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;, ; Vitesse longitudinale de la roue i exprimée dans le repéere %; (m.s~!]
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y Ecart latéral, correspondant a la distance entre le centre de gravité et [m]

la trajectoire de référence
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CHAPITRE 1

INTRODUCTION GENERALE

1.1 Lerobot, du mythe alaréalité

1.1.1 Un produit de 'imaginaire

Des suivantes s’avancent avec leur roi : statues d’or, elles sont semblables a de jeunes
filles vivantes; elles possedent I'intelligence, la force et la voix; les dieux immortels

leur apprirent le travail. Ce sont elles qui se hatent en avant du monarque.

Iliade, chant 18

Homere

Cet extrait, décrivant des créations humanoides métalliques, animées et indépendantes, fait
évidemment écho a la notion bien connue de robot. Pourtant, ce texte n’est pas contemporain, ni
méme datant du siecle dernier ou les premiers robots apparurent en nombre, mais provient bien
de ’Antiquité la plus ancienne, celle d' Homere du VIIIe av. J.C. Ces étres, créés et animés par le
génie artisanal du dieu Héphaistos, font partie d'un ensemble d’automates forgés par le dieu du
feu, parmilesquels on compte le géant de bronze Talos ou les chiens gardiens du palais d’Alcinoos.
Toutes ces créatures avaient alors une tache a effectuer et un maitre a obéir. Ces automates sont
une matiere de réflexion pour Aristote, qui s'interroge sur ces étres capables de remplacer I'étre
humain dans les taches échéant habituellement aux étres vivants. Ce pressentiment de I'impact

des robots sur le monde du travail ne retrouvera un réel écho que des millénaires plus tard.

Si chaque instrument était capable, sur une simple injonction, ou méme pressentant
ce qu'on va lui demander, d’accomplir le travail qui lui est propre, comme on le
raconte des statues de Dédale ou des trépieds d’'Héphaistos, [... ] si, de la méme
maniere, les navettes tissaient d’elles-mémes, et les plectres pingaient tout seuls la
cithare, alors ni les chefs d’artisans n’auraient besoin d’ouvriers, ni les maitres

d’esclaves.

La Politique

Aristote

Cette vision ne sera réellement étoffée qu’a partir du moment ot I'espece humaine aura les

véritables moyens de concevoir des créations jusqu’alors exclusivement mythologiques. A 'heure
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Chapitre 1 - Introduction générale

des avancées techniques majeures du XIXe et XXe siecle, les artistes s'interrogent de plus en plus
sur le rapport de I’étre humain aux créations intelligentes dont la conception semble de moins en
moins inatteignable. L'ceuvre qui verra apparaitre pour la premiere fois le terme "robot", issu du
tchéque "robota" signifiant "corvée", est la piece de théatre Rossumovi univerzdlni roboti (R.U.R.)
du dramaturge Karel Capek écrite en 1920. Dans cette ceuvre dystopique, les androides, fabriqués
en chaine par les étres humains afin de les servir, se rebellent contre '’humanité et parviennent
a I'anéantir. Cette ceuvre fait notamment écho au Frankenstein ou le Prométhée moderne, écrit
un siecle auparavant par Mary Shelley en 1818. Ces écrits sont représentatifs du fantasme de la
créature qui échappe a son créateur, qui depuis est un leitmotiv de I'imaginaire autour des robots;
mais plus que les erreurs de conception, ce sont avant tout les multiples failles de I'humanité qui
sont mis en lumiere.

Ce théme récurrent sera encore une fois abordé dans le célebre cycle des robots d’Issac Asi-
mov, ensemble d’ceuvres publiées entre les années 1950 et les années 1980. Dans ces ouvrages,
ce biochimiste de formation explore la possibilité de robots obéissant a priori aux fameuses lois
de la robotique, parfaites et inviolables. L'écrivain imagine alors les multiples situations semblant
mettre en défaut ces lois, étayant ainsi une réflexion tant sur le robot que sur '’humain avec lequel

il interagit.

(a) Mary Shelley (1797 - 1851) (b) Karel Capek (1890 - 1938) (c) Isaac Asimov (1920 - 1992)

FIGURE 1.1 — Artistes précurseurs ayant traité le theme des créatures humanoides artificielles

1.1.2 Une réalité tangible qui conquiert notre quotidien

Décrire les premiers robots construits par I’espéce humaine est un exercice périlleux, tant la
définition de robots peut étre large et interprétée de différentes manieres. Selon la définition du
Larousse, un robot est un "appareil automatique capable de manipuler des objets ou d’exécuter
des opérations selon un programme fixe, modifiable ou adaptable". Or, selon cette définition, il est
possible d’inclure des automates créés des I’Antiquité.

Cependant, plusieurs reperes peuvent étre établis afin de saisir le contexte de I’avenement des

robots. On peut par exemple citer les automates de Jacques Vaucanson pendant le siécle des Lu-
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1.1. Le robot, du mythe a la réalité

mieres, et en particulier son étonnant canard, dont le principal attrait (outre ses mouvements réa-

listes) était la capacité a dissoudre et a éjecter les aliments qu’il consommait.

Le début du XXe siecle voit arriver d’autres automates, qui eux parviennent a interagir avec leur
environnement au moyen de capteurs. Les premiers dispositifs réagissaient en réponse a la lu-
miere, a 'instar d’"Electric Dog", créé en 1912 par les ingénieurs John Hammond Jr. et Benjamin
Miessner. Le mécanisme de cette machine le faisait se diriger vers les sources lumineuses. Cette
avancée, modeste au vu des standards actuels, était alors une véritable révolution scientifique,
soulevant méme des débats jusque dans le monde de la biologie [O0O09]. D’autres automates mu-
nis de capteurs firent leur apparition dans la premiére moitié du XXe siecle, tel que Philidog (1928),
autre "chien" photosensible par Henri Piraux, ou Elektro (1939) par I’Américain Joseph Barnett

fonctionnant par commande vocale.

Grace aux progres dans le domaine de I'électronique, de I'informatique et de la mécanique, la
suite du XXe siecle vit beaucoup d’'innovations changeant la robotique a tout jamais : premier
robot industriel Unimate (1961) sur les lignes de General Motors; Lunokhod, premier rover télé-
guidé sur le sol lunaire en 1970 et tant d’autres progres inédits. Mais les plus grandes avancées
sont a constater du c6té du robot dans son sens littéral et originel, i.e. celui du robot humanoide.
Wabot-1 (1973) de I'université de Waseda fut I'un des premiers robots bipedes. Les robots d’'Honda
ont ensuite pris le relais dans les années 1980 et 1990 avec la série E (de EO a E6), robots bipedes
sans bras. P1, en 1993, inaugure la série P qui verra les premiers robots bipédes a bras, capables
de monter les escaliers. Les années 2000 voient arriver plusieurs itérations d’Asimo, symbole des
avancées en robotique qui est capable de serrer la main, courir a 9km/h, reconnaitre des visages,
parler la langue des signes etc. La ressemblance avec I’étre humain continue de se renforcer au fur

et a mesure des itérations; le robot Sophia en est un exemple représentatif.

gy
(a) Asimo (Honda) (b) Atlas (Boston Dynamics) (c) Sophia (Hanson Robotics)

A

FIGURE 1.2 — Quelques unes des révolutions robotiques du XXIe siecle

En parallele de ces recherches sur le robot humanoide, les industriels et les chercheurs se sont

également intéressés au robot mobile autonome. L'aspect humanoide n’étant pas nécessaire pour
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nombre de taches, un grand nombre de robots sont plutot semblables a des véhicules déja exis-
tants. Les architectures et les dimensions pouvant largement varier, leur diffusion fut tres rapide
dans de nombreux aspects de nos vies : industrie, transports, défense, soin, et méme alimenta-
tion. La robotique agricole est en effet une réalité depuis une vingtaine d’années et c’est dans ce
contexte que s’inscrit cette these.

1.2 Larobotique, symbole de I'agriculture moderne

La présente section s’intéresse au contexte dans lequel s’'inscrit la robotique agricole. Cette
derniére tend en effet a se démocratiser et ce segment du mémoire vise a donner des éléments
d’explication justifiant cette croissance du secteur de robotique agricole, figure incontournable

de la troisieme révolution de I'agriculture.

1.2.1 Des domaines d’application toujours plus larges
La robotique dans I'élevage

La traite quotidienne des vaches compte parmi les taches agricoles les plus contraignantes. Il
n’est donc pas étonnant que ce soit 'un des premiers postes de travail qui ait été automatisé dans
I'agriculture. Apparu dans les années 1990, le robot de traite est devenu un incontournable de la
robotique agricole. En 2019, environ 10% des exploitations laitieres en France étaient équipées de
tels instruments selon 1'Idele. Au fur et 4 mesure des itérations, ce robot est devenu totalement
autonome en effectuant le nettoyage des trayons, 1'évacuation du premier lait, la traite en elle-
meéme et enfin la désinfection de la machine. Les outils de communication permettent également
en temps réel de mesurer la quantité de lait par trayon et par vache. Ces mesures biologiques

permettent de plus de détecter précocement d’éventuelles maladies.

(a) Robot de traite (Lely) (b) Mélangeuse automotrice (Kuhn)

FIGURE 1.3 — Exemples de robots agricoles dans I'élevage

L'autre poste de robotique dans I’élevage est I’alimentation des bétes. Allant du repousse four-
rages au distributeur automatique de concentré (DAC) en passant par les distributeurs de lait pour

les veaux, ces machines permettent un gain de temps important pour I’éleveur et une optimisa-
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1.2. La robotique, symbole de l'agriculture moderne

tion des ressources limitant le gaspillage. Des solutions pour le paillage, le raclage ou I'aspiration

de lisier sont également nombreuses sur le marché.

La robotique dans les cultures végétales

La robotique dans les cultures végétales se développe tres vite grace a I'introduction massive
des capteurs haute précision dans les champs. La perception des robots, qui s’améliore toujours
plus, permet de considérer 'automatisation de taches qui semblaient impossibles auparavant. Ces
avancées sont d’abord apparues dans un premier temps dans le maraichage, en raison de la rela-
tive régularité des parcelles. Les robots autonomes sont déja capables de biner, désherber, irriguer,
pulvériser et récolter dans nombre de cultures maraicheres. Cette avancée s’est faite de maniere
progressive et le niveau d’autonomie des machines continue d’augmenter. Par exemple, la tache
de désherbage s’est étoffée d’itérations en itérations : d’abord strictement effectué entre les rangs

d’'une méme culture, il est possible a présent au moyen d’intelligences artificielles toujours plus

performantes d’étendre cette tache entre les plants d'un méme rang.

e & 'r{ e 3™

(c) Robot Traxx (Exxact Robotics) (d) Robot Bakus (Vitibot)

FIGURE 1.4 — Exemples de robots agricoles dans le domaine maraicher et viticole

Les grandes cultures céréaliéres et viticoles ne sont pas en reste dans ce développement de
la robotique. Les taches de gestion de I’enherbement des vignes (via des tondeuses autonomes),

de travail de la vigne (taille, effeuillage) ou de pulvérisation de précision sont de mieux en mieux
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gérées par des robots qui parviennent progressivement a s’adapter a un milieu peu structuré tout

en éviter d’endommager les ceps.

1.2.2 Une réponse a des besoins toujours plus nombreux

Larobotique se révele étre indispensable a plusieurs égards dans le secteur agricole, sujet a des
contraintes de productivité croissante. Cette exigence s’accompagne en plus de problématiques

inédites d’ordre socio-économique et environnemental.

Un manque de bras et une demande plus forte La premiere des contraintes encourageant les
agriculteurs a investir dans des robots agricoles est leur productivité [SK21], leur permettant d’étre
indépendants d’'une main d’ceuvre rare. En effet, le secteur peine a recruter de maniére pérenne
alors que la dimension des exploitations augmente. En France, le secteur agricole subit depuis de

nombreuses années une diminution importante du nombre de travailleurs, voir Table 1.1.

Nombre d’individus Proportion de '’emploi total
1982 2019 1982 2019
Exploitants agricoles 1 600 000 400 000 7.1% 1.5%
Ouvriers agricoles 310 000 250 000 1.4% 0.9%

TABLE 1.1 — Evolution de I’emploi agricole en France entre 1982 et 2019 (source : INSEE)

Cette diminution s’explique en partie par I’évolution des pratiques agricoles et des outils a la
disposition des agriculteurs. Cependant, il s’agit également d'un secteur dont 'attractivité est en
berne et dont la population vieillit. Selon le tableau 1.2, plus de la moitié des exploitants agricoles
a plus de 50 ans. Le secteur agricole constitue ainsi, et de loin, le groupe socioprofessionnel ayant

proportionnellement le plus de seniors en activité.

