calculer la déformation en rotation de I’articulation élastique, on calcul
les angles de rotation projetés. On écrit ainsi [MSC99] :

A = arctar{_—aszj

853

_ 3
A = arctar{g:j (2.29)

- &,
A = arctar{—j
2y

Géométriquement, l'angle de A correspond a l'angle que l'on observe
lorsque 'on projette les axes Y et Z du repere 2 dans le plan YZ du repere 1. Ces
angles projetés ne sont représentatifs de la déformation de 'articulation élastique
que siles angles A et A restent petits (inférieurs a 15 degrés) et que I'angle A, est
inférieur a 9o degrés.

Le torseur des efforts exercés par la piece 1 sur la piece 2 est calculé a
lorigine du repereR;. La liaison est caractérisée par six fonctions force —

déformation qui décrivent son comportement selon les trois axes de R, en

translation et en rotation. Ces fonctions sont généralement obtenues a partir
d’essais de traction réalisés sur les liaisons de l'essieu, ou sur des pieces de
rechange. On obtient ainsi :

£.(T)
[F QZ]RBl = fy(Ty)
f,(T,)
c(A)
€. o) =] ,(A)
c,(A)

La figure 2.12-a représente une fonction typique liant la force et la
déformation dans une liaison élastique. On peut observer un comportement
pratiquement linéaire autour du point de déformation nulle. Une forte
augmentation de la rigidité apparait au dela dune certaine amplitude de
déformation. On remarque également que la courbe n’est pas nécessairement
symétrique par rapport a l’'origine.

Il est possible d’utiliser dans cette modélisation, un parametre
supplémentaire pour chaque direction. Il s’agit d'un décalage en déformation. Par
exemple, si on considere la force exercée dans la direction X de R;, avec un

(2.30)

décalage X, , cette force s’exprime :

Fo = (T, %) (2.31)

Ce décalage (ou "offset") peut étre utilisé pour représenter une déformation
initiale lorsque les reperes R;, et R;, sont confondus. Par la suite on utilisera une
notation vectorielle pour simplifier les écritures :
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F.,= f (T _To)
= ¢ ) (2.32)
C,,=c(R-R,
_ T _ T
avec T=[T,T,. T, , Ty =[%. Yo 2.]"»
_ T _ T
R=[A.AA ] et Ry=[Ag Ao A"
() - Courbe de comportement d’'une liaison élastique (b) — introduction d'un décalage en déformation
8000 8000
Fx (N) Fx (N)
4000 - ) 4000 7
décalage«—2 |,
o TX (mm) ‘ Mﬂéﬂ ‘ TX (mr?)
g 3 é é 9 3 ) 3 6
-4000 - -4000 1
-8000 - -8000

figure 2.12. Relation force déformation pour une liaison élastique.

2.3.2. Calcul de la déformation des liaisons élastiques

Pour réaliser I'identification géométrique du mécanisme, il est nécessaire de
prendre en compte les déformations des liaisons élastiques a ’équilibre statique du
véhicule. Pour connaitre ces déformations il faut calculer les efforts qui s’exercent
dans ces liaisons.

A Tissue des mesures de position des amers réalisées sur I’essieu, nous
connaissons la position et l'orientation des liaisons dans le mécanisme. Nous
connaissons aussi les efforts extérieurs qui s’appliquent sur les roues de l’essieu,
ces forces cumulées étant égales au poids du véhicule. 11 est donc possible de
calculer les efforts dans les liaisons élastiques a partir des équations du
mouvement. Cependant I’écriture et la résolution de ces équations pour un
mécanisme de suspension sont des travaux longs demandant une forte expertise.
Cest pourquoi il est préférable de s’appuyer sur un logiciel de simulation
multicorps qui automatise cette tache. Pour ces travaux, ’outil utilisé est le logiciel
ADAMS qui utilise la formulation de Lagrange des équations du mouvement
[CoG97].

Un premier modele est donc construit a partir de la position des liaisons
calculées dans la section 2.2.2, avec les relations efforts — déformations de chaque
liaison élastique, ainsi que les rigidités des ressorts présents dans le systeme. Le
calcul de la position d’équilibre de ce modele permet de déterminer la déformation
de chaque liaison élastique. Cette déformation a I’équilibre peut s’exprimer sous la

forme d’'un opérateur : [ARi ,Rj_eq], ou bien sous la forme de six parametres de

déformation (Tx_eq v Tyeqr Tomeqr Aecegr Ay Az_eq,) .
2.3.3. Correction des parametres géométriques du modele
On a vu dans la section 2.1.4, qu’il n’est pas possible de connaitre

précisément la position des liaisons sur chacune des pieces avant que le
mécanisme soit assemblé.
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Si on consideére une liaison sphérique qui lie les pieces S; et S- (figure 2.3), la
mesure des pieces isolées a permis de définir un centre de liaison sur chacune des
ces pieces, repéré par les vecteurs position S g et S;z,. Apres calcul de la

position et de I'orientation des pieces dans le mécanisme, on détermine la position
de ces deux points dans le repere global : S g = [A R/ Rg]S, re €t

Si/rg = [A R ,Rg]Sj /re - EN raison des incertitudes sur les parametres géométriques,

ces deux points ne se situent pas au méme endroit.

Pour réaliser un modele cohérent avec les observations réalisées sur I'essieu
complet, il faut modifier la position du centre de la rotule sur au moins I'une des
deux pieces. Comme les jeux d’assemblage concernent la piece qui porte le systeme
de serrage par vis (la piece S1 dans la figure 2.8), c’est sur cette piece que I'on

modifie la position du centre de la rotule. Le nouveau vecteur position S|, q4est
défini par :

[S*/ Rsl] = [A Rel/ Rg]_l [A Rs2/Rg] [Sj/Rsz] ) (2.33)

Dans le cas d’'une liaison élastique, telle que représentée dans la figure 2.13,
I'observation de la [[)osition d’équilibre du véhicule nous permet de calculer les

positions [ARi,Rg] et ARj,Rg] des deux repéeres associés a la liaison. En raison des

incertitudes sur les parametres géométriques, la position relative de ces deux
repéres ne correspond pas a la déformation de la liaison élastique telle que calculée
dans la section 2.3.2.

Pour assurer une cohérence entre ’observation de I’essieu et la déformation
de la liaison a I’équilibre, il est nécessaire de modifier la position de la liaison sur
I'une des deux piece. La encore, les jeux d’assemblage concernent la piece S1 qui
supporte le systeme de serrage par vis et I'armature intérieure de la liaison. C’est
donc sur cette piece que 'on définit une nouvelle position et orientation de la

liaison [A Ri/ Rsl] avec la relation :

42



Chapitre 2. Identification géométrique par observation d'une position d'équilibre

%)[A Rl Rj—eq]
[Ariea R
o -

Avayre) 1R’;

figure 2.13.Identification de la position de la liaison élastique sur la piece S1.

[A*Ri/ Rsl] = [A Rsl/ Rg]_l [A Rs2/ Rg] [A Rj/ Rsz] [A Ri/ Rj—eq] . (2.34)

La position et 'orientation de cette liaison dans le repere global s’obtiennent
par une expression similaire :

[A:%/RQ] = [A RsZ/Rg] [A Rj/RsZ] [ARi/Rj—eq]' (2.35)

La figure 2.13 illustre cette modification de positionnement de la liaison sur
S1 et I'utilisation des opérateurs.

Le modele élastocinématique que 'on construit est basé sur le logiciel de
modélisation multicorps ADAMS et plus particulierement sur le module métier
A/Car. Pour intégrer dans ce modele cette correction géométrique, il faut
positionner conformément au résultat de I'équation (2.35) les reperes (appelés
marqueurs par le logiciel) qui définissent la position et 'orientation d’une liaison.

2.3.4. Introduction d’un offset dans le modele de liaison
élastique

Cependant, positionner les marqueurs conformément a la déformation
calculée est en pratique difficile car il n’est pas prévu dans le logiciel de dessiner
une liaison élastique avec une déformation initiale. Une solution alternative
consiste a positionner le repere R; confondu avec R; pour la position d’équilibre du
véhicule et a introduire un parametre de décalage (présenté dans la section 2.3.1)
dans la définition de la liaison élastique en posant :

To =T, (2.36)
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Cependant il est important de noter que ces deux solutions ne sont pas
strictement équivalentes. Pour montrer cette affirmation on compare la force
exercée par la liaison pour les deux modélisations.

La figure 2.14-a schématise une liaison élastique entre les pieces S1 et S2 a
la position d’équilibre statique du systéeme. Dans cette premiere modélisation la
position relative des deux reperes R; et R; corres[)ond a la déformation nécessaire

pour assurer I'équilibre statique du mécanisme|A /Rj_qu. La force exercée entre
par S1 sur S2 est égale a :

F.,= f(Teq)' (2.37)

La figure 2.14-b représente la modélisation alternative ou les reperes R; et R;
sont confondus. L’introduction du décalage T, permet d’obtenir la méme force
exercée par S1 sur S2 :

F.,= f(O_To) = f(Teq)' (2.38)

On considere maintenant une autre position du mécanisme qui correspond
a un cas de charge ¢ du mécanisme qui entraine une déformation de la liaison de la
liaison représentée par I'opérateur lA Ri ,Rj_C] tel que représenté dans la figure 2.14-c.

Dans cette configuration, la premiere modélisation calcule une force de S1 sur S2
égalea:
‘F,=f (Tc)' (2.39)

Pour la deuxiéme modélisation schématisée a la figure 2.14-d, le
mouvement de S1 par rapport a S2 a entrainé le déplacement de R; par rapport a

Rj, déplacement décrit par 'opérateur lA Ri ,Rj_cJ. Par composition des mouvements
on obtient la relation :

* _1
[A Ri/ Rj—c] = [A Ri/ Rj—c][A Ri/ Rj—eq] . (2.40)
On en déduit 'expression de la déformation en translation de la liaison:
T =T.-R. R To, (2.41)

ou R, est la matrice de rotation de 'opérateur lA Ri ,Rj_c] et R, la matrice de

rotation de 'opérateur [A R ,Rj_eq]. La force exercée par S1 sur S2 est alors calculée
selon I’équation :

Flaz = f(Tc _TO) = f(Tc - Rc R:c] Teq +Teq)' (2-42)

ATissue de ce calcul on constate que dans le cas général les deux modeles ne
sont pas équivalents. En effet pour une rotation quelconque R_on a:

ReReg Teg % Teq- (2.43)
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| Modélisation par déplacement des markers Modélisation avec introduction d'un décalage |

@ e\ (o | ;R

R

"]
<31 @—‘ ¢ s2)

Foo= (T Tyen Toed)

x-eq? 'y-eq’ ' z-eq

(d) \ [C Aki RJ]

F 2:f(Tc) F 2:f(T*

figure 2.14. Modélisations de la déformation initiale d’une liaison élastique avec et
sans introduction d’un décalage.

Par conséquent la force exercée par St sur S2, F,_,, est différente entre les
deux modeéles.

Nous choisirons par la suite de représenter la déformation initiale des
liaisons élastiques en définissant un déplacement de R; par rapport a R; (pas
d’utilisation du décalageT,).

2.4. Mise en ceuvre

2.4.1. Développement informatique

Pour pouvoir mettre en ceuvre la démarche décrite dans les sections
précédentes, un programme informatique a été réalisé. Celui-ci permet de traiter
les données expérimentales et de réaliser automatiquement les calculs détaillés
précédemment.

Une premiere fonction permet d’interpréter les fichiers IGES contenant les
résultats des mesures. Cette fonction retourne la liste des éléments géométriques
simples (point, droite, plan) contenus dans le fichier, avec leurs noms et leurs
coordonnées. L’annexe B fournit un exemple de fichier IGES et explique la
structuration des informations. Le code programme permettant I'interprétation
des fichiers IGES est donné dans cette méme annexe.

A partir de ces éléments géométriques, le modele géométrique de chaque
piece est constitué. Pour cela, l'utilisateur du logiciel doit indiquer quels sont les
points et les droites qui décrivent la position et I'orientation des liaisons. Il est
aussi nécessaire de déterminer quels points sont issus de la mesure de amers. A
I'issue de cette analyse, le modele géométrique de chaque piece est enregistré dans
une variable informatique qui contient :

le nom de la piece ;
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I’adresse du fichier IGES issus de la mesure de cette piece ;
quatre vecteurs de position des amers ;

pour chaque liaison sont précisés le nom de la liaison et un opérateur de
position orientation.

L’interprétation du fichier IGES issu de la mesure de position des amers sur
I’essieu assemblé permet de retrouver les coordonnées des amers de chaque piece
dans le référentiel global.

A partir de 1la, une boucle de programmation permet de réaliser
automatiquement le calcul de position et d’orientation de chacune des pieces dans
le mécanisme. De la méme maniere on calcule la position et 'orientation de
chacune des liaisons. Le programme réalisant ces calculs est consigné en annexe C.

Ces résultats sont ensuite transcrits dans un fichier texte qui permettra de
construire facilement le modele élastocinématique initial dans le logiciel A/Car. La
modification des parametres géométriques est réalisée directement sur ce modele.

2.4.2. Validation expérimentale

La validation expérimentale de la méthode proposée a été menée sur un
demi essieu de type pseudo McPherson. Le schéma et le graphe cinématique de cet
essieu sont présentés dans la figure 2.15. Le guidage du porte-moyeu (S6) et donc
de la roue (S7) en débattement vertical est assuré par une jambe de force(S5), en
liaison pivot glissant avec le porte-moyeu. Cette jambe de force joue aussi le role
d’amortisseur et est associé a un ressort (non représenté sur le schéma). Le
contréle du braquage est assuré par la bielle de direction (S4). Les bras avant (S2)
et arriere (S3) completent le guidage du porte-moyeu. Un bati mécano soudé (S1)
remplace le chassis du véhicule. Dans un premier temps chacune de ces pieces est
mesurée séparément afin de définir son modele géométrique. Les rigidités
nominales (données par le fabricant) des liaisons élastiques sont résumées dans le
Tableau 2.1.

S1 | Bati

L1 | Liaison élastique B

S2 Bras avant

L2 | Liaison élastique A

L3 | Rotule

S3 Bras arriére

L4 | Liaison élastique F

S4 | Bielle de direction L5 | Pivot glissant

S5 | Jambe de force L6 | Rotule
L7 | Rotule

S6 Porte moyeu — T rome
L9 | Pivot

s7 | Roue [& Liaison élastique |

figure 2.15. Schéma cinématique équivalent et graphe cinématique du demi-essieu.

Tableau 2.1. Parametres de rigidité des liaisons élastiques et du ressort.

Ktx Kty Ktz Krx Kry Krz
(N/mm) | (N/mm) | (N/mm) | (N.mm/deg)| (N.mm/deg)| (N.mm/deg)
Bushing A (L2) 13875/ 13875  137( 11000 1100C 400(¢
Bushing B (L1) 310 2400 180 4500 1100 1600
Bushing F (L4) 1285 1285 647 5500 5500 0
K (N/mm)
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Ressort de suspension 22

Ensuite, ce demi-essieu est assemblé sur le banc K&C. Afin de s’affranchir
du comportement élastique complexe d’'un pneumatique, la roue du véhicule est
remplacée par une fausse roue rigide. Celle-ci est liée aux actionneurs du banc par
I'intermédiaire de deux liaisons pivots concourantes reproduisant ainsi un point de
contact roue-sol idéal. Une mire est fixée sur cette fausse roue qui permet grace a
un systeme de visée laser de mesurer en continu les mouvements de la roue.

Pour permettre la mesure de position des amers sur cet assemblage, un bras
de mesure tridimensionnel est fixé sur le banc. La figure 2.16 présente une vue
globale du montage expérimental. Sur la gauche on distingue le bras de mesure
fixé sur la structure du banc K&C. En bas a droite on voit les actionneurs qui
permettent d’appliquer des efforts variés sur la roue. La figure 2.17 est une vue
rapprochée qui permet de distinguer les différents éléments du mécanisme de
suspension.

Bati Bras de mesure Demi-essieu Actionneurs

figure 2.16. Positionnement du bras de mesure sur le banc K&C
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BatiS1 |

Jambe de force 55‘

Porte moyeu S6 ‘

Bras avant S2 ‘

Mire ‘

Biele S4 |

Bras arriére S3 ‘

Roue rigide S7 |

Plateau ‘

figure 2.17.Détails du demi-essieu utilisé pour la validation expérimentale

Pour construire le modele cinématique de cet essieu, il faut mesurer la
position des amers alors que la force appliquée a la roue est de 4500N et verticale.
Cette mesure est rapide. Elle consiste seulement a localiser une vingtaine de points
facilement accessibles. Le traitement des résultats de ces mesures a l'aide de la
méthode présentée dans la section 2.2.2 permet de calculer la position et
Porientation de chacune des liaisons. Ces résultats sont consignés dans le Tableau
2.2,

Tableau 2.2. Position et orientation des liaisons sur le mécanisme en charge.

mm degrés

Liaison X Y Z \} (0] [0}
L1 -294.7 -365.1 246.1 129.5 90.22 181.7
L2 61.1 -383.5 186.2 79.58 90.24 411
L3 -73.7 -353.4 228.3
L4 73.7 -594.7 762.6 321.5 166.7 53.68
L5 63.1 -617.8 635.1 -28.84 168.1 0
L6 -135.3 -694.6 207.4
L7 5.87 -679.9 164.8
L8 -25.5 -691.2 233.0
L9 0.0 -787 305 -0.26 90.69 0

A partir de ces données et des paramétres de rigidités, un modéle
élastocinématique est constitué. Un premier calcul de I’équilibre statique du
modele permet de déterminer la déformation des liaisons élastiques. Ces
déformations permettent de corriger les dimensions des pieces de I’essieu. Apres
correction, on vérifie que le modeéle permet de calculer une position d’équilibre qui
correspond aux observations réalisées sur 'essieu réel, i.e. la position de chaque
liaison du modele est identique aux valeurs portées au Tableau 2.2.
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Afin de quantifier les apports de lidentification des parametres
géométriques sur le comportement global de I’essieu, le banc K&C est utilisé afin
de tracer les courbes de comportement, ou épure cinématique, de la roue pour
trois types de sollicitations. Le comportement réel est comparé aux
comportements des modeles élastocinématiques avant et apres correction des
parametres géomeétriques.

Le comportement en débattement vertical est caractérisé en faisant varier
de maniere cyclique l'effort vertical appliqué a la roue, entre 1500 et 7500 N.
Durant cette sollicitation, I’évolution du plan de roue est enregistrée : déplacement
vertical, variation de demi-voie, angle de braquage et angle de carrossage. Les
résultats de ces mesures sont présentés dans la figure 2.18 et comparés avec le
comportement calculé par le modele élastocinématique. Des épures
élastocinématiques supplémentaires sont données en annexeA.

Les graphiques a, b et c de la figure 2.18 représentent respectivement, en
fonction du débattement vertical, la variation de I’effort normal au sol appliqué a la
roue, de 'angle de carrossage et de demi-voie. Dans chacun de ces cas on constate
que l'identification ne modifie pas significativement le comportement du modele
qui est tres proche du comportement réel. Ces comportements sont peu sensibles a
de petites modifications des parametres géométriques.

La figure 2.18-d présente la variation de I'angle de braquage en fonction du
déplacement vertical de la roue. Cet angle est tres petit, cependant il importe que le
modele reproduise correctement ce parametre car il influe sur le comportement
dynamique du véhicule. En effet, en fonction de la rigidité de dérive du
pneumatique, une variation de quelques dixiemes de degrés de I'angle de braquage
de la roue engendre des efforts latéraux en roulage significatifs. Par exemple, si on
considere une rigidité de dérive de 2 kN/deg pour un effort normal au sol appliqué
a la roue de 6 kN, une variation de 0.1 degré en braquage engendre un effort de
200 N.
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8000 3
Effort normal (N) / \ Carrossage (deg)
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A '
2
4000
/ ]
3000 \ Debattement vertical (mm)
Débattement vertical (mm)| 100 -50 0 50 100
T 2000 T -0,5 1
-100 -50 0 50 100
1000 J ‘ -1
\7Expérimental = = Modéle initial = Modéle identifié‘ ‘ —— Expérimental = = Modéle initial ——Modele identifié‘

a - Effort vertical fonction du débattemery - Carrossage au

0cqours du débattement vertical
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10 1
8 1 -100 -50 50
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T 0 . .
-100 -50 0 50 0.4 s
[~ Expérimental - - Moddle inital — Moddle idenifié] | —— EXpérimental = - Moddle initial — Modele identiie
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0
U,

-1000

T

-2( 1000 2000 1000 2000
01 0,05 -
-0,2 0,1 1
0,3 -0,15

—— Modele identifié —— Experimental - - - Modéle initial‘ ‘ Expérimental = = Modgle initial Modéle identifié‘

e - Braquage sous effort longitudinal

f - Braquage sous effort latéral

figure 2.18. Comparaison du comportement réel de ’essieu avec le modé¢le initial et le
modé¢le recalé
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La variation de I'angle de braquage est trés sensible a la localisation des
liaisons sur le porte-moyeu. Pour ce type de sollicitation, on constate que
I'identification géométrique permet d’améliorer le comportement du modele. En
effet, 'amplitude de braquage observé sur 'essieu réel est de 0.3 degré. Sur I’essieu
avant identification on obtient une amplitude de 0.6 degré, tandis qu’apres
identification on obtient une amplitude de 0.45 degré, sensiblement plus proche
de la valeur réelle.

Le comportement sous effort latéral est caractérisé en faisant varier la force
latérale entre 2000 et -2000 N, en maintenant la force verticale égale a 4500 N.
Les résultats expérimentaux nous permettent de tracer, entre autres, la courbe de
la figure 2.18-f qui représente ’angle de braquage en fonction de l'effort latéral.
Pour ce comportement, la modification des parametres géométriques n’apporte
aucune amélioration du comportement. Les parametres influents sur ce
comportement sont essentiellement des parametres de rigidité. On remarque que
les résultats expérimentaux font apparaitre une hystérésis qui n’est pas reproduite
par le modele. Les phénomenes tels que le frottement sec ou le comportement
visco-plastique des liaisons élastiques a l'origine de cet hystérésis ne sont pas
encore pris en compte dans notre modele élastocinématique.

De la méme maniere, le banc K&C permet de caractériser le comportement
sous effort longitudinal. La figure 2.18-e représente l'angle de braquage en
fonction de l'effort longitudinal. Ce comportement est principalement déterminé
par la rigidité des liaisons élastiques. L’'identification géométrique ne permet donc
pas une amélioration significative.

2.5. Conclusion

Les travaux présentés dans ce chapitre permettent de résoudre deux
problemes qui se posent lors de la définition du modele élastocinématique d’un
essieu.

Tout d’abord I'impossibilité pratique de mesurer la position et I'orientation
des liaisons sur l'essieu assemblé est contournée avec la mise en ceuvre d’une
méthode de mesure en deux étapes. Une étape de mesure sur les pieces démontées,
puis une étape de mesure sur I'essieu assemblé. Le formalisme employé est celui
des opérateurs homogenes et le calcul de la position et de 'orientation des pieces
dans le mécanisme se fait par minimisation sans itération du critere des moindres
carrés sur un ensemble de points. La mise en ceuvre de cette méthode est
volontairement simple et se base sur l'utilisation d’'une machine a mesurer
tridimensionnelle portable de type bras de mesure.

Cette méthode de mesure représente une amélioration des pratiques de
mesures des essieux car elle permet de connaitre précisément la localisation de
toutes les liaisons de l'essieu, a partir d'un nombre réduit de mesures sur le
véhicule.

Le deuxiéme probleme abordé par ce travail est la définition d’'un modele
élastocinématique de I’essieu qui soit en accord avec les observations réalisées sur
le véhicule a sa position d’équilibre statique. Pour résoudre ce probleme il est
nécessaire de réaliser une identification géométrique afin de palier les incertitudes
qui existent sur les parametres géométriques des pieces constitutives de I’essieu.
Pour réaliser cette identification, il faut calculer la déformation des liaisons
élastiques a la position d’équilibre du véhicule. Ce calcul est réalisé en utilisant un
logiciel de simulation multicorps.
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La comparaison du comportement de l'essieu calculé par simulation
numeérique avec le comportement réel d’'un essieu caractérisé expérimentalement
permet de vérifier que l'identification géométrique améliore la qualité du modele
élastocinématique principalement sur un parametre : ’angle de braquage. Les
autres parametres sont peu améliorés.

Ces travaux ont fait I’objet d’'une publication dans " Journal of Automobile
Engineering » [MFG06]. Afin d’aller plus loin dans la qualité de modélisation des
essieux automobiles, on propose d’explorer deux pistes.

Dans un premier temps, au chapitre 3, on propose une méthode pour
identifier la géométrie d'un essieu sans avoir a le démonter.

Dans un deuxiéme temps, aux chapitres 4 et 5, on s’intéressera a
I'identification des raideurs des liaisons afin d’améliorer encore le modeéle.
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3. Identification géométrique par

analyse du mouvement des pieces

La méthode d’identification présentée dans le chapitre précédent nous a
permis de réduire de maniere importante les incertitudes sur les parametres
géométriques. Cependant, l'application de cette méthode nécessite de démonter
I’essieu pour pouvoir mesurer chaque piece séparément. Cette étape est rendue
nécessaire par le fait qu’il n’est pas possible de réaliser des mesures sur les surfaces
fonctionnelles des liaisons lorsque le mécanisme est assemblé.

Toutefois on souhaite dépasser cette limitation et pouvoir déterminer la
géométrie de l'essieu uniquement a partir de mesures sur essieu assemblé. Le
positionnement d’amers sur les piéces d’'un essieu nous a permis, dans le chapitre
précédent, de calculer la position et I'orientation des pieces dans le mécanisme. La
répétition de la mesure de position des ces amers pour différents états du
mécanisme nous permet de calculer de maniere similaire le déplacement, en
translation et en rotation, de chaque piece entre deux états successifs.

Comme le mouvement des pieces au sein du mécanisme est limité par les
liaisons, I'analyse de ces déplacements va nous permettre de calculer la position
des centres et l'orientation des axes des liaisons. Ce type d’identification
géomeétrique a été exploré précédemment dans d’autres domaines d’applications :
vision artificielle [OBBoo0], télémanipulation [DDHoo] [DSH97] et robotique
[RAMo5]. Cependant les méthodes proposées s’attachent essentiellement a la
localisation de liaisons cinématiques rotules ou pivot et ne répondent pas aux
problemes spécifiques de la modélisation des mécanismes de liaison au sol. La
présence dans ces mécanismes de liaisons élastiques et de pieces inaccessibles a la
mesure nécessite de développer des stratégies propres a ce domaine.

Dans ce chapitre, différentes méthodes de calcul sont proposées en fonction
du type de liaison qui doit étre identifiée : rotule, pivot, liaisons composées et
liaisons élastiques. Ces méthodes de calcul répondent a des cas d’application
pratiques qui se présentent lors de la modélisation de mécanismes de liaisons au
sol.

Afin de valider les méthodes proposées, différentes applications sont
présentées. Tout d’abord une validation basée sur des données issues de la
simulation numérique, puis deux validations expérimentales. Ces
expérimentations permettent d’estimer la qualité de la géométrie identifiée en
comparant le comportement des modeles élastocinématiques avec le
comportement réel des essieux.

3.1. Observation et représentation du mouvement des
pieces

Une manieére simple de décrire la géométrie d'un mécanisme consiste a
préciser la position et l'orientation de chaque liaison dans un référentiel global,
pour un état particulier de ce systeme. C’est cette méthode qui est utilisée pour
définir un modele élastocinématique avec l'interface utilisateur des logiciels de
modélisation multicorps tels que Adams.

