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Résumé

Le travail présenté dans cette these concerne ’application des techniques de
I’Automatique au domaine automobile. Nous avons abordé plus particulierement les
problemes de modélisation et de commande. Le travail est organisé en deux parties : La
premiere est dédiée a un certain nombre d’aspects de modélisation. Une telle modélisation
peut étre effectuée en différents sous-ensembles et/ou représentée par des modeles plus
ou moins compliqués. Les indicateurs plus souvent employés dans la littérature pour
évaluer le comportement dynamique des véhicules, en termes de performance, tenue de
route et confort sont analysés. La deuxiéme partie de la thése met en évidence quelques
problémes de commande intéressants pour améliorer le comportement dynamique des
véhicules. Nous présentons ensuite, en vue de ’application au véhicule, une méthodologie
de commande robuste et/ou adaptive développée au Laboratoire d’Automatique de
Grenoble. Cette méthodologie est ensuite appliquée au probléme de la conduite automa-
tique de véhicule, ou seul 1'écart latéral, véhicule-trajectoire, est utilisé comme retour
d’information. Pour simuler le comportement du véhicule, un modeéle complet non linéaire
est utilisé.

Mots clefs : modélisation des véhicules; commande des véhicules automobiles; conduite
automatique; commande robuste; commande adaptative.

Abstract

The study presented in this thesis deals with the application of automatic control tech-
niques to automotive field. The modelling and control aspects have been particularly
studied. Two main parts may be distinguished. In the first one, independent submod-
els are developed based on the essential dynamics related to the longitudinal, vertical
and lateral behaviours. In this context, the typical main quantifiers to evaluate vehicle
dynamic behaviour are mentioned, more particularly, the performance, the ride quality
and the handling quality. In the second part, some control problems are emphasized that
allow to improve the vehicle dynamic behaviour. An advanced control methodology de-
veloped in the Laboratoire d’Automatique de Grenoble and based on the optimal robust
control approach is presented. A control approach to deal with the automatic steering
problem is proposed, where the feedback is only on the lateral displacement. For simu-
lation evaluation purpose, a vehicle full-scale nonlinear model is used.

Keywords : vehicle modelling; automotive control; automatic steering; robust control;
adaptive control.
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Introduction

L ‘objectif de ce chapitre est de présenter notre travail et de donner un certain nombre
d’éléments de motivation sur 'application des outils théoriques développés en Au-
tomatique au domaine automobile.

Dans la suite, nous présentons tout d’abord un apercu historique qui essaie de mettre
en évidence I'importance de I’application des techniques de I’Automatique au domaine
automobile.

Dans les années 80, une attention toute particuliere a été accordée i la recherche sur le
transport routier. En effet, les problémes issus de la croissance continue du trafic routier
ne pouvaient plus étre traités avec les technologies actuelles. Pour répondre & ce be-
soin, les chercheurs, les industriels de la construction automobile et les responsables de
infrastructure routiére ont mis en place de grands projets de recherche pour résoudre
d’une fagon adéquate les problemes de transport. Les objectifs de recherche étant
I’application des technologies de communication aux opérations des systémes de trans-
port routier, autrement dit, 'intégration des passagers, les véhicules et I'infrastructure
routiere dans un systéme unifié en mettant en ceuvre les progres technologiques les plus
récents dans les domaines de I’électronique, Pinformatique, le traitement de I’information
et la communication. De telles technologies sont maintenant et depuis un certain nombre
d’années relativement bien connues en maticre de transport aérien et maritime.

Ces programmes de recherche sont instaurés dans plusieurs pays, en I'occurrence, la CEE
(France, Pays Bas, Suede, Allemagne, etc.), le programme PROMETHEUS (Program for
an European Traffic with Highest Efficiency and Unprecedented Security) (Collier et Wei-
land 1994), le programme DRIVE (Dedicated Road Infrastructure for Vehicle Safety in
Europe) et le programme ATT (Advanced Transport Telematics), aux Etats-Unis le pro-
gramme PATH (Partners for Advanced Transit and Highway systems) (Varaiya 1993),
AHS (Automated Highway Systems) (Fenton et Mayhand 1991) et NAHSC (National Au-
tomated Highway Systems Consortium) et au Japon le programme SSVS (Super Smart
Vehicle System) et VICS (Vehicle Information Communication System). Tous ces pro-
grammes ont des objectifs plus ou moins en commun & savoir :

¢ améliorer la fluidité du trafic routier,
e améliorer la sécurité,
e favoriser le transport des personnes handicapées,

* augmenter l'efficacité de I'infrastructure routiére,
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e améliorer |'efficacité énergetique des véhicules,
e diminuer I’émission de polluants,

e localiser et prévenir les accidents et

e augmenter le confort des passagers.

Dans le cadre de ces programmes de recherche, les applications de I'automatique en
général jouent un réle particulierement important. Ceci se traduit par la diversité des
thémes que I'on y traite. En effet, les nombreaux aspects qui participent a la sécurité,
la pollution, le confort, et lefficacité énergétique sont de plus en plus intégrés a des
systemes de régulation dynamique des véhicules automobiles. Des applications concretes
sont d’ores et déja étudiées et d’autres sont déja mises en ceuvre, parmi elles : les systemes
antiblocage des roues et de controle de traction, la suspension active, le pilotage véhicule
a 4 roues directrices et la commande de moteur (I'injection électronique et la régulation
de ralenti).

Par exemple, le programme IVHS (Intelligent Vehicle-Highway Systems) envisage ’aspect
Advanced Vehicle Control Systems (AVCS). Les objectifs de recherche de AVCS portent
sur les applications des techniques de commande avancée aux automobiles. AVCS inclut
aussi les systémes d’aide a la conduite ou de surveillance et diagnostic qui peuvent
alerter le conducteur d’éventuels dangers. Dans ce contexte, AVCS peut étre divisé en
trois catégories, a savoir :

e systemes de surveillance,
e systemes d’aide au conducteur,
e systémes complétement automatisés.

C’est dans ce dernier point que s’inscrit notre travail, c’est-a-dire la conduite automa-
tique des véhicules automobiles.

Le but de la conduite automatique des véhicules automobiles est de poursuivre une
trajectoire de route en commandant I’angle du volant. On suppose que le véhicule est
muni d’un capteur, placé dans la partie avant du véhicule, pour mesurer la distance
latérale entre le véhicule et la trajectoire de la route. Cette distance est le signal de
retour.

L’intérét d’un tel probléme de commande porte sur les variations importantes de masse,
de vitesse et aussi de nature de la route (enneigée, séche, humide). Les contraintes sur
la commande sont données en termes d’écarts maximums sur l’angle de volant et sur la

vitesse angulaire du volant.

Nous présentons le contenu de notre travail, organisé en 2 grandes parties :

Partie I : Modélisation des véhicules automobiles
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e Chapitre 1. Quelques éléments sur les roues.

Dans ce chapitre, nous nous sommes intéressés a 1’étude des phénomenes com-
plexes qui interviennent lors du roulage des véhicules automobiles et plus partic-
ulierement a l'interaction entre la roue et la route. En effet, mis a part les efforts
aérodynamiques, toutes les forces et moments externes appliqués sur un véhicule
sont essentiellement dus au contact entre la roue et la route. La connaissance et la
compréhension des propriétés des pneumatiques sont donc particulierement impor-
tantes pour toute étude de comportement dynamique des véhicules automobiles.

¢ Chapitre 2. Dynamique des véhicules.

Dans ce chapitre, on présente les modeles les plus souvent employés dans la
littérature, permettant de décrire la dynamique des véhicules. Une telle dynamique
peut étre traitée en plusieurs parties en l'occurrence, le modele de chassis, des
forces aérodynamiques, des forces de gravité, de la suspension et de la roue. Apres
quelques hypotheses simplificatrice, un modele demi-véhicule est développé met-
tant en évidence son utilité pour décrire de fagon acceptable le comportement
dynamique latéral du véhicule.

e Chapitre 3. Caractéristiques de comportement des véhicules.

Dans ce chapitre les indicateurs qui sont utilisés typiquement dans la littérature
automobile pour évaluer les caractéristiques de comportement d’un véhicule auto-
mobile sont présentés. Il s’agit des performances, de la tenue de route et du
confort. Les caractéristiques de performance sont liées a I’aptitude d’un véhicule
a accélérer ou bien a ralentir. L’aspect tenue de route concerne la réponse du
véhicule aux manoeuvres du conducteur et la capacité a stabiliser le véhicule par le
conducteur suite a des sollicitations latérales importantes. L’aspect confort con-
cerne les effets de vibration lorsqu’on roule sur des surfaces irrégulieres. En effet,
les caractéristiques de comportement des véhicules sont dues aux interactions entre
le conducteur, le véhicule et I’environnement.

Partie IT : Commande des véhicules automobiles

e Chapitre 4. Identification de quelques problemes de commande.
Dans ce chapitre, ’identification d’un certain nombre de problémes de commande
et leur formulation dans 'esprit de ’Automatique ont été developpées, tout en
essayant de dégager quelques axes de recherche et leurs perspectives,

— conduite automatique des véhicules automomobile,
— régulation de ’action de freinage et de traction,
— suspension active
¢ Chapitre 5. Commande des systémes.
Dans ce chapitre, on présente les bases de la commande linéaire pour les systemes

échantillonnés a partir des concepts de prédiction linéaire, de modele interne des
perturbations, de modéle de référence sur 1’état partiel et du principe d’équivalence
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certitude. Les concepts de prédiction linéaire et de modeéle interne des perturba-
tions sont utilisés pour présenter les modeéles de commande numérique. La com-
mande optimale a horizon fuyant est particulierement développée pour mettre en
évidence sa simplicité, sa large applicabilité, ses liens avec les méthodes de com-
mande disponibles. Le concept de modeéle de référence sur ’état partiel est précisé
pour montrer comment spécifier les dynamiques de poursuite et de régulation
d’une maniére indépendante pour les systemes inversement instables. Le principe
d’équivalence certitude permet de combiner la commande prédictive avec un al-
gorithme d’adaptation paramétrique approprié pour obtenir un systeme de com-
mande prédictive auto-ajustable ou adaptative.

Chapitre 6. Application & la conduite automatique.

Un tel probléme a regu une attention particuliére ces dernieres années aussi bien
dans le monde universitaire que chez les constructeurs et responsables des infras-
tructures routiéres. Le but de la conduite automatique est de poursuivre une tra-
jectoire de route indépendamment des variations de 1'état de la route, de la masse
et de la vitesse du véhicule. Le probléeme de commande associé représente une op-
portunité pour appliquer les éléments des techniques modernes de la théorie de
la commande. Dans cette partie nous montrons plus particulierement que la com-
mande prédictive généralisée avec une adaptation paramétrique adéquate peut étre
utilisée pour résoudre un probléme particulier de conduite automatique. Des sim-
ulations sont faites & partir du modeéle d’une voiture BMW 520 i. L’analyse des
performances est faite dans ’esprit de la théorie de la commande linéaire robuste.

Chapitre 7 : Conclusions et Perspectives.

La modélisation des véhicules automobiles a été developpée pour bien compren-
dre le comportement dynamique des véhicules automobiles. Nous avons également
présenté des indicateurs pour évaluer le comportement routier des véhicules au-
tomobiles en 1’occurrence la performance, la tenue de route et le confort. Nous
avons dégagé quelques problemes de commande permettant d’aboutir & un cer-
tain nombre d’axes de recherche bien définis. Nous avons montré que la commande
prédictive généralisée avec une adaptation paramétrique adéquate peut étre utilisée
pour résoudre le probleme particulier de la conduite automatique. Des propriétés
de robustesse tout a fait satisfaisantes ont été obtenues. Des simulations ont été
faites & partir d'un modele réaliste de voiture. L’analyse des performances faite
dans ’esprit de la théorie de la commande linéaire robuste, montre la faisabilité et
la pertinence de cette approche.

Les perspectives de ce travail portent sur un certain nombre de points :

— la modélisation du véhicule en régime critique: conditions anormales d’opération,
perte d’adhérence, conditions critiques de conduite.

— D’application des techniques de commande avancée a autres problemes de com-
mande a savoir le freinage et la suspension.

— le controle coordonné de la dynamique (multivariable), c’est a dire, I'interaction
entre divers systéemes de commande, par exemple entre la suspension active
et le freinage. Du au fait qu’un systéme de commande de suspension active
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peut aider a augmenter ’adhérence des roues sur la route en maximisant la
force normale entre le pneumatique et la route.

— le systemes de surveillance de I’état du véhicule en vue de I’aide au conduc-
teur. Par exemple, I'estimation de ’adhérence des pneumatiques peut donner
une tres bonne idée des efforts de freinage maximale et de la distance d’arrét,
de méme du comportement du véhicule en virage; tout cela, pour des con-
sidérations de sécurité.

e Annexe A

¢ Annexe Al : Prédiction optimale.
On développe dans cette annexe le concept de prédiction linéaire d’une maniére
naturelle pour une classe particuliére de systemes.

* Annexe A2 : Commande avec retour d’état : une structure usuelle
On montre que toutes les lois de commande avec retour d’état estimé peuvent se
mettre sous une forme polynomiale largement utilisée.

¢ Annexe A3 : Critére de Nyquist.
Cette annexe porte sur le critere de Nyquist. L’importance du critére de Nyquist
réside dans le fait qu’il fournit des marges de stabilité intrinseques du systéme de
commande, en particulier certaines distances du point critique (—1,05) au lieu de
Nyquist de la fonction de transfert en boucle ouverte.
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Partie 1

Modélisation des véhicules
automobiles




Chapitre 1

Quelques €léments sur les roues

Résumé
D ans ce chapitre on présente un certain nombre de résultats existants qui permettent
de décrire et expliquer l'interaction entre la roue et la route. On s’est intéressé

d’une part a la modélisation basée sur des modeéles de connaissance et d’autre part a la
modélisation basée sur des modeles empiriques.

1.1 Introduction

Mis a part les efforts aérodynamiques, toutes les forces et moments externes appliqués
sur un véhicule sont essentiellement dus au contact entre la roue et la route. En effet, la
connaissance et la compréhension des propriétés des pneumatiques, c’est a dire I’étude des
forces et moments développés a l'interface entre la roue et la route, sont particulierement
importantes pour toute étude de comportement dynamique des véhicules automobiles.

1.2 Fonctions des roues

Les principales fonctions que les roues doivent assurer sont :
e supporter la charge du véhicule,
e amortir la structure du véhicule en présence des irrégularités de la route,

e transmettre les forces motrices pour développer les efforts longitudinaux qui
accélérent et freinent le véhicule,

e assurer ’adhérence a la route permettant au véhicule de se diriger.

Les fonctions mentionnées peuvent étre efficacement réalisées par les roues pneumatiques,
ce qui explique leur large utilisation.
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1.3 Aspects de fabrication des roues

Une roue pneumatique est une structure flexible de forme circulaire et remplie d’air com-
primeé.

bande de roulement
carcasse Hancs

talon

Figure 1.1: Eléments du pneumatique

La figure 1.1 montre les éléments qui contituent une roue pneumatique, a savoir :
e le talon qui est la partie en liaison avec la jante,
¢ la bande de roulement est définie comme la partie en contact avec la route,

e les flancs forment la partie comprise entre le talon et la bande de roulement. Ils
doivent permettre la déformation suivant la direction radiale du pneumatique tout
en limitant la déformation suivant la direction latérale,

e la carcasse est un ensemble de cables souples de grand module d’élasticité consti-
tuant la structure du pneumatique. La carcase est enchassée dans une autre couche
constituée de matériaux élastiques (caoutchouc). La synthese et la fabrication de
la carcasse déterminent les caractéristiques essentielles de la roue (comme I'illustre
la figure 1.2).

— L’angle des cables est I’angle d’orientation des cables par rapport a la ligne
centrale de la roue. Il détermine la déformation de la roue, ce qui explique qu’il
soit un des parametres de synthese les plus importants pour la fabrication de
la carcasse.

— Lorsque ’angle des cables est faible (comme I'illustre la figure 1.2b), les roues
tendront moins a se déformer suivant la direction latérale, donc le comporte-
ment lors de I'action de virage sera acceptable par rapport aux roues ayant
un angle de cables important (comme l'illustre la figure 1.2a), (Thieme et

Pacejka 1971).
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— Cependant, les roues tendront plus i se déformer suivant la direction verti-
cale, donc les effets de vibration verticale, lorsque ’on roule sur une surface
irréguliere, seront trés importants, ce qui explique un comportement dégradé
par rapport aux roues ayant un angle de cables plus grand (Barson, James
et Morcombe 1968). Un compromis entre le comportement lors d’un virage
et les effets de vibration verticale doit étre recherché pour le choix dans la
disposition des cables.

angle des cables

cables

couches

’// U
S

ALY =X

(b)

Figure 1.2: Roues pneumatiques

Il faut noter que les matériaux de fabrication sont importants car ils déterminent les
propriétés mécaniques des roues, a savoir la raideur suivant les trois directions longitu-
dinale, latérale et verticale, I'amortissement, le frottement et I’hystérésis entre la surface
de contact de la roue avec la route et les propriétés d’adhérence. De meéme, la géometrie
intervient également car elle définit la longueur de la surface de contact et les parametres
dimensionnels par exemple, le rayon dynamique.
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1.4 Forces et moments sur la roue

La roue est un corps sujet aux forces et moments externes suivant les trois axes :
longitudinal, latéral et vertical. La nature de tels efforts est due a un certain nombre
d’interactions :

e interaction due au contact entre la roue et la route,
e interaction entre la roue et le systeme de suspension et

e interaction entre la roue et les éléments de direction (a travers des manoeuvres du
conducteur)

De tels efforts sont aussi affectés par :
e perturbations dues a 'environnement (i.e. vent),

e variations dans I’état du véhicule (i.e. pression de gonflage du pneumatique, vitesse
du véhicule, usure du pneumatique, etc.).

La figure 1.3 illustre le schéma a blocs de telles interactions.

Notons que 1’étude de 'interaction entre la roue et la route est particuliéerement impor-
tante pour bien comprendre les caractéristiques dynamiques des véhicules automobiles.

La figure 1.4 montre les forces et les moments qui interviennent sur la roue, par rap-
?
port au repere de référence ayant comme origine le point du contact entre roue et route *.

F, est la composante suivant ’axe X de la force résultant du contact entre la roue et
la route, et représente la force longitudinale.

F, dénote la composante suivant ’axe Y de la force résultant du contact entre la roue
et la route, et représente la force latérale.

F, désigne la composante suivant ’axe Z de la force résultant du contact entre la roue
et la route, et représente la force normale.

M, est le moment dans I’axe X et représente le moment de versement.
P

M, dénote le moment dans I’axe Y et représente le moment de résistance au roule-
ment.

M, désigne le moment dans I’axe Z et représente le moment d’autoalignement.

De plus, on définit deux angles importants dans la géométrie de la roue :

Définition 1 L’angle de dérive a est I'angle formé par la direction de la roue et son
are longitudinal, comme lillustre la figure 1.5.

Définition 2 L’angle de carrossage v est l’angle formé par l'aze vertical de la roue
et le plan de la roue, illustré dans la figure 1.6.

1Ce systeme de référence est recommandé par la SAE (The Society of Automotive Engineers)
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Figure 1.3: Comportement dynamique des roues
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Figure 1.4: Forces et moments sur la roue
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Figure 1.5: Angle de dérive
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/r Roue statique

gistribution
e pression

A 4

rw Roue en mouvement
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Figure 1.7: Résistance au roulement

gistribution
> e pression

Influence des différents aspects sur la résistance au roulement

Il existe dans la littérature (Wong 1993, Bastow et Howard 1993), un certain nombre de
travaux concernant 1’étude de la résistance au roulement. Ces travaux ont été réalisés
en considérant différents aspects qui influent sur la valeur du coefficient de résistance
au roulement, a savoir :

type de roue, i.e. matériaux, dimension, angle des cables, etc.,
vitesse du véhicule,

nature de la route, i.e. neige, pluie, verglas,

texture de la route, i.e. lisse, rugueuse,

pression de gonflage,

température a l'intérieur du pneu et

forces longitudinales, i.e. traction, freinage

La table 1.1 résume 'influence de I’augmentation (au sens positive) de ces aspects sur
le coefficient de résistance au roulement.

Modéles empiriques pour le calcul de la force de résistance au roulement

Du fait de la difficulté a obtenir des modeles analytiques permettant d’expliquer d’une
part l'influence des multiples aspects qui interviennent sur la force de résistance au
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axe vertical N7 ,——Plan de la roue
de la roue !

Figure 1.6: Angle de carrossage

1.5 Comportement dynamique longitudinal des roues

Dans cette section nous décrivons les principales forces qui interviennent suivant la di-
rection longitudinale.

1.5.1 Forces et moment de résistance au roulement
L’explication du phénomeéne physique est la suivante :

e lors de I'action de roulage, la carcasse de la roue se déforme dans la région avant
de la surface de contact de la roue avec la route, par conséquent la pression sur
cette région est plus grande par rapport a la région arriere; cette différence cause
le déplacement du centre de pression normale de la roue en direction du roulage
(comme l'illustre la figure 1.7). Ceci entraine alors le moment de résistance
au roulement, la force horizontale associée est appelée force de résistance au
roulement, F,.

Plusieurs facteurs influent sur la force de résistance au roulement 3 savoir :

1. I'hystérésis des matériaux des roues due a la déflexion de la carcasse,
2. le frottement qui entraine la roue, dii au glissement entre la roue et la route,
3. D'effet de I’air qui circule & I'intérieur de la roue et

4. Pair qui circule a I'extérieur de la roue aussi contribue & la force de résistance au
roulement.

De tous les quatre, le principal facteur qui influe sur la résistance au roulement
des roues est ’hystérésis des matériaux des roues due a la déflexion de la carcasse qui
représente 95% de la force totale due a la résistance au roulement.

Définition 3 Le rapport entre la résistance au roulement F, et la force normale F, qui
agit entre la roue et la route est appelé coefficient de résistance au roulement, f,.

F;

fr = E (1'1)
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| Aspect

l

Tendance

Description du phénomene

27

Type de
roue

Des études expérimentales ont montré que Jes roues fab-
riquées avec une carcasse de matériaux synthétiques ont
généralement une résistance au roulement plus grande.
par rapport aux roues fabriquées avec une carcasse de
matériaux naturels (Hunt, Walter et Hall 1977)

Vitesse

/

augmentation

o1 la vitesse augmente, le nombre de fois que Ia
surface est déformée augmente aussi, par conséquent
I’hystérésis augmente. De plus, avec une augmentation
de vitesse, la roue tend a vibrer, ce qui contribue aussi’
a une augmentation en termes d’hystérésis (Taborek
1975)

Dureté et
rugosité de
la surface

N

diminution

our les surfaces dures et [isses, [’énergie nécessaire pour
pénétrer la surface ainsi que la déformation du pneu
sont plus faibles que sur les surfaces déformables et
rugueuses, (DeRaad 1977)

Pression
de gon-
flage -
surfaces
dures

N

diminution

Une augmentation de la pression de gonflage cause
généralement une augmentation de la raideur du pneu,
ce qui produit des déformations plus faibles ainsi qu’une
hystérésis faible, (Patwardhan 1994).

Pression
de gon-
flage

- surface
de-
formables

/

augmentation

Une augmentation de Ia pression de gonflage résulte
en une augmentation de I’énergie dépensée pour rouler
et pénétrer une surface déformable. Pour une basse
pression de gonflage, le travail pour rouler et pénétrer
la surface diminue, cependant la déformation du pneu
augmente. Il existe une pression de gonflage "opti-
male” pour une roue et une route en particulier, ce
résultat s’obtient en minimisant la somme du travail
de pénétration et de déformation du pneu, (Collier et
Warchol 1980).

Température

N

diminution

La variation de Ia température de I'air a ['Intérieur
du pneu change sa pression, ainsi que sa raideur. Des
études expérimentales ont montré que la résistance au
roulement d’une roue a —10°C est approximativement
2.3 fois plus importante par rapport 4 une roue a 60°C
sous les mémes conditions opératoires, (Wong 1993).
Pour des valeurs de témperature assez importantes (i.e.
vehicules de competition) la résistance au roulement
augmente du aux dechirement du cacutchouc.

Forces lon-
gitudi-
nales

/

augmentation

Les iorces de traction ou de freinage entrainent un
glissement entre la roue et la route, ce qui cause un
frottement et bien évidemment une augmentation dans
la résistance au roulement, (Bastow et Howard 1993).

Table 1.1: Influence de plusieurs facteurs sur le coefficient de résistance au roulement.
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roulement et d’autre part les phénomenes physiques qui apparaissent, on trouve unique-
ment dans la littérature des modeéles empiriques basés sur des données expérimentales.

Par exemple Wong (1993) propose de modéliser la force de résistance au roule-
ment, prenant uniquement en compte la force normale F, qui agit sur la roue et la

vitesse du véhicule v.
F. = =f.F, (12)

avec
2
f,. = CO-I-CIU (13)
¢, et ¢; sont des coefficients & déterminer expérimentalement.

Dans Mitschke (1990) le coefficient de résistance au roulement f, est modélisé par
A

v v
fr= Cro+Cr1%+Cr2W (1.4)

Croy Cr1 €t Crp sont obtenus expérimentalement.

La figure 1.8 montre la variation du coefficient de résistance au roulement par rap-
port & la vitesse pour deux types de roues, utilisant le modéle donné par (1.2)-(1.3).

0.022 T
Roue diagonale
0.021F . ]
car urbain
‘E‘ 0.02 -
§0-01= fr = 0.0169 + 0.19 x 10832 -
g 0.018 -
Ejo-oﬁ Roue radiale &
Zooisf car urbain i
=
g 0.015 -
" | fr = 0.0136 + 0.4 x 10~ "v? |

0.013 4
o 50

1 150
vitesae du véhicule (km/hr)

Figure 1.8: Coeflicient de résistance au roulement fonction de la vitesse du véhicule pour
deux types de roues aux conditions opératoires nominales : force normale et pression de

gonflage.

La table 1.2 donne quelques valeurs moyennes du coefficient de résistance au roule-
ment pour plusieurs types de surfaces et différents types de roues.

1.5.2 Force de traction

Le parameétre le plus important qui intervient dans la compréhension des forces de
traction est le glissement longitudinal.
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|§urface | Car urbain I Camionette | Tra.cteur]

Béton 0.015 0.010 0.02
Terrain 0.08 0.06 0.04
Sable 0.30 0.25 0.20

Table 1.2: Valeurs moyennes des coefficients de résistance au roulement pour certains
types de surface et de roues, (Wong 1993).

Glissement longitudinal

Il existe dans la littérature plusieurs manieres de définir le glissement longitudinal.
Dans un premier temps, nous allons considérer la définition la plus simple.

Définition 4 Lorsqu’un couple moteur (accélération) est appliqué a une roue tournant
sur une surface solide, une force de traction apparait au niveau de la surface de contact de
la roue avec la route, ainsi la surface, soumise auz efforts de compression est déformée,
ce qui a pour effet d’augmenter son périmétre, par conséquent le déplacement horizontal
du point de contact entre la roue et la route devient plus lent. Ce phénoméne appelé le
glissement longitudinal est défini par I’équation suivante :

TW — v,

1y = - ) x 100% (1.5)

v, est la vitesse linéaire de translation du point de contact entre la roue et la route,
w est la vitesse angulaire de rotation de la roue,
r est le rayon de roulement lorqu’une roue roule librement, (sans moment de traction).

o Dans le cas idéal, lorsqu’aucun couple n’est appliqué & la roue, la roue roule a la
meéme vitesse rw que la vitesse linéaire de translation du point de contact entre la
roue et la route v,. Dans ce cas, la valeur du glissement longitudinal est nulle
iz = 0%. Cela correspond au mouvement libre de la roue, (figure 1.9).

Uy = W

rw

> U

Figure 1.9: Roulement d’une roue sans glissement

o Cependant I'effet de glissement existe toujours, donc la vitesse linéaire de trans-
lation du point de contact entre la roue et la route v, est plus petite que rw, d’ou
des valeurs positives de i, (figures 1.10 et 1.11).
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vy < TW

s
M,

W

augmentation du périmetre
- 3 Or

Figure 1.10: Roulement avec glissement faible (dii & la déformation élastique du pneu)

v << TW

TWw

—>7;

Figure 1.11: Roulement avec glissement important (dii aux propriétés d’adhérence du
pneu avec la route)

e La figure 1.12 montre le cas ol le glissement longitudinal est de 100%, cela
signifie que le CG de la roue n’avance pas (v, = 0) lorsqu’on applique un couple &
la roue, la roue patine et tourne sans avancer.

o

M,

/

Figure 1.12: 100% de glissement

v, nulle

e Notons que lors de la déformation de la roue, le rayon r change. Un nouvel rayon,
nommé rayon "effectif” ou rayon dynamique de la roue doit étre definit, ce rayon
dépend des propriétés géométriques, des propriétés élastiques ainsi que de la force
normale agissant sur la roue. Dans la suit du chapitre on va presenter un de
méthode pour calculer un tel rayon dynamique (section 1.9.1).

Caractéristique de la force de traction fonction du glissement longitudinal

La figure 1.13 montre une allure générale de la courbe caractéristique de la force de
traction F, fonction du glissement longitudinal i..

Nous pouvons distinguer deux sections :

e lasection OA est la partie linéaire : 1a force de traction F; augmente linéairement
lorsque le glissement augmente dans cette partie; le glissement longitudinal
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Fy

Fe ot = fzs s
P , C,' = tand
ottt L%
izc10 30 100
roulement patinage

libre

Figure 1.13: Force de traction fonction du glissement longitudinal

iz est principalement di & la déformation élastique de la roue.

¢ Au-dela du point A, le glissement longitudinal i, est causé par les propriétés
d’adhérence de la roue et la route, la caractéristique devient nonlinéaire, cela
correspond a la section AB. Expérimentalement, il a été montré que la force de
traction est maximale lorsque le glissement longitudinal est dans I'intervalle de
8-12% pour pneumatiques des véhicules automobiles. La perte d’adhérence apparait
a partir de = 22% de glissement pour des pneus des véhicules automobiles. Au-dela
de 22%, il existe une perte d’adhérence considerable et la force de traction chute
a sa valeur qui correspond 4 100% de glissement longitudinal.

De la courbe caractéristique force de traction par rapport au glissement longitudi-
nal, nous pouvons définir quelques points.

Définition 5 La raideur longitudinale de la roue en traction C; est définie comme
la dérivée de la force de traction par rapport au glissement longitudinal pour une valeur
nulle de i, :

OF,
Ci = —i,=0 (1.6)

01,
Elle correspond d la pente de la courbe force de traction fonction du glissement longitu-
dinal et sa valeur dépend principalement des propriétés élastiques de la roue suivant la

direction longitudinale et de la longueur de la surface de contact de la roue avee la route

(Wong 1993).

Définition 6 La valeur critique du glissement longitudinal i,. est la valeur maz-
imale de glissement qui correspond au comportement linéaire de la courbe.

Définition 7 La valeur critique de la force de traction F,, correspond d la valeur
critique du glissement i,,.
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Définition 8 La valeur maximale de la force de traction est donnée par :

Fa:maz: == #:z:sz (17)

fzp dénote le coefficient d’adhérence longitudinal de la roue correspondant d la valeur
mazimale de la force de traction

F, la force normale sur la roue.

Définition 9 La force de traction correspondant a 100 % de glissement est
donnée par :

F; = ﬂxst (1‘8)

lizs le coefficient d’adhérence longitudinal de la roue @ 100 % de glissement.

Propriétés d’adhérence longitudinale

Les valeurs de fi,, et pi;, dépendent des caractéristiques du pneumatique (type, matériaux,
dimensions), de la vitesse, de la pression de gonflage, de la température et surtout des
propriétés d’adhérence du revétement routier (nature et texture de la route). La table
1.3 présente les valeurs d’adhérence moyennes pour différents types de revétement.

[ Types de revétement | Valeur maximale ., | Valeur de glissement g,

Asphalte (sec) 0.80-0.90 0.75
Asphalte (humide) 0.50-0.70 0.45-0.60
Béton (humide) 0.80 0.70
Enneigé 0.20 0.15
Glacé 0.10 0.07

Table 1.3: Valeurs moyennes des coefficients d’adhérence longitudinale pour certains
types de routes

La caractéristique d’adhérence longitudinale du pneumatique est donnée par le coeffi-
cient d’adhérence longitudinal g, définit comme suit :

Définition 10 Le coefficient d’adhérence longitudinale est défini comme le rapport
de la force longitudinale et la force normale qui agit sur le véhicule :

pr = - (1-9)
La courbe caractéristique du coefficient d’adhérence longitudinale fonction du

glissement est nonlinéaire. Des formules empiriques sont proposées pour la caractériser
(présentées dans la suite du chapitre).



1.5. COMPORTEMENT DYNAMIQUE LONGITUDINAL DES ROUES 33

| Parametre | Tendance | Description du phénomene
Des relevés expérimentaux permettent de montrer
que, pour une pression de gonflage donnée, une aug-
mentation de la force normale entraine une aug-
/ mentation de la longueur de la surface de contact
du pneumatique avec la route, par comséquent la
force produite par le pneumatique croit, comme il-
lustré dans la figure 1.14. Par ailleurs, on constate
qu’une telle augmentation n’est pas proportionnelle

a la force normale appliquée.
Sur route seche, Ia pression de gonflage (dans une

tolérance raisonnable) a une influence faible sur la
/! caractéristique du comportement des forces de trac-

tion fonction du glissement. Cependant, une augmen-
tation de la pression de gonflage améliore de maniére
sensible la caractéristique force de traction fonction

du glissement sur des routes mouillées.
Sur route seche, une augmentation de la vitesse

du véhicule entraine une diminution des forces de
traction, comme lillustre la figure 1.15. Sur route

\ mouillée, la sensibilité de la caractéristique de la force
diminution de traction fonction du glissement devient plus im-
portante (figure 1.16). En effet, plus la vitesse est
élevée plus il est difficile d’évacuer 1’eau présente en-
tre la roue et la route

Force
normale augmentation

Pression de gon-
flage augmentation

Vitesse

Table 1.4: Influence de plusieurs paramétres sur le comportement des forces de traction
(Wong 1993)
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Influence des différents parameétres sur les forces de traction

La table 1.4 présente un résume l'influence de ’augmentation (au sens positive) de ces
aspects sur le comportement des forces de traction.

Fr(kN)
5 T T L) T T T T T T
4.5+
4+
3.5
3_ ) P
a5k ... fo i ......... ,,,,,,,,, ,,,,, ........ ;Aspha,lj;e.sec_
: ' : : : v=20m/s
2,_ .................................................................... B I AL T -
a = 00:
1_5_ ...................................................................................... -
1_ ........................................................................................... -
0_5.. ........ \ ,,,,,, . ......... .......... .......... .......... .......... ......... a ....... -
o 1 ; i . . R ; L ; Zz(%)
(o] 10 20 30 40 50 60 70 80 g0 100

Figure 1.14: Influence de la force normale sur la caractéristique de la force de traction
fonction du glissement longitudinal

F (kN)

4

BB

3
25
) IRE] ......... ......... ......... N b A R ......... _EAspha,]:i',e. sec
L1 F=4kN
B T 3 R T R TR R R a, — 00 Hovn peee e -]
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0.5 ........ \. ....... B s s P S A s R ......... b o --------- Yies w v e ........ vy
. ‘. ; ; ; ; : N io(%)
0 10 20 30 40 50 60 70 80 90 100

Figure 1.15: Influence de la vitesse du véhicule sur la caractéristique de la force de
traction fonction du glissement longitudinal (surface seche)
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F(kN)
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Figure 1.16: Influence de la vitesse du véhicule sur la caractéristique de la force de
traction fonction du glissement longitudinal (surface humide)

Modéle de connaissance pour le calcul des forces de traction

La théorie de Julien, (Wong 1993) décrit et explique les phénomeénes physiques qui
mettent en jeu les forces de traction et le glissement longitudinal. Une telle théorie
est basée sur un certain nombre d’hypothéses, & savoir :

1. On suppose que la bande de roulement est une région élastique de forme rect-
angulaire et la pression normale est uniformément répartie (figure 1.17).

2. On suppose que la bande de roulement peut étre divisée en une région
d’élasticité et une région de glissement.

Dans la région d’élasticité, les forces de traction dépendent principalement des
propriétés élastiques de la roue (le glissement est essentiellement dd 3 la déformation
de la bande de roulement tandis que dans la région de glissement, les forces
dépendent des propriétés d’adhérence de la surface de contact.

On établit une analyse séparée des deux régions :

e Dans la premiere, on consideére que la force de traction dépend linéairement de
la déformation longitudinale de la surface de contact de la roue avec la route, ce qui
la rend proportionnelle au glissement longitudinal. Les relations mathématiques
trouvées sont linéaires, ce qui correspond a la partie OA du graphe 1.13.

Fi = Oite (1.10)
avec

= =L (1.11)
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p, pression constante

A a

“«

Figure 1.17: Bande de roulement d’une roue

k, dénote la raideur tangentielle de la bande de roulement,

l; est la longueur de la bande de roulement,

C; est la pente de la courbe force de traction fonction du I’angle de glissement
longitudinal (Définition 5).

La valeur critique du glissement .. qui correspond a la condition pour laquelle
une petite augmentation de sa valeur produit une région de glissement, est
donnée par

i P'-r.sz
e — T~ 1-12
J oG, (1.12)
et la valeur critique de la force de traction :
Bl = ‘”_Igﬂ (1.13)

Dans la deuxiéme région, on considére que la force de traction dépend des
propriétés d’adhérence de la surface de contact de la roue avec la route. Les
relations mathématiques sont nonlinéaires, ce qui correspond a la section AB de la
figure 1.13, (Wong 1993).

PopF
1

R T

(1.14)
Au dela du point B de la courbe, a une augmentation du couple moteur, correspond
une diminution de la force de traction F; et le phénomeéne de décélération du CG
de la roue est cumulatif. Seule I'inertie de la roue s’oppose a une augmentation de
la vitesse angulaire vers le patinage. La masse de la roue étant faible, le patinage
de cette derniére est tres rapide (phénomeéne d’avalanche).
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1.5.3 Force de freinage

Le parametre le plus important qui intervient dans la compréhension des forces de
freinage est le glissement longitudinal en freinage.

Glissement longitudinal en freinage

Nous allons considérer la définition la plus simple :

Définition 11 Lorsqu’un moment de freinage est appliqué a une roue tournant sur une
surface solide, une diminution du périmetre de la partie, juste avant d’entrer en contact,
se produit (a la différence de l'élargissement du périmétre du pneumatique causé par un
moment de traction). Le déplacement horizontal du point de contact entre la roue et la
route est donc plus rapide que celui di au mouvement libre (sans moment de freinage,
sans déformation).

Une mesure de la sévérité du freinage habituellement utilisée est le glissement longi-
tudinal en freinage de la roue gui est défini en pourcentage, comme suit :

Up — TW

) x 100% (1.15)

ixaz(
,.

0t v, w et r ont été définis précédemment (Définition 1.5)

® Lorsqu’aucun moment n’est appliqué & la roue, la roue roule & la méme vitesse rw
que la vitesse linéaire de translation du point de contact entre la roue et le pneu
v,. Dans ce cas, la valeur du glissement longitudinal en freinage est nulle
(2zs = 0%). Cela correspond au mouvement libre de la roue, (figure 1.9).

o Les figures 1.18 et 1.19 montrent respectivement le cas de i,, faible et le cas de Vg
important.