15-24 ans 25-49 ans 50 ans et plus
Exploitants agricoles 1.1% 44.3% 54.6%
Personnes en emploi 8.4% 60.6% 31%

TABLE 1.2 — Structure par age des exploitants agricoles et des personnes en emploi en France en
2019 (source : INSEE)

La robotique agricole constitue donc une solution a ce manque de main d’ceuvre et permet
d’accompagner la mutation actuelle du monde du travail. La robotique agricole permet également
d’améliorer significativement les conditions de travail dans un secteur ot le temps de travail heb-
domadaire est important. '. De plus, il permet la prévention des troubles musculo-squelettiques

tres fréquents chez les travailleurs effectuant des taches répétitives et pénibles.

1. Selon'INSEE, il s’élevait pour un agriculteur a 55 heures en moyenne en 2019, contre 37 heures pour I’ensemble
des personnes en emploi
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1.2. La robotique, symbole de l'agriculture moderne

Limpératif environnemental L'urgence écologique est également un argument en faveur des
robots agricoles [SK21], notamment dans le domaine des cultures végétales qui nous intéressent
plus spécifiquement. Le modele productiviste a une responsabilité considérable dans I'effondre-
ment de la biodiversité européenne et mondiale [SW19] % °.

Les solutions pour limiter cette chute de biodiversité sont nombreuses; le passage a I’agricul-
ture biologique, la limitation d’intrants chimiques, le non-travail du sol, la rotation des cultures
sont des moyens parmi d’autres d’y parvenir. Cependant, I'’ensemble de ces solutions nécessitent
des interventions toujours plus fréquentes dans les parcelles qui nécessitent un suivi plus précis et
localisé. Dans un contexte de pénurie de main d’ceuvre (voir paragraphe précédent) et de nécessité
de nourrir une population toujours croissante, cette équation semble difficile, voire impossible a
résoudre de maniere globale sans un changement de paradigme. L'agriculture de précision releve
donc d’'une nécessité dans les cultures végétales dans les années a venir. Les robots agricoles, de
plus en plus spécialisés, deviennent de plus en plus petits, ce qui permet en plus une économie

d’énergie également substantielle tout en réduisant drastiquement le tassement du sol.

1.2.3 Un secteur dynamique avec de nombreux acteurs en France

Selon ’Axema [Axe22], la France est la premieére puissance agricole européenne dans la pro-
duction de céréales, de pommes de terre, de cultures industrielles, de plantes fourrageres, de bo-
vins pour la viande, de volailles et de vins. La production en 2021 s’élevait en France, en valeur de
prix de base, a 79.5 milliards d’euros en France, soit 17% de la production européenne (UE27 +
Royaume-Uni), devant I’Allemagne et 'Espagne a respectivement 12.7% et 12.4%.

La France est donc un milieu particulierement favorable a I'implantation d’acteurs du milieu
de I'agroéquipement. Ces acteurs, représentant des milliers de personnes, fonctionnent en syner-

gie pour accompagner la robotisation du secteur agricole.

Industriels de 'agroéquipement Les industriels francais constituent un chainon essentiel de ce
secteur dynamique. L'Axema, syndicat francais des acteurs industriels de la filiere des agroéqui-
pements et de I'agroenvironnement, regroupe 250 entreprises et plus de 90% de 1'offre francaise
d’agroéquipement. Le secteur revendique pour la seule branche de production d’agroéquipement
un chiffre d’affaires de 5.5 milliards d’euros en 2021, dont plus de 60% est exporté, voir figure 1.5.
Cette diversité des entreprises permet I'émergence de figures de proue, comme Vitibot, Naio
Technologies ou Exxact Robotics. Dasn le méme temps, une large part des entreprises traitant de
la robotique agricole en France sont des TPE/PME “. Le secteur entrepreneurial de la robotique
agricole en France est tres dynamique. Cela est notamment visible par la longévité et le succes du
SIMA, salon des solutions et technologies pour une agriculture performante et durable, devient

centenaire lors de son édition de 2022. Le SIMA, organisé par '’Axema, rassemble 1800 exposants

2. Pres de 80% des insectes ont disparu en 30 ans sur le territoire européen.
3. ATéchelle mondiale, 40% des espéces d’insectes sont actuellement en danger d’extinction.
4. 86% des adhérents de ’Axema sont des TPE ou PME
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FIGURE 1.5 — Evolution de la production francaise d’agroéquipement (en millions d’euros)

provenant de 42 pays. Cette diversité des entreprises permet I'émergence de figures de proue,
comme Vitibot, Naio Technologies ou Exxact Robotics. ne large part des entreprises traitant de
la robotique agricole en France sont des TPE/PME°. Le secteur entrepreneurial de la robotique
agricole en France est trés dynamique. Cela est notamment visible par la longévité et le succes du
SIMA, Salon International du Machinisme Agricole, qui est devenu centenaire lors de son édition

de 2022. Le SIMA, organisé par I’Axema, revendique 1800 exposants provenant de 42 pays.

Instituts de recherche et organismes publics Le secteur public est aussi un acteur incontour-
nable de cette révolution. Cette contribution commence des la formation. La France est notam-
ment dotée d'un réseau de 12 écoles de I'enseignement supérieur agronomique, permettant la
formation de pres de 12 000 ingénieurs agronomes par an, en progression de 6% entre 2019 et
2020.

Les instituts publics, comme I'INRAE (Institut national de recherche pour I'agriculture, I’ali-
mentation et 'environnement) contribuent au rayonnement de la filiére robotique agricole. Cet
institut est spécialisé dans la recherche liée aux enjeux de 'agriculture de demain, incluant les
aspects robotiques. Avec plus de 2000 chercheurs et 202 unités de recherche, cela permet a cet
institut d’étre une référence dans le domaine agricole. Cependant, bien d’autres instituts effec-
tuent des projets en lien avec la robotique agricole, méme si I'agriculture ne constitue pas leur
cceur de métier. C’est le cas par exemple pour I'INRIA (Institut national de recherche en sciences
et technologies du numérique) qui prend part a des projets autour de la numérisation de I'agricul-
ture. Toutilo est un des exemples de ces projets. La collaboration avec la PME Touti Terre a permis
de construire un robot répondant a des problématiques de robotiques agricole en ajoutant pro-

gressivement plusieurs briques technologiques permettant de répondre aux besoins d’autonomie,

5. 86% des adhérents de I’Axema sont des TPE ou PME
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d’ergonomie et de productivité des exploitations maraichéres.

Une union féconde Pour améliorer I'interaction entre tous ces acteurs et permettre une inno-
vation plus efficace, ’association RobAgri vit le jour en 2017 sous I'impulsion de I’Axema et de
I'INRAE. Le but de cette association est de rassembler dans une méme instance les acteurs enga-
gés dans le développement de la robotique agricole en France : industriels, start-ups, laboratoires,
écoles agricoles etc. Cette association permet notamment de renforcer la filiere et permettre un
développement pérenne sur les années a venir. Notamment, grace a son action, le plan France
2030 (annoncé en décembre 2021) consacre plus de 2.3 milliards d’euros aux transitions agricoles
et alimentaires dans lesquelles la robotique agricole trouve toute sa place.

Une autre illustration de cette synergie fructueuse entre les acteurs privés et publics de ce sec-
teur est le salon FIRA, le Forum International de la Robotique agricole. Lancée en 2016 par l'initia-
tive de Naio Technologies, le salon est désormais organisé par I'association GOFAR (Global Orga-
nization For Agricultural Robotics), créée en 2019 par les participations conjointes de I’Axema et
de Robagri. Il s’agit maintenant d'un rendez-vous de référence, qui s’est méme exporté de I'autre
coté de I'’Atlantique sous le nom "FIRA USA".

1.3 Contexte de la these

1.3.1 Levéhicule autonome agricole, un défi considérable

[Low+20] propose la définition suivante des robots opérant sur le terrain en agriculture : dispo-
sitif mécatronique mobile et autonome d’aide a la décision, effectuant des taches dans le domaine
de la production agricole (préparation du sol, semis, repiquage, désherbage, traitement antiparasi-
taire et récolte, par exemple), sous surveillance humaine, mais sans intervention directe de la per-
sonne. Nous allons donc dans cette thése nous intéresser a un niveau d’automatisation élevé des
véhicules agricoles a considérer. Cependant, seule la motricité des véhicules est abordée ici. Le
controle des outils du véhicule, dépendants de la tache a effectuer, n’est pas abordé ici. Seule la
fonction de déplacement est traitée dans la these. Il est nécessaire de considérer les probléma-
tiques liées au déplacement d'un véhicule dans un milieu non structuré. Trois questions doivent

étre traitées afin de parvenir a déplacer ce véhicule en toute sérénité :

1. Dans quelle configuration se trouve le véhicule?
2. Quel est I'objectif a atteindre?

3. Quels sont les moyens d’atteindre cet objectif?
La premiere question releve de la notion de perception. Tous les robots sont, en effet, dotés
de capteurs leur permettant de prendre connaissance de son environnement. Si on adopte une

métaphore liée aux étres vivants, les capteurs correspondent aux organes liés aux sens, comme les

yeux, les oreilles ou le systeme vestibulaire. Ces capteurs peuvent étre divisés en deux catégories :
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— Les capteurs proprioceptifs permettent de mesures les grandeurs intrinséques du robot,
indépendamment de I'’environnement. Les accélérometres ou gyrometres comptent par les
exemples les plus courants.

— Les capteurs extéroceptifs, quant a eux, permettent d’obtenir des informations sur I'envi-
ronnement du systeme. Les antennes GPS, les capteurs a ultrasons ou les capteurs LiDARs
permettent au systeme de se positionner de maniere absolue ou relative par rapport aux
objets environnants.

Il s’agit d'un sujet particulierement important dans la robotique agricole, ou le terrain meuble

etles pentes peuvent étre fondamentales dans la dynamique du véhicule. Ce genre de contexte né-
cessite un caractere perceptif fort du systeéme a controler afin d’éviter de manquer d’informations

capitales.

La seconde interrogation repose sur la phase de planification. Cette planification compile les
informations liées a la perception et en déduit une trajectoire de référence, dépendante donc de la
configuration actuelle du véhicule. Dans le cas du véhicule autonome, elle peut s’exprimer sous la
forme d’une position, d'une vitesse ou d’'une orientation a atteindre (ou les trois simultanément).
Dans certains sujets de véhicules autonomes, cette phase peut étre particulierement importante

et ardue, notamment dans la notion d’évitement d’obstacles.

La derniere interrogation correspond aux problématiques de commande, dont le but est de
communiquer des instructions aux différents actionneurs du systeme de telle sorte a atteindre
'objectif. Cette phase de la commande considére non seulement l'intention exprimée par 1'or-
gane de planification, mais doit également prendre en compte la configuration ou état du véhicule

décrit par I'organe de perception.

SYSTEME A CONTROLER COMMANDE
- [~ 7 7 "Régulation longitudinale !
L - - - - . - _-__ 4
- 7 7 7 7 TRégulation latérale 1
L - - - - L D - - - -~ -
A A
Robot
mobile
. o Définition de
Capteurs (réels N
> . ) > 'objectif a at-
et virtuels) .
teindre
PERCEPTION PLANIFICATION

FIGURE 1.6 — Architecture fonctionnelle de la régulation de mouvement d'un véhicule autonome
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1.3.2 Obijectifs de la thése

Maintenant que les problématiques élémentaires liées a la conception d'un véhicule auto-
nome sont établies, il est temps de décrire précisément la portée de la thése s’inscrivant dans ce

contexte.

Intéressons-nous tout d’abord a I'aspect de perception de la thése. Le domaine de la perception
est un champ de recherche trés dynamique ou les avancées sont considérables. Bien que fonda-
mentales dans la régulation efficace d'un véhicule comme le montre la figure 1.6, ce manuscrit
ne traitera pas de telles problématiques. Les outils développés dans cette these supposent avoir a
leur disposition une mesure fiable des différents capteurs fonctionnant de maniere nominale. Il
s’agit d'une hypothese pouvant étre remise en cause dans certaines situations ot la disponibilité

de certains capteurs se trouve étre détériorée, notamment pour les récepteurs GNSS.