Lors de la réalisation du modéle d'un mécanisme de liaison au sol, ou
essieu, on utilise la convention suivante pour définir le référentiel global R,.
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L'origine O, du repeére se situe au milieu du segment défini par les deux points de
contact roue-sol de I'essieu. Le plan O,,X,z, est confondu avec le plan médian de
Iessieu et le plan O,, x,y, correspond au plan du sol.

Par convention la position de I’essieu utilisée pour décrire la géométrie du
mécanisme, aussi appelée assiette de référence, est la position d’équilibre statique
du véhicule pour un cas de charge standard : deux personnes de 75 Kg aux places
avant du véhicule et le réservoir plein.

Afin de pouvoir constituer un modele conforme a ces deux conventions, il
faut dans un premier temps réaliser la mesure de position des amers de chacune
des pieces pour l'assiette de référence. Pour réaliser cette mesure, le véhicule est
amené sur un banc de mesure et le chassis est fixé par rapport au banc pour
empécher tout mouvement durant la mesure. Un bras de mesure tridimensionnel
est fixé au banc, sous I'essieu étudié.

Le référentiel de mesure doit étre défini conformément au référentiel global
de I’essieu. On détermine alors pour chaque piece S quatre points :

[0 PS—a]Rg = [1 Xsa Ysa Zs—a]T . (3.1

Dans cette expression, l'indice supérieur o indique le cas de charge de
référence, 'indice a indique 'amer mesuré (a=1...4) et 'indice S précise la piece
correspondante a ’amer. Pour pouvoir par la suite calculer le déplacement des
pieces dans I’espace, il est nécessaire d’associer a chaque piece un référentiel local
Rs. Le choix de ce référentiel peut étre réalisé de maniere arbitraire. Toutefois,
afin de simplifier les calculs ultérieurs, on choisit tous les référentiels locaux
confondus avec le référentiel global R, pour le cas de charge de référence. La
position et I'orientation de la piece S par rapport au référentiel global sont alors

V4 V4 V4 \ . . 4 O
représentées par 'opérateur homogene identité [ Ary Rg]. On a alors :

[0 PS—a]Rs - [O Arsi Rg]Rg[O PS—a]Rg = [O PS—a]Rg . (3.2)

La figure 3.1-a schématise cette premiere étape de mesure pour deux pieces
S1 et S2.

Pour observer la mobilité des pieces au sein du mécanisme, il faut mesurer
la position des amers de chaque piece pour différents états du mécanisme. C'est-a-
dire qu’il faut faire varier les efforts appliqués a la roue et éventuellement, dans le
cas d’un essieu directeur, en actionnant le systeme de direction.

Pour chaque cas de charge ¢, compris entre 1 et ¢
déterminer la position des amers de chacune des pieces :

la mesure permet de

max ?

[c PS—a]Rg = [1 Xsa Ysa  Zsa " (3.3)

Si la piece peut étre considérée indéformable, alors les cordonnées des
amers mesurées pour le cas de charge c peuvent étre exprimées en fonction des
coordonnées des amers mesurées au cas de charge de référence et d'un opérateur

homogéene [C Ay Rg] :

[CF’s—a]Rg :[CARS/RQ][OPs_a]RS Ua=1...4. (3.4)
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Solid S1

el £ o
R

b — Etat du mécanisme pour le cas de charge c
figure 3.1. Position des amers et des piéces pour différents états d>'un mécanisme

L’opérateur[C ARS,RQ] représente la position et l'orientation du référentiel
local Ry par rapport au référentiel global R, pour le cas de charge c. Cependant,
comme Rg et R, sont confondus pour le cas de charge de référence, cet opérateur

représente aussi le déplacement de la piece S entre sa position de référence et la
position c. Le calcul de cet opérateur se fait en minimisant le critére des moindres
carrés £ donné par :

T g [C PS—a]Rg - [CA Rs/Ry ][0 PS—a]RS

La méthode de calcul employé est celle proposée par Arun [AHB87] et
décrite dans la section 2.2.2.

Si on considere deux pieces S1 et S2, comme représenté dans la figure 3.1-b,
la mesure des amers pour le cas de charge c permet de déterminer les opérateurs

2

(3.5)
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[C Ay Rg] et [C AQSZ,RQ]. La position relative de la piece S2 par rapport a la piece S1
est alors donnée par la composition des opérateurs :

[C A?sZ/Rsl] = [C A?sl/Rg]_l[C A?sZ/Rg]- (3.6)

Etant donné que les repéres R, et R, sont confondus pour la position de

référence de I’essieu, 'opérateur [CARSQ,FGI] représente le déplacement relatif de la

piece S2 par rapport a la piece S1 entre le cas de charge de référence et le cas de
charge c. Si les deux pieces sont reliées par une liaison, alors certains mouvements
relatifs seront impossibles quelque soit le cas de charge en raison des contraintes
introduites par la liaison.

Soit ¢, le nombre total de cas de charge considérés. C’est en analysant les
C..ox OPérateurs de déplacement relatif d’'une paire de pieces que I'on va déterminer
la localisation et, si besoin est, 'orientation d'une liaison liant ces deux pieces.

3.2. Calcul de la localisation des liaisons

3.2.1. Localisation d'une liaison rotule

Lorsqu’une rotule (liaisons sphérique) lie la piece S1 a la piece S2, le centre
de la liaison défini sur la piece S1 doit étre coincident avec le centre de la liaison
défini sur la piece S2 quelque soit le cas de charge appliqué a I’essieu.

Comme les référentiels locaux des deux pieces Ry et R, et le référentiel
global R; sont confondus a la position de référence, on peut écrire que les
coordonnées du centre de la liaison sphérique Cg,, sont identiques dans chacun
des 3 repéres pour le cas de charge de référence :

[CSph]Rgl = [CSph]Rsz = [CSph]Rg = [1 XSph ySph ZSph]T : (37)

Pour que les centres de la rotule sur la piece Si1 et la piece S2 soient
confondus pour tout les cas de charges, il faut vérifier :

Con. =" AwmallComl, T OG- (3.8)

Pour exprimer ce probléme sous forme dun systéme d’équations, il faut
décomposer 'opérateur homogeéne en une matrice de rotation et un vecteur de
translation :

c 1 1/ 0
[ ARSZ/Rsl]z {;““ ‘c““} : (3.9)
T2/1 : R 2/1
L’équation (3.8) s’écrit alors sous la forme :
[XSph Yspn ZSph]T =Ty, +° R2/1[XSph Ysph ZSph]T’ (3.10)
d’ou

§ ) [=-

R,,—1dg Xsoh  Yspn  Zsph] =~ Ta;- (3.11)

56



Chapitre 3. Identification géométrique par analyse du mouvement des pieces

Dans cette expression, Id,est la matrice identité de dimension 3. En

considérant successivement chaque cas de charge appliqué a I’essieu, on constitue
un systéme de (3*c,_, ) équations avec 3 inconnues :

M1 3 7] B 1 ]
R 2n Id - T2/1
: X :
ph
3 _
‘R 211~ Id ySph - _cTz/l . (3-12)

. ZSph .

_CmaXRz/l_ Ids_ L Cmax-rz/l_

En raison des incertitudes de mesures, ce probléme surcontraint peut ne pas
. . . . T .
admettre de solution exacte. On choisit alors les inconnues [Xsph Yspn Zsph] qui

minimisent le critere des moindres carrés. Il s’agit d'un probleme classique
d’algebre linéaire et la résolution est directe (non itérative) [PTV92].

L’équation (3.8) nous permet donc de déterminer la position du centre de la
rotule dans le référentiel global, pour l'assiette de référence. Cette position est
utilisée pour définir la géométrie de la suspension.

3.2.2. Localisation d'une liaison pivot

Lorsqu’un pivot (liaison rotoide) lie la piece S1 a la piece S2 alors seul un
mouvement de rotation est possible pour S2 par rapport a S1. La liaison pivot est
définie par la position et I'orientation de son axe sur les pieces. Pour décrire cet axe

nous choisissons de préciser un point C,, = [XPN Ve Zey| €t un vecteur
directeur u,, = [xu Y, ZU]T.

Dans le cas d'une liaison pivot, tous les points la piece S2 appartenant a
I’axe de la liaison sont immobiles sur la piece S1. Pour tout point C, appartenant
al’axe de la liaison on a :

[C Piv]Rs]. = [C ARS?/FGl][C Piv]Rsz O cO [1 'Cmax] N (313)

Cette équation est similaire a I’équation (3.8) de la section précédente. De la
méme maniere que pour une liaison sphérique, on établit un systeme de 3c_,
équations identique au systeme (3.12). Par la suite on notera M la matrice associée
a ce systéme:

I 1R2/1_ Ids
M= °R,,-Id, |[. (3.14)
Cmaszu_ Ids_

Idéalement, ce systeme d’équations n’admet pas une solution unique car
tout point appartenant a I’axe de la liaison est une solution. Alors la matrice M est
singuliére et possede un noyau de dimension 1. Ce noyau, qui peut étre décrit par
un vecteur unitaire, correspond a l'orientation de 'axe de la liaison pivot. Le
vecteur u,, est défini par:
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M uPiv :[O O O]T

- (3.15)
Jue =1

Dans la pratique, en raison des incertitudes de mesure et du comportement
réel de la liaison (jeux fonctionnels et comportement élastique), 'axe de la rotation
calculée de S2 par rapport a S1 pour chaque cas de charge n’est pas parfaitement
parallele a 'axe réel de la liaison. En conséquence, la matrice M n’est pas
singuliere et il est alors possible de trouver un point unique C,, qui minimise le

critere des moindres carrés.

Pour déterminer ’axe de la liaison on applique la décomposition en valeurs
singuliére a la matrice M, ce qui implique les trois termes :

M =USV", (3.16)

ou S est une matrice diagonale 3c,_ % 3contenant les valeurs singulieres de

M, V est une matrice de rotation 3x3 indiquant les directions singulieres et U est
une matrice rotation 3c,_, X 3C,-

Si les défauts d’orientation engendrés par les incertitudes sont petits par
rapport aux rotations des pieces autour du pivot, alors une des trois valeurs
singuliere est beaucoup plus petite que les deux autres. La direction singuliere
associée a cette valeur singuliére donne la meilleure estimation du vecteur
directeur de la liaison.

3.2.3. Localisation d'une liaison combinant rotations et
translation

Dans les suspensions automobiles, pour des raisons de coftit de réalisation et
de robustesse, les liaisons utilisées sont généralement des liaisons simples. Ainsi
les liaisons cinématiques le plus fréquemment rencontrés sont des liaisons rotules,
pivots et cylindriques (pivots glissants).

Cependant, certaines pieces de la suspension ne peuvent pas étre équipées
d’amers ou sont totalement inaccessibles a la mesure. Dans ce cas, on est obligé de
considérer le mouvement relatif de deux pieces qui ne sont pas liées directement
par une liaison simple, mais par une succession de deux liaisons.

Pour identifier une telle liaison composée, deux méthodes sont
envisageables. La premiere est une méthode de résolution directe applicable si on
connait a priori la direction de translation. La deuxiéeme est une méthode itérative
applicable lorsqu’il est nécessaire d’identifier le centre de la liaison et la direction
de translation.

3.2.3.1. Calcul du centre de rotation

Ce cas de figure se présente lorsque I'on cherche a caractériser une bielle de
direction. La bielle de direction d'un essieu directeur est liée par une rotule a la
crémaillére de direction. Cette crémaillere possede elle-méme un degré de liberté
en translation par rapport au chéassis du véhicule. Dans ce cas, la bielle de direction
posseéde par rapport au chassis trois degrés de liberté en rotation et un degré de
liberté en translation.

Les véhicule légers possédant le plus souvent une géométrie de suspension
symétrique, on peut prendre comme hypothése que la direction de translation de
la crémaillere correspond a l'axe transversal du véhicule. Cette direction de
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translation est notée u. On suppose connu les composantes de u dans le repere
global. Il est donc possible de définir deux vecteurs unitaires perpendiculaires a u
et perpendiculaires entre eux: v et w.

Chéassis S1

----------- EHMNNNRRRR

a - Position de référence

u \'
Ry w | N o
R Re ; W
| amers
%%
b - Cas de charge variés |
1 !
cmax C I
Com BN 17 Chassis S1

Bielle S2e————=o |- -{ A 7 T .

~ Cepn ||
- TA -
Y | ) —ic

o~ —

figure 3.2. Mobilité d’une bielle de direction par rapport au chissis.

On cherche a calculer la position du centre de la liaison rotule Cspn qui lie la
bielle de direction a la crémaillere, dans le référentiel global Rg. Le déplacement cA
du point Cspn entre la position de référence et un cas de charge c de 'essieu est
donné par :

‘A= [c ARSZ/FGl][CSph] - [CSph] = ([c ARslesl] —Id 4XCSph] . (3.17)

La méme relation exprimée en coordonnées cartésiennes nous
donne, conformément a I’équation (3.10):

‘o= CT2/1 + (C R 211~ d 3XXSph Ysoh  Zspn ' > (3-18)
ouca=f 5.

Lorsque le mécanisme de direction est actionné, ce point se déplace le long

d’'une droite de vecteur directeur u par rapport au chassis. Par conséquent, le

déplacement de ce point dans les directions perpendiculaires a la droite est nul

quel que soit le cas de charge. Ceci se traduit par un produit scalaire nul entre le
déplacement du centre rotule et les vecteurs vet w :

vt =0

. .1
w520 (3.19)
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Ces deux relations peuvent s’écrire sous forme matricielle :
T T
v c 3X T _ Voole
{WT }( R, —Id Xsph  Ysph  Zspn] =7 W' Ton- (3.20)

La considération de I’ensemble des cas de charges successifs permet de
constituer un systeme de 2xc_, équations :

Vi 3 Vi
{WT}( R, —Id ) Xsph - W' Ton

Yspn | = : . (3.21)

VT cmax V cmax
{wT}( R2/1‘|d3) Zoon { T} Ten

Par la résolution du systéme (3.21) on détermine les coordonnées du centre
de la liaison rotule sur la crémaillere, pour la position de référence du véhicule.

3.2.3.2. Calcul du centre de rotation et de la

direction de translation

Ce cas de figure se présente lorsque I'on analyse le guidage du porte-moyeu
par une jambe de force sur un essieu McPherson. La figure 3.3-a schématise ce
mécanisme a la position de référence. Sur ce type de suspension, le porte-moyeu
(noté S1 sur le schéma) est lié a la tige de 'amortisseur (notée S3), aussi appelée
jambe de force, par une liaison cylindrique. Cette méme tige est fixée au chassis
(noté S2) par une liaison élastique qui lui autorise des rotations d’axes
perpendiculaires a la tige. Si en premiere approximation on assimile cette liaison
élastique a une liaison sphérique, alors le porte-moyeu possede par rapport au
chassis trois degrés de liberté en rotation et un degré de liberté en translation selon
I’axe de la jambe de force. Dans ce cas de figure il n’est pas possible de positionner
des amers sur la jambe de force et par conséquent d’observer son déplacement.

Au cours du fonctionnement de I’essieu, le chassis se déplace par rapport au
porte-moyeu, mais le point de fixation de la jambe de force °Cg,, reste toujours

aligné sur l'axe de la jambe de force. La figure 3.3-b représente différentes
positions successives possibles du chassis par rapport au porte-moyeu.

Comme on ne connait pas a priori le vecteur directeur de cet axe, il est
impossible d’établir un systeme d’équations comme dans la section précédente.

Pour résoudre ce probleme, on va chercher le point de S2 qui se déplace le
long d’'une droite fixe sur St au cours des c,, déplacements décrits par les

opérateurs homogénes[cARsz,m]. Pour cela, on définit I'’ensemble de points
[CCSph]RSl avec :
[CCSph Re [1 ¢ Xsph ¢ Ysph ¢ ZSph] = [c ARsz/Psl][OCSph]Rg- (3.22)

Pour ce nuage de points, on définit le centre de gravité G en coordonnées
cartésiennes :
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u
\\\8\2 Chassis
NN
‘ Jambe de force
0
C:Sph
S3 Porte-moyeu
i S1
R51 Rsz /
a - Position de référence b - Cas de charges variés

figure 3.3. Mobilité du porte-moyeu par rapport au chissis pour un essieu McPherson.

XG cm CXSph
G=Yo = D1 Yepn | (3.23)
ZG max C=1 CZSph

On calcule alors le tenseur d’inertie T, du nuage de points au centre de
gravité G :

o (c Zsph ~ L )2 + (c Ysph ~ Yo )2 - (C Xsph ~ X )(c Yspn ™ ye) - (C Xsph ™ Xs )(c Zgph ~ ZG)
Tg = Z _(CXSph_XG)(CySph_yG) (CXSph_XG)2+(CZSph_ZG)2 _(CZSph_ZG)(CySph_yG)
- (c Xsph ~ Xg )(C oo~ ZG) - (c Zoph~ 4o )(C Ysph ™ yG) (c Xsph ™ Xa )2 + (C Ysoh ™ Yo )2
(3.24)

Ce tenseur d’inertie permet de déterminer les axes principaux d’inertie ainsi
que les moments d’inertie autour de ces axes. Pour cela, il faut calculer les vecteurs
propres et les valeurs propres du tenseur t selon la relation :

I, 0 0
we=u v wj[o 1, O|lu v w]. (3.25)
00 I,
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Dans cette expression, u, v et w sont les vecteurs propres de 1. I, I et I3
sont les valeurs propres associées. Idéalement, 'ensemble des points [CCSF,h]RSL se

situent sur une droite. Alors le moment d’inertie du nuage de points autour de
cette droite est nul et cette droite est un axe principal d’inertie.

Pour identifier la position du centre de la liaison°Cg,,, on cherche les
, T ., . .
coordonnées [OxSph ®Yen Zsm| qui réalisent au mieux l'alignement des
points [CCSph]RSl. Pour cela, on minimise le plus petit moment d’inertie de t.

Pour réaliser cette optimisation, nous avons choisi d’utiliser 1’algorithme du
simplex proposé par Nelder et Mead [NeM65]. Cette méthode est adaptée a la
résolution de probléemes non linéaires, non contraints. L’utilisation de ’algorithme
du simplex ne permet pas de dépasser ces minima locaux. L’expérience montre que
de tels minima existent pour ce probleme d’identification. Il est donc important de
réaliser une estimation initiale réaliste de la position de la liaison.

A Tissue de l'optimisation, le vecteur propre associé a la plus petite valeur
propre de 1. correspond au vecteur directeur de ’axe de la jambe de force u.

3.2.4. Localisation d'une liaison élastique

Dans le cas d’'une liaison élastique, il n’est pas possible de proposer une
méthode d’identification basée sur I'analyse du déplacement des pieces efficace
dans tous les cas de figures.

Les déplacements relatifs des deux pieces dépendent des efforts qui leurs
sont appliqués. Or dans cette étude, on fait I’hypothese que les efforts qui
s’exercent sur les liaisons sont inconnus. Cependant, il est possible de faire
certaines hypotheses supplémentaires sur ces efforts en fonction de la structure
cinématique de l'essieu.

Dans les sections suivantes on envisage deux cas particuliers pour lesquels il
est possible d’estimer correctement la position d’'une liaison élastique. Le premier
cas est celui de deux pieces liées par une paire de liaisons élastiques. Le deuxiéme
cas est celui d'un bras de suspension assemblé dans le mécanisme par une liaison
rotule d’'une part et une liaison élastique d’autre part.

3.2.4.1. Paire de liaisons élastiques sur un triangle

de suspension

Dans le cas général, les essieux pseudo McPherson comportent un triangle
de suspension qui est lié au chassis par deux liaisons élastiques. Un exemple de ce
type de piece est photographié dans la figure 2.7.

Ce montage permet au triangle de pivoter autour de I'axe passant par le
centre des deux liaisons élastiques. L’amplitude des rotations autour de cet axe est
importante car elle permet le débattement vertical de la roue. En comparaison, les
autres déformations sont tres faibles. Il est donc possible d’assimiler cet
assemblage a une liaison pivot.

La méthode décrite dans la section 3.2.2 permet de déterminer 'axe qui
passe par les deux centres des liaisons élastiques sous la forme d’un point C,,, et

d’un vecteur directeur u. L’analyse du mouvement relatif du triangle par rapport
au chassis ne permet pas de distinguer la position du centre de chaque liaison.
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Cependant, dans la pratique on peut facilement estimer la cote de ces deux liaisons
selon I'axe longitudinal du véhicule (axe x du repereR).

3.2.4.2. Liaison élastique sur une bielle avec rotule

Le type de montage que l'on considére dans cette section est schématisé
dans la figure 3.4-a. Il s’agit d'un bras de suspension assemblé dans le mécanisme
d’'une part avec une liaison élastique et d’autre part avec une liaison sphérique.
Pour identifier le centre de la liaison élastique, il est nécessaire de réaliser des
hypotheses sur le comportement de cette liaison.

Pour vérifier 1’équilibre des forces qui s’exercent sur la bielle, les forces
appliquées a la liaison rotule et a la liaison élastique, représentées dans la figure
3.4-b, sont égales et opposées :

I:x—Sph = _Fx—Elast

F, e =—F

y-Sph ~

(3.26)

y-Elast

De plus le moment M engendré par la torsion de la liaison élastique

doit étre égal au couple engendré par les efforts perpendiculaires a I'axe du bras
exercés sur la rotule :

M z-Elast = KR 8 = _Fy—Sph l ° (327)

z-Elast

Par conséquent, la déformation &, de la liaison élastique dans la direction
perpendiculaire a ’axe de la bielle dépend de la longueur de la bielle, de la rigidité
en torsion K., et de la rigidité en translation radiale K., de la liaison élastique :

5 — I:y—EIast — KRZ 9

’ KTrad KTrad l

(3.28)

La déformation 6. de la liaison dans I’axe de la bielle dépend uniquement de
la force exercée sur la bielle et de la rigidité en translation de la liaison :

Jx - I:x—EIast . (329)
KTrad

Si on est en présence d’une liaison élastique possédant des rigidités en
translation trés importantes et par conséquent des déformations en translation
faibles (quelques dixiemes de millimetres), alors il est possible d’assimiler la
liaison élastique a une liaison rotule. On utilise alors la méthode de calcul détaillée
dans la section 3.2.1.

Si la liaison élastique est tres souple et subit des déformations en translation
importantes, alors 'approximation précédente n’est plus valable et la méthode de
calcul utilisée pour les liaisons sphériques donne des résultats imprécis. Une
meilleure approximation consiste a négliger uniquement les déformations J, qui

sont perpendiculaires a 1'axe de la bielle, considérées petites par rapport aux
déformations dirigées dans les sens de la bielled,. Pour pouvoir faire cette

approximation, il faut vérifier :

Kg,0
Rz << I:x—EIast' (330)
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Il faut donc réaliser une estimation des forces qui s’exercent sur la bielle et
de la rigidité de la bielle. Une analyse fonctionnelle du mécanisme permet de
donner un ordre de grandeur pour ces valeurs.

b — Représentations de efforts dans les liaisons ¢ — Cas ou la rigidité en torsion est négligée

figure 3.4. Déformation d'une liaison élastique sur une bielle.

Pour distinguer les déformations de liaison élastique dirigées dans I'axe de
la bielle, des déformations perpendiculaires a I’axe, il faut calculer l'orientation de
cet axe. Comme le centre de la liaison rotule Cg,, peut étre calculée a partir des

équations de la section 3.2.1, on peut exprimer le vecteur directeur de I’axe de la
bielle par :

— CElast _CSph .
HCEIast - CSp?—”

Pour chaque cas de charge, le déplacement “A du point C.,, défini sur la

piéce S2 par rapport a la piece S1 entre la position de référence et un cas de charge
c de l'essieu est donné par :

(3.31)

‘A= [CA RSZ/R“-l]CEIast - CEIast = ([CA RSZ/RSl] —Id 4k:Elast ’ (332)
soit en coordonnées cartésiennes :
06 =° T2/1 + (C R 211 ld 3)[XEIast yEIast ZEIast]T * (333)

Ce déplacement est dirigé dans I’axe de la bielle donc le produit vectoriel du
vecteur déplacement centre avec le vecteur directeur de I’axe est nul :

coxu =0. (3.34)

Pour identifier le centre de la liaison élastique, on va donc chercher le point
qui minimise la norme de ce produit vectoriel, cuamulée sur I'’ensemble des cas de
charge :
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cma 2
min(xg, Ve, Z:) - Zﬂcﬁxuu . (3-35)

Le calcul de ce minimum peut se faire de maniere itérative en utilisant un
algorithme d’optimisation. Afin de définir une estimée initiale réaliste, la méthode
de localisation d’une liaison rotule est utilisée.

3.3. Validations numérique et expérimentales

3.3.1. Mise en ceuvre

Pour pouvoir appliquer les méthodes d’identification décrites
précédemment, un programme a été réalisé en utilisant 'outil Matlab. Pour la
validation basée sur l'utilisation d'un modele numérique, les coordonnées des
amers sont données par le logiciel de simulation multicorps Adams/Car. Pour la
validation expérimentale, les résultats des mesures de position sont enregistrés
dans un fichier IGES. Ces fichiers sont interprétés afin de définir tous les vecteurs

position des amers pour les différents cas de charge“P;_,. A partir de ces vecteurs,
la position et I'orientation de chaque piece [°A%,Rg] est calculée pour chaque cas de

charge c.

Avant de calculer la position des liaisons, il faut réaliser une liste des
liaisons du systéme, en précisant pour chaque liaison les deux pieces liées et le type
de liaison a identifier. Ensuite une boucle logique permet de considérer
successivement chaque liaison. En fonction du type de la liaison, les coordonnées
du centre et éventuellement de I’axe sont calculées.

A T'issue de ces calculs, les coordonnées des centres de liaison et des axes
sont regroupées dans un tableau de synthese. Pour juger de la qualité des résultats,
ces coordonnées sont utilisées pour définir un modele élastocinématique de
I'essieu étudié.

3.3.2. Validation numérique

Pour mettre au point et valider les méthodes de calcul présentées
précédemment, la méthode a tout d’abord été appliquée en utilisant des données
issues de la simulation numérique. Pour cela, un modele d’essieu pseudo
McPherson est réalisé avec le logiciel Adams/Car. 11 s’agit du modele
correspondant a I’essieu de test décrit dans le chapitre précédent pour la validation
expérimentale de I'identification géométrique. Sur ce modele sont positionnés des
amers virtuels, localisés de maniére similaire aux amers réels.

Comme chaque piece possede quatre amers, ces amers peuvent étre
visualisés en construisant un tétraedre ayant les amers pour sommets. Cette
construction est visible dans la figure 3.5 ou deux vues sont représentées : de face
et de dessus.

Cet essieu comporte 4 pieces mobiles dont les déplacements sont observés :
les bras avant et arriere, la bielle de direction et le porte-moyeu. Il faut aussi
considérer le chassis qui n’est pas représenté ici. Celui-ci étant fixé sur le bang, il
n’est pas nécessaire de mesurer ses déplacements. Sur ce systeme on souhaite
calculer la localisation de trois rotules sur le porte-moyeu, de deux liaisons
élastiques notés bushing A et bushing B, la liaison entre la bielle de direction et la
crémaillere, ainsi que le sommet de la jambe de force.
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i

Jambe de force)

IBushing BI IBras avand

Bielle de direction

0

Porte moyeu

IBushing AI IBras arriérel

a—Vue de face b —Vue de dessus
figure 3.5. Représentation graphique du modé¢le Adams et des amers.