Ur > TW

W
M
s diminution du périmeétre
> Ur
Figure 1.18: Roulement avec glissement longitudinal en freinage faible (di a la
déformation élastique du pneu)

o La figure 1.20 illustre le cas d’une roue bloquée, la vitesse angulaire w est nulle
tandis que v, est différente de zéro, dans ce cas le i, sera de 100 %.
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Vy >2> TW

W

>
Figure 1.19: Roulement avec glissement longitudinal en freinage important (d aux pro-
priétés d’adhérence du pneu avec la route)

w nulle
o
N7
> U

Figure 1.20: Roue bloquée, 100% de i,

Relation entre le glissement en traction et le glissement en freinage

En utilisant la définition du glissement longitudinal en traction (1.5) et ’équation
pour le glissement longitudinal en freinage (1.15) on obtient la relation :

. 7:1:.9
liz| = | I (1.16)

1—1g

Caractéristique de la force de freinage fonction du glissement en freinage

Le graphe caractéristique de la force de freinage fonction du glissement longitudi-
nal en freinage est montré dans la figure 1.21.

Pour étudier cette caractéristique, nous pouvons distinguer les sections suivantes :

e lasection OA est une partie nonlinéaire (a la différence de la relation entre le glisse-
ment longitudinal et la force de traction) la force de freinage augmente
de facon nonlinéaire lorsque le glissement longitudinal en freinage augmente
dans cette partie

e La section AB illustre que la force de freinage est maximale lorsque i, est dans
’intervalle de 8-12 % (pour des véhicules automobiles), une petite augmentation du
iz, entraine "'instabilité” (Section BC) car i, augmente rapidement et la force
de freinage chute a sa valeur qui correspond a 100% de glissement (roue bloquée).

De la courbe caractéristique force de freinage fonction du glissement longitudinal
en freinage, nous pouvons définir quelques points.

Définition 12 La raideur longitudinale de la roue en freinage est définie comme
la dérivée de la force de freinage par rapport au glissement longitudinal en freinage et
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Fz:ma:r: = I—L::sz

Fo. a constant Foty = pps Fy
0, C, =tané,
ottt
izsc 10 50 100
roulement roue
libre bloquée

Figure 1.21: Force de freinage fonction du glissement longitudinal en freinage

est donnée par lexpression suivante :

0F,

-ai_m |1l:s=0

Elle représente la pente de la courbe a l'origine et dépend des propriétés €lastiques de la
roue, suivant la direction longitudinale de la longueur de la surface de contact de la roue
avec la route.

C, = (1.17)

Définition 13 La valeur critique du glissement longitudinal en freinage .., est
la valeur mazimale de i, ou les propriétés élastiques de la roue interviennent. Au-deld
de cette valeur, les propriétés d’adhérence commencent & influencer le comportement lors
de l'action de freinage.

Définition 14 La valeur critique de la force de freinage F,. correspond d la valeur
critique du glissement longitudinal en freinage iy,

Définition 15 La valeur maximale de la force de freinage est donnée par :
Faines = _F'J:sz (1.18)

ou pgp dénote le coefficient d’adhérence de la roue correspondant ¢ la valeur mazimale
de la force de freinage.

Définition 16 La force de freinage qui correspond a 100 % de i, est donnée par

F:vis = _F.:cst

avec gz, le coefficient d’adhérence de la roue ¢ 100 % de i,,.
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Comme dans la section précédente 1.5.2, les valeurs de pz, et p;, dépendent de la nature
et de la texture de la route, (voir Table 1.3).

Comme dans le cas de forces de traction, les forces de freinage sont aussi affectées par
un certain nombre de parametres & savoir, la force normale, la pression de gonflage et la
vitesse comme illustré dans la table 1.4. La 1.22 montre 'effet de la force normale.

I R SR S N S S R S BN T

0 10 20 30 40 50 60 70 80 80 100

Figure 1.22: Influence de la force normale sur la caractéristique de la force de traction
fonction du glissement longitudinal

Modeéle de connaissance pour le calcul de la force de freinage

En suivant la méme approche que pour les forces de traction et le glissement longi-
tudinal (en utilisant encore La théorie de Julien, (Wong 1993)) nous pouvons déduire
les relations mathématiques pour chaque section de la courbe force de freinage fonction
du glissement longitudinal en freinage (figure 1.21).

o Section OA : les relations entre la force de freinage et le glissement en freinage
peuvent étre obtenues & partir des équations (1.10) et (1.16), en remplagant respec-
tivement C; et i, par C, et —a—

1—is,

F, = —C,—= (1.19)

’ L— iza
F, est maintenant la force de freinage qui est dans la direction contraire au
mouvement du CG de la roue

C, est la raideur longitudinale de la roue lors de I’action de freinage et
obtenue a partir de ’expression (1.17).
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La valeur critique du glissement longitudinal en freinage i,,. peut étre

obtenue par I’équation (1.12) et (1.16), en remplagant respectivement C; et 7 . par
C, et poma,
—lzac

P‘prz

-:x:.sc S e 1.20
T ) 1.20)

et la valeur critique de la force de freinage correspond & celle donnée par
I’équation (1.13) :

F. = -E2F, (1.21)

e Section AB : on considére que la force de freinage dépend des propriétés
d’adhérence de la surface de contact de la roue avec la route, les relations entre
la force de freinage et le glissement en freinage sont obtenues en utilisant
I'expression (1.14) et en remplagant respectivement C; et i, par C, et l—if.‘;, finale-
ment on obtient :

_ B ppF (1 — i)
Fe = wopFall - =7

] (122)
Comme dans la section précédente, au-dela du point B de la courbe 1.21, & une
augmentation du moment de freinage, correspond une diminution de la force de
freinage F; et le phénomeéne d’accélération linéaire du CG de la roue est cumulatif.
Seule I'inertie de la roue s'oppose a une diminution rapide de la vitesse angulaire
vers le blocage. La masse de la roue étant faible, le blocage de cette derniere est
trés rapide.

Cette théorie est détaillée dans Wong (1993) et Ramirez-Mendoza, Dugard et
M’Saad (1995a) ou les équations sont developpées.

1.6 Comportement dynamique latéral des roues

Dans cette section, nous décrivons les forces et moment qui interviennent suivant la di-
rection latérale.

L’une des fonctions principales que les pneumatiques doivent assurer est de développer
les efforts latéraux nécessaires permettant au véhicule de tourner lors de 1’action de vi-
rage et de résister aux perturbations suivant la direction latérale telles que les rafales de
vent.

1.6.1 Force latérale et moment d’autoalignement

Lors de I’action de virage, les forces qui interviennent sur la roue sont particuliérement
importantes. Elles influent directement sur le contréle directionnel du véhicule.

L’explication du phénomene physique est la suivante :
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e lorsqu’une roue en rotation est soumise a une force latérale Fj, il apparait que la
surface de contact du pneumatique avec la route glisse selon une direction opposée
a cette force. Cette force latérale peut étre liée a une accélération latérale subie par
le véhicule, par exemple, lors de 'action de virage. La déformation de la surface
de contact crée un angle entre I’axe longitudinal de la roue et la direction de son
mouvement. Cet angle , appelé I’angle de dérive du pneumatique (Définition 1)
est principalement di aux propriétés élastiques du pneumatique suivant la direction
latérale. Par réaction a ces déformations, le pneumatique développe une force
latérale F, qui est fonction de I’angle de dérive.

Par ailleurs, on constate que la surface de contact se déplace par rapport a l’axe latéral
du pneumatique suivant une direction opposée au mouvement (vers 1’arriere si le véhicule
avance et vers ’avant si le véhicule recule). d, dénote la distance qui existe entre la force
latérale appliquée a la roue F; et la force latérale de réaction F,, comme illustré dans
la figure 1.23, donc un moment est engendré suivant la direction Z.

— axe latéral

de la roue

direction du

point de contact N\ _Ur

surface de contact

a
————— -»>
N__axe longitudinal
de la roue

S~____ Distribution des efforts latéraux

k v
Figure 1.23: Déformation latérale du pneu lors de I'action de virage

Définition 17 Le moment d’autoalignement M, est défini comme :
M, = F,d, (1.23)

Un tel moment aide a ré-aligner (sens opposé au déplacement) la roue a sa position
originale lors de l'action de virage. Il peut aussi étre exprimé comme une fonction de
l’angle de dérive.

L’angle de dérive peut étre calculé comme suit :

iy (1.24)

Urg

a = atan(

Le comportement dynamique latéral des roues s’exprime par une caractéristique des
forces latérales fonction de ’angle de dérive du pneumatique.
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Caractéristique de la force latérale fonction de I’angle de dérive

La figure 1.24 montre une allure générale du graphe caractéristique de la force latérale
F, fonction de I’angle de dérive a pour un angle de carrossage ~ nul.

Nous pouvons remarquer que :
y

T Limite d’adhérence

| 1
T

i |
a, 4° 8° 12°
Figure 1.24: Force latérale fonction de I’angle de dérive

> o (deg)

® pour des angles o faibles < 4° la force latérale augmente linéairement avec a.

e pour des angles o plus grands que 4°, la force augmente plus lentement par rap-
port & a, jusqu’a atteindre une valeur maximale. Cette valeur est donnée par les
propriétés d’adhérence de la surface de contact de la roue avec la route suivant
la direction latérale.

Deux mesures importantes sont utilisées pour caractériser le comportement des forces
latérales : la raideur de dérive et le coefficient de raideur de dérive.

Définition 18 La raideur de dérive C,, est définie comme la dérivée de la force
latérale par rapport ¢ l'angle de glissement latéral pour une valeur nulle de a.

_ OF,
" fa

Elle représente la pente de la courbe caractéristique de la figure 1.24 pour une valeur
nulle de a.

Cay Lo (1.25)

Plus la raideur de dérive d’un pneumatique est élevée, plus celui-ci est apte & répondre
a des sollicitations latérale importantes et meilleur sera le comportement dynamique
latéral du véhicule.

Définition 19 Le coefficient de raideur de dérive est défini comme la raideur de
dérive par unité de force normale et est donné par l'ezpression suivante

C, = i’;fv (1.26)
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Définition 20 La valeur critique de ’angle de dérive a. est la valeur mazimale
de I’angle de dérive qui correspond au comportement linéaire de la courbe caractéristique
force latérale fonction de 'angle de dérive.

Définition 21 La valeur critique de la force latérale F,. correspond a la valeur
critique de l'angle de dérive a..

Définition 22 Tout pneumatique admet une limite au-dela de laquelle il ne peut plus
supporter un effort latéral supplémentaire. Le phénoméne de saturation de la courbe
1.24, illustre cette limite. Cette condition est appelée condition de patinage latérale.
Autrement dit, la force latérale atteint la valeur limite d’adhérence Fyy = py, F,

Propriétés d’adhérence latérale

Définition 23 Le coefficient d’adhérence latérale est défini comme le rapport de
la force latérale et la force normale qui agit sur le pneumatique.

F
py = 2 (1.27)
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Figure 1.25: Caractéristique de la force latérale fonction de l’angle de dérive pour
différentes adhérences

Un des problémes dans I’étude et ’analyse des propriétés d’adhérence est le passage d’un
revétement a ’autre. Un tel passage est particulierement complex est mal connu et posse
un certains problémes lorsqu’on veut étudier les comportements transitoires de I’action
de freinage et/ou traction. D’autre part, des experiences montrent que pour la neige ou
le sable (revétement granuleux), la caractéristique d’adhérence par rapport au glissement
longitudinal présente une valeur maximale pour un glissement de 100%. Cela, est du au
fait de ’accumulation de neige (ou sable) devant les roues.
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Figure 1.26: Caractéristique de la force latérale fonction de I’angle de dérive pour

différentes forces normales
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Figure 1.27: Influence des forces longitudinales (glissement) sur la caractéristique de la

force latérale fonction de ’angle de dérive
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Influence des différents parameétres sur le comportement latéral

La raideur de dérive et le coefficient de raideur de dérive ont été largement
étudiés (Sakai 1982). Ces études ont été réalisées en considérant différents aspects qui
influent sur le comportement de ces deux mesures, a savoir :

e type de roue, i.e. matériaux, dimension, angle des cables, etc.,
e forces normales,

e pression de gonflage et

¢ forces longitudinales, i.e. traction, freinage.

La table 1.5 montre un résumé de I'influence de I'augmentation (au sens positive) de ces
aspect sur le comportement latéral du véhicule.

| Aspect |  Tendance | Description du phénomene |
La hauteur, la largeur, Ie type (radial ou diagonal), le
Type de nombre de plis, le dessin de la carcasse, le niveau d’usure
roue et les aspects de fabrication du pneumatique définissent

leur comportement latéral.
En genéral une augmentation de la force normale

/‘ tend & accroitre la force latérale. L’influence des pro-
augmentation priétés d’adhérence entre le pneu et la route est partic-

ulierement important (comme l'illustre la figure 1.25).
Une augmentation de Ia pression de gonflage tend a

augmenter la raideur du pneumatique suivant la direc-
Pression /( tion latérale (raideur de dérive) car elle augmente la

Force normale

de . tension de la carcasse mais tend également a diminuer
gonflage sugmentalion la surface de contact. On peut admettre qu’une aug-
mentation de la pression de gonflage augmente la force
latérale (pour un méme angle de dérive) .
Des etudes expérimentales ont montré que les iforces
latérales diminuent lors de l'action de freinage ou
Forc.es \ d’accélération. La diminution de telles forces est due
}:loilliillfelsl- diminution d’'une part a la diminution des propriétés élastiques

du pneu et d’autre part a la diminution du coefficient
d’adhérence suivant la direction latérale (figure 1.27)

Table 1.5: Influence de plusieurs parametres sur le comportement latéral

Modeéle de connaissance pour le calcul des forces latérales

La théorie de Temple et Von Schlippe, (Wong 1993) décrit et explique les phénomenes
physiques qui mettent en jeu les forces latérales et ’angle de dérive (voir Annexe
A). Une telle théorie se limite a 1’étude des forces latérales dans la région linéaire (sec-
tion OA figure 1.24) autrement dit pour les angles de dérive faibles. Une extension
de cette théorie est faite par Wong (1993). Cette extension est similaire a la théorie de
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Julien, on consideére les mémes hypotheéses faites pour ’analyse de la force de traction
et du glissement longitudinal (voir section 1.5.2).

e Section OA : elle correspond aux angles de dérive faibles, la force latérale
augmente linéairement lorsque ’angle de dérive augmente dans cette partie; les
forces latérales sont dues principalement a 1’élasticitée latérale de la roue.
De maniere analogue a la section 1.5.2, on obtient la relation linéaire suivante :

F, = Coya (1.28)

avec Cqy définie précédemment (Définition 1.25). Une telle valeur dépend du type
de roue et de la longeur de la région de contact entre la roue et la route.

La valeur critique de I’angle de dérive e, correspond & la condition pour
laquelle une petite augmentation de sa valeur produit une région de glissement
latéral. Autrement-dit, a. est la valeur maximale de o qui correspond au com-
portement linéaire de la courbe force latérale fonction de ’angle de dérive.
Elle est obtenue par '’équation (1.12) en remplagant C; par C,, :

pof

., = E (129)

et la valeur critique de la force latérale F. est donnée par 1’équation (1.13) :

pp ks
2

ch = (1.30)

¢ Section AB : région nonlinéaire qui correspond a I’hypothése qu’il existe un glisse-
ment latéral, ainsi les forces sont dues d’une part a I’élasticité de la roue et
d’autre part au glissement latéral qui dépend des propriétes d’adhérence en-
tre la roue et la route. En utilisant ’expression (1.14) et en remplagant C; et i par
Cay €t @, on retrouve bien les relations nonlinéaires pour a > o, et F, > F,. :

_ _ et
By = moF3(1 4ca.,,a) (1.31)

Cette théorie est détaillée dans Ramirez-Mendoza et al. (1995a).

Modeles empiriques pour le calcul des forces latérales

Il existe dans la littérature des modeéles empiriques basés sur des données expérimentales
qui permettent de représenter les forces latérales.

Par exemple Williams et Haddad (1994) et Ellis (1989) proposent un modéle empirique
donné par ’expression de type polynomial :

Fy, = cpaF, + cpaF? (1.32)

ol ¢, et ¢,z sont des constantes & déterminer & partir des données expérimentales.
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O’Brien, Iglesias et Urban (1996) proposent une approximation de type exponentiel.

Des modéles plus complexes sont aussi proposés dans Ono, Takanami, Iwama, Hayashi,
Hirano et Satoh (1994) ou les forces latérales sont modélisées a I'aide d’une équation
différentielle.

Le modele le plus utilisé dans la littérature automobile (Chee, Tomizuka, Pathward-
han et Zhang 1995, Ackermann 1995, Ackermann, Guldner, Sienel, Steinhauser et Utkin
1995, O’Brien et al. 1996, Hatipoglu, Ozguner et Unyelioglu 1996), suppose que la rela-
tion existant entre la force latérale et I’angle de dérive peut étre approximée par la
relation linéaire suivante :

P, =0 (1.33)

Dans I’analyse précédente, les forces longitudinales n’ont pas été prises en compte.
De telles forces peuvent affecter de maniere importante les force latérales. En effet,
les forces de freinage et de traction changent le comportement de la dynamique
latérale. Un tel couplage entre les forces longitudinales et latérales doit étre pris
en compte lors du développement de tout modele visant a décrire et expliquer des sol-
licitations latérales et longitudinales combinées, par exemple lors de I’action de freinage
en virage.
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1.7 Comportement dynamique couplé :
latéral-longitudinal

Comme nous avons vu dans la table 1.5, les relevés expérimentaux permettent de montrer
que lorsqu’un pneumatique est soumis simultanément (& des forces) suivant la direction
latérale et longitudinale, il apparait que les forces relatives a chaque direction dérivent
de leurs valeurs nominales définies suivant une seule direction isolée. Ainsi une force
latérale réduit la force longitudinale et inversement une force longitudinale réduit
la force latérale. La diminution de telles forces est due d’une part a la diminution des
propriétés élastiques du pneumatique suivant les deux directions (raideur longitudi-
nale et raideur de dérive) et d’autre part a la diminution des propriétés d’adhérence
suivant aussi les deux directions (coefficient d’adhérence longitudinale et coeffi-
cient d’adhérence latérale).

La figure 1.28 illustre la dégradation des caractéristiques de la force latérale et de la
force longitudinale fonction du glissement longitudinal pour différents angles de
dérive.

De méme, la figure 1.29 montre le comportement des caractéristiques de la force latérale
et de la force longitudinale fonction de I’angle de dérive pour différentes valeurs
du glissement longitudinal.

F, et F; (kN)

3.5

25

1.5

0.5ff -

i-(%)

% 10 20 30 0 50 60 70 80 90 100
Figure 1.28: Caractéristique du comportement couplé : latéral-longitudinal fonction du
glissement longitudinal.

La figure 1.30 montre I'influence de la force longitudinale (traction / freinage) sur la
force latérale.

Dans ce cas, on trace la caractéristique du coefficient d’adhérence latérale g, (ou la
force latérale) fonction de ’angle de dérive (a gauche sur la figure) et pour différentes
valeurs d’angles de dérive, on trace le comportement du coefficient d’adhérence
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Figure 1.29: Caractéristique du comportement couple : latéral-longitudinal fonction de
I’angle de dérive.
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latérale , (ou la force latérale) en fonction du coefficient d’adhérence longitu-
dinale g, (ou la force longitudinale) (& droite sur la figure).

Nous pouvons constater :

¢ une dégradation du coefficient d’adhérence latérale p, (ou force latérale)
lors de la présence d'une force longitudinale.

e le coefficient d’adhérence résultant u, (figure 1.31) atteint une valeur maxi-
male. Il est notable que les valeurs de ses composantes (latérale et longitudinale)
Hz et py ne sont pas plus grandes que ses valeurs maximales respectives pymaz €t
MPrmaz (figure 1.31}.

Lorsque la figure 1.31 est realisée dans les quatre quadrants, I’allure correspondant &
ses valeurs maximales ressemble a une ellipse (figure 1.32). Une telle ellipse est con-
nue comme ellipse d’adhérence et est utilisée pour caractériser le comportement dy-
namique couplé des forces longitudinales et des forces latérales, (Wong 1993).
Des modeles analytiques ont été developpés pour trouver des relations qui expliquent le
comportement des forces latérales durant le freinage ou durant 1’accélération. Dans
Ramirez-Mendoza et al. (1995a) une étude a été faite.

1.7.1 Modele d’interaction longitudinal-latéral

Le glissement longitudinal et le glissement longitudinal en freinage, donnés re-
spectivement dans les définitions 1.5 et 1.15, ne prennent pas en compte la déformation
latérale du pneumatique donnée par I’angle de dérive a.

Maintenant, nous redéfinissons le glissement longitudinal et le glissement longitu-
dinal en freinage pour tenir compte de déformation latérale de la roue. De plus, nous
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Freinage Traction

Figure 1.32: Ellipse d’adhérence

allons définir le glissement en traction et en freinage suivant la direction latérale. Pour
cela, plusieurs modeles ont été proposés dans la littérature (Burckhardt 1993, Reimpell
et Sponagel 1993, Mayer 1996). Nous allons considérer les définitions faites par Reimpell
et Sponagel (1993).

e Lorsqu’un pneumatique tournant sur une surface solide est soumis simultanément a
un couple moteur accélération (ou freinage) et a un effort latéral (par exemple, lors
de I’action de virage), une force de traction (force de freinage) et une force
latérale apparaissent au niveau de la surface de contact du pneu avec la route,
ainsi la surface est déformée suivant la direction longitudinale et suivant la direction
latérale. La vitesse de translation du point de contact du pneu avec la route v, est
constituée de deux composantes, une suivant la direction de I'axe longitudinal de la
roue et une ortoghonale a celle-ci, comme illustré dans la figure 1.33. Ceci motive
la définition de glissement longitudinal en traction et en freinage.

Glissement longitudinal et glissement latéral

Définition 24 Le glissement longitudinal est donné par I’expression suivante :

ix___rw—v,.cosa (1.34)

Tw

v, cos o est la composante de la vitesse de translation du point de contact v, suivant l'aze
longitudinal de la roue, (figure 1.33).

Définition 25 Le glissement latéral , défini comme le rapport entre la composante
de la vitesse de translation du point de contact v, suivant l'aze latéral de la roue et la
vitesse de la roue rw, (figure 1.83) est donné par Uezpression suivante :

; vy SID @
T-y =

— (1.35)

Ainsi un glissement résultant peut étre défini suivant la direction de I’angle de

dérive a donné par :
iy =il ¥ % (1.36)
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Figure 1.33: Définition de glissement suivant ’axe longitudinal de la roue et suivant I’axe
latéral de la roue (Reimpell et Sponagel 1993)

Propriétés d’adhérence couplée

Les propriétés d’adhérence couplée sont définies en utilisant le concept d’ellipse
d’adhérence (Wong 1993) :

¢ Laforce résultant de I'action d’accélérer (force de traction) F, et de virage (force
latérale) Fy a une valeur maximale qui est définie par le coefficient d’adhérence
#r €t la force normale F, qui agit sur le pneumatique.

Basée sur ce principe, nous pouvons formuler I’égalité suivante :

JF2+ F? = Fp, (1.37)

de maniére équivalente :

VEE+ =, (1.38)

ou u, dénote le coefficient d’adhérence couplé et u, et p, sont respectivement le
coefficient d’adhérence longitudinal et le coefficient d’adhérence latéral définis
précédemment.

Un certain nombre de paramétres affectent le comportement des propriétés d’adhérence
couplés a savoir la force normale F,, la vitesse du véhicule v et bien évidemment le
type de revétement et la nature de la route (sec, humide, etc.).

Une autre maniere de caractériser y, consiste a utiliser le modéle empirique donné par
Burckhardt (1993) :

pr = [e1(1 — e2)) — g4, ]e (1 — 5 F2) (1.39)

Intuitivement, nous pouvons penser qu’il existe une répartition de I’adhérence suiv-
ant la direction longitudinale et latérale. Pour cela, nous redéfinissons le coefficient
d’adhérence longitudinale x, (Définition 1.9) et le coefficient d’adhérence latérale
ty (Définition 1.27) comme suit :
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Définition 26 Le coefficient d’adhérence suivant la direction de v, définie par ’angle
de dérive est donné par l'ezpression :
iy '
Bz = }Jarz— (140)
Définition 27 Le coefficient d’adhérence suivant la direction orthogonale a v, est
donné par l’ezpression suivante : '
1
iy = ,u,.z,—y (1.41)
La table 1.6 présente les valeurs des coefficients de la caractéristique d’adhérence g,
pour certains types de revétement et de nature de route. La figure 1.34 montre les car-

Surface o c2 Ca3 Cs Cs

Asphalte (sec) 1.2801 23.99 0.52 0.02 0.0015
Asphalte (humide) 0.857 33.822 0.347 0.02 0.0015
Béton (humide) 1.1973 25.168 0.5373 0.02 0.0015
Enneigée 0.1946 94.129 0.0646 0.02 0.0015
Glacée 0.06 306.39 0.0 0.02 0.0015

Table 1.6: Valeurs moyennes des coefficients de la caractéristique d’adhérence pour cer-
tains types de routes (Burckhardt 1993)

actéristiques d’adhérence p, fonction du glissement résultant ¢, pour un certain nombre
de types de revétement et de nature de route.
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Figure 1.34: Caractéristiques d’adhérence

Plus le coefficient d’adhérence est élevé, plus le véhicule sera apte a répondre a des
sollicitations latérales et longitudinales importantes et meilleur sera son comportement
dynamique couplé : latéral-longitudinal.
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Forces de traction et forces latérales

La figure 1.35 montre un schéma des forces longitudinales (force de traction) et forces
latérales. Notons qu’une transformation doit étre faite pour calculer les forces F,. et &
suivant la direction de ’axe longitudinal et latéral de la roue.

A axe latéral de la roue

direction du

axe longitudinal _/

|
}
| de la roue
|
|

py F
Figure 1.35: Forces latérales et forces longitudinales

Fr = p.F,cosa+ p,F,sina (1.42)
Fy,=—u.F,sina+ py F; cos a (1.43)

Glissement longitudinal et latéral en freinage

Comme dans la section précédente, le glissement longitudinal en freinage et le
glissement latéral en freinage sont définis par :

Définition 28 Le glissement longitudinal en freinage est donné par I’ezpression
suivante:
. r COS Q@ —
i Vreosa—rw (1.44)
Uy COS &
Définition 29 Le glissement longitudinal en freinage est donné par lezpression

sutvante:
tys = sina (1.45)
Pour des raisons de cohérence avec la définition 1.15, nous prenons des valeurs positives

de iz, & la différence de Reimpell et Sponagel (1993).

Le glissement résultant en freinage est donné par:

ire = fi2, + &2, (1.46)

Burckhardt (1993) suppose un comportement d’adhérence couplé lors de I’action d’accélerer
similaire a celui de 'action de freinage; on donc peut utiliser la méme caractéristique
définie par 1’équation (1.39).
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Figure 1.36: Définition du glissement en freinage suivant I’axe longitudinal de la roue et
suivant I’axe latéral de la roue (Reimpell et Sponagel 1993)

Les forces de freinage et les forces latérales sont calculées de maniere similaire
aux équations (1.42)-(1.43).

Des études précédentes ont montré 'efficacité de ce modeéle pour caractériser le com-
portement dynamique couplé du véhicule (Daiet Kiencke 1995, Kiencke et Daifl 1994).

11 est notable & mentioner le modéle "empirique-physique” (il est basé d’une part sur
des données experimentales et d’autre part sur des études des phénomenes physiques de
comportement) proposé par Pacejka (Bakker, Nyborg et Pacejka 1987, Bakker, Pacejka
et Lidner 1989, Pacejka et Sharp 1991). Un tel modéle peut, en choissant judiciousement
ses parameétres, s’ajuste a plusieurs caractéristiques de comportement dynamique de la
roue a savoir force longitudinale, forces latérale et moment d’autoalignement
ainsi que le comportement couplé. Un tel modele est souvent utilisé dans la littérature
automobile pour caractériser le comportement dynamique des roues.

1.8 Comportement dynamique vertical des roues

Dans cette section, nous décrivons la dynamique verticale des roues.

1.8.1 Modeéle dynamique vertical des roues

La modélisation de la dynamique verticale de la roue est particulierement importante
lorsqu’on veut faire une analyse vibratoire, car les forces résultantes de I'interation entre
la roue et la route sont transmises au chéassis du véhicule. De plus, pour la synthese de
la suspension active, on a effectivement besoin d’un modele de la dynamique verticale
de la roue.

La figure 1.37 montre le modele de comportement vertical de la roue.

m., représente la masse de la roue,

k.s dénote la raideur verticale du pneumatique,
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cys correspond a la constante de ’amortisseur liée au pneumatique. Les valeurs
de cys sont tres faibles, c’est la raison pour laquelle dans beaucoup d’études dy-
namiques des systemes de suspension cette constante est supposé nulle,

w(t) = Zo(t) représente la dérivée du profil de la route qui engendre les excitations dues
aux irrégularités de la route et

zus dénote le déplacement vertical de la masse de la roue, nommé typiquement masse
non suspendue.

Zus
Mys

Kus H—_—J__I Cus

[t

I

e T e e T e
Figure 1.37: Modéle de la dynamique verticale de la roue,

La raideur verticale k,, et la constante de ’amortisseur du pneumatique c,,
peuvent étre obtenues & partir de la réponse dynamique de la roue lorsqu'une excitation
sinusoidale est appliquée sur la bande de roulement. La réponse est mesurée sur la jante.
De la fontion de transfert associée, on obtient kys €t Cys.

En appliquant le principe fondamental de la dynamique & la masse m,,, on obtient

1
Zus = _[Fkua + Fcus]
my

en supposant que les éléments de la suspension sont linéaires :

Fkua = kus(zus - zo)

Fcus = cua(z.us - ‘éo)
Zus — 2, Teprésente le débattement du pneumatique,

Il est notable que la caractéristique force-vitesse de 1’amortisseur de la suspension est
non linéaire et asymétrique car le comportement de ’amortisseur est différent en détente
et en compression. F,, peut étre caractérisée, en termes de la variation du débattement
de suspension, par deux polynémes du quatriéme ordre : un pour le comportement en
détente et un pour le comportement en compression, (Daif8 1996, Patwardhan 1994). De
méme, la raideur de la suspension peut étre aussi supposée non linéaire et caractérisée,
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en termes du débattement, par un polyndome.

Un de modeles plus utilisés pour caractériser le comportement vertical des pneuma-
tiques est le modele visqueux-elastique (Wong 1993), qui consiste en une masse et un
resort en parallele avec un élément d’amortissement visco-élastique caractériser par un
résort et un amortisseur, COMINe I'illustre la figure 1.38.

Muys

\ U._‘iI_”J_JCual

kusl
% kusz

\

|

I

Figure 1.38: Modele visco-élastique

Influence de plusieurs parametres sur la dynamique verticale des roues

Pour un pneumatique donné les parametres les plus influents sur la la dynamique
verticale du pneumatique sont la pression de gonflage p et la vitesse du véhicule v. Une
modélisation physique du comportement dynamique vertical est tres difficile a réaliser.
Des études expérimentales sont plus appropriées pour la décrire. Par exemple Patwardhan

(1994) propose Je caractériser la raideur du pneu par l’expression empirique suivante

kus = Cro + CrpP + Cry¥

Croy Crp € Cru sont des coefficients 3 déterminer a partir des expériences.

Modélisation des irrégularités de la route

L’excitation w due auXx irrégularités de la route peut étre modélisée par un bruit blanc
gaussien de moyenne nulle £{w} = 0 et de variance finie égale a {w(t)w(ta)} =
2r W, 6(t1 —t2) ot W, = A,v représente la densité spectrale de puissance qui dépend des
irrégularités de la route A, et de la vitesse du véhicule v (Healey, Nathman et Smith
1977, Hrovat 1993).

Force normale agissant sur le pneu

La force normale qui agit entre la roue et la route est donnée par I’équation suivante :

Fzszus+Fcua+Fata
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La force statique Fl;, est due d’une part au poids de la roue et d’autre part a la force
statique liée au point de contact entre le chassis et la suspension.

1.9 Comportement rotationnel des roues

1.9.1 Calcul du rayon dynamique de la roue

Définition 30 D’aprés la SAE, le rayon dynamique de la roue est défini comme le
rapport entre la vitesse de translation du point de contact du pneu avec la route v, et la
vitesse angulaire de rotation de la roue w.

re = - (1.47)

w
Mayer (1996) propose de calculer le rayon dynamique de la roue suivant la formule :

- F
__ rsin(arccos(l — %)

(1.48)

F,
arccos(l — =)

/'3 Mys
r
kus
e e,
Iy
[P |

Figure 1.39: Schéma du rayon dynamique de la roue

La figure 1.39 montre les variables importantes qui interviennent dans le calcul du rayon
dynamique, & savoir :

ks la raideur verticale du pneumatique,

r rayon de roulement lorsque la roue roule librement (sans moment de traction ou
freinage).

F, force normale qui agit sur la roue
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Notons que la raideur verticale du pneumatique est affectée par la pression de gon-
flage et la vitesse, comme nous ’avons vu dans la section précédente.

Dans la littérature, il existe différents manieres de calculer le calcul du rayon dynamique
de la roue r.. De méme, la maniere de 'estimer est actuallement tres discuté. Pour
résoudre ce probleme, une de solution qui semble acceptable est une moyenne entre le
rayon de roulement libre sans moment de traction 7, et le rayon dynamique Te, COMME
nous l’avons calculé précedemment, (Gissinger 1997).

1.9.2 Vitesse angulaire des roues

L’équilibre des moments pour la roue est donné par
Jw=M=rFr (1.49)
J. dénote l'inertie de la roue,
M dénote le couple-moteur (accélération ou freinage).

En intégrant la derniere équation, on obtient la vitesse angulaire de la roue.

J., inertie de la roue

F.
T

Figure 1.40: Vitesse angulaire de la roue

T

1.10 Comportement cinématique de la région de
contact

Rappelons que ’angle de dérive o est I’angle entre la direction du pneu et 1’axe lon-
gitudinal de la roue. L’angle de dérive dépend de plusieurs facteurs A savoir: I’angle
de braquage 8, I'angle de la direction du CG du véhicule par rapport a 'axe X, dénoté
par (3 et la vitesse angulaire de lacet . Une analyse de la cinématique du véhicule
est donc nécessaire. Pour ce faire, nous allons considérer dans un premier temps la
cinématique d'un modele 4 roues, et que nous appliquerons au cas du modele bicyclette
développé dans le chapitre 2.

La figure 1.41 montre les variables nécessaires pour obtenir les vitesses de chaque point
de contact, & savoir :

o aji, 0tf2; Ori et a,, dénotent respectivement les angles de dérive des roues avant-
gauche, avant-droite, arriere-gauche et arriere-droite.
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® 671, 0y2, 6r1 et 6. représentent respectivement les angle de braquage des roues
avant-gauche, avant-droite, arriere-gauche et arriére-droite.

e I; et [, représentent respectivement la distance du CG du véhicule a I’axe avant et
la distance du CG du véhicule & I’axe arriére.

® bs et b, représentent respectivement la distance entre les roues avant et la distance
entre les roues arriére.

® dys1, dgyo, dyr1 €t dgrg sont des distances a partir du CG du véhicule & chaque roue,
et sont données par les relations suivantes :

b
dyfl = dyﬂ = l_z; + Z’

b2
dg'rl = d_qr2 = [TZ + Zr'

® U.51, Urs2, Urr1 €t Uprp dénotent respectivement le vecteur vitesse de translation
du point de contact du pneumatique avant-gauche, avant-droit, arriére-gauche et
arriere-droit.

® 3.1, Bry2, Brr1 €t Brry sont respectivement les angles entre 0,1, ) f2, Orr1 €6 Tppg €t
I'axe longitudinal X, du repére du véhicule S.

> <

\\\\\\\\\\\\\\\\\\\\\\\\ 36 \

f \\\\\\\\\\\\\\\\ ™

by

Y \\\\\\\\\\\\\\\\\\\\\\\\
\\\\\\\\\\\\\\\\\

’*—’T,’*—’T/N

Figure 1.41: Vitesses des points du contact du pneumatique avec la route
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Le mouvement du véhicule consiste en un mouvement de translation et un mouvement
de rotation. Le premier est lié 3 la vitesse du centre de gravité (CG) du véhicule ¥ et le
deuxieme est 1ié & la vitesse angulaire de lacet P.

Y,

ly
En considérant que les distances entre le CG du véhicule et chaque point de contact
restent constantes, on peut déterminer les vitesses comme suit:

5.1 = (vcos B — Pdgrsinby)ees + (vsin B + tdgs1 c0s 011)€ys (1.50)
Upf2 = (v cos B + Pdgg2 cOS 052)€zs + (vsin B + Pdgsa sin BJ‘?)Eya
T,y = (vcos B — pdgr cos 0,1)Ezs + (vsin B — dgr1 5in 0r1)€ys
Gorg = (v cos B+ tdgra sin br2)€zs + (vsin B — Ydgrz €08 0r2)Eys
o &,, dénote la direction longitudinale par rapport a l'axe X, du repere du véhicule

S,

e &, dénote la direction latérale par rapport 3 ’axe Y, du repere du véhicule S.

Pour des angles faibles de 3, les relations peuvent &tre approximeées comme suit:

vppr = (v — Ydgp18in011)€ze + (vB + Wdgs1 cos O51)Eys (1.51)
vrg2 = (v + Pdgsz cosB72)8ns + (VA + by g2 sin O72)€ys
Ve = (U — 'l/‘)dgrl 08 0r1)€zs + (vB— Tj)dgrl sin 0,1)€ys
vorg = (v + dgr2 sin Or2)Ezs + (vB - Pdgra €08 0r2)€ys

et les angles 051, s, 0r1 et #,, sont déterminés pour les relations trigonométriques
suivantes:

by
B_fl = arctan(z—l;
Zl_f [
8,, = arctan(=—) = 5 — 91
: by B
b1 = a.rctan(zb-ﬁ)

by
b2 = arctan(ET) == -721 -6
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Les valeurs correspondantes et les directions par rapport au repere S sont données par:

LI LY

Urp1 = \/(‘Urfllgya)z + ([vr1/€z)%,  Bry1 = arctan i::nl%i_:
- = - AL

Vrsz = \/([r121800)2 + (JUr2l0)?, Bz = “Cta“‘lzr;g% (1.52)

Vrrl = \/(I"'-’rrl"-;—'!,rs)2 5 (lvrrllgxﬂ)21 Brr1 = arctan z::z Z'::

Urr2 = \/(l”rr2|€y5)2 + (lvrrZIEIs)zs Br‘r2 = arctan ::: g::

Les angles de dérive sont calculés comme suit :

agp = b5 — Brp (1.53)

agp = b5 — Brp2
Qar; = 61'1 - ﬁrrl

Uy = 6,9 — Brra
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Chapitre 2

Dynamique des véhicules

Résumé

D ans ce chapitre, on presente les modéles plus souvent employés dans la littérature,

permettant de décrire la dynamique des véhicules. Une telle dynamique peut étre
traitée en plusieurs parties en 'occurrence, le modeéle de chassis, le modele de forces
aérodynamiques, le modéle pour le calcul des forces de gravité, la suspension et la roue.
Apres quelques hypotheses de simplification, un modéle demi-véhicule est développé pour
mettre en évidence son utilité a décrire de fagon acceptable le comportement dynamique
latéral du vehicule.

2.1 Introduction

Depuis P'existence des voitures, le probléme de la modélisation de la dynamique des
véhicules automobiles a été beaucoup étudié. En effet, le fait de pouvoir décrire et ex-
pliquer les phénomenes qui interviennent dans la dynamique des véhicules a une grande
importance pratique. De méme la prédiction et la simulation des véhicules automobiles
ont un grand intérét pratique.