En ce qui concerne la planification, elle est pleinement traitée dans cette these avec néanmoins
une hypothese forte, celle de I'invariabilité du chemin de référence. 1l est, en effet, supposé que
le chemin de référence, constitué de segments successifs dans 'espace en trois dimensions du
terrain, ne se trouve pas altéré durant le suivi de trajectoire. Dans un contexte urbain, cette hypo-
theése serait tres forte, car elle empéche la prise en compte d’éventuels obstacles. Cependant, un
chemin de référence pré-établi a I’avance reste acceptable dans un terrain peu changeant ot seul
le véhicule est censé évoluer. Cela n'empéche pas pour autant d’établir des systémes d’arréts d'ur-
gence en cas de perception d'un obstacle inopiné détecté par I'organe de perception. Cependant,
le manuscrit ne traite pas de ce type de situations, relevant de la stireté de fonctionnement.

Une fois cette hypothese établie, la phase de la planification est donc grandement simplifiée.
La définition du chemin de référence fixe est effectuée en amont du parcours du véhicule, qui a
connaissance de I'’ensemble des points constitutifs du chemin de référence. La phase de planifi-
cation, outre cette dimension de chemin de référence, concerne également la configuration du
véhicule que doit adopter le véhicule le long de cette trajectoire. On pense notamment a la vitesse,
qui peut étre modulée le long de la trajectoire. En raison de la configuration des régulateurs, cette

dimension est traitée directement par les régulateurs, sous forme d’objectifs de commande.

Intéressons-nous des a présent au point central de cette these, correspondant a la phase de com-
mande du véhicule. On rappelle que I'objectif de la these est d’étudier la gestion de la mobilité d'un
véhicule agricole en milieu ouvert. Or, le mouvement d'un véhicule se décompose en deux com-
posantes principales, longitudinale et latérale. La premiére correspond a I’évolution de la position
du véhicule le long de 'axe déterminé par I'orientation de ce méme véhicule. Un mouvement
en ligne droite est par exemple caractérisé par une dynamique purement longitudinale. La dyna-
mique latérale, elle, considere le mouvement perpendiculaire a I’axe du véhicule. Ce mouvement
intervient lors d'un virage par exemple. Dans le cadre de cette these, il a été choisi de considé-

rer ces deux dynamiques, bien que liées, de maniere distincte au sein de I'organe de controle. La
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theése s'intéresse a la conception d'un régulateur latéral, responsable de la dynamique latérale via
la commande des angles de braquage des roues et similairement un régulateur longitudinal pour
la dynamique longitudinale controlant les couples des moteurs a chacune des roues. Les objectifs
de ces régulateurs sont distincts :

— Objectif du régulateur latéral : limiter simultanément I’écart angulaire et 1'écart latéral par
rapport au chemin de référence.

— Objectif du régulateur longitudinal : permettre le mouvement du véhicule a la vitesse maxi-
male indiqué par I'utilisateur. Cette vitesse doit néanmoins pouvoir étre modulée dans les
situations dangereuses, notamment en termes de stabilité.

Cette derniere remarque place donc le véhicule dans un terrain mettant en danger sa stabilité.
C’est le cas des robots viticoles, qui évoluent dans des pentes importantes sur un sol meuble. La
stabilité du véhicule est un point majeur de cette these, qui utilise cette notion pour établir une
commande qui se veut étre compatible avec la nécessité d’empécher le renversement du véhicule.

Ce découplage des régulateurs peut étre sujet a débat : il est évident que les dynamiques sont
mutuellement dépendantes et que les traiter séparément peut représenter un probleme. Cepen-
dant, cette contrainte est traitée dans la conception des régulateurs. Par exemple, la méthodologie
d’élaboration du régulateur latéral suppose une vitesse constante et propose ensuite une stratégie
permettant d’étendre la valeur de la vitesse admissible a une plage étendue de valeur de vitesses.
Ainsi, bien que le régulateur latéral n’ait pas le controle de la vitesse, il est capable de s’adapter aux
changements induits par 'autre controleur. De méme, le régulateur longitudinal, en supposant
avoir connaissance des angles de braquage, génére sa commande en phase avec celle du contro6-
leur latéral. Il s’agit d'un effort supplémentaire dans la conception de chacun des régulateurs qui
permet néanmoins de dégager certains avantages notables. Le premier de ces avantages est la ca-
pacité a adopter des modeles de synthése simplifiés, au degré de complexité juste nécessaire pour
décrire la dynamique en question. Un second avantage marquant est la capacité a régler les ré-
gulateurs indépendamment, simplifiant ainsi grandement 'implémentation et la conception de
ces derniers. Enfin, cette architecture modulaire de la commande permet, d'un point de vue de
l'utilisateur, une plus grande liberté dans la possibilité d’utiliser tel ou tel régulateur en fonction
de ses besoins.

A travers le choix de controler le mouvement du véhicule via les angles de braquage aux roues
et les couples des moteurs aux roues, cette thése considére que le systéme a controdler dispose
de quatre roues directrices, chacune munie d’'un moteur indépendant permettant sa rotation. La
méthodologie présentée dans la thése permet néanmoins de considérer des systemes a degré de

liberté inférieur, avec un risque de perte de performance et de stabilité.

1.3.3 Contributions de la thése

Les travaux scientifiques développés le long de cette these s’inscrivent dans le cadre d'un par-

tenariat encadré par une convention CIFRE entre le Laboratoire des Sciences du Numérique de
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Nantes (LS2N) a I'Institut Mines-Télécom (IMT) Atlantique, et de 'entreprise Secom Engineering
localisée dans la région nantaise.

Cette these contribue au sujet de suivi de trajectoire autonome d’un véhicule agricole évoluant
en milieu complexe. Ce véhicule, au moyen de capteurs ad hoc, compile I'ensemble des données
nécessaires a la génération de commandes régulant les dynamiques latérale et longitudinale du
systeme. La these porte plus précisément sur la capacité de ce véhicule dit off-road a suivre une
trajectoire prédéfinie, de maniére robuste et sécurisée en adaptant la vitesse a la configuration du
terrain, évitant ainsi le risque de renversement. La régulation du véhicule est effectuée via deux
régulateurs découplés, chacun agissant sur une dynamique particuliere du véhicule (latérale ou
longitudinale). La considération des spécificités du terrain complexe (pentes fortes, adhérence
faible) et les conséquences sur le véhicule, par exemple le transfert de charges, sont considérées

des la conception de chacun des régulateurs.

Communication dans des conférences avec actes et comité de lecture

— Romain LEGRAND, Fabien CLAVEAU, Philippe CHEVREL, Benjamin RANCINANGUE et
Anthony DOLLET, Multivariable lateral control of an off-road vehicle operating on sloping
grounds, a'European Control Conference (ECC), Londres, juin 2022

— Romain LEGRAND, Fabien CLAVEAU, Philippe CHEVREL, Benjamin RANCINANGUE et
Anthony DOLLET, H,/ Hy, robust lateral control of an off-road two-steering-axle vehicle on
slippery sloping soils, a 'IFAC Symposium on Robust Control Design (ROCOND), Kyoto,
aotit 2022

— Romain LEGRAND, Fabien CLAVEAU, Philippe CHEVREL et Anthony DOLLET NL-MPC me-
thodology for cruise control design of off road vehicles under anti-rollover constraint (en

cours de rédaction)

Communication dans des colloques ou des journées scientifiques sans actes

— Romain LEGRAND, Philippe CHEVREL et Fabien CLAVEAU, Régulation latérale d'un véhi-
cule évoluant sur un sol peu adhérent, aux journées doctorales de I’école doctorale Mathstic,
Nantes, mai 2021

— Romain LEGRAND, Philippe CHEVREL et Fabien CLAVEAU, Contréle latérale robuste d’'un
véhicule off-road en terrain complexe, aux journées nationales de la SAGIP, Nantes, juillet
2021

— Romain LEGRAND, Philippe CHEVREL et Fabien CLAVEAU, Controle d’'un robot enjambeur
off-road, au séminaire de recherche a 'IMT Atlantique, "Transition numérique et indus-

trielle", novembre 2021

1.3.4 Organisation du manuscrit

Chapitre 2 : Dynamique longitudinale et latérale d’'un véhicule off-road Ce chapitre propose

un état de 'art étendu sur la dynamique latéral et longitudinal d'un véhicule évoluant sur un ter-
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rain pentu et peu adhérent. Une présentation des forces agissant sur le véhicule permet de défi-
nir un modele dynamique réaliste, prenant en compte les transferts de charges et I'influence des

pentes. Ce modele sert de base aux modeles de synthese des régulateurs longitudinal et latéral.

Chapitre 3 : Conception d’un régulateur latéral robuste d’'un véhicule off-road en présence de
pentes Ce chapitre développe I’élaboration d'un contréleur latéral d'un véhicule évoluant en ter-
rain complexe. Suite a un état de 'art sur les méthodes de régulation latérale, un modele de syn-
thése simple et innovant prenant en compte les pentes est créé. L'architecture feedforward / feed-
back de ce régulateur est décrit en détail dans cette section. La possibilité d’étendre I'utilisation de

ce régulateur pour une plage de vitesses spécifique est explorée en fin de chapitre.

Chapitre 4 : Conception d’'un régulateur longitudinal antirenversement d’un véhicule off-road
Ce chapitre décrit la conception d'un régulateur longitudinal permettant de moduler la vitesse du
véhicule dans un objectif de stabilité latérale. Apres un état de I'art sur le controle longitudinal
et la stabilité latérale, un modeéle de synthese discret est défini dans le but de supporter la com-
mande prédictive longitudinale. Les objectifs de la régulation longitudinale (le suivi de vitesse et
la recherche de stabilité latérale entre autres) sont décrits en détail dans un second temps. L'en-
semble de ces données permettent la définition d’'un probleme d’optimisation avec contraintes
qui génerent la commande des couples des moteurs aux roues. Des simulations de ce régulateur

longitudinal prédictif cloturent le chapitre.

Chapitre 5 : Résultats expérimentaux des organes de contréle de suivi de trajectoire On ef-
fectue dans ce chapitre des simulations permettant de tester les performances et les limites des
régulateurs décrits dans les chapitres précédentes. Le simulateur réaliste est brievement décrit
avant de tester le régulateur latéral a vitesse constante dans différents chemins de référence. Fina-
lement, le régulateur longitudinal, couplé au régulateur latéral, est testé dans des configurations

de terrains difficiles et une vitesse de référence élevée.

Conclusion et perspectives Cette partie a pour but de rappeler les objectifs de la these et de
rappeler les contributions sur la régulation d’un véhicule off-road évoluant en terrain complexe. A
partir des résultats obtenus, une conclusion générale est proposée mettant en exergue les aspects

les plus importants du travail réalisé. Finalement, les perspectives de cette thése sont précisées.
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CHAPITRE 2

DYNAMIQUE LONGITUDINALE ET LATERALE
D’UN VEHICULE OFF-ROAD

Sommaire du chapitre
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Afin de concevoir la régulation longitudinale et latérale du véhicule qui nous intéresse (ie un
véhicule off-road a 4 roues en terrain complexe), il est nécessaire de le modéliser. On se repose
pour cela sur les équations algébro-différentielles spécifiques au domaine de la dynamique du
véhicule qui régissent 1'évolution de variables d’état du véhicule. Ce chapitre aura donc comme
objectif d’exprimer et de décrire quantitativement les phénomenes mécaniques s’appliquant sur
le systéme a controler, comme les forces de glissement ou les forces de résistance au roulement.

Le lecteur attentif veillera a ne pas confondre le modéle véhicule présenté dans ce chapitre
avec ceux introduits en chapitres 3 et 4. Ce chapitre-ci vise avant tout a énoncer les principaux
phénomenes physiques intervenant dans la dynamique du véhicule et extraire les expressions des-
criptives de ces dernieres. Ces expressions sont notamment utilisées dans le simulateur introduit
dans le chapitre 5. Le modele résultant est appelé modeéle de simulation. Ce dernier est a distinguer
des modeles de commande ou modeles de syntheése introduits dans les chapitres 3 et 4 qui eux sont
issus d'une simplification des expressions formulées dans ce chapitre-ci. Il est, en effet, utile dans
de nombreux pans de 'automatique de rendre certaines expressions plus simples afin de valoriser
les caractéristiques du modele simplifié. Toute la difficulté est de parvenir a établir précisément
le périmetre de validité de ce modéle de commande qui doit étre suffisamment simple pour en
extraire une commande dans un temps raisonnable, mais suffisamment complet pour considérer

les principaux phénomenes s’appliquant au systeme et respecter les objectifs de controle.
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Avant de définir les limites et le cadre des modéles de commande, il est donc impératif de
définir les équations plus élaborées du modéle de simulation et les hypothéses sur lesquelles il
repose. Dans le cadre de ce travail, ce travail de modélisation est d’autant plus primordial que la
dynamique véhicule est rarement considérée sur un terrain pentu, a fortiori sur un terrain non

adhérent.