Pour réaliser lidentification, on releve la position des amers pour
différentes positions du modele. Tout d’abord les positions des amers sont relevées
pour cing hauteurs de roue différentes. Sur la figure 3.6-a on distingue le
déplacement vertical du tétraedre associé au porte-moyeu, ainsi que la rotation de
ceux associés aux bras de suspension. Dans un deuxieme temps on actionne le
mécanisme de direction afin de générer le braquage de la roue. On releve la
position des amers pour cing positions du mécanisme au cours de ce mouvement.
La figure 3.6-b permet de visualiser le déplacement du tétraédre correspondant a
la bielle de direction selon la direction transversaley, et la rotation du porte-

moyeu.
A
Zy

amf-

A yg

00| o)

20| o)

200}

s0f-

saol-

700}

Bushing A

Bras arriérg

g

< 5 r = ™ = % = 75 e e e e = 0 %
Yq a - Mouvement de débattement vertical, b - Mouvement de braquage de la roue,
vue de face de dessus

figure 3.6. Positions successives des amers au cours du fonctionnement de ’essieu

L’analyse de ces données nous permet de vérifier que le calcul des liaisons
cinématiques (rotules et rotule + crémaillere) est correct.

La localisation des liaisons élastiques est moins précise en raison des
approximations nécessaires a la définition d’'une méthode de calcul. Les résultats
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de ces calculs sont transcrits dans le Tableau 3.1 et représentés graphiquement
dans la figure 3.7.

Le bushing A possede une rigidité nominale de 13 000 N/mm et ses
déformations radiales sont tres faibles. On fait donc le choix de négliger ses
déformations pour pouvoir calculer le centre de la liaison de maniere similaire a
une liaison rotule. Grace a cette approche, nous pouvons localiser le centre de la
liaison a moins de 1 mm de la position théorique.

Le bushing B est beaucoup plus souple, sa rigidité nominale dans I’axe de la
bielle est de 300 N/mm. Par conséquent il subit des déformations radiales de
plusieurs millimetres. Sa position est alors calculée en considérant uniquement la
déformation dans I’axe du bras. Le résultat de ce calcul differe de la position de la
liaison sur le modele de référence de 3 mm.

La liaison entre la jambe de force et le chassis est assurée par une liaison
élastique appelée bushing F. La position de cette liaison est calculée selon la
méthode décrite dans la section 3.2.3.2. Pour définir cette méthode, la liaison
élastique est assimilée a une liaison rotule. Cette approximation entraine un défaut
du centre calculé par rapport au centre défini sur le modele de 7 mm. Si on
considere 'axe de la jambe de force, c'est-a-dire I’axe de la liaison cylindrique qui
lie le porte-moyeu a la jambe de force, cette erreur est plus petite. L’orientation
calculée de I’axe est correcte et la distance entre ’axe de la jambe de force définie
sur le modéle et I'axe calculé est de 2.7 mm.

Centre identifié du| 4 yg Axe de la crémaillere de Centre cz_alculé
bushing B \\ direction e du bushing A
Centre réeldu | | RGN
bushing B
-400 |- /

~ /

-600 -

Estimée initiale du
bushing B

550

-600 |-

-B50 -

-700 |-

Jambe de force Xg

| | 1 1 | | 1
-350 -300 =260 =200 -180 -100 -60 [1} 50 100

v

figure 3.7. Résultats de I’identification a partir de données issues de la simulation.

La présence de liaisons élastiques dans le mécanisme nous empéche de
déterminer complétement la géométrie du systeme de maniere exacte. L’analyse
du mouvement des pieces nous permet toutefois de reconstituer un modele
complet du mécanisme avec une précision de quelques millimetres. Il est
important de remarquer que les écarts entre les centres théoriques et les centres
identifiés sont réalisés dans les directions de faible sensibilité du systeme. Ainsi,
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malgré une précision géométrique qui parait faible, le comportement du modele
identifié est similaire au comportement du systeme de référence.

Tableau 3.1. Résultats du calcul de localisation des liaisons élastiques.

Position et orientation des liaisons sur le modeleéférence

Nom de la liaison X Y Z
Bushing_A 61.06 -383.51 186.2
Bushing_B -294.66 -365.11 246.1
Bushing_F 73.69 -594.7 762.64

Position et orientation des liaisons calculéed'paalyse du mouvement des pieces

Bushing_A 60.7981 -382.949 186.975
Bushing_B -291.628 -364.069 246.167
Bushing_F 76.6709 -593.859 768.86

Différence entre coordonnées Norme de I'erreur
Bushing_A 0.2619 -0.561 -0.775 0.99
Bushing_B -3.032 -1.041 -0.067 3.20
Bushing_F -2.9809 -0.841 -6.22 6.95

3.3.3. Validation expérimentale sur banc K&C

Bushing B Bras avant Porte-moyeu Fausse roue

— e

|Bie||e de directionl ushm A Bras arriére

figure 3.8. Montage expérimental pour l'identification et représentation graphique des
amers disposés sur les pieces.

Afin de confirmer la validité des résultats présentés dans la section
précédente, les mémes méthodes de calcul des rigidités ont été appliquées a partir
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de données expérimentales acquises sur le banc de caractérisation K&C. Le
montage expérimental est le méme que celui décrit dans la section 2.4.2.

A la différence de la validation numérique, le demi-essieu utilisé pour cette
validation expérimentale est dépourvu de systeme de direction. Il est donc
impossible de générer un braquage important du porte-moyeu et de la roue et la
mobilité du mécanisme est réduite.

Les actionneurs du banc K&C permettent d’appliquer différents efforts sur
la fausse roue. Ainsi, les positions des amers, visibles sur la figure 3.8, peuvent étre
mesurées pour différents états du mécanisme. Dix sept cas de charge différents
sont appliqués a I'essieu en combinant des efforts verticaux compris entre 1000 et
7000 N, des efforts latéraux compris entre -1000 et 1000 N et des efforts
longitudinaux entre -1000 et 1000 N.

La figure 3.9 représente les résultats de ces calculs et permet de comparer la
localisation des liaisons telles que calculées a partir de ’analyse du mouvement des
pieces, avec les localisations calculées au chapitre 2 en prenant en compte les
mesures réalisées sur les pieces, apres démontage de ’essieu.

Tableau 3.2. Résultats du calcul de localisation des liaisons élastiques

Position des liaisons calculées par I'analyse duveiment des pieces
Centre de la liaison

Nom de la liaison X Y Z
Bushing A 57.415 -382.899 187.471
Bushing B -288.706 -362.081 240.491
Bushing F 223.343 -683.935 781.047

Rotule bras arriére 9.70637 -680.48f 164.202

Rotule bras avant -25.635 -691.821 233.333

Rotule Bielle-chassis -73.2846 -353.576 228.319
Rotule Bielle-Porte-moyeu -138.352 -694.31P 207.8

Différences entre coordonnées calculées avec dag®et par analyse du mouvement

Norme (mm)
Bushing A 3.645 -0.611 -1.271 3.91
Bushing B -5.954 -3.029 5.609 8.72
Bushing F -149.653 89.235 -18.407 175.21
Rotule bras arriere -3.8363) 0.567 0.608 3.93
Rotule bras avant 0.095 0.651 -0.343 0.74
Rotule Bielle — chassis -0.3754 0.156 -0.049 0.41
Rotule Bielle — Porte-moyeu 3.082 -0.278 0.07 3.10

Le premier constat au vu de ces résultats est que la localisation de la liaison

élastique F, au sommet de la jambe de force, n’est pas correctement calculée. Ceci
s’explique par le fait qu’aucun mouvement de braquage n’a pu étre imposé au
porte-moyeu en 'absence de mécanisme de direction. Les mouvements de rotation
autour de la jambe de force étant tres faibles pour les positions observées du
mécanisme, il n’est pas possible de calculer correctement un axe de rotation.
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Estimée initiale du -am -
bushing B

Centre optimisé duf—-=a- ~——
bushing B = —_
Centre réel du /m
bushing B

Jambe de force identifiée
(Bushing F)

450

-500 -

-850 -

-600 —

-B50 —

Jambe de force réelle
(Bushing F)

-700 -

-3éU -ZU‘U -WE‘IU a 1éU 200 3UIU
figure 3.9. Identification a partir de résultats expérimentaux sur K&C, vue de dessus

Toutes les autres liaisons sont calculées correctement a quelques
millimetres pres. On remarque en particulier que la liaison rotule qui lie le bras
arriere au porte-moyeu (notée Rotule EA) et celle qui lie la bielle de direction au
porte-moyeu (notée Rotule_Bielle_ PM) sont localisés avec une différence de 3 mm
par rapport aux résultats du chapitre précédent.

Pour juger de l'influence de la qualité de I'identification géométrique, un
modele élastocinématique est construit a partir de ces données, a 1’exception du
sommet de la jambe de force qui n’a pu étre calculé. La figure 3.10 présente les
épures cinématiques comparées de l’essieu réel tel que mesuré sur le banc K&C et
du modele obtenu par I'analyse du mouvement des pieces. Les graphiques
présentés dans la figure 3.10-a, b et ¢ montrent respectivement I’effort normal, le
carrossage et la variation de voie en fonction du débattement vertical de la roue.
Pour ces trois comportements, on observe une bonne corrélation.

Le graphique présentés dans la figure 3.10-d représente le braquage au
cours du débattement vertical. Il fait apparaitre une différence sensible entre le
comportement réel et le comportement simulé par le modele. On remarque que
cette différence est plus petite que celle observée entre le comportement réel et le
modele élastocinématique constitué a partir de mesures réalisées sur essieu
démonté et décrit au chapitre 2. L’amplitude du braquage observée est de 0.3
degrés sur I'essieu réel et 0.25 degrés sur le modele identifié sans démontage. Cette
amplitude est de 0.45 degrés sur le modele constitué au chapitre 2.
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figure 3.10. Comparaison du comportement du mode¢le et de P’essieu réel au cours du
débattement vertical de la roue

3.3.4. Validation expérimentale sur banc de direction

Pour s’assurer de l'intérét pratique de la méthode, une deuxiéme validation
expérimentale a été menée sur 'essieu avant d'un véhicule complet. Les mesures
sont réalisées pour localiser les liaisons sur le coté gauche de I’essieu.

Cet essieu est du type pseudo McPherson. On considére 6 pieces
indépendantes : le chassis, le triangle, la bielle de direction, le porte-moyeu, la
barre anti-roulis et I’attache de barre anti-roulis. Ces éléments sont visibles sur la
photo de la figure 3.11 Sur chacune de ces pieces, 4 amers sont positionnés afin de
pouvoir mesurer leur position en utilisant un bras de mesure.

Pour réaliser les mesures, le véhicule a été amené sur un banc de direction.
Ce type de banc a la particularité d’étre équipé de plaques a billes sous les roues
afin de pouvoir braquer les roues du véhicule sans générer d’efforts latéraux ou
longitudinaux.

Pour augmenter I'accessibilité et ainsi faciliter les mesures, la roue avant
gauche du véhicule est remplacée par une fausse roue. Il s’agit d’'une piece
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métallique qui est fixée sur le moyeu et dont la longueur est ajustée pour
correspondre au rayon écrasé de la roue qui est remplacée.

Dans un premier temps, le véhicule est lesté conformément au cas de charge
de référence: deux fois 75 Kg de lest sont placé sur les sieges avant. Afin
d’empécher le chassis de se déplacer durant les mesures, des cales réglables sont
positionnées sous le chassis et un lest supplémentaire est posé sur le véhicule
(figure 3.12).

Eerceau Triangle Attache de barre AR
- - o 1 4

Biell de direction Forte Moyeu Barre antiroulis

figure 3.11. Détails des pieces de la suspension.

Le bras de mesure tridimensionnel est ensuite fixé sur le banc, sous le
véhicule (figure 3.13). Avant de réaliser les mesures, on s’assure que le braquage
des roues est nul. Le référentiel de mesure est défini conformément a la convention
décrite dans la section 3.1. La mesure de position des amers pour la position de
référence du véhicule est alors réalisée. Les résultats de ces mesures sont
enregistrés dans un fichier IGES.

Ensuite, la position des amers est mesurée pour huit cas de charges distincts
appliqués a 'essieu :
- ATVassiette de référence, avec un braquage a droite, puis a gauche.

- En soulevant le chassis de 75 mm, avec un braquage nul, puis a droite,
puis a gauche.

- En abaissant le chassis de 33 mm, avec un braquage nul, puis a droite,
puis a gauche.

L’analyse de ces mesures nous permet de calculer la localisation et
lorientation des liaisons. Les résultats de ces calculs sont donnés dans le Tableau
3.3. Des mesures complémentaires réalisées selon la méthode décrite au chapitre 2
ont permis de vérifier la validité de ces résultats.
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Lest |

Fausse roue

Cales |

figure 3.12. Placement du véhicule sur le banc de mesure.

Seule la liaison élastique au sommet de la jambe de force n’est pas localisée
correctement. L’axe de la jambe de force est calculé correctement, mais la liaison
élastique qui assure sa fixation au chassis n’est pas calculée a la bonne hauteur. La
localisation théorique de cette liaison en Z est de 810 mm, alors que la hauteur
calculée est de 760 mm.

—{  Lest |

Cales |

b

Fausse roue

\va ; N Bras de
\ - % mesure

~

figure 3.13. Positionnement du bras de mesure sous le véhicule.
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Cette liaison, située au sommet de la suspension, est éloignée des amers qui
permettent de calculer le déplacement des pieces, positionnés sur la partie
inférieure de la suspension. Cette distance augmente I'influence de I'incertitude de
mesure et réduit la précision du calcul du déplacement relatif du sommet de la
jambe de force par rapport au chassis. De plus, la liaison cylindrique entre le porte-
moyeu et la jambe de force est considérée parfaite et la jambe de force est supposée
indéformable. En réalité, une flexion de la jambe de force peut apparaitre, faussant
ainsi le calcul du centre de liaison.

Tableau 3.3. Résultats de I'identification géométrique sur véhicule complet

Centre de liaison
Piece S1 Piece S2 Type de liaison X Y Z
Triangle Porte-moyeu Rotule -7,91 -678,26 183,22
Bielle de direction Porte-moyeu Rotule 123,46 -658,40 269,37
Attache BAR Porte-moyeu Rotule -21,97 -524,63 587,9
Attache BAR Barre Antiroulis Rotule -101,50 -484,74 236,46
Bielle de direction  Crémaillére Rotule 174,59 -305,51 275,20
Jambe de force Chéassis Elastique 26,31 -563,21 9959,
Triangle Chassis 2 Elastiques (Pivpt) 177,00 -3%1,0 195,11
Barre anti-roulis Chassis 2 Elastiques (Pivot)  3Q3,| -453,73 250,19
Axe de liaison
(vecteur directeur)
Piece S1 Piece S2 Type de liaison X Y 4
Jambe de force Porte-moyeu Cylindrique -0,020 @,05 0,999
Triangle Chassis 2 Elastiques (Pivot) 0,997 0,081 ,009
Barre anti-roulis Chassis 2 Elastiques (Pivot) 28,0 1,000 0,003
Crémaillere Chassis prismatique 0,00( 1,000 0,000

Pour juger de la qualité de la géométrie ainsi calculée, un modele
élastocinématique est défini a partir de données du Tableau 3.3, a I'exception du
sommet de la jambe de force et des rigidités nominales des liaison élastiques et
ressorts. Le comportement de ce modéle est comparé au comportement mesuré de
lessieu sur banc K&C. Les graphiques de la figure 3.14 représentent le
comportement de la roue au cours d'un mouvement de débattement vertical.

La figure 3.14-a représente I'effort vertical appliqué a la roue en fonction de
son déplacement vertical. Ce comportement dépend essentiellement des
parametres de raideurs du ressort de suspension et des butées de détente et de
compression.

La figure 3.14-b et ¢ représentent respectivement I’angle de carrossage et la
variation de demi-voie en fonction du débattement vertical. On constate ici que le
modele reproduit correctement le comportement de I’essieu réel. Les différences
observées entre modele et réalité restent petites (inférieures a 10%) face au
comportement global.

La figure 3.14-d présente la variation d’angle de braquage en fonction du
débattement vertical. La encore, le modele reproduit fidelement le comportement
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de l'essieu réel. La différence entre modele et réalité est bien plus faible dans cette
application que sur I'essieu étudié dans la section précédente pour deux raisons.

149
1z

Fo¥a¥alal
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7000 +

6000 +
0,8 -

5000 +
0,6 -

0,41 ,/

0,2 A <
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——————

'
©
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-90 -40 10 60

[—— Expérimental - - - Modéle identifié |

¢ - Variation de demi voie

figure 3.14. Comparaison du comportement du modéle et de P’essieu réel au cours du
débattement vertical de la roue.

Tout d’abord la structure cinématique de cet essieu est plus simple,
réduisant ainsi le nombre de liaisons a localiser. Ensuite l'utilisation du systeme de
direction permet d’observer des déplacements relatifs de pieces plus importants et
variés. La localisation des liaisons est ainsi plus précise.

3.4. Conclusion

Dans ce chapitre, une méthode d’identification est développée qui permet
de déterminer la géométrie d'un mécanisme de suspension par la seule observation
du déplacement des pieces du mécanisme en fonctionnement. Cette méthode
permet de construire un modele élastocinématique d'un mécanisme de liaison au
sol sans avoir a le démonter.

L'utilisation de points de référence positionnés sur les pieces du mécanisme
et d'un bras de mesure tridimensionnel permet de calculer le déplacement de
chaque piéce entre une position de référence et un ensemble de positions variées
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de I'essieu. Le formalisme des opérateurs homogenes est utilisé pour représenter le
déplacement des pieces et pour calculer le déplacement relatif entre pieces.

L’analyse de ce mouvement relatif permet de déterminer la position et
l'orientation de la liaison connectant ces deux pieces. Pour chaque type de liaison
rencontré dans les mécanismes de liaisons au sol, une méthode de calcul spécifique
est proposée. L’identification des liaisons cinématique est réalisée de maniere
directe a partir d'un systeme d’équations, tandis que la présence de liaisons
élastiques nécessite le calcul de solutions approchées de maniere itérative.

La validité des méthodes proposées est testée tout d’abord de maniere
numérique puis expérimentalement sur deux essieux différents. On vérifie ainsi
que la géométrie identifiée a partir de ces méthodes permet de modéliser
fidelement les mécanismes de liaison au sol et de reproduire précisément leur
comportement cinématique. La comparaison du comportement de ces modeles
avec le comportement des essieux réels mesurés sur banc K&C permet de juger de
la qualité des modeles ainsi obtenus. On constate que 'identification par analyse
du mouvement (sans démontage) permet de définir un modele dont le
comportement est aussi réaliste qu'un modele dont la géométrie est obtenue avec
démontage et mesure directe des dimensions des pieces.

La seule liaison qui n’a pu étre identifiée expérimentalement par I’analyse
du mouvement de pieces est le sommet de la jambe de force présente sur les
suspensions du type McPherson. Des mesures supplémentaires sont alors
nécessaires pour déterminer la position de ce point.

Pour définir un modele complet d'un mécanisme de liaison au sol, la
géométrie n’est pas suffisante. Il est aussi nécessaire de connaitre les parametres
de rigidité. La encore, si on ne souhaite pas démonter le mécanisme il est
nécessaire de réaliser 'identification de ces parametres. Le déplacement des pieces
mesurées grace aux amers peut étre utilisé dans ce but. C’est cet objectif qui sera
poursuivi dans le chapitre suivant.
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4. Identification directe des parametres

de rigidité

Nous avons vu dans le chapitre précédent que ’analyse du mouvement des
pieces d'un mécanisme nous permet d’identifier sa géométrie. Toutefois, la
connaissance de la géométrique ne suffit pas pour modéliser correctement un
mécanisme de liaison au sol. En effet les liaisons élastiques, nombreuses dans les
suspensions automobiles, jouent un réle significatif sur le comportement de la
liaison au sol et donc sur le comportement routier du véhicule.

Dans les chapitres précédents, nous avons supposé connus les parametres
de rigidités qui définissent la relation entre les efforts appliqués sur une liaison et
ses déformations. Ces parametres peuvent étre obtenus soit par des données du
constructeur, soit par caractérisation expérimentale. Cette derniere option
nécessite de démonter completement 1’essieu et de faire subir a la liaison élastique
des tests de traction et de torsion.

Cependant il est nécessaire d’envisager une nouvelle méthode de
détermination des parametres de rigidité si on souhaite construire le modele
élastocinématique d’une liaison au sol sans information du constructeur et sans
avoir a démonter le mécanisme.

L’objectif de ce chapitre est de calculer, a partir des équations du
mouvement du mécanisme, les parametres de rigidités qui correspondent au
comportement observé du mécanisme. Comme on souhaite réaliser ce calcul de
maniere semi-automatique pour différents types de mécanismes, on privilégie
I'expression des équations du mouvement selon le formalisme de la mécanique
analytique de Lagrange. L’utilisation des équations du mouvement en régime
statique est la plus adaptée car cela permet de s’affranchir de nombreux
parametres inconnus (inertie, amortissement ...). De plus, les moyens de
caractérisation des essieux (banc K&C) et de mesure (MMT portable) que I'on
souhaite utiliser pour réaliser cette identification ne permettent pas de réaliser des
observations dans le domaine dynamique.

C’est pourquoi on propose ici une méthode d’identification des parametres
de rigidité basée sur I'observation des positions d’équilibres d'un mécanisme de
liaison au sol soumis a différents cas de charges (forces appliquées en base de
roue). Des amers positionnés sur chaque piece du mécanisme permettent de
calculer la position et ’'orientation des pieces pour chaque cas de charge.

A partir de la connaissance de la géométrie du mécanisme et des positions
d’équilibre, il est possible de décrire I'état du systeme par un ensemble de
parametres généralisés. On peut alors calculer la dérivée de la position et de
l'orientation de chaque liaison par ces parametres. Ces dérivées permettent alors
d’exprimer les composantes généralisées des forces extérieures, des forces
intérieures engendrées par les liaisons élastiques ainsi que la dérivée des équations
des liaisons cinématiques. Les parametres de rigidités peuvent alors étre identifiés
par résolution d’'un systeme d’équations. Cette démarche est schématisée dans la
figure 4.1.

Dans ce chapitre, on présente tout d’abord le formalisme utilisé pour établir
les équations d’équilibre statique d'un mécanisme. Ensuite sont présentées la
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méthode et les hypotheses permettant d’isoler I’ensemble des parametres de
rigidités du mécanisme dans un vecteur d’inconnues, afin de poser le probleme
d’identification sous la forme d'un systeme d’équations linéaires.

Afin de tester cette méthode, un programme a été réalisé et testé de maniere
numérique sur différents types de mécanismes. Enfin, une validation
expérimentale est proposée sur un essieu de type pseudo McPherson.

Force appliquée

N Position des amers Sométri iéces
3 la roue Géométrie des piéces
Position et orientatior]
des piéces a I'équilibrg
Dérivée par les
parametres généralisg¢s Etat des liaisons
de la position et de élastiques et des ressorts
I'orientation des liaisorns
A A y
Composantes L. . . Composantes
o Dérivées des équations o
généralisées des forces - généralisées des forces
. de liaison o
exterieures interieures

— | —

Equations d’équilibre statique

'

Rigidités

figure 4.1. Principales étapes de la méthode d’identification directe des paramétres de
rigidité.

4.1. Equations d'équilibre statique d'un mécanisme

On souhaite ici proposer une méthode d’identification qui soit indépendante
de la structure cinématique du mécanisme considéré. Cest pourquoi, pour établir
les équations d’équilibre du mécanisme, on a recours au formalisme de la
mécanique analytique.

Ce formalisme est généralement employé dans les logiciels de modélisation
multicorps pour simuler le comportement de tout type de mécanisme polyarticulé.
Cependant ces outils logiciels ne sont pas concgus pour résoudre un probleme
d’identification de rigidités. Les parametres de rigidités étant considérés comme
des parametres d’entrée, le logiciel de simulation calcule le mouvement des pieces
en réponse a un chargement (force ou déplacement imposé).

4.1.1. Description géométrique du mécanisme

Pour décrire de maniere exhaustive la géométrie d'un mécanisme, il faut
indiquer la position et 'orientation de chaque liaison sur chacune des deux pieces
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liées. Au chapitre 2, nous avons décrit la position et l'orientation d'une liaison
élastique sur les piéces en définissant un repere local a la liaison sur chacune des
deux pieces (noté R et R;ala figure 2.11).

Pour établir de maniere systématique les équations d’équilibre, cette
description est généralisée a tout type de liaison. Ainsi, a toute liaison entre les
piéces S1 et S2 seront associés deux reperes R et R,. L'origine de chaque repére

correspond au centre de la liaison sur chacune des pieces. La géométrie
fonctionnelle de chaque piece est donc définie par la position et 'orientation du
repere de la liaison par rapport au repere local de la piece. Dans notre exemple,
représenté en figure 4.2, la position et I'orientation de la liaison sur la piece S1 est
définie par 'opérateur homogene [A Ri RSL] et la position de la liaison sur la piece S2

est donnée par [A Ri/ RSZ] .

[Ariea)

- X R[A]

Piece S1

Piece S2

[ARslle] = (g [ARsleg] = Qg

R,

figure 4.2. Description de la positions et de 1'orientation d’une liaison dans un
mécanisme.

De la méme maniere, on définit un repere local en chaque point
d’application d’une force et pour chaque point d’appui d’'un ressort.

4.1.2. Parametres généralisés

Pour décrire 1'état d'un mécanisme, il faut déterminer la position de chaque
piece mobile du mécanisme par rapport au référentiel globalR;. Pour cela on

associe un repere local R, a chaque piece dont la position et 'orientation peut étre
représentée par I’opérateur homogene :

1 1 0

Arsrs=| 7T (4)
Rs/Rg | Rs/Rg

Afin d’écrire les équations d’équilibre du mécanisme, il est nécessaire de

décrire la position et l'orientation des pieces en utilisant six parametres
indépendants.
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Pour définir la position d'une piece, on utilisera les 3 coordonnées
cartésiennes X, Y, Z,qui définissent la position de l'origine de R, dansR; :

TRs/ Rg = [Xs ys Zs]T (42)

Pour définir I'orientation de cette méme piece plusieurs possibilités existent.
Dans les chapitres précédents, on a utilisé la matrice de rotation, incluse dans
chaque opérateur homogene. Cette formulation n’est pas adaptée a notre probleme
car la matrice est constituée de 9 scalaires non indépendants :

a; a, &5
R Rg —| Qo1 8y Ay (4.3)
; Q3 Ay

Ces termes redondants ne peuvent pas étre utilisés comme parametres
généralisés. Un autre formalisme courant consiste a donner trois angles de
rotations successives, nommés angles d'Euler, suivant une séquence d'axes
prédéfinie (z-x'-z" par exemple). Cette description a l'avantage d'étre assez
intuitive mais n'est pas adaptée au calcul de la position d'équilibre d'un
mécanisme. En effet, 1'expression de l'orientation a partir des angles d'Euler
aboutit a des singularités lorsque 1'on calcule la dérivée de l'orientation par ces
parametres.