Le véhicule est un corps sujet aux forces et moments externes suivant les trois axes:
longitudinal, latéral et vertical. La nature de telles forces est due & :

I'interaction entre la roue et la route
les perturbations (du vent) et
les forces de gravité.

La figure 2.1 montre les systemes de coordonnées utilisés pour décrire la dynamique du
véhicule, a savoir :

o Le repere de référence (O, X,Y;Z,), nommé repére R.

e Le repere mobile attaché au centre de gravité (CG) du véhicule (0, X,Y,Z,),
nommeé repere U.



66 CHAPITRE 2. DYNAMIQUE DES VEHICULES

e Un deuxiéme repére mobile attaché au CG du véhicule, (0sX,Ys Z,) nommé repere
S. X, coincide avec la direction longitudinale de la route et Y, coincidant avec la
direction latérale de la route Z, est orthogonale au plan de la route.

e Le repere mobile lié au CG de la roue (Othwththh), nommé repere Wh.

Nous allons exprimer la cinématique du véhicule dans le repére de référence R, et les
forces et moments dans le repere attaché au CG du véhicule S. Ceci nécessite de trans-
former un repere en un autre. Geci se fait par I'intermédiaire des matrices de transfor-

mation, explicitées ultérieurement.

La dynamique du véhicule peut étre divisée en plusieurs parties, a savoir
e le modele de chassis,
e le modele des forces aérodynamiques,
e le modele pour calculer les forces dues a la gravite,
e le modele de suspension et
e le modele de roue.

Dans la suite, nous allons décrire chacun de ces modeles.

Y,

2.2 Modeéle du chassis

Considérons le chassis du véhicule comme un corps rigide situé dans I'espace réel a trois
dimensions. Un tel corps posséde 6 degrés de liberté : 3 décrivent son déplacement et
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Y,
Ywh
X,
- Y I,
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™ Y; 1
b, X, b
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'8 Iy
I . g
Figure 2.1: Modeéle du véhicule -définition 3és'repéres et variables géométriques
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trois décrivent son orientation. Les six degrés de liberté sont exprimés en particulier par

\

e trois translations, suivant les trois axes du repére U attaché au CG du véhicule.
Elles assurent donc le déplacement du chassis par rapport au repere de référence

R.

e trois rotations autour des trois mémes axes du repere U. Ces rotations assurent
’orientation du chassis dans le repéere de référence R.

Les équations dynamiques du chassis sont obtenues en appliquant les principes fondamen-
taux de la dynamique. Ceci conduit & trois équations différentielles pour le mouvement
de translation et a trois équations différentielles pour le mouvement de rotation.

2.2.1 Mouvement de translation

L’équilibre de forces, suivant les trois axes, qui agissent sur le chassis conduit a la relation
suivante :

i’z Fxf1+Frf2+Fa:r1+Fxr2+er+Fgr+Fr
m | vy =Trs | Fypn + Fypa+ Fyrn + Fyra + Fuy + Foy (2.1)
i)z R sz1+sz2+Fzr1+Fzr2+Fw2+ng s
avec
c(¥)e(¢r) s(¥)e(¢r) —5(¢r)
T = | —s(¥)e(é) —c(¥)s(dr)s(é:)  c(¥)e(ér) + s($)s(¢r)s(ér)  —clgr)s(&r)

)
—s(¥)s(&) — c(¥)s(dr)e(€r) —c()s(—&) + s(¥)s(dr)e(€s)  e(gr)e(r)
m dénote la masse du véhicule

vT = [v, v, v,] représente respectivement les vitesses longitudinale, latérale et verticale
du chassis dans le repére de référence R

Fn” = [Fop1 Fyp1 Fip1] dénote respectivement la force longitudinale et la force latérale
qui agissent sur la roue avant-gauche et la force verticale qui agit entre le chassis
et la suspension.

Fe! = [Fif2 Fysz2 F:p2] dénote respectivement la force longitudinale et la force latérale
qui agissent sur la roue avant-droite et la force verticale qui agit entre le chassis et
la suspension.

) QR [Fyr1 Fyr1 Fir1] dénote respectivement la force longitudinale et la force latérale
qui agissent sur la roue arriere-gauche et la force verticale qui agit entre le chassis
et la suspension.

FrzT = [Fyra Fyr2 Fira] dénote respectivement la force longitudinale et la force latérale
qui agissent sur la roue arriére-droite et la force verticale qui agit entre le chassis
et la suspension.

Fw! = [Fu: F.y Fu.) représente les forces aérodynamiques dues aux perturbations du
vent.
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Fo' = [F,. F,, F,.] représente les forces de gravité.

F.T = [F, 0 0] désigne la force de résistance au roulement.

£, ¢, et 1 représentent respectivement les angles de roulis, de tangage, et de lacet. ¢, et
¢, dénotent respectivement ’angle d’inclinaison latérale de la route et Iangle de

la pente de la route, comme I'illustre la figure 2.1.

T dénote la matrice de transformation du repére S vers le repere de référence R.

2.2.2 Mouvement de rotation

L’équilibre des moments, suivant les trois directions, est donné par :

é (szl _FzIZ)E{"F(Fzrl _Fzr2)%ﬂ+m{)yhr
J ¢ = ﬁ(sz2+szl)lf+(Fzrl +Fzr2)lr _mvxht
71[) (Fyfl + Fyf2)]f - (Fyrl + Fyr’.’)lr + (F:er - F.‘L‘fl)%L + (F:L'r2 - Fzrl)ézn
avec
J.m: er J::z
IJ=1dw Jy Jp
Jz:r: Jzy Jzz

J dénote la matrice d’inertie du véhicule
[{ ¢ gb] représente respectivement les accélérations de roulis, de tangage, et de lacet.

Iy et I, dénotent respectivement la distance entre le centre de gravité du véhicule et
I'axe avant et la distance entre le centre de gravité du véhicule et 1’axe arriére.

by et b, dénotent respectivement la distance entre les roues-avant et la distance entre
les roues-arriere.

h, et h; représentent respectivement la distance du CG du véhicule au centre de rotation
de roulis et la distance du CG du véhicule au centre de rotation de tangage.

2.3 Modele de forces aérodynamiques

Les forces aérodynamiques influent directement sur I’énergie dépensée d’un véhicule. De
telles forces sont importantes quand le véhicule roule & grande vitesse (Wong 1993).

Les facteurs qui influent sur la résistance aérodynamique sont principalement :
¢ Le flux d’air a I'extérieur du véhicule (carcasse)

¢ Le flux d’air qui pénétre a 'intérieur du véhicule, systéme de rafraichissement du
moteur, systeme de chauffage et climatisation, et systeme d’aération.
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Le vecteur de forces de résistance aérodynamiques Fy(¢) peut étre modélisé par

Fwa: - 22& Ca.::: Az‘vrel:r: |vrel:: I
Fwy = —%cayAyUreiylurelﬂ
Fos |5 0

avec
Urel v Vwz
Urely | g Yy lg Vuwy | p
p. est la densité de lair et dépend de la température et 'altitude de la route

Caz et Cyy dénotent respectivement les coefficients de résistance aérodynamique suivant
les directions longitudinale et latérale, ils dépendent de la forme du véhicule.

Vwz €b Uyy sont respectivement la vitesse du vent dans les directions longitudinale et
latérale.

Vpelz €t Urery dénotent les vitesses relatives du véhicule par rapport au vent.

A, et A, sont les surfaces caractéristiques du véhicule (aire frontale).

2.4 Modele de forces dues a la gravité

Les forces de gravité Fg qui agissent sur le CG du véhicule, exprimées dans les reperes
S et U sont déterminées comme suit :

Fys 0
Fy =T 0
FQ‘Z s -mg ly

avec

c(¢r)  s(¢r)s(ér) s(r)elér)
TLJ = 0 c(ér) —s( r)
—s(4r) c(@r)s(&) cler)elés)

T2 dénote la matrice de transformation du repéere du CG du véhicule U vers le repere
du plan de la route S.

2.5 Modele de suspension

1l existe de tres nombreux modeles de suspension, fonction de la complexité et des hy-
potheses faites sur le véhicule. Dans cette partie, nous allons en présenter un certain

nombre.
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2.5.1 Modéle quart de véhicule 4 2 degrés de liberté

Le modeéle a 2 degrés de liberté (figure 2.2) prend en compte les déplacements verticaux
de la roue et du chassis. Il correspond 2 la modélisation d’un véhicule équipé de quatre
suspensions indépendantes (figure 2.3).

m, représente la masse suspendue supposée égale au quart de la masse du chassis.
Mys désigne la masse non suspendue supposée égale a la masse de la roue.

kus dénote la raideur du pneumatique. Elle est typiquement supposée linéaire (Wong
1993).

cys correspond a la constante de ’amortisseur 1ié au pneumatique. Les valeurs de ¢,, sont
tres faibles, c’est la raison pour laquelle dans beaucoup d’études sur les dynamiques
des systeémes de suspension, elles sont supposées nulles.

Fy, dénote la force de ressort due  la raideur des éléments de la suspension. Elle est
typiquement supposée linéaire (Wong 1993). Dans ce cas, k, représente sa constante
de raideur.

F., dénote la force due & I’amortissement des éléments de la suspension qui est non
linéaire, (Patwardhan 1994). Une telle force peut étre caractérisée, en termes de la
variation du débattement de suspension, par deux polynémes du quatriéme ordre :
une pour le comportement en détente et une pour le comportement en compression,
(Daifi 1996). Lorsqu’on suppose cette force linéaire , Cs dénote la constante de
I’amortissement.

w(t) = Zo(t) représente la dérivée du profil de la route qui représente les excitations
dues aux irrégularités de la route.

Zs et 2, dénotent respectivement le déplacement vertical de la masse suspendue et celui
de la masse non suspendue.

En appliquant le principe fondamental de la dynamique a la masse m,, on obtient :
- 1
2z = _[ch + Fka)]
My

et pour la masse m,, on a :
1

[_‘ch - st + kus(zo = zus) + Cua(éo = ,ém)]

Zus —
us

On peut choisir les états comme suit :
Tl = Zus — 2,
Iz = éua
T3 = 25 — Zys
Ty = 2','3 (22)

ou




72 CHAPITRE 2. DYNAMIQUE DES VEHICULES

A
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9. Modele de suspension, quart de véhicule a 2 degrés de liberté
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Figure 2
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(quart de véhicule a 2 degrés de liberté)

Figure 2.3: Quatre suspensions indépendantes




2.5. MODELE DE SUSPENSION 73

71 représente la déformation du pneumatique,
T2 dénote la vitesse de déplacement vertical de la roue,
z3 représente le débattement de la suspension,

T4 est la vitesse de déplacement vertical du chéssis.

Le comportement dynamique de chaque masse est étudié autour de son point d’équilibre.

On détermine alors les relations suivantes:

i]zﬂlz—w

- kus c'us Cus 1 1 .
Iy = — I — zo + w — st(mli) - _ch($45$2)
Mays Mys Mys Mays Mys
d’:g = T4 — Io
b4 = = Fiu(23) + —— Fus(4,22) 2.3)
Ty = — Lk, — L5\ Ty, T .
= o Fel@s) + — 4, T2 (
Sous sa représentation d’état :
X = A(x) + Gw (2.4)
avec
I, T -1
k, c 1 1 c
x= | T2 , A(x) = T L1 T &2 — m—=Fiy(23) — e i £ TE ) Qe s
T3 Ty — Ty 0
T4 —mtzy+ L Fiu(2a) + - Fea(24, 23) 0

L’excitation w peut étre modélisée par un bruit blanc gaussien de moyenne nulle £{w} =
0 et de variance finie égale & £{w(t;)w(ty)} = 2rWé(t, — t;) o W, = A,v représente la
densité spectrale de puissance qui dépend des irrégularités de la route A, et de la vitesse
du véhicule v, (Healey et al. 1977), (Hrovat 1993).

Pour les quatre suspensions indépendantes, nous avons les quatre équations d’état suiv-
antes:

Xsr1 = Api(To1)Xop1 + Gptwnp
Xsf2 = Aga(Te51)Xeg2 + G ponso
Xer1 = Ap (Ts51)Xsr1 + Griwne
Ar2(T551)Xsr2 + Grotnrs (2.5)

Nous pouvons alors calculer par rapport au repere S, la force verticale qui agit entre le
chéssis et la suspension comme étant la somme des forces lides aux composantes de la
suspension : la force du ressort et la force de I'amortisseur, plus la force statique due &
la gravité (force au repos). Les quatre forces verticales sont données par les équations
suivantes :

Xsr2 =

mgl,
215+ 1)

mgl_f
20y + 1)

Fegile = + Frofi + Fosyi

Fzri|S = + stri + chr:‘ = 1,2 (26)
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Pour calculer les forces normales qui agissent entre la roue et la route, nous déterminons
les forces liées au pneumatique : la force due au ressort et celle de ’amortisseur. La
somme de ces deux forces et la force statique due a la gravité donne la force normale.

mgl,
Fni = a7 3 kusiusio sfi — CusfitWnfi
rilr 2(lf+l,.)+[ fi Cusgi 0 0]X,pi — Cusfitny
mgls _
Fﬂri = ku.ﬂ'i usrt sri — CusriWnri = 1,2 27
|r 200, + 1) + Cusri 0 0]x CusriW i (2.7)

Les simplifications faites pour le modele quart de véhicule créent quelques imperfections
par rapport a un modele de véhicule entier ou demi-véhicule, mais elles permettent une
étude plus aisée du comportement dynamique. En effet un tel modele est tres souvent
employé dans la synthese de suspensions actives.

2.6 Vitesses angulaires des roues

L’équilibre des moments pour chaque roue est donné par les expressions suivantes:

Jepwp = My — T‘eannlw
Jr_fz@fz = Mfz - T‘e_szxfz|w
Jrriwr = My — TerlFrrllW
Jerawrs = Mg — TeraFopa|w (2.8)

Jrs1 et J,52 dénotent l'inertie des roues avant,

Jrr1 et Jo dénotent ’inertie des roues arriere,

Tes1 €t reg2 dénotent les rayons dynamiques des roues avant,

Ter1 €t Terp dénotent les rayons dynamiques des roues arriere.

wy1 et wyy représentent les vitesses angulaires de rotation des roues avant

wyy et wyo représentent les vitesses angulaires de rotation des roues arriére

Mgy, Mz, M,y et M,; représentent les moments du moteur appliqués sur chaque roue.

En intégrant ce modele, on obtient les vitesses angulaires de chaque roue comme fonction
des forces longitudinales et des forces latérales de la roue, et les moments de freinage ou
de traction.

2.7 Modele du véhicule a 2 roues : bicyclette

Depuis plusieurs années des chercheurs ont utilisé le modele bicyclette qui est une
représentation acceptable du comportement de la dynamique latérale du véhicule
(Shladover, Wormleey, Richardson et Fish 1978, Peng et Tomizuka 1993, Ackermann
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1993, Palkovics, Bokor, Michelberger, Varlaki et Gianone 1993, Guldner, Utkin et Ack-
ermann 1994, 0 Brien et al. 1996, Unyehoglu Hatipoglu et Ozguner 1997, Yaniv 1997).

Nous abordons la modélisation du véhicule, en faisant un certain nombre d’hypotheses
simplificatrices a savoir,

A;.

Ay

As.

Az
As.

On considere fictivement les deux roues comme une seule roue, placée sur I’axe cen-
tral du véhicule X, aussi bien a I’avant qu’a ’arriere du véhicule, comme ’illustre

la figure 2.4.

. Les caractéristiques de suspension ne sont pas prises en compte.

As.

On néglige le mouvement de tangage (rotation autour de I’axe z) et roulis (rotation
autour de ’axe y).

On considére que le véhicule peut étre représenté par une masse ponctuelle placée
sur son centre de gravité.

Les 2 roues roulent sans glissement.

. Le véhicule roule a vitesse constante.

On suppose des angles faibles.

On considére une route parfaitement plane (¢, = 0 et ¢, = 0).

Figure 2.4: Modele du véhicule & 2 roues : bicyclette

Les équations dynamiques qui décrivent le mouvement du véhicule sont données par :

avec

mt, = Fyy+ Fyr + Fa, (2.9)
Jzz’l!) = Fyflf - Fyrl,- + My, (210)
vy = v(f+ )
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avec Fy, dénote la force suivant I’axe y appliquée sur le CG due aux perturbations sur le
véhicule (i.e. forces aérodynamiques). Mg, dénote le moment résultant autour de l’axe 2
appliqué sur le CG di aux perturbations sur le véhicule.

Les équations de mouvement (2.9) -(2.10) sont données dans sa répresentation d’état

par :
; 1 L[F, 11 -
8- 211Gl

zz

(2.11)

el
e

Relations cinématiques

Comme on a déja vu dans la section 1.10, les angles de dérive ay et ar dépendent de
I’angle de braquage é, de 'angle de direction du véhicule A et de la vitesse angulaire
de lacet ?.

Figure 2.5: Comportement cinématique de la région de contact pour le modele bicyclette

Le comportement cinématique de la région de contact du pneumatique avec la route
d’un modéle & 2 roues est obtenue a partir du modéle du véhicule a 4 roues. En effet, les
équations des vitesses des points de contact sont données comme suit :

T = VEws + (0B + Ply)Eus (2.12)
T, = vEns + (V8 — Pl)Eys (2.13)
et les angles
hl
By =B+ % (2.14)
.
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Finalement, les angles de dérive peuvent étre exprimés de la fagon suivante :

[
Qy = (5f—ﬂf=6f—- ——v'i (216)
g = 6,-5,:6,—ﬂ+¢v1’ (2.17)

Les angles de braquage §; et 6, sont commandés soit par le conducteur, soit par le
systeme de commande; ’angle B dénote la direction du vecteur de vitesse du CG du
véhicule par rapport a I'axe X,.

Forces latérales

Les forces latérales F; et F,, peuvent étre obtenues, comme nous avons deja vu dans la
section 1.6.1, soit & partir de modeles de connaissance ou bien soit & partir de modeéles
empiriques. Nous avons vu que la caractéristique de force latérale fonction de I’angle
de dérive peut étre approximée par une relation linéaire, donnée par la raideur de
dérive (Définition 18); les forces latérales peuvent étre donc caractérisées comme suit

Fyf = qufaf (218)
Fyr = LayrQy (2.19)

Cays et Coyr dépendent de la nature de la route (neige, pluie, verglas), comme nous
'avons déja vu dans la section 1.6.1.

Représentation d’état du modele bicyclette

En remplacant les équations a, et o s obtenues de 'analyse cinématique et les relations
de forces dans le modeéle du véhicule, on obtient la représentation d’état comme suit

B _ | Ju ho B g1 G 6 dy 0 Fyy
[‘Z}_[fﬂ anlﬁJ”L[gn gﬁ”&f]*‘[ 0 dnHMﬁ;z] (2.20)

avec
_ _(Cay.f + Cayr) _ chyf
Ju= F— gu1 = mo J 1
Carlr_ca I Car n= -
fiz=—2 = 1 g1a = —2 muv
mv mo don — 1
far= Cayrlr - Cayflf ga1 = Cayflf A= Jzz
JZZ JZZ
Clagel? 4 Gy _ Clayl
fa2 = —( Tt ) g22 = —"‘—Ju

Le modele peut aussi étre représenté par la figure 2.6 qui integre les différents modéeles
développés dans cette section.

o Les entrées de commande sont les angles de braquage &; et 6,
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MODELE
DE
PERTURBATIONS
Fay | Mg
& ®J | MODELE I;f'f DYNAMIQUE
Hr DE | LATERALE

=5 CINEMATIQUE DE LA
f | REGION DE CONTACT

! _B, COMPORTEMENT

VEHICULE

Figure 2.6: Schéma bloc du modele bicyclette

e Les perturbations sont Fay et Mg, .

o Les sorties du modéle du véhicule sont la vitesse angulaire de lacet ¥, et I'angle de
direction du véhicule 3.

1l est notable que magré les numereuses simplifications, le modele bicyclette est tres utilisé
dans la littérature pour caractériser le comportement latéral du véhicule sur des condi-
tions normales de fonctionnement, en particulier pour la synthese des systemes de con-
duite automatique (Chee et al. 1999, Ackermann et al. 1995, Ramirez-Mendoza, M’Saad,
Dugard, Majjad et Kiencke 19956, O'Brien et al. 1996, Ramirez-Mendoza, M’Saad et
Dugard 1996, M’Saad, Ramirez-Mendoza et Dugard 1996, Hatipoglu et al. 1996). C’est
vrai que pour les conditions "critiques” de fontionnement (i.e. angles de derive impor-
tants et accélérations latérales importantes, actions de freinage et traction fortes, vitesse
plus grandes que 30 m/ s) un tel modéle n’est plus representatif de la dynamique latérale.
Cela peut s’explique due a la nonlinearité des forces latérales et a 'influence des force
longitudinales sur la caractéristique de comportement des forces latérales. Un certain
nombre d’études théoriques et experimentales qu’analysent la validité du modele bicy-
clete sont disponibles dans la littérature, (Mitschke 1990). Uns tels études determinent la
valeur maximale de 'accélération latérale et de ’angle de dérive pour lequelles le modele
bicyclette est utilisable.

Dans le cas du véhicule BMW5201, on a montré que le modele bicyclette n’est plus val-
able pour vitesses plus grands que 20 m/s, (Muelle 1996, M’Saad, Mueller et Ramirez-
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Mendoza 1997) (voir chapitre 6).

Les aspects suivants n’ont pas été considérés dans le cadre de ce chapitre sont :

e Articulations élastiques au sein des trains. Ces articulations entrainent des défor-
mations, notamment longitudinales, qui peuvent étre représentées par des raideurs
et amortisseurs placés entre la roue et le chéssis.

e La dynamique de roulis, & savoir les barres antiroulis, n’ont pas été tenues en
compte. Elles limitent les mouvement de roulis de la masse suspendue qui vont a
P'encontre de la stabilité du véhicule face aux sollicitations latérales.

e Le train moteur et ses éléments A savoir ’arbre de commande, le demi-arbre de
transmission et le différentiel.

* Influence de I'angle de carrossage sur le comportement latéral. Notons que, due
a l'influence de I’angle de carrossage 7, il existe toujours un déplacement (en
arriere du CG de la roue) du point ot les forces longitudinales et latérales agissent,
nommé dans la littérature anglosaxone caster offset. Cela, peut influencer dans
le calcul de la dynamique de la région de contact, a savoir : les forces ne sont
plus appliquées & une distance [ f ( pour le cas des forces sur ’axe avant), comme
Iillustre la figure 2.7 et 2.8. La raideur de carrosage (., est définie comme
la dérivée de la force latérale par rapport a I'angle de carrossage pour une valeur
nulle de ~.

aF,
Clyy = _a‘;w ”y:U

Une telle valeur dépend principalement de la force normale agissant sur la roue
et la pression de gonflage. La prise en compte de v sur ’étude du comportement
latéral se traduit par ’expression suivante :

F,=Fu.xF,
Pour des angles faibles, I’expression peut étre approximée par
F,=ChaxCyy

ou C, est le coefficient de raideur de carrossage qui est défini comme le raideur de

C

carrossage C.y par unité de force normale C,, = .
z

e Conditions limites de fonctionnement & savoir
— Perte d’adhérence et décollement des roues : systéeme de suspension.

— Limite de versement : en virage.

— deélestage des trains arriére et avant : traction /freinage.

Cela, nécessite d'une modélisation hybride et une détection de condition anormales
de fonctionnement.

—
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axe vertical 5

de la roue plan de la roue

force due a I'angle ~v

Figure 2.7: Influence de ’angle de carrossage sur le comportement latéral

Figure 2.8: Effet de ’angle de carrossage




Chapitre 3

Caractéristique de comportement
des véhicules

Résumé

Ce chapitre présente les caractéristiques de comportement des véhicules en termes de
trois indicateurs, en 1'occurrence les performances, la tenue de route et le confort. Pour
cela, on a utilisé des modeéles simplifiés du véhicule, & savoir modeles staticos-dynamiques,
ils consistent a 1’étude d’une partie de variables par leurs comportement dynamique les
autres étant définies comme statiques (constantes par rapport au temps).

3.1 Introduction

Les caractéristiques de comportement d'un véhicule automobile peuvent étre évaluées
par rapport aux aspects suivants :

¢ les performances,
e la tenue de route et
e le confort.

Les caractéristiques de performance sont liées 4 I’aptitude d’un véhicule & accélérer ou
bien & ralentir.

L’aspect de la tenue de route concerne la réponse du véhicule aux manceuvres du
conducteur et la capacité a stabiliser le véhicule par le conducteur suite & des sollicita-
tions latérales importantes.

L’aspect confort concerne les effets de vibration lorsqu’on roule sur des surfaces ir-
régulieres.

En effet, les caractéristiques de comportement des véhicules sont dues aux interactions
entre le conducteur, le véhicule et I’environnement comme l'illustre la figure 3.1.
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CAPTEURS
cpomntr NATURE DE LA ROUTE
[
ATE
ACCE;‘%{IN URy PERFORMANCE
CONDUCTEUR|
SYSTEME DE VEHICULE TENUE DE ROUTE
DIRECTION
RREGULARITES CONFORT
DE LA ROUTE
J 7

ASPECTS AERODYNAMIQUES

Figure 3.1: Systeme conducteur-véhicule-route

3.2 Aspect performance

Nous abordons I’étude de I’aspect performances d’un véhicule automobile en utilisant un
modele simplifié du véhicule qui nous ameéne a obtenir un certain nombre d’indicateurs
pour évaluer la performance des véhicules automobiles.

En faisant les suivantes hypotheses :
A,. Les coefficients d’adhérence sont égaux pour les 4 roues du véhicule.
Ap. On suppose que les roues d’'un méme essieu ont des performances identiques.

Ae. Suivant la direction longitudinale, on ne considere que la force de résistance au
roulement, les force de traction et la force inertielle.

Ay4. Suivant la direction latérale, on ne considére que les forces normales et le poids

du véhicule.

3.2.1 Force de traction maximale

La force de traction est limitée par deux facteurs

1. 'un est déterminé par le coefficient d’adhérence longitudinale de la route p,
et les forces normales qui agissent sur les axes du véhicule Fy; et F,,.

2. Pautre est déterminé par les caractéristiques de puissance et de transmission du
véhicule.
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Véhicule & essieu arriére moteur

Pour un véhicule & essieu arriere moteur (figure 3.2), la force de traction maximale
Fimar peut étre calculée comme dans la section 1.5.2, soit :

Fxmaz = ,u'rpFnr (31)

Figure 3.2: Véhicule & essieu arriére moteur

ou la force normale est donnée par :

I h
For = T, mag .
lf+1,-mg+lf+l,.ma (3.2)
avec
may = Fzmar + F,. (33)

ou la force totale de résistance au roulement F. = F.+ + F,§ (comme vu dans
la section 1.5.1) est déterminée comme le produit du coefficient de résistance au
roulement f, et la force normale qui agit sur les roues (dans ce cas, supposée égale
au poids du véhicule mg), soit :

F. = —fimg (3.4)

la force de traction maximale pour un véhicule & essieu arriére moteur est
calculée a partir des équations (3.1)-(3.4)

mg(lf - frh)/(l.f + 1)
1 — pzph /(1 + lr)

F:r:ma:t = Hzp (35)
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b el

Figure 3.3: Véhicule a essieu avant moteur

Véhicule & essieu avant moteur

Pour un véhicule & essieu avant moteur, comme l'illustre la figure 3.3, la force de

traction maximale F,.z est calculée comme suit :

F:l:mu.:r = ﬂa:pan (36)

avec la force normale F,; donnée par I’expression suivante :

l h
F.f = ——mg — n )
f T lrmg T lrma (3.7)

La force de traction maximale pour un véhicule a essieu avant moteur est donnée

par :
pizpmg(lr + f-h)/ (L + ;)

Fzma:r: = 3.8

T+ b/ s + ) (38)

R1. On voit bien que Fymaz dépend principalement des propriétés d’adhérence lon-
gitudinale, de la géométrie du véhicule et de son poids.

3.2.2 Temps d’accélération

La force Fl.: est la somme de la force de traction F; et la force de résistance au
roulement F,.; = F, + F, représente la force utile pour accélérer le véhicule.




3.2. ASPECT PERFORMANCE 85

L’équation (3.3) peut se récrire, comme suit :

dv,
m? = Fnet (39)
En résolvant pour le temps dt,
mduv,,
dt = 3.10
Fnet ( )

La force utile, F,,.; est fonction de la vitesse du véhicule ( caractéristique de puissance
des véhicules ), donc

Foet = f(v) (311)

Si on veut déterminer le temps nécessaire pour accélérer le véhicule de V] A Vg
’équation (3.10) doit étre résolue

vz dy
f, = mL = (3.12)

et la distance parcourue durant la période d’accélération de v; & vs peut étre calculée
par ’équation suivante :

S—m v2 ydv
vl ('U)

(3.13)

R1. Le mouvement longitudinal du véhicule est couplé avec le mouvement rotationnel
des roues et avec quelques élements mécaniques (i.e. moteur). Pour prendre en
compte ce couplage de mouvement, un facteur de masse ¢,, peut étre incorporé a
la masse (3.9) (m = m X c,,) et est défini par :

Jr Ji€? Jn€2
22_'_2 1€1+___+Z €
mr

3.14
mr? mr2 ( )

ou J, désigne le moment d’inertie des roues, Ji,...,J, représentent les moments
d’inertie des masses de chaque élément mécaniqueet ¢, . . ., ¢, dénotent les rapports
d’engrenage des éléments mécaniques.

3.2.3 Force de freinage maximale

Les performances de freinage des véhicules sont une caractéristique essentielle vis-a-
vis de la sécurité du véhicule. Dans cette partie, nous allons décrire quelques outils pour
analyser le véhicule lors de ’action de freinage et nous allons étudier plus particulierement
les critéres pour calculer la capacité de freinage.

En sachant que la force maximale de freinage est déterminée par la force normale
F, qui agit sur la roue et le coefficient d’adhérence de la route p,p (Fymaz = UzpFrn),
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L, !
— P

Figure 3.4: Force de freinage maximale

on peut calculer la force de freinage maximale sur I’axe-avant et I’axe-derriére (pour
un véhicule avec les freins dans les 4 roues) par les équations suivantes :

Frrmaz = Iv"::pFnr (315)
Fxfm.a:c = p::pan (316)
avec
—\4{ zrmaz r h
P = (7 + frmg)h + mgly (3.17)
If + Ir
(Fr:_fmaz: + frmg)h + mglr
Foy = .
1 L+, (3.18)
D’oli, on obtient :
Farme = Pl = Wiy /) (3.19)
lj + Ir
T If T r
Fz:fmar = A pmg( + h('u P + f )) (3.20)
lj + Ir

R1. Les forces de freinage maximales correspondent & une valeur de glissement
en freinage i,. pour laquelle ]a roue peut commencer a se bloquer trés rapidement
(petite augmentation dans la force de feinage), comme on I'a vu dans la section

1.5.3.

La distribution des forces de freinage entre les axes (en supposant les roues non
bloquées ) est un parametre de synthése dans le systeme de freinage, soit :

I{bf — szma.:,' — zr + h(ﬂxp + fr)
I{b-,- Fzrmaz l,f - h(lu'z'p + f'r')

(3.21)
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R2. Sila distribution de forces de freinage n'est pas idéale, les roues-avant ou les
roues-arriere vont se bloquer. Sj les roues-arriere se bloquent avant Jes roues-avant,
le véhicule perd la stabilité directionnelle et ] peut en résulter une instabilité.
Dans le cas contraire le véhicule perd la stabilité directionnelle, majs sans arriver a
instabilité. Une considération de sécurité dans la synthese de systémes de freinage
détermine la séquence de blocage des roues. En effet, la distribution d’effort de
freinage doit étre telle que les roues-avant se bloquent avant les roues arriere.

Un certain nombre d’études disponibles dans la littérature expliquent les conditions
opératoires qui déterminent le blocage dune roue (Wong 1993, Chamaillard 1996).

3.2.4 Efficacité de freinage

Lefficacité de freinage 7, est définje par le rapport de la décélération maximale ( en
termesde g ) ( ¢) réalisable par n’importe quelle roue bloquée et le coefficient d’adhérence

Hazp

o= 49 (3.22)
Haxp

3.3 Aspect tenue de route

L’aspect de tenue de route d’un véhicule concerne |a réponse aux manceuvres duy volant
en présence de sollicitations latérales importantes, Autrement dit, c’est Paptitude d’un
véhicule & suivre plus ou moins facilement ]a trajectoire imposée par son conducteur.
La tenue de route consiste en deux probléemes principaux :

® La commande de la direction du véhijcule et

® La capacité & stabiliser la direction en présence de perturbations.

Pour bien comprendre les caractéristiques de tenue de route, il faut d’abord étudjer
le comportement du véhicule lors de I’action de virage. Pour cela, on va présenter la
géométrie de la direction.
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3.3.1 Geéométrie exacte de la direction (roues avant)

Dans cette analyse, on suppose que durant le virage, il n’existe ni glissement longitu-
dinal (¢, = 0%) ni glissement latéral (a = 0°); autrement dit, les quatre roues roulent
sans glissement. On suppose aussi que le centre instantané de rotation est sur ’essuie
arriere, ce qu’on appele souvent dans la littérature ” Géomeétrie exacte de la direction”.

Centre instantané
" de rotation

Wy,

Wy

| ] Pid ;
Figure 3.5: Géometrie d’Ackérmann

Pour satisfaire la derniere hypotheése, I’angle de braquage de la roue-interne (coté
interne au virage) és; et I’angle de braquage de la roue-externe §;, doivent étre dif-
ferents. Les roues ont donc un rayon de courbure avec un point commun O (figure 3.5)
et par conséquent, nous pouvons établir la relation géométrique suivante :

b

T (3.23)

cot 15j1 — cot 6)'2 =

La géométrie qui satisfait 1’équation (3.23) est appelée Géométrie d’Ackermann
(Wong 1993, Ramirez-Mendoza et al. 1995a).

L’angle d’Ackermann est défini par la moyenne des deux angles de braquage, en
faisant I’hypothese de petits angles, soit

b = (3.24)
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3.3.2 Tenue de route a 1’état stationnaire

Les caractéristiques de tenue de route de véhicules a ’état stationnaire sont issues de
I’étude de comportement du véhicule durant I’action de virage et a vitesse constante sur
une trajectoire avec un rayon de courbure constant. Pour simplifier ’analyse, on utilise
le modéle bicyclette, comme I'illustre la figure 3.6.

Centre instantané
de rotation

Figure 3.6: Tenue de route,

Comme I'on a déja vu dans la section 1.10, le comportement cinématique de la région
de contact du pneumatique avec la route pour le modeéle bicyclette est donnée par les
expressions suivantes :

[
ay = by — —jf
arzfsr_ﬁ'i'd)lr

v

En considérant &, nul (cas direction deux roues) la relation suivante peut étre établie :

":L(lf o lr)

b = ay—a, +
£ f T v

L’inverse du rayon de courbure R, peut étre calculé en termes de la vitesse angulaire de
lacet 9 et de la vitesse du CG du véhicule v en supposant un mouvement circulaire
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stationnaire, comme suit

1 _9¥
R, v
d’ot ’angle de braquage est donné par :
Ij + Ir
b = oy — ar + ——
fEep—eetp

Les angles de dérive a; et o, dépendent, entre autres facteurs (comme vu dans le
chapitre 1), des force latérales qui agissent sur les roues et des coefficients de raideur
latérale.

Les forces latérales, dues a l'action de virage, peuvent étre obtenues a partir des
relations dynamiques du véhicule.

w

Fyp = 5 it (3.25)
Fy = ‘—;/—ay, (3.26)
avec
v2,
ay_f = m (327)
'Uzlf

Qyr = m (3.28)

ou W est le poids du véhicule (W = mg), ays et a,, répresentent respectivement
I’accélération latérale sur les roues avant et les roues arriere.

Les forces normales qui agissent sur I’axe-avant F,s et sur l’axe-arriere F, sont
obtenues comme suit :

Fyy = % (3.29)
%
Fo = 2(I_f—+fl) (3.30)
Utilisant les relations (3.25)-(3.26) et (3.29)-(3.30) on obtient :

2

Fu = 2Fus o (3.31)
53

F = QFME (3.32)

Si on remplace les dernieres équations dans les relations pour les angles de dérive on
obtient :

Fyj anvz
o = = 3.33
! zcayf Cayngc ( )
2
o = Ly o Fur? (3.34)

2Cayr  CayrdRe
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R1. Les coefficients de raideur de dérive C,ys et C,,, varient en fonction de
plusieurs facteurs : la pression des roues, la charge normale, les forces de traction
et de freinage, et les forces latérales (Chapitre 1). Pour obtenir les caractéristiques
d’état stationnaire, nous les considérons constantes.

En substituant (3.33) et (3.34) dans (3.25) on obtient :

lf +1 a
= T+ K, .
«5f R + p (3 35)
avec
an Fnr
K= e (3.36)
Cay_f chyr
et
2
a, = % (3.37)

ou K,, est le coefficient de sous-virage du véhicule et a, I’accélération latérale du
CG du véhicule.

La derniere relation montre que 1’angle de braquage é; nécessaire pour prendre un
virage dépend d’un certain nombre de paramétres, & savoir, la distance entre I’axe-avant
et Paxe arriere /7 + I, le rayon de courbure du virage R., Paccélération latérale ay et du

coefficient de sous-virage K,,.

Il'y a une classification, pour les caractéristiques de tenue de route & I’état stationnaire,
qui dépend de la valeur de K,, :

¢ neutre-vireur,
e sous-vireur et

® sur-vireur.

Neutre-vireur

Quand K,, est nul, I’angles de dérive des roues-avant et roues-arriére sont égaux.
L’angle de braquage nécessaire pour maintenir le véhicule sur une trajectoire circulaire
a rayon constant est donc indépendant de la vitesse longitudinale du véhicule.

I +1,
5 = f};: (3.38)

Un véhicule ayant cette caractéristique est nommé neutre-vireur.
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Sous-vireur

Quand K,, est plus grand que zéro, ’angle de dérive des roues-avant est plus grand
que I’angle de dérive des roues-arriere (i.e. @y > ;). Il faut augmenter ’angle de
braquage en fonction du carré de la vitesse (ou accélération latérale) afin de maintenir
le véhicule sur un virage a rayon constant.

Un véhicule ayant cette propriété est défini pour sa vitesse caractéristique. Une telle
vitesse est définie comme la vitesse qui résulte dans un angle de braquage, nécessaire
pour maintenir le véhicule sur une trajectoire circulaire & rayon constant, égal a ?ﬂ-}%l')
c’est & dire deux fois 1’angle de Ackermann, soit

Y

_ [ 4t
Vear =\ 3 (3.39)

Cette vitesse caractérise le degré de sous-virage d’un véhicule ayant cette caractéristique
de tenue de route.

Sur-vireur

Quand K., est plus petit que zéro, I’angle de dérive des roue-avant est plus petit que
I’angle de dérive des roues-arriere (i.e. ay < a,). L’angle de braquage nécessaire
pour prendre un virage a rayon constant diminue en fonction du carré de la vitesse (ou
accélération latérale).