2.1 Grandes familles de modeles et choix de modélisation

Dans un premier temps, nous allons lister les différentes catégories de modélisation du véhi-
cule présentes dans la littérature. Les choix est fondamental car il conditionne les capteurs néces-

saires, les parametres du véhicule connus a priori et le type de commande qui sera adopté.

Modeéles cinématiques Cette premiere famille de modeéles définit le mouvement du véhicule uni-
quement avec des considérations géométriques. Ce type de modele peut étre d'une complexité
variable, passant d'un modele ponctuel (ot le véhicule est modélisé par un point) [YLH14], a un
modele bicycle [Ng+20] jusqu’a une modélisation cinématique inspiré de la robotique [Maall].
Ici, les efforts et les flux (selon la sémantique du Bond Graph), i.e. les vitesses ou accélérations
dans ce contexte, sont considérés comme des parametres ou des constantes a partir desquels sont
déduites les autres variables d’état du véhicule. Comme les grandeurs dynamiques (vitesses ou
accélérations) sont des parametres ou des entrées du modele, la connaissance des variables iner-
tielles du systeme (masse ou moment d’inertie) n’est pas indispensable. Ce genre de modele a par

conséquent besoin de peu de connaissances a priori sur le véhicule.

Modéeles dynamiques Les modéles dynamiques se distinguent des modeles cinématiques dans
le sens ou I'évolution des flux et des efforts (au sens du Bond Graph) est modélisée de maniere
complete. Les variations des vitesses ou des accélérations étant considérées, le modele doit prendre
en compte le caracteére inertiel du systéme, a travers la considération des transferts de charges, des
inerties de rotations, etc. Ces modeéles prennent ainsi en compte le bilan des forces qui s’applique
sur le systeme. Les seules entrées de ce type de systeme sont donc les efforts et forces s’appliquant
sur le véhicule, et naturellement, certains parametres géométriques comme |'empattement ou la
voie du véhicule. Le modele dynamique peut, comme les modéles cinématiques, étre d'une com-
plexité variable. [Liu+13] [Jeo+13] considérent un modele a 3 degrés de liberté tandis que d’autres
considerent des modeles plus complexes, en passant notamment par le lagrangien [Gha+20]. Une
comparaison entre un modele dynamique et un autre cinématique est proposé en [Kon+15] et
[Ge+21].

Modeéles hybrides Dans le cadre de certains systemes complexes, il est nécessaire de considé-
rer des modeles hybrides, qui empruntent simultanément ou alternativement aux modeles dy-

namiques et cinématiques. Dans le cas ou un systéme posséderait plusieurs moyens d’actionne-
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ment, il n’est pas rare de considérer les dynamiques selon chacune des commandes de maniére
différente. Dans le contexte qui nous intéresse, celui de véhicule autonome, il est possible d’éta-
blir une distinction entre la dynamique longitudinale et la dynamique latérale. En effet, la pre-
miere est principalement caractérisée par la valeur de couples aux essieux moteurs, tandis que
la dynamique latérale est en grande partie déterminée par les angles de braquage (on ignore vo-
lontairement les systémes type chenille ou skid-steer, ou ces deux dynamiques sont commandées
par une unique commande de rotation des roues). Dans ces cas-13, lorsque le concepteur d'une
loi de commande ne s’intéresse qu’a une des deux dynamiques, il peut les définir de maniere dis-
tincte, le plus souvent dans un but de simplification de la dynamique qui n’est pas celle d’inté-
rét. On retrouve ce type de modele dans [Gui+14] ou [Der18] a travers un modele de cinématique
étendue dans un contexte de régulation latérale d'un véhicule. Dans ce cadre, les équations d’évo-
lutions d’abscisse curviligne s (2.1a), de I'écart latéral jz (2.1b) et angulaire g (2.1c) mesurés a
I'essieu arriere sont des équations purement cinématiques, tandis que I’évolution du lacet (2.1d)
et du glissement (2.1e) sont dynamiques. L'évolution longitudinale est décrite de maniére cinéma-
tique, contrairement a 1’évolution latérale décrite dynamiquement. ; et §; sont respectivement
les angles de dérive et de braquage moyen a I’essieu i (F pour avant, R pour arriere). p est la cour-

bure et vg la vitesse mesurée au milieu de I’essieu arriére.

cos(Yr+ Pr+0OR) 2.12)

1-p(s)Jr '
YR = VRSIN(@g + Pr +Or) (2.1b)
@R — vrcosBp + ,BR) tan(Of + ,BF) —tan(Op + ,BR) — vrp(s) cos(Op + 1,UR~+ ,BR) 2.10)

L 1-p()¥r
< Izlp: LRCR‘BR0085R—LFCF,BFCOS5F (2.1d)
d(v;tnﬁ) = CFﬁFcosaF;CRﬁRC086R —gsinf — URI;COS(ﬁR+6R) (2.1e)
L L

,B:atan Rtan(ﬂp+5p)z ptan(,BR+6R) .19

Choix du type de modéle pour la simulation Dans le cadre de la conception de notre modele
de simulation, il parait plus sage de considérer un modeéle dynamique. En effet, le but étant de
valider les commandes longitudinale et latérale, il est nécessaire d’avoir un modele qui n’'omet pas
certains phénomenes clé du comportement du véhicule (e.g. le glissement au niveau des pneu-
matiques), ou qui ne les considére que comme parametre (e.g. sa vitesse longitudinale) comme
cela est fait dans les modeles cinématiques. Il n’est pas non plus souhaitable de découpler les dy-

namiques longitudinale et latérale comme dans les modéles hybrides de cinématique étendue.
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Chapitre 2 — Dynamique longitudinale et latérale d’'un véhicule off-road

Les modeles dynamiques ont néanmoins un inconvénient majeur : il est nécessaire d’avoir un
nombre important de connaissances non seulement sur le véhicule (par exemple I'inertie de rota-
tion selon différents axes, le coefficient de raideur des amortissements, la répartition des charges
sur les quatre roues, etc.) mais aussi sur I'environnement (coefficient d’adhérence du sol, valeur
des pentes). Il s’agit de données qui peuvent étre difficiles a identifier. C’est pour cela que nous
allons nécessairement adopter dans notre modele de simulation des hypotheses de simplification
permettant de définir des simulations réalistes dans un degré de complexité acceptable.

En ce qui concerne les modéles de commande énoncés dans les chapitres 3 et 4, nous consi-

dérerons d’autres criteres afin d’établir lesdits modeles.

2.2 Hypotheses de modélisation

Cette section mentionne les principales hypotheéses de modélisation qui sont adoptées pour la
mise en équation du mouvement d'un véhicule off-road a 4 roues. Ces hypotheses sont définies
en accord avec les objectifs de la these mentionnées précédemment et ont pour objectif dans un
premier temps de ne pas étre excessivement restrictives afin de prendre en compte un nombre

tres important de configurations.

Hypothese 1 Le repere global R est plan, négligeant ainsi la courbure locale de la Terre.

Hypothese 2 On définit amax comme la pente maximale (en valeur absolue) du terrain. On la sup-
b/

pose comprise dans l'intervalle [0, 1 ] radians, correspondant a des pentes entre 0 et 100%. Les pentes

longitudinale0 et latérale ¢ sont variables (en fonction de l'orientation du véhicule) et définies dans

T T
lintervalle [——, —] radians.
4 4

Cette limite de pente a 100% n’est évidemment que théorique, afin de pouvoir définir mathé-
matiquement la pente. Les valeurs effectives de pentes qui seront considérées le long du manuscrit

seront plus faibles.

Hypothese 3 On suppose une correspondance entre le plan horizontal du repére véhicule Zv et
le plan local défini par les pentes latérale et longitudinale. Cette hypothese suppose donc l'absence

d’amortissements sur le véhicule.

Hypothese 4 La rotation entre le repére véhicule Ry et le repére de chacune des roues Z; se fait
selon un axe colinéaire a l'axe vertical de Ry . Cette hypothése impose donc la perpendicularité des

roues par rapport au sol et par conséquent l'absence d'essieu oscillant.

Hypothese 5 Afin de déterminer les forces normales qui s'exercant sur chacune des roues, on effectue

un découplage entre l'avant du véhicule et l'arriére du véhicule.

Cette hypotheése sera précisée en temps voulu lors de la recherche des expressions des forces nor-

males aux quatre roues, a la section 2.6.
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2.3. Définition des repéres de travail

Hypothese 6 Le centre de roulis et le centre de tangage sont confondus avec le centre de gravité.

Hypothese 7 Les roues sont supposées étre dans les quatre coins du véhicule, formant un rectangle.

Hypothese 8 La répartition de la charge dans le véhicule n'est pas homogene : le véhicule est modé-

lisé par un parallélépipede avec un centre de gravité potentiellement mobile.

2.3 Définition des reperes de travail

Plusieurs reperes de différentes natures se mélent dans ce travail de modélisation, que ce soient
le repére global % fixe ou les repéres mobiles attachés au véhicule ou aux roues, respectivement
Zyv et Z;. Cette section a pour but de les définir précisément ainsi que les moyens de passer de

I'un al’autre.

2.3.1 Définition du repere global %,

Le terrain est défini dans un repere global %, ayant pour triplet de vecteurs unitaires direc-
teurs (iiy,, ly,, liz,) et d’origine Op. On a le plan (O, iiy,, tiy,) qui forme un plan tangent a la cour-
bure locale de la Terre, résultants par exemple d'une projection de type UTM ou Lambert (Lam-
bert93 pour le territoire francais) [[GN22]. Ceci est déduit de I'hypothese 1.

liy, (respectivement ziy,) est dirigé vers I'est (respectivement le nord). On en déduit que les
droites dont le vecteur directeur est iy, (respectivement ii,,) sont constituées de points a latitude
(respectivement longitude) constante. Cela n’est possible que si la projection conserve les angles.

Quant a i, il est colinéaire au vecteur 5;53, avec Op le centre de la planete Terre. i, est

dirigé du centre de la Terre vers 'atmosphere terrestre.

2.3.2 Définition du repere véhicule 2

Définition de la pente et de son orientation Le repére véhicule 2y étant défini par le terrain
sur lequel il repose selon 'hypothese 3, cette section s’intéresse donc a la représentation de la
pente s’inscrivant dans le repere global. On définit notre terrain par deux parametres : la valeur de
la pente locale «a et la direction © de celle-ci. Par convention, on définira la pente selon l'altitude
croissante; a est donc positif. La définition de la direction de la pente se fera en radians par rapport
au repére global %, : par exemple, si on a une pente croissante vers le nord-est, on a © = 7. Cette
définition permet facilement de définir un terrain plan en choisissant a et ® constants ou bien
un terrain courbe en exprimant a et © comme variants en fonction des coordonnées du centre de
gravité du véhicule dans le repere global.

La figure 2.1 illustre cette notion de direction de la pente, quantifiée par I'angle ©. Les zones
jaunes représentent des zones a forte altitude, au contraire des zones bleues. La fleche représente

la direction des altitudes croissantes.
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Chapitre 2 - Dynamique longitudinale et latérale d’'un véhicule off-road

Si p est la valeur de la pente en % et a en rad, on a les équivalences suivantes :

p = 100tan(a)
( p ) (2.2)
a = atan|—
100
Pente avec © = 0 deg Pente avec © = 60 deg
100
< 50 <
g8 )
Z Z
~ ~
T 5 <
5 3
wn 5]
] [}
" "
< 50 <
-100
4100 50 0 50 100 4100 50 0 50 100
Axe Ouest/Est Axe Ouest/Est
Pente avec © = 90 deg Pente avec © = -160 deg
100 100

50 50

Axe Sud/Nord
o

Axe Sud/Nord
o

-50

100 -100

-100 -50 0 50 100 -100 -50 0 50 100
Axe Ouest/Est Axe Ouest/Est

FIGURE 2.1 - Terrains vus de dessus avec une direction de la pente différente

Vecteurs unitaires du repere véhicule On définit le repere véhicule % ayant pour vecteurs uni-
taires (iiy,, iy, , iiz,) et pour centre Oy le centre de gravité du véhicule. Pour simplifier la figure
2.2, on a confondu les deux origines Oy et Oy, mais Oy est fixe alors que Oy est mobile. Zy est
orthonormé direct, en établissant la convention suivante :

— Uy, estdirigé vers I'avant du véhicule

— 1y, estdirigé vers la gauche du véhicule (en regardant vers I’avant)

— g, estdirigé vers le haut du véhicule

Le plan défini par les vecteurs iiy, et iy, est le plan qu'on jugera horizontal. On en déduit la
projection de iiy, (respectivement iiy,) sur ce plan qu'on note iy, (respectivement 173,0). L'angle
de lacet y est défini dans ce plan horizontal, qui correspond a I'angle entre iiy, et i’ . On définit
de maniere proche A, qui est I'angle entre ii,, et ﬁg,o. Une vue du dessus est disponible figure 2.3c
pour faciliter la compréhension.