C'est pourquoi il est préférable d'utiliser les parametres d'orientation de
Rodrigues. On considere que l'orientation de R, par rapport a R; correspond a

une rotation d'angle 0 autour d'un axe ayant comme vecteur unitaire

u= [uX u, uz];g alors, les trois parametres de Rodrigues b,,b,,b, sont définis par
6
=u tan —
b, =u, tar{ 7
6
b, =u, tar(ij (4.4)

b, =u, tar‘(gj

Si on connait la matrice de rotation R oy, le vecteur unitaire u et I'angle de
rotation 6 équivalents sont donnés par :

. COs_l(trace(R Rs/Rg ) —1}
2

) -cosd

U, = Slgr(asz - a23) ajl_l_ cosd
2 (4.5)

. -co
u, :S|gr(a13_a31) a;.Z—COSH

. - Ccosd
u, =S|gr(azl_a12) ais_ cosd
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Inversement, la matrice de rotation qui correspond a cette orientation
s'exprime a partir des trois parametres de Rodrigues b,,b,,b, selon l'expression

suivante [GoC96]:
. 1+b’ -b2-bf  2bb,—2b, 2bb, + 2b,
Rrerg = A 2bjb, +2b, 1- b12 + b22 - b32 2b,b, - 2b (4.6)
2bb, - 2b, 2bb, +2b  1-bf -bj +b]
avec :

A=1+b7 +b2 +b? (4.7)

Z

figure 4.3. Illustration d'une rotation définie par le vecteur u et I'axe 0.

La figure 4.3 représente la rotation d'un angle @ autour de 1'axe repéré par
le vecteur unitaire u. Lors de cette rotation, le point M devient le point M' et le
point P devient le point P'.

L'ensemble des parametres de position et d’orientation sont appelés
parametres généralisés du systeme. Ils décrivent completement 1'état du systeme
dans la mesure ou on considere que les vitesses et les accélérations des pieces sont
nulles. Pour synthétiser les calculs qui suivent, on exprimera l'ensemble des
parametres généralisés du mécanisme sous la forme d"un vecteur :

q=[a,-q,]" (4.8)

4.1.3. Vitesses généralisées

La vitesse généralisée d'un solide est la dérivée de sa position et de son
orientation par rapport aux parametres généralisés. Il ne faut pas confondre la
vitesse généralisée avec la vitesse "réelle" qui est la dérivée par rapport au temps.
Dans notre étude, la vitesse réelle est toujours nulle car on ne considere que des
positions d'équilibre du mécanisme.

La vitesse de rotation généralisée du solide S par le parametre g, exprimée
dans le repére R,, est définie par 'expression [JoHo02]:
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.
0j ok Oi
10 ==k —O0 — .
s { aq ™ aq aq Eﬂ} (4.9)
ou i,j, k sont les vecteurs directeurs de R dont les composantes dans R,

sont données par la matrice de rotation Rgpg, -

aR Rs/Rg _ ﬂ ﬂ %
oq Jdqg dgq dqg

La dérivée de ces vecteurs peut étre déduite de 1'expression de la matrice de

rotation donnée dans I'équation (4.6). On a donc, en dérivant par les
parametresb,, b, et b,, les expressions suivantes :

RRisg = [I J k] (4.10)

b b
aRRs/Rg 2b1 2 bl . ;
=__RRisg+_ b2 _bl -1
b, A Al
2 b,
~b, b 1
R ’
PR Z_ZbZRRs/Rg"'E b b, b |. (4.11)
b, A Al - _
1 b, -b,
~b, -1 b,
R e :_2b3RRs/R +E 1 -b b
ob, A ’
b b, b

La dérivée de I'orientation par rapport aux parametres de position, est nulle.
L'ensemble des ces vecteurs vitesse de rotation composent la matrice Q. de

dimension 3xn, dérivée de l'orientation de la piece S par tous les parametres
généralisés du mécanisme :
—|a1 n
Q -[q Q, - QS] (4.12)

La vitesse généralisée de I'origine du repere R; appartenant au solide S2 est

la dérivée de la position de ce repere par rapport aux parametres généralisés. La
dérivée par les parametres de position est immédiate :

aTRj/ Rg

— T
Tﬂ—[l 0 O
aTRj/Rg T
~ PR =010 (4.13)
aysZ [ ] 4 3
aTRj/Rg :[O 0 1]T
0z,

La dérivée de la position de R, par rapport aux parametres d'orientation du
solide S2 dépend la position de R; par rapport a R,. On utilise alors le vecteur
vitesse de rotation généralisée calculé précédemment. On a par exemple :

0T,
;—k;lmg = RRSZ/Rg(blgSZ xTRj/RsZ)‘ (4.14)
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Il est nécessaire d’utiliser la matrice de rotation Ry, afin d’obtenir
I'expression de la vitesse généralisée dans le repere global, Q_, et T ., étant
exprimés dans le repere piece. D’'une maniere plus générale, on a :

0T oT x
aRé; o (F;SQZIRQ " Ree Rg(TRJ/Rszﬂsz)' (4.15)

Dans cette expression le terme Tg, représente la matrice antisymétrique

du pré-produit vectoriel par le vecteur Ty,

o -T, T

Z yi
Tare=| Ty 0 —Ty4|- (4.16)
=T, Ty 0

A cette étape du calcul, on considere le mouvement des pieces en toute
généralité, indépendamment des contraintes introduites par les liaisons. Les
dérivées de la position et de l'orientation d'une piece par les parametres
généralisés d'une autre piece sont nulles. Afin d’exprimer completement la vitesse

. . T j/
généralisée sous la forme d’'un terme unique, on concaténe les termes % et
q
Q_, pour former une matrice :
a T Rj / Rg
Vg = aq : (4.17)
Q S2

4.1.4. Composantes généralisées d'une force et d'un
moment

Soit un effort exercé sur la piece S2 dont la résultante et le moment a
l'origine Oj du repére R;j s’expriment par :

F=[Fr, F, FJ
' » (4.18)
Mo =M, M, M,]
Les composantes généralisées de cet effort sont définies par :
0T, F
Q= ;aRg F+Q,M :V;{M] (4.19)

Ces composantes généralisées permettent d’exprimer le travail élémentaire
dW de cet effort pour tout déplacement élémentaire du mécanisme défini par une
variation des parametres généralisés dq :

dW=dq'Q (4.20)
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4.1.5. Equations de liaison

Les liaisons cinématiques d'un mécanisme se traduisent par m équations
liant ces parametres généralisés. On note ces équations :

®,(q)=0

®,.(q)=0 (4.21)

Pour que le mécanisme ne soit pas hyperstatique, il faut qu’il y ait moins
d’équations de liaisons que de parametres généralisés, c'est-a-dire que I'on vérifie
m<n. L'ensemble de ces équations peut étre exprimé sous forme matricielle par :

<I)(q):O (4.22)

A titre d’exemple, on considere une liaison sphérique entre les piéces S et
S, dont les centres sont donnés par l'origine des reperes R et R,. Cette liaison

permet d’établir trois équations de liaisons qui correspondent a la coincidence de
‘origine des deux repeéres:
1

[(Dl o, cD3]T = Trirrg ~ Trirrg (4.23)

Les vecteurs de position des deux points dans le repere global dépendent de
la position et de l'orientation des pieces et donc des parametres généralisésq. Ces
équations sont alors dérivables par les parametres généralisés. Pour notre exemple
ona:

i([q)l o, (Dg]T): 0Tgi/rg _aTRj/Rg

aq aq aq

Cette relation nous permet de constater que la dérivée des équations de
liaisons peut s’exprimer en fonction de la vitesse généralisée des centres de liaisons
calculée précédemment. En généralisant cette relation a toutes les équations et a
tous les parametres généralisés on construit la matrice @, dérivée des équations

(4.24)

de liaison par rapport aux parametres généralisés:

00, 39, ]
g, oq,
o = 1 .
oD oo
L aql aqn ] (4 25)

Cet opérateur nous permet de déterminer, pour une position donnée du
mécanisme, les mouvements compatibles avec les liaisons cinématiques. Un
déplacement élémentaire défini par le vecteur dq est compatible avec les liaisons

cinématiques si la nouvelle position du mécanisme, définie par q+dq vérifie les
équations de liaisons : ®(q +dq) =0. Autrement dit, le vecteur dq doit vérifier :

®, dq=0. (4.26)
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4.1.6. Efforts dans les ressorts

Un ressort fixé sur la piece S a I'origine du référentiel local R et sur la piece
S, al'origine du référentiel local R; engendre une force exercée par la piece § sur

la piece S, telle que schématisée dans la figure 4.4. Si le ressort a un

comportement linéaire, caractérisé par la rigidité K, cette force se calcule comme
suit :

oy =K T + K Ly RO (4.27)
1.2 Ri/ Rj 0 ’ 4.27

HTRi/ Ri

avec K raideur du ressort et L, longueur a vide du ressort. La force exercée par la
piece S, sur la piece S a l'origine du référentiel local R est 'opposée de la
précédente:

Fo,=-F (4.28)

—

On peut en déduire une expression des composantes généralisées des forces
engendrées par le ressort :

T T
— aTRi/ Rg F + aTRj/ Rg F
Ressort aq 2-1 a 1-.2

q
(4.29)

figure 4.4. Force exercée entre deux piéces par un ressort.

4.1.7. Efforts dans les liaisons élastiques

Soit une liaison élastique liant les pieces S et S,. Leurs positions et

orientations sont définies par les parametres q. Lors du déplacement des pieces, la
liaison élastique subit une déformation. Cette déformation est caractérisée par le
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déplacement relatif du repere local R par rapport a R;. Ce déplacement est
représenté par I'opérateur homogene lA RI/R] ] .

Cet opérateur nous permet de déterminer un état de déformation de la
liaison sous la forme d'un vecteur de déformation en translation &; et de trois

angles de rotation regroupés dans § :
o (Q) = [Tx T, Tz]T = Trirgj
sa@)=[a A A

Les composantes de &, sont calculées a partir de la matrice de rotation
Ry selon I'équation 2.29. A cet état de déformation correspond un effort exercé

(4.30)

par la piece S1 sur la piece S2 qui dépend des parametres de rigidités de la liaison.
Cet effort est modélisé par une force et un moment appliqué au centre de la liaison
sur la piece S2, c'est-a-dire a l'origine O; du repere R;. Si on suppose que le
comportement des liaisons élastiques du systéme est linéaire et découplé, la
matrice de l'application linéaire qui lie les efforts aux déformations est diagonale.
Ce qui donne:

F, K, 0 07T,
F.,=|F, |=K8,=| 0 K, 0T,
F, 0 0 Ky|T,| (ha1)
M, K, O 0 TA
M, oo =| M, =K@ =| 0 Ky O [A
M, 0 0 KglA

Il faut aussi considérer l'effort exercé par la piece S, sur la piece S, appliqué
a lorigine O; du référentiel local R :
F,=-F

My 10 ="My 50— Trir *Fis

(4.32)

On peut alors calculer les composantes généralisées des efforts engendrés
par la liaison élastique :

OTerre ) (OTarmg ) .
QEIast:[( ;JC;RQJ _( ;q/jo _QSITR”RJ}FJ.HZ+(QSZ_QS].)MIHZ,OJ' (4.33)

4.1.8. Efforts extérieurs appliqués au systéeme

La position d’équilibre d'un mécanisme dépend des efforts extérieurs qui lui
sont appliqués. Dans le cas d'un mécanisme de suspension automobile, on
s’'intéressera essentiellement aux efforts appliqués a la roue.

D’une maniere générale, on considere un effort extérieur défini par la force
F.. et le moment M, appliqués a l'origine du repere R appartenant a la piece S,.

Les composantes généralisées de cet effort se calculent comme indiqué dans la
section 4.1.4:
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FEX
Qex =V£{M t} (4.34)
ext

4.1.9. Equations d’équilibre statique

Une position d'équilibre d'un mécanisme est une position définie par un jeu
de parametres généralisés g, qui vérifie les équations de liaisons :

®(q,,)=0, (4-35)

et qui réalise un minimum de l'énergie potentielle de 1'ensemble des forces,
internes et externes, qui s'exercent sur ce mécanisme. Ceci implique que, a
I’équilibre, tout déplacement élémentaire dq entraine un travail élémentaire nul

de 'ensemble des forces du mécanisme :
0dgOIR"  dq"(Qu + Qerast + Quiessor + P1A) =0
= Quu* Qepat  Qresson ¥ Pyh =0
Dans cette expression le vecteur inconnu A des multiplicateurs de Lagrange

permet de prendre en compte les efforts internes aux liaisons cinématiques du
mécanisme.

Le calcul de la position d’équilibre du mécanisme, c'est-a-dire la
détermination des parameétres généralisés q.,, est un probleme d’optimisation non

(4.36)

linéaire sous contrainte. La résolution d’'un tel probléeme est donc réalisée de
maniere itérative. Différentes méthodes de résolution existent [AAG00]. Celles-ci
sont implémentées dans les logiciels de simulation multicorps afin d’analyser le
comportement d’'un mécanisme donné.

On ne détaillera pas ici ces méthodes car, pour notre probleme
d’identification des rigidités, on suppose la position d’équilibre connue.

4.2. Identification des parametres de rigidités

Le probleme que 1'on cherche a résoudre consiste a déterminer la valeur des
parametres de rigidité de différents éléments élastiques d'un mécanisme en
observant sa position d'équilibre pour différents efforts extérieurs appliqués a ce
systéme.

L'observation du mécanisme nous permet de connaitre les dimensions
géométriques des pieces du mécanisme ainsi que la position et 1'orientation de ces
pieces pour chaque position d'équilibre observée.

Les inconnues du probleme sont alors les parametres de rigidité qui
déterminent les efforts exercés par les éléments élastiques et les déformations
initiales des liaisons introduites par les jeux d'assemblage. L'objectif des parties
suivantes est donc d'écrire les équations d'équilibre du mécanisme en exprimant
I'ensemble des parametres de rigidités sous la forme d'un vecteur d'inconnues.

4.2.1. Efforts dans les ressorts
La présence d'un ressort dans le mécanisme a identifier nécessite de

déterminer deux inconnues : la rigidité du ressort et sa longueur a vide, que 'on
regroupe dans une matrice colonne de deux inconnues. A partir des équations
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(4.27) et (4.29), on peut exprimer les composantes généralisées des efforts
engendrés par le ressort en fonction de cette matrice colonne :

T T
Q = (Mj — (a_TRj/ Rg j -T TRi/ Rj |: K Ressort }
Ressont aq 6q reRe HTRi/ Rj H I—0 K Ressort_| » (437)

= DRessortk Ressort
avec le vecteur des parametres inconnus :
: 1
k Ressort — KRessort L . (438)
0

4.2.2. Efforts dans les liaisons élastiques

Comme précisé dans 1'équation (4.31), si on suppose le comportement des
liaisons élastiques linéaire et découplé, la matrice de 'application linéaire qui lie
les efforts aux déformations est diagonale. Il nous est possible alors de mettre nos
inconnues sous la forme d'un vecteur:

KTx O O 5Tx dFx O
F,=K;8:= 0 K, 0 [d=|0 g
O O KTz dI'z O O 5Tz

KTx
Ky = A Ky (4.39)
K

Tz

0
0

<

Dans cette expression, K, est la matrice diagonale composée a partir des
termes du vecteur colonne k;, de méme A; est la matrice diagonale composée des
termes de la déformation en translationé,. Dans certains cas, lorsque la liaison
élastique possede une géométrie axisymétrique, on peut faire I’hypothese de
I’égalité des rigidités dans les directions x et y. Cette hypothese permet de réduire

le nombre d’inconnues a identifier sur la liaison élastique. En faisant cette
hypothese, I’équation précédente devient :

5 O,
Flo=|d, O M“"}ATkT (4.40)
O JTZ Tz

A partir de I'équation (4.33), on peut alors exprimer les composantes
généralisées des efforts engendrés par une liaison élastique sous la forme suivante

OMairg ) (OTrimg ) )
QEIast:[( RJ/RQJ _( R/jo _QS1T1ﬂ2JATkT+(QSZ_QS1)ARkR

aq aq (4.41)

=Dk, + DKy

On définit ainsi les deux termes D; et Dy, que I'on nommera par la suite

déformations généralisées de la liaison élastique. Les composantes généralisées
des efforts internes a une liaison élastique peuvent alors s’exprimer sous la forme
d’'une matrice multipliée par le vecteur inconnu des six parametres de rigidité :
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kT
QEIast :[DT DR] {kR:|
k

(4.42)
=D

Elast™ Elast

On a choisi ici une modélisation tres simple de la relation
effort/déformation de la liaison élastique avec une relation linéaire F = KJ. Il est
intéressant de noter que si 'on souhaite identifier un comportement non linéaire

de la liaison, par exemple avec une expression polynomiale du type F = Kd+ SJ°,
le principe de l'identification décrit dans ce chapitre reste valable, seul le nombre
de parameétres a identifier augmente.

L’identification du comportement non linéaire des liaisons élastiques ne
sera pas développée dans ce travail car elle nécessite des données expérimentales
beaucoup plus riches et précises que celles dont nous disposons.

4.2.3. Liaisons cinématiques

Pour calculer la position d’équilibre statique du mécanisme, il est nécessaire
de prendre en compte les efforts qui s’exercent dans les liaisons cinématiques.
C’est pourquoi la méthode de résolution nécessite le plus souvent d’introduire les
multiplicateurs de Lagrange dans I’équation d’équilibre (4.36).

Cependant, cette méthode de résolution n’est pas adaptée a notre probleme
d’identification car elle nécessite d’introduire autant d’inconnues qu’il y a
d’équations de liaison. C’est pourquoi, on choisit de considérer dans les équations
d’équilibre uniquement les déplacements élémentaires compatibles avec les
liaisons cinématiques. Pour cela, on réalise un changement de variable en posant :

avec L complément orthogonal de la matrice ®,. L est une matrice orthogonale
de dimension nx(n-m) qui décrit completement le noyau de I’application linéaire
@ [AnS88]. C'est-a-dire queL doit vérifier les deux conditions suivantes :

L'L=1d,_,,

®L=0,," (4.44)

Dans cette expression, les termes Id,_, et O,_, désignent respectivement la
matrice identité et la matrice nulle de dimension(n—m), avec n le nombre de

parametres généralisés, soit 6 fois le nombre de pieces du mécanisme et m le
nombre d’équations de liaisons.

Selon I’équation d’équilibre (4.36), quelque soit le déplacement élémentaire
dg, la somme des travaux de l'’ensemble des forces internes et externes au

mécanisme est nulle. Si on considere uniquement les déplacements élémentaires
compatibles avec les équations de liaison, I’équation (4.36) devient :

Odu OR™ duT LT (Qext + QEIast + QRessort + (1)11—)“) =0. (445)

Selon la définition de L, le produit de L' et <I); donne une matrice nulle.
L’équation précédente se simplifie et 'équation d’équilibre devient :

LTQEIast + LTQRessort = _LTQext' (446)
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4.2.4. Equations pour l'identification

A partir de I'équation d’équilibre donnée dans la section précédente et de
I’expression des composantes généralisées en fonction des parametres de rigidité,
il est possible d’exprimer le probleme d’identification des rigidités en fonction d'un
systeme d’équations linéaires :

LT D Elastk Elast + LT DRessor Ressort = _LTQext (447)

soit sous la forme matricielle :

k

LT [DEIast DRessort] |:k et j| = _LTQext’ (448)

Ressort
ou le vecteur k est le vecteur des parametres de rigidité inconnus.

Dans les équations précédentes, on a considéré une seule liaison élastique et
un ressort. Ces expressions sont valables pour un nombre plus important
d’éléments élastiques. Il suffit de sommer les composantes généralisées de
I’ensemble des liaisons et ressorts a identifier.

Par la suite, on note k le vecteur colonne regroupant tous les parametres de
rigidités a identifier et D la matrice des déformations généralisées de ’ensemble
des liaisons élastiques et ressorts a identifier :

L'Dk =-L"Q,,. (4.49)

Le nombre de parametres a identifier augmente avec le nombre de liaisons
élastiques et de ressorts. Le systeme d'équations précédent n'est pas toujours
solvable en I'état dans la mesure ou il peut y avoir plus d'inconnues que
d'équations :

dim(k)>n-m (4.50)

Il est alors nécessaire d’ajouter des équations supplémentaires. Celles-ci
sont obtenues en observant la position d’équilibre du mécanisme pour différents
efforts extérieurs, ou cas de charges. A chaque cas de charges, repéré par l'indice ¢
et compris entre 1 et C_,, les termes de ’équation (4.49) peuvent étre recalculés en

fonction de la position des pieces. On obtient alors :

lLT lD k :_lLT lQ

ext-1
°LT Dk =-°L" ‘Q,, : (4.51)

cmaxLT cmaxpy o = _cmaxLT cmaXQ

ext
Ces différents cas de charges nous permettent de constituer un systeme de
C,ra (N— M) équations :
lLT lD lLT lQ
ext
: k=- : . (4.52)

Ccmax LT cmaxD cmax LT CmaXQ
ext

On notera par la suite :
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[LD]k =-[LQ]. (4.53)

On obtient ainsi facilement un nombre d'équations bien plus important que
d'inconnues. Etant donné les incertitudes expérimentales et les éventuels arrondis
numériques, il n’existe pas de solution exacte. On détermine alors le vecteur

solution k qui minimise &* avec :
[LD]k =[LQ]+=. (4.54)

Bien que I'on dispose d'un nombre important d'équations, il est possible que
tous les parametres ne puissent pas étre calculés avec précision. En effet, certains
parametres de rigidités ne sont pas influents sur le comportement du mécanisme
et Pobservation du déplacement des pieces ne nous permet pas d’identifier ces
parametres.

Ce cas de figure se traduit par une matrice [LD] mal conditionnée, c'est-a-

dire une matrice dont certaines valeurs singuliéres sont tres petites ou nulles.
L’équation (4.54) ne possede pas une solution unique.

4.3. Mise en ceuvre et validation

4.3.1. Mise en ceuvre

Afin de pouvoir tester la démarche proposée sur différents mécanismes, il a
été nécessaire d’écrire un programme qui établisse de maniere systématique
I’ensemble des termes nécessaires a l'identification. Le langage de programmation
utilisé est Matlab.

4.3.1.1. Modélisation du mécanisme

Pour décrire de maniere cohérente la géométrie d'un mécanisme, nous
utilisons un logiciel commercial de modélisation : Adams. A l'issue de I’étape de
modélisation, le modele ainsi constitué peut-étre exporté sous la forme d’un fichier
modele (Adams Model File) décrivant tout les éléments fonctionnels du
mécanisme. La géométrie du modele est décrite dans ce fichier en suivant la
convention décrite dans la section 4.1.1, c'est-a-dire en indiquant la position et
lorientation d’'un ensemble de repeéeres locaux répartis sur les pieces du
mécanismes.

Ensuite, chaque liaison est définie en précisant les repéres locaux associés et
le type de liaison modélisée (rotule, pivot, ressort, liaison élastique, ...).
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{ Modéle du mécanisme }

’ Liste des repéres locaux R ‘ ’ Liste des liaisons ‘ ’ Liste des efforts extérieurs ‘

4 Numéro du repére ‘ % Numeéro de la liaison ‘ 4 Numeéro de I'effort ‘

—' Position et orientation [Asge) ﬂ Numéro premier repére ‘ # Numéro du repére ‘

% Numéro deuxiéme repére ‘

% Type de liaison ‘

4 Piéce attachée au repére

|

i Vitesse généralisée Etat de la liaison Valeur de I'effort
|

L]

| aCT | I— | I—

I ° Qs

} aq [CARGJR(Q] cFexvc Mext
|

|

|

|

|

|

|

figure 4.5. Structure des données décrivant la géométrie du mécanisme.

Ce fichier modele est un fichier texte constitué de lignes de commandes. Il
peut donc facilement étre interprété par un programme afin de transcrire ces
données en variables informatiques. De la méme maniere, il est nécessaire pour
chaque effort extérieur appliqué au mécanisme de connaitre son point
d’application. La lecture d'un fichier modele nous permet donc de constituer la
structure de données schématisée dans la figure 4.5.

4.3.1.2. Etats d’équilibre du mécanisme

Pour pouvoir établir les équations d’équilibre statique, il est nécessaire de
connaitre les valeurs des efforts extérieurs appliqués au mécanisme, ainsi que la
position et l'orientation de chacune des pieces. Dans le cas de l'identification d’un
mécanisme de liaison au sol automobile, ces efforts extérieurs peuvent étre
appliqués de maniére controlée par un banc de caractérisation. De plus la position
et l'orientation des pieces peut-étre calculée a partir de mesures des coordonnées
d’amers positionnés sur ces pieces (voir Chapitre 2).

Dans le cas d'une validation numérique, la position et l'orientation des
pieces a I'équilibre du mécanisme sont calculées par le logiciel de simulation
multicorps. A I'issue de la simulation, la position et I'orientation des pieces, ainsi
que la valeur des efforts appliqués au mécanisme pour chaque pas de calcul
(correspondant a un cas de charge) peuvent étre exportés sous la forme dun
fichier tabulé.

Un programme interprete ce fichier de manieére automatique, permettant
ainsi de calculer les opérateurs [CARS, Rg] caractérisant la position et 'orientation de

chaque piece pour chaque cas de charge c.

4.3.1.3. Equations d’équilibre du mécanisme

Un programme permet de traiter séquentiellement I’ensemble de ces
informations. Une premiere boucle logique permet de considérer successivement
chaque cas de charge.

A Tintérieur de cette boucle, on calcule la vitesse généralisée de chaque
repere local R du modele selon les équations de la section 4.1.3. Ces vitesses
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généralisées permettent de calculer, en considérant successivement chaque liaison
cinématique, les dérivées des équations de liaisons sous la forme d’'une matrice
®,. On en déduit le complément orthogonal L, décrivant les déplacements

compatibles avec les liaisons cinématiques. Les vitesses généralisées permettent
aussi de calculer les composantes généralisées des efforts extérieurs, ainsi que la
déformation généralisée des liaisons élastiques et ressorts.

Il est alors possible de combiner ces différents termes selon I’équation
(4.49). On obtient alors la matrice des coefficients [CLCD] et le second membre

[c LCQ] d’une équation linéaire d’inconnues k, vecteur des parametres de rigidités.

A la fin de la l'itération c, la matrice de coefficients [CLCD] et le second

membre [c LCQ] sont respectivement concaténés 4 la fin des matrices [LD]et [LQ]
afin de constituer un systeme d’équations unique.

Le programme réalisant automatiquement ces calculs est consigné en
annexe E.

4.3.1.4. Résolution et expression des résultats

La résolution d’'un tel systeme d’équations linéaires est déja programmée
dans le logiciel Matlab. La détermination du vecteur des inconnues k est donc
immédiate.

Il est ensuite nécessaire de distinguer dans ce vecteur les parametres de
chaque liaison. Une itération est alors réalisée sur chaque liaison élastique puis
chaque ressort, pour attribuer a chaque élément ses parametres identifiés. Ces
parametres sont simultanément transcrits dans un fichier texte afin de pouvoir les
comparer aux rigidités de référence.

Il est intéressant de noter que cette méthode d’identification nécessite peu
de temps de calcul. Dans tout les cas traités au cours de ce travail I'exécution du
programme, de la lecture des données du modeéle a Iécriture des résultats, ne
prend que quelques secondes sur un ordinateur personnel.

4.3.2. Validation numérique et expérimentale

Afin de mettre au point le programme d’identification des rigidités, celui-ci
a été testé successivement sur différents modeles de mécanismes de complexité
croissante.

4.3.2.1. Application a une liaison élastique isolée

La premiere application permet de tester I'identification des rigidités d'une
liaison élastique en I’absence de liaison cinématique. Le systéme étudié est
composé d'une seule piece mobile, le bras Si, liée par une liaison élastique a une
piece fixe, le bati So. Une force et un couple sont appliqués a I'extrémité du bras
afin d’engendrer la déformation de la liaison élastique. La représentation
graphique de ce modele est donnée dans la figure 4.6. Le fichier modele
correspondant est fourni en Annexe F.
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Bati (S0) |

Liaison élastique |

Bras (S1) |

Effort extérieur
(force+couple)

figure 4.6. Identification d'une liaison élastique isolée.