On définit également une vitesse critique. Une telle vitesse est celle a laquelle I’angle
de braquage nécessaire pour maintenir le véhicule sur une trajectoire a rayon constant
est nul §; = 0, soit :

Vori = _i{w avec K,, <0 (3.40)

La figure 3.7 montre le comportement de 1’angle de braquage pour différentes valeurs
du coefficient de sous-virage, pour un véhicule BMW 520 ayant comme parametres
physiques ceux montrés dans la table suivante :

| Condition opératoire | Ky |
v = 30 m/s, route séche 0.0138 rad
v = 15 m/s, route humide | -0.0350 rad

Table 3.1: Parametres physiques pour un véhicule BMW 5201, Iy = 1.35 m, [, = 1.43 m,
et une courbe de rayon constant R, = 400 m

Les aspects qui influent sur le comportement des caractéristiques de tenue de route a
’état stationnaire sont en particulier :

e la distribution de charges sur les axes et

e les coefficients de raideur de dérive
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La figure 3.8 montre ce gain en fonction de la vitesse du véhicule v pour différentes
valeurs de K,,. Dans le cas d'un véhicule neutre-vireur, le gain augmente propor-
tionellement a la vitesse du véhicule.

Pour une valeur positive de K, le gain diminue par rapport au véhicule neutre-vireur.
En effet, il faut donner plus d’angle de braquage a un véhicule sous-vireur pour
obtenir la méme accélération latérale que pour un véhicule neutre-vireur.

Dans le cas d’un véhicule sur-vireur, le gain augmente par rapport au véhicule neutre-
vireur. En effet, il faut donner moins d’angle de braquage & un véhicule sur-vireur
pour obtenir la méme accélération latérale que pour un véhicule neutre-vireur. La
vitesse critique est, dans ce cas égale 4 28 m/s. Une telle vitesse engendre une valeur
nulle du dénominateur de I’expression du gain de vitesse angulaire de lacet, ce qui
explique que pour cette valeur Gisce: tend vers 'infini.

Glacet (deg/s/deg)

DO e e o = - R e £ TR SR J— ]

o RN WNUNE FXTIQHIVE O (.. WA I, FRGRI NS S |
: sur-v1reur—* i : : :

16._ ,,,,,,,, - ........ I{_..AG 035 .............. - ......

G - I SR ....... .......... ......... ........... 'utre
12 v .......... R ......... ..... ,..,K‘,v.:

10k e o <A T g P

AU A~ SN R S - = 28m /5 g
2 ; z z ; z e mc/asr =/
o ; i i ; i ; i i v (m/s)
o 5 10 15 20 25 30 35 40 45

Figure 3.8: Gain de vitesse angulaire de lacet

Le deuxiéme indicateur de comportement est le gain de I’accélération latérale, G,...

v’/gR. _a,/g _ v?

Gacc — 6_{ = 6_f - gI 4 vaz

(3.42)

La représentation graphique est donnée dans la figure 3.9. Dans le cas d’un véhicule
neutre-vireur, le gain de ’accélération latérale augmente proportionnellement au
carré de la vitesse.

Pour un véhicule sous-vireur, le gain diminue par rapport au véhicule neutre-vireur.

Pour un véhicule sur-vireur, le gain augmente par rapport au véhicule neutre-vireur.
De méme, le gain devient infini pour la vitesse critique.
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Gacc (g/rad)
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Figure 3.9: Gain de ’accélération latérale

Le troisieme indicateur est le rapport entre I’inverse du rayon de courbure et I’angle
de braquage.
6 I+l + K,v?/g

(3.43)

La figure 3.10 montre le graphe du comportement. Pour un véhicule neutre-vireur, le

gain reste constant et égal a ﬁ Pour un véhicule sous-vireur, le gain diminue par
T

rapport au véhicule neutre-vireur et pour un véhicule sur-vireur le gain augmente.
De méme, le gain explose pour la vitesse critique du véhicule.

3.4 Aspect confort

Le confort des passagers d’un véhicule automobile dépend de la combinaison d’un certain
nombre de facteurs caractérisant 1’environnement physique dans I’habitacle & savoir :

e bruit,

e dimensions,

e température,
e vibrations, etc.

L’effet de ce facteurs sur chaque personne dépend des caractéristiques propres de ce
dernier tant au plan physique (anthropométrie, capacités sensorielles et fonctionnelles)
que socioculturel (tolérance, motivation).
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SUT-VIireur ————;

o7b o Koy = —0.035Tad /-
o — ________ ________ s i
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Figure 3.10: Gain de l'inverse du rayon du courbure

Cependant, si 'absence de confort a des origines diverses et subjectives, I’étude du com-
portement dynamique du corps humain permet de définir les caractéristiques dynamiques
que doit présenter un véhicule automobile en matiére de confort, et c’est justement la
dynamique verticale qui a une forte influence sur telles caractéristiques dynamiques.

3.4.1 Réponse humaine aux vibrations

Le corps humain peut eétre consideré comme un systéme constitué d’un certain nom-
bre de masses, réunies par des ressorts et amortisseurs, qui peuvent étre excitées par
les vibrations du véhicule et entrer en résonance. Par exemple, on peut citer quelques
résonances associées a un organe particulier du corps.

e La transmittance entre le thorax et le bassin présente une premiére résonance dans
la bande de 3 & 5 Hz, et une deuxiéme, moins prononcée, vers 8-10 Hz.

e La téte possede aussi deux modes de vibration importants dont le plus significatif
se situe dans la zone de 4 & 6 Hz et I'autre vers 20 a 30 Hz.

e Les fréquences de résonance de masses corporelles internes, les reins, les visceres
etc, se situent également dans la bande de fréquence de 4 a 8 Hz.

Donc, un sujet assis sur un siege présente un maximum de sensibilité entre 4 a 8 Hz
suivant la direction verticale. A cette bande de fréquence de grande sensibilité du corps
humain s’ajoute un intervalle de 0 a 0.8 Hz ot un sujet assis sur un siége excité par la
base peut étre sujet au mal de mer.

Des normes internationales sont proposées par la ISO* (Yamashita, Fujimori, Hayakawa

nternational Standard Organisation
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et Kimura 1994) pour évaluer Ja sensibilité humaine face aux vibrations, comme I'illustre
la figure 3.11 qui montre Justement la bande de fréquence la plus sensible face aux vi-
brations verticales et face aux vibrations latérales de I'habitacle du véhicule,

20~

10 f (Hz)

i~

—»

Bande de fréquence plus sensible

Figure 3.11: Sensibiljté humaine aux vibrations

3.4.2 Indicateurs de confort

Ils sont donnés, le plus souvent en termes des mesures de I’accélération verticale ou de
la mesure du jerk (la dérivé de Paccélération). La détermination de ces indicateurs n’est
pas toujours facile car ils dépendent de la sensibilité individuelle des passagers.

Un certain nombre d’études sont disponibles dans 1a littérature (Smith, McGehee et
Healey 1978). Ils sont été élaborés a partir d’expériences pour différentes conditions
de roulage, différents types de véhicules ainsi que pour différents types de routes. Des
relations ont été obtenues pour évaluer le confort, soit

A: = 5.55 = 49 X a1y (g) (3.44)

Ol @.ppmy est I’accélération verticale exprimée en valeur rms (root mean square), et A,
dénote la sensation de confort; A, > 4 le confort est excellent (roulage sur autoroute),
pour 3 < A, < 41e confort est similaire & celui des routes nationales, et pour 2 < A, <3

correspond qualitativement aux routes départementales.
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Pour le cas de ’évaluation du confort face aux vibrations suivant la direction latérale
la relation est la suivante :

A, = 5.57 — 54.9 X ayrms(9) (3.45)

L’interprétation de A, est similaire au cas de ’accélération verticale.

Pour illustrer l'utilisation des indicateurs de confort, on donne 1’exemple suivant :

Exemple 1 Trouver la contrainte sur Paccélération latérale, exprimée en termes de
valeurs mazimales, pour assurer un niveau de confort excellent, pour un véhicule roulant
en courbe de rayon constant R. et a vitesse constante v.

[’accélération dans ce cas, est constituée de deur parties : la premiére partie est sta-
tique, liée d’une part a la courbure de la route et d’autre part a la vitesse du véhicule au
carré; la deuziéme partie est un terme dynamique lié auz ManeEuvres du conducteur, soit

v(t)?

lay(t)] < R_C(t_)

. (ayf“ms) % 3
Si on prends A, = 4 pour assurer le confort, en utilisant la relation (3.45) on obtient
ayrms = 0.029g.

Finalement, on a :

v(t)”
1ay(t)| g Rc(t)

+0.087¢

De méme, pour évaluer le confort face aux accélérations longitudinales, un certain nom-
bre d’études ont été realisées, par exemple Hoberock (1977) propose d’employer le jerk
pour caractériser le confort longitudinal.

1l est notable & souligner que ce type de indicateur de confort est souvent utilisé dans la
littérature pour specifier les contraintes de confort pour la synthése des systemes de con-
duite automatique, (Ackermann et al. 1995, Guldner, Sienel, Ackermann, Patwardhan,
Tan et Biinte 1997, Guldner, Utkin, Ackermann et Biinte 1995).
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Chapitre 4

Identification de quelques
problemes de commande

Résumé

D ans ce chapitre I'identification d’un certain nombre de probléemes de commande et
leur formulation dans I’esprit de I’Automatique ont été développées, tout en essayant
de dégager quelques axes de recherche et leurs perspectives, conduite automatique des
véhicules automomobiles, régulation de 'action de freinage et de traction, suspension
active.

4.1 Conduite automatique des véhicules

La conduite automobile des véhicules (lane following manoeuvres), est un probléme par-
ticulierement intéressant pour les systemes intégrés pour le trafic autoroutier automatisé
(Autornated Highway Systems (AHS)), (Shladover et al. 1978, Shladover 1993, Chee et
al. 1995). Les objectifs de tels systémes sont d’augmenter la fluidité du trafic routier
et la sécurité en mettant en ceuvre les progres technologiques les plus récents dans les
domaines de ’électronique, I'informatique, le traitement de 'information et la communi-
cation (Godbole, Eskafi et Varaiya 1996). En effet, une partie essentielle de ces systémes
est la conduite automatique des véhicules, (Chee et al. 1995).

Le but de la conduite automatique est de poursuivre une trajectoire de route
indépendamment des variations de 1’état de la route, de la masse et de la vitesse du
véhicule. Le probleme de commande considére usuellement comme signaux de retour,
’écart latéral entre la trajectoire et le véhicule ainsi que la vitesse du lacet et utilise
’angle du volant comme variable de commande.

Il existe essentiellement deux approches pour traiter le probleme.

La premiére consiste a utiliser un systéme de vision, (Lee 1992). Dans ce cas, I'information
sur la courbure de la route est obtenue directement.
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La deuxieme approche est basée sur des mesures de ’écart latéral entre la trajectoire de
la route et la position du véhicule. Dans ce cas, I'information sur la courbure de la route
est obtenue de fagon indirecte. Pour cela, la route est équipée d’un moyen de détection,
par exemple, des aimants permanents installés sur la route, fil électrique (Ackermann
1995) ou un systeme de marquage discret disposé sur la route (Peng et Tomizuka 1990).
On suppose un véhicule muni d'un capteur, placé dans la partie avant du véhicule, pour
mesurer la distance latérale entre le véhicule et la trajectoire de la route. Le signal de
retour est cette distance. Les mesures sont obtenues par variation du champ magnétique
géneré entre le capteur et la route, (Peng et Tomizuka 1990, Zhang, Parsons et West
1990). La vitesse de lacet peut étre mesurée en utilisant un gyroscope.

Les variations importantes de masse (nombre de passagers), de vitesse et aussi de nature
de la route (enneigée, seche, humide) motivent I'application des éléments des techniques
modernes de la théorie de la commande (Ackermann 1995, Ito, Fujishiro, Kanai et Ochi
1990, Halanay, lonita et Rasvan 1994). De plus, les contraintes imposées par les limita-
tions physiques de réponse des actionneurs, données en termes d’écarts maximums de
I’angle de volant et de la vitesse angulaire du volant ainsi que les contraintes liées au
confort des passagers, données en termes d’accélération latérale doivent etre prises en
compte.

Les manceuvres typiques considérées pour la synthése de la conduite automatique sont :

1. rendre une courbe de rayon de courbure égal a 400 m (a haute vitesse),
9. répondre a une perturbation latérale,

3. passer du mode manuel au mode automatique;

4.1.1 Modéle du véhicule a 2 roues : bicyclette

Afin d’étudier le probleme de conduite automatique, on a besoin d’un modele qui
représente fidelement la dynamique de la direction. Depuis plusieurs années, des
chercheurs ont utilisé le modele "bicyclette” qui est une représentation acceptable du
comportement de la dynamique latérale du véhicule. Nous reprenons le modele développé
en 2.7 :

[@]_[fn f12][§]+[911 912][6f]+[d11 0 ][de]
bl | fa f ¥ g1 922 o, 0 dp || Mi:

avec
f _ —(Cay.f + cayr) _ Cayf
i1 = qgu =
Courly = Gl Con dy = —
fiz= — rmvz w1 g12 = T::- ml.v
le — Cay"Ir - Cayflf gor = Cay_flf d22 = Jzz
Jzz JZZ
Cayr 13 + Cayf l?" _ chy-rlf
fa2=—( 7.0 ) 922 J..
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En supposant les angles faibles, la dérivée de la distance ycg peut étre approximee par :
joe = v(B+ AY)

La dérivée de la distance ys peut étre obtenue en incorporant |effet de la vitesse angulaire
du lacet ¢ comme suit

b, = v(B + Ap) + LY (4.1)

ol I, est la distance entre le CG du _véhicule et le capteur.
Pour calculer 3, on a besoin de 3, ¥ et Av. Les deux premiers sont obtenus a partir du
modéle du véhicule (2.20) et Ay est obtenu comme suit :

A = 9 — g (4.2)

avec

v

'ﬂbstz _R:

oll ¥ est la vitesse angulaire de rotation de la trajectoire tangentielle en mouvement
circulaire uniforme.

Modele étendu : véhicule + trajectoire

En utilisant le modéle du véhicule obtenu précédemment, équation (2.20), et en utilisant
les équations de la trajectoire de la route (4.1) et (4.2) on obtient :

5 fu fiz 0 07 B g 912 da 0 0 Fa,

v | _| fa f 00 P gan 922 || o5 0 dy O

ap =170 T oollas|T|o o flafT] o 0 - Mg, [4.3)
Ys v Iy v 0JL ys 0 0 0 0 0 Re

Si on considere un véhicule ayant seulement une direction avant, le modele est simplifié
puisque &, = 0. Le modele resultant est donné par

ﬂ:_ fu fiz 00 B g1 dn 0 0 Fi,

b | _|fa S 00 ¥ gz 0 dp O

s =10 Too||lap|t|o | o 0 M. | (44)
Ys v I, v 0 Ys 0 0 0 0 Re

4.1.2 Spécifications de la synthese

Les spécifications de la synthése de la conduite automatique sont données d’une part
en termes de contraintes sur la commande (actionneurs) et d’autre part en termes de
la distance latérale maximale entre le véhicule et la trajectoire de route, ainsi que des
contraintes sur I’accélération latérale liées au confort (Ackermann et al. 1995, Guldner
et al. 1995, Smith et al. 1978), soit
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Figure 4.2: Schéma bloc du modéle étendu : véhicule + trajectoire de la route
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o l'angle de braquage doit satisfaire |8¢(t)| < 6smas (deg) et 165(2)] < bfmaz (deg/s).

o La distance latérale maximale ne doit pas étre plus grande que 15 cm en transitoire
et 2 cm en stationnaire.

o L’accélération latérale doit satisfaire :

v(t)®
la,(t)] £ R + 0.087¢
ol v(t), R.(t) et g représentent respectivement la vitesse du véhicule, le rayon de
courbure et la constante de gravité. Cette contrainte est imposée pour assurer un
certain niveau de confort suivant la direction latérale, comme on I’a déja vu dans la
section 3.4.2. Dans ce cas, nous sommes intéressés a garantir A, > 4 (voir exemple
1, chapitre 3).

__________________________________________

MODELE

; B L ys ()
REGULATEUR E VEHICLE w DE E

TRAJECTOIRE

e e e M L e =

VEHICLE + TRAJECTOIRE

Figure 4.3: Systéme de conduite automatique

4.1.3 Solutions proposées dans la littérature

Peng et Tomizuka (1990) proposent utiliser la commande linéaire quadratique comme
approche de syntheése. Une telle approche permet d’exprimer les spécifications de confort
d’une maniere explicite dans le critére & minimiser. Pour résoudre le probléeme des vari-
ations des conditions opératoires, plus particulierement des variations de I’adhérence du
pneu avec la route, ils proposent d’employer une technique de gain préprogrammé basée
sur I’estimation du coefficient d’adhérence et sur les mesures de la vitesse, 'accélération
latérale et la vitesse de lacet.

Un résultat particulierement important a été obtenu par Ackermann (1994). Il montre
que la dynamique latérale et la dynamique de roulis peuvent étre découplées en utilisant
la vitesse angulaire de retour comme signal supplémentaire. 11 suppose que le véhicule
peut étre acceptablement modélisé par un modéle a 2 roues et deux masses ponctuelles
placées respectivement sur 1’axe avant et sur I’axe arriere.




4.2. SYSTEME DE FREINAGE (ABS) 107

Récemment, Guldner ef al. (1995) ont proposé une commande non linéaire basée sur
le principe des modes glissants. En utilisant un modeéle de référence entre I’angle de
braquage et la vitesse de lacet.

O’Brien et al. (1996) utilisent I’approche H,,. Les sorties de retour sont d’une part 1’écart
latéral entre le véhicule et la trajectoire de route et d’autre part la vitesse de lacet. Les
séquences de références (les sorties désirées) sont générées en utilisant un modele de
référence lorsqu’on roule sur une trajectoire particuliere. Dans ce cas, le probleme est
posé comme un probléme de poursuite de trajectoire. Une procédure de réglage des
pondérations fréquentielles (loop shaping) est utilisée pour traiter les problemes de vari-
ations de parametres.

Plusieurs chercheurs proposent utiliser I'information @ priori sur la courbure de la route.
Une telle information peut étre enregistrée sur la route (de maniéere magnétique).

Lee (1992) utilise I'information a priori sur la trajectoire de route en employant des
systemes de vision.

Dans Peng et Tomizuka (1990) et Peng, Hessburg et et al (1992), une commande par
anticipation est développée en considérant que le rayon de courbure est connu avant de
prendre une courbe.

Une telle hypothese est justement envisagée dans les programmes de recherche sur les
autoroutes du futur. En effet, une telle information a priori peut étre obtenue par
I'intermédiaire : d’un systéme de supervision (communication entre les conducteurs et
un systéeme de surveillance du trafic routier), d’un systéme de vision, ou méme des in-
formations codées de maniere magnétique dans 'infrastructure routiére.

Plus précisément, Peng et al. (1992) proposent une commande par anticipation basée
sur la valeur statique de I’angle de braquage correspondant a la valeur du mouvement
stationnaire uniforme (section 3.3.2).

If + 1, v?
6 o=t Ky — 4.5
f [statnc R, + gR. ( )
avec F F
By =t — 4.6
Cayf Cayr ( )

La commande par anticipation nécessite la connaissance de la vitesse du véhicule v,
des parametres géométriques du véhicule et aussi ’estimation du coefficient de sous-
virage K.

4.2 Systéme de freinage (ABS)

Comme nous 1’avons vu dans la section 1.5.3, la caractéristique de la force de freinage
fonction du glissement longitudinal en freinage (figure 1.21) présente une valeur
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maximale F,,.... En maintenant le glissement longitudinal en freinage des roues
dans la valeur correspondant & Fymer (ou dans le voisinage) on maximise I’effort de
freinage appliqué sur les roues, et par conséquent, on atteint une distance d’arrét mini-
male.

De plus, le comportement dynamique couplé latéral-longitudinal (section 1.7) est tres
acceptable. Autrement-dit, on évite la dégradation de la caractéristique de force latérale,
ce qui assure la maitrise de la conduite (dirigeabilité).

Le but d’un systéme de freinage (ABS) est d’éviter le blocage des roues, en maintenant le
glissement longitudinal en freinage des roues dans une région désirée pour maximiser
les forces de freinage et pour avoir des forces latérales appropriées qui garantissent la
maitrise de la conduite.

4.2.1 Modéle de la dynamique rotationnelle de la roue

La dynamique rotationnelle de la roue (Section 1.9) lors de I’action de freinage est il-
lustrée dans la figure 4.4.

J,, inertie de la roue

Figure 4.4: Dynamique rotationnelle de la roue

e L’entrée de commande est le couple de freinage appliqué a la roue.
e La sortie & commander est le glissement longitudinal en freinage i,.

e La référence est la valeur de glissement longitudinal en freinage qui correspond
4 la force de freinage maximale nommé glissement optimal en freinage

Lorsqu’un couple de freinage M; est appliqué sur la roue, une force de freinage
F, apparait sur la région de contact du pneumatique avec la route, comme le montre la
figure 4.4. Une telle force F, engendre un moment rFr, la différence de couple (rF, — My)
produit une accélération angulaire w de la roue. L’application du principe fondamental
de la mécanique donne 1’expression suivante :

Joio = roFy — M (4.7)

J, dénote l'inertie de la roue par rapport a son centre de gravité
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Rappelons que la force de freinage F, dépend d’une part de la force normale F,
appliquée a la roue et d’autre part, des propriétés d’adhérence longitudinale de
la surface de contact du pneumatique avec la route tz, comme nous ’avons vu dans la
section 1.5.2.

F,= ﬂa:Fz

D’autre part, le coefficient d’adhérence longitudinal y, est une fonction nonlinéaire
du glissement longitudinal en freinage i,, ce qui entraine la non linéarité de la
dynamique de la roue. Par ailleurs, il existe dans la littérature un certain nombre d’études
permettant de mettre en évidence le comportement instable de la surface de contact du
pneumatique avec la route. De tels travaux sont basés sur ’analyse de la fonction de
transfert wa('?ﬁ? vitesse angulaire de rotation de la roue sur le couple-freinage appliqué a

la roue dans la région instable, a titre d’exemple voir, Chamaillard (1996).

4.2.2 Solutions proposées

Les approches proposées dans le domaine automobile pour traiter le probleme de régulation
du freinage sont divisées en deux types :

® I'un est basé sur des méthodes heuristiques de surveillance des parametres clés
qui interviennent dans I’action de freinage, & savoir la vitesse et la décélération
angulaires de la roue, et la décélération linéaire du véhicule ( CG de la roue ).
A partir de ces mesures, un systéme de logique de supervision est déclenché pour
prédire si un blocage éventuel va se produire, un signal de commande est envoyeé
au modulateur de pression de freinage pour libérer le frein. Les conditions typique-
ment utilisées pour prédire le blocage des roues sont déterminées d’une maniere
heuristique (Ramirez-Mendoza et al. 1995a, Wong 1993).

e la deuxiéme approche est basée sur un modeéle de connaissance (ou un modéle
identifié & partir des données d’entrée sortie) de la dynamique rotationnelle du
véhicule lors de I'action de freinage (Chamaillard, Gissinger, Perronne et Renner
1994, Chamaillard et Gissinger 1994, Drakunov, Ozguner, Dix et Ashrafi 1994,
Drakunov, Ozguner, Dix et Ashrafi 1995). La figure 4.5 montre un schéma bloc
du systéme de régulation de freinage. En utilisant les mesures de la vitesse linéaire
de la roue v, et la vitesse angulaire de rotation w, le glissement peut étre calculé.
De méme, un estimateur de la caractéristique d’adhérence doit étre mis en ceuvre,
comme l'illustre la figure 4.6. Une telle estimation est faite & partir des mesures de
r, w et du glissement (Kiencke et Daifl 1994).

4.3 Systeme de traction antiblocage de roues (ASR)

La commande de la traction d'un véhicule automobile doit garantir la dirigeabilité et
assurer la maitrise de la conduite lors d’accélérations.
Les fonctions fondamentales d’un systéme de traction sont :
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VEHICULE

________________________

| DYNAMIQUE
-—ROTATIONNELLH
| | DE LA ROUE

[~
-~
—_

o

CALCUL |i,(t)
DU
GLISSEMENT

—(2)—~REGULA My ()
TEUR

£
S

______________________

i (1) ESTIMATEUR
AL DU GLISSEMENT
OPTIMAL

Figure 4.5: Schéma bloc du systéme de régulation de freinage

1. Garantir la traction lorsqu’on roule sur des routes irrégulieres avec différentes
valeurs des coefficients d’adhérence pour chaque roue.

9. Maintenir le glissement des roues dans une zone désirée (pour empécher la dégradation
de la caractéristique des forces latérales).

Le systeéme de traction est similaire au systéme de freinage anti-blocage, et consiste en des
capteurs pour mesurer les conditions opératoires de la roue lors de I’action d’accélération,
une boite électronique de commande, un modulateur de pression de freinage, un disposi-
tif pour commander le moteur ( en réglant la position de la valve, le systeme d’injection
ou d’ignition ). Normalement le systeme de traction inclut un systéme de freinage.

Le moment de torsion appliqué par ’essieu moteur a travers un différentiel est réparti
entre les axes des roues gauche et droite, de telle sorte que si on roule sur des surfaces
irrégulieres, les roues n’auront pas la méme valeur de coefficient d’adhérence; les roues
ayant la valeur la plus petite contraignent la valeur de ’effort de traction des autres
roues. Pour résoudre ce probleme, un systéme de traction peut étre utilisé.

Lorsque le glissement d’une roue est considérable, un moment de freinage est appliqué a
la roue & travers le modulateur de pression de freinage pour l’augmentation du moment
de traction aux autres roues et améliorer aussi la traction du véhicule.

Pour les véhicules ayant un seul essieu moteur, le glissement des roues motrices peut étre
estimé en mesurant la vitesse angulaire des roues ”libres” (non motrices).

Losrque le véhicule roule sur des routes glissantes ( avec des coefficients d’adhérence pe-
tits ), les deux roues gauche et droite, peuvent glisser considérablement, donc le systeme
de traction devra freiner les deux roues et/ou diminuer le moment de torsion appliqué -
par le moteur avec l'objectif de réduire ’effort de traction et le glissement; cela garantit
la maitrise de la conduite des roues a 'avant et la stabilité des roues a Darriere.
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Figure 4.6: Estimateur du glissement optimal en freinage
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4.4 Suspension active

Le systéme de suspension a regu une attention toute particuliére ces derniéres années
aussi bien dans le monde universitaire que chez les constructeurs de 'industrie automo-
bile, (Yi et Hedrick 1993, Alleyne et Kendrick 1995, Hac 1995, Moreau 1995). Un tel
intérét est motivé par I’influence des systémes de suspension sur I’aspect confort (sec-
tion 3.4) et sur la tenue de route (section 3.3). La grandeur la plus habituellement
utilisée comme indicateur du confort des passagers est I’accélération verticale de la
caisse, tandis que la déformation du pneumatique est employée comme un indicateur de
la tenue de route (Hrovat 1993).

4.4.1 Formulation du probléme

Dans le domaine de 1’automobile, I’étude du comportement dynamique du systéme de
suspension est effectuée & partir des variables d’intérét suivantes :

1. le module de I’accélération verticale de la caisse est une grandeur de la sensation de
confort & bord du véhicule, comme on ’a déja vu dans la section 3.4.2, ou bien le
module du jerk (la dérivée de I’accélération) vertical de la caisse est aussi employé
comme indicateur de confort (Hrovat et Hubbard 1987).

2. la déformation du pneumatique qui est un indicateur sur les variations de la force
de contact de ce dernier sur le sol et un indice de tenue de route, comme l’a
montré Hrovat (1993).

3. les contraintes technologiques de réalisation.

Le probléme de suspension active peut étre posé comme un probléme de
minimisation de I’accélération verticale de la caisse ainsi que de déformation
du pneumatique tout en respectant les contraintes physiques de fabrication.

4.4.2 But de la suspension

La fonction de la suspension est alors d’assurer une bonne isolation vibratoire de la
caisse vis-a-vis des irrégularités de la route (confort des passagers) et de maintenir un
niveau d’adhérence au sol suffisamment important pour garantir le contrdle du véhicule
en présence de sollicitations latérales (tenue de route).

4.4.3 Modeles pour I’étude des systémes de suspension

Comme on I’a déja vu dans la section 2.5, il existe un certain nombre de modeles dy-
namiques pour étudier le systéme de suspension. De tels modeles dépendent de la com-
plexité et les hypotheses faites sur le véhicule. Dans la suite, nous allons présenter les
modeles les plus souvent utilisés pour représenter le systéme de suspension, a savoir le
modele linéaire quart de véhicule a un degré de liberté et deux degrés de liberté.
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Modéle linéaire quart de véhicule & un degré de liberté

Le modele linéaire de suspension & un degré de liberté, comme I’illustre la figure 4.7, ne
prend en compte que le déplacement vertical de la caisse, et néglige la dynamique du
pneumatique.

Fi(1)

Figure 4.7: Modeéle quart de véhicule & un degré de liberté

m, représente la masse suspendue supposée égale & un quart de la masse du véhicule.
k, est la raideur de la suspension.

¢, dénote la constante de ’amortisseur.

w(t) = Z(t) désigne I'excitation en vitesse due aux irrégularités de la route.

zs(t) représente le déplacement vertical de la masse suspendue.

v désigne la vitesse du véhicule et

Fy. dénote la force verticale de perturbation.

Dans ce cas, le comportement de la suspension est supposé linéaire.

Le comportement dynamique de la masse m, est étudié autour de son point de répos.
L’application du principe fondamental de la dynamique 4 la masse m, conduit & la
relation suivante :

B0 = —(n) - 5(0) - TG - w) - P (48)

On peut choisir les états comme suit :
z1(t) = 2,(t) — z,(t) (4.9)
zlt) = 4() (4.10)

On obtient la représentation d’état :

x(t) = Ax(t) + Gu(t) + EFs,(t) (4.11)
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Modéle quart de véhicule & deux degrés de liberté

Le modéle & deux degrés de liberté, comme l'illustre la figure 4.8, prend en compte les
déplacements verticaux de la roue et de la caisse.

Fa,(t)

zs(t)_l_ TL .

TIL
el |
zus(t)| -

Cus [
L—] é
z(1) ] _,_I

/_/_’\“-"'

Figure 4.8: Modele de suspension, quart de véhicule & deux degrés de liberté

M., Teprésente la masse non suspendue supposée égale a la masse de la roue,
k., représente la raideur verticale du pneumatique,
cus Teprésente la constante de I’amortiseur du pneumatique, et
z,s(t) dénote le déplacement vertical de la masse non suspendue.
En choisissant les états comme suit :

) — 2,(1)

) Zus(
) = Zul(t)

z3(t) = 2z5(t) — zus(t)
)

&

)
(1) (4.13)

I
N

ol z1(t), z2(t), za(t) et z4(t) représentent respectivement, la déformation du pneuma-
tique, la vitesse de déplacement vertical de la roue, le débattement de suspension et
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la vitesse de déplacement vertical de la caisse. Le comportement dynamique de chaque
masse est étudié autour de son point d’équilibre.

En appliquant le principe fondamental de la dynamique a la masse m,,, et & la masse m,
on obtient les relations suivantes :

F1(t) = za(t) — w(t)

falt) = = k’::r:i(t) = C":nic’a:z(t) + ——a3(t) + n::., z4(t) + m“;w(t)
Z3(t) = z4(t) — z2(t)
Zi(t) = aa(t) - Ti::ra(t) ~ ra(t) - # :Et)

ou les matrices qui correspondent & la représentation d’état 4.11 sont données par :

_ | =) N _ | e | 0
=10 A= § -1 ¢ TS EE] o
z4(t) 0 G2 o 0 e
avec
Mg kus ka Cus Cs
o TV TV T I T B,

On obtient de fagon équivalente :

0 1 0 0 -1

- _wﬁs —Q(Pm(;aws % CUSL‘JHS) mef 2pm Cawa _ 2Cu3wus
o = 0 -1 0 1 , G= 0
0 DU ti —w?  =2(w, 0

Remarques :

R1. La modélisation de la suspension automobile utilisant un modéle de 2 degrés de
liberté permet de prendre en compte la dynamique du pneumatique.

R2. Les simplifications faites pour le modele quart de véhicule créent quelques im-
perfections par rapport a un modele de véhicule entier ou demi-véhicule (Dorling
1996, Ramirez-Mendoza, Nawarecki, Sename, Dugard et M’Saad 1997), mais elles
permettent une étude plus aisée du comportement dynamique. En effet, un tel

modele est trées souvent employé dans la syntheése de suspensions actives (Hrovat
1993).

Perturbations sur le systéme de suspension

Les perturbations qui concernent directement la suspension sont de 2 types :
1. les irrégularités de la route, forces de perturbation e.g. forces aérodynamiques,

2. les actions du conducteur (action de freinage, d’accélération et de virage).
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R1. Dans I’étude des suspensions actives, on ne considére habituellement que les pertur-
bations dues aux irrégularités de la route. Donc, par la suite, nous ne considérerons
que la dérivée de |'excitation due aux irrégularités de la route w(t) comme pertu-
bation sur le systeme de suspension.

Des études précédentes (Healey et al. 1977) ont montré que w(t) peut étre caractérisée
par un bruit blanc gaussien de moyenne nulle £{w(t)} = 0 et variance finie égale a
E{w(ti)w(tz)} = 2rW,6(t1—12) o W, = A,v répresente la densité spectrale de puissance
qui dépend des irrégularités de la route A, et de la vitesse du véhicule v.

4.4.4 Difficulté de la synthese

Le confort et la tenue de route sont des critéres antogonistes. Pour montrer cela, un
certain nombre de chercheurs (Yue, Butsuen et Hedrick 1989, Hedrick 1990) ont étudié
les propriétés intrinseques du systeme de suspension. Ils montrent que :

1. pour les hautes fréquences, le confort et la tenue ne peuvent étre simultanément
ameéliorés. Par contre, pour les basses fréquences (et notamment au voisinage de la
fréquence prope de la masse suspendue), la tenue de route et le confort peuvent
étre améliorés et

2. une amélioration du confort entraine aussi une augmentation du débattement.

Une discussion plus approffondie peut étre trouvée dans Moreau (1995).

Pour mettre en évidence ces faits, nous présentons une étude de ’influence des parameétres
de la suspension sur le comportement dynamique du véhicule, ainsi que les courbes de
réponse fréquentielle de chaque variable d’intéret.

On considere un modele quart de véhicule & deux degrés de liberté (figure 4.8) avec
les parametres physiques nominaux suivants, p, = 10, wy, = 207 (rad/s), w, = 27

(rads), Cus = 06t (= 0.3.

Les figures 4.9, 4.10 et 4.11 présentent respectivement la courbe de gain fonction : de
’accélération verticale de la caisse, du débattement de suspension et de la déformation
du pneumatique pour différentes valeurs du facteur d’amortissement associé a la masse
suspendue (, .

Les figures 4.12, 4.13 et 4.14 présentent la courbe de gain fonction de ’accélération
verticale de la masse suspendue, du débattement de suspension et de la déformation du
pneumatique pour différents valeurs de fréquence naturelle de la masse suspendue.

R1. Pour une valeur de {; = 0.1 le confort est amélioré d’'une maniére importante
(figure 4.9). Par contre, la tenue de route est dégradée surtout dans les hautes
fréquences, comme l’illustre la figure 4.11. Il est notable aussi, qu’aux basses
fréquences (dans 'intervalle de [10, 50] radians) le confort et la tenue de route
sont attenués simultanément. Cela est encore confirmé par les figures 4.12-4.14
pour la valeur w, = 7.
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Pour mettre en évidence le point 2, on considére la réponse temporelle. Une telle réponse
peut étre obtenue en étudiant la réponse du systéme lorsque ’entrée est un bruit blanc
gaussien de covariance égale a 27 A,v, on calcule les valeurs rms (root mean square value)
normalisées par la covariance du bruit, (Hrovat 1988, Hrovat 1993).

Le tableau 4.1 montre les valeurs r7ms normalisées 7, #3, et 4 calculées pour I’ensemble
de parametres physiques et les variations considérées, lorsque A, = 4.88 x 10~° (m) ce
qui correspond a une route de qualité moyenne et v = 24.38 (m/s).

parametre | valeur :-1'34 I3 I1
T 20.0124 | 0.9356 | 0.1679
W 2 31.1694 | 0.3820 | 0.1337

3m | 43.4008 | 0.2042 | 0.1382
0.1 |30.4990 | 0.6616 | 0.1956
o 0.3 |31.1694 | 0.3820 | 0.1337
0.7 |42.8229 | 0.2501 | 0.1366

Table 4.1: Valeurs rms normalisées

Nous pouvons observer que la valeur rms de I’accélération verticale de la masse suspendue
entraine une augmentation du Z;. Par exemple, pour w, = 7, ’accélération z, diminue
par rapport a la valeur nominale (w, = 27), mais par contre, #; augmente presque 3 fois.

De méme, pour (, = 0.1 il y a une legére amélioration du confort z, (par rapport
a sa valeur nominale {, = 0.3) mais, 3 augmente presque 2 fois.
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Figure 4.9: |%‘(%’)l| pour différentes valeurs d’amortissement — — G = 0l vouss (, = 0.7,
— valeur nominale (; = 0.3.
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Figure 4.10: I%((f—:’)” pour différentes valeurs d’amortissement — — (; = 0.1, ..... ¢, =07,
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Figure 4.11: |%”—((J%’)l| pour différentes valeurs d’amortissement — — (, = 0.1, ..... {, = 0.7,
— valeur nominale (, = 0.3.
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4.4.5 Solutions actuellement proposées

Afin de résoudre le probléme du compromis entre le confort et la tenue de route, les
caractéristiques de la suspension doivent changer dynamiquement suivant les situations
rencontrées. Pour faire cela, il existe plusieurs possibités :

Suspension pilotées

Les suspensions pilotées qui peuvent faire varier de maniére discontinue leurs parametres.

A cause du compromis qui existe entre I’accélération et le débattement de la suspension
et entre |’accélération et la déformation de pneumatique, on peut définir trois conditions
opératoires différentes, a savoir :

e Roulage typique: On obtient des accélérations, des débattements et des déformationes
du pneu un peu plus faibles par rapport & celles obtenues par la suspension active.

e Roulage dur: On obtient des améliorations importantes en termes de déformation
de pneumatique, mais des valeurs importantes de I’accélération. Cette condition
correspond & des virages importants a faible rayon de courbure.

e Roulage doux:

On obtient des améliorations trés importantes en termes d’accélération, mais par
contre, la déformation du pneumatique augmente considérablement. Autrement
dit, le confort est amélioré par rapport au confort obtenu par la suspension passive
mais la tenue de route diminue. Ces conditions correspondent a des trajectoires
douces (par exemple, virage & grand rayon de courbure sur autoroute).

Pour chaque condition on détermine les parametres de réglage.

Suspension semi-active

Les suspensions dites ”semi-actives” pour lesquelles les éléments amortissants peuvent
varier de maniére continue au cours du temps. Le principe consiste a remplacer I’actionneur
par un amortisseur dont le coefficient de frottement visqueux est contindment variable
selon une loi déterminée préalablement (figure 4.15). Il faut remarquer que cette aproache
est largement étudié et elle s’inscrit dans le cadre des études de faisabilité et réalisation
actuelles des constructeurs automobiles en matiere de composants hydrauliques.

Suspension active

Les suspensions actives pour lesquelles les éléments élastiques et amortissants sont rem-
placés par un actionneur asservi en force.

Un schéma de commande optimale peut &tre élaboré & partir de 'objectif de commande
suivant :
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Figure 4.15: Principe de la suspension semi-active

Minimiser la variance des accélérations verticales de la caisse sous les contraintes im-
posées, soit par le débattement de la suspension, soit par ’écrasement du pneu.

e min £{Z,(t)} sous la contrainte £{zy(t) — 2,(t)}* < o2
» min £{Z,(t)} sous la contrainte £{z,(t) — 2z,,(t)}* < o2

Un autre objectif de commande peut tenir en compte de toutes les contraintes.
ELZ(1) + pr(2us(t) = 20(1)) + pa(24(2) — 20 (1))}

ou p; et p; sont les scalaires positifs qui permettent de pondérer Veffet de la déformation
du pneumatique et du débattement de suspension respectivement.