Quant a I'angle 0, il correspond a I'angle entre iy, et sa projection sur le plan horizontal,
comme illustré sur la figure 2.3a. Il s’agit de ’angle de tangage du véhicule. On le pose comme

positif pour un véhicule dont ’avant est surélevé, négatif sinon. Pour 'angle ¢, le raisonnement
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=
A,
=
UZV
Uy,
©.-

........ 0 .
""""" - — > Uy,
‘ Uy

7 /() V

FIGURE 2.2 - Lien entre le repere % (noir) et Zy (coloré)

est similaire : il correspond a I'angle entre iiy, et sa projection sur le plan horizontal (voir figure
2.3b). Cet angle, appelé angle de roulis est positif si le coté gauche est surélevé, négatif sinon. Il est
important de comprendre que ces angles ne sont pas indépendants entre eux. En effet, la figure
2.2 montre 4 angles alors qu’'une rotation est entierement définie par 3 angles. Cette représenta-
tion vise a nommer les angles utiles dans la représentation de Zy. Le lien entre tous ces angles
est quantifié et exprimé en annexes dans la section A et notamment repris dans 1’équation (2.3)

définissant la matrice de passage entre les deux repéres précédemment mentionnés.
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— U — U
U, 20 u Z0
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(a) Plan longitudinal véhicule (b) Plan latéral véhicule
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—/
u"!/i]
A >
X
— > U:E()
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(c) Plan horizontal vu du dessus

FIGURE 2.3 — Description des rotations entre Zy et %

2.3.3 Définition des repéres & ; associées aux roues

Le centre de chaque repere associé a la roue est défini au centre de la roue. Selon I'hypothese 4,
le vecteur unitaire vertical de Z%; est confondu avec le vecteur vertical de Zy . Le vecteur unitaire
longitudinal est défini dans le sens longitudinal de la roue, dirigé vers ’avant de la roue, tandis que
le vecteur unitaire latéral est normal au plan défini par les deux vecteurs précédents et de maniere
a obtenir un repere orthonormé direct. Ainsi, le vecteur unitaire latéral est dirigé vers I'extérieur
du véhicule pour les roues gauches et a I'intérieur pour les roues droites. Une représentation de
ces reperes est proposée figure 2.4; a noter que les reperes sont donc dépendant de 'angle de

braquage, présent sur les roues avant, mais aussi arriere.

2.3.4 Matrices de passages entre ces différents repéres

Les matrices de passage entre les reperes % (repere immobile par rapport a la Terre, tangent
a la courbure de cette derniere) et Zy (repere attaché au centre de gravité du véhicule et suivant
son orientation) sont notées Py _. (véhicule vers global) et Py_.y (global vers véhicule).

Pour obtenir ces matrices de rotations, plusieurs options peuvent se présenter, comme les pro-
duits de rotations successives (angles d’Euler par exemple) ou des quaternions [Wae76]. Cepen-
dant, cela pose des problemes.

Pour les produits de rotations successives en trois dimensions, il est nécessaire de définir 3

repéres orthonormés liées 2 a 2 par une rotation autour d’'un axe connu. Cela n’est pas évident
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Uy, RL

FIGURE 2.4 — Visualisation des reperes associés aux roues

dans notre contexte, car il y a un couplage fort entre la pente latérale ¢ et la pente longitudinale

6. De plus, I'expression des éléments de la matrice résultante ne serait pas facilement lisible. En

ce qui concerne les quaternions, il est nécessaire de connaitre ’axe de rotation autour duquel

tourne le véhicule, qui est difficile a représenter encore une fois en raison du couplage entre la

pente latérale et longitudinale. Dans le contexte de I’étude, nous avons choisi de définir la matrice

de rotation en une seule rotation (en opposition avec les angles d’Euler), en mettant en valeur

les variables d’intérét, i.e. les pentes 0 et ¢. Les expressions de ces matrices, démontrées dans la

section A, sont les suivantes :

PO—»V =

Py_.o=

cosfcosy
cospcosA

—sinacos®

cosOsiny

cospsinA

sinf

sing

—sinasin® cosa

cosfcosy cosgpcosA

cosOsiny

sinf

cos@sin A

sing

—sinacos®
—sinasin®

cosa

avec

3

6 = atan (tan a cos(y — ©))
¢ = atan (tan a cos(1 — 9))
A =atan2(A1,—A»)
Ay =cosy + tan? () cos(y —0O)cosO
A, = siny + tan®(a) cos( — ©) sin®
(2.3)

La forme, certes non classique, de ces matrices de rotation apporte les avantages non négli-

geables suivants :

— Si les caractéristiques de la pente (O et &) ainsi que l'orientation du véhicule dans cette

derniére () sont connues, il est possible d’en déduire facilement les angles de tangage 0 et

de dévers ¢, en se souvenant de 'hypothese 3 stipulant que la pente est confondue avec le

plan horizontal de Zv

— La démarche inverse est possible : si on connait les angles de tangage 0, de dévers ¢ ainsi

43



Chapitre 2 — Dynamique longitudinale et latérale d’'un véhicule off-road

que 'angle de lacet 1, on peut en déduire les caractéristiques de la pente i.e. @ et ©, voir la
section A.4 pour plus d’informations.
— Contrairement aux quaternions, aucune connaissance a priori sur l'axe de rotation n’est
nécessaire.
Quant au passage du repere véhicule au repére des roues, il s’agit uniquement d’'une rotation
autour de I'axe vertical commun aux deux reperes. La valeur de cette rotation correspond a I’angle

de braquage de la roue en question.

cosd; sind; O cosd; —sind; O
Py_;=|-sind; cosd; O P;_y=|sind; cosd; O (2.4)
0 0 1 0 0 1
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2.4. Forces impliquées dans la dynamique du véhicule (hors forces de glissement)

2.4 Forcesimpliquées dans la dynamique du véhicule (hors forces

de glissement)

Dans le but de définir le modele dynamique, il est nécessaire de donner une définition aux
différentes forces qui s’appliquent a notre systeme afin de pouvoir a terme effectuer le bilan des
forces. Avant de se consacrer a la définition des forces de glissement des pneumatiques en section

2.5, étudions auparavant les autres forces qui s’appliquent a notre systéme.

2.4.1 Poids

La force de pesanteur, ou poids, a pour origine le champ de pesanteur terrestre et est une force
d’attraction. La norme de cette force est proportionnelle a la masse du systéme soumis a ce champ
(icile véhicule) ainsi qu’a la constante de pesanteur terrestre. Le poids étant dirigé vers le centre de
la Terre, les composantes longitudinale, latérale et verticale du poids sont a déterminer en fonction
des pentes. Ayant défini les matrices de rotation entre les différents reperes en (2.3), il est possible
d’obtenir I'’expression suivante de la force de pesanteur dans le repéere véhicule Zy. Cette force
est considérée comme négative, car dirigée vers le centre de la Terre (I’axe vertical des reperes est

dirigé vers le haut).

Fpoids,x 0 —-mgsing
Fpoids,y | =Po—v| 0 |=]|-mgsing (2.5)
Fpoids,z -mg —mgcosa

2.4.2 Force de résistance au roulement

Comme son nom l'indique, cette force oppose une résistance au roulement naturel de la roue.
Lorsque la roue tourne, elle a tendance a se déformer a cause de son caractere élastique et de la
force normale qui s’applique sur elle. Ce caractere élastique de la roue empéche la complete trans-
mission de I’énergie de rotation de la roue. Ce phénomene peut étre ainsi représenté par une force
opposée a la direction du mouvement. Il faut aussi rajouter a ce phénomene la déformation du
sol qui peut empécher la rotation de la roue. Le lecteur avisé comprendra que maints parametres
sont a considérer pour exprimer la force de résistance comme la pression de la roue, sa largeur,
son rayon, etc. [Won08]. Mais dans un souci de concision, on supposera qu’en régime établi, cette
force de résistance au roulement peut étre modélisée seulement par la charge reposant sur la roue

et de la nature du sol sur lequel repose la roue [Raj12].
Fresis,i = =Y F,isign(vy) (2.6)

Un coefficient adimensionné y, appelé coefficient de résistance au roulement, est défini pour

décrire 'effet conjoint de la roue et de la nature du sol.
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| Nature du terrain | Coefficient de résistance y |
Asphalte 0.0152a0.025
Chemin terre dur 0.0420.06
Chemin boueux 0.0920.13
Neige tassée 0.025 a 0.045
Glace 0.02

TABLE 2.1 — Coefficient de résistance au roulement pour des pneus off-road a basse pression (0.6
bar a 3.2 bars) en fonction du terrain

2.4.3 Force aérodynamique

La force aérodynamique est présente dans nombre de travaux sur la dynamique véhicule, elle
dépend en grande partie de deux parametres : la surface frontale du véhicule en contact avec le
vent et la vitesse du vent. En ne considérant que la dynamique longitudinale, la force aérodyna-

mique est quantifiée de la facon suivante [AH17], [Raj12] :

1
Faero = EpaircaerOSF (U — Vvent)z (2.7)

avec:

— pPair la densité massique de I'air [1.176 kg/ m3 220°C]

— Caero, le coefficient de trainée aérodynamique [SU : sans unités].

— Srlasurface frontale du véhicule [m?], on consideére ici SF = 5.4m?.

— Uyent la vitesse longitudinale du vent [m/s].

Dans le cadre de la présente étude, il a été choisi d’ignorer cette force. En effet, sa contribu-
tion est négligeable devant le reste des forces en présence. Comparons par exemple sa valeur a
plusieurs vitesses avec celle d'une autre force qui s’oppose au mouvement : la résistance au roule-
ment. La somme des forces de résistance au roulement sur de I'asphalte (la ou elles sont les plus

faibles) pour un véhicule de 5T qui avance sur du plat s’estime de la maniere suivante :

Fr= ZFresis,i = —YasphalteMg = —736 N 2.8)

Comparons cette donnée avec une estimation de la force aérodynamique a plusieurs vitesses

Ux — Uyent -

F
Vitesses Vy—Uyent | Valeur de la force | Ratio |—2

aérodynamique F,

r

5km/h 2N 0.2%
10 km/h 8N 1.1%
15km/h 18N 2.5%
20 km/h 32N 4.3%

TABLE 2.2 — Comparaison entre la force aérodynamique et la force de résistance au roulement
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On voit que méme dans une configuration ou la force de résistance est faible (masse plutot
faible et y faible), la force aérodynamique reste minoritaire. Sachant que sur la terre boueuse, le
coefficient de résistance peut étre presque décuplé, le ratio du tableau 2.2 diminuerait d’autant.

La force aérodynamique est donc négligeable devant les autres forces.

2.5 Forces de glissement aux roues

Dans cette section, nous allons nous intéresser a un aspect tres important des modeéles dyna-
miques véhicule. En effet, la modélisation de la force de glissement aux roues (qu’elle soit longitu-
dinale ou latérale) est fondamentale pour la modélisation dynamique de véhicules. La déforma-
tion des pneumatiques engendrée par le contact roue - sol est al’origine des efforts qui permettent
concretement la mise en mouvement du véhicule. Cette déformation du pneu et la force qui en
résulte dépendent d'un nombre important de parametres parmi lesquels nous pouvons citer de
maniere non exhaustive :

— La nature du sol

— La matiere du pneumatique

— La pression du pneu

— La dimension et la forme de la surface de contact

— La vitesse de la roue

— Le poids reposant sur la roue

Malgré ce nombre important de parametres, il existe tout de méme des solutions pour modé-

liser simplement mais assez fidélement ces forces.