Dans ce cas d’application, le nombre de parametres généralisés est de n=6.
Le nombre de parametres de rigidités a identifier est de k=6. En I'absence de
liaison cinématique, on a donc pour une position d’équilibre statique autant
d’équations que d’inconnues. Cet exemple permet de vérifier que le programme
d’identification calcule exactement tout les parametres de rigidités de la liaison
élastique, quels que soient la force et le couple appliqués sur le bras et 'amplitude
de la déformation de la liaison.

Tableau 4.1. Rigidités identifiées pour un cas simple.

Ktx Kty Ktz Krx Kry Krz
(N/mm) | (N/mm) | (N/mm) | (N.mm/deg)| (N.mm/deg)| (N.mm/deg)
Rigidités nominales| 10 000| 10000 10 00D 10 000 10 00d 10 000
Rigidités identifiées| 10 000| 10 000 10 000 10 000 10 00C 10 000

4.3.2.2. Application a un mécanisme bielle-manivelle

Dans un deuxiéme temps, le programme d’identification est appliqué a un
mécanisme comportant différentes liaisons cinématiques afin de valider la prise en
compte de ces liaisons. Le mécanisme étudié est le systeme bielle-manivelle
représenté dans la figure 4.7.

Une premiere piece S1 est liée au bati grace a une liaison pivot. Une
deuxieme piece S2 est liée a la premiere par une liaison rotule et a une troisiéme
piece S3 par une liaison pivot. Cette troisieme piece est liée au bati par une liaison
prismatique d'une part et une liaison élastique d’autre part. Afin de générer une
déformation de la liaison élastique, une force extérieure est appliquée sur la piece
S1, a 'emplacement de la liaison rotule.

Ce mécanisme possede quatre liaisons cinématiques qui correspondent en
tout a dix-huit équations de liaison et un degré de liberté permettant a la piece S3
de se translater selon l'axe de la liaison prismatique. Pour chaque position
d’équilibre observée, on peut alors établir une seule équation d’identification.
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Comme la liaison élastique ne peut se déformer que dans une seule
direction, un seul parametre de rigidité peut étre identifié. Avec cet exemple, on
vérifie que cette rigidité est calculée exactement quelle que soit la force appliquée
au mécanisme et quelle que soit sa position d’équilibre.

[ Liaison pivot || Liaison rotule | | Liaison pivot | [ Liaison glissiére | | Liaison élastique |

F
“"

N S

)

A\ A

A

2 US
| A 777

figure 4.7. Mécanisme bielle manivelle utilisé pour valider la méthode d'identification.

[ Bati (S0) | [Piece S1|| Force extérieure || Piece S2 |

Tableau 4.2. Rigidités identifiées pour un systeme bielle manivelle.

Ktx Kty Ktz Krx Kry Krz

(N/mm) | (N/mm) | (N/mm) | (N.mm/deg)| (N.mm/deg)| (N.mm/deg)

Rigidités nominales| 10 000| 10000 10 00D 10 000 10 00d 10 00
Rigidités identifiées| 10 000 0 0 0 0 0

4.3.2.3. Application a un mécanisme 4 barres

Pour le test suivant, on définit un mécanisme qui comporte deux liaisons
élastiques utilisées pour lier deux pieces S1 et S2 sur le bati. Ces deux pieces sont
elles-mémes liées a une troisiéme piece S3 par deux liaisons pivots, comme le
montre la figure 4.8. Une force et un moment extérieurs sont appliqués a la piece
S3.

Dans ce modele, les pieces S1 et S2 sont longues de 450 mm et distantes de
250 mm. Les rigidités utilisées dans le modele Adams pour calculer les positions
d’équilibre sont égales a 10 000 N/mm en translation et 10 000 N.mm/deg en
torsion.

Pour ce mécanisme, il y a 18 parametres généralisés (6 par piece) et 10
équations de liaison (5 par liaison pivot). Il est donc possible d’établir 8 équations
pour une position d’équilibre. Les deux liaisons élastiques introduisent en tout 12
parametres de rigidité inconnus. L’observation dune seule position d’équilibre ne
peut pas permettre d’identifier toutes les rigidités.

On multiplie alors les cas de charges pour identifier les parameétres en
surnombre. Pour cela, on fait varier 'amplitude et la direction de la force
extérieure entre 0 et 1000 N et du couple entre 0 et 10 N.m, constituant ainsi 10
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cas de charges tres différents. Les rigidités identifiées par le programme sont
consignées dans le Tableau 4.3.

[ Liaison élastique 1

Liaisons pivot |

[ Liaison élastique 2 |

| Effort extérieur |

Liaisons pivot |

figure 4.8. Identification simultanée de deux liaisons élastiques.

Tableau 4.3. Comparaison des rigidités identifiées avec les rigidités nominales.

. P Ktx Kty Ktz Krx Kry Krz
Liaison €lastique I\ omy | (N/mm) | (N/mm) | (N.mm/deg)| (N.mm/deg)| (N.mm/deg)
Rigidités 10000 | 10000/ 1000C 10000 10000 10000
nominales
Rigidités 9990.77 | 9980.7510000.5 0 0 9993.59
identifiées
Liaison élastique 2 Kix Kty Ktz Krx Kry Krz
(N/mm) | (N/mm) | (N/mm) | (N.mm/deg)| (N.mm/deg)| (N.mm/deg)
Rigidités nominales| 10000 | 10000| 1000( 10000 10000 10000
Rigidités identifiées| 10013.6 10000.4 10001.6 20001.5 20001.6 0999.34

On constate tout d’abord que les solutions pour Ktx, Kty, Ktz et Krz ne sont
pas parfaitement égales aux rigidités de référence. Ces différences trouvent leur
origine dans les arrondis numériques cumulés au cours des différentes étapes du
calcul.

Ensuite, nous constatons que les rigidités en torsion Krx et Kry ne sont pas
identifiées correctement. Ceci s’explique par le fait que dans le systeme de 80
équations (8 équations par cas de charge), seules 10 équations sont linéairement
indépendantes. Pour que les rigidités en torsion autour des axes x et y soient
cohérentes avec les positions d’équilibres observées il faut seulement vérifier :

K p + K = 20000

Ky + Ky = 20000 (4.55)

Toute combinaison de rigidités respectant ces conditions est solution du
systeme d’équations. Dans le Tableau 4.3 on a donc une solution particuliere pour
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laquelle les rigidités K, et K., sont nulles pour la premiére liaison élastique et
égales a 20 000 N.mm/deg pour la deuxieéme liaison élastique.

4.3.2.4. Validation expérimentale

Afin d’évaluer I'intérét de la méthode d’identification pour un cas pratique,
celle-ci a été appliquée a un essieu réel.

Il s’agit de I'essieu pseudo McPherson décrit précédemment dans la section
2.4.2. Cet essieu a été soumis a un ensemble de 17 cas de charges qui combinent
efforts verticaux, latéraux et longitudinaux. Ces cas de charge sont décrits dans le
Tableau 4.4.

Tableau 4.4. Cas de charge appliqués a ’essieu de test sur le banc K&C

Cas de charge| Force verticale | Force latérale | Force longitudinale
c (N) (N) (N)
1 1500 0 0
2 3000 0 0
3 4500 0 0
4 6000 0 0
5 7500 0 0
6 4500 -1000 0
7 4500 1000 0
8 3000 -1000 0
9 3000 1000 0
10 6000 -1000 0
11 6000 1000 0
12 4500 0 -1000
13 4500 0 1000
14 3000 0 -1000
15 3000 0 1000
16 6000 0 -1000
17 6000 0 1000

La mesure de positions des amers nous a permis de calculer le déplacement
de toutes les pieces du mécanisme a 'exception de la tige de jambe de force.
L’accessibilité a cette piece située dans la partie supérieure du mécanisme n’a pas
permis l'utilisation des amers pour calculer ses déplacements.

Comme Décriture des équations d’équilibre nécessite de connaitre la
position et lorientation de toutes les pieces du mécanisme, le modele
élastocinématique utilisé pour I'identification ne comporte pas de jambe de force.
Dans ce modele, le porte-moyeu est directement lié au bati par une liaison linéaire
annulaire qui remplace la liaison cylindrique entre le porte-moyeu et la jambe de
force ainsi que la liaison élastique entre la jambe de force et le bati. Cette structure
cinématique alternative est schématisée dans la figure 4.9.
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SO | Bau so | Bati

S1 | Bras avant S1 | Brasavant

S2 Bras arriere R
S2 Bras arriere

S3 Bielle de direction S3 Bielle de direction

S4 Porte-moyeu

S4 | Porte-moyeu

S5 Jambe de force

[O Liaison élastique |

a — Schéma cinématique de I'essieu b — Schéma cinématique simplifié équivalent

figure 4.9. Schémas cinématiques équivalents de la suspension.

En plus de cette modification de structure cinématique, le modele utilisé
pour l'identification ne représente pas les butées de compression et de détente de
la suspension présentes sur l'essieu réel. Le comportement non linéaire de ces
éléments n’a pas pu étre pris en compte dans le programme d’identification.

Le modele utilisé pour l'identification est donc un modeéle simplifié sur
lequel on souhaite identifier les rigidités de deux liaisons élastiques et d’un ressort
soit 14 inconnues. Ce modele est représenté dans la figure 4.10.

| Ressort  [—

| Porte-moyeu

| Bushing A

| Bras arriére

|Bielle de direction

| Bras avant

|  Bushing B

figure 4.10. Représentation graphique du mode¢le de la suspension.

Ce modele en donc constitué de 4 pieces mobiles, soit 24 parametres
généralisées. Il contient 5 liaisons cinématiques auxquelles sont associées 14
équations de liaisons. L’analyse des 17 positions d’équilibre observées sur I'essieu
réel permet donc d’établir un systeme de 170 équations.

Malgré ce nombre important d’équations, peu de parametres sont identifiés.
Les résultats de cette identification, consignés dans le Tableau 4-5, montrent pour
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les deux liaisons élastiques que seules les rigidités en translation dans I’axe des
bras avant et arriére sont identifiées. Les autres rigidités sont soit nulles, soit trop
faibles pour étre réalistes. La rigidité du ressort et sa longueur a vide sont
correctement identifiées. Les rigidités identifiées sont différentes des rigidités
nominales de liaisons données par le constructeur et présentées dans le Tableau
2.1. Ces différences peuvent s’expliquer par le fait que les rigidités sont calculées en
utilisant un modele simplifié de I’essieu et que les données d’entrée (la position et
l'orientation des pieces) sont connues avec une précision limitée par les moyens de
mesure employés.

Tableau 4-5 Rigidités identifiées a partir des données expérimentales.

Ktx Kty Ktz Krx Kry Krz
(N/mm) | (N/mm) | (N/mm) | (N.mm/deg)| (N.mm/deg)| (N.mm/deg)
Bushing A 452267 O 35.12 579.9 0 0
Bushing B 451.27 0 5 0 0 0
K (N/mm) LO (mm)
Ressort de suspension 29.37 311

Toutefois, on souhaite juger de la qualité du modele ainsi identifié. Pour
cela, le comportement du modele est comparé avec le comportement mesuré sur le
banc K&C de l'essieu réel pour différentes sollicitations. Pour que ce modele puisse
étre employé pour simuler le comportement du mécanisme, les rigidités en
translation et en rotations des liaisons élastiques doivent avoir une valeur non
nulle. Dans le cas contraire, le programme de simulation (Adams/Solver) ne
converge pas et ne peut trouver de position d’équilibre au mécanisme. On choisit
alors arbitrairement d’affecter une valeur de 200 N/mm aux rigidités en
translation non identifiées et 100 N.mm/deg aux rigidités en rotation.

Les graphiques de la figure 4.11 présentent les épures cinématiques de
I’essieu réel ainsi que les épures obtenues a partir du modele simplifié avec le
logiciel Adams/View.

Le graphique (a) représente l'effort vertical appliquée a la roue en fonction
du débattement. On constate sur ce graphique que la rigidité verticale identifiée est
correcte. Toutefois, I'absence de butée de compression et de détente sur le modele
explique les différences de pentes observées pour des débattement inférieurs a -50
mm et supérieurs a +50 mm.

Les variations de carrossage et de demi-voie du modele au cours du
débattement vertical, présentées dans les graphiques b et c, sont similaires a celles
de l'essieu réel. Ces comportements sont déterminés par la géométrie et peu
influencés par les parametres de rigidité.

La variation de l'angle de braquage au cours du débattement vertical,
présentée dans le graphique (d), est moins bien calculée par le modele. En effet ce
comportement est trés sensible aux parametres géométriques. Ces parametres
géométriques sont déterminés expérimentalement avec des incertitudes liées aux
moyens de mesures et aux méthodes de montage de l'essieu. La précision du
modele est donc limitée par ces incertitudes.

Les graphiques (e) et (f) présentent la variation de I’angle de braquage en
fonction des efforts longitudinaux et latérauxl appliqués a la roue. Ces
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comportements sont essentiellement influencés par les parametres de rigidités des
liaisons élastiques. Ici 'identification ne permet pas d’obtenir une corrélation
parfaite, cependant le modele présente un comportement proche de I’essieu réel.
On a vu au chapitre 2, dans la figure 2.18, qu'un modele élastocinématique de cet
essieu, utilisant les rigidités nominales des liaisons, ne permet pas de rendre
compte du braquage sous effort longitudinal.

On se rend compte ici que l'identification des rigidités par ’analyse du
comportement global du mécanisme permet de définir un modele
élastocinématique plus représentatif. Et ce malgré le fait que le modele soit
simplifié pour pouvoir s’adapter a des mesures incompletes.

8000 3
Effort normal (N) / \ Carrossage (deg)
7000 / \ 2.5
2
6000 \
1 [~
5000 \
LA 1
4000 \
/ 0.5
3000 . o Debattemenlt vertical (mm)
/ Débattement vertical (mm -100 -50 os 0 50 100

2000
-100.00 -50.00 0.00 50.00 100.00
1000 -1
‘7 Résultats expérimentaux == Modele identifié‘ ‘ — Résultats expérimentaux ==Modéle identifié ‘
a - Effort vertical fonction du débattement  p - Carrossage au cours du débattement vertical

14 — - 0,25
Variation de demi- ! Braguage (deg)

voie (mm) I 02

\ 12
\\ \ 015

\\ 16 MN\\OJ ]
8 // 0,05 4
\\ // Debattement (mm) %

-100 -50 0 50
-0,05 4
4
_0'1 o
2 0,15 SO
Debattement vertical (mm 0,2 \
-100 -50 50 -0,25
4‘ — Résultats expérimentaux — Modeéle identifié '* — Résultats expérimentaux ~ =Modeéle identifié
¢ - Variation de demi-voie d - Variation du braquage
au cours du débattement vertical au cours du débattement vertical
03 0.15
Angle de braquage Braquage (deg)
(deg)
0.2 1 0.1
0.1 1 .05 1
Farce longitudinale (N) \l Force latérale (N
2000 1000 2000 -2000 -1000 \0 1000 2000
s -0.05
/ . 0.1 \%
-0.15

— Résultats expérimentaux — Modéle identifié ‘ — Résultats expérimentaux = Modéle identifié ‘

e - Bragquage sous effort longitudinal f - Braquage sous effort latéral

figure 4.11. Comparaison du comportement de ’essieu réel et du modéle identifié.

100



Chapitre 4. Identification directe des parametres de rigidité

4.4. Conclusion

Au cours de ce travail, une démarche a été proposée pour calculer les
parametres de rigidités d'un mécanisme en se servant des équations du
mouvement. Cette méthode nécessite de connaitre, pour différents efforts
appliqués au mécanisme, la position et lorientation de chaque piece du
mécanisme.

Afin d’automatiser le calcul de équations d’équilibre, le formalisme de la
mécanique analytique a été retenu. Il a ainsi été possible de créer un programme
capable de réaliser I'identification des parametres de rigidités pour tout type de
mécanisme comportant des corps solides indéformables assemblés par des liaisons
cinématiques et élastiques.

La validité et la généralité de cette méthode d’identification ont été testées
numériquement. En utilisant des modeéles élastocinématiques de différents
mécanismes, on vérifie que l'utilisation des équations d’équilibre permet, soit de
retrouver précisément les rigidités du modele de référence, soit un jeu de rigidités
équivalentes.

Enfin, cette méthode d’identification a pu étre appliquée sur un mécanisme
de suspension de type pseudo McPherson a partir de données expérimentales
acquises sur un banc de caractérisation K&C. Nous avons ainsi vérifié que
I'identification nous permet de définir un modele réaliste de I’essieu, en I’absence
de toute connaissance a priori des parametres de rigidité.

Lors de cette validation expérimentale, on constate que de nombreux
parametres de rigidités ne sont pas identifiables car les liaisons élastiques ne sont
pas sollicitées dans certaines directions au cours du fonctionnement du
mécanisme. L'importance de chaque parametre de rigidité sur le comportement
global de l’essieu est une information utile pour le concepteur. Celle-ci peut-étre
calculée en dérivant les équations d’équilibre par les parametres de rigidité. Cette
approche, précédemment proposée pour l'optimisation des mécanismes de
suspension [KYL97], permettrait de connaitre ’ensemble des parametres de
rigidités aboutissant au méme comportement du mécanisme.

Par ailleurs, I'application de la méthode d’identification présentée dans ce
chapitre nécessite la connaissance de la position et de l'orientation de toutes les
pieces du mécanisme. Dans la pratique, il arrive que certaines pieces soient
inaccessibles a la mesure. L’application de l'identification est alors grandement
compliquée et nécessite de réaliser une simplification du modele a identifier. C’est
pourquoi dans le chapitre suivant, est développée une méthode permettant
I'identification des parametres de rigidités en tenant compte des butées de
compression et de détente et sans avoir a simplifier le modele. Cette méthode est
basée une démarche itérative.
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5. Identification itérative des parametres

de rigidité

Dans les mécanismes de liaison au sol actuels, les liaisons élastiques jouent
un réle important pour le comportement routier d'un véhicule. Cest pourquoi le
choix de leurs rigidités lors de la conception d’une liaison au sol fait I’objet de
nombreux travaux. La détermination de ces parametres est tout aussi importante
lorsque I'on souhaite obtenir la corrélation entre le comportement d’'un essieu réel
et celui du modele élastocinématique associé.

Si on ne possede aucune information a priori sur ces rigidités, il est
nécessaire de les mesurer. Cette opération est longue et cotiteuse car elle nécessite
de démonter I’essieu, de détacher les liaisons élastiques des pieces avant de réaliser
une série de tests de traction et de torsion.

Une autre solution consiste a identifier ces valeurs de rigidités en réalisant
une optimisation sur le modéle élastocinématique. Un algorithme d’optimisation
recherche un jeu de parametres qui permette d’obtenir un comportement du plan
de roue similaire entre le modeéle et 'essieu réel. Mais cette solution nécessite la
réalisation d'un nombre important de calculs et requiert de la part du concepteur
une forte compétence en simulation numérique.

Dans ce chapitre une nouvelle méthode d’identification est proposée. Elle se
base sur la méthode de localisation des pieces et des liaisons dans un mécanisme
de suspension assemblé et en charge présentée au chapitre 2. L’utilisation
conjointe dun banc de caractérisation K&C et dun bras de mesure
tridimensionnel permet de déterminer la position des pieces dans le mécanisme
pour différents cas de charges (efforts appliqués en base de roue). Ainsi il est
possible de connaitre la déformation de chaque liaison élastique au cours du
fonctionnement de la suspension.

C’est en comparant ces déformations avec les efforts qui s’exercent au sein
du mécanisme qu’il est possible de déterminer les parametres de rigidité. Pour
calculer ces efforts, un logiciel commercial de modélisation multicorps est
employé. Les parametres de rigidité sont modifiés afin de recaler les déformations
de chaque liaison virtuelle sur les déformations réelles.

Pour mettre en ceuvre et valider cette méthode, un programme informatique
a été développé. Celui-ci a permis de tester numériquement la méthode
d’identification sur deux mécanismes de suspension : un modele d’essieu pseudo
McPherson et un modele d’essieu innovant concu par Michelin [ABG04], I’essieu
"Optimized Contact Patch" (OCP). Enfin, cette méthode d’identification a été
validée expérimentalement sur un essieu pseudo McPherson. On peut ainsi
démontrer qu’il est possible de définir un modele élastocinématique réaliste de
I’essieu sans informations préalable sur les rigidités des liaisons élastiques.
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5.1. Mesure de la déformation d’une liaison
élastique

En appliquant la méthode de localisation des pieces dans un mécanisme de
liaison au sol (chapitre 2), il nous est possible de calculer la position et
l'orientation des liaisons dans ce mécanisme.

Considérons la liaison élastique b liant les pieces S1 et S2 telle que
représentée dans la figure 2.11. Les mesures réalisées sur les piéces isolées nous
ont permis de constituer un modele géométrique de chaque piece. Dans ce modéele,
la localisation de la liaison sur la piece est représentée par un opérateur
homogene : [A RbL/ RSl] pour la premiére piece et [A sz,Rsz] pour la deuxiéme. De plus

on a déterminé la position de 4 amers positionnés sur chaque piece.

Dans un deuxieme temps, la mesure de la position de ces amers au sein de
I’essieu assemblé permet de déterminer la position et I'orientation de chaque piece

dans le mécanisme, sous la forme d’opérateur homogeéne : |Ara/rg| €t |Areirg|. Le
g g

détail du calcul de ces opérateurs est donné au chapitre 2.2. Par composition de ces
opérateurs, on calcule un état de déformation de la liaison qui correspond a la
position relative de 'armature intérieure de la liaison par rapport a I'armature
extérieure. Cette déformation est représenté par I'opérateur [Ab] défini par :

[Ab] = [A Rj/ RSZ]_l[A Rs2/ Rg]_l[A Rsl/Rg ][A Ri/ RS].] (5.1)

Il est important de noter que pour établir cettatien, on assimile les pieces du
mécanisme a des solides indéformables. Pour gteelogiothése soit justifiée, il faut que
les déformations localisées dans les liaisonsiéglaest soient beaucoup plus importantes
que les déformations élastiques des piéces.

Cependant, ne connaissant pas la rigidité destiaiélastiques ni des piéces, c’est
une hypothése qui doit étre faite a priori. Elleipa étre remise en cause si I'identification
des rigidités des liaisons élastiques n’est pdssante pour rendre compte correctement
du comportement de I'essieu.

A partir de 'opératet[n, ], on exprime la déformation de la liaison élastigoes
la forme de 6 scalaires. Trois composantes de mhéfoon en translati X,Ty,TZ) et trois
composantes de déformation en rota{aﬁnX R, R, ) . Ces composantes sont
calculées a partir dbb] selon les équations (2.28) et (2.29) de la se@i8ri.

Pour pouvoir identifier les paramétres de rigiditéne liaison, il est nécessaire de
calculer la déformation de cette liaison lorsqu&dents efforts lui sont appliqués.
Cependant, comme les mesures sont réalisées sugcanisme assemblé, il n’est pas
possible d’appliquer directement un effort sur eleabigison.

Les efforts doivent étre appliqués sur la rouep@iat de contact entre le pneu et le
sol. Pour cela on utilise le banc de caractérisai®C. Grace a des actionneur positionnés
sous les roues de I'essieu, ce banc nous perntBéxiercer successivement des forces et
des couples sur les roues dans différentes directfour réaliser I'identification, on
appligue donc successivement différents effortssieappelés cas de charges, dont les
composantes sont exprimées dans le repere gloheihdcule:

I:Roue = [Flongi I:Iater I:verti ]T : (52)
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Par la suite, on reperera chaque cas de charge et chaque mesure associée a
ce cas avec I'exposant ¢ compris entre 1 et C,,. Afin d’observer des déformations
significatives sur toutes les liaisons et dans différentes directions, les efforts
appliqués a la roue doivent étre importants et variés.

Pour chaque cas de charges ¢, on mesure la position des amers ce qui
permet de déterminer 1’état de déformation 3, de la liaison :

Cc —|C C C Cc Cc Cc T
0, _[ To Ty T Ry Ry Rz,b] . (5.3)

Cependant, ces résultats expérimentaux different des valeurs réelles de
déformation en raison de deux incertitudes. Tout d’abord, les jeux d’assemblage
nécessaires au montage de la suspension engendrent une incertitude sur la
localisation de la liaison sur la piece apres le serrage. L’incertitude liée aux jeux
d’assemblage est présentée au chapitre 2.1.4. Cette incertitude sur les parametres
géométriques entraine une erreur sur les déformations calculées. Cette erreur,

notée E, est indépendante du cas de charge considéré.

Ensuite, la mesure de position des amers sur 'essieu est réalisée dans un
certain domaine de précision. Par conséquent, le résultat du calcul de la

déformation de la liaison comporte une erreur aléatoire °EZ“*. Chaque terme de la
déformation calculée peut étre analysé comme la somme de la déformation réelle
et des erreurs. Par exemple, pour la déformation de liaison b selon I'axe x, pour
tout cas de chargecon a:

cab — cairaéel + CEsléa'*'Eg. (54)

On remarquera ici que erreur E?, liée aux incertitudes sur les parameétres
b

géomeétriques, est le terme identifié par la méthode présentée dans la section 2.3.3.
Cependant, cette méthode d’identification géométrique nécessite de connaitre les
parameétres de rigidité. La méthode d’identification des parameétres de rigidités
présentée dans la section 5.2 permet aussi de calculer ce terme et donc de réaliser
simultanément l'identification géométrique.

5.2. Identification des parametres de rigidité

5.2.1. Calcul du torseur des efforts dans les liaisons
élastiques

Le modele de comportement que l'on va identifier pour les liaisons
élastiques est une relation linéaire entre la force et le couple exercée au centre de la
liaison d’'une part et la déformation en translation et en rotation de cette liaison
d’autre part. En ignorant les termes de couplage, cette relation s’écrit sous la forme
d’une matrice diagonale :
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Kyre O 0 0 0 0 [T ]
0 Ky O 0 0 0 ||T,,

{Fb}ﬂ( 5. = 0 Kup O 0 O || Ten (5.5)
C, bTb 0 0 0 Kyre O 0 |[|A, '
0 0 0 0 Kue 0 [|A,

o 0 0 0 0 Ky | A

Les composantes de la force F, et du couple C,sont exprimées dans le
repere R; et le couple est calculé a 'origine de ce méme repere. Dans le cas le plus

général, chaque terme diagonal des matrices est indépendant, ce qui correspond a
6 parametres de rigidité par liaison élastique.

Pour calculer ces parametres de rigidité, il est nécessaire d’estimer les
efforts qui s’exercent sur la liaison élastique. La mesure expérimentale de ces
efforts nécessiterait d’instrumenter les pieces de 'essieu, ce qui est une solution
complexe. C’est pourquoi on utilise un modele élastocinématique de I'essieu pour
calculer ces efforts. Ce modéele est construit a partir des mesures de pieces isolées,
avec une estimée initiale de la rigidité des liaisons élastiques : K,. En 'absence de

toute information sur la rigidité des liaisons élastiques, on peut prendre la méme
estimée initiale pour toute les liaisons, dans toutes les directions.

Essieu réel Modele élastocinématique

TE

Roue

Mesures Simulation
Déformation des liaisons Efforts dans les liaisons
06 [ F Cc C
b Roue Roue
[ ]
v

Parametres de rigidité

figure 5.1 : Utilisation des mesures et de la simulation pour le calcul des rigidités.