Le probléme est souvent traité en utilisant I’approche de la commande linéaire quadra-
tique (LQ). De plus en sachant que les irrégularités de la route peuvent étre modélisées
par un bruit blanc gaussien, le probléme devient d’une facon naturelle un probleme
de commande (LQG). Pour plus de details voir Rezende, Ramirez-Mendoza et M’Saad
(1996). Dans ce rapport on fait un résumé de ’état de 1’art des applications de la com-
mande optimale au probleme de suspension active (Hrovat 1993). On présente les com-
posantes du critere quadratique et la représentation d’état la plus souvente employée
dans 1’étude des suspensions, pour un modeéle quart de véhicule & un et deux degrés de
liberté. Enfin, les grandeurs représentatives du confort et de la tenue de route sont
établies. On présente également les points importants dans I’analyse du comportement
dynamique de suspension, et on établit une méthodologie pour le choix des paramétres
de syntheése de la commande optimale.

Le principal inconvénient des suspensions actives porte sur la puissance énergetique
necessaires pour la faire fonctionner. Ceci explique que la solution dite semi-active soit
plus faisable (en termes énergetiques) pour une eventuelle mise en oeuvre. L’objectif
principal de la suspension semi-active est d’eliminer, sans dégradation trop sensible des
performances, la source d’énergie necessaire au controlleur actif (Moreau 1995).
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Chapitre 5

Commande des Systémes

Résumé

D ans ce chapitre, on présente les bases de la commande linéaire pour les systémes
échantillonnés & partir des concepts de prédiction linéaire, de modeéle interne des
perturbations, de modele de référence sur 1’état partiel et du principe d’équivalence cer-
titude. Les concepts de prédiction linéaire et de modele interne des perturbations sont
utilisés pour présenter les modéles de commande numérique. Les objectifs de commande
sont présentés de maniére & mettre en évidence les liens entre les méthodes de com-
mande disponibles. Le concept de modeéle de référence sur I’état partiel est précisé pour
montrer comment spécifier les dynamiques de poursuite et de régulation d’une maniére
indépendante pour les systémes inversement instables. Le principe d’équivalence cer-
titude permet de combiner une quelconque méthode de synthése avec un algorithme
d’adaptation paramétrique approprié pour obtenir un systéme de commande auto-
ajustable ou adaptative si besoin est.

5.1 Introduction

La théorie de la commande a connu un essor considérable tant sur le plan théorique
que sur le plan pratique. Des algorithmes de commande et d’identification probants sont
disponibles dans la littérature de plus en plus abondante pour les lecteurs anglophones.
La plupart des boucles de régulation industrielle sont actuellement réalisées par calcu-
lateur, comme I'indique la figure 5.1, avec la bénédiction de la puissance de calcul bon
marché offerte par la micro-informatique qui ne cesse d’élargir le champ d’application de
la théorie de commande. Notons que la plupart des applications industrielles des tech-
niques de commande avancée ont été faites dans I'industrie aérospatiale et dans certaines
raffineries.

La synthese d’un systeme de commande pour les systémes échantillonnés se fait en trois
étapes comme l'indique la figure 5.2.

e La premiere étape consiste a élaborer un modéle de commande numérique qui
représente au mieux le comportement entrée-sortie du procédé par rapport aux
performances requises comme l'indique la figure 5.3. On dispose pour ce faire de la
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PERTURBATIONS
PROCEDE
CAPTEUR
ACTIONNEUR
FAR
CNA HORLOGE CAN
ENTREE SORTIE

ALGORITHME DE
COMMANDE NUMERIQUE

CALCULATEUR NUMERIQUE

_______________________________________________________

Figure 5.1: Schéma de commande des systémes échantillonnés
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théorie de Iidentification des systémes dont les ouvrages de Ljung (1987) et Soder-
strom et Stoica (1989) représentent le plus récent sinon le meilleur état de T'art.
Comme les méthodes de commande numérique sont essentiellement prédictives,
les modéles de commande associés sont fondamentalement utilisés pour calculer de
bons prédicteurs de la sortie du procédé et n’ont généralement aucun sens physique
particulier.

o La deuxiéme étape consiste & déterminer les parametres d’un régulateur numeérique
en fonction des performances requises. Pour ce faire, on utilise la théorie de la com-
mande numeérique que ’on peut agréablement lire dans les ouvrages de Astrém et
Wittenmark (1984), Anderson et Moore (1990), Middleton et Goodwin (1990),
Bitmead, Gevers et Wertz (1990), et Green et Limebeer (1995). Notons que la
spécification des performances & partir du cahier des charges constitue la tache
essentielle du concepteur, qui utiliserait certainement avec plaisir toute bonne con-
ception assistée par ordinateur.

e La troisieme étape consiste a mettre en ceuvre le régulateur déterminé sur le premier
micro-ordinateur temps réel disponible. Il faut faire partie du club des fans de
programmation, disposer d’une bonne librairie d’analyse numérique et suivre le
marché de la micro-informatique.

Toutes ces étapes peuvent étre faites en temps réel sous la bénédiction du principe
d’équivalence certitude comme le montre la figure 5.4. Un modele de comportement
d’entrée-sortie du procédé a commander est mis a jour a chaque instant et est utilisé pour
la synthese du régulateur comme s’il était le vrai modele de commande. Les parametres
du régulateur sont ainsi adaptés de maniere a réaliser les performances requises. Il s’agit
d’un schéma de commande adaptative dont les motivations sont multiples (Goodwin et
Sin 1984, Sastry et Bodson 1989, Astrom et Wittenmark 1995, Ioannou et Sun 1996).
On distingue

¢ L’ajustement automatique des régulateurs qui permet de réduire raisonnablement
le temps d’ajustement & la mise en ceuvre tout en assurant les performances
souhaitées .

e La commande adaptative proprement dite qui permet de maintenir les perfor-
mances quand la dynamique du comportement entrée-sortie du procédé a comman-
der varie dans le temps. Notons que les variations paramétriques correspondantes
doivent étre suffisamment petites en moyenne.

e La supervision des systémes de commande pour assurer leur sureté de fonction-
nement, & savoir la détection des anomalies de fonctionnement en vue de prendre
les décisions qui s’imposent. Les premiéres applications de la commande adaptative
ont été d’ailleurs faites dans ce sens.

Nous présentons dans ce chapitre les bases de la commande linéaire. La structure
des systemes de commande sous-jacents est présentée au deuxieme paragraphe, en
Poccurrence les modeles de commande numérique et le concept de prédiction linéaire
associé, la structure usuelle du régulateur sous-jacent et les objectifs de commande.
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Figure 5.2: Le probleme d’automatique
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Figure 5.3: Modélisation et identification des systemes
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LOGIQUE DE SUPERVISION
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Figure 5.4: Commande adaptative supervisée
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Dans le troisiseme paragraphe, on montre que les fonctions de sensibilité usuelles sont
des quantificateurs de performances nominales et de robustesse en stabilité. Le qua-
trieme paragraphe est dédié & la commande adaptative sous la bénédiction du principe
d’équivalence certitude. On y présente un algorithme d’adaptation paramétrique dont
’applicabilité a été largement prouvée. Un logiciel de commande avancée de procédeés,
que nous avons utilisé pour effectuer nos applications, est brievement présenté en guise
de conclusion.

Nous considérerons plus particulierement le cas des systemes échantillonnés et adopterons
une formulation avec 'opérateur retard ¢ défini par

g ls(t) = s(t—1)

ot ¢ désigne instant d’échantillonnage, soit t = k7. ou k est un entier naturel et T, est la
période d’échantillonnage. L’anneau des polynomes en q~! & coefficients réels R[g™"] est
alors utilisé pour représenter les équations aux différences sous une forme polyndmiale.
En effet, on a

nr
X(g7Y)s(t) = zis(t — 1)
=0
On dira que X(¢~!) est un polynéme d’'Hurwitz si
X(@gh)=0-]¢ <1
et qu’il est normalisé si z, = 1.

Par ailleurs, on dira qu’une séquence s(t) est a asymptotiquement petite en moyenne
(a-APM) si

1 t=l+k
g . ¥ &
klirgo sup 11112.) sup ;;1.:;.1 s(t) L « (5.1)

5.2 Le systéeme de commande sous-jacent.

Tous les systémes de commande linéaire peuvent étre représentés comme l'indique la
figure 5.5 ou

o {u(t)} et {y(t)} désignent respectivement I'entrée et la sortie du systeme a com-
mander, en I'occurrence ’ensemble convertiseur numérique analogique (CNA), ac-
tionneur, procédé proprement dit, capteur, filtre anti-recouvrement (FAR) et con-
vertiseur analogique numérique (CAN).

o {v(t)} représente 'ensemble des perturbations qui affectent le fonctionnement du
systeme & commander, en particulier les perturbations de charge et les bruits de
mesure en entrée et en sortie du systéme a commander.
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o {y"(t)} désigne la séquence de référence que l'on peut engendrer a partir de la
séquence des points de consigne {u*(t)} comme suit

A (g Ny (t+d+1) = BY(g7)u"(t) (5.2)

ou la fonction de transfert i—:{-:;:% représente généralement la dynamique de pour-
suite dominante souhaitée.

o Wy(z~!) et W,(z71) sont des pondérations fréquentielles généralement utilisées
pour des considérations de robustesse qui seront précisées plus loin. Les variables
filtrées correspondantes sont définies comme suit

Wya(g " )ys(t) = Wam(g™)y(t) (5.3)
Waa(g™ )us(t) = D(g)Wan(g ™ u(t) (5.4)
Wyd(q_l)y}(t) = Wyn(q_l)y*(t) (5'5)

oll Wun(g™), Waa(g™!), Wyn(g™") et Wya(q™") sont des polyndmes d’Hurwitz.

La synthese du régulateur se fait a partir d’un modéle de commande du systeme de
maniere a réaliser un objectif de commande donné. On présente dans ce qui suit les
modeles de commande qui sont communément utilisés, une structure standard qui permet
de représenter toutes les lois de commande linéaires, & savoir les lois de commande
avec retour d’état estimé comme il a été prouvé dans I’annexe A.2, et les objectifs de
commande. Le concept de prédiction optimale est développé dans la mesure ou toutes
les lois de commande linéaire sont naturellement prédictives.

v(t)

|

y* (t+d+1) ug(t) 1 u(t) [ SYSTEME (1)
W,(z™1) REGULATEUR Wale=T) A
t COMMANDER
Wy(z_l)
yy(1)

Figure 5.5: Systeme de commande linéaire

5.2.1 Les modéles de commande linéaire.

Le comportement d’entrée-sortie du systéme a commander et son environnement sont
généralement approximés par une équation aux différences de la forme

Alg™y(t) = Bg u(t —d—1) + (1) (5.6)
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D(g7H)u(t) = Cgw(t) (5.7)
avec
Al =14aig ' +. .4 Grag ™ (5.8)
B(g™") = by big™ + ...+ basg™™ (5.9)
Clg)=14eaqg +...+eneq ™ (5.10)
DY) =1+dig7 ' +...+ dnag™™ (5.11)

ot d + 1 est le retard pur du modele en périodes d’échantillonnage et {w(t)} est une
séquence d’impulsions dont les amplitudes et les instants d’occurrence sont inconnus
(contexte déterministe) ou une séquence de variables aléatoires de moyenne nulle et de
variances finies (contexte stochastique).

Le modéle du systéme & commander (5.6)-(5.7) peut étre représenté comme l'indique
la figure 5.6. Les fonctions de transfert

-1 BLat)

pn(z-l) = A(z1)

et Hn(z7')=

(5.12)

représentent respectivement la dynamique dominante du procédé & commander et le
modele des perturbations externes & la lumiére du principe du modele interne. Le polynome
D(g™") représente la nature des perturbations de charge qui affectent le fonctionnement
du procédé. Le cas D(¢™!) =1 — ¢~* permet d’incorporer une action intégrale explicite
dans le systéme de commande indépendamment de la méthode de synthése a considérer.
On assure ainsi une erreur statique nulle pour les perturbations du type échelon et on
satisfait ainsi la propriété fondamentale d’une quelconque commande PID tout en évitant
les limitations de cette derniére. Le probleme de commande est bien posé si le modele
de commande est admissible vis & vis de ’objectif de commande : la synthese requise est
faisable.

____________________________________________________

_____________________________________________________

Figure 5.6: Classe des systemes a commander

Le modéle de commande (5.6)-(5.7) est utilisé pour déterminer un prédicteur a j pas
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de la sortie du systeme a commander, filtrée par la pondération fréquentielle en sortie
& partir des informations disponibles a l'instant +. Un tel prédicteur peut étre aisément
déterminé a partir du modele de commande

A(g)ys(t) = Blgus(t—d - 1) + Clqg "w(t) (5.13)
%(q"l) = A(q“)Wyd(Q")Wun(Q"‘)D(q‘l) (5.14)
B(¢") = B(g")Wyn(g™ )Waalg™) (5.15)
-(‘-1-_1) = C(q—l)Wyn(q-l)th(q—l) (5-16)

que ’on peut obtenir relativement facilement apres de simples manipulations algébriques.

La synthese des prédicteurs a j-pas de la sortie ys(t + j) peut alors s'effectuer con-
formément a 1’approche présentée dans I’annexe A.l en supposant que

Cgw(t) = Pola7 N()

ot {~(t)} est une séquence d’impulsions dont les amplitudes et les instants d’occurrence
sont inconnus (contexte déterministe) ou une séquence de variables aléatoires indépendantes
de moyenne nulle et de variances finies (contexte stochastique). On a

gr(t+3p0) = Gi_alg Must+j—d-1)+ Jro(t + Jst) (5.17)
P(g Visolt +ip) = Hi_a(lg Mus(t—1) + Fi(g™")ys(t) (5.18)

ou (E;j(g™), Fi(g™)) et (Gj=alg™)s H;_a(g™")) représentent respectivement les solu-
tions uniques et d’ordre minimal des divisions euclidiennes

Pf(q-l) = A@MEi(q) +e7 B (5.19)

E(q)B(g™) = Ppla7)Gi-ala™) + g+ Hj-a(q™) (5.20)

Le prédicteur peut atre alors représenté comme Iindique la figure 5.7.

Les remarques suivantes sont relativement importantes pour des considérations de synthese
de commandes prédictives:

o Le prédicteur §s(t +7J /t) est completement disponible & I'instant ¢ pour j<d+1
et dépend de la séquence de commandes {us(t + %)}ielt, t+5-d-1) POUT j>d+1.1
faut imposer une certaine condition sur cette séquence de commandes a travers un
objectif de commande donné. :

e L’erreur de prédiction est donc donnée par
uy(t +5) — st + /1) = Ei(g" Nt +7)
= 7(t+4) + el +i=1)+....- +ej-17(t+1)

Le prédicteur est optimal au sens de la minimisation de la variance de lerreur de
prédiction, soit E{(ys(t+34)—Gst+ i/t))*}
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t+7)
ug(t+j z_d_lGj_d(Z_l)
ug(t - 1) Hi_q(z"Y) /}:\ gr(t+3/1)
Pp(z-1) st
ys(t) Fj(z_l)
Pp(z_l)

Figure 5.7: Prédicteurs a j-pas

e La dynamique du prédicteur est donnée par les zéros du modele des perturbations
dans la mesure ol les poles du prédicteur sont les racines du polynéme P,(¢™").
Une telle propriété est conforme au concept de prédiction optimale.

o Les prédicteurs a j-pas peuvent se mettre sous la forme vectorielle

Y;(t + hp/t) = GUs(t + hp — d — 1) + Yy,(t + hp/t)

avec (5.21)
Yi(t+ hpft) = [Grt +d+1/t).ccennn.n.. 4(t + hp/t)]”
Yio(t + hp/t) = [fro(t +d+1/t) ccevnnnnnn. 1o(t + hp/t)]T
Up(t + hp—d — 1) = [ug(t)...us(t + hp—d—1)]*

9o 0 ... 0
% 9o --- O
G = chm NEs wE
Ghp—d-2 --- Yo 0
Ghp—d-1 -+ -+ Go

5.2.2 Structure du régulateur

Les lois de commande linéaire sont essentiellement basées sur une contre réaction d’une
estimée de ’état du systéme et peuvent étre donc mises sous une forme polynomiale
usuelle comme il a été montré dans ’annexe A.2. Dans le contexte considéré, le modele
de synthése est donné par les équations (5.13)-(5.16). Les lois de commande linéaire
correspondantes peuvent alors se mettre sous la forme

S(g7Mug(t) + R Mye(t) = T(g )yt +d +1) (5.22)
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ot les polynémes R(g™1), S(¢7') et T(g™?) sont déterminés a partir du modele de com-
mande (5.13)-(5.16) et de l'objectif de commande considéré et I’indice ¢ désigne le fil-
trage par 'c')Tzl—'J')' comme 'indique la figure 5.8. O(z~!) est un polynéme d’Hurwitz que
I'on peut choisir comme la dynamique de I'observateur. Ce dernier est motivé par des
considérations de mise en ceuvre. En effet, le choix d’une telle dynamique est fondamen-
tal pour traiter le probléeme des saturations de la commande.

v(t)

¥} (t+d+1) uy(t) u(t) gysTeme | ¥(t)
T(z"1) O(="1) 1 A
oG 51 Wu(z™) COMMANDER
- ys(t)
By i

Figure 5.8: Systéme de commande de synthese

Apreés de simples manipulations algébriques, la loi de commande (5.22) peut se récrire
sous la forme désormais usuelle

S(g™ ) D(g™ )uo(t) + R(g™")wo(t) = T(¢ Nyt +d+1) (5.23)
S(g7™") = S(¢7)Wya(g™ ) Wan(q™) (5.24)
R(q—l) = R(q—l)Wyn(q_l)Wud(qﬁl) (5-25)
T(¢") = T(¢7 )Winlg " )Waalg™") (5.26)

ou l'indice o désigne le filtrage par O(z—l)Wud(;'l)Wvd(q—l)'

5.2.3 Objectifs de commande

La synthése d’un régulateur est faite & partir d’'un modele de commande de maniere a
réaliser un objectif de commande donné. On distingue deux types d’objectifs de com-
mande, en 1'occurrence le placement des péles ou la minimisation d’un critére quadra-
tique. On présente dans ce qui suit ces objectifs de commande en précisant leur condition
d’admissibilité du modéle de commande.

Commande avec placement des pdles

La commande avec placement des péles consiste & assigner les poles du systeme de
commande a des positions arbitrairement choisies par I'utilisateur. Un tel objectif est
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réalisé par une loi de commande (5.23)-(5.26) satisfaisant I’équation pdlynomiale
P(g7") = A(g™)S(¢7) + ¢ T BlgT)R(gY) = Po(g ) Polg) (5.27)

oti P,(¢™!) et P,(¢™") sont des polynémes d’Hurwitz qui représentent les dynamiques du
retour d’état et de I’observateur associés (M’Saad, Ortega et Landau 1985).

On notera que

e L’équation polynomiale (5.27) est soluble en S(¢7') et R(¢g™!) pour des polynémes
arbitraires P,(¢™') et P,(¢™") si et seulement si

A(g~')D(q™") et B(g™!) sont premiers entre eux.

e Le choix T(q™!) = BP,(¢7')P.(¢7"!) permet de spécifier les dynamiques de pour-
suite et de régulation d’une maniére indépendante. Il correspond & une commande
avec placement des poles du type modeéle de référence sur ’état partiel.

e Le choix P,(¢~') = P,(g™") correspond & une estimation d’état optimale.

e Le placement des poles et des zéros est obtenue par une loi de commande (5.23)-
(5.26) telle que

A(g™)D(g™)S(¢™) + ¢ B(g™)R(¢™") = B¢ T(¢7") (5.28)

indépendamment du modele de commande du procédé. Pour ce faire, le systeme
3 commander doit étre inversement stable, autrement on ne peut pas compenser
ses zéros. On notera que le polynéme B(g™!) doit diviser le polynéme S(g"), soit
S(¢™Y) = B(g"Y)E(¢™"). La synthése du régulateur peut alors se faire a partir de
’équation polyndémiale

T(¢™") = A(g")D(¢™)E(¢™") + ¢ R(¢™")

Le choix T(¢g”!) = C(¢™") correspond & une commande & variance minimale qui
minimise le critére quadratique

Jt+d+1)=E{(y(t+d+1)—yjt +d+ 1))’}
ot £{.} dénote I’espérance mathématique. Une telle minimisation se fait naturelle-

ment & partir des données disponibles & l'instant ¢, soit y(t — ¢) pour ¢ = 0 et
u(t — j) pour j > 1 (Astrom et Wittenmark 1984).
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Commande optimale

La commande optimale consiste & minimiser au sens d’un horizon, par rapport au vecteur
de commande Uy (t + he — 1) = [ug(t)...us(t + he— 1)]7, le critére quadratique suivant

hp
JUs(t+he—1)) =€ { S lys(t+3) —ys(E+ )P+ Mus(t+5 — hi)]z}

j=hi
en supposant que (5.29)

us(t+1) = 0 pour i € [he, hp —d — 1]

ol hp et hc sont des entiers finis ou infinis et h7 est un entier fini tel que hi 2 d+1et A
est un scalaire positif qui permet de pondérer I'effet de la séquence d’entrée filtrée {u (1)}

La commande optimale a horizon fuyant a regu une attention particuliere tout au long
de ces dernieres décennies aussi bien dans le monde universitaire que dans le monde in-
dustriel. Une telle attention a été en grande partie motivée par les premiers algorithmes
de commande adaptative qui ont été obtenus & partir de la commande & variance min-
imale (Astrém et Wittenmark 1973, Clarke et Gawthrop 1975, Clarke et Gawthrop
1979). Le domaine a été complétement structuré par I'approche de commande prédictive
généralisée développée par (Clarke, Mohtadi et Tuffs 1987, Najim et M’Saad 1991, Bit-
mead et al. 1990). Des résultats théoriques probants, concernant la stabilite, la robustesse
et affinement des performances, pour les systémes échantillonnés, sont d’ores et déja
disponibles dans la littérature (Clarke et Mohtadi 1989, Bitmead et al. 1990, Mohtadi,
Shah et Fisher 1992, M’Saad et Sanchez 1992, Shah, Mohtadi et Clarke 1987) et de
nombreuses applications réussies ont montré ’applicabilité d’une telle approche (Clarke
1988, Cutler et Hawkins 1987, Cutler et Hawkins 1988, Dion, Dugard, Franco, Minh
et Rey 1991, Kwok, Shan, Clanachan et Finegan 1992, Majdoul, Haloua et Youlal
1991, M’Saad, Hammad et Dugard 19935, M’Saad et Hejda 1994, Queinnec, Dahhou
et M’Saad 1992, Wertz, Gevers et Simon 1992).

La popularité de la commande optimale est principalement due a sa simplicité et sa
large applicabilité. En effet '

e La synthése d’une comande optimale est principalement basée sur le concept de
prédiction linéaire qui est relativement facile & appréhender pour les systemes
échantillonnés (Astrém 1970). Par ailleurs, la spécification des parametres de
synthése peut étre effectuée relativement simplement pour certaines classes de
procédés, en 'occurrence celles dont le comportement entrée-sortie est inversement
stable (Astrom et Wittenmark 1984) ou stable et apériodique (Morari et Zafiriou
1989, M’Saad 1991).

e Le comportement d’entrée-sortie du procédé a commander peut étre instable et
inversement instable et peut exhiber un retard pur relativement important. Notons
que la commande prédictive & un pas ne peut étre appliquée qu’aux systemes
inversement stables qui constituent beaucoup plus une exception qu’une regle dans
la pratique de la commande des systémes échantillonnés (Astrém et Wittenmark
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1984) ou aux systemes stables lorsqu’une pondération sur la commande est utilisée
Y q P

(Clarke et Gawthrop 1975, Clarke et Gawthrop 1979).

La plupart des méthodes de synthese disponibles dans la littérature sur la commande
peuvent étre obtenues en choisissant convenablement les parameétres de synthése. On
distingue plusieurs types de commande :

e La commande prédictive a un pas est obtenue en choisissant hp = hi = d + 1 et
A 2 0. Elle consiste alors a minimiser, par rapport a us(t), le critere quadratique

T 4d+1)= s{(yf(t Fd+1) -yt +dt 1)) 4 AB(O)%u;(t)Z}

Le systeme de commande correspondant est asymptotiquement stable si et seule-
ment si le modele de commande et les pondérations considérées vérifient la condi-
tion

M(zY)W,(27Y) + B(z7")W,(27!) est inversement stable

Une telle commande peut étre interprétée comme un prédicteur de Smith rela-
tivement bien élaboré (M’Saad et Chebassier 1996). On notera que la commande
a variance minimale correspond au cas A = 0. La dynamique de poursuite est
alors celle du modele de référence i—:(%l alors que la dynamique de régulation est
caractérisée par celle du prédicteur. Cette simplicité de spécification des perfor-
mances représente 1'ultime motivation de la commande a variance minimale ou la
commande avec modele de référence. Le modéle de commande doit étre inverse-
ment stable : une condition qui est relativement restrictive dans la pratique de
la commande numérique ou un échantillonnage relativement raisonnable conduit
généralement & des zéros & I’extérieur du cercle unité (Astrom et Wittenmark 1984).

e La commande avec placement des poles est obtenue en choisissant les parametres
de synthése comme suit, soit hi = nb+d+ 1, hc = na, hp > na + nb+ d et
A = 0. La condition de stabilisabilité est celle de la commande avec placement des
poles, soit A(g™!) et B(¢~') sont premiers entre eux. Plus précisément, on place né
poles en les racines du polynéme caractéristique du prédicteur et les autres, soit
2max(na,nb+ d + 1) — né poles, en zéro. D’un point de vue robustesse du systeéme
de commande, il est plus sage d’éviter de placer des pdles en zéro.

e La commande avec modéle interne peut étre obtenue pour des modéles de pertur-
bations satisfaisant C(¢™!) = A(¢™!)Fu(¢™?) et D(¢™!) = 1 — ¢! en choisissant
hp = temps d’établissement en périodes d’échantillonnage, he = 1, hs = d + 1
et A = 0. Ce choix est fait a partir d’une analyse des performances de la com-
mande avec modele interne dont le polynéme Fy(¢™!) représente les poles du filtre
de robustification (M’Saad et Chebassier 1996).

e La commande LQG peut étre obtenue en faisant tendre les horizons de prédiction
et de commande vers 'infini (Anderson et Moore 1990). Dans ce cas, il est plus sage
d’utiliser une approche d’état pour mieux profiter du patrimoine de procédures de
mise en ceuvre disponibles.
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Une étude plus poussée de la stabilité nominale de la commande optimale a horizon
fuyant a été faite a partir de la stabilité de la commande linéaire quadratique a horizon
infini dans (Bitmead et al. 1990). Elle est basée sur le concept de "Pseudo Equations
Algébriques de Riccati” qui consiste a récrire '’équation aux différences de Riccati sous
la forme d’une équation algébrique de Riccati et utiliser tous les résultats qui lui sont
associés.

Commande avec modele de référence sur I’état partiel

Le concept de modele de référence sur I’état partiel peut étre naturellement incorposé
dans un objectif de commande optimale en utilisant les séquences {e.(t)} et {ey(2)}
définies par (5.38) et (5.39). La commande optimale avec modele de référence sur I'état
partiel consiste alors a minimiser, au sens d'un horizon fuyant, le critére quadratique
suivant

hp
J(Ea(t+hc—1)) =€ { Y lews(t+5)]" + Meus(t +5 — hi - 1)]2}

j=hi
en supposant que (5.30)

ews(t+14) = 0 pour i€ [he, hp—d —1]

ol hp, hc et hi désignent les horizons de prédiction, de commande et d’initialisation et
) est un scalaire positif. Notons que la contrainte e,y(t +1) = 0 pour ¢ € [he, hp—d — 1]
est compatible avec I'objectif de commande (5.30).

La loi de commande optimale avec modele de référence sur I’état partiel est alors donnée
par ’équation aux différences

S(g7)D(g7 )eu(t) + R(g7 ey (t) = 0 (5.31)

ot les polynémes S(g!) et R(¢~!) sont les mémes que ceux de la commande optimale
associée.

La dynamique de poursuite est donc indépendante de 'objectif de commande et est
donnée par la dynamique de la séquence de référence {y*(¢)} aux zéros du modele de
commande prés, alors que la dynamique de régulation est tout & fait équivalente a celle
d’une commande prédictive généralisée. On aura ainsi les mémes propriétés de robustesse
que la méthode de synthése avec une dynamique de poursuite appropriée pourvu que le
modele de commande représente au mieux la dynamique du systeme a commander.

5.3 Performances nominales et stabilité robuste

Dans ce paragraphe, on montre que les performances nominales et la stabilité robuste
d’un systeme de commande linéaire peuvent étre complétement caractérisées par cing
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fonctions de tranfert : la dynamique de poursuite et quatre fonctions de sensibilité
usuelles définies a partir des fonctions de sensibilité et de sensibilité complémentaire
et des fonctions de transfert du régulateur et du modele de commande.

5.3.1 Performances nominales

Le comportement entrée-sortie du systeme de commande nominale de la figure 5.9 est
obtenue en éliminant successivement 1’entrée u(t) et la sortie y(¢) entre les équations du
procédé et son environnement d’une part et de la loi de commande d’autre part, soit

vu(t) vu(?) vy(2)

y* (t+d+1) u(t) y()

T() —~©—{En0e Pale™) @

Figure 5.9: Systeme de commande nominal standard

Pc(Q‘l)y(t)=B(Q“) (g7")y"(2)
+A(g7")D(g7")S(g vy (t) — ¢ B(q7)R(g )iy (2)
+¢7% ' B(¢7")S(¢7)D(g ") [vu(t) + vu(t)] (5.32)

Pe(g M u(t)= A(g)T (¢ )y"(t +d+1)
+A(g)D(g71)S (g Mvu(t) — ¢ B(g ) R(g7)va(t)
—A(g")R(g7)[vy(t) + vy(2)] (5.33)

avec

P.(q™") = A(g")D(¢™")S(¢™") + ¢~ ' B(g™")R(¢™") (5.34)

Les remarques suivantes peuvent étre faites indépendamment de la méthode de synthese
a utiliser. Elles permettent de mettre en évidence les possibilités offertes par la commande
linéaire tout en soulignant certaines limitations.
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R1. Le systéme de commande nominal est asymptotiquement stable si et seulement si

R2.

le polynéme caractéristique est un polynéme d’Hurwitz, soit

P(g)=0=|gl<1

Cette condition nécessite que le plus grand diviseur commun (pgcd) des polynomes
A(g~1)D(¢7") et B(g!')) soit un polynéme d’Hurwitz, soit

pged(A(g™")D(¢7!),B(¢7!)) = 0= ¢ < 1

On retrouve ainsi les conditions de stabilisabilité ou de détectabililé des modéles
de commande.

Par ailleurs, le polyndme caractéristique peut alors se factoriser sous une forme con-
forme au théoreme de séparation d’une quelconque commande avec retour d’état
estimé, soit

PC(qﬂl) = PP(Q_I)PO(Q—I)
(5.35)

ol P,(g7!) et Po(¢™") désignent respectivement les polynomes caractéristiques de
la commande avec retour d’état et de I'observateur sous-jacents.

Les performances nominales du systéme de commande sont completement car-
actérisées par cinq fonctions de transfert, comme le montrent les figures 5.10 et
5.11, en 'occurrence la dynamique de poursuite donnée par

B(z"Y)T(z71) on 2z~ B (27 Y)B(z")T(27Y)
Pe(z1) Ar(e~ Y Pu(2Y)
et les diverses dynamiques de régulation vis & vis de ’ensemble des perturbations

qui affectent le fonctionnnement du systéme & commander : les fonctions de sensi-
bilité usuelles du systéme de commande définies par les fonctions de transfert

2(z7Y), Z(z7Y), D(z7)Pa(z7) et R(z"HE(z7Y)

oi E(z7') et I(z7') désignent les fonctions de sensibilité et de sensibilité
complémentaire du systéme de commande definies par

A(z7)D(z71)S8(z7Y)
B.(z-1)

=1 B~ Y R(2~1)
Pi(z=1)

et R(z~!) et P,(27!) ne sont autres que les fonctions de transfert du régulateur et
du modele de commande, soit

R(z"1)
S(z~1)D(z1)

Bz = et L(z71) =

z-4-1B(z71)

Rlem)= AG)

et Pa(z7') =

Les gabarits fréquentiels typiques de la dynamique de régulation du systeme de
commande sont donnés par les figures 5.12, 5.13, 5.14 et 5.15. Ces performances
sont tout a fait compatibles avec la motivation ultime d’un probleme d’automatique
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Maintenir la séquence de sortie du systéme @ commander au voisinage de la
séquence de référence indépendamment des perturbations qui affectent le
fonctionnement du systéme.

Il suffit de tenir compte que les perturbations de charge sont dominantes en basses
fréquences, alors que les bruits de mesures sont dominants en hautes fréquences.

v By

vu(t) ——— B(z7)Pa(z7Y)

vu(t) ——— Z(z)Pa(z7) ¥ =]
o(t) — £
vy(t) ——— -Z(z7)

Figure 5.10: Performances nominales en sortie

R3. La poursuite parfaite est alors obtenue par une loi de commande
(R(g™1), S(q“), T(q_l)) satisfaisant

A(g™)D(g™")S(q™) + ¢ ' B(¢7)R(¢™") = B(g™)T(¢™")

indépendamment du modeéle de commande du procédé. Le systéme a commander
doit étre alors inversement stable, soit

B(gH)=0=|¢g|<1
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vy (1)

vy (1)

vy(1)

vy(t)

————— —R(")E()

A(z"N)T(="1)
P.(z=1)
— 5
—_— —E(Y) Y | ut)

-R(z"HZ(z"1)

Figure 5.11: Performances nominales en entrée
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$(e~7+T<) dB

0 2;, Tle w(rad/s) .

Figure 5.12: Allure typique de la fonction de sensibilité

Y(e~vT) dB

0 2—% Tlc w(rad/s)

Figure 5.13: Allure typique de la fonction de sensibilité complémentaire
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0 z 7 w(rad/s) .

Figure 5.14: Allure typique du régulateur x la fonction de sensibilité

% (e~i“T)P,(e~T<) dB

Figure 5.15: Allure typique du procédé x la fonction de sensibilité
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R4.

Une telle condition est plutt une exception qu’une régle dans la pratique de la
commande des systémes échantillonnés (Astrdém et Wittenmark 1984).

Si le polynéme T'(g™!) est choisi comme suit

T(¢™") = BP(q™") avec §=[B(1)]™

alors la dynamique de poursuite peut étre spécifiée indépendamment des dynamiques
de régulation a travers la dynamique du générateur de la séquence de référence.
En effet la dynamique de poursuite qui en résulte est donnée par

DR
BB(="") ou B(:) )

On notera que le scalaire § a été introduit pour avoir un gain statique unitaire et
que les équations du systéme de commande (5.32)-(5.33) peuvent se récrire sous
les formes

Pe(g7ey(t) = +A(g7)S(g7)D(g7" vy (2)
_‘HB( DR(g™)wy(2)

“1B(¢)S(g7)D(g 7 [vu(t) + va(2)) (5.36)

Pe(g V)eu(t) = +A(q'1) (7" )D(g ™ vu(t)

—¢" " )B(¢7)R(q™")wu(t)

—A(gR(g7)[vy(t) + 1y (2)) (5.37)

avec

R5.

eult) = y(t) = Alg™)By"(t+d +1) (5.38)
ey(t) = y(t) - B(g™)By"(t) (5.39)

C’est le cas d'une commande avec modéle de référence sur ’état partiel qui est mo-

tivée par des considérations de simplicité de spécification des performances (M’Saad
et Sanchez 1992, M’Saad et al. 1993b).

Les séquences {D(g™")eu(t)} et {e,(t)} peuvent étre alors considérées comme des
indices de performances. Elles représentent plus précisément les erreurs de pour-

suite d’entrée et de sortie par rapport aux trajectoires de référence de 'entrée et
de la sortie, définies par les séquences {A(¢™1)By*(t +d + 1)} et {B(¢~1)By*(t)}.

Une mise en ceuvre d’un régulateur linéaire qui se respecte doit se faire avec des
procédures numériques robustes vis a vis des erreurs de quantification et doit étre
réalisée en tenant compte des effets de la présence de pdles éventuellement instables
dans la fonction de transfert du régulateur pour pallier les problemes de saturation
des actionneurs. Une bonne bibliothéque scientifique est requise pour la robustesse
numeérique. Quant a la mise en ceuvre d’une loi de commande, elle doit se faire en
tenant compte des saturations des actionneurs dans I’esprit d’une commande avec
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y*(t-{—d-l-l) (21

y(t) R(z-1 fz\“c(t) u(t)
- 0(z771) b=l

Figure 5.16: Mise en ceuvre d’un régulateur

retour d’état estimé. Pour ce faire, il suffit de récrire la loi de commancde sous la
forme

u(t) = sat(uc(t))

O(q7")uo(t) = [0(q7") = S(¢7")D(¢7")]u(t) = R(¢")y(t) + T(¢7")y"(t)

ot O(¢~!) est un polynéme d’Hurwitz choisi & partir de la dynamique de
'observateur, en l'occurrence O(q™!) = Po(¢7)War(q " )Wiz(g™?!), comme
I'indique la figure 5.16.

5.3.2 Robustesse en stabilité.

La synthése d’un régulateur est basée sur un modeéle de commande qui représente au
mieux le comportement entrée-sortie du procédé a commander et 1'influence de son en-
vironnement. Les performances d’un systéme de commande se dégradent donc au fur
et & mesure que ’écart entre la dynamique du procédé et celle de son modele de com-
mande croit. Dans ce qui suit, nous étudierons la robustesse en stabilité qui consiste en
la capacité d'un systéme de commande a préserver sa stabilité en présence des erreurs
de modélisation inéluctables sur le procédé a commander. Pour ce faire, on supposera
que le comportement entrée-sortie du procédé a commander est décrit par un modele
nominal P,(z7!) et ses incertitudes A(z™!). Ces erreurs de modélisation sont dites non-
structurées par opposition aux erreurs de modélisation structurées qui portent sur les
parametres du modéle de commande (Doyle, Francis et Tannenbaum 1992, Green et

Limebeer 1995, Zhou, Doyle et Glover 1996).
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—R(z7) Pa(z7) —(2)

Figure 5.19: Systéme de commande : forme additive directe

A(z71)

~R(z) Pa(z)

Figure 5.20: Systéme de commande : forme additive inverse

e(t) s(t)

A(Z_l) 1
“R(z=7Y) O—] Pa(z™) y(t)

Figure 5.21: Systéme de commande : forme multiplicative directe en entrée
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-R(z71)

Pa(z71)

e(t)

A(z71)

Figure 5.22: Systéme de commande : forme multiplicative directe en sortie

—R(:)

s(t)

/J\‘ -
&)

Pr(z71)

Figure 5.23: Systéme de commande : forme multiplicative inverse en entrée

—R(z71)

Pn(271)

-A(z71)

y(t)

©

Figure 5.24: Systéeme de commande : forme multiplicative inverse en sortie
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I Forme d’incertitude [ Fonction de sensibilité M(z7?) |
Forme additive directe R(z"1)E(z71)
Forme additive inverse S(z1)Pa(z71)
Forme multiplicative directe X(z71)
Forme multiplicative inverse X(z71)

Table 5.1: Quantificateurs de robustesse en stabilité

les variations des parameétres du modele de commande.