2.5.1 Lexique

Un glossaire est nécessaire en préambule afin de ne pas confondre les différentes notions. Dif-
férentes appellations, qui sont proches sémantiquement, sont en effet en vigueur et il est préfé-
rable de définir ici la terminologie retenue dans ce manuscrit.

— Patinage : état de la roue lors duquel la force transmise de la roue au sol ne dépend pas de
la vitesse de rotation de cette derniére. Cet état apparait lorsque la roue n’adhére plus au
sol.

— Glissement (force de) : il s’agit de la force de mouvement (due notamment a la déformation
des pneumatiques) provoquée par la rotation de la roue sur le sol. Cette force peut étre
motrice ou décélératrice. Ce concept est donc a distinguer du patinage, qui apparaitlorsque
la force de glissement est proche de sa valeur maximale.

— Dérive (angle de) : angle formé entre le vecteur vitesse de la roue et I'orientation de cette
derniere. Cette définition peut étre étendue au véhicule, en considérant le vecteur vitesse

du centre de gravité et 'angle de lacet du véhicule.
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2.5.2 Définitions des notions caractéristiques de la dynamique de glissement

des pneumatiques

Avant de définir les différents types de modeles de forces de glissement aux pneumatiques,

intéressons-nous d’abord a différentes grandeurs caractérisant la dynamique de ces dernieres.

Angle de dérive Langle de dérive est une grandeur primordiale dans la compréhension de la
dynamique des roues. Il s’agit de maniere générale de I’angle entre le vecteur vitesse d'un objet et
I'orientation de ce dernier dans I’espace. Cette définition peut s’appliquer au véhicule mais aussi

a chacune des roues [Cho+20] comme le montre la figure 2.5.

“ Y *

Uy i

FIGURE 2.5 — Visualisation de I'angle de dérive a la roue

Nous pouvons voir sur la figure 2.5 que I'angle de dérive §; a la roue i peut se définir de deux
fagons, en fonction du repére considéré. Dans I'équation (2.9), v;,; indique la vitesse de la roue i
dans la direction j du repere Zy. Lexposant r indique que c’est le repére %, qui est utilisé. Pour
pouvoir calculer les vitesses aux roues via la mesure de vitesse dans un autre repére et a un point

différent, les formules de composition de vitesses sont données en section B.2.

pi=atan2(vy,;, vyi) —0;
i vir Vx,i i 2.9)
Bi = atanZ(U;yi, U;yi)
On rappelle que le nombre atan2(y, x) est définie pour des arguments réels non nuls. L'angle
de dérive n'est donc logiquement pas défini a vitesse nulle. atan2(y,x) est 'angle en radians (com-

pris dans ], w]) entre la partie positive de I’axe des abscisses d'un plan, et la droite de vecteur

] X
directeur (
y

) dans ce méme plan. Ce nombre est identique au trés usité atan(z) pour x > 0. Dans
X
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le cas général, on considere une vitesse longitudinale positive, il est donc possible de simplifier

(2.9) de la fagon suivante :

v .
Bi= atan(ﬂ) -0;

Ux,i

o (2.10)
pi = atan(#)

Ux,i

Ratio de glissement La force de glissement est dépendante, en plus de la force normale et de
parameétres de la roue, du ratio de glissement. Cette grandeur importante permet de quantifier la
déformation de la roue et donc de la capacité motrice (ou décélératrice) de cette derniere. Ce ratio
se calcule dans les axes longitudinal et latéral de la roue. Dans le sens longitudinal, on compare la
vitesse longitudinale v, ; dumoyeu dans le repére de la roue avec la vitesse du point de contact
de la roue, correspondant a la vitesse circonférentielle de la roue r;w;. On obtient donc le ratio de
glissement longitudinal (adimensionné) suivant [NTL15] :

r
riwi — Ux,i

(2.11)

Sx,i =

r
Ux,i

)

En ce qui concerne la dynamique latérale, on définit s),; comme étant le ratio entre la vitesse

max(lriwil,

latérale du moyeu et sa vitesse longitudinale :

r

— vy,l

Sy,i = (2.12)

)

Ce ratio latéral est souvent confondu avec 'opposé de 'angle de dérive au pneu ; présenté

r
v .
X,i

maX(Iriwil,

précédemment. En effet, nous avons les correspondances suivantes pour v’ . positif (et proche de

riw;) et v; ; suffisamment petit :

v, r.

Wi Wi

Bi= atan2(v;yi, v;yi) = atan(T) =~ o ~ =Sy (2.13)
X,1 X,1

Cette notion de ratio de glissement est tres présente dans la littérature [Raj12], [Ma20] pour

quantifier la force motrice ou décélératrice de la roue, dans le sens tant longitudinal que latéral.

2.5.3 Contrainte sur la force de glissement via la loi de Coulomb

Il est aussi important de comprendre qu’il y a aussi dans la dynamique des pneumatiques des
phénomeénes non-linéaires, comme des saturations. Concrétement, la relation entre le ratio de
glissement (2.11) (2.12) et la force de glissement (motrice ou décélératrice) qu’elle provoque n’est
pas linéaire. En effet, la capacité de déformation du pneu est saturée a cause de la notion du cone
de friction des lois de Coulomb. Soit F la force de contact entre la roue et le sol. La loi de Cou-

lomb stipule que la composante tangentielle (paralleéle au sol) de F a une norme maximale qui est
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proportionnelle 4 la composante normale de F.

Cela se caractérise dans notre contexte par cette relation pour la roue i :

2 2
gliss,x,i + gliss,y,i

112
u est appelé le coefficient d’adhérence et est dépendant du couple (sol, pneumatique). Néan-

< F?,

Z,1

(2.14)

moins, en raison de la géométrie de la roue et des axes de symétrie de cette derniere, on distingue
parfois un coefficient d’adhérence dans le sens longitudinal et latéral. Le cone de friction ainsi

obtenue en (2.15) n’est plus un cone de révolution, mais un cone elliptique.

2
(F gliss,x,i) 4 ( F, gliss,y,i
Hx Hy

Pour plus de simplicité, nous ne ferons pas dans la suite la distinction entre u, et y,,.

2
) < FZ (2.15)

Une représentation de ces relations est visible en figure 2.6, représentant les différents couples
(Fy, F)) admissibles en fonction notamment de F.. Ces derniers ne peuvent étre a I'extérieur du
cone de friction. Lorsque la norme de la force est maximale, i.e. lorsque 1'on se trouve sur la fron-

tiere du cone (en noir dans la figure 2.6), on dit alors que la roue patine.

Couples (Fy, Fy)
non admissibles

,1 2 . Fl‘ ,roue
Accélération

o F

FIGURE 2.6 — Visualisation des forces horizontales admissibles par roue

La Table 2.3 recense les valeurs classiques du coefficient d’adhérence p.
En considérant cette saturation naturelle de la force de glissement, on peut donc prédéfinir
un profil de force de glissement, qui prend en compte cette non-linéarité. Nombre de modeles

(voir section suivante 2.5.4) rendent compte d’une linéarité entre le ratio de glissement et la force
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2.5. Forces de glissement aux roues

] Nature du terrain Coefficient d’adhérence
Asphalte 0.8a0.9
Chemin terre dur 0.652a0.75
Chemin boueux 0.4a0.5
Neige tassée 0.2
Glace 0.1

TABLE 2.3 — Coefficient d’adhérence pour des pneus off-road en fonction du terrain

de glissement qui y est associé, jusqu’au patinage atteint sur la frontiére de 'ellipse. On obtient
par conséquent un profil grossier de force de glissement comme celui montré en figure 2.7. Les
différents modéles de pneumatiques qui seront présentés en section 2.5.4 présenteront toutes un
profil qui sera approximativement celui-ci, en prenant en compte tout de méme une continuité
plus forte, notamment au niveau de la dérivée de cette force. La valeur maximale de cette force de
glissement est notamment fonction de la force normale sur le pneu comme le montre la figure 2.6.
La phase d’adhérence, lorsque la force de glissement est proportionnelle au ratio de glissement,
est quant a elle caractérisée par le coefficient directeur de la droite. On appelle ce coefficient, ex-
primée en Newtons, le coefficient de raideur du pneu. C’est une constante du couple (roue/sol)

tres importante dans la modélisation des forces de glissement.

3 3<104
2 -
z
—r
o
=
5
g
zo
&b
[}
<
) 4 < > -
8 1_‘ « P w >
o - . , .
= Patinage Adhérence Patinage
2+
_3 | | | | | | ]
-0.8 -0.6 -0.4 -0.2 0 0.2 0.4 0.6 0.8

Ratio de glissement s; [SU]

FIGURE 2.7 — Profil simplifié des forces de glissement (longitudinal ou latéral)
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2.5.4 FtatdePart des modéles pneumatiques

Les besoins de modélisation des pneumatiques se sont tres vite fait ressentir dans I'industrie
des véhicules roulants pour établir et consolider les connaissances concernant cette dynamique
complexe. La nature du sol, par nature incertaine, ainsi que de nombreux autres parametres telle
que l'élasticité de la roue, le poids que soutient cette derniere ou encore la géométrie du contact
sont autant de grandeurs potentiellement nécessaires pour la modélisation des forces de contact

roue-sol.

Un courant de recherche s’est intéressé a la représentation des interactions physiques entre
les éléments constitutifs de cette force. Le but de ces travaux est de distinguer les différentes forces
élémentaires a la force totale générée par le mouvement du pneumatique. Ce type d’approche ana-
lytique sur I'étude de contact entre surfaces non rigides fut notamment initié par Hertz [Her82] et
suivi ensuite par d’autres travaux précisant ces interactions dans le domaine des pneumatiques
[GN91], [Gon93], [Dat98]. Ces modeles analytiques ont I’avantage d’avoir une approche généra-
liste et proposent un modele valable pour un nombre tres important de configurations avec un
niveau de précision qui est tout a fait satisfaisant. Cependant, ces modeéles se révelent complexes
a mettre en place concretement. En effet, de nombreux parametres sont difficiles a obtenir sans

instrument de mesure adéquat.

Un autre courant de recherche s’intéresse a I'inverse aux modeles empiriques des pneuma-
tiques. Ces modeles reposent exclusivement sur des mesures de forces obtenues via des mesures
macroscopiques effectuées sur des bancs de test notamment. Ces travaux ne s'intéressent pas tant
aux origines de la force de glissement qu’a sa résultante finale, contrairement aux travaux sur les
modeles analytiques. Une multiplicité de points de mesures permet ainsi d’obtenir les forces pour
maintes configurations de glissement, de forces normales, etc. Ces travaux ont I’avantage de per-
mettre via l'interpolation des point de mesures de donner les grandes dynamiques d’évolution
de la force de glissement et d’identifier les principaux parametres extérieurs au pneumatique res-
ponsables de la force de glissement. Le but de ces modeéles est d’obtenir une formule permettant
d’interpoler le plus fidelement possible 'ensemble des points de mesures. Le modele empirique
de Dugoff [DFS70] est apparu il y a plus de 60 ans, mais un autre modele s’est imposé dans la
littérature scientifique. Il s’agit du modele de Pacejka [BNP87], [Pac02], a 'origine de la Magic For-
mula (i.e. "formule magique") qui parvient a modéliser les forces de glissement en fonction d'un
nombre d’arguments tres restreint. Le défaut intrinseque de ces modeles est qu’au final ces pa-
rameétres n'ont aucun sens physique. Une représentation de la force latérale calculée par cette

formule est visible figure 2.8.

Dans le cas de Pacejka, nous calculons cette force via la formule (2.16). Cette formule est tout
aussi valable pour le calcul des forces latérales que longitudinales, au moyen cependant de para-

metres distincts pour les deux dynamiques.
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8_
Fz = 2 kN
Fz = 4 kN
ol Fz =6 kN
Fz = 8 kN
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FIGURE 2.8 — Visualisation des forces latérales calculées par la Magic Formula

¢=0-E)(Sp—pi)+ gatan(B(Sh - Bi)
B=B(F,)
C=C(F)
F); = Dsin(Catan(B¢)) + S, avec { p— D(F,) (2.16)
E=E(F,)
Sh=Sn(F2)
Sy = Sy(F2)

Ce modele n’a besoin que de deux arguments : la force normale F, qui s’applique sur la roue et
I’angle de dérive  de la roue. C’est a partir de F, que le reste des parametres (B, C, D, E, S, et S,)

est alors déterminé.
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2.5.5 Modele adapté au contexte agricole : modele TMeasy

Bien que les modeles précédents soient adaptables au monde agricole, ils n’ont pas été pensés
pour ce contexte. En effet, la précision des parametres demandée dans les modeles précédents
est telle que de cotiteux dispositifs de tests et de mesures doivent étre mis en place pour pouvoir
paramétrer un tel modele. Si le cott de telles campagnes d’essais peut étre amorti sur le marché
des véhicules in-road, de par le volume des ventes et par le fait que finalement la variabilité des
roues et des sols est finalement contenu, il n’en est pas de méme pour les véhicules off-road.