Ce premier modele élastocinématique permet de calculer, pour chaque cas
de charges t appliqué a la roue, les forces et moments qui s’exercent sur la liaison :
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.

‘F, = [c Fox ° Fo.y ‘F,,

C —_ [C C C T ) (5.6)
M b — I:b,x I:b,y I:b,z

5.2.2. Calcul des parametres de rigidité

Le but de Tlidentification est de déterminer les coefficients de
proportionnalité entre les déformations mesurées et les efforts calculés dans
chaque direction des liaisons élastiques. Par exemple, pour la liaison b, en
translation selon I'axe x, on cherche le parametre K, ., qui réalise pour chaque cas

de charge t, la relation :
¢ I:b,Tx = Kb,Tx chl,qbée" (57)
Cependant, on a vu dans la section précédente que la déformation calculée a

lissue des mesures °T,, difféere de la déformation réelle °Ti* en raison des

incertitudes de mesure et d’assemblage (équation (5.4)). En développant I’équation
(5.7), on trouve :

‘Forx = Kb,Tx(CTx,b - E)?,b _CEs,lff) . (5.8)

Dans cette expression, il faut déterminer les termes K, et E;, qui

minimisent l’erreur aléatoire sur l'ensemble des cas de charge au sens des
moindres carrés :

cmax

C= ;(CEffa)z. (5.9)

On réalise une régression linéaire sur les points (° Fb,Tx’ch) avec ¢ compris

entre 1 et C,,,. Les termes K,et E;, sont alors donnés par les expressions

suivantes :

K — Tb,x Fb,x _Tb,x I:b,x

bTx — > 2

T2 T,
b,x b,x (5'10)

EO — Fb,X _

bTx — K b,x

b, Tx

Dans cette expression, la barre au dessus d'un terme désigne la moyenne
arithmétique du terme sur I’ensemble des cas de charges :

5=icmz_ax(°a). (5.11)

C

Cependant, cette valeur de rigidité n’a de sens que si les déformations
mesurées et les forces calculées sont effectivement liées par une relation linéaire.
Si la déformation effective de la liaison (signal) est inférieure a I'erreur aléatoire
(bruit), alors la rigidité de la liaison ne peut étre identifiée et la rigidité calculée par
I’équation (5.10) est fausse. Pour détecter ce cas de figure, I'outil statistique qui est
généralement employé est le coefficient de corrélation, que I'on notera r [PTV92],
défini par :
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r= Tb,x I:b,x _Tb,x I:b,x
VT TR R

r est une valeur comprise entre -1 et 1 qui est négative lorsque le coefficient
directeur de la relation linéaire est négatif. Dans notre cas, il s’agit de K, .,. Pour

(5.12)

cette application le calcul d’'une rigidité négative n’a pas de sens physique. Le cas
d’'un coefficient de corrélation négatif ne sera donc pas envisagé. La figure 5.2
permet de visualiser la relation entre le coefficient de corrélation et la dispersion
sur une série de points. Dans la partie inférieure gauche sont dessinés différents
ensembles de points linéairement dépendants et soumis a un bruit aléatoire
d’amplitude variable. Dans la partie supérieure droite est indiqué le coefficient de
corrélation de la série de points diamétralement opposée.

,,,,,,

096 080 | 040 0025

/ 076 | 0.38 0.029

032  0.0046 -

0.03

-----

figure 5.2. Illustration du coefficient de corrélation linéaire.

Il est nécessaire de définir une limite a r en dessous de laquelle la rigidité
de la liaison est considérée comme non identifiable. Dans ce travail, nous avons
choisi de considérer une valeur de rigidité identifiée par régression linéaire comme
représentative de la rigidité effective de la liaison si le coefficient de corrélation est
supérieur a 0.75. Si cette condition n’est pas remplie, la rigidité n’est pas
identifiable et ’estimation initiale est conservée.

A titre d’exemple, la figure 5.3 présente graphiquement deux régressions
linéaires utilisées pour lidentification de rigidités en translation a partir de
données expérimentales. Pour le premier graphique, I'amplitude des déformations
est de 8 mm. Ceci permet un calcul précis de la rigidité avec un coefficient de
corrélation de 0.97. Pour le deuxiéme graphique, I'amplitude des déformations
observées est de 0.6 mm. Par conséquent, la série de points est beaucoup plus
bruitée et le coefficient de corrélation est de 0.85. La rigidité identifiée est alors
influencée par les incertitudes de mesure. Ces exemples illustrent la nécessité de
disposer de moyens de mesure précis et de données expérimentales nombreuses
(plusieurs cas de charges) afin de réduire l'incertitude sur les parametres
identifiés.
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Dans de nombreux cas, les liaisons élastiques posseédent une géomeétrie
axisymétrique. Dans ce cas, les rigidités selon les axes x et y, tels que définis dans
la figure 2.4, sont identiques. On a K. =K; et Ky =Kg. Le nombre de

parametres de rigidités qui définit le comportement d’une liaison élastique est
alors réduit a 4. Il y a deux rigidités en translation : radiale K,, et axiale K, et

deux rigidités en torsion : conique K et axiale K, .

1500
500!
1000} | K = 6.96e+003 "
Z  |K=3.8e+002 N/mm s r=0.85 s
g 5001 = 0.97 ~ 5
S . <1000 o
L O # el
fﬁé 8 * * s *
* o)
- b + ?
500 ;:,f* L2000} "
-1000} - s *
. -3000} -
. *
-1500¢ ﬁ'* * PO md . * © Fame®amd
R Interpolation T Interpolation
-2000 . : ; -400 : :
-6 -4 2 0 2 B8 -0.6 -0.4 0.2

Deformation (mm)

Deformation (mm)

figure 5.3. Exemples d’interpolation linéaire a partir de résultats expérimentaux.

Pour calculer la rigidité de translation radiale, on réalise une moyenne
pondérée sur les rigidités K, et K, calculées par interpolation linéaire :

2 2

cmax

Wx = z (C I:b,Tx _m)

c=1
1
W, +W,

cmax

Wy = Z(C Fory _?Ty)

c=1

(5.13)

Kprr = (Wx Kprx T W, Kb,Ty)

Les facteurs de pondération w, et w, sont calculés pour représenter

lamplitude des forces ou des couples qui s’exercent sur la liaison. Lorsque la
sollicitation est beaucoup plus grande dans une direction, alors la déformation de
la liaison est elle aussi plus grande dans cette direction et le calcul de la rigidité par
interpolation linéaire est plus précis.

5.2.3. Processus itératif

Comme précisé dans la section 5.2.1, les efforts dans les liaisons sont
calculés en utilisant un modele élastocinématique doté de liaisons élastiques dont
les rigidités ne correspondent pas aux rigidités effectives de lessieu. Par
conséquent, les efforts calculés avec le modele peuvent étre sensiblement
différents des efforts réels dans les liaisons et la rigidité identifiée avec le calcul
détaillé dans la section précédente imprécise.

Pour dépasser cette limitation, le calcul des rigidités est réalisé de maniere
itérative. Les parametres de rigidités du modele élastocinématique sont modifiés
pour prendre en compte les résultats des calculs précédents. Ce nouveau modele
est alors utilisé pour calculer le comportement du systéme pour les différents cas
de charges et les efforts qui s’exercent dans chacune des liaisons. Cette démarche
est représentée par un graphe en figure 5.4.
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Modéele

Essieu réel élastocinématique

Cas de charge

A .
Calcul de Péquilibre | Kp
statique du modéle
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Mesures sur K&C

c c c
5exp S O
A\ 4
Identification de
parameétres
. i i+1
i i+1 _ Fb i+l _ Cb Kb < Kb
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i+1
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Convergence

des K™ ? NON

OUI

Parametres identifiés

Ky

figure 5.4. Algorithme du processus itératif de ’identification

Les rigidités du modele a l'itération i+1 sont calculées en utilisant les efforts
calculés par le modele a l'itération i. Pour mettre fin a cette itération, on teste la
convergence des rigidités calculées a chaque pas. C'est-a-dire que chacune des
rigidités calculées a I'itération i+1 est similaire a la rigidité calculée a I'itération i,
avec une tolérance relative e. L’identification est terminée si, quelle que soit la
liaison élastique (b) et la direction considérée (T,...R,), I'inéquation suivante est
réalisée :

i+l

?,TX <1+€

oI . (5.14)

La similitude entre deux valeurs successives d'une rigidité est réalisée dans
deux cas. Tout d’abord lorsque le parametre est jugé non identifiable par I'analyse
du coefficient de corrélation présenté a ’équation (5.12). Dans ce cas, la rigidité a
l'itération 7 est conservée a I'itération i+1.

Si le parametre est jugé identifiable et la valeur calculée identique sur deux
itérations consécutives, alors cela implique que les déformations calculées avec le
modele correspondent aux déformations mesurées. Selon la relation effort —
déformation définie a I’équation (5.5), la déformation de la liaison calculée par le
modele a l'itération i, T, , est égale & :

1-¢<

[— i mod;
Fb,x - Kb,Tbe,x

(5.15)
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La rigidité de la liaison pour l'itération i+1 est calculée pour réaliser au
mieux, en ne tenant pas compte des erreurs aléatoires, la relation suivante :

I:bi,x = KtI)Jr'I%x(Tbx - Et()),Tx)

A partir de ces deux équations, on établit :

KtI)Jr'I%x EI Kti),Tx = (Tb,x - Etc)),Tx) Dbe’T;(Odi .

(5.16)

(5.17)

La convergence systématique du processus itératif n’a pas pu étre
démontrée, cependant elle a été observée pour chacun des cas testés lors de la mise
en ceuvre de cette démarche. On remarque que, a l'issue de l'identification, le
modele élastocinématique identifié calcule des déformations de liaison similaires
aux déformations observées sur I’essieu réel. Ceci ne signifie pas nécessairement
que les rigidités identifiées sont identiques aux rigidités réelles.

5.3.1.

5.3. Validation numérique et expérimentale

Mise en ceuvre

Construction du Adams
modeéle
( Adamls /Car)
‘ Fichier modéle H Fichier cas de ’
*.adm charge *lcf

I

Simulation du

mécanisme
(Adams/Solver)
Fichiers 'de mesure Fichicr modele
*.iges o
modifié *.adm
- e =

Calculde la
déformation

—_

Déformation des
liaisons

=

Calcul des rigidités

Modification du
modéle

Parameétres de
rigidité

Test de
convetgence

Parametres

identifiés

Création de
fichiers bushing

Paramétres de
rigidité

figure 5.5. Eléments logiciels du programme d’identification.

Pour pouvoir appliquer et tester cette méthode, il a été nécessaire de la
transcrire sous la forme dun programme informatique.

110

Le langage de



Chapitre 5. Identification itérative des parametres de rigidité

programmation Matlab a été utilisé et les modeles élastocinématiques de
mécanismes de liaison au sol sont réalisés avec le logiciel Adams/Car.

Comme la méthode d’identification fait appel de maniere itérative au
logiciel Adams pour calculer les efforts dans les liaisons, une interaction entre
Matlab et le logiciel Adams a été mise au point. La figure 5.5 illustre les principales
étapes de ce programme informatique. Sa structure est similaire a I'algorithme
présenté en figure 5.4. Le code de ce programme est consigné en Annexe G.

5.3.1.1. Construction du modele élastocinématique
initial

La premiere étape consiste a créer un modele élastocinématique de 'essieu
en utilisant I'interface utilisateur du logiciel Adams. Pour construire ce modele, on
utilise la localisation et I'orientation des liaisons calculées a I'issue des mesures
réalisées sur les pieces isolées et sur I'essieu a ’équilibre statique du véhicule. Ce
calcul est détaillé au chapitre 2.

La rigidité des liaisons élastiques est choisie de maniere arbitraire. Dans les
exemples qui vont étre traités, la rigidité initiale des liaisons élastiques sera
toujours choisie égale a 10 000 N/mm en translation et 10 000 N.mm/deg en
torsion. Cependant, il est tout a fait possible de choisir une autre estimée initiale
pour approximer plus précisément la rigidité effective d’une liaison.

Enfin, il faut indiquer les cas de charges qui doivent étre appliqués a I'essieu
et pour lesquels il est nécessaire de calculer I’état d’équilibre du mécanisme. Ces
cas de charge doivent étre décrits dans un fichier texte appelé loadcasefile
(*.Icf) par Adams, selon un format propre a ce logiciel. Un exemple de ce type de
fichier correspondant aux efforts décrits dans le tableau 5-1 est donné en annexe
H.

Une fois le modele completement décrit, celui-ci est traduit en un fichier
modele qui contient toutes les informations nécessaires au programme de calcul
(Adams/Solver) pour calculer les positions déquilibre du mécanisme
correspondant a chaque cas de charge. Ce fichier modele (*.adm ) est un fichier
texte (ASCII) dans lequel le comportement élastique des liaisons est décrit.

5.3.1.2. Simulation du comportement du mécanisme

A partir du fichier modele, le logiciel de simulation calcule, pour chaque cas
de charge appliqué a la roue, une position d’équilibre du mécanisme. Il y a deux
possibilités pour lancer ce calcul : soit depuis l'interface graphique du logiciel
A/Car ; soit en utilisant une commande DOS du type :

"D:\ADAMS 12.0\common\mdi.bat" acar ru-solver fichier.acf

Dans cette commande DOS, mdi.bat est le fichier de commande pour le
lancement du logiciel Adams. L’argument acar précise le module du logiciel qui
est utilisé. L’argument ru-solver indique qu'un calcul doit étre lancé.
fichier.acf est un fichier de commande pour le solveur Adams qui précise quel
fichier modele utiliser et dans quels fichiers les résultats doivent étre enregistrés.

Ce calcul est réalisé en utilisant la formulation de Lagrange des équations de
la statique. La résolution de ces équations est obtenue par une méthode itérative
du type Newton Raphson [CoG97] [NeHo1]. A l'issue du calcul par Adams/Solver
des positions d’équilibre correspondant aux cas de charges, un fichier résultat
(*.req ) est généré. Ce fichier contient, pour chaque cas de charge, toutes les
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informations qui permettent de visualiser le comportement du mécanisme avec
I'interface graphique du logiciel.

Il faut donc lire ce fichier et isoler I'information utile a I'identification : les
efforts dans les liaisons élastiques.

5.3.1.3. Calcul des rigidités

A partir des déformations des liaisons élastiques observées sur l’essieu réel
et des efforts calculés par le modele élastocinématique, de nouvelles valeurs de
rigidités sont calculées. Pour cela il faut considérer successivement chaque liaison
et chaque direction de déformation. Le programme réalisant le calcul des rigidités
est écrit selon 'algorithme suivant :

Pour chaque liaison élastique a identifier
Pour chaque direction
Calcul du coefficient de corrélation

|
|
|
| Si la rigidité est identifiable alors : _

| |  Calcul du paramétre de rigidité K+t
| Sinon :

| | KI +1<—KI

| Fin Si

|

Fin Pour
Si la liaison est cylindrique alors :

| Egalisation des Rigidité en x et vy (cfEq. 5.13)

I
I
I
I
I
I
I
I
I
I
I
I
I
I
I
| Fin Si
I

Fin Pour

5.3.1.4. Modification du modéele

A lissue du calcul des rigidités, si la convergence n’est pas encore atteinte,
les nouvelles valeurs de rigidités doivent étre intégrées dans le modele.

Pour cela, un programme recherche dans le fichier modele (*.adm ), les
lignes de texte qui décrivent le comportement élastique de chaque liaison. Ces
lignes sont alors modifiées conformément aux nouvelles valeurs de rigidité. A titre
d’exemple, un extrait de fichier modele décrivant le comportement d’une liaison
élastique est fourni en Annexe I.

Une fois que ces lignes sont modifiées, le fichier est enregistré et une
nouvelle simulation est réalisée.

5.3.2. Validation numérique sur un essieu pseudo
McPherson

Cette démarche d’identification a tout d’abord été testée de maniere
numérique sur un demi-essieu avant de type pseudo McPherson. Il s’agit la du
meéme essieu que celui présenté au chapitre 2.4.2. Un modele de référence est créé
a partir de la géométrie de 'essieu réel, décrite dans le Tableau 2.2.
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Ce modele de référence est utilisé pour calculer les déformations des
liaisons élastiques nécessaires a l'identification. Sur ce mécanisme, on souhaite
identifier les rigidités de deux liaisons : celle qui lie le bras arriere au chéssis
(Bushing A) et celle qui lie le bras avant au chassis (Bushing B). Une
représentation graphique de ce modele est présentée dans la figure 5.6.

Les cas de charges appliqués a cet essieu pour réaliser I'identification sont
décrits dans le tableau 5-1. Dans cette série de cas de charges, 'effort vertical varie
entre 1500 et 7500 N afin de couvrir presque tout le débattement vertical possible
de la roue. Les efforts latéraux et longitudinaux sont appliqués a la roue pour un
effort vertical de 4500 N qui correspond a I’équilibre statique du véhicule. Ils sont
compris entre -4000 et 4000 N, ce qui est proche de 'amplitude maximale si on
considéere un coefficient de frottement de 1 du pneu sur le sol.

tableau 5-1. Série de cas de charges pour I’identification des rigidités.

Cas de charge| Force verticale | Force latérale | Force longitudinale
c (N) (N) (N)
1 1500 0 0
2 3000 0 0
3 4500 0 0
4 6000 0 0
5 7500 0 0
6 4500 -4000 0
7 4500 -2000 0
8 4500 2000 0
9 4500 4000 0
10 4500 0 -4000
11 4500 0 -2000
12 4500 0 2000
13 4500 0 4000

L’application des 13 cas de charges au modele de référence permet de
déterminer ’ensemble des déformations des liaisons :

c —|c c c c c c T
cé-A - [CTX,A cTy,A CTZ,A c Rx,A C Ry,A C Rz,A . (5.18)
58 :[ Tx,B Ty,B Tz,B RX,B Ry,B RZ,B

Afin de tester linfluence de l'estimée initiale sur le processus
d’identification, la méthode est appliquée avec deux estimées initiales tres
différentes.

Dans un premier temps, l'estimée initiale de toutes les rigidités en
translation des deux liaisons élastiques est fixée a 10 000 N/mm et les rigidités en
torsion sont fixées a 10 000 N.mm/deg. L’identification est appliquée a ce modele
en fixant la tolérance & égale a 0.01. La convergence est alors obtenue au bout de
24 itérations.

La figure 5.7 présente I’évolution des parametres de rigidité des deux
liaisons élastiques au cours des itérations. Pour plus de lisibilité, les valeurs
identifiées ont été divisées par la valeur nominale pour se ramener a un critére
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sans dimension. Le tableau 5.2 présente les valeurs identifiées comparées aux
rigidités de référence. On constate que les rigidités identifiées ne sont pas toute
égales aux rigidités de référence. Cependant, le modele identifié possede un
comportement identique au modele de référence.

Bushing B

Bushing A

Force longitudinale

figure 5.6. Mode¢le élastocinématique de ’essieu pseudo McPherson.

La méme identification est menée avec une estimée initiale de 500 N/mm
pour les rigidités en translation et 500 N.mm/deg pour les rigidités en torsion.
Dans ce cas, le nombre d’itérations avant convergence du processus est plus
important. La figure 5.8 représente I’évolution des parametres de rigidités au cours
de cette identification et le tableau 5-3 compare les rigidités identifiées avec les
rigidités de référence.

Le modele identifié possede un comportement identique au modele de
référence méme si les rigidités identifiées ne sont pas égales au modele de
référence. Cette similitude de comportement peut étre constatée dans la figure 5.9
qui représente le braquage de la roue en fonction des efforts latéraux et
longitudinaux pour le modele de référence et les deux modeles identifiés. Les
autres épures élastocinématiques, qui ne sont pas reproduites ici, montrent de la
meéme maniere une identité de comportement entre les modeles.

On peut constater que dans les deux cas, les rigidités en translation selon
I’'axe x des deux liaisons sont identifiées correctement a la premiere itération. Il
s’agit de deux parametres de rigidité influents sur le comportement du mécanisme.
A Topposée, les rigidité en rotation autour de I’axe x des deux liaisons ne sont pas
identifiées. Ces rigidités ne sont pas sollicitées au cours du fonctionnement du
mécanisme et, par conséquent, n’ont pas d’influence sur son comportement. Entre
ces deux extrémes, il y a des parametres qui influencent faiblement et de maniere
couplée le comportement du mécanisme. Ainsi, les rigidités en rotation autour de
I'axe z des deux liaisons participent simultanément a la rigidité verticale de la
suspension. Par conséquent, il n’est pas possible d’identifier de maniere
différenciée ces deux rigidités.
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figure 5.7. Evolution des paramétres de rigidités pour une rigidité initiale de

10* N/mm et 10° N.mm/deg.
tableau 5.2. Rigidités identifiées avec une rigidité initiale de 10* N/mm et
10* N.mm/deg.
K
Bushing A Ktx Kty Ktz Krx Kry rz
(N/mm)| (N/mm)| (N/mm) | (N.mm/deg) (N.mm/deg) (N.mm/deg
Rigidité référence| 13875 13875 1370 11000 11000 0400
Estimation initiale| 10000 10000 10040 10000 10000 000D
Rigidité identifiee| 13959 12318 1180 9223 9223 355(
Identifiée/référence 1.01 0.89 0.86 0.84 0.84 0.89
Bushing B Ktx Kty Ktz Krx Kry Krz
9 (N/mm)| (N/mm)| (N/mm) | (N.mm/deg) (N.mm/deg) (N.mm/deg
Rigidité référence 310 2400 180 4500 1100 1600
Estimation initiale| 10000 10000 10040 100040 10000 00GD
Rigidité identifiée| 310.8086370.34849.032 10000 8055.79 3569.9
Identifiée/référence 1.00 2.24 4.72 2.22 7.32 2.23
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figure 5.8 Evolution des paramétres de rigidités pour une rigidité initiale de

500 N/mm et 500 N.mm/deg.
tableau 5-3 : Rigidités identifiées avec une estimation initiale de 500 N/mm et
500 N.mm/deg.
K
Bushing A Ktx Kty Ktz Krx Kry rz
(N/mm)| (N/mm)| (N/mm) | (N.mm/deg) (N.mm/deg) (N.mm/deg
Rigidité référence| 1387% 13875 1370 11000 11000 0400
Estimation initiale 500 500 500 500 500 500
Rigidité identifiee | 14116 14116 200 451 451 2876
Identifiée/référence 1.02 1.02 0.15 0.04 0.04 0.72
Bushing B Ktx Kty Ktz Krx Kry Krz
9 (N/mm)| (N/mm)| (N/mm) | (N.mm/deg) (N.mm/deg) (N.mm/deg
Rigidité référence 310 240(¢ 180 4500 1100 1600
Estimation initiale 500 500 500 500 500 500
Rigidité identifiée 325 4244 200 500 813 2824
Identifiée/référence 1.05 1.77 1.11 0.11 0.74 1.76

116



Chapitre 5. Identification itérative des parametres de rigidité

0.08 0.02
Angle (deg) Angle (deg)
0.06 - /
0.04 - 0.01
0.02
Force (N) J ‘ 0 —Force{N)
‘ 0 ‘ -2000 -1000 0 1000 2000
-2000 -1000 ~~ 0 1000 2000
0027 -0.01
o
2@
.o -0.04 -
e
ye
'/,_r' -0.06 / -0.02
! -0.08
—+Modele de référence ——Modeéle de référence
—=—Modele identifié (Kinit = 500) —=— Modéle identifié (Kinit = 500)
N el —+— Modeéle identifié (Kinit = 1E4)
Modeéle Identifié (Kinit = 1E4)

a -Braquage sous effort latéral b - Braquage sous effort longitudinal

figure 5.9. Comparaison des comportements des différents modeéles sous sollicitation
longitudinale et latérale.

Il existe donc une infinité de solutions au probleme d’identification.
L’algorithme proposé permet d’identifier une solution particuliere. Cette solution
particuliere dépend de ’estimée initiale sur les parametres de rigidité.

5.3.3. Validation numérique sur un essieu OCP

Pour valider I'intérét de cette méthode pour un mécanisme plus complexe et
sa robustesse aux incertitudes de mesure, la démarche d’identification a été testée
numériquement sur l’essieu Optimized Contact Patch (OCP), présenté dans le
chapitre 1.

La figure 5.10-a présente le modele CAO de l'essieu OCP. La structure
mécanique de cet essieu est plus complexe que celle d’essieux conventionnels. Elle
comprend un nombre important de pieces et de liaisons élastiques. On dispose
d’'un modele élastocinématique de cet essieu qui nous sert de référence pour
I'identification. Ce modele est représenté dans la figure 5.10-b. Comme l'essieu est
symétrique, l'identification a pour but de calculer les rigidités des 12 liaisons
élastiques du coté droit notés Bi (i=1..12) dans la figure 5.10-b. De plus, on fait
I’hypothese que ces liaisons posseédent une symétrie cylindrique, par conséquent
seuls 4 parametres scalaires de rigidité sont requis par liaisons. On a donc un
probleme avec 48 inconnues.

Pour réaliser l'identification, tous les cas de charges décrits dans le
tableau 5-1 sont appliqués a ce modele. Pour tenir compte de maniere réaliste des
incertitudes de mesure dans la procédure d’identification, des points sont
positionnés sur les pieces de 1’essieu pour représenter les amers. La position de
chacun de ces points est calculée pour chaque cas de charge appliqué au modele de
référence. Un bruit aléatoire, de distribution normale et d’écart type égal a 0.05
mm est ensuite ajouté a chacune des coordonnées de points. Cette grandeur de
bruit est choisie pour étre représentative des incertitudes de mesures lorsque
celles-ci sont réalisées avec un bras de mesure portable, dans des conditions
d’accessibilités difficiles.
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a- Maquette numeérique
de la suspension OCP
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b- Modéle élastocinématique
de la suspension OCP

Forcelatérale

figure 5.10. Modé¢les CAO et ADAMS de Pessieu arriere OCP

Dans un deuxieme temps la méme identification est menée en I’absence de
bruit sur les coordonnées des amers. Ce modele permet de vérifier la validité de
I'identification dans des conditions idéales.

A partir de la position des points rendue volontairement imprécise, la
déformation des liaisons élastiques est calculée selon la méthode détaillée dans le
chapitre 2. Un deuxieme modele élastocinématique, de géométrie identique au
modele de référence, est utilisé pour l'identification. L’estimation initiale des
rigidités est de 10 000 N/mm et 10 000 N.mm/deg pour toutes les liaisons.

En raison de la présence de bruit et de la complexité du mécanisme, la
convergence de I'identification est plus lente. Pour réaliser I'identification avec un
nombre raisonnable d’itérations, la tolérance & est fixée a 0.05. La convergence est
alors obtenue au bout de 50 itérations. Au cours de I'identification, 17 parametres
sur 48 ne sont pas identifiés et 'estimation initiale est conservée.

Pour juger de la qualité du modele identifié et estimer l'influence des
incertitudes de mesure, on compare le comportement de la roue pour différents
types de sollicitations. Les épures présentées dans la figure 5.11 permettent
d’illustrer le comportement de cet essieu sous effort latéral. Quatre courbes sont
présentées dans chaque graphique. Les comportements représentés sont ceux du
modele de référence, du modele avant identification pour lequel toute les raideurs
de liaison élastique sont identiques, le modele identifié en I’'absence de bruit et le
modele identifié avec bruit.