Az™1)

s(t) e(t)

-M(z1)

Figure 5.25: Systéeme de commande : forme générale

Dans ce qui suit, on donnera les conditions de robustesse en stabilité pour les divers
types d’incertitudes. Pour ce faire, notons tout d’abord que tous les systémes de com-
mande en question peuvent se mettre sous la forme de la figure 5.25 ot M(27?) est la
fonction de transfert qui relie la sortie du bloc d’incertitude s(t) a son entrée e(t). Les
fonctions de transfert M(z~!) peuvent étre déterminées apres quelques simples manip-
ulations algébriques. La table 5.1 donne la fonction de transfert M(z™') pour chaque
forme d’incertitude.

Les conditions de robustesse en stabilité peuvent alors étre obtenues a partir du théoréeme
du petit gain (Khalil 1996) donné ci-dessous.

Théoreme 1
Considérons le systéme bouclé de la figure 5.25 et supposons que la fonction de transfert
A(z71) est propre, asymptotiquement stable et telle que

T

|A(e7?T¢)| < v pour tout w € [0, T )
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Alors le systéme bouclé en question est asymptotiquement stable si et seulement si la
fonction de transfert M(z~1) est propre, asymptotiqguement stable et telle que
- _ T
IM(e7T)| < 471 pour tout w € [0, ?)
Ce résultat précise la classe des erreurs de modélisation admissibles en supposant que
les incertitudes du modeéle de commande A(z~') sont des fonctions de transfert propres
et asymptotiquement stables et fournit la valeur maximale admissible sur leur module.
Notons toutefois que ’hypothese de stabilité peut étre relachée si ’on utilise le théoreme
de Nyquist (Annexe A.3) au lieu du théoréme du petit gain (Zhou et al. 1996, Khalil
1996). La condition de stabilité asymptotique devient une condition d’égalité entre les
poles instables du systéme & commander et ceux du modéle nominal.

Par ailleurs, ce théoreme montre que les conditions de performances nominales peuvent
étre interprétées comme des conditions de stabilité robuste. Les fonctions de sensibilité
usuelles ne représentent donc pas uniquement des quantificateurs de performances nom-
inales, mais aussi des mesures de robustesse en stabilité.

5.4 Commande adaptative

La théorie de la commande adaptative a été largement développée tout au long des deux
dernieres decennies. Des résultats théoriques relativement importants sont disponibles
dans la littérature (Goodwin et Sin 1984, Sastry et Bodson 1989, Astrém et Witten-
mark 1995, Ioannou et Sun 1996). Des applications industrielles réussies ont montré
'applicabilité d’une telle approche et des régulateurs auto-ajustables sont d’ores et
déja sur la marché (Astrﬁm 1987, Clarke 1988, Najim et M’Saad 1991, M’Saad et al.
1993b, M’Saad et Hejda 1994).

La commande prédictive peut étre combinée avec un algorithme d’adaptation
paramétrique pour obtenir un systéme de commande adaptative sous la bénédiction
du principe d’équivalence certitude, comme I’indique la figure 5.4. On peut ainsi faire
de 'auto-ajustement de régulateurs ou de la commande adaptative prudente sous une
certaine logique de supervision qui est congue pour assurer 'intégrité du systéme de
commande.

L’adaptation des parameétres du modéle de commande peut étre vue comme un probléeme
d’observation associé a la représentation d’état

0(t) = 6(t—1)+w(t) (5.40)
ys(t) = 6(2)7 $s(t — 1) + vy(t) (5.41)
avec
3(t) = [(11 ces Upg bo bnb]T (542)
qsf('t) = [—yf(t) e = yf(t — Ng + 1) uf(t = d) e Uf(t —-d- nb)]T (543)

ou les séquences {w(t)} et {vs(t)} représentent respectivement les variations éventuelles
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des parametres et les perturbations qui affectent le fonctionnement du procédé. L’indice
f dénote la fonction de filtrage des signaux d’entrée-sortie. Pour ce faire on utilise
généralement un filtre passe-bande de fonction de transfert [G(z~1)D(z71)][F(z7")]™!
ou F(g~!) et G(q7!) sont deux polyndomes d’Hurwitz choisis en fonction de la bande
passante du filtre. Notons que le choix F(¢~!) = C(g™!) et G(¢”') = 1 conduit a une
séquence {vy(¢)} identiquement égale & la séquence {w(t)} supposée étre un bruit blanc.
Ceci représente le cas idéal pour l'identification des systémes qui est généralement faite
aux moindres carrés.

Un observateur d’état approprié pour le systeme (5.40-5.43) peut étre obtenu a par-
tir du filtre de Kalman associé, en 'occurrence 1’algorithme d’adaptation paramétrique
suivant

B(t) = Bt — 1) + s(t) L= D1t~ Dlws(t) = 67 (2~ 1)6(t — 1))

7t + 65 — )F(t — 1)gs(t — 1) (5.44)
1 F(t—1)¢s(t —1)¢T(t —1)F(t — 1)
F(t) = W[F(t— 1) + s(t) T+ - DFC-Dét—1) ]+ s(t)R(t) (5.45)
‘ _ ) 1si ¢}"(t_1)F(t:l)¢f(t_1) > 0 en moyenne
o(t) = { " )0 ailleurs (546)

ot {#(t)} sont les paramétres estimés, { F(t)} dénote la matrice du gain d’adaptation que
’on peut régulariser en utilisant {f(t)} et {R(t)} et assurer ainsi une bonne robustesse
vis a vis des variations paramétriques, {7(¢)} permet d’introduire une normalisation
des données d’entrée-sortie qui est particulierement utilisée pour obtenir un probleme
d’adaption paramétrique indépendant de la bornitude des données d’entrée-sortie (Praly
1990), en 'occurrence

N(t) = pan(t — 1) + (1 — pn)max(6; (1) ¢4(t),7,) avec 0 < pa <1 et 7, >0

{s(t)} permet de geler I’adaptation des parametres si besoin est et est basé sur la mesure
de vraisemblance des données d’entrée-sortie ¢ (t)F(t)¢y(t). Dans la culture du filtre de
Kalman, {5(t)} et {R(t)} représentent respectivement les covariances du bruit de mesure
et des variations paramétriques, soit les séquences {vys(t)} et {w(t)}.

On notera que I’observateur de 1’état 8(¢) considéré converge si et seulement si le systéme
(5.40)-(5.41) est uniformément observable : étant donné un entier naturel k, pour tout
entier naturel j, il existe deux nombre réels strictement positifs ¢min €t @maz tels que

j+k
0 < Gmin < D 65(t)05(1)T < bmaz < 00

t=J

Dans la culture de l'identification des systémes et de la commande adaptative, une telle
propriété est appelée condition d’excitation persistante du vecteur d’observation ¢(t).
Cette condition assure la convergence des parametres estimés vers leur vraies valeurs, i.e.
6(t) — 8 quand t — oo et assurer ainsi la réalisation de I'objectif de commande (Giri,
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M’Saad, Dion et Dugard 1993). La condition d’excitation persistante n’est pas toujours
vérifiée et plus particuliérement dans un contexte de régulation. Ceci peut conduire &
une dérive des parametres estimés, i.e. 6(t) — oo quand { — oo, et donc  'instabilité du
systeme de commande adaptative (M Saad, Giri, Dion et Dugard 1993a). C’est pourquoi
’adaptation paramétrique est gelée quand les signaux d’entrée-sortie ne sont pas suff-
isamment excitants pour améliorer le processus d’estimation paramétrique.

L’algorithme d’adaptation paramétrique peut étre obtenu directement & partir de la min-
imisation d’un critere du type moindres carrés pondérés sans gel d’adaptation, s(t) = 1.
On distingue

 Le cas f(t) = 1 et R(t) = 0 correspond a la méthode des moindres carrés simples
qui consiste a minimiser, par rapport a 6(t), le critére quadratique suivant

i

J(0(1),8) = 3 (ysa(e) = 08) yali — 1)) + [0(20) — O][F (2,)] " [6(to) — 6]

i:to

Notons que toutes les données d’entrée-sortie sont prises en considération de la
meéme facon dans le critére et que le gain d’adaptation est asymptotiquement
nul. Un tel algorithme ne présente aucune robustesse vis & vis des variations des
parametres.

o Le cas f(t) = n( )=favec0< f<letR(t)=0 correspond a la méthode des
moindres carrés avec facteur d’oubli fixe qui consiste & minimiser, par rapport &
8(t), le critére quadratique suivant

i

JO(0),1) = 3= f (yn() = 0()T $gali — 1)) + [0(t,) — O F(to)] " [6(20) — 6]

=ty

Dans ce critere, les données les plus récentes ont beaucoup plus d’importance que
les anciennes données dans le processus d’estimation, ce qui justifie ’appellation
de la méthode. Cette derniére a été principalement introduite pour incorporer dans
l'algorithme d’estimation une certaine capacité de poursuite des parametres vari-
ables dans le temps. Cet algorithme peut conduire cependant & des matrices de gain
d’adaptation, F'(t), exponentiellement croissantes dans le cas d’une dégénérescence
du gain d’adaptation ou de l'information contenue dans les données d’entrée-sortie
(la matrice ¢, (t)dsn(t)T devient nulle en moyenne).

e Le cas f(t) = n(t) = fa()+(1—f,,)a,vec095<f()etfo<098etR() 0
correspond a la méthode des moindres carrés avec facteur d’oubli variable qui
consiste a minimiser, par rapport a 9( ), le critére quadratique suivant

= ST I FGwsnl) = B b5nli = 1)) + [B(ta) — O [6(t) —

i=to j=i+1

Notons que le facteur d’oubli f(¢) converge exponentiellement vers un, ce qui con-
duit a un algorithme des moindres carrés simples. Ce type de facteur d’oubli permet
toutefois de remédier au probleme des mauvaises conditions initiales.

g
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o Le cas de I'algorithme des moindres carrés avec trace constante obtenu en choisis-
sant R(t) =0, n(t) =1 et f(t) tels que trace F(t) = traceF(t — 1), soit

trace(F(t)$sn(t)$7. (1) F(1))
(1 + ¢n(t)TF (1) dsn(t))trace( F (1))

Ce type d’algorithme permet d’assurer que la matrice de gain d’adaptation est
bornée supérieurement indépendamment de la nature des informations traitées.
En effet, le facteur d’oubli f(¢) devient identiquement égal a un dans le cas d’un
manque d’information ou une dégénérescence du gain d’adaptation. Notons toute-
fois que la borne inférieure de la matrice de gain d’adaptation peut étre nulle, il
est donc necessaire d’utiliser la matrice R(t) pour éviter un tel probleme.

fty=1-

L’indice fn designe les opérations de filtrage et normalisation.

Pour la mise en ceuvre de l'algorithme d’estimation, on utilise généralement la
décomposition UD qui consiste a récrire la matrice de gain d’adaptation sous la forme
F(t) = U(t)D(t)U(¢)T, ot U(t) est une matrice triangulaire unitaire supérieure et D(t)
est une matrice diagonale (Bierman 1977). On préservera ainsi les propriétés de symétrie
et de positivité de la matrice de gain d’adaptation F(¢) indépendamment des erreurs
numeériques inéluctables. Notons que

min{A;(t)} < F(t) < max{Ai(t)} < trace(F(t)) pour i € [1, np]

et

det(F(t)) = det(D(t)) = ﬁd,-(t) = ﬁ Ai(t) pour i€ [1,np]

1=1 =1

ou Ai(t) et d;(t) représentent respectivement la ieme valeur propre de F(t) et le ieme
élément de la matrice diagonale D(t). On peut ainsi assurer une borne inférieure de la
matrice de gain d’adaptation F(t) en régularisant la matrice diagonale comme suit

si d; <d, alors d;(t)=di(t—1) ou d, finsi

ou d, est un seuil spécifié par l'utilisateur. Il s’agit d’une procédure particuliére de
réinitialisation de la matrice de gain d’adaptation F(t). Quant a la borne supérieure,
on peut 1’'assurer par un algorithme du type trace constante.

Comme il a été déja mentionné, ’algorithme de commande adaptative est obtenu sous
la bénédition du principe d’équivalence certitude qui consiste a remplacer le modeéle de
commande par son estimé a chaque période d’échantillonnage. On réalisera pour ce faire
les étapes suivantes

1. Attendre le top d’horloge pour acquérir la sortie du procédé
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2. Mettre & jour les parameétres du modele de commande du procédé en utilisant
Ialgorithme d’adaptation paramétrique (5.44)-(5.46).

3. Construire un modeéle de commande admissible & partir du modéle estimé comme
suit

f;(t) si O(t) est admissible
0.(t — 1) autrement

0. = {

4. Evaluer la loi de comande a partir du modéle de commande admissible 6, (t).

5. Implanter le signal de commande et aller a ’étape 1.

Le systtme de commande adaptative qui en résulte est asymptotiquement stable si
'algorithme d’adaptation considéré vérifie les propriétés suivantes

P1. Les parametres estimés sont bornés, soit

IR, € R*/]10(2)|| < Ry

P2. Le modele estimé reproduit le comportement d’entrée-sortie du procédé en moyenne,
soit

3 € RY/ {lym(t) = 67 (t)psn(t — 1)|} est y-APM
P3. Les variations des parameétres estimés sont petites en moyenne, soit

3ue € R/ {I16(t) — 6t — 1)I|} est ps-APM

P4. Le modele estimé est admissible en moyenne, en I’occurrence il existe une séquence
croissante {tx}ren, telle que t; — 4, est bornée et le systéme de commande cor-
respondant au modele obtenu a partir de 0(¢;) est asymptotiquement stable.

Il apparait clairement que les propriétés de stabilité ne concernent que ’estimateur des
parametres et que la convergence des parametres du modele estimé vers leurs vraies
valeurs n’est pas nécessaire pour la stabilité du systéme de commande. Les trois premiéres
propriétés sont satisfaites par I’algorithme d’adaptation paramétrique donné par les
équations (5.44)-(5.46) pourvu que les erreurs de modélisation sont petites en moyenne
(Giri, M’Saad, Dion et Dugard 1990). La propriété P4 est généralement vérifiée dans
la pratique dans la mesure ol I’adaptation paramétrique n’est effectuée que lorsque la
condition d’excitation persistente est satisfaite. On peut toutefois modifier 1’algorithme
d’adaptation paramétrique (Larminat 1986) ou la loi de commande adaptative (M’Saad
et al. 1993a) pour assurer ’admissibilté du modele estimé mais ces modifications ne peu-
vent étre utilisées dans la pratique.

Notons que les résultats théoriques obtenus pour la commande adaptative sont relative-
ment prometteurs pour ’applicabilité des techniques de commande adaptative et plus
particulierement pour I'auto-ajustement des systémes de commande prédictive. De nom-
breuses applications semi-industrielles et industrielles réussies permettent d’expliquer cet
enthousiasme.
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5.5 Conclusion

La motivation de ce chapitre a été multiple. Une structure des systémes de commande
linéaire relativement générale pour englober tous les systéemes de commande disponibles
dans la littérature a été présentée. La simplicité du concept de prédiction linéaire a
été particuliérement mise en évidence. Les objectifs de commande ont été présentés
d’une maniére unifiée et la commande avec modele de référence sur 1'état partiel a été
traitée dans le contexte d’un systéme de commande optimale. Des quantificateurs de
performances nominales et de stabilité robuste ont été définis & partir des fonctions
de sensibilité usuelles des systémes de commande linéaire. Par ailleurs, un algorithme
d’adaptation paramétrique approprié pour obtenir un systeme de commande adaptative
prudente. On peut ainsi faire de I’auto-ajustement de régulateurs ou de la commande
adaptative prudente sous une certaine logique de supervision qui est congue pour assurer
'integrité du systéme de commande.

La méthodologie de commande proposée a été développée a partir d'un progiciel pour la
commande avancée de procédés industriels qui a été baptisé SIMART (M’Saad 1994). Il
a été développé en C sous WINDOWS (pour les PCs et compatibles) et X-WINDOWS
(pour les stations). SIMART a été congu aussi bien comme une station de travail pour la
résolution des problemes de commande de procédés, que comme une base d’apprentissage
de ’Automatique. A ce titre, il permet de réaliser toutes les étapes de synthese d’un
systeme de commande, & savoir la spécification des performances requises a partir d'un
cahier des charges, 'identification d’'un modele de commande compatible avec les per-
formances requises, la synthése d’un régulateur et la mise en ceuvre du systéme de
commande. Les étapes d’identification et de commande peuvent étre faites en temps
réel, en ’occurrence le calibrage automatique de régulateurs PID, I'auto-ajustement de
régulateurs et de la commande adaptative supervisée.

SIMART a déja été utilisé avec succes pour résoudre des problémes de commande
types qui ont été proposés par la communauté internationale d’Automatique et pour
la commande robuste et adaptative des structures mécaniques flexibles du Laboratoire
d’Automatique de Grenoble, des réacteurs chimiques du Laboratoire des Sciences du
Génie Chimique et les applications de conduite automatique que nous avons effectuées.




Chapitre 6

Application a la conduite
automatique

Résumé

D ans ce chapitre nous nous sommes intéressons au probléme de la conduite automa-
tique des véhicules. Un tel probléme a recu une attention toute particuliere ces
dernieres années aussi bien dans le monde universitaire que chez les constructeurs et re-
sponsables des infrastructures routiéres, avec un certain nombre de grands projets pour
les futurs systemes d’autoroutes. Le but de la conduite automatique est de poursuivre une
trajectoire de route indépendamment des variations de 1’état de la route, de la masse et
de la vitesse du véhicule. Le probléme de commande associé représente une opportunité
pour appliquer les éléments des techniques modernes de la théorie de la commande. Dans
ce chapitre, nous montrons plus particuliérement que la commande prédictive généralisée
avec une adaptation paramétrique adéquate peut étre utilisée pour résoudre le probleme
de conduite automatique. Des simulations sont faites & partir du modeéle complet d’une
voiture BMW 520 i. L’analyse des performances est faite dans I’esprit de la théorie de
la commande linéaire robuste. Le chapitre est constitué d’un article en anglais Some ad-
vanced control techniques for automatic steering lequel résume le travail développé dans
cette these.

6.1 Presentation de D’article Some advanced control
techniques for automatic steering

L’objectif principal d’un tel article est énoncé comme suit :

Faire une étude de la faisabilité de I’application des techniques de commande
avancées, en particulier, la commande prédictive généralisée avec une adap-
tation paramétrique adéquate pour la synthése d’un systéme de conduite
automatique des véhicules, en utilisant uniquement 1’écart latéral entre le
véhicule et la trajectoire de la route, comme signal de retour, a la différence
des études précédentes qui utilisent des signaux supplémentaires, & savoir la
vitesse du lacet.
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Cet article est divisé en 5 parties en une annexe.

Dans la premiére partie, nous présentons quelques éléments de motivations sur I’application
des techniques d’Automatique au domaine de la conduite automatique, on fait un tour
d’horizon sur les travaux de recherches les plus intéressants que nous avons trouvés dans
la littérature (Section 4.1.3), et les différents techniques employées.

La deuxieme partie porte sur les aspects purement modélisation de la dynamique des
véhicules. En effet, le simulateur du véhicule complet que nous avons consideré dans le
cadre de cette étude est principalement basé sur des travaux précédentes 3 savoir DaiB
(1996) et Majjad et Kiencke (1996).

e Lesimulateur a été élaboré d’'une maniere modulaire, de telle sorte que chaque sous-

modele peut étre traité separement. Dans ce context, nous décrivons brievement
chaque sous-modele.

Dans la troisieme partie, nous présentons d’une maniére syntéthique

e la commande prédictive généralisée avec des pondérations fréquentielles. Une telle

approche a été particuliérement développé dans le chapitre 5.

e L’analyse de performance et de robustesse est faite dans I’esprit de la commande

robuste (Sections 5.3.1 et 5.3.2).

® Le schéma de commande adaptative adopté est aussi traité. Un tel schéma résulte

de la combinaison de la commande prédictive généralisée avec un algorithme
d’adaptation paramétrique, sous le principe d’équivalence certitude. De méme, la
mise a jour des parametres du modéle de commande du véhicule est faite sur une
certaine logique de supervision congue pour assurer 'intégrité du systéme de com-
mande (Section 5.4).

Dans la quatrieme partie, quelques résultats de simulation sont présentés, pour les
différents conditions opératoires considerées et pour les différents approches proposées.

e Dans un premier temps, nous avons élaboré une commande robuste pour la con-

duite automatique des véhicules automobiles utilisant la commande prédictive
généralisée. Plus précisemment

— Le modele de commande est obtenu a partir d’un certain nombre d’experiences
d’identification entrée-sortie dans le domaine des conditions opératoires con-
siderées.

— Les spécifications de performance et robustesse ont été considérées pour la
synthese, en particulier minimiser 1’écart latéral entre le véhicule et la trajec-
toire de la route, malgré les variations de 1’état de la route, de la masse et de
la vitesse du véhicule pour les manceuvres typiques.

— Les contraintes sur la commande, et les contraintes sur le confort des passagers
doivent aussi étre satisfaites (Section 4.1.2). Pour cela, un choix adéquat des
allures des fonctions de sensibilité est fait, comme nous 1’avons remarqué dans
le chapitre 5. Pour ce faire, des pondérations fréquentielles sont utilisées.
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— Il est notable que les fonctions de sensibilité usuelles sont aussi des indicateurs
de performance et robustesse en stabilité comme nous 1’avons montré dans les
sections 5.3.1 et 5.3.2.

e Dans un deuxieme temps, nous proposons une commande adaptative. La principale
motivation d’une telle adaptation provient des considérations de robustesse vis &
vis de variations parameétriques, en particulier la vitesse du véhicule, comme cela
a été remarqué dans la section 4.1.

¢ Nous avons considéré la possibilité de I’accés & I'information a priori sur la cour-
bure de la route. Dans ce cas, nous développons un schéma de commande par
anticipation (feedforward) pour compenser la courbure de la route (rappelons que
la courbure est considérée comme une perturbation a la sortie sur le systéme de
commande, section 4.1) et améliorer les performances.

La derniere partie porte sur les remarques et quelques élements de conclusions ainsi que
les contributions des approches proposées

e Il est notable de souligner que une telle approche nécessite une trés bonne connais-
sance dans le domaine de 'identification des systémes (Ljung 1987, Gevers 1993)
ainsi qu'un choix adéquat des fonctions de sensibilité usuelles. Les modéles sont
obtenus pour toutes les conditions opératoires, ou au moins pour des conditions
typiques de ” mismatch”.

 Unschéma d’adaptation (adaptation en bouclé ouverte) a été proposée pour premiére

fois (a notre connaissance) par Ackermann (1995). Il propose de ”préprogrammer”
le gain du régulateur en fonction seulement de la vitesse du véhicule, magré le fait
que le gain dépend aussi des autres paramétres & savoir la masse du véhicule et les
coeflicients d’adhérence de chaque roue. Nous nous avons fait I’adaptation en boucle
fermée (avec un systéme de supervision pour verifier 'intégrité de la boucle). Cela,
n’était pas faite dans les études précedentes. En effet, dans I’approche proposée
nous n'avons pas besoin de "préprogrammer” le gain. Des propriétés de perfor-
mance et robustesse, tout a fait satisfaisantes, par rapport a la vitesse du véhicule
et aux différents conditions de la route ont été obtenues, cela montre la faisabilité
et la pertinence de cette approche.

e De plus, la possibilité d’incorporer un bloc d’anticipation a été aussi étudié. L’idée
a été proposée par Peng et Tomizuka (1990), mais avec la différence que nous
élaborons le bloc d’anticipation & partir de I'estimation paramétrique et non pas
d’une estimation du coefficient d’adhérence et d’une mesure de la vitesse du véhicule.
De méme, les améliorations en termes de performances sont tout 3 fait remar-
quables par rapport 4 une commande simple de retour ( feedback).

o Un seul signal de rétour (a différence de Ackermann et al. (1995)) a été utilisé, ce
qu’'implique moins d’erreurs de mesures au cas d'un eventuel implementation.

Finalement dans I’annexe, nous avons repris le modéle du véhicule & 2 roues (modele
bicyclette, développé dans la section 2.7) pour motiver la structure du modéle de com-
mande et pour mettre en évidence quelques caractéristiques du comportement dynamique
latéral.
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Les perspectives de ce travail porte sur un certain nombre de points

o Développemet d’une méthodologie pour le choix des parameétres de synthese. En
particulier, les pondérations frequentielles nécessite encore d’un procedure itératif

qui prends de temps considerable.
Desavantages par rapport aux travaux précedents.

e Méthodologie plus élaborée, nécessite d'important calcul numérique.
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1 Introduction

Advanced control of automotive vehicle systems is more and more discussed in
the open literature and widely developed in industry (Hrovat 1993, Ono et al.
1994, Chamaillard and Gissinger 1994, Drakunov et al. 1995, Ackermann ef al.
1995, Oustaloup et al. 1996). International Workshops (Kiencke 1995) and Jour-
nal special issues have been dedicated to automotive control (Fenton 1991, Rizzoni
1995). It has been pointed out that automatic steering is of fundamental interest
for urban transport vehicles and Automated Highway Systems (AHS) of the next
century (Shladover et al. 1978, Shladover 1993). The goal of an AHS design is
to significantly increase safety and highway capacity without having to build new
roads. The human drivers have no direct control over the vehicles in an AHS as
the automated highway systems controls all the vehicles (Godbole et al. 1996).
AHS require a wide range of technologies, including traffic management systems
that aid drivers, and co-operative systems that link the two. One of the fundamen-
tal parts of AHS are lane following manoeuvres, i.e. automatic steering (Chee et
al. 1995).

The main purpose of automatic steering consists in performing a robust track-
ing of a road curvature in spite of uncertain operating conditions due to large
variations in velocity, contact characteristics between tyres and road surface and
vehicle mass. The underlying control systems usually involve feedbacks of both
the lateral displacement and the yaw rate, and use the front steering angle as a
manipulated variable. The reference is located in the middle of the lane and may
consist of permanent magnets in the road or the magnetic field of an electrically
supplied wire (Ackermann 1995) or a discret marker scheme (Peng and Tomizuka
1990). Alternatively a vision-based lane sensing scheme could be used, (Lee 1992).
The involved tracking error is measured by a displacement sensor mounted in the
center of the front end of the vehicle which can be obtained from measurements of
the relative strength of magnetic fields emitted by permament magnets or discret
magnetic markers (Peng and Tomizuka 1990, Zhang et al. 1990). The yaw rate

measurement is performed by a yaw rate sensor.

Automatic steering has been extensively studied during the last twenty years. For
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instance, in Peng and Tomizuka (1990), the linear quadratic control design is used.
This approach allows the passager comfort requirements to be explicitly included
in the performance index. A gain scheduling technique is also proposed. The latter
is based on cornering stiffness estimation and on the speed, lateral acceleration and

yaw angle measurements.

An important result obtained by Ackermann (1994) shows that the decoupling
of lateral and yaw motion by yaw-rate feedback to front-wheel steering, leads to a
significant reduction of the lateral deviation compared to earlier controller design

which used solely feedback of the lateral deviation.

More recently, Guldner et al. (1995) designed a nonlinear sliding mode controller
that showed good lane keeping ability and robustness to parameter variations while
maintaining passenger comfort. Here, the control objective is to achieve a fixed dy-
namic relationship between the driver steering commands and the vehicle yaw rate

in spite of variations in the operating conditions.

The Ho based loop shaping design procedure is used by O’Brien et al. (1996).
In the latter, the control problem is formulated as a tracking problem. The refer-
ence sequence of the lateral displacement and yaw angle are determined from the

desired lateral acceleration and yaw angle rate for a particular road curvature.

Several authors have used @ priori information on the road curvature to enhance
the control performance. For instance in Lee (1992), the controller is designed us-
ing preview information obtained by using vision sensors. In Peng and Tomizuka
(1990) a feedforward steering input controller is designed, assuming that the radius
of curvature is known. Cho and Kim (1996) suggest to use a look ahead distance

like a priori information.

The automatic steering control problem represents a challenging opportunity to
investigate advanced control techniques that have reached a reasonable level of
maturity. This is mainly a result of many years of effort devoted to the under-
standing of the control theory as well as the tremendous progress in the computer

technology that makes the implementation of control systems easier and cheaper.
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In the present paper, the authors aim at investigating the applicability of the robust
predictive control with or without suitable parameter adaptation for the design of
an automatic steering system using only lateral displacement measurement unlike
in earlier design studies (Ackermann et al. 1995, Sienel and Ackermann 1994). A
realistic simulation framework involving a full-scale nonlinear model of a BMW5201
vehicle is used to this end. This simulator has been developed at the Institute for
Industrial Information Techniques of the Technical University Karlsruhe, to inves-
tigate automotive control problems (Daifand Kiencke 1995, Majjad and Kiencke
19964, Daifl 1996) More specifically,

— The underlying control design is carried out using an appropriate predictive
control approach, developed from the generalized predictive control (Clarke et al.
1987) in the spirit of the robust control theory (Green and Limebeer 1995, Zhou
et al. 1996).

— The control model is obtained from appropriate closed-loop identification exper-
iments and updated using a cautious parameter adaptation algorithm incorpo-
rating all those robustness features that have been emphasized and addressed in
the adaptive control theory (Ortega and Tang 1989, M’Saad et al. 1993, loannou
and Sun 1996).

- Besides the standard design specifications, namely maintaining the lateral dis-
placement as small as possible for typical manoeuvres, taking into account the
actuator constraints and the passenger comfort, suitable shapings of the usual
sensitivity functions have to be achieved. This allows to deal with those ubiq-
uitous variations in velocity, road adhesion factor and vehicle mass. The usual
sensitivity functions are used as suitable quantifiers for both nominal perfor-
mance and stability robustness (Green and Limebeer 1995, Zhou et al. 1996). It
is worth mentioning that the adopted methodology requires a good know-how
in system identification as the control system and its usual sensitivity functions
are determined from control models that should be identified over the domain of

possible operating conditions (Ljung 1987, Gevers 1993).

The involved experimental evaluation is carried out using the advanced control
software package SIMART (M’Saad 1994) which allows to perform all the steps in-

volved in any genuine control system design, namely the performance specification,
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the plant control model identification and its validation, the control design, the
stability and performance robustness analysis and the appropriate control design.
A suitable parameter adaptation capability can be incorporated into the control
algorithm when needed, thanks to available results concerning the robust adap-
tive control theory. Last but not least, the tracking performance can be improved

using the partial state reference model control concept (M’Saad and Sanchez 1992).

The paper is organized as follows: the full-scale nonlinear model for vehicle dy-
namics is presented in Section 2. In Section 3 the predictive control approach is
developed as well as its adaptive version. A realistic simulation study is performed
in Section 4 to investigate the performance and robustness of the proposed auto-

matic steering system. Some concluding remarks are given in the last Section.

2 Full-scale nonlinear model for vehicle dynamics

The design of automatic steering systems is usually based on a linear model of
the vehicle dynamics. The classical single-track model is commonly used for this
purpose. In the present feasibility study, a full-scale nonlinear vehicle model, devel-
oped at the Institute for Industrial Information Techniques of Karlsruhe, is used
(Majjad and Kiencke 1996a, Majjad and Kiencke 1996b). This consists of several
sub-models e.g. chassis, traction/braking, suspension, road model, vehicle aerody-
namic and tyres and it takes all important nonlinearities into account. The global
inputs for the involved simulator are the front steering angle, the traction or brak-
ing torques for each wheel, the initial velocity of the vehicle, the weather and road
conditions and the road path. The latter is composed of different road sections. For
each of them, the desired velocity needs to be defined, as well as the road curvature,

the wind speed and direction, the weather conditions, e.g. dry, wet, snow surface.

Figure 1 shows the different submodels which have been implemented using the
software Matlab environment (Grace 1994). The data have been adapted to a
BMW520i and proved to demonstrate a realistic behaviour during various driv-
ing conditions (Kiencke 1993). Some geometrical parameters have been found in

technical journals. However, there are still many unknown parameters which have
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Fig. 1. Sub-models of the vehicle

to be estimated. The simulation can also be easily adapted to other vehicles. The

resulting simulation program is easy to use. It allows to develop each submodel

independently and to connect them afterwards.

The main characteristic of the simulation is, on one hand, the reproducibility of

simulation runs. Therefore, the simulation can be used during the process of devel-

opment to investigate the performance of controller algorithms, (Kiencke and Daif§

1994). On the other hand, environmental parameters as well as vehicle parameters

can be

modified.

2.1 Axzis definition

Figure 2 shows the different coordinate systems to describe the vehicle dynamics,

namely
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— Inertial coordinate system (O, X,Y;Z,) which is fixed to the ground

- Coordinate system which is fixed to the vehicle (0,X,Y,Z,). O, coincides with
the CG of the vehicle. Axis X, is parallel to the axis X,. Axis Z,, is also parallel
to the axis Z, and Y, is perpendicular to X, and Z, axes.

— Additional coordinate system of the vehicle (0:X,Y,Z,). Axis X, is parallel to the
road. Axis Z,, is parallel to the lateral slope of the road. Axis Y,, is perpendicular
to X, and Z, axes.

- Coordinate system of the wheel (Oyr Xy Yiun Zup)-

It will be required to frequently convert forces and moments described in one co-
ordinate system to their corresponding descriptions in an other frame. To do so, it

needs some transformation matrix.

In the following, the components of each sub-model will be briefly described.

Y,




A g i &
™ Y, f1
X
b, s b
X, d
Y W T Y
Y Wi
™2 l'r I,r f2
< P >

Fig. 2. Useful coordinate systems

2.2 (Chassis model

The chassis model is assumed to be represented by a three dimensional body with
external forces acting on it because of the tyre-road contact, the aerodynamic
effets and the gravity. The expressions governing the translational and rotational
motions of the chassis could be derived from Newton’s third law of motion and

Euler’s equations respectively applied in the direction of the three axes.

f’x- —szl + Frpo+ Feri+ Fera+ Fuz + Foe + F,
m by | =Trs | Fyps + Fypa+ Fyri + Fyra + Fuy + Fyy (1)
_i?z_ . thfl + o+ o+ Foa+ Foup + F, |s
- E| | (Fop = Fopa) % + (Fort = Fur) s 4+ moyh,
I ¢ | = | =(Fagz + Fop)ly + (Fort + Fura)l, — mighs (2
b| | Funnt Bl = (Fyrs o+ Fypa)le & (Fepa = Fepn) 4 + (Fera = Fon) % |
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with

r -

J::a: J:cy Jzz

1=\ e Iy Jie

Jz:r: Jzy JzzJ

where

m is the total mass of the vehicle

vT = [u, vy v;] represents the velocity in the inertial system R,

FnT =[F, 5 Fyp Fig1] denotes the force acting on the front-left tyre.

FpT = [Fzf2 Fys2 F.zo] denotes the force acting on the front-right tyre.

F7 = [Fzr1 Fyr1 F.,1] denotes the force acting on the rear-left tyre.

Fpol = [Fzra2 Fyry F.p2] denotes the force acting on the rear-right tyre.

Fo.l = [Fuz Fyy Fy.] represents the aerodynamic force due to wind disturbances

Fgl = [F Fgy Fy:] represents the gravity force.

F:” = [F, 0 0] represents the rolling force.

T is the transformation matrix from the coordinate system of the vehicle S into
the inertial system R.

J denote the moments of inertia of the vehicle in the inertial coordinate system,

€ & 'qb] denote the second derivative of roll, pith and yaw angles respectively.

Iy and I, represent the distances from the gravity center to the front axle and the
distance from the gravity center to the rear axle, respectively,

bs; and b, represent the front track and the rear track, respectively,

h, and h, denote the distance from the gravity center to the roll center and the

distance from the gravity center to the pitch center, respectively.

More specifically, a complex nonlinear tyre model is used to generate the longitu-

dinal and lateral forces.

2.2.1 Tyre forces

A complex nonlinear model is used to describe the friction, wheel forces and mo-

ments acting on the tyre (Mitschke 1990). A number of factors affect the tyre
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dynamic: the normal forces acting on the tyre, the tyre-road characteristic and the

forces generated by braking and acceleration actions.

In this study, the longitudinal and lateral forces acting on the front tyres are de-

scribed by the following nonlinear model (Burckhardt 1993):

Fos cosa sina wfidlesi
zfi _ Hzfif'zf (3)
Fyi —sina cosa | | pypiFegi
with
Wi = [Cl(]. - 6(-czir)) — C3ir]€_c4iru(1 - C5F22f:') (4)
Ui %y
Hzfi= ,urfi;::s Hyfi = Jurfi;

L=\2+e,  i={1,2}

Lre022—7¢ for braking rerahe  for braking
. Uy COS O + Hr
Iy = bl 7’y =
vreoa=re  for acceleration uiang - for acceleration
T

This model generates longitudinal and lateral tyre forces as a function of the result-
ing slip ¢,, the road adhesion coefficient in the longitudinal and lateral directions
Kz fiy Byfiy and the respective normal tyre forces Fly;. The suffixe i = {1,2} denotes
the left and right side, respectively and a denotes the tyre slip angle which can
be obtained from the kinematic of the vehicle. The parameters ¢, c;, s, ¢4 and
cs define the characteristic of the road surface, i.e. dry asphalt, snow, ice or wet

asphalt, (Burckhardt 1993).

Figure 3 shows friction characteristics for some typical road surfaces.

The forces for the rear tyres F,.; and F),; are generated in the same way.

Figures 4 and 5 show the definitions of longitudinal and lateral slip for both accel-
eration and braking actions.
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Fig. 3. Friction characteristics for some typical surfaces
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Fig. 4. Definition of longitudinal and lateral slip for acceleration
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Fig. 5. Definition of longitudinal and lateral slip for braking (skip)

2.2.2 Aerodynamic forces

The aerodynamic forces are assumed to be characterized in the following form

171



4 lateral axis of the wheel

ﬂ* _____ | |
| \/ longitudinal a,xis/
|
|
! py

of the wheel

Fig. 6. Longitudinal and lateral forces .

Fw:r: _%CaxArUrelrlvrelxl
. Urelz Uz . Ve
Fuy| = _%CﬂyAy”rclylvrcfﬂ with = - T, 5)
sz ' 0 Urely & Vy » Vwy -
i ds L Rl
with
- %
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—s(9)s(&) — c(¥)s(¢r)e(ér) —c(w)s(—&) + s(¥)s(¢r)el€:) (e )e(ér)

where p, is the mass density of the air, C,; and C,,; denote the coefficients of
aerodynamic resistance in the longitudinal and lateral directions, respectively. The
latters represent the aerodynamic forces of the air flow over the exterior of the
vehicle body, and the flow through the engine radiator system and the interior flow
of the vehicle.

Vyz and vy, are the velocities of the wind which are transformed from the inertial
coordinate system to the coordinate system of vehicle T§. v,ei; and vy, represent
the velocity of the mass center of the vehicle relatively to the wind in the vehicle
coordinate system and the projected area of the vehicle in the longitudinal A,
and lateral direction A,, respectively. The aerodynamic lift caused by the pressure
differential across the vehicle body from the bottom to the top is not taken into

account.
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2.2.3 Gravity forces

The gravity forces for road geometry effects, such as grades and superelevations

are described by

Fy — sin @, cos &,
Foy | =mg sin £, (7)
F,, — cos ¢, cos E’J

L s L

where 1, and ¢, denote the road pitch angle and the road slope angle respectively.
A positive road pitch implies a rising road and a positive slope an elevation on the
right hand side.