Nous nous intéresserons dans cette section a un modele de pneus en particulier qui a été pensé
entre autre pour le modele off-road. Ce modele a plusieurs atouts non négligeables, parmi lesquels
on peut citer notamment un nombre de parameétres restreint et une prise en compte explicite de la
force normale (fortement variable), ce qui est primordial dans le contexte de fortes pentes, il s’agit
du modele baptisé TMeasy (Tire Model easy to use), crée notamment par Georg Rill [Ril13].

L'idée de ce modele est tres simple : il cherche a calculer la force de glissement totale (longitu-
dinale et latérale) qui s’applique sur la roue, et ensuite de départager la composante longitudinale
de celle latérale. Ainsi, le modele, en peu de calculs, parvient a quantifier dans le méme temps les

deux types de dynamiques.

Couplage latéral / longitudinal La combinaison des déformations latérale et longitudinale du
pneu permet de quantifier la déformation générale du pneu caractérisée par s; et ¢p; définis comme
suit (avec les sy ; et sy; définisen (2.11) et (2.12)) :

2+2

S;i = . .
l X,i Vi

(2.17)
¢; = atan2(sy,;, Sx,;)

Calcul de la force de glissement globale au pneumatique Le principe méme du modele de Rill
est de coupler pour la roue i le glissement longitudinal s, ; et latéral s,; afin de calculer la force
de glissement globale F;. Il faut savoir qu’en fonction du glissement, la roue traverse différentes
phases visibles dans la figure 2.9. Cette force de glissement se rapproche de celle montrée pré-
cédemment dans la figure 2.7 mais en considérant une phase de semi-adhérence entre la phase

d’adhérence et celle de patinage.
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Force de glissement globale F;

i M

M
s;

Semi adherence

i

Glissement du

52-—1—52

pneu s; oy i

FIGURE 2.9 — Allure de la force de glissement F; du pneumatique i en fonction de son glissement
s; dans le modele TMEasy

La phase d’adhérence correspond a la phase ou la différence relative entre la vitesse longitu-

dinale dans le repére de la roue v’ ; et la vitesse circonférentielle de la roue r;w; est la plus faible.

Dans cette phase, la dynamique de la force est déterminée en grande partie par la pente a I'ori-

gine dF?, lié au coefficient de raideur du pneu. La phase de semi-adhérence intervient lorsque le

glissement est tel que la force de glissement diminue, jusqu’a atteindre la phase de patinage ou la

force de glissement est constante quel que soit le ratio du glissement du pneu.

Cette fonction est définie par morceaux de la facon suivante :

Fi(s;) =4

0
dFl-Si . M
Y] si s <!
145 (Sz dF;s; _2)
M| oM M
s, \s; F;
u [si—st 2 si=s"\ v G . o @18
Fl-\ G| 13- 25— |(F" —F7)  sisfi<si<y
s¢ = s ¢ — s
F¢ sis¥ <s;

Cette fonction a des propriétés de continuité fortes malgré sa définition par morceaux, contrai-

rement a l'illustration du profil de glissement simplifié figure 2.7. En effet, une simple étude des

limites donne les résultats suivants :
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lim Fi(s;)= lim Fi(s)=FM
M- M+

Si—>5i S,'—*Si
lim F;(s;)= lim Fi(s;) = FF
sl-—nsiG_ si—>s?+
im iy = 1im =0 (219
1 = 1 2) =
si—>sfv]— dSi ' si—>s£v[+ dSi !
. dF; . dF;
lim (s;) = lim (si)=0
s,-—»sl.G’ Si s,-—»sl.GJr Si

Le caractere € de la fonction est donc assurée sur R* !.

Détermination des parametres du modele Comme le montre la fonction (2.18), le modele né-
cessite 5 parametres : la pente a I'origine dF?, les 2 coordonnées du point G de la figure 2.9 ainsi
que ceux du point M. Ces parametres sont dépendants de la force normale F,, surtout F ZM et FZ.G,
conformément a ce qui a été dit dans la section 2.5.3.

Ces parametres varient aussi en fonction de I'orientation du glissement. En effet, la géométrie
de la roue impose un pente a l'origine différente sur I’axe longitudinal et ’axe latéral. Ces consi-
dérations sont également valables pour la détermination des autres parametres. Pour éviter de
devoir déterminer ces parametres pour 'ensemble des glissements possibles, une solution est de
déterminer un jeu de parametres de glissement dans un cas de glissement purement longitudi-
nal et un autre jeu dans un cas de glissement purement latéral. Ces parametres sont ensuite reliés
via l'orientation du glissement ¢; définie en (2.17). Ce couplage permet de donner un poids plus

important au parametre concordant avec I'orientation du glissement de la roue.

Parametres | Axe x Axe y Couplage

2 2
Abscisse si‘f’i(Fz,i) s% (Fz,) sfw = \/(sfyl (Fz,,-)cosgb,-) + (s%(Fz,i)sin¢i)
du point M

2 2
Abscisse Sgl-(Fz,i) s)(,’:l.(Fz,i) s = \/(Sgi(Fz,i) coscpi) + (s}cl‘fl.(Fzyi) sin(pi)
du point G

2 2
Ordonnée F%(Fz,i) F%(Fz,i) FZM = u\/(F%(Fzyi)coscpi) + (F%(Fzyi)sin(pi)
du point M

2 2
Ordonnée | FY,(Fy) | FS;(Fz0) | FY = u\/ (ng(Fz,i)coscp,-) +(F§i(Fz,i)sin¢i)
du point G

A 0 0 0 0 2 0 : 2
Ordonnée | dFY,(F.) | dFS,(F.) | dF? = [(dF0 (F, i) cosgi) +(dF,(F.)sing)
al'origine

TABLE 2.4 — Notations des parametres du modele TMEasy

Dans la Table 2.4, on remarque l'influence du coefficient d’adhérence du terrain p dans la dé-

finition de dF?, FlM et FlG En effet, les parametres sont classiquement fournis dans un contexte

1. La fonction F; est dérivable sur R* et cette dérivée est continue sur Rt
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2.5. Forces de glissement aux roues

de surface parfaitement adhérente. Il est donc nécessaire de prendre en compte cette spécificité
pour le calcul des véritables forces de contact, pour étre cohérent vis-a-vis de la notion de cone de
friction illustrée lors de la section 2.5.3. Selon la méme notion de cone de friction, il est nécessaire
de prendre également en compte la force normale pour le calcul des parameétres du modele de
Rill, comme le montre [Ril13]. Les mesures étant classiquement effectuées a masse constante, une
interpolation ou une extrapolation est donc nécessaire pour les forces normales pour obtenir les

parameétres du modele [HRWO03].

Résumé du modele TMEasy En résumé, le calcul de la force de glissement (représentée sur la

figure 2.10) par le modele TMEasy peut étre effectué via I’algorithme 1 :

. Force de glissement globale «10”
=10

25.

I = T kN
I Pz = 15 kN
Fz = 30 kN

15

0.5

05

025 03

Ratio sy 0 o 005 0.1 015 02
Ratio s.;

FIGURE 2.10 - Forces de glissement a la roue i en fonction des ratios sy, sy,; et la force normale
Fi
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Algorithme 1 : Calcul des forces de glissements a chacune des roues

Données: s, ;, s,,; et F;; (ratios de glissement et force normale) pour chaque roue i
Résultat : F, ;, F),; (forces de glissement) pour chaque roue i

1 pour i€ {FL,FR,RL,RR} faire// 0n calcule pour chaque roue, indépendamment

2

/* Paramétres du pneu, en fonction de la force normale */
3 | pour dimension j € {x, y} faire
4 pour point P € {M, G} faire
P _ P .
5 Sji = 87,1 Wai)
P P
6 Fj,i — F]-’i(Fz,i)
7 fin
8 dFj,i — dFj,i(Fzyi)
9 | fin
/* Couplage dynamique longitudinale / latérale */

10 ¢; — atan2(sy,;, Sx,i)
11 pour point P € {M, G} faire

2 2
P _ P , P indh.
12 S; \/(sx,icosdn) + (syyl.sm(pl)

2 2
P P . P i .
13 F; ‘_IJ/\/(FX,Z'COS(I)Z) + (Fy'l.sm(pl)
14 | fin
2 . 2
15 | dF; <—,u\/(de,icoscpi) + (dFy,;sing;)
/* Calcul de la force de glissement globale x/

16 | S;—, /s)zm. + s}zu.

17 sis; < S?/I alors // Phase d’adhérence

18
dFQS,'
19 F; — L Wi
PRI I I S
sM\sM EM
i i i
20 sinon si S?/I <5 < SZG alors// Phase de semi-adhérence
21
M \2 M
Si— S Si— S
e M _ | - _9__ r M _ G

22 F; —F] ol (32— |(F"-F)

S —8S. S: S

i i i i
23 sinon // Phase de patinage
24
25 F; — FC;

i
26 | fin
/* Distinction entre la force longitudinale et latérale */

27 Fx,i <—Fl' COS([)i
28 Fy,i — Fl' sin(,b,-
29 fin

30
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2.6. Calcul des forces normales aux quatre roues

2.6 Calcul des forces normales aux quatre roues

Le calcul des forces normales aux quatre roues, autrement dit la charge que supporte chacune
des roues, est primordial pour la définition de la dynamique du véhicule. En effet, le pouvoir de
traction a travers les forces de glissement (voir section 2.5) ou la résistance au roulement a la roue
est directement fonction de cette charge sur la roue. De nombreuses références s’intéressent a
I’estimation de cette charge a plat dans le cas de 'automobile [Dou+09b] ou en pente uniquement
longitudinal ou latéral [Jaz09] voire aussi sous '’hypothése d’'une modélisation deux roues (mo-
déle dit bicycle) du véhicule. Cependant, peu d’ouvrages s’y intéressent en présence des pentes,

longitudinal et latéral simultanément.

FIGURE 2.12 - Transfert de
FIGURE 2.11 - Transfert de charges en tangage  charges en roulis

Les figures 2.11 et 2.12 permettent de bien comprendre le contexte du calcul des forces nor-
males aux roues du véhicule. Les figures définissent de nouvelles variables notées F, g, F; g, F;
et F; p, qui sont respectivement les forces normales sur 'essieu avant, arriéere, sur le co6té gauche
du véhicule et finalement la force normale sur le c6té droit du véhicule. Elles sont donc la ré-
sultante des forces sur un essieu (F, r et F, r) ou un coté du véhicule (F; g et F; p) (voir (2.20a),
(2.20b), (2.20c¢) et (2.20d)). Ces forces normales aux roues sont a exprimer dans le repére véhicule
Zvy etnon dans %. [l ne faut en effet surtout pas confondre la force normale a la roue et la force de
contact du pneu. La premiere est la composante normale au sol de la seconde. Les composantes
tangentielles des forces de contact (forces de glissement et forces de résistance au roulement) ainsi
que les composantes longitudinale et latérale du poids (dues a la pente) sont quant a elles carac-
térisées par les accélérations (via le principe fondamental de la dynamique).

En se reportant aux notations adoptées dans les figures 2.11 et 2.12, on peut déduire les équa-
tions physiques associées au véhicule a quatre roues subissant une pente latérale et longitudinale.