118



Chapitre 5. Identification itérative des parametres de rigidité
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figure 5.11. Comportement des différents modéles élastocinématiques de I’essieu OCP
sous effort latéral

La figure 5.11-a représente la prise de contre-carrossage sous effort latéral.
Ce comportement est particulierement important car c’est la prise de contre-
carrossage qui permet d’améliorer le comportement du véhicule. On constate que
I'estimation initiale des raideurs ameéne a un comportement tres éloigné du
comportement du modele de référence. Ces raideurs initiales ne permettent pas le
fonctionnement correct du mécanisme.

L’identification du modele en I'absence d’incertitudes sur la localisation des
amers permet d’obtenir un comportement trés proche du comportement de
référence. L'introduction d’une erreur aléatoire sur la localisation des amers ne
nous permet pas d’atteindre la corrélation parfaite avec le modéle de référence.
Pour cette épure, l'erreur est toutefois,faible par rapport a I'amplitude de la
variation de carrossage.
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Cependant, dans la figure 5.11-b qui présente la prise de braquage sous
effort latéral, 'erreur de 0.1 degré générée par l'introduction du bruit est plus
significative. En effet Pamplitude de la variation de braquage est beaucoup plus
faible, de 'ordre de 0.4 degrés.

Il apparait donc que la qualité des mesures est un facteur déterminant pour
la qualité du modele identifié. Cette méthode d’identification ne peut pas identifier
les rigidités de liaisons dont 'amplitude des déformations est inférieure a la
capacité de mesure. Si de telles liaisons jouent un réle important dans le
comportement de la liaison alors il est nécessaire d’envisager d’autres méthodes
d’identification.

5.3.4. Validation expérimentale

Le montage expérimental utilisé pour valider la méthode d’identification est
le méme que celui présenté au chapitre 2.4.2. Un demi essieu de type pseudo
McPherson est positionné sur un banc K&C par l'intermédiaire d’un batit mécano
soudé. UN bras de mesure tridimensionnelle compléte les dispositifs de mesure du
déplacement de la roue propres au banc. La structure cinématique de I’essieu de
test est donnée dans la figure figure 2.15. La géométrie du modele utilisé pour
I'identification est celle obtenue en appliquant la démarche décrite au chapitre 2.

Les cas de charges appliqués a cet essieu sont différents de ceux utilisés
pour les validations numériques car la campagne d’essais a précédé la définition de
la méthode d’identification. La série de cas de charges utilisée est décrite dans le
Tableau 4.4.

A partir des résultats expérimentaux, on cherche a calculer les parametres
de rigidités des liaisons élastiques sur les bras avant (point B) et arriere (point A).
Les rigidités de la liaison élastique au sommet de la jambe de force ne peuvent étre
identifiées. Il n’est pas possible de mesurer précisément les déplacements de la
jambe de force et, par conséquent, les déformations de cette liaison ne peuvent étre
calculées.

L’estimée initiale de la rigidité des liaisons A et B est fixée a 10 000 N/mm
en translation et 10 000 N.mm/deg en torsion. Les rigidités calculées a l'issue de
I'identification ainsi que les rigidités nominales sont présentées dans le
tableau tableau 5.4.

tableau 5.4. Comparaison des rigidités identifiées avec les rigidités nominales.

Bushing A Ktx Kty Ktz Krx Kry Krz
(N/mm) | (N/mm) | (N/mm) | (N.mm/deg)| (N.mm/deg)| (N.mm/deqg)
Rigidité nominale | 13875 | 13875/ 1370 11000 11000 4000
Estimation initiale | 10000 | 10000{ 1000d 10000 10000 1000(
igé%'t‘?;itgess 7297 | 10000/ 10000 10000 6830 5066
Bushing B Ktx Kty Ktz Krx Kry Krz
(N/mm) | (N/mm) | (N/mm) | (N.mm/deg)| (N.mm/deg)| (N.mm/deg)
Rigidité nominale 310 2400 180 4500 1100 1600
Estimation initiale | 10000 | 10000{ 1000 10000 10000 1000(
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Rigidités identifiées| 365 | 500 | 10000 10000 3404 4822

La principale différence entre ces deux séries de valeurs est la rigidité en
translation de la liaison A. Alors que la rigidité nominale pour ce modele de liaison
élastique est d’environ 14 000 N/mm, la valeur de rigidité qui permet de
reproduire au mieux les déformations observées est de 7300 N/mm. Cette
modification peut s’expliquer par le fait que la rigidité identifiée ne tient pas
uniquement compte des déformations de la liaison élastique, mais aussi des
déformations des pieces métalliques proches: vis, systeme de fixation, bras de
suspension. En effet, dans le cas dune liaison élastique tres rigide, ces
déformations peuvent ne pas étre négligeables face a la déformation propre de la
liaison.
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-2000 -1500 -1000 -50

0,1 -
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N2
Uy
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—
— —
p— —— —
— — —
——.—

0,3 4
b - Angle de braquage sous effort freineur.

— Resultats expérimentaux — = Modele avec rigidités nominales

figure 5.12. Comparaison des résultats expérimentaux et des modé¢les
¢lastocinématiques de ’essieu pseudo McPherson
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Lorsque l'on compare le comportement des modéles avec rigidités
nominales et identifiées, on ne constate pas de différences significatives pour les
mouvements de roue au cours d'un débattement vertical. Les épures cinématiques
présentées dans la figure 2.18 restent pratiquement inchangées apres identification
des rigidités.

Cependant le comportement du modele pour des efforts latéraux et
longitudinaux appliqués a la roue est sensiblement amélioré. La figure 5.12-a
représente la variation de braquage en fonction de I'effort latéral. On constate que,
alors que le modele initial est trop rigide, le modele identifié approche au mieux le
comportement réel de I’essieu. L'hystérésis observée sur I’essieu réel est due aux
déformations plastiques qui existent dans les liaisons élastiques et a des
frottements secs dans les rotules. Ces phénomenes ne sont pas modélisés dans les
modeles élastocinématiques utilisés.

La figure 5.12-b présente la variation du braquage sous effort longitudinal.
Ce comportement de I’essieu réel est tres mal reproduit par le modele initial. La ou
I’essieu réel présente une amplitude de braquage de 0.5 degré, le modele initial a
une amplitude de braquage de 0.1 degré. L’identification des rigidités améliore les
comportement, mais de maniere limitée car l'amplitude du braquage apres
identification est de 0.2 degré. Cette limitation est liée aux hypotheses
simplificatrices du modele qui considére toutes les pieces du mécanisme
indéformables.

5.4. Conclusion

Dans ce chapitre, une nouvelle méthode d’identification des parametres de
rigidité dans les mécanismes de liaison au sol est proposée. Celle-ci se base sur
l'observation des déplacements des pieces au cours du fonctionnement du
mécanisme. Cette observation est rendue possible par I'utilisation d’un bras de
mesure tridimensionnel et d'un banc K&C.

Les mesures permettent de calculer I’état de déformation de chaque liaison
élastique, exprimé sous la forme de 3 parametres de translation et 3 angles de
rotation, pour chaque effort appliqué a la roue de I'essieu. L'utilisation d’un outil
de simulation multicorps permet ensuite d’identifier les parametres de rigidités qui
assurent au modele élastocinématique de reproduire au mieux les déformations
observées. Cette méthode ne permet toutefois pas de calculer les parametres de
rigidités d’une liaison élastique dont les déformations sont trop faibles pour
pouvoir étre correctement mesurées par I'intermédiaire du bras de mesure.

Basée sur un algorithme itératif simple, cette méthode peut s’appliquer a
tout type de mécanisme. Une validation basée sur la simulation numérique permet
de s’assurer de la validité de la méthode pour les mécanismes de suspension
complexes comportant un grand nombre de liaisons élastiques. A lissue de
I'identification le modéle présente un comportement similaire au mécanisme a
identifier malgré 'introduction d’'un bruit de mesure.

La validation expérimentale de la démarche est menée sur un essieu pseudo
McPherson. Cette application démontre les apports de la méthode en améliorant
significativement le comportement du modele lorsque des efforts latéraux et
longitudinaux sont appliqués a la roue.

A Tlissue de lidentification, la qualité du modele est plus limitée par
I’hypothese de modélisation des corps solides indéformables que par la qualité des
parametres géométriques et des parametres de rigidités.
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6. Conclusions et perspectives

L’évolution des outils de simulation, afin de pouvoir simuler plus finement
le comportement des mécanismes de liaison au sol, a entrainé une augmentation
de la complexité des modeles élastocinématiques utilisés pour la conception des
essieux. La création du modele élastocinématique d’'un essieu existant nécessite
alors la détermination d'un grand nombre de parametres, ce qui représente un
travail de mesure et de caractérisation important. Malgré cela, en raison des
incertitudes qui subsistent sur les parametres, des différences significatives
apparaissent entre le comportement du modele et celui du systeme réel.

Ce travail de these avait pour objectif d’établir de nouvelles méthodes de
caractérisation des mécanismes de liaison au sol afin d’obtenir des informations
plus complétes et plus précises sur le mécanisme en fonctionnement. Ces
informations permettent d’identifier les parametres essentiels du modéle
élastocinématique afin d’obtenir une meilleure corrélation avec le systeme réel.

Nous avons proposé dans une premiere partie (chapitre 2) une méthode de
calcul de la position et de l'orientation des pieces du mécanisme basée sur
'utilisation d’un bras de mesure et de points de références disposés sur chacune
des pieces. Cette méthode de localisation nous permet ainsi de déterminer la
position et 'orientation des liaisons qui ne sont pas mesurables directement dans
le mécanisme. Il nous est alors possible de réaliser une premiere identification des
parametres géométriques pour corriger les incertitudes liées aux jeux
d’assemblage. La mise en ceuvre de ces méthodes de caractérisation et
d’identification a confirmé les apports en termes de simplicité des opérations de
mesure et de qualité du modele élastocinématique.

Cependant, cette premiere méthode d’identification géométrique nécessite
de démonter I’essieu afin de réaliser la mesure des pieces de maniere séparée. Pour
pouvoir s’affranchir de cette étape de démontage, nous avons développé, dans le
chapitre 3, une méthode d’identification des parametres géométriques par
lanalyse du mouvement des pieces dans le mécanisme en fonctionnement.
Expérimentalement, cette méthode nécessite de mesurer la localisation des amers
positionnés sur les pieces du mécanisme pour différents cas de charge appliqués a
I'essieu. Il s’agit ensuite de calculer la position et l'orientation des différentes
liaisons, cinématiques et élastiques, présentes dans le mécanisme. La validation
numérique et expérimentale de ces méthodes a permis de vérifier la précision de
I'identification pour les liaisons cinématiques. L’identification des liaisons
élastiques est moins précise en I'absence d’informations sur les rigidités de ces
liaisons. Nous avons toutefois montré que cette identification géométrique sans
démontage permet de construire un modele réaliste du mécanisme.

Pour définir un modele élastocinématique représentatif du comportement
d’'un essieu, nous avons vu qu’il est indispensable d’identifier les parametres de
rigidités des liaisons élastiques. A partir de l'observation du mécanisme pour
différents cas de charges, nous avons proposé une premiere méthode basée sur
I'exploitation des équations du mouvement (chapitre 4). L’application de cette
méthode nécessite l'utilisation combinée d’un banc de caractérisation K&C et d'un
bras de mesure. Lorsque l'on fait ’hypothése du comportement linéaire des
liaisons élastiques, il est possible d’exprimer le probléeme d’identification sous la
forme d’un systéeme d’équations linéaires. La validité et le caractére générique de
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cette approche ont été testés numériquement sur différents types de mécanismes.
L’application de cette méthode en utilisant des données expérimentales nous a
permis d’établir un modele représentatif de ’essieu réel. Cependant il apparait que
de nombreux parametres ne sont pas identifiables car les liaisons élastiques ne
sont pas sollicitées dans toutes les directions pour les cas de charge utilisés. De
plus, la mise en ceuvre de cette méthode nécessite une connaissance exhaustive de
la position des pieces dans le mécanisme. C’est pourquoi une deuxiéme méthode
d’identification des parametres de rigidités est proposée.

L’identification itérative des parametres de rigidité des liaisons élastique,
développée dans le chapitre 5, se base sur I'utilisation d’un logiciel de simulation
de mécanismes multicorps. Cette méthode consiste a modifier les parametres d’un
modele existant afin d’obtenir par simulation des déformations des liaisons
élastiques identiques aux déformations observées sur le systeme réel. La validation
numérique de cette démarche a été réalisée pour deux types de mécanismes
différents de liaison au sol permettant ainsi de vérifier la convergence de
comportement du modele a identifier vers le modele de référence, méme en
présence d’imprécisions sur la localisation des amers et pour des mécanismes
ayant une structure cinématique complexe. Une validation expérimentale permet
de vérifier que I'identification améliore le comportement du modéele.

Les méthodes et résultats présentés ici ouvrent différentes perspectives
pour 'amélioration des pratiques de modélisation des mécanismes de liaison au
sol.

Tout d’abord il apparait qu’un travail de validation expérimental plus large
est une nécessité pour pouvoir déterminer de maniere plus précise les capacités
des méthodes d’identification présentées dans cette théese. Il serait ainsi nécessaire
d’appliquer ces démarches d’identification a des essieux de différentes
architectures, en appliquant des cas de charges tres différents. Ces validations
démontreraient I'utilité et la généralité des méthodes.

Concernant l'identification géométrique sans démontage, nous avons vu
dans le chapitre 3 que la localisation des liaisons élastiques était réalisée avec une
précision limitée a quelques millimetres. Cette limitation est liée aux hypotheses
simplificatrices faites sur le comportement de ces liaisons. Cette identification
géométrique pourrait étre améliorée en développant de nouvelles méthodes de
calcul basées sur des hypotheses moins restrictives. Il serait notamment possible
d’associer les méthodes d’identification de la géométrie et des rigidités afin de
disposer d'une méthode globale plus efficace. En effet, les informations apportées
par l'identification des parametres de rigidité permettraient de mieux prendre en
compte le comportement des liaisons élastiques lors de I’'analyse du mouvement
des pieces.

Lune des principales perspectives ouverte par l'utilisation des équations
d’équilibre du mécanisme pour l'identification des parametres de rigidité concerne
I’analyse de I'influence de chaque parametre de rigidité sur le comportement de la
roue. Il est ainsi possible de définir a partir de 'observation d’'une ou plusieurs
positions d’équilibre quels sont les parametres de conception les plus influents sur
les performances du mécanisme. Une telle information est essentielle pour le
concepteur qui doit améliorer le comportement global de l'essieu tout en
respectant de nombreuses contraintes techniques.

Pour pouvoir utiliser de maniere fiable cette méthode d’identification
directe des parametres de rigidité, il serait nécessaire d’analyser I'influence des
incertitudes de mesure sur la précision de I'identification. Une telle analyse
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représente un travail important étant donné la complexité de la méthode,
cependant elle est nécessaire pour lui définir un domaine de validité.

La deuxieme méthode d’identification des parametres de rigidité se base sur
un processus itératif de calcul des rigidités. Bien que la convergence de processus
ait été observée au cours des différentes mises en ceuvre, méme pour des
mécanismes tres complexes, il n’a pas été possible de démontrer -cette
convergence. Une telle démonstration serait pourtant nécessaire pour pouvoir
garantir la généralité de la méthode proposée.

Au cours de notre travail sur l'identification des rigidités, nous avons pris
comme hypothese le comportement linéaire des liaisons élastiques. Une
perspective immédiate est d’étendre les méthodes d’identification présentées pour
des comportements non linéaires. Cependant, pour pouvoir identifier de tels
comportements, il sera nécessaire de disposer de données expérimentales plus
riches et plus précises que celles qu’il nous a été possible d’obtenir au cours de nos
travaux.

Il apparait aussi possible d’adapter nos méthodes d’identification pour
pouvoir évaluer la rigidité des pieces constitutives des essieux. En effet dans
certains cas, il est nécessaire de considérer la déformation des pieces pour
reproduire correctement le comportement du systeme. Une telle méthode
d’identification devra se baser sur l'utilisation d'un nombre plus important
d’amers. L’analyse de I’évolution des distances entre amers en fonction des efforts
appliqués sur le mécanisme permettrait d’observer la flexibilité des pieces.
Cependant, l'identification du comportement élastique des pieces dun essieu
nécessitera la encore de disposer de données expérimentales plus précises.

C’est pourquoi une perspective importante a I'issue de ce travail concerne
les méthodes de mesure tridimensionnelles sur véhicule. Il serait intéressant
d’explorer les moyens métrologiques et les protocoles qui nous permettraient de
disposer d’'une information d’'une précision supérieure, compte tenu des fortes
contraintes d’encombrement et d’accessibilité.

Enfin, nous avons proposé dans le chapitre 4 une méthode d’identification
basée sur les équations du mouvement du mécanisme simplifiées au cas statique.
Cette approche théorique pourrait étre étendue pour lidentification des
parametres dynamiques (inertie, amortissement) d’'un systéme mécanique. Il
faudrait pour cela étre capable de déterminer les vitesses et accélérations des
pieces du mécanisme a identifier.
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Annexe A

A. Calcul de la position et de ’orientation

d’une piece

function Operateur = calcul_operateur(amers_casl,am

% Cette fonction calcule I'opérateur de translation

% transforme au mieux les coordonnées de quatre ame

% une piece dans deux positions différentes.

% Calcul du barycentre de I'ensemble de points
Centre_1 = mean(amers_casl,2);
Centre_2 = mean(amers_cas2,2);

% Initialisation de la matrice de corrélation
Correlation = zeros(3);

% Itération pour chaque amer
for Ref amer=1:4

% Calcul du vecteur barycentre-amer pour les deux p
dC_1 =amers_casl (:;,Ref_amer) - Centre_1;
dC_2 = amers_cas2 (:,Ref_amer) - Centre_2;

% Calcul de la matrice de corrélation de maniére in
Correlation = Correlation + dC_2(2:4)*dC_1(2:4)’;
end

% Calcul des valeurs singulieres pour faire face au
% transformation optimale serait une réflexion plut
rotation

[U,Val_sing,V] = svd (Correlation);

Reflexion = det(U*V")

% Construction de la matrice de rotation optimale
Rotation = U *[1 0 0;0 1 0;0 O Reflexion] * V';

% Définition de la translation a partir des deux ba
Translation = Centre_2(2:4) - Rotation*Centre_1(2:4
% Assemblage de I'opérateur homogéne

Operateur = [1 0 0 0; Translation , Rotation];

ers_cas?2)

rotation qui
rs mesurés sur

ositions

crémentale

cas ou la
ot qu'une

rycentres

);
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Annexe B

B. Structure et interprétation d’un fichier
IGES

Pour pouvoir réaliser récupérer les données issues des mesures
tridimensionnelles de manieére rapide et fiable, il est nécessaire de pouvoir
interpréter les fichiers générés par le logiciel d’exploitation de la machine a
mesurer. Pour cela on choisit d’utiliser le format d’échange standard IGES. Ce
format normalisé, écrit en caracteres ASCII est facilement interprétable si on se
focalise sur les géométries simples comme les point les droites et les plans.

A titre d’exemple on présente ci-dessous le contenu dun fichier IGES tres
simple décrivant 4 points et une droite.

-------------------- S 1
i Fichier lges G-Pad rkk S 2

-------------------- S 3
1H,,1H;,21HConvertisseur G-Tech ,4H1.00, G 1
39HC:\Program Files\G-Pad\iges\bielleg.igs,8H300419 97,16,45,7, G 2
324,15,4HTEMP,1.00,2,2HMM,1000,1.00,12H200645.81549 ,1.00, G 3
5000.00,2HLD,6HG-Tech,5,0,; G 4
116 1 0 0 0 0 0 000000000D 1
116 0 1 1 0 0 0 Pil 1D 2
116 2 0 0 0 0 0 000000000D 3
116 0 1 1 0 0 0 Pt2 1D 4
158 5 0 0 0 0 0 000000000D 9
158 0 1 2 0 0 0 s1 1D 10
158 7 0 0 0 0 0 000000000D 11
158 0 1 2 0 0 0 S3 1D 12
110 11 0 0 0 0 0 000000000D 17
110 0 1 2 0 0 0 Drl 1D 18
108 13 0 0 0 0 0 000000000D 19
108 0 1 3 0 0 0 PI1 1D 20
124 16 0 0 0 0 0 000000000D 21
124 0 1 4 0 0 0 RCI1 oD 22
100 20 0 0 0 0 21 000000000D 23
100 0 1 2 0 0 0 cCci 1D 24
116,17.7197143876002,-160.229593209037,-6.732889891 41572,0; P 1
116,5.67953099641249,-142.756332361762,-9.807317212 89495,0; 3 2
158,177.491415490651,0.647563703122549,-358.1530989 82009, 9P 5
-16.8623597185424; 9P 6
158,57.3920953362513,0.647563703122535,0.1138604978 27436, 1P 7
-17.5135153407048; 11P 8
110,0.647563703122529,-358.153098982009,-16.8623597 185424, 17P 11
0.647563703122504,0.11386049782746,-17.513515340704 8; 17P 12
108,-1.97866896478605E-17,-6.78812203929596E-18,1.0 00, 19P 13
-2.97322844289585,0,-1.43342233314861,0.41084320033 2478, 19P 14
-2.97322844289585,1.00; 19P 15
124,0.000,0.999999015908317,-1.40291924093015E-03,0 .000, 21P 16
-0.999999735142205,-1.02106648237988E-06,-7.2781486 4724409E-04, 21P 17
0.000,-7.27815580961669E-04,1.40291886935605E-03, 21P 18
0.999998751050783,0.000; 21P 19
100,0.000,0.000,0.000,0.000,7.08806943768275,0.000, 23P 20
7.08806943768275; 23P 21
S 3G 4D 26P 22 T 1

On distingue que ce fichier est composé de 5 sections, repérées par une
lettre dans la colonne 66. Tout d’abord la section "Start", repéré par la lettre S,

contient uniquement des commentaires.

La section "Global" contient des informations générales sur les données
géométriques, telles que le systeme d'unité utilisé ou la version de la norme IGES

utilisée.
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La section "Directory" donne la liste des éléments géométriques contenus
par le fichier. Pour chaque élément deux ligne sont utilisées afin de préciser, entre
autres, le type d'éléments sous la forme d'un code numérique (premiere colonne),
un pointeur vers une ligne de la section "Parameters" (deuxieme colonne) et son
nom (huitiéme colonne)

La section "Parameters" contient les coordonnées permettant de définir la
position et éventuellement l'orientation et les dimensions de chaque élément
géométrique.

Enfin la section "Terminate" contient une unique ligne indiquant le nombre
de ligne de chaque section.

Les données contenues dans un fichiers IGES étant structurées de maniéere
rigoureuse, il est possible d'écrire un programme qui interprete automatique ce
fichier afin d'en extraire les coordonnées et les noms de chaque élément
géométrique. C'est le réle du programme Matlab transcrit ci-dessous :

function [geometrie] = virgules = findstr (ligne,',");pt_virg =
lecture_IGS(fichier) findstr (ligne,";");
% % On fusionne ces deux informations

% fichier : adresse du fichier IGES a
% interpréter géométrie : tableau de % Le nombre de paramétres que contient la
% structure contenant le nom et les ligne étudiée correspond au nombre de

% coordonnées des éléments géométriques virgules utilisées

% contenus dans le fichier IGES nb_param = size (virgules,?2);

% position du "curseur" au début de la

virgules = [virgules, pt_virg];

IGS = fopen (fichier, 'r'); ligne

directory = []; parameters = []; geometrie curseur = 1;

=0 % Lecture des caractéres de la position du
ligne = fgetl(IGS); curseur jusqu'a la virgule suivante

% On ignore les partie "start" et "global” forj=1:nb_param

% transformation de la chaine de caractére
en nombre réel et enregistrement dans un

car ne contenant pas d'infos
% utiles pour notre application

while ligne(73) ~='D' vecteur ligne

ligne = fgetl(IGS); txt = ligne(curseur:(virgules(j)-1));

end param = [param, str2num(txt)];

% Lecture de la section "Directory" % Positionnement du curseur derriere la
while ligne(73) =='D' virgule

directory = strvcat(directory,ligne); curseur = virgules(j)+1;;

ligne = fgetl(IGS); end

end end

% Lecture de la section "Parameters"

while ligne(73) =="P’ if param (1) == 116 % Si c'est un point
parameters = strvcat(parameters,ligne); (code 116)

ligne = fgetl(IGS); entite.type = 'point’; % on note le type
end de la géométrie

% Fermeture du fichier (on ignore la % Les coordonnées du point correspondent
partie "terminate") aux parametres 2(X), 3(Y) et 4(2)

fclose (IGS); entite.coordonnees = param(2:4)";

while size (directory,1) >=2 % On ajoute ce point & la liste des
éléments géométriques
param = []; geometrie = [geometrie,entite];

type = str2num(directory(1, 1:8)); elseif param(1) == 110 % Si c'est une

if type == 116 |type == 110 |type == 108
% si I'élément décrit est un point ou une
droite ou un plan

pointeur_P = str2num(directory(1, 9:16));
% on récupére le pointeur vers la section
parametres

nb_lignes = str2num(directory(2,25:32));
% et le nombre de lignes utilisés par
cette entité da la section P

entite.nom = directory(2,57:64);

% Le nom de I'élément est enregistré

% Toute les lignes de la section P
relatives & cet élément sont lues
fori=0:nb_lignes-1

% Extraction d'une ligne unique

ligne = parameters((pointeur_P+i),:);

% On repere la position des séparateurs
(virgules et points virgules)

droite (code 110)

entite.type = 'droite’

% Cette droite est définie par deux points
sur la droite.

% On extrait les coordonnées des deux
points

pointl = param(2:4);

point2 = param(5:7);

% On crée le vecteur unitaire qui indique
la direction point1-point2
entite.coordonnees = ((point2-
pointl)/norm(point2-point1))’;

geometrie = [geometrie,entite];

elseif param(1) == 108 % Si c'est un plan
(code 108)

entite.type = 'plan’;

% Le vecteur normal au plan correspond aux
parametres 2(X),3(Y),et 4(2)
entite.coordonnees = param(2:4)';
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geometrie = [geometrie,entite];

end

end

% suppression des lignes de la section
directory qui ont été traitées

directory (1:2,)) = [I;
end
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C. Programme de calcul de la position et de

Porientation des liaisons

function traitement_mesures

addpath ([pwd,'/fonctions');
addpath ([pwd, /interpretation_Romer');

% Liste des piéces du systeme étudié
Noms_pieces = strvcat ( ...

'Bati',... 1
'‘Bras_AV',... 2
'‘Bras_AR',... 3
‘Bielle',... 4

'Porte_moyeu'),% 5
Nb_pieces = size (Noms_pieces,1)

% Liste des liaisons du systéme étudié

Noms_liaisons = strvcat(...
'‘Bushing_A',...
'‘Bushing_B",...
'‘Bushing_F',...
'Rotule_EA',...
'Rotule_EB,...
'Rotule_bielle_PM',... 6
'Rotule_Bielle_cremaillere’,... 7
'‘Base_JdF',... 8
'‘Base_ressort’); % 9

abhwpN R

Nb_liaisons = size (Noms_liaisons,1)

% Structure de I'essieu

% Tableau indiquant par chaque liaison
% (une ligne par liaison) la piece

% solidaire de I'extérieure de la liaison
%(premiére colone) ainsi que la piece
% solidaire de la partie intérieure de la
% liaison (deuxieme colone)
Structure_essieu = [...

3,1 ... Bushing_A

2,1; ... Bushing_B

15; .. Bushing_F

3,5; ... Rotule_EA

2,5; ... Rotule_EB

4,1; ... Rotule_bielle_PM

4.5; ..
Rotule_Bielle_cremaillere

5,0; ... Base_JdF

5,0); % Base_ressort

[Modeles_pieces] = description_pieces...