2.2.4 Rolling resistance

The rolling force F; which is primarily caused by the hysteresis in the tyre materials
due to the deflection of the carcass while rolling, is approximated by the following

empirical formula proposed in Mitschke (1990):

4

2 2
. v
Fr=_fr(Zszi+ZFzri) with fr=cr0+cr1'3%+cr2@' (8)
=1 i=1

where f, denotes the rolling resistance coefficient which is affected by several fac-
tors, i.e. construction and materials of the tyre, operating conditions (surface con-
dition, inflation pressure, speed, temperature, etc.), (Wong 1993). c,0, ¢;1 and cys

are obtained experimentally.
2.8 Traction/Braking model

The load on the wheel is the normal force F,. Based on the wheel load and the
adhesion coefficient y, an accelerating or decelerating force F, is generated in the
road-tyre interface, according to equation 3. This force has a traction or braking
effect.

The resulting balance of moments in the wheels is given by
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w(t) = [wp wrz wr wr2]T represents the angular velocities of the wheels,

re is the matrix of the dynamic radius of the wheels,

J. is the matrix of moments of inertia of the wheels.

[Mzs1 Megs Mzn Mm—g]T represents respectively the front-left, front-right, rear-

left and rear-right applied traction or braking torques and

W denotes the coordinate system of the wheel

The above model generates the angular accelerations of the wheels as a function of

the longitudinal tyre forces and the moment of braking or acceleration.
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2.4 Suspension model

' The normal forces are generated from the suspension model presented below.

The considered suspension model consists in four independent two-degree-of-freedom
quarter-vehicle models with nonlinear damper characteristic as shown in figure 9.
Though such a model is relatively simple, its captures the most relevant dynamic

features regarding the vertical dynamic behaviour.

4z

Fig. 8. Two-degree-of-freedom quarter-vehicle model
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Fig. 9. Four independent two-degree-of-freedom quarter-vehicle models
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my, and m, are the masses of the tyre mass and the quarter of the vehicle body

| mass, k, and k,, denote respectively the stiffness of the suspension and tyre springs
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which are assumed to be linear. F.,(%) is a non linear characteristic that models

the damper (Daifl 1996).

The suspension model can be then given by the following state representation

i T [ 1T 1 [ i [ 1
31 (t) 0 1 0 of|m@| |-t 0
(1) it Ul Bl E210) — ~ e
= + 'l‘.D(t) + ch(t)
#a(t) 0 -1 0 1||zs() 0 0
54(t) 0 0 —k 0| |a) 0 e

r

I_f + lr
Fz(t)|R == kusQ:l (t) + CysTy — Cusw(t)

Fz‘(t”S: ksza(t) + Fca(t) + mg

where the state variables are the tyre deflection 1(t) = zus(t) — 20(t), the unsprung
mass velocity z3(t) = Z,s(t), the suspension stroke z3(f) = 2z,(f) — zus(t) and the
sprung mass velocity z4(t) = 2,(t), w(t) = 2o(t) denotes the disturbance due to
the ground profile which can be realistically described as a random function. More
specifically, the elevation of the road profile can be approximated by a gaussian
white noise with covariance of 27 A,v, where A, depends of the surface roughness
and v is the vehicle forward velocity, (Healey et al. 1977, Hrovat 1993). g represents
the gravity constant and F,(t) is the normal force acting on the vehicle chassis due
to suspension stiffness and nonlinear damper and F(t) is the normal force acting

on the tyre.

The last procedure is applied for the four independent two-degree-of-freedom quarter-

vehicle models.
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3 Predictive Control Approach

In this section we develop the predictive control approach which yields the control

algorithm used for automatic steering.

The predictive control design is based on the assumption that input-output be-
haviour of the plant to be controlled can be appropriately approximated by the
following backward shift operator (¢~!) model

Al y()=B(¢ " )u(t —d — 1) + v(t)

where u(t) is the control variable, y(t) is the measured plant output, d denotes
the minimum plant model delay in sampling periods, v(t) represents the external
disturbances and {7(t)} is assumed to be a sequence of widely spread pulses of
unknown magnitude or independent random variables with zero mean values and

finite variances.

The predictive control objective consists in minimizing, in a receding horizon sense
with respect to the vector input Uy(t + ch — 1) = [ug(t)...us(t + ch — 1)]7, the

following linear quadratic cost function

£ { i (ys(t+4))* + plus(t +5 - sh))z}

j=sh

subject to the constraints

uf(t+1¢)=0 for ch<i<ph
with
Wa(a™ )ys(t) = Wyn(g ™ )y(t)
Waa(q™)uys(t) = D(q™" )Wan (g7 )u(t)
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where £{-} denotes the mathematical expectation. sh, ph and ch are the start-

ing, prediction and control horizons according to the long range predictive control

i 50 -1y _ D" Wun(z"1) -1y _ Wyn(z™?
culture, p is a positive scalar. W,(z7!) = L Wu::;-l) and W,(z™1) = Wi?((z?l;'
denote user specified input and output frequency weightings, respectively. The fre-
quency weightings are mainly motivated by stability and performance robustness

considerations and are such that all polynomials Wy.(¢™") are Hurwitz.

The underlying control problem will be handled using the generalized predic-
tive control approach proposed in Clarke et al. (1987) from the following plant

reparametrization:

A(g7")ys(t)= B¢ M uy(t —d = 1)+ Clg~ (?)

with
Alg™h)= A(g)D(q7 " )Wya(g™ ) Wan(g™")
I?(q—l) = B(q_l)Wyﬂ(q‘l)Wu (q—I)
Clg™) = A(g™")C(g T IWyn(g™ )Wan(g™)

The resulting controller may be given the following linear form:

S(q7")D(g7")ult) + R(g™)y(t) =0
with

S(g')= ‘?(q-l)wyd(q—l)wun(qwl)

R(q_l) = R(q—l)Wyn(q—l)Wud(q—l)

where the polynomials 5(g~!) and R(¢") depend on the plant model as well as on

the design parameters.

The involved nominal control system may be represented as shown in figure 10
where v,(t) and v,(t) respectively denote the input and output disturbances, and
vy (t) and v,(t) the input and output noise measurements. The corresponding input-

output behaviour is described by

P y(t)=¢ %" B(g7")S(g7") D" ) (vu(t) + va(t))
+ A(g7)S(g7H)D(g ™ Yvy(t) — ¢~ B(g ) R(g T wy(t)
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Pe(qg ™ u(t)= A(g™)S(¢7)D(g™ " )vu(t) — ¢ B(q™")R(g™" )ru(t)
— A(g7Y)R(g7)[vy(t) + 1y (1))

where P.(¢™!) is the characteristic polynomial which can be factored as follows

Pe(q™) =Pp(¢)Po(,47")

where P,(¢™') and Py(g™!) denote the characteristic polynomial of the underlying
receding horizon linear quadratic control and state predictor, respectively. Notice
that the predictor dynamics should be chosen bearing in mind the optimal estima-

tion theory, namely P,(¢~!) = C(g™!).

Of particular importance, the control system is asymptotically stable if and only if

the characteristic polynomial is Hurwitz.

P(gH)=0 = |q¢<1

vﬂ(t) Vu(t) vy(t)

y*(t + hp) u(t) y(1)

(") D506 Pule™) —~—

_R(z") &
vy(t)

Fig. 10. Nominal control system

The control system performance may be represented as shown in figure 11 and figure
12, where P,(27') and R(z~") denote the control design model and its underlying
regulator respectively, and £(z~!) and E(z!) are respectively the sensitivity and

complementary sensitivity functions, i.e.

-1y _ AETHD(T)S(=) S0, -1y _
()= ) and X(z7') =

1Bz Y )R(z1)
Fe(g™?)
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y* (1) . ("";:(11_1(13_1)

vu(t) ——— Z(z7)Pa(z7")

vu(t) ————— E(z71)Pa(z71) o — ()
vy(t) ———— I(z7Y)
() ——f -5

Fig. 11. Nominal output performance

The nominal performances of the control system as well as the stability robustness
can be evaluated from its usual sensitivity functions relating the exogenous input
to the plant input and output, respectively (M’Saad et al. 1996). The shapes of
the sensitivity functions may be refined by properly specifying the involved design
parameters. To do so, an iterative procedure is needed and hence a useful CACSD

software package.
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Fig. 12. Nominal input performance

3.1 The Adaptive Controller

A remarkable research activity has been devoted to the question of designing adap-
tive controllers that would perform well in the presence of state disturbances,
plant model parameter variations and unmodelled dynamics (Ortega and Tang
1989, M’Saad et al. 1993, Ioannou and Sun 1996). The key issues to get a robust
adaptive controller are suitable signal processing and a robust parameter adap-
tation algorithm. The former can be simply performed from the plant model by
filtering and normalizing the data, while the latter has to incorporate an ade-
quate parameter adaptation alertness and freezing. These robustness features can

be achieved by the regularized constant trace algorithm with conditional parame-
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ter adaptation proposed in (M’Saad et al. 1990). More specifically, the parameter
adaptation is frozen whenever the available information is not likely to improve the

parameter estimation process.

The adaptive control law is obtained by simply invoking the certainty equivalence
principle. This consists in replacing the plant model parameters # by their admis-
sible estimates 6,(t) when deriving the predictive control law. The admissible esti-
mated model is obtained from the involved parameter adaptation algorithm bearing
in mind the usual stability properties of the adaptive control systems, (M’Saad et

al. 1993). More specifically, the adaptive control system is implemented as follows:

(1) Wait for the clock pulse and sample the plant output.
(i1) Update the plant model parameters using the considered parameter estimator.

(iii) Construct the admissible estimated plant model as follows:

0(t) if 4(t) is stabilizable
0.(t) =

0.(t — 1) otherwise

where é(t) is the estimated plant model provided by the considered parameter
adaptation algorithm.

(iv) Evaluate the adaptive control law using the admissible estimated plant model
0.(1).

(v) Implement the control signal and go to 1.

The nominal performance of the control system as well as the stability robustness
can be evaluated from its usual sensitivity functions relating the exogenous inputs
to the plant input and output, respectively (M’Saad et al. 1996). The shapes of
the sensitivity functions may be refined by properly specifying the involved design
parameters, namely the frequency weightings, the input weighting p, the observer
dynamics Py, the starting sh, prediction ph and control ch horizons. To do so, an

iterative procedure is needed.
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4 Experimental Evaluation

This section is devoted to the investigation of the applicability of the proposed
predictive control approach in a realistic simulation framework involving a full-
scale nonlinear model of a BMW520i (Majjad and Kiencke 1996a). .

4.1 Automatic steering control problem

The main purpose of automatic steering is to track a given road curvature path.
The error between the guideline and the vehicle y,() is assumed to be measured
by a displacement sensor mounted in the front end of the vehicle which can be
obtained from measurements of the relative strength of magnetic fields by perma-
nent magnets or discrete magnetic markers (Peng and Tomizuka 1990, Zhang et al.

1990); the control variable is the front steering angle 6;(t).

The control objective consists in maintaining the lateral displacement as small as
possible in spite of variations in road curvature (M’Saad et al. 1996). Of particular
importance, the controller should perform well in the presence of variations in mass,

velocity and contact between tyre and road surface.

Figure 13 shows the vehicle and the variables of interest.

P =

Fig. 13. Vehicle and pertinent variables
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4.2 Disturbance model

From a control point of view the road curvature RLC appears as an output distur-
bance. The latter can be modelled if the steady state value of the lateral acceleration

during cornering is considered

2
v
Ays = E (10)

where v denotes the velocity of the vehicle. The consideration of a double integrator

leads to the transfer function for the output disturbance.

Several studies are available in the open literature to analyse the dynamic behaviour
of the output disturbance. For exemple, Ackermann et al. (1995) propose a dynamic

model for the road path. It is assumed to be described by circular arcs.

4.3 Design Specifications

The design specifications have been adapted from those considered in earlier design
studies (Ackermann et al. 1995, Guldner et al. 1995, Smith et al. 1978), They are

primarily given in terms of actuator constraints and passenger comfort as follows:

— The steering angle and its rate should satisfy |64(t)| < 40 deg and |§;(t)| < 45
deg/s.

— The displacement from the guideline must not exceed 15 cm in transient be-
haviour and 2 cm in steady state behaviour.

— The lateral acceleration should satisfy

v(t)?

(1)

lay(t)] < + 0.087¢

=y

where v(t), R.(t) and g denote the velocity, the curvature radius and the gravity

constant, respectively.
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4.4 Reference driving manoeuvres

Three reference driving manoeuvres are considered to evaluate the performance of
the automatic steering system. The first consists in a transition from a straight line
into a circular one with a radius of 400 m, the second involves a wind gust distur-
bance at 20 m/s in lateral direction. The third simulation consists in a transition

from manual mode to automatic steering.

4.5 Off-line identification Procedure

As the predictive control approach is based on linear control design model, the vehi-
cle dynamics have been identified over an important domain of driving conditions,

which is shown in figure 14.
7

SNNOW——

wet °

dry -

Fig. 14. Operating domain

More precisely, the identification has been performed using a least squares method
incorporating suitable signal filtering, data normalization, adaptation gain regu-
larization and any prior knowledge (Ljung 1987). The data are the front steering
angle é¢(t) and the second derivative of the sensor displacement a,,(t) = §,(¢). The
latter has been determined using the lateral acceleration of the vehicle a,(t) and

the second derivative of the yaw angle (t), as follows

ays(t) = (ay(t) + 1’31,5(75)) cos (1) = ay(t) + L,3(t)

where [/, denotes the distance between the centre of gravity and the sensor position.
This formula is valid for a straight path which has been considered for all identifi-

cation experiments.
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The lateral acceleration can be directly measured by an accelerometer while the
second derivative of the yaw angle can be obtained either by derivating the mea-
surable yaw rate or by an additional accelerometer mounted at the front-end of the

vehicle. In this case, the following equation can be used:

¢(t) — ayS(t)l_ ay(t)
A linear half-car vehicle is used to motivate the choice of model structure for
identification purpose. Many feasibility studies for the design of automatic steering
have been reported using this simplified mode, Ackermann et al. (1995) , Ramirez-
Mendoza et al. (1995b), M’Saad et al. (1996), and Ramirez-Mendoza et al. (1996).
The physical transfer function ?ﬁ(ﬂ is characterized by a second order dynamic as

p)
pointed out in Appendix A.

The control design models have been obtained from the identified model by simply
multiplying by a double integrator. This provides sets of pulse transfer functions
relating the sensor displacement to the front steering angle. The sampling period

is 10 ms.
4.6 Control model selection

Intensive identification experiments, using suitable offset-free binary random se-
quences, have been made to determine a nominal model for robust control design.
The identified models show that the crucial variations are those of the velocity
and road adhesion factor. The dynamics of the vehicle are not very sensitive to
variations in mass (Ramirez-Mendoza et al. 1995b). An average mass correspond-
ing to the mass of the vehicle loaded with the driver and one passenger has been

considered throughout the experimental evaluation.

The Bode plots of the identified models obtained for various velocities on a dry

road are shown in figure 15.

Figure 16 shows the Bode plots of the models on dry, wet and on snow road,
respectively, for a constant speed of 15 m/s. The fact that, with some care, even a

novice driver can handle a vehicle on a wet road can be explained with the relatively
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small differences in the frequency responses between a dry and wet road. However,
the different frequency response on a snow road confirms the particularity of vehicle

handling on snow.

Notice that for velocities of approximately 20 m/s an additional low-frequency ap-
pears. It motivates a third order structure for velocities greater that ~ 20 m/s.
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Fig. 15. Frequency responses of identified models (dry road and a varying speed)

The identified models have been validated both in the time and frequency domains.
In the time domain, the identification performance quantifiers are based on correla-
tion function, information likelihood measure and singular values of the identified
model. The difference between an experimental frequency response and the fre-
quency response of the identified model is used to validate the identification in the
frequency domain. The involved experimental frequency response is determined us-
ing an appropriate FF'T procedure, i.e. P.(jw) = gg%m The frequency domain
g. pp p p Rt € J ) {lf(f)}. y

validation of the robust control design model is shown in figure 17.

The identified model corresponding to 30 m/s on a dry road with the average mass
has found to be the best robust control design model over the considered operating

domain. The transfer function of the robust control design model is given by

—0.00391698 + 0.007591412~1 — 0.003730382~2 (11)
1—4.78466z~1 4+ 9.17272~1 — 8.80771322 + 4.2359662—* — 0.8162932~5

Pp(271) =

Indeed, the velocity has shown to be relatively crucial for control system robustness

considerations.
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4.7 Destgn parameters

The design parameters involved in the control objective are sh = 1, ch = 3, ph = 60,
p =30, Wo(z™1) = 1-04:"___ and W,(271) = 1.

141.852—140.8552

The predictor poles are set to 0.5, 0.6, 0.7, 0.8, 0.9 and 0.95. They have been
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obtained by damping the poles of the control model and adding one auxiliary pole.
These design parameters have been specified to achieve the required specifications

with adequate shapes of the usual sensitivity functions.

The performance of the automatic steering system with the robust controller is

shown for the nominal situation and three mismatch conditions, namely

- FC : a fast condition corresponding to a speed of 30 m/s on a dry road (solid
lines). It corresponds to the nominal situation.

— OC : an operating condition corresponding to a speed of 18 m/s on a snow road
(dashed lines).

— AC : an average condition corresponding to a speed of 15 m/s on a wet road
(dash-dotted lines).

— SC : a slow condition corresponding to a speed of 5 m/s on a dry road (dotted

lines).

For these conditions, the corresponding sensitivity functions are shown in figure
18. The corresponding modulus (MM) and delay margins (DM) as well as the
attenuation bandwidths (AB) are shown in table 1.

Conditions | MM(dB) | DM(sec) | AB(Hz)
FC -5.51 0.59 1.10
0C -3.32 1.71 0.57
AC -5.50 0.61 2.80
SC -9.61 0.34 0.24

Table 1. Robustness margins and attenuation bandwidths

Figures 20 shows the lateral sensor displacements, steering angles, steering angle
rates and lateral accelerations for entering into the curved test path. Table 2 shows

the resulting settling time and overshoot for all the considered conditions.
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Fig. 18. Usual sensitivity functions

Condition | settling time (s) | overshoot (m)
FC 3.3 0.036
0C 4.5 0.038
AC 5.0 0.025
SC 11.0 0.018

Table 2. Performance (entering into the curved path)

It can be observed that the settling time exhibits large values for low speed condi-
tion. Notice that the steering angles and the steering angle rates are more abrupt

and exhibit an oscillatory behaviour for large speed conditions and slippery roads.
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The actuator constraints as well as the passenger comfort specifications have been
satisfied with the proposed robust controller. The steady-state values of the steer-
ing angle depend on the speed and the road-tyre contact, this corresponds to the
understeering behaviour of the BMW520i.

The automatic steering system performance in the presence of a heavy step-like
wind gust of 20 m/s in the lateral direction is shown in figure 21. This condition
could occur when leaving a tunnel or behind a bridge, when the vehicle is sud-
denly hidden by a lateral wind gust. Notice that the lateral displacement is not
significantly affected by the considered disturbance, however in the low speed case
(dotted lines) an oscillating behaviour of the front steering angle deteriorates the
passenger comfort. The frequency of this oscillation is approximately 6 Hz, which
corresponds to the peak of the sensitivity function for this condition. This under-
lines the qualification of the sensitivity functions as performance and robustness

quantifier.

Figure 22 shows the lateral sensor displacements, steering angles, steering angle
rates and lateral acelerations for a transition from manual to automatic mode. The
disturbances are well rejected, however the steering angle rate saturates. To deal
with this problem; during transition from manual to automatic mode a suitable
tracking sequence can be imposed, which leads to a smooth transition to a zero

value of the sensor displacement.

Figure 23 shows the lateral displacements and the steering angles for the slow
condition with the robust controller (dotted line) and the underlying nominal con-
troller (solid line). This suggests to think about a cautious parameter adaptation

to enhance the performance.

4.8 Cautious parameter adaptation

The design parameters involved in the predictive control objective have been spec-
ified to meet the above design specifications while ensuring appropriate shaping of

the usual sensitivity functions as shown in (Mueller et al. 1996).

The control model parameters have been initialized by those of the nominal plant
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model used to design the underlying robust predictive controller and updated using
robust parameter adaptation algorithm incorporating an appropriate signal filter-
ing and normalization, the available prior knowledge, an adequate adaptation gain
regularization and a cautious adaptation freezing. All these features have been
widely discussed in (M’Saad and Hejda 1994).

The performance of the automatic steering system with suitable parameter adapta-

tion has been demonstrated through two simulation experiments. More specifically,

— In the first simulation experiment, the involving road curvature consists in four
successive curves and straight lines where the corresponding curvature radius is

400 m and the vehicle accelerates from 5 m/s to 15 m/s.

Figure 24 shows the road curvature, the vehicle speed, the lateral displacement and
the steering angle during the first simulation. Notice that the considered cautious
parameter adaptation improves the performance of the automatic steering system.
More specifically, the parameter adaptation has enhanced the performance of the
robust controller which has been used to initialize the automatic steering system as
clearly shown along the distance intervals [0, 50m) and [50m,110m). Furthermore,
the parameter adaptation allows to accomodate the considered speed variations as

clearly shown along the distance intervals [110m, 175m) and [175m, 250m)].

- In the second simulation experiment, the involving road curvature consists also
in four successive curves and straight lines where the corresponding curvature

radius is 400 m. The vehicle slows down from 15 m/s to 5 m/s.

The road curvature, the vehicle speed, the lateral displacement and the steering
angle during the second simulation are shown in figure 25. Once again, the cautious
parameter adaptation improves the performance of the automatic steering system.
More specifically, the performance of the robust controller has been enhanced as
clearly shown along the distance intervals [0,50m) and [50m,110m). Furthermore,
the speed deceleration is accomodated as clearly shown along the distance intervals
[115m,190m) and [190m, 250m].

It is worth mentioning that the input-output signals are not sufficiently exciting on

straight roads, the parameter adaptation are automatically frozen as the incoming
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information is not likely to improve either the accurancy of the control model or

its interaction with the underlying control design.

4.9 Feedforward version

From previous studies, it is known that the behaviour of a human driver during

line-following manoeuvres is basically of a feedforward characteristic.

When entering a curve, a driver turns immediately the steering wheel (feedforward
behaviour), according the curve and based on experience. Only a relatively small
percentage of his reaction is based on feed-back information, e.g. the actual lateral
displacement from a desired trajectory. In the automatic control context, it is gener-
ally recommended to compensate measurable disturbances by using a feedforward
structure, and to compensate by a feedback law only those disturbances, which
are not measurable. This motivates the improvement of the controller performance

using the road curvature as a priori information (Peng et al. 1992).

The a priori information is certainly available if the steering system is used in a
vehicle simulation. If the automatic steering system is implemented in a test vehicle
the information may be obtained by a visual sensor. In future Integrated Highway
Systems (IHS) the coming road curvature could be binary encoded into the road
infrastructure (Peng and Tomizuka 1993), or obtained from communication link to
a traffic supervisory system. The latter can be retrieved from an on-board control

computer system.

That is, the curvature radius is assumed to be known before the vehicle reaches
the curve, (Peng et al. 1992). The feedforward controller generates the steady state
value of the front steering angle required to negociate a given road curvature. The

latter can be calculated, using a half-vehicle model as pointed out in the Appendix
A.

lf + 1, v?
6f|sta,tic = R. + Kwﬁ (12)
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with
Fuy FE,.

Ccryf Cayr

K,, = (13)

where K, is usually referred to as the understeer coefficient which is a function of

the weight distribution and tyre cornering stiffness.

A feedforward controller which is based on this equation needs not only to measure
the velocity v of the vehicle, which can be easily done, but also an estimation of the
understeer coefficient. To do so, a physical interpretation of the identified models

can be carried out.

) .
Rc(t)
FEED-FORWARD .2
BLOCK s2
RST 5 | VEHICLE l y(t)
” | CONTROLLER DYNAMICS et

Fig. 19. Block diagram for automatic steering with output disturbance model and feed-

forward controller

In the presented study, it will be shown that, even with a fixed gain as feedforward

block, a considerable performance improvement can be obtained.

In figure 20 the steering angles for entering a curve with radius 400 m are shown.
It can be seen, that the steady-state values static vary between approximately 0.5
and 0.6. In radians this corresponds to 0.0087 and 0.0105, respectively. Since the
corresponding fixed gain F is given by the product of the courbe radius R. and the
static front steering angle &|static. The resulting gain is F' = 3.5 which has been

used for the simulations. The simulation results are shown in figure 26. Notice that
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a reduction of the maximum overshoot of at least 50% had been obtained (for 5
m/s on dry road), for a condition of 18 m/s on a snow road the overshoot decreased

to a value of 18

It can also be seen that the sensor displacement for low speed conditions changes
sign and starts with a negative overshoot. This is due to the fact that the steering
angle at the wheels is manipulated by the feedforward controller not when the front
wheels enter the curve, but when the sensor, which is mounted at the front end of

the vehicle, enters the curve.

Figure 27 compares the robust controller with and without feedforward for the
nominal condition (v = 30 m/s on a dry road) for entering the test curve. The
dotted line in the lower diagram shows the contribution of the feedforward part to

the steering angle.

5 Conclusion

The main motivation of this paper was to investigate the applicability of a suitable
adaptive robust predictive control approach for the design of an automatic steer-
ing system. The standard safety and passenger comfort specifications have been
achieved. Three fundamental design features of the proposed control approach are
worth to be pointed out, namely offset-free performance, adaptation alertness, sta-

bility robustness and implementation simplicity.

A great attention has been paid to the identification of the control design model
and its parameter adaptation. A comprehensive iterative procedure has been de-
veloped to specify the design parameters of the adaptive predictive controller. The

CACSD software package SIMART has been revealed to be a powerfull tool to

derive such a procedure.

Further research is required to develop an advanced control approach for the design

of automatic steering control systems.
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A Simplified model

In order to study the automatic steering problem, a half-vehicle model is used. This
representation captures the essential dynamics for lateral dynamic behaviour. It is

obtained by lumping the two front wheels into one, in the centerline of the vehicle,

the same is done with the two rear wheels.

Some assumptions are made, namely

A;.

As.

As.
A,

As.
As.
Az
As.

The centre of gravity is assumed to be on road level. This assumption neglects
the influence of a centrifugal force on the wheel loads between inner and outer
wheels during cornering.

The roll motion of the vehicle is neglected. Doing so, and with the first assump-
tion, the two wheels of one axle can be considered as one wheel (single-track
model) as shown in figure A.1.

The suspension characteristics are not taken into account.

The wheel characteristics are linearized by asuming small angles, i.e. the side
force of a wheel is a product of the cornering stiffness and the wheel slip angle.
Longitudinal wheel forces are neglected.

The velocity is assumed to be constant.

The road is perfectly flat (£, = 0 and ¢, = 0)

The influence of aerodynamic side forces is neglected. The latter assumption
usually holds for velocities below 30 m/s. At higher speeds, even without side
wind, aerodynamic side forces have to be considered. Due to the vehicle slip
angle, air drag occurs not only on the front, but also on the side face of the

vehicle which changes the characteristic equation of the vehicle.

It is worth to mention that the underlying simplifications do not hold for velocities

above 20 m/s for realistic vehicle simulation.

The equations of motion are given by

mdy;-Fyf —i—Fy,- -+-de (Al)
Joetp = Fygly — Fply + My, (A.2)
vy=v(B+ )
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Fig. A.1. Simplified model

Such a linear model (A.1) -(A.2) may be given in the following state representation

B % ?n]_ Fyf 1. %
= ‘ - ¥+ (A.3)

b Mol | R 0 My,

Jzz sz ur Jtl

A.0.1 Kinematic relations

The relations between slip angle and front steering angle can be calculated carrying

out a kinematic analysis of the vehicle geometry (figure A.2)

Y; L

Fig. A.2. Kinematic behaviour of the contact region

The resulting contact point velocities are
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Tf = 08y + (VB + Ylf)Eys (A.4)

T = &y + (V8 — P1,)Eys (A.5)
with

Br=8+22 (A6)

fr=p- L (A7)

Finally, the resulting slip angles are given as follows

.

[

oy =0p—fp = b5~ —Tf (A.8)
bl

(s’ =6,,. — ﬂ,. = 6, — ﬁ—}- wvr (Ag)

The steering angles are manipulated by the driver or by the control system; 3

denotes the direction of the vehicle velocity with respect to the X, axis.

A.0.2 Lateral forces

There are many models which describe tyre force characteristics as pointed out in
Wong (1993) and Mitschke (1990). Such forces may be obtained by using physical
or empirical models (Ramirez-Mendoza et al. 1995a). For the simplified model, a
linear model is used. To this end, the tyre characteristics are assumed to be linear

with respect to variations in slip angle, as follows

Fyp=Cayray (A.10)
Fyr = C’ayrar (All)

Cays and Cyyr dependent of the road, i.e. dry, wet, snow.

A.0.3 State representation

By using the linearized lateral forces and the resulting slip angles, the state repre-

sentation for the linear half-vehicle model can be rewritten as follows
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/5' Jfu fi2 B g11 912 oy dip 0 Fyy

1= |t + (A.12)
Y fa fa2 | | ¥ ga 922 | | & 0 doz | | Mq:
with
- Ca + Ca T Ca
fu= ( y:;w v) gu = m:;f )
Cayrly — Coysl s dpn = —
fi2 = y 3 vitf 4 gip = m:i 11 ni,v
ch rlr = Cq ! CQ [ d2 =
for = y = yfts go1 = J_Z.: f 2 7.,
Cay'r E + chyfI% _ chyrlr
f22 n _( Jzz'U ) daz = Jzz
Figure A.3 shows the underlying model
MODEL
OF
DISTURBANCES
Fd!a‘ Mdz
6 f7—@—0~ TYRE [ LATERAL - B
¥ r yf i -
¥ '(D 1 MODEL DYNAMIC ' (]
E —8 KINEMATIC E
i —5, | BEHAVIOUR OF THE !
| CONTACT REGION — v

VEHICLE

Fig. A.3. Block diagram of the half-vehicle model

— &5 and 6, denote the inputs.
— Fy, and M, represent the disturbances.
— 4 and # are the outputs of the model.
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A.0.4 Physical transfer function

The second derivative of the lateral displacement a,,(t) = ¢,(t) is given by the

following relation

ays(t) = ay(t) + Li(2) (A.13)

The latter is valid only for small angles and small lateral displacements. I, denotes
the distance from the center of gravity of the vehicle and the sensor position. a,(t)

represent the lateral acceleration of the center of gravity of the vehicle, which can

be calculated as follows

Bt + dr+ Boy (A.14)

m

ay(t) =

r could be obtained of the half-vehicle model, the resulting second derivative of the

lateral displacement is given by :

Fyf(Jzz + mlfl_, + Fyr(Jzz - mlrls) + Jzdey + mlstz
m.]z,, sz:

aye(t) = (A.15)

Some simplifications are made, assuming that

A,. The distance from the center of gravity of the vehicle to the sensor position is
approximately Iy, i.e. [, = I;.
Ap. The inertia is considered to be calculated in terms of the mass of the vehicle and

its geometry as proposed by Ackermann et al. (1995)
Juz = thlgls (A.16)
A.. A two wheel steering (2WS) is considered, e.g. 6, = 0

The resulting physical transfer function is given as follows

B
aya(t) — _Cayf("j+1r) “Cuy_f‘f(l_f'l'lr) + M
mlir muly . ml, m ml,-

W
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The transfer function is obtained by applying Laplace transformation,

ays(s) _ Cays(lr +1r)(bo + b1s + bes?)

= AT
64(s) co + €15 + 52 (A.17)
with
b - Cayr
_ quj + Cﬂy"(lf *+ lr)2 Cayrlr - Cayflf o= mzl,lf
mzvzl"lf mlrlf - chyr(lf + Ir)
_ Cayr + Cayy n Cogell + Cayflff e m2vl,ly
A= mu mul.ls b 1
2 ey
ml.
Remark :

- The characteristic polynomial of the tranfert function is of second order. The
transfer function between the lateral displacement and the front steering angle

is obtained by adding two integrators, as follows

ys(s) _ ays(s) 1
51(5) ~ Byls) (A.18)

The static gain of the transfer function is defined as the ratio of the steady state

lateral acceleration to the front steering angle, as follows

ayls), (I, + ;)v?
87(s) SBYUCT (1 4 112 £ mv?(I,/Cays — 17/ Coagr)

It is worth to mention that this value is a commonly used parameter for evaluating

the steering response of a vehicle.

It is useful to express the equation A.19 in terms of the normal forces acting on

the front axis and on the rear axis

mgly

nf = Al
Far=1 1, (A.19)
mgl,
For = A2
Zf + 1, ( 0)
The following relation can be obtained
2
Goue = 22219 — 0 (A.21)

6}' - g(lf + l.,-) =+ K.wvz
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with

..K,U= an _ Fnr
Cayf Co:yr

(A.22)

where K, is usually referred to as the understeer coefficient which is a function of

the weight distribution and tyre cornering stiffness.

Dependent on the values of the understeer coefficient K,, or the relationships be-

tween the slip angles of the front and rear tyres, the steady state handling charac-

teristics may be classified into three categories :

— neutral steer, K,, =0
- understeer, K,, > 0 and

- oversteer, K,;, <0

The figure A.4 shows the lateral acceleration gain for differents values of the un-

dergta%tgr(g%g&?)ient for a BMW520i vehicle. For a neutre steer condition, the lateral

80 [ ] T ] l
60 - - .........
40

30

790 FECERIEREL SRR o

7ok o — —— I Snw— -

B50F - e .......... ...... . ......

‘Kj,','=ﬂ;0138' -ria,d ...... -

] ]

neutre steer

K,, = 0 rad

> understeer

10+ . ........ . ......... L SN
: - ‘ /vch =28 m/s:
0 1 l
0 S 10 15 20 25 30 35 40 45

Fig. A.4. Lateral acceleration gain

v (m/s)

acceleration gain is proportional to the square of the velocity. For an understeer con-

dition, the lateral acceleration gain decreases with respect to the neutre steer con-

dition. For high values of vehicle velocity, the lateral acceleration gain approaches

a value of KL” asymptotically. For the oversteer condition, the lateral acceleration
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gain increases with the vehicle velocity. Notice that the lateral gain becomes infin-

ity for a particular velocity. This velocity is called the characteristic velocity of the

vehicle which is given by

ey + 1)
Vep = _—Ksu (A.23)
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Chapitre 7

Conclusions

La modélisation des véhicules automobiles a été développée pour bien comprendre le
comportement dynamique des véhicules automobiles. En effet, une telle étude nous a
permis de bien sentir la complexité des phénomenes divers qui interviennent dans ce do-
maine. Plus précisément, nous avons traité les efforts issus de l'interface du pneumatique
avec la route. Cela est motivé par le fait que la plupart des efforts externes appliqués sur
le véhicule sont essentiellement dus au contact entre la roue et la route. En effet, I’étude
de tels efforts mérite une attention particuliéere. Nous nous sommes intéressés d’une
part aux modeles de connaissance et d’autre part aux modeles empiriques. Il apparait,
a cause des divers aspects aspects qui interviennent dans l'interface roue-route que les
modeles empiriques sont plus appropiés pour caractériser un tel comportement.

En ce qui concerne les aspects de la dynamique des véhicules nous nous sommes apergu
que la maniere la plus comprehensible pour I’étude du comportement du véhicule est
de séparer les diverses dynamiques permettant de décrire la dynamique des véhicules en
plusieurs parties, en 'occurrence, le modeéle de chassis, des forces aérodynamiques, des
forces de gravité, de la suspension et de la roue.

Apreés quelques hypothéses simplificatrices, des modeles simplifiés sont développés; en
particulier, un modele demi-véhicule est présenté mettant en évidence son utilité pour
décrire de fagon acceptable le comportement dynamique latéral du véhicule.

De méme, nous avons présenté les indicateurs pour évaluer le comportement routier
des véhicules automobiles, a savoir, la performance, la tenue de route et le confort.

Un certain nombre de problemes de commande ont été présentés visant a améliorer
le comportement dynamique des véhicules, en particulier, le probleme de freinage, le
probleme de suspension et le probleme de la conduite automatique. C’est ce dernier
probleme que nous avons plus particulierement traité. La contribution porte sur une
étude de faisabilité de ’application des techniques avancées d’Automatique au probleme
de conduite automatique des véhicules. En effet, nous avons montré que la commande
prédictive avec une adaptation paramétrique prudente et un bloc d’anticipation peut
étre utilisée pour résoudre un probléme particulier de conduite automatique.

L’originalité de cette commande porte sur un certain nombre de points :
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e Utilisation du modéle identifié obtenu & partir d’un certain nombre d’expériences
d’identification entrée-sortie dans le domaine des conditions opératoires considérées.
Pour ce faire, un simulateur complet non lineaire a été employé. Il est notable de
souligner qu’une telle approche nécessite une trés bonne connaissance dans le do-
maine de I'identification des systémes. Nous avons utilisé tout le patrimoine de la
culture de I'identification de systémes pour obtenir un "bon” modéle dans la bande
passante intéressante. Il faut noter que les travaux précédents ont été basés sur un
modele linéaire simplifié (modéle bicyclette).

e Un seul signal de retour (a la différence des travaux précédents) a été utilisé, ce
qui implique moins d’erreurs de mesures lors d’une éventuelle mise en oeuvre.

e Pour I’affinement des performances nous avons développé un schéma de commande
par anticipation pour compenser la courbure de la route (rappelons que la courbure
est considérée comme une perturbation & la sortie sur le systéme de commande).

e Dans un deuxiéme temps, nous avons proposé une commande adaptative. La prin-
cipale motivation d’une telle adaptation provient des considérations de robustesse
vis a vis de variations parameétriques, en particulier la vitesse du véhicule. Un
tel schéma d’adaptation (adaptation en boucle ouverte) a été proposée pour la
premiére fois (& notre connaissance) par Ackermann (1995). Il propose de ”préprogrammer”
le gain du régulateur en fonction seulement de la vitesse du véhicule, magré le fait
que le gain dépende aussi des autres parametres, a savoir la masse du véhicule et
les coefficients d’adhérence de chaque roue. Nous avons fait 'adaptation en boucle
fermée (avec un systeme de supervision pour vérifier I'intégrité de la boucle). Cela,
n’était pas fait dans les études précédentes. Les résultats de simulation montrent
la faisabilité et la pertinence de cette approche.

Toutes les spécifications de performance et robustesse ont été considérées pour 1’évaluation
du systéeme de conduite automatique. En particulier, un choix adéquat des allures des
fonctions de sensibilité est fait, comme nous ’avons indiqué dans le chapitre 5. Pour
ce faire, des pondérations fréquentielles sont utilisées. Il est notable que les fonctions de
sensibilité usuelles sont aussi des indicateurs de performance et de robustesse en stabilité
comme nous ’avons montré dans les sections 5.3.1 et 5.3.2.

Des propriétés de robustesses tres acceptables ont été obtenues. Des simulations sont
faites a partir du modéle complet non linéaire d’un véhicule en particulier. L’analyse des
performances est faite dans I’esprit de la théorie de la commande linéaire robuste.

Les perspectives de ce travail portent sur un certain nombre de points :

e Dans le développement des modéles, un certain nombre d’aspects n’ont pas été pris
en compte : les articulations élastiques au sein des trains, ces articulations induis-
sent des déformations, notamment longitudinales, qui peuvent étre représentées
par des raideurs et amortisseurs placés entre la roue et le chassis; les barres an-
tiroulis qui limitent les mouvements de roulis de la masse suspendue qui vont a

. Pencontre de la stabilité du véhicule face aux sollicitations latérales; le train moteur
et ses éléments, a savoir I’arbre de commande, le demi-arbre de transmission et le
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différentiel.

Un autre point important est le suivant : nous nous sommes plagé dans des condi-
tions "normales” de fontionnement pour la modélisation, les conditions limites de
conduite n’ont pas été prises en compte a savoir

— Perte d’adhérence et décollement des roues : systéme de suspension.
— Limite de versement : en virage.