Le théoreme du moment cinétique, appliqué pour les dynamiques longitudinale et latérale, est
énoncé dans (2.20e) et (2.20f). On remarque que la hauteur du centre de roulis et celle du centre
de tangage sont a la méme hauteur que celle du centre de gravité, en accord avec 'hypothese 6.
Lhypothese 7 permet quant a elle d’utiliser les mémes bras de levier pour les roues d’'un méme

essieu ou d'un méme coté.
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Les équations (2.20g), (2.20h) et (2.20i) sont quant a elles les expressions du principe fonda-
mental de la dynamique, appliqué sur les axes longitudinal, latéral et vertical de Zy . Les expres-
sions des composantes du poids dans ces trois équations proviennent de (2.5). On remarquera
que le bilan de forces dans I’axe longitudinal et latéral comprend bien les forces mentionnées pré-
cédemment, notamment les forces de glissement et de résistance au roulement compris dans les

termes Fy ; (forces longitudinales sur I'essieu i) et F), ; (forces latérales appliquées sur le coté j).,

L'équation (2.20j) lie les quatre forces normales entre elles. Il faut en effet considérer I'équi-
libre du véhicule dans son ensemble, en considérant les 4 roues simultanément. Dans [Nie00],
une masse virtuelle est associée a chacun des deux essieux, ce qui crée de facto un découplage
avant/arriere dans le calcul des forces normales. Cette hypothése supplémentaire nous fait obte-
nir ’équation (2.20j). Ce type de relation peut se retrouver dans d’autres travaux de modélisation

des forces de contact au sol d'un véhicule munies de quatre roues [Dou+09a] [Jeo+21].

For=F,rL+FoFR (2.20a)
For=FzrL+ FzRR (2.20b)
Fz6=FzrL+ FzRL (2.20c)

Fzp = FzFr+ FzRR (2.20d)

Iyé =LpF,r—LrF;p+ h(FyF+ FxR) (2.20e)

< Iy¢ =diF,c—drF,p+ h(Fyc+ Fyp) (2.20f)
may = Fyr+ Fyr—mgsin0 (2.20g)

may = Fy+ Fyp—mgsing (2.20h)
ma,=0=F,pr+F,rr+ F;rL+ F;,rr—mgcosa (2.201)
FzrLFzRR = Fz FRFZ RL (2.20j)

On peut opérer des substitutions afin d’isoler les variables qui nous intéressent, a savoir les

forces normales a chacune des roues.

Iyé = Lp(F,pL+ Fzrr) — Lr(mgcosa — F pr — Fy pr) + mh(ay + gsin6) (2.21a)
Ix(;l) = dL (Fz,FL +Fz,RL) - dR (mgcosa — Fz,FL _Fz,RL) + mh(ay + gsin(p) (2.21b)
mgcosa:Fz,FL+FZ,FR+FZ,RL+FZ,RR (2.21¢c)

FzrLFzRR = Fz,FRFZ RL (2.209)

Nous pouvons isoler F, g et F, gy dans (2.21a) et (2.21b). En multipliant (2.21c¢) par F, r; eten
effectuant une substitution par (2.20j), le systeme (2.22) est obtenu. On a choisi ici d’isoler F; 1,

de maniere arbitraire afin d’obtenir dans le systéme (2.22) une équation a une inconnue.
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2.6. Calcul des forces normales aux quatre roues

mg (Lrcosa — hsinB) —mhay + 1,0

(x

ForLFzRR = Fz FRFZ RL L
F =(,—F
arR = 6= Fart avec | _ mg (dgcosa — hsing) — mhay + L
Forr=Cy—FpL y- d

NFzrr = Forr (ForL + Forr + ForL) + ForRFZRL

n=mgcosa
(2.22)
La derniére équation de (2.22), avec les substitutions des deux précédentes, est, aprées simpli-
fication, une équation linéaire a une inconnue F, ;. Le reste des forces s’en déduit rapidement

grace aux autres équations du systeéme.

CxCy .
Fopr = - mg (Lgcosa — hsin®) — mhay + 1,0
L=

{y L

Forr=Cx|1——
) 437 avec < ‘= mg (drcosa — hsing) — mhay + 1§ (2.23)

Fz,RLZ(y(l——x d d
FZ,RR:n(l—(—x) 1_C_y) nN=mgcosa

n n

Ces expressions ont été concues en supposant implicitement que F, ¢y a une valeur non nulle,
par la multiplication par F, r; d'une équation. Le résultat reste cependant valable méme en cas de

F, rr nulle comme le montre (2.24) (en se basant sur les expressions (2.23)) :

Frr=0={y=00uly,=0<—F,rrg=0o0u F;p; =0 (2.24)

Ces résultats montrent la cohérence des expressions (2.23) méme en cas de force normale nulle
a la roue avant gauche du véhicule. En effet, si cette force devient nulle, cela veut dire que cette
roue s’est décollée du sol et donc que nous sommes dans un contexte de renversement. Soit I’avant
du véhicule se décolle et donc la roue avant droite a elle aussi une force normale nulle soit c’est
le coté gauche du véhicule qui se souleve et donc la roue arriére gauche s’est décollée. De plus, le
systeme d’équation (2.20) est de toute maniere symétrique par rapport aux forces normales F, ;, il
aurait donc été impossible qu'une hypothese sur uniquement une force normale remette en cause

la cohérence de I’ensemble.

Les expressions (2.23) permettent d’obtenir les forces normales sur les 4 roues, exprimées dans
le repere de laroue et dans le repére du véhicule (I’axe vertical de Zy et celui de Z; sont confondus
selon I'hypothese 4). Ces grandeurs sont primordiales dans le calcul des forces qui s’appliquent au
véhicule. Ces formules se simplifient en 'absence de pentes comme cela est présenté en (2.25).

Ces formules a plat sont celles habituellement admises, notamment dans [Shu+14].
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Chapitre 2 — Dynamique longitudinale et latérale d’'un véhicule off-road

Forr= %(LR - Sax) (dR - gay)
F,rr= %(LR — Sax)(dL + gay)
4 (2.25)
Fon = 58 {1+ 2a) (a2 a)
Fone= 38 Lo+ Zar)(du+Za,)

2.7 Théorémes fondamentaux de la dynamique

Les principales forces s’appliquant sur le véhicule off-road sont les suivantes :

— Force de pesanteur, voir section 2.4.1

— Force de résistance au roulement, voir section 2.4.2

— Force de glissement des pneus, voir section 2.5

Ces forces dépendent notamment des forces normales sur chacune des roues, explicitées en
dans la section 2.6.

On peut donc a présent utiliser ces données afin d’établir les équations du mouvement du
véhicule. Pour la définition des différentes matrices de passage entre les reperes de travail, voir la

section 2.3.

2.7.1 Principe fondamental de la dynamique selon les axes longitudinal et la-

téral du véhicule

Afin de lier les accélérations latérale et longitudinale du véhicule, on utilise le principe fonda-

mental de la dynamique exprimé dans Zy .

may = Fx L+ Fx R + FxRL + FxRR + Fpoids x

Flissxi+Fresisi
Fil (1 0 0 gles % '
avec = i—V

Fl. ,,'
Fyl 010 gss Yl

may = FY,FL + Fy,FR + Fy,RL + Fy,RR + K poids,y 0

(2.26)

Comme on peut le voir dans ces équations, on exprime toutes les accélérations et les forces
dans le repeére véhicule, notamment grace a la matrice de passage Py_.; qui permet d’exprimer
les forces dans le repere véhicule, alors que les expressions des forces de résistance au roulement
dans la section 2.4.2 et celles des forces de glissements dans 2.5 sont exprimées dans le repére de

la roue. Le poids a été défini en (2.5).
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2.8. Conclusions relatives a la modélisation du véhicule off-road

2.7.2 Théoréme du moment cinétique dans la dynamique de lacet

En ce qui concerne la dynamique de lacet, il est nécessaire de revenir au repere de travail %,
le repére global indépendant de la pente. En effet, comme le montre les figures 2.2 et 2.3c, le lacet
est défini dans Z%. Il est donc indispensable d’exprimer I'’ensemble des forces des roues dans %
et d’effectuer le théoreme du moment cinétique avec les forces horizontales ainsi obtenues. Une
attention particuliere est a apporter aux bras de levier, qui sont dépendants des pentes subies par
le véhicule. Les bras de leviers communs pour les roues d'un méme essieu ou d'un méme coté sont

permis par 'hypothése 7.

L;
- 1 0
L;= 0 Py_o| O ||| =L;cosB
.= 0
Izw =dp (FSOLX,FR + Fsol,x,RR) -
- 0
dr, (Fsol,x,FL + Fsol,x,RL) + ~ 1 00
_ avec- d; = Py_o|d; ||| =dicose (2.27)
LF (Fsol,y,FL + Fsol,y,FR) - 0 0
Ly (Fsoly,rL + Fsol,y,RR
( oy ony ) Fgliss,x,i+Fresis,i
Fsol,x,i 1 00
= Py_oPi-v Fgliss,y,i
Fsol,y,i 010 0

2.7.3 Théoréme du moment cinétique aux roues

Pour calculer la vitesse de rotation des roues notamment utilisée dans la définition des ratios
de glissements en (2.11) et (2.12), il est nécessaire de définir un autre moment cinétique autour de

’axe de rotation de la roue [Raj12].

Iroue,id)i =T;— riFgliss,x,i (2.28)

T; estle couple au moyeu de la roue.

2.8 Conclusions relatives a la modélisation du véhicule off-road

La figure 2.13 permet de synthétiser le modéle défini dans ce chapitre. Il regroupe I'ensemble
des fonctions de ce modele dynamique de véhicule. Les seules entrées du modele qui sont re-
présentées dans ce schéma, en rouge, sont celles de la commande, i.e. les angles de braquage
et les couples des moteurs aux roues T;. Ces commandes sont définies respectivement dans les
chapitres 3 et 4. Cependant, ce type de modele dynamique possede d’autres entrées/parametres,
potentiellement variables. On peut citer notamment la masse ou la position du centre de gravité
(Lr et L) comme parametres possiblement variables influencant grandement la dynamique du

véhicule (cf. les différentes équations présentées précédemment).
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Chapitre 2 - Dynamique longitudinale et latérale d’'un véhicule off-road

Le modele proposé a I'avantage de prendre explicitement en compte la pente dans le calcul

de 'ensemble des forces en jeu; qu’elles découlent de la force de pesanteur ou indirectement des

forces normales.

Fgliss,x,i

v’\: ST

Composition des
vitesses (B.8)

Ux,Vy

LTMC w; ]

T; —»|Toues (2.28)

2.23

ax, ay

Forces de glissement
(2.11), (2.12), (1)

—Tn A

Forces de résistance
au roulement (2.6)

Pesanteur (2.5)

Principe fondamental
de la dynamique (2.26)

TMC lacet (2.27)

Intégration Intégration >
»{ (B.10) > (B.6) XY
Ux, Uy
ax, ay
. —
» Intégration » Intégration >

FIGURE 2.13 — Modele véhicule terrain, avec prise en compte des pentes
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CHAPITRE 3

CONCEPTION D’UN REGULATEUR LATERAL
ROBUSTE D’UN VEHICULE OFF-ROAD EN
PRESENCE DE PENTES

Sommaire du chapitre
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3.4 Représentation d’état du modele a deux essieux directeurs en présence de pente . 76
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3.6 Conception de la composante feedforward delacommande ............. 85
3.7 Conception de la composante feedback robuste delacommande .......... 88
3.8 Vers une vitesse variable : stratégie du séquencementdegain. . ........... 95

Ce chapitre présente la conception d'un régulateur latéral de véhicule off-road. Grace au cha-
pitre 2, I'influence de la pente et des angles de braquage sur la dynamique latérale du véhicule a

été modélisée de facon intelligible. L'objectif de ce chapitre est par conséquent double :

— concevoir un modéle de commande en s’appuyant notamment sur les informations rela-
tives a la dynamique véhicule présentées dans le chapitre 2
— concevoir une loi de pilotage des angles de braquage du véhicule afin de controler sa dyna-

mique latérale.

Comme cela est défini dans le chapitre 1, la régulation latérale est ]’action exercée sur un sys-
teme (ici le véhicule off-road) afin de le faire suivre un chemin de référence. Dans ce contexte,
la modélisation du chemin de référence et des calculs des variables revét donc une importance
toute particuliere. Ce chapitre suppose mesurés les écarts a la trajectoire, indépendamment de la

modélisation de la modélisation du chemin.
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Chapitre 3 — Conception d’'un régulateur latéral robuste d’'un véhicule off-road en présence de pentes

3.1 FEtatdePart sur la régulation latérale

3.1.1 Modele bicyclette

Avant de présenter en détail différents types de régulateurs latéraux, il est primordial de décrire
au moins brievement le modeéle bicyclette sur lequel repose une majorité écrasante de régulateurs
latéraux. Comme son nom l'indique, ce modele vise a décrire le véhicule comme ayant unique-
ment deux roues, une a I'avant et 'autre a 'arriére. Les notions méme d’essieu ou de voie du vé-
hicule deviennent par conséquent caduques. [Pol+17] s'interroge