(Noms_liaisons,Structure_essieu);

fprintf (\n \n');

fprintf ('Récupération des coordonnées des
amers mesurés sur |"essieu\n’);

fprintf ( \n');

% Appel de la fonction
amers_sur_essieu_1(2) qui interprete les
résultats

Amers = amers_sur_essieu_1;

save sauv_variables ;

% Calcul des opérateurs de position-
orientation des pieces dans le
% référentiel de mesure
for Piece = 1 : Nb_pieces
fprintf(\n ',Noms_pieces(Piece,:)]);

Amers {Piece} = mise_en_ordre
(Amers {Piece} ,
Modeles_pieces(Piece).amers);

Position_P{Piece} =
calcul_operateur
(Modeles_pieces(Piece).amers ,Amers
{Piece});

end
save sauv_variables ;

% % Changement de référentiel pour
correspondre strictement au référential
% % utilisé par A/Car

% CR_D = Position_P{1} *[1 0 0 O]}
% CR_G = Position_P{5} *[1 0 0 0];
%

% Origine = (CR_D+CR_G)/2;

%

% Y = (CR_D-CR_G);

% Y =Y(2:4);

% Y = Y/norm(Y);

%

% X = cross (Y,[0 0 1]");

% X = X/norm(X)

%

% Z = cross(X,Y);

%

% Rcar_vers_Rmesure =
[Origine,[0;X],[0;Y1,[0;Z]];

% Rmesure_vers_Rcar = inv(
Rcar_vers_Rmesure);

%

% for Piece = 1 : Nb_pieces

%  Position_P{Piece} =
Rmesure_vers_Rcar * Position_P{Piece};
% end

%

% écriture des résultats dans le fichier
rapport.txt

fprintf (['\n

\n Calcul de la position et de
I"orientation des piéces sur
I"essieu’,...

\n D
rapport = fopen(‘rapport.txt','w'");

fprintf (rapport, 'Position et orientation
des piéces (définies par le référentiel de
mesure de chaque piéce)\n’);

fprintf (rapport,'Piece \t Position \t\t\t
Orientation (Euler zxz) \n");

fprintf (rapport,\t X\t Y \t Z\t R1 \t

R2\t R3\n');

for Piece =1 : Nb_pieces

fprintf
(rapport,Noms_pieces(Piece,:)); % Nom
de la piece

fprintf (rapport,'\t
%g',Position_P{Piece}(2:4,1)); %
coordonnées XYZ du référentiel piece
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Euler = Matrice_vers_zxz
(Position_P{Piece}); % Calcul des
angles d'Euler a partir de I'opérateur
homogéene

fprintf (rapport,\t %g',Euler);

% écriture des angles d'Euler

fprintf (rapport,\n’);
% retour a la ligne

end

fprintf (['\n

\n Calcul de la position et de
|"orientation des liaisons',...

\n
\n'));

fprintf (rapport, '\n Position et
orientation des liaisons (partie
extérieure de la liaison)\n');

fprintf (rapport,'Liaison \t Position
\t\t\t Orientation (Euler zxz) \n");
fprintf (rapport,\t X\t Y \t Z\t R1 \t
R2\t R3\n");

for Liaison = 1 : Nb_liaisons

Piece = Structure_essieu(Liaison,1);

Position_L{Liaison} =
Position_P{Piece} *
Modeles_pieces(Piece).liaison{Liaison};

fprintf
(rapport,Noms_liaisons(Liaison,:));

fprintf (rapport,\t
%g',Position_L{Liaison}(2:4,1));

if all (all

(Modeles_pieces(Piece).liaison{Liaison}(2:

4,2:4) == eye(3)))

% Si la matrice qui définit
I'orientatioin de la liaison est une
% matrice identité

% Inutile de calculer les paramétre
d'orientation car il s'agit d'une rotule
ou
% de tout autre élément dont
I'orientation n'a pas d'influence sur le
% systeme

else

Euler = Matrice_vers_zxz
(Position_L{Liaison});
fprintf (rapport,\t %g',Euler);
end
fprintf (rapport,\n’);
end

save sauv_variables ;

fprintf ([\n

\n Calcul de la déformation des
liaisons',...
\n

\n);

fprintf (rapport, \n Déformation des
liaisons (partie intérieure par rapport a
la partie extérieure)\n');

fprintf (rapport,'Liaison \t Translation
\t\t\t Rotation (Euler zxz) \t\t\t

Rotation (angles projetés) \n');

fprintf (rapport,\t X\t Y \t Z \t R1 \t
R2\t R3\t AX \t AY \t AZ \n");

for Liaison = 1 : Nb_liaisons

Piece_ext =
Structure_essieu(Liaison,1);

Piece_int =
Structure_essieu(Liaison,2);

if Piece_int~=0

Exterieur = Position_L {Liaison};
Interieur = Position_P{Piece_int}
*
Modeles_pieces(Piece_int).liaison{Liaison}
Deformation = inv(Exterieur) *
Interieur;

fprintf
(rapport,Noms_liaisons(Liaison,:));

fprintf (rapport,\t
%g',Deformation(2:4,1));

if ~all(all(
Modeles_pieces(Piece_int).liaison{Liaison}
(2:4,2:4) == eye(3)))

Deformation = torsion_nulle
(Deformation);

Angles =
Matrice_vers_angles_proj (Deformation);
Euler = Matrice_vers_zxz
(Deformation);
fprintf (rapport,\t
%g',Euler);
fprintf (rapport,\t
%g',Angles);
end
fprintf (rapport,\n’);
end
end

save sauv_variables ;

fprintf ("\n Résultats enregistrés dans le
fichier ');

fprintf ([pwd,\\rapport.txt);

fclose (rapport);
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D. Epures élastocinématiques de l'essieu

pseudo McPherson
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Annexe E

E. Programme d’identification directe des

rigidités

function [Rigidites] =
Identification_Adams
(Fichier_modele,Fichier_positions)
tic % Chronometrage du temps d'execution
du programme
addpath ("./fonctions’)
Rep_Matlab =
'Z:\matlab\ldentification_rigidites\analyt
ique_V2';
if nargin < 2
Fichier_modele =
"./Mc_Pherson/model_mcpherson.adm’;
Fichier_positions =
"./Mc_Pherson/15CdC.tab';
end
Fichier_forces = Fichier_positions;
fprintf ([Fichier modele  : ',
Fichier_modele,\n',...
'Position des piéces : ',
Fichier_positions,\n");
% *** LECTURE DE FICHIERS DE ADAMS/VIEW
*k%k
% ----- lecture modele ------
Modele = lecture_modele_adams
(Fichier_modele);
Nb_pieces = size (Modele.Piece,2);
% ---- lecture positions pieces ----
if findstr (Fichier_positions,".tab'")
% Si le fichier indiquant la position
des piéces est un fichier tabulé créé
% par Adams
[Resultats,Noms_resultats] =
lecture_spreadsheet_AView(Fichier_position
s);
Nb_resultats = size
(Noms_resultats,1);
% Itération sur toute les
piéces sauf le batit (piece 1)
for Ref_piece = 2:Nb_pieces
Nom_piece =
Modele.Piece(Ref_piece).nom;
if isempty(Nom_piece)
Parametres{Ref_piece} =
zeros(1,6);
else
% Iteration sur
tout les résultats contenus dans le
fichier
for Ref_resultat =
1: Nb_resultats
% Si le nom du
résultat correspond au nom de la piece
if strfind
(Noms_resultats(Ref_resultat,:),Nom_piece)

A_Euler =
Resultats{Ref_resultat}(:,5:7)/180*pi;

Position =
Resultats{Ref_resultat}(:,2:4);

Parametres{Ref_piece}
= [Position,A_Euler];
end %if
end %for
end  %if
end  %for
elseif findstr (Fichier_positions,".mat')
% Si le fichier est un fichier Matlab
résultat de calcul antérieurs
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% (traitement de données
expérimentales par exemple)
Positions_pieces = load

(Fichier_positions);

Nb_pieces = 5;
Nb_pas_de_temps = 17;

end %if

% --- lecture forces extérieures ---

[Resultats,Noms_resultats] =
lecture_spreadsheet_AView(Fichier_forces);
Nb_resultats = size (Noms_resultats,1);
Nb_forces = size (Modele.Force,2);
for Ref_force = 1:Nb_forces
Nom_force =
Modele.Force(Ref_force).nom;
if isempty(Nom_piece)
Parametres{Ref_piece} =
zeros(1,6);
else
for Ref_resultat=1:
Nb_resultats
if strfind
(Noms_resultats(Ref_resultat,:),Nom_force)
Composantes{Ref_force} =
Resultats{Ref_resultat}(:,2:7);
end%if
end%for
end%if
end%for
% ** CALCUL DES TERMES DE L'EQUATION
D'IDENTIFICATION  **
Nb_pas_de_temps = size(Composantes{1},1);
% Initialisation des matrices définissant
le systeme d'équations de
% l'identification :
Matrice_equation = [];
Second_membre =T];
% Initialisation du fichier texte rendant
compte de I'état des liaison
% cinématique
Rapport = fopen('Etat_liaisons.txt','w');
fprintf (Rapport,['/Analyse de mécanisme
pour identification  \n',...
date,
\n',...
'Fichier modele
', Fichier_modele, "\n',...
'Position des piéces :
', Fichier_positions,"\n',...
\n',...

'Nom\tTXUTYMTZUtRX\tRY\tRZ\n");
fclose (Rapport);

% Iteration sur tout les pas de temps
for Temps =1 : Nb_pas_de_temps

% --- Calcul de la position des piéces --

% -- sous la forme d'un opérateur homogéne
Operateur_TR_piece{1} = eye(4);
for Ref_piece = 2 : Nb_pieces

if findstr

(Fichier_positions,'.tab")

A_Euler =

Parametres{Ref_piece}(Temps,4:6);

Position =

Parametres{Ref_piece}(Temps,1:3);

Rotation = zxz_vers_Matrice
(A_Euler);
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Operateur_TR_piece{Ref_piece}
=[1 0 0 O;Position',Rotation];
elseif findstr
(Fichier_positions,'.mat’)
Operateur_TR_piece{Ref_piece}

Positions_pieces.Mouvement{Ref_piece, Temps

h
end
end
% --- Calcul des vitesse généralisées ---
% --- de tout les markers du modéle ---
[Etat_markers] =
vitesses_generalises
(Modele,Operateur_TR_piece);
% -- Définition des mouvements
compatibles --
% --- avec les liaisons cinématiques ---

% Calcul des dérivées des équations de
liaisons a partir de la géométrie
% du systeme et des vitesse généralisés
dPhi_dg =[]; % Initialisation
de la matrice
% Itération sur chaque liaison
for Liaison = Modele.Liaison
[Derives_equations_liaison] =
derives_equations_liaisons
(Liaison,Etat_markers);
dPhi_dq =
[dPhi_dq;Derives_equations_liaison];
end
% Calcul du complément orthogonal
(noyau) des dérivées des équations de
% liaisons
% Si il n'y a pas de liaisons cinématiques
dans le mécanisme
if isempty (dPhi_dq)
% Tout les déplacements de piéces
sont considérés
Noyau_dPhi_dq = eye (6*Nb_pieces-
6);
else
% Sinon on ne considere que les
mouvements compatibles avec les
% liaisons
Noyau_dPhi_dq = null(dPhi_dq);
end
% --- Calcul des composantes généralisées

% --- des forces extérieures
Q_ext = zeros (6*(Nb_pieces-1),1);
% Initialisation du vecteur

% Itération sur chaque force du modeéle
Nb_forces = size(Modele.Force,2);
for Ref_force =1 : Nb_forces
Force = Modele.Force(Ref_force);
Force.composantes =
Composantes{Ref_force}(Temps,:);
[Q_force] =
composantes_generalisees_force
(Force,Etat_markers);
Q_ext=Q_ext + Q_force;

end
% -- Calcul de la "déformation
généralisée" --

Def_gene_bushings = zeros
(6*(Nb_pieces-1),0);; % Initialisation
de la variable
% lteration sur tout les bushings

for Bushing = Modele.Bushing
% Appel de la fonction de calcul de
la déformation généralisée d'un
% bushing en fonction de la
positions des markers
[Delta_gene] =
deformations_generalisees_bushing
(Bushing,Etat_markers);
% Changement d'unité d'angle de
radian a degré
Delta_gene = Delta_gene * diag([1
11 180/pi 180/pi 180/pi]);
% Matrice globale regroupant
toute les déformations généralisées
Def_gene_bushings =
[Def_gene_bushings,Delta_gene];
end
% -- Calcul de la "déformation
généralisée" --
% --- des ressorts -
Def_gene_ressorts = zeros
(6*(Nb_pieces-1),0); % Initialisation
de la variable
for Ressort = Modele.Ressort
% Appel de la fonction de calcul de
la déformation généralisée d'un
% ressort en fonction de la
positions des markers
[Delta_gene] =
deformations_generalisees_ressort
(Ressort,Etat_markers);
% Matrice globale regroupant toute
les déformations généralisées
Def_gene_ressorts =
[Def_gene_ressorts,Delta_gene];

end
% -- assemblage des termes calculées a
chaque pas --
% -- de temps dans un systeme d'équations
unique --

if Temps ==1 % Au premier pas de

temps création des variables
Matrice_equation = [Noyau_dPhi_dq'
* Def_gene_bushings,... Def géné des
bushings
Noyau_dPhi_dq’
* Def_gene_ressorts]; %Def géné des
Ressorts
Second_membre =[-
Noyau_dPhi_dqg' * Q_ext]; % Composante
généralisées des F ext
else % Pour les pas de
temps suivants, concaténation des
variables existantes
Matrice_equation =
[Matrice_equation;...
termes des pas de temps précédents
Noyau_dPhi_dq’
* Def_gene_bushings,... Def géné des
bushings
Noyau_dPhi_dq'
* Def_gene_ressorts]; %Def géné des
Ressorts
Second_membre =[Second_membre
; -Noyau_dPhi_dqg' * Q_ext]; % Composante
généralisées des F ext
end
end % Fin de l'iteration sur chaque pas de
temps
% ----- Résolution du systéeme d'équations

Rigidites = Matrice\Second_Membre
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F.Exemple de fichier modele Adams

ADAMS/View model name: model_exemplell
fem e SYSTEM UNITS ----

UNITS/FORCE = NEWTON, MASS = KILOGRAM, LENGTH = MIL

TIME SECOND

I'adams_view_name='ground’

PART/1, GROUND

' adams_view_name="MARKER_3'
MARKER/3, PART =1

' adams_view_name="MARKER_8'
MARKER/8, PART =1, REULER = 28.18678543D, 33.22594
350.8538915D

' adams_view_name='MARKER_13'
MARKER/13, PART =1, QP =-300, 0,0
' adams_view _name=FMARKER_14'
MARKER/14, PART =1, FLOATING

' adams_view_name="PART_2'

PART/2, MASS = 0.4921664157, CM =9, IP = 20.296215
4087.978953, 4100.072394

' adams_view_name="MARKER_1'

MARKER/1, PART = 2, REULER = 180D, 0D, 0D

I adams_view _name="MARKER_2'

MARKER/2, PART = 2, QP =-300, 3.673819061E-014, 0,
180D, 0D, 0D

I adams_view _name="MARKER_4'

MARKER/4, PART =2

I adams_view _name="MARKER_7"

MARKER/7, PART = 2, REULER = 28.18678543D, 33.22594
350.8538915D

' adams_view_name='cm'

MARKER/9, PART =2, QP =-150, 1.859948827E-014, O
l'adams_view_name="MARKER_11'

MARKER/11, PART = 2
l'adams_view_name="MARKER_12'

MARKER/12, PART =2, QP =-300, 0,0
e EE R DYNAMIC GRAPHICS ------

'adams_view_name="BUSHING_1 force_graphic_1'
GRAPHICS/2, FORCE, ETYPE = BUSHING, EID = 1, EMARKE
l'adams_view_name='GFORCE_1_force_graphic_1'
GRAPHICS/S FORCE, ETYPE = GFORCE, EID =1, EMARKER
fe e CONSTRAINTS --------

22D,

REULER =

22D,
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'adams_view_name="JOINT_1'
IJOINT/1, CYLINDRICAL, 1=3,J=4
e FORCES -----------

' adams_view_name="BUSHING_1"
BUSHING/1,1=7,J =8, K=100, 100, 100, CT =5.
5.729577951

, 5.729577951, KT = 5.729577951E+005, 5.729577951E+
5.729577951E+005
'adams_view_name="GFORCE_1"'

GFORCE/1, 1 =12, JFLOAT =14, RM =13, FX =
1000*sin(pi*time)\

, FY = 1000*sin(pi*(time+0.15))\ FZ =
1000*sin(pi*(time+0.3))\

, TX = 1000*sin(pi*(time+0.45)\ TY =
1000*sin(pi*(time+0.55))\

, TZ = 1000*sin(pi*(time+0.65))

e e LR ANALYSIS SETTINGS -------

OUTPUT/REQSAVE, GRSAVE
RESULTS/
END

729577951,

005,

143




Annexe G

G. Programme d’identification itérative des

rigidités

function identification_rigidites ()
tic % Chronométrage du temps d'exécution
du programme

Rep_resultats =
'Z:\Adams\resultats_simulations\";
Commande_ACar = "D:\ADAMS
12.0\common\mdi.bat" acar ru-solver’,
Rep_database =
'Z:\Adams\etude_rigidite.cdb\";
Rep_matlab = pwd;
Tolerance_relative = 0.01;
Estimee_initiale = 10000;

%

% Récupération des données sur le systéme
de référence
%

addpath ([pwd,'/fonctions']);

%
% déformations des liaisons sur le systéme
de référence

cd (Rep_resultats);
[Fichier,Chemin] = uigetfile(*.tab',
‘état des liaisons, Systeme de
référence’);

cd (Rep_matlab);

if Fichier ==

% si l'utilisateur ne précise pas de
fichier (bouton cancel)

return

% fin du programme

end

%
[Deformation_ref,Liste_noms_bush_disp] =
lecture_spreadsheet([Chemin,Fichier]);

%

% suppression de l'extension "_disp" sur
les noms de requetes pour obtenir le nom
des bushings

Liste_noms_bushings=[]

fori=1: size (Liste_noms_bush_disp,1)
Nom_requete = sscanf
(Liste_noms_bush_disp(i,:),'%s"); %
isolement d'une ligne et suppression des
caracteres espace éventuels

Long_nom = size (Nom_requete,2); % calcul
de la longueur du nom de la requete

Nom_bushing = Nom_requete (1:Long_nom-5);

% suppresion des 5 derniers caracteres

" disp"

Liste_noms_bushings = strvcat
(Liste_noms_bushings,Nom_bushing); %
concaténation de tout les noms de bushings
end

%

144

Nb_liaisons = size
(Liste_noms_bushings,1);
Nb_cas_de_charge = size
(Deformation_ref{1},1);

%

% Informations sur le modele a identifier
%

Fichiers_bushings =[]
%
% Noms des fichiers utilisés par le solver
AlCar

cd (Rep_resultats);
[Fichier_acf,Fichier_adm,Fichier_req] =
lecture_acf

cd ( Rep_matlab );

Ligne_en_tete = 'Itération \t Ktx \t Kty

\t Ktz \t Krx \t Kry \t Krz\n'; % \t Q-tx

\t Q-ty \t Q-tz \t Q-rx \t Q-ry \t Q-rz

\n';

fori=1:Nb_liaisons

Nom_bushing = sscanf
(Liste_noms_bushings(i,:),'%s"); %
isolement d'une ligne et suppression des
caracteres espace éventuels

%
% Fichiers texte dans lesquels seront

écrit les résultats de

% l'identification

Rapport_Bush(i) =
fopen([Rep_resultats,'rapport_',Nom_bushin
g,"_1E4.tab",'w");

%
% Estimation intiale des rigidités
Rigidites {i}(1:6) = Estimee_initiale;
fprintf (Rapport_Bush(i), Ligne_en_tete);
fprintf (Rapport_Bush(i),'%i\t',0);
fprintf (Rapport_Bush(i),'%g\t',Rigidites
{ip;
fprintf (Rapport_Bush(i),\n");

end
%
% initialisation du modeéle pour

I'identification

modification_modele
(Fichier_adm,Liste_noms_bushings,Rigidites

);

%
% Numéros ID des requetes qui décrivent
I'état des liaisons a l'issue du calcul.

% Ces ID permettent d'interpreter le
fichier *.req créé par le solver A/Car

% Elles dépendent du modéle qui est
utilisé.

ID_request_disp = recherche_ID_requete
(Fichier_adm , Liste_noms_bush_disp);
ID_request_force = ID_request_disp + 2;
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Reponse_utilisateur = 'Poursuite’;
Deformations = [];
Amplitudes{1}=[111111];
Amplitudes{2} =[111111];

Critere_arret = 0;

Iteration = 0

while Critere_arret ==

Iteration = Iteration +1;

fprintf (lteration #%i\n',Iteration);

%

% Lancement du solveur Adams par une
commande DOS

cd (Rep_resultats);

[s,w] = dos ([Commande_ACar,’'

', Fichier_acf]);

cd (Rep_matlab);

%

% Analyse des résultats du calcul A/Car
[Efforts] = lecture_request
(Fichier_req,Nb_cas_de_charge,ID_request_f
orce);

Deformations_precedentes = Deformations;
[Deformations] =
lecture_request(Fichier_req,Nb_cas_de_char
ge,ID_request_disp);

% Calcul des rigidites
Rigidites_precedent = Rigidites;
[Rigidites] =
calcul_rigidites(Efforts,Deformation_ref,R
igidites);

% Egalisation des rigidités dans les
directiuon X et Y (translation

% et rotation)

% [Rigidites] =
egalisation_rigidites(Efforts,Deformations
,Rigidites);

% Egalisation des rigidités X et Y pour le

bushing A
for Liaison = [1]
[Rigidites{Liaison}] =

egalisation_K_cylindrique(Efforts{Liaison}
,Deformations{Liaison},Rigidites{Liaison})

end

% Modification du modele Adams en fonction
des nouvelles rigidités
modification_modele
(Fichier_adm,Liste_noms_bushings,Rigidites

);

%

% Enregistrement des rigidités calculées
pour les bushings a chaque
% itération

%
fori=1:Nb_liaisons
fprintf
(Rapport_Bush(i),'%i\t',Iteration);
fprintf

(Rapport_Bush(i),'%g\t',Rigidites{i});
fprintf (Rapport_Bush(i),"\n");
end

%

% Calcul du critére de convergence
%

Critere_arret = 1;

Convergence = 0; K_max = 0 ; K_min = 1E5;
fori=1:Nb_liaisons

for direction = 1:6

K1 = Rigidites_precedent{i}(direction);

K2 = Rigidites{i}(direction);

Evolution = abs( (K1 - K2)/K1);

Convergence = max

(Convergence,Evolution);

K_max = max (K_max, K2);

K_min = min (K_min, K2);

if Evolution > Tolerance_relative
Critere_arret = 0;

end

end

end

fprintf (‘'Convergence = %g , K_max = %g,
K_min = %g\n',Convergence,K_max,K_min);
end

%
% Création des fichiers de propriété
bushing dans les lequels seront

% enregistré les résultats de
I'identification pour réutilisation dans
% AICAr

for Liaison = 1 : Nb_liaisons
Nom_bushing = sscanf
(Liste_noms_bushings(Liaison,:),'%s");

Fichier_bush =
[Rep_database,'bushings.tbl\' Nom_bushing,
'_identif_1E4.bus’]

ecriture_bushing (Fichier_bush,
Rigidites{Liaison})
end

fclose all;
toc % Fin du chronométrage
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H. Fichier descriptif de cas de charges pour

A/Car

MDI_HEADER
[MDI_HEADER]

FILE_TYPE = "Icf'
FILE_VERSION = 6.0
FILE_FORMAT = 'ascii’
(COMMENTS)
{comment_string}

'‘Loadcase type -- Static Load'

UNITS

[UNITS]

LENGTH ="'mm’
FORCE = 'newton’
ANGLE ='deg’
MASS = 'kg'

TIME = 'sec’

MODE

[MODE]

STEERING_MODE = 'angle'
VERTICAL_MODE = 'wheel_vertical_force'
COORDINATE_SYSTEM = "vehicle'

DATA

[DATA]

{whl_z_Iwhl_z rlat_| lat_r brake_| brake_r drive_
drive_r...}

1500.0 4500.0 0.0 0.0 0.0 0.0 0.0
3000.0 4500.0 0.0 0.0 0.0 0.0 0.0
4500.0 4500.0 0.0 0.0 0.0 0.0 0.0
6000.0 4500.0 0.0 0.0 0.0 0.0 0.0
7500.0 4500.0 0.0 0.0 0.0 0.0 0.0

4500.0 4500.0 0.0 0.0 -4000.0 0.0 0.0
4500.0 4500.0 0.0 0.0 -2000.0 0.0 0.0
4500.0 4500.0 0.0 0.0 2000.0 0.0 0.0
4500.0 4500.0 0.0 0.0 4000.0 0.0 0.0

4500.0 4500.0 -4000 0.0 0.0 0.0 0.0
4500.0 4500.0 -2000 0.0 0.0 0.0 0.0
4500.0 4500.0 0.0 0.0 0.0 0.0 0.0
4500.0 4500.0 2000 0.0 0.0 0.0 0.0
4500.0 4500.0 4000 0.0 0.0 0.0 0.0

0.0
0.0
0.0
0.0
0.0
0.0
0.0
0.0
0.0
0.0
0.0
0.0
0.0
0.0
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Annexe H

I. Description d’une liaison élastique dans un

modele A/Car

|

I'adams_view_name='"BM5_JM_ref _bgl_Bushing_A_fx_spli
I adams_view_units='no_units'

SPLINE/7

, X=-10,-5,0, 5, 10

, Y = 140525, 70262.6, 0, -70262.6, -140525

, LINEAR_EXTRAPOLATE

|
'adams_view_name='"BM5_JM ref bgl Bushing_A fy spli
I adams_view_units="'no_units'

SPLINE/8

, X=-10,-5,0, 5, 10

, Y = 146158, 73079.1, 0, -73079.1, -146158

, LINEAR_EXTRAPOLATE

|

I'adams_view_name='"BM5_JM_ref _bgl_Bushing_A fz_spli
I adams_view_units='no_units'

SPLINE/9

, X=-10,-5,0, 5, 10

, Y =6770.66, 3385.33, 0, -3385.33, -6770.66

, LINEAR_EXTRAPOLATE

|
'adams_view_name='"BM5_JM ref bgl Bushing_A tx_spli
I adams_view_units="'no_units'

SPLINE/10

, X =-0.523599, -0.261799, 0, 0.261799, 0.523599

, 'Y = 300000, 150000, 0, -150000, -300000

, LINEAR_EXTRAPOLATE

|

I'adams_view_name='"BM5_JM_ref _bgl_Bushing_A ty spli
I adams_view_units='no_units'

SPLINE/11

, X =-0.523599, -0.261799, 0, 0.261799, 0.523599

, Y = 152919, 76459.5, 0, -76459.5, -152919

, LINEAR_EXTRAPOLATE

|
I'adams_view_name='"BM5_JM ref bgl Bushing_A tz_spli
' adams_view_units="'no_units'

SPLINE/12

, X =-0.523599, -0.261799, 0, 0.261799, 0.523599

, Y = 126628, 63314, 0, -63314, -126628

, LINEAR_EXTRAPOLATE

ne'

ne

ne'

ne

ne'

ne
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