— délestage des trains arriére et avant : traction /freinage.

Cela, nécessite une modélisation hybride et une détection de conditions anormales
de fonctionnement.

Un certain nombre de perspectives peuvent étre énnoncées en ce qui concerne
les aspect commande :

— I'application des techniques de commande avancée a d’autres probléemes de
commande a savoir le freinage et la suspension.

— le controle coordonné de la dynamique (multivariable), c’est a dire, I'interaction
entre divers systemes de commande, par exemple entre la suspension active
et le freinage. Un systeme de commande de suspension active peut en effet
aider a augmenter ’adhérence des roues sur la route en maximisant la force
normale entre le pneumatique et la route.

— le systeme de surveillance de 1’état du véhicule en vue de I’aide au conducteur.
Par exemple, 'estimation de I’adhérence des pneumatiques peut donner une
tres bonne idée des efforts de freinage maximals et de la distance d’arrét, ainsi
que du comportement du véhicule en virage, tout cela, pour des considerations
de sécurite.
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Annexe A

Annexe

A.1 Prédiction optimale

O n se propose dans cette annexe de développer le concept de prédiction linéaire d’une
maniere naturelle pour la classe des systémes dont le comportement d’entrée-sortie
est décrit par une équation aux différences

A(g™)y(t) = B¢ Mu(t —d —1) + o(t) (A.1)
D(g™")v(t) = Cg™)(t) (A.2)
Al =14a1 g + ...+ g™ (A.3)
B(@Y) =bo+big 4 ... 4 bug™™ (A.4)
Clg)=14eaqg +...+cneg™ (A.5)
D(g7") =1+dig™ +...+dnaq™ (A.6)

o u(t) et y(t) sont respectivement l’entrée et la sortie du systéme & commander, d + 1
est le retard pur du systéme en périodes d’échantillonnage, v(t) représente les perturba-
tions qui affectent le fonctionnement du systeme et {7(¢)} est une séquence d’impulsions
dont les amplitudes et les instants d’occurrence sont inconnus (contexte déterministe)
ou une séquence de variables aléatoires indépendantes de moyenne nulle et de variance
finie (contexte stochastique).

Le systeme (A.1)-(A.2) peut étre représenté comme 'indique la figure A.1 ot les fonctions
de transfert

y—d-1 ‘ »—1 21
P = T 2o o e = B (A7)

représentent respectivement la dynamique dominante du systéme et le générateur des
perturbations externes a la lumiére du principe du modele interne. Le polynéme D(g~?)
représente la nature des perturbations de charge qui affectent le fonctionnement du
procédé. On distingue plus particulierement les perturbations périodiques et celles du
type sinusoidal respectivement caractérisées par
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(1)
 Jeay] i
| = a
—Humi z—d-1 B(z1) \%} A(zl—l) —'——' 2

_____________________________________________________

Figure A.1: Classe des systemes a commander

v(t) = v(t — p) pour tout %, soit D(q'l) =1—gq"
ou
v(t) = Vsin(w,t + ¢) pour tout ¢, soit D(¢”') =1 —2cos(w,T.)g~ " + ¢

Le systeme (A.1)-(A.2) peut se récrire sous la forme

A(g7")D(¢ ")y(t) = B(¢™)D(g  u(t —d — 1) + C(g7")¥(2) (A.8)

qui peut étre utilisée pour déterminer un prédicteur a j-pas de la sortie du procédé
a partir des informations disponibles & l'instant ¢ comme I'indique la figure A.2. Notons
que les informations disponibles a I'instant ¢ sont respectivement les sorties y(¢ — ¢) pour
¢t > 0, les entrées u(t — 1) pour 7 > 1, les commandes a calculer conformément a 1’objectif
de commande considéré u(t +:) pour ¢ € [0, j —d — 1] et la partie des perturbations que
’on peut déterminer a partir du modeéle de commande, soit y(t — ) pour z > 0,

La synthese des prédicteurs a j-pas de la sortie est basée sur les deux divisions euclidi-
ennes suivantes

Clq™") = Alg 'I)D( Ei(@") + a7 Fi(g7") (A.9)

Ei(q7)B(¢7") = C(¢7")Gj-a(q™") + ¢+ Hj—a(g™") (A.10)

ou (E;(¢7'), Fj(g™h)) et (Gj-4(q™"), Hj-a(q!)) représentent respectivement les so-
lutions uniques et d’ordre minimal données par

Ei(¢g ) =1l+eqg ' +...+e1¢g77" (A.11)

Fi(g)=fi+fq'+ .+f,i,«q‘"f (A.12)

Gi-a(q™") = 9o+ 014" -|~...+g,r,-__,:z_mr"”‘”1 (A.13)

Hi_a(g™) =kl + hig™ +... + Rl (A.14)
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D(qnl)u(t'l‘j) z—d—lB(z—l)

@: y(t+7)

7(t+ ) C(z"}
1

Figure A.2: Modéle de prédiction

u(t) SYSTEME y(t)
A
COMMANDER

OBSERVATEUR
011)
ESTIMATEUR

&(t)

Figure A.3: Prédicteurs a j-pas de la sortie du systéme
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ot nf = maz(na+nd — 1, nc— j) et nh = maz(ne, nb+d) — 1.

La premiére division euclidienne (A.9), (A.11) et (A.12) permet de récrire le systeme
(A.8) sous la forme

Clgy(t+7) = Ei(g)B(g™)D(g u(t + j —d — 1)+ Fi(g™)y(?)
+C(g7)Ei (g )(t +4) (A.15)
Une telle reparamétrisation est particulierement motivée par la décomposition de la sor-

tie du procédé en une partie disponible a I'instant ¢ et une partie imprédictible a I'instant
t, soit 4(t + 1) pour i > 1 comme le montre la figure A.4.

D(gu(t+4)  |;~4-1E;(="1)B(z"))

\ y(t+7)

y(1) F

5

£
'-\

S

Y(t+7)

B;(z74)

Figure A.4: Premiére reparamétrisation du modéle de commande

Quant & la seconde division euclidienne (A.10), (A.13) et (A.14), elle permet de décomposer
la partie qui dépend de la séquence d’entrée, soit
E;j(¢")B(¢")D(g ™ u(t+j —d—1)

en fonction des entrées {D(g~)u(t — 1)} pour ¢ < 0 et des entrées {D(q7)u(t+1)} pour
i € [0, j —d — 1]. La premiere partie est disponible a l'instant ¢t — 1, alors que la seconde
partie peut étre déterminée en fonction d’un objectif de commande ou de supervision.
En effet le modéle de commande (A.15) peut se récrire comme suit

Clg Myt +3) = C(g")Gj—alg™)D(g  Jult +j —d—1)
+H;_a(g")D(g")u(t — 1) + Fi(¢")y(t)
+C(g ) E;(g7)y(t + )
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D(g™)u(t + 5)

241G _a(27)

D(g)u(t—1) H. 4(z71
e

(z=%)

y(t+ )
Y

Fi(z™1)

y(t) C(Z_l)
Ei(z71

Y(t+7) =)

Figure A.5: Seconde reparamétrisation du modéle de commande
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et peut étre représenté comme le montre la figure A.5.
Cette reparamétrisation du systéeme peut se mettre sous la forme

y(t+7) = Gi—a(g™)D(g u(t + 5 —d — 1) + o(t + 7 /1)
+E;(¢7 )y (t+ 7)
avec (A.16)

Cg7")golt +4/t) = Hj—alg™)D(g ™ u(t — 1) + Fi(q™ )y (t)

qui permet de mettre en évidence que la sortie du procédé y(t + j) se compose de trois
parties

e La partie
Gi—alg™)D(¢ M u(t+j—d—1) = g.D(¢ Yu(t+j—d-1)+...
............... + gj—a-1D(g7 " )u(?)

qui dépend de la séquence des commandes futures , soit {D(q~')u(t + k)} pour
kel0, j—d-1].

e La partie §,(t +j/t) = y(t +j) avec D(¢"Hu(t +1)=7(t+:+1) =0 pour i > 0
qui est complétement disponible a l'instant t.

e La partie

Ei(g7' (it +j)=vt+) +errt+i—1)+......... +e-17(t+1)

qui est complétement impreédictible a linstant &.

Le meilleur prédicteur a j-pas de la sortie du procédé est naturellement obtenu en sup-
posant que la partie imprédictible est nulle, soit ¥(t + j) = 0 pour j > 1. On aura
alors

G(t+37/t) = Gi_a(lg™)D(¢ N u(t + 5 — d— 1) + §,(t + 5 /1)
avec (A.17)

Clg Mgt +i/t) = C(¢7")Gi—alg™)D(g u(t + 5 —d—1)
+H;_a(q")D(q7 )u(t — 1) + Fj(g~")y(t)

comme 'indique la figure A.6.

Les remarques suivantes sont relativement importantes pour des considérations de synthese
de commandes prédictives:

e Le prédicteur y(t + j/t) est complétement disponible a I'instant ¢ pour 7 < d+1 et

dépend de la séquence de commandes {D(q™")u(t + ©) }igqt, t4j-d-1) pour j > d+ 1.

. Il va falloir imposer une certaine condition sur cette séquence de commandes a
travers un objectif de commande donné.
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D(g~")u(t +5)

D(g~")u(t - 1) Hi_q(z"Y) o S+

y(t) Fi(z7Y

Figure A.6: Prédicteurs a j-pas

e L’erreur de prédiction est donnée par

y(t+35) = §(t + 3/t) = Bi(g™)v(t +3)
= A(t+5) Ferrt+i—1) oot eiar(t+1)

Le prédicteur est optimal dans la mesure ou 'on peut montrer aisément qu’il
minimise le critere quadratique

J(t+7) = E{(y(t +5) —9(t +3/1))*} (A.18)
qui n’est autre que la variance de |’erreur de prédiction.

e La dynamique du prédicteur est donnée par les zéros du modele des perturbations
dans la mesure ot les poles du prédicteur sont les racines du polynéme C(g7!).
Une telle propriété est conforme au concept de prédiction optimale.

e Les prédicteurs & j-pas peuvent se mettre sous la forme vectorielle

Y(t+ hp/t) = GUg(t + hp— d — 1) + Y, (t + hp/t)
avec (A.19)

Y(t+hpft) =[Gt +d+1/t)ccunn..... §(t + hp/t))”
Yo(t+hp/t) = ot +d+1/t)ceueennn... 3o(t + hp/t)]T
Ust+hp—d—1) = [D(g)u(t)...D(gu(t+ hp—d —1)]¥
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9o 0 ... 0

g1 o .- 0

G = g B 8%
Ghp—d-2 --- Yo 0
Ghp—d—1 +++ == 9o

e Les divisions euclidiennes (A.9) et (A.10) permettent de récrire le modéle de com-
mande (A.1)-(A.2) sous la forme

B(¢™) g H;_4(q7") N ¢ B(¢)Fi(¢7!)
A(g~')D(g™") C(g™) C(q~')A(¢7?)D(q™")

qui montre clairement que les (j — d) premiers coefficients du polynéme G;—4(¢™")
sont les (j — d) premiers éléments de la réponse du procédé a une séquence d’entrée
donnée par

= Gj-alg™") +

D(g™")u(t) = 6(t)

ol 6(#) est une impulsion unitaire de Dirac. On retrouve ainsi le début de la réponse
indicielle du systéme & commander dans le cas D(¢™') =1—¢7".

A.2 Commande avec retour d’état

On se propose dans cette annexe de montrer que toutes les lois de commande avec retour
d’état estimé peuvent se mettre sous une forme polynémiale usuelle. Pour ce faire, on
considére la classe des systémes & commander dont le comportement d’entrée-sortie est
décrit par les équations d’état et de sortie

{ z(t +1) = Fz(t) + Gu(t) + w(t) (A.20)

y(t) = Hz(t) + (t)

ot z(t) € IR™, u(t) € IR et y(t) € IR représentent respectivement I’état, ’entrée de com-
mande et la sortie du systéme, F € R™", G € R"™' et H € IR " sont respectivement
les matrices d’état, de commande et de sortie, {w(t)} et {v(t)} sont des séquences de
variables aléatoires indépendantes de moyenne nulle telles que

([ |l e} = [ § % Joe=n

Q. et R, sont respectivement les matrices de covariance des variations d’état et du bruit
de mesure, {z(0)} est une séquence de variables aléatoires indépendantes de moyenne zo
et de covariance Iy, soit

£{z(0)} = o et £{(2(0) — z0)(z(0) — )"} =To

-
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w(t) v(t)

u(t i z(i
G PR N S SOl

Figure A.7: Systéme a commander

L’équation d’état du modéle de commande (A.20) peut se mettre sous la forme

_ t+5-1 _ ' t+j-1 _ )
z(t+j)=Fz(t)+ Y FHI7Gu()+ Y FH 17 w(i) (A.21)
i=0 i=0

qui montre clairement que I’état est une information pertinente sur le systeme. Il représente
une mémoire minimale du systéme a partir de laquelle on peut prédire son comportement
futur. C’est I'ultime motivation de la commande avec retour d’état, en l'occurrence

u(t) = —Kz(t) + 'y*(t) (A.22)

ou K est le gain de la commande avec retour d’état que 'on peut determiner con-
formément a un objectif de commande donné pourvu que le systéme soit stabilisable,
i.e. tous les modes non commandables sont asymptotiquement stables, I" est un gain qui
permet d’avoir une dynamique de poursuite de gain statique unitaire et {y*(¢)} n’est
autre que la trajectoire de référence désirée pour la sortie du systeme.

Notons que les équations d’état et de sortie (A.20) peuvent se mettre sous la forme
polynomiale suivante comme l’indique la figure A.8

Y(2)= HO(z)GU(z) + H(2)W(2) + V(2) (A.23)

avec

&(z) = (21, = F)™ (A.24)
ou X(z), U(z), Y(z) W(z) et V(z) désignent respectivement les transformées en z des
séquences {z(t)}, {u(?)}, {v(¢)} {w(t)} et {v(t)} lorsque les conditions initiales sont
identiquement nulles, soit X(0) = 0. Une telle forme donne les fonctions de transfert
entre la sortie du systéme et son entrée d’une part, et d’autre part la sortie du systeme
et les perturbations d’état et de sortie.

Comme les variables d’état n’ont généralement aucune signification physique pour pou-
voir étre éventuellement mesurées, elles sont communément déterminées a partir du
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u(t) —— H®(2)G

O\
L\,
=

w(t) — H®(z)

Figure A.8: Fonction de transfert de la représentation d’état

comportement d’entrée-sortie du systéme par un estimateur, comme l'indique la figure
A.9, pourvu que le systéme soit détectable, i.e. tous les modes non observables sont
asymptotiquement stables. Une estimation qui se respecte dans le contexte considéré des
systemes a commander doit étre consistante et optimale

E{z(1)} = 0 et £{z(t)Z(¢)"} est minimale
ou #(t) = z(t) — Z(t) n’est autre que erreur d’estimation inéluctable.

Ces conditions sont satisfaites par le prédicteur et le filtre de Kalman qui sont respec-
tivement donnés par

#(t+1/t) = Fi(t/t — 1) + Gu(t) + MP[y(t) — Hi(t/t — 1)) (A.25)
et
2(t/t) = &(t/t — 1) + M7 [y(t) — H&(t/t — 1)] (A.26)
avec
MP = FC.HT|R, + HC.HT|"' = F M’ (A.27)
C. = FC.FT — M?[R, + HC.HT|(M?)T + Q, (A.28)

MP et M sont respectivement les gains du prédicteur et du filtre de Kalman, déterminés
de maniéere a minimiser la covariance de ’erreur d’estimation, en I'occurrence

Co(t/t —1) = E{&(t/t —1)&(t/t —1)T}
et

Ce(t/t) = E{a(t/t)z(t/t)"}
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o(t)  w(t)

||

u(t) SYSTEME y(t)
A
COMMANDER

ESTIMATEUR
ovu
OBSERVATEUR

#(t/t —1) ou #(t/t)

Figure A.9: Estimateur ou observateur d’état

Les figures A.10 et A.11 montrent respectivement les schémas du prédicteur et du filtre
de Kalman.

Notons que #(t/t — 1) est un prédicteur a un pas et que I’on peut calculer le prédicteur
a j pas a partir de 1’équation (A.21), soit

_ t45-1 o t45-1 o
2(t+7) = Fila(t+1)+ Y FHH-1-iGu(i) + Y FrH-1=iy(;)
i=t+1 i=t+1
soit
) t4j—1 ) )
Bt+i/t) = Filat+1/t)+ 3 FHH-15iGu(i)
i=t+1

L’erreur de prédiction et la matrice de covariance qui en résultent sont données par

t+5-1

Ft+j/t) = FIU st + 1/t)]+ Y FH 1 w(i)
1=t+1
j—1
Ce(t + ]/t) = Fj—lce(t 2, 1/t)(FJ—1)T + LHZ Ft+j—1—iQo(Ft+j-1_|')T
i=t+1

Par ailleurs, le prédicteur de Kalman donne la meilleure estimation linéaire £(¢/t — 1) de
I’état z(t) a partir des données disponibles a I'instant ¢t —1, soit D(f—1) = {y(t—1),y(t—
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u]t)
G

y(t) M, é B(2)H g(¢/t—1)

-1

Figure A.10: Prédicteur de Kalman

2),+ -, u(t—=1),u(t —2),- -}, alors que le filtre de Kalman donne la meilleure estimation
linéaire #(¢/t) de ’état z(t) & partir de toutes les données disponibles a I'instant ¢, soit
D(t). Les relations de passage entre le prédicteur et le filtre sont obtenues & partir de
I’équation d’état du systeme, soit

3t +1/t) = Fi(t/t) + Gu(t)
Co(t + 1/t) = FC.(t/)FT + Q,

Le filtre de Kalman peut se récrire sous une forme récursive indépendante du prédicteur
comme suit

Ft+1/t+1) = 2t +1/t) + MI[y(t+ 1) — Hi(t + 1/t)]
= [l — MIH)&(t 4+ 1/t) + MTy(t + 1)

Fi(t/t) = Fi(t/t — 1)+ FM/[y(t) - H&(t/t — 1)]
= Fi(t/t — 1) + MP[y(t) — H(t/t — 1)]
d’ot )
Fi(t/t) + Gu(t) = &(t + 1/t) (A.29)
Donc
B(t+1/t+1) = [I, - MTH|(Fi(t/t) + Gu(t)) + My(t +1) (A.30)

(/) = [In — MY HIF3(t — 1/t = 1) + I _ M/ H|Gu(t - 1)+ M'y(t)  (A.31)
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u(t)

t \ i/t — 1
y(t) pif ¥ 8(2) i 4( )

B(t/1)

Figure A.11: Filtre de Kalman

Les erreurs de prédiction et de filtrage correspondantes sont alors respectivement données
par

Z(t+1/t) = z(t +1) — 2(t + 1/1)
= Fz(t) + Gu(t) + w(t) — F&(t/t — 1)
—Gu(t) — MP(Hz(t) +v(t) — Hz(t/t — 1))
= (F - MPH)Z(t/t — 1) + w(t) — MPv(t)

soit

E{E(t +1/t)} = (F — MPH)E{z(t/t — 1)} (A.32)

et

Ft4+1/t+1) =z +1)—2(t+1/t+1)
= Fz(t) + Gu(t) + w(t) — (I, — M H)Fi(t/t)
= (I, — MTH)Gu(t) = M?(Hz(t + 1) + v(t + 1))

= Fz(t) + Gu(t) + w(t)
—(I, = MIH)Fi(t/t) — (I, — MY H)Gu(t)
—~M!H(Fz(t) + Gu(t) + w(t)) — MY Hv(t 4+ 1) (A.33)
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= (I, — MTH)F#(t/t) + w(t) — M Hw(t) — MY Ho(t) (A.34)

soit

E{z(t+1/t+1)} = (I, - M/H)FE{(t/t)} (A.35)

Notons que la dynamique du prédicteur est complétement caractérisée par le spectre de
la matrice F'— MPH, alors que celle du filtre est caractérisée par le spectre de la matrice
(I, — MPH)F. Or ces deux matrices ont les mémes équations caractéristiques, soit

det(zI — F + MPH) = det(zI, — (I, — MIH)F) =0 (A.36)
En effet, on a
det(zI, — (I, — MH)F) = det(zI, — F(I, — M’ H))

= det(zI, — F + FM'H)
= det(zI, — F + M?H) (A.37)

Le prédicteur et le filtre de Kalman ont les mémes péles et par conséquent le méme
probléme de stabilité. On notera que les gains M? et M/ peuvent étre déterminés de
maniére a placer arbitrairement tous les poles des estimateurs pour la partie observable;
les modes non observables sont invariants par la contre réaction des estimateurs con-
sidérés. Plus précisément, le gain du prédicteur M? est alors une solution de 1’équation

det[z], — F + HM?] = [[(z — p)

=0
ou {p;} pour ¢ € [0,n] désignent les pbles désirés dont les modes non observables.
La stabilité des estimateurs de Kalman est étroitement liée aux solutions de I’équation
algébrique de Riccati (A.28) comme 'indique le résultat suivant.

Théoréme 2 Considérons le probléme d’estimation optimale et supposons que la paire
(H, F) est détectable et que la paire (F,/Q,) est stabilisable, alors I’équation algébrique
de Riccati (A.28) admet une solution réelle symétrique et définie non-négative qui sta-
bilise asymptotiquement les estimateurs, soit

det[zI, — F + MPH] = det[z], — (I, - M/H)F] =0 = |z| < 1

Par ailleurs, les estimateurs de Kalman possedent des propriétés de robustesse intrinseque
a la sortie du systeme d’une part et on peut déterminer leur dynamique sans connaitre
la solution de 1’équation algébrique de Riccati (A.28).

Lemme 1 Considérons l’équation algébrique de Riccati (A.28), alors

P1. L’égalité suivante

[I. + H(zI, — F)"'M?|[R, + HC.HT|[I, + H(z"'I, — F)"'M*]T
=R, + H(zI, — F)'Q.(z7'I, — FT)'HT

dite égalité de différence de retour est toujours vérifice.

—
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P2. Les péles des estimateurs peuvent étre déterminés a partir de [’équation de factori-
sation spectrale suivante

Po(271)Po(2) det[R, + H(zI, — F)'Q,(z~'I, — FT)"1HT]
det[R, + HC.HT]

Pp(z_l)Pp(z) =
avec
Pn(z) = det[z], — F] et P;(z) =det[z], — F + MPH]

P3. Les fonctions de sensibilité et de sensibilité complémentaire vérifient les inégalités

IZ(z)] = |[ 1+ H[zIn — FI7'M" |7} <my
|E(2)| = |H[zln — F]7*MP [ 14+ H[zI, — F]7*M?P |7} < 1+ my

4 , 1 T
ot la constante m, est égale @ /& ‘gf 2,

P4. Les marges de module MM, de gain MG et de phase MP vérifient respectivement
les relations suivantes

1 1
P2 in(—
ml_l] et MP > arcsm(2 )

MM:ml, MGE[ !
1+

-1
m11 ]._ ml

A.2.1 Commande avec retour d’état estimé

Dans ce paragraphe, on présente la commande par retour d’état estimé avec ses deux
formes polynomiales usuelles en fonction du type d’estimateur d’état utilisé. La com-
mande avec retour d’état estimé résulte de la combinaison d’une commande par retour
d’état avec un estimateur de Kalman sous la bénédiction du principe d’équivalence cer-
titude comme le montre la figure A.12.

Les lois de commande associées sont respectivement données par
u(t) = —Kz(t/t — 1) + Ty*(¢) (A.38)
ou
u(t) = —Kz(t/t) + Ty*(¢t) (A.39)
avec

E(tft—1) = [F — MPH]2(t — 1/t — 2) + Gu(t — 1) + MPy(t — 1)
#(tft) = [I, — MIH)F#(t — 1/t — 1) + [I, — MY H|Gu(t — 1) + M7y(t)

ou les gains K et I' sont déterminés conformément a ’objectif de commande avec retour
d’état, en I'occurrence le placement des péles ou la minimisation d’un critére quadratique.

La commande modale consiste a placer arbitrairement tous les poles du systéme de com-
mande avec retour d’état pour la partie commandable; les modes non commandables
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SYSTEME

(1) o1 1 (t)

COMMANDER

ESTIMATEUR
ovu
OBSERVATEUR

—-K

Figure A.12: Systéme de commande : représentation avec retour d’état estimé

sont invariants par une contre réaction statique de 1’état. Le gain de contre réaction K
est alors une solution de 1’équation

detlzl, — F + KG] = [[(z - p)

=0

ot {p;} pour ¢ € [0,n] désignent les pdles désirés dont les modes non commandables.

La commande linéaire quadratique consiste & minimiser le critére

N-1
J(z(0),N) = lim =€ {.’L‘T(N)P(N):L'(N) + E_: (T (1) Q.z(t) + uT(t)Rcu(t))}

sous la contrainte (A.20) en supposant que ’état du systéme est complétement mesurable,
soit £{z(t)} = z(t). P(N) est une matrice symétrique définie non-négative et Q. et R,
sont des matrices symétriques et définies positives. Ce probleme de commande est bien
posé si la paire (F,G) est stabilisable, le gain de retour d’état correspondant est donné
par

K = [R.+ GTPG|"'G*PF (A.40)
P = FTPF — FTPG[|R.+ GTPG]"'GTPF + Q. (A.41)

La stabilité de la commande optimale est étroitement liée aux solutions de 1’équation
algébrique de Riccati (A.41) comme 'indique le résultat suivant.

Théoréme 3 Considérons le probléme de commande optimale et supposons que la paire
(F,G) est stabilisable et que la paire (\/Q., F) est détectable, alors I’équation algébrique
de Riccati (A.41) admet une solution réelle symétrique et définie non-négative qui sta-
bilise asymptotiquement le systéme de commande avec retour d’état, soit

det[zI, - F+GK] =0 = |z| <1
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Par ailleurs, le systeme de commande optimale posséde des propriétés de robustesse
intrinseque a ’entrée du systéme d’une part et on peut déterminer sa dynamique sans
connaitre la solution de I’équation algébrique de Riccati (A.41).

Lemme 2 Considérons ’équation algébrique de Riccati (A.41), alors
P1. L’égalité suivante

[In + K(27'I, — F)'G]T[R. + GTPG][I, + K(zI, — F)™G]
=R. +G¥(z'I, - FYTQ. (21, - F)™'G

dite €galité de différence de retour est toujours vérifiée.

P2. Les poles du systéme de commande peuvent étre déterminés a partir de ’équation
de factorisation spectrale suivante

Po(z71)Pa(2) det[R. + GT (2711, — F)-TQ.(2I, — F)"'G]

Py(27)Py(2) = det[R. + GT PG|

avec

Pn(z) = det[z], — F] et Ps(z) = det[z], — F + GK]

P3. Les fonctions de sensibilité et de sensibilité complémentaire vérifient les inégalités

1Z(z)| = [[ 1+ K[z — FI7'G || < my
1E(z)| = |K[zl. = FI7'G [ 1+ K[2I, — F]T'G |7} < 14 m;

\ , \ T
ot la constante m, est égale a /& g 2G|
C

P4. Les marges de module MM, de gain MG et de phase MP vérifient respectivement
les relations suivantes

MM=m2, MGE[ 1 !
1+

: 1
maT’ 1 —m;l] et MP > arcsin(—)

m2

Les figures A.13 et A.14 montrent les schémas des systémes de commande avec retour
d’état estimé utilisant respectivement un prédicteur ou un filtre de Kalman.

La commande avec retour d’état estimé est alors entierement déterminée par les gains
du retour d’état K et de I’estimateur MP ou MY qui dépendent respectivement des ob-
jectifs de commande et d’estimation adoptés. Le gain d’anticipation I' est déterminé de
maniere a assurer un gain statique unitaire en poursuite.

Les systémes de commande qui en résultent peuvent se récrire en fonction de 1’état
du systeme z(t) et de 'erreur d’estimation Z(¢/t — 1) ou Z(t/t) comme suit
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0] © u) | SYIEME L 4
COMMANDER
®(z)G
K (2) MP——Q)
H

Figure A.13: Systéme de commande utilisant un prédicteur de Kalman

u(t) SYSTAEME y(t)
COMMANDER

K —© &(z) MP——

M7

Figure A.14: Systéme de commande utilisant un filtre de Kalman
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¢ Commande avec retour d’état estimé par un prédicteur

[ 17 St [+ [50)

e Commande avec retour d’état estimé par un filtre

a5 | =[5 e [ S]]

Les systemes de commande sont alors asymptotiquement stables si et seulement si
det[zI, —-F+GK]=0 = |z| <1 et det[l,— F+MPH]=0 = |z| <1

Ce résultat montre que la commande avec retour d’état estimé est asymptotiquement
stable si et seulement si la commande avec retour d’état et ’estimateur de 1’état sous
jacents sont indépendamment asymptotiquement stables. Il justifie la nécessité des hy-
potheses de stabilisabilité et de détectabilité requises.

Tout systeme de commande avec retour d’état estimé peut étre représenté comme le
montre la figure A.15 ou les fonctions de transfert F,(z) et F,(z) sont données par

Fu(z) = K[zI, — F + M?H]"'G (A.42)
F,(z) = K[zI, — F + MPH|"'M? (A.43)

I

pour le prédicteur de Kalman et par

Fu(z) = K[zI, - (I, - M'H)F|™[I, - M H]|G (A.44)
F,(2) = 2K[zI, — (I, - MH)F|"*M/’ (A.45)

pour le filtre de Kalman

Ces représentations polynomiales permettent de récrire les lois de commande avec retour
d’état estimé sous la forme polynémiale habituelle

S(z)U(z) + R(2)Y(z) = T(2)Y™(=) (A.46)

ou S(z), R(z) et T(z) sont des fonctions de transfert respectivement données par

_ det[I, — F + M?H] + KAdj[z], — F + M?H|G

S(z) det[T, — F + M?H] aT)
 KAdj[I, - F + MPH]M?

R(z) = — T, —F + a7 H] WL

T(z) = I'det[l, — F + M?H] (A.49)

det[l, — F + M7 H)
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" SYSTEME
y (t u(i y(t
COMMANDER

Fu(z) & Fy(2)

Figure A.15: Forme polynomiale

pour le prédicteur de Kalman et par

det[I, — F + M?H] + KAdj[zI, — (I, — M? H)F[I, — M’ H]G

5(z) = det[zI, — (I, — M7H)F] (o)
_ zKAdj[zI, — (I, — M! H)F|M?

fifr) = det[z], — (I, — M/H)F] (A.51)

I(e) = Ddetleln = (I - M!H)F] (A52)

det[zl, — (I, — M7 H)F]

pour le filtre de Kalman.

On notera que les fonctions de transfert S(z), R(z) et T(z) ont les mémes péles dans
la mesure ou les polynomes caractéristiques du prédicteur de Kalman et du filtre de
Kalman sont les mémes comme I'indique 1’équation (A.37).

A.3 Critere de Nyquist

La stabilité d’un systeme de commande peut étre analysée a partir du lieu de Nyquist
de sa fonction de transfert en boucle ouverte, soit

R(ejWTe)Pn(eij‘) pour w € [01 %)

€

comme I'indique le résultat suivant

Théoréme 4 Le systéme a contre-réaction de la figure 5.25 est asymptotiquement stable
st et seulement le liev de Nyquist de sa fonction de transfert en boucle ouverte entoure
le point critiqgue (—1,70) dans le sens direct un nombre de fois égal au nombre de péles
a Uextérieur du cercle unité de cette fonction de transfert en boucle ouverte.
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v(,t) wr)
y™(1) 1 |u(t) | SYSTEME y(1)
— T A
(=) 342) COMMANDER
—R(z)

Figure A.16: Systeme de commande : représentation polynémiale

On notera que

e L’information contenue dans la fonction de transfert harmonique en boucle ouverte
d’un systéme de commande est relativement riche dans la mesure ou elle permet
de traiter le probleme de stabilité en boucle fermée & partir du comportement
permanent sinusoidal en boucle ouverte.

e S5i la fonction de transfert harmonique en boucle ouverte d’un systéme de com-
mande est asymptotiquement stable, ce qui est beacoup plus une regle plutét qu’une
exception dans la pratique, alors il est asymptotiquement stable si et seulement si
le lieu de Nyquist de sa fonction de transfert en boucle ouverte n’entoure pas le
point critique (—1, 0y).

L’'importance du critére de Nyquist réside dans le fait qu’il fournit des marges de stabilité
intrinseques du systeme de commande, en particulier certaines distances du point critique
(—1,07) au lieu de Nyquist de la fonction de transfert en boucle ouverte comme I'indique
la figure A.17. On distingue :

e La marge de gain MG qui est le facteur par lequel peut étre multiplié le gain de la
fonction de transfert en boucle ouverte pour atteindre la limite de la stabilité. Elle
est donc égale a 'inverse du gain critique de la fonction de transfert harmonique en
boucle ouverte du systéeme de commande & la pulsation critique w, correspondant
a un déphasage de 7, soit

1

— -wch .WcTe —
MG = [R(e7%Te) P, (ereTe)| * o Arg(R(e?T)P,(e?Te)) = —x

Lorsque le lieu de Nyquist de la fonction de transfert en boucle ouverte croise 1’axe
réel a plusieurs pulsations w,; pour i € [1, n] caractérisées par un déphasage de ir
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Im{R(e7Te)Py(e747¢)}
A

1
MG

> Re{R(eT)P(eieT)}

|-
S

Figure A.17: Marge de gain et marge de phase

pour ¢ € [1, n] et des gains critiques |R(e’“<iTe)P, (e/*T¢)|, la marge de gain est
définie par 'intervalle [MGmin, MG ..) avec

MG = mi !

JweiTe JweiTe
iE[I,IrI;]{ | R (e7weiTe) P, (eiweile)| avec |R(e )Pr(e ) <1}

1
52[11?'},5]{ |R(ej‘”="T= )‘pﬂ (ejwm'Te ) |

MG i, = avec |R(eTe)P, (e T)| > 1}

La marge de gain est généralement exprimée en dB et doit appartenir a l’intervalle
MG € [4dB, 6dB)] conformément & la bonne pratique de la régulation industrielle.

e La marge de phase M® est la perte de phase mesurée sur le cercle unité qui
amene a la limite de la stabilité. Elle est donc égale a la phase qu’il faut ajouter
au déphasage de la fonction de transfert harmonique en boucle ouverte du systéme
de commande pour obtenir un déphasage total de 7 a la pulsation de croisement
w, pour laquelle le gain du systéme en boucle ouverte est unitaire, soit

M® = 180° + Arg(R(e?<Te)Pa(e/*Te))
avec

[R(eTPy(eT)] = 1

Lorsque le lieu de Nyquist de la fonction de transfert en boucle ouverte croise le
cercle unité a plusieurs pulsations de croisement w,; pour i € [1, n] caractérisées
par des marges de phase M®; pour i € [1, n], la marge de phase du systéme de
commande est donnée par

par

M® = min {M®;}
i€[1, n)
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La marge de phase est souvent mesurée en degrés et doit appartenir a l'intervalle
M® € [30°, 60°] conformément a la bonne pratique de la régulation industrielle.

e La marge de retard MR qui est le retard que ’on peut ajouter au modele de
commande pour atteindre la limite de la stabilité, soit le rapport de la marge de
phase a la pulsation decroisement w, pour laquelle elle a été calculée

Mo

Wq

MR =

La marge de retard dépend donc de la fréquence d’échantillonnage; elle doit étre
relativement importante dans le cas d’un échantillonnage rapide et peut étre de
I’ordre d’une période d’échantillonnage dans le cas ol cette derniéere est relative-
ment raisonnable.

Lorsque le lieu de Nyquist de la fonction de transfert en boucle ouverte croise
le cercle unité a plusieurs pulsations de croisement w,; pour ¢ € [1, n| caractérisées
par des marges de retard M R; pour 1 € [1, n], la marge de retard du systéme de
commande est donnée par

MR = min MR;
i1, n]

e La marge de module MM qui est le rayon du cercle centré en le point critique
(=1, j0) et tangent au lieu de Nyquist de la fonction de transfert en boucle ouverte
du systéeme de commande, soit

MM = min ]|1 + R(T) Py (eT¢|

.

d’une maniere equivalente

1

_ = E —jwTe
M~ % IR

ou ¥(z7') représente la fonction de sensibilité du systéme de commande.

Notons qu’une bonne marge de gain (respectivement une bonne marge de phase)
ne suffit pas a assurer une distance raisonnable entre le point critique (—1, j70) et le
lieu de Nyquist de la fonction de transfert en boucle ouverte. La marge du module
est une mesure plus globale d’une telle distance et peut étre interprétée comme
une marge de gain et de phase dans la mesure ou ’'on peut aisément montrer que

MM
MG > L et M® > 2arcsin

“1-MM

Dans une bonne pratique de la régulation industrielle, la marge du module doit
appartenir a l'intervalle [-84B, —6dB].

Par ailleurs, un systéme de commande dont la marge de module est MM peut
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tolérer des composants ayant des caractéristiques non linéaires et/ou variables
dans le temps pourvu qu’elles soient situées dans un secteur conique [Mmin, Mmaz)
défini par un gain linéaire minimal My, et un gain linéaire maximal m 4., comme
I'indique la figure A.18, soit

1 1
t mazr —
i+mm & 1— MM

Un tel résultat est conforme au critére du cercle qui n’est autre qu’une généralisation
du critere de Nyquist due & Popov (Khalil 1996).

Myin€ S f(e) < Minac€ AVEC Mypin =

Mimaz€

Figure A.18: Critere du cercle
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Résumé

Le travail présenté dans cette thése concerne l'application des techniques de
I’Automatique au domaine automobile. Nous avons abordé plus particulierement les

- problémes de modélisation et de commande. Le travail est organisé en deux parties : La

premiére est dédiée & un certain nombre d’aspects de modélisation. Une telle modélisa-
tion peut étre effectuée en différents sous-ensembles et/ou représentée par des modeles
plus ou moins compliqués. Les indicateurs plus souvent employés dans la littérature pour
évaluer le comportement dynamique des véhicules, en termes de performance, tenue de
route et confort sont analysés. La deuxiéme partie de la thése met en évidence quelques
probiemes de commande intéressants pour améliorer le comportement dynamique des
véhicules. Nous présentons ensuite, en vue de 'application au véhicule, une méthodolo-
gie d= commande robuste et/ou adaptive développée au Laboratoire d’Automatique de
Grenoble. Cette méthodologie est ensuite appliquée au probleme de la conduite au-

_tomatique de véhicule, ot seul P’écart latéral, véhicule-trajectoire, est utilisé comme

retour d’information. Pour simuler le comportement du véhicule, un modele complet
non li: “aire est utilisé. '

Mots clefs : modélisation des véhicules; commande des véhicules automobiles; conduite
automatique; commande robuste; commande adaptative.

Abstract

The study presented in this thesis deals with the application of automatic centrol tech-
niques to automotiv> field. The modelling and control aspects have been particularly
studied. Two main parts may be distinguished. In the first one, independent sahrnud-
els are developed based on the essential dynamics related to thie longitudinal, verticai
and lateral behaviours. In this context, the typical main quantifiers to evaluate vehicle
dynamic behaviour aze mentioned, more particularly, the performance, the ride quality
and ‘the handling quality. In the second part, some control problems are emphasized
that allow to improve the vehicle dynamic behaviour. An advanced control methodol-
ogy developed in the Laboratoire d’Automatique de Grenoble and based on the optimal
robust control approach is presented. A control approach to deal with the automatic
steering problem is proposed, where the feedback is only on the lateral displacement.
For simulation evaluation purpose, a vehicle full-scale nonlinear model is used.

Keywords : vehicle modelling; automotive control; automatic steering; robust control;
adaptive control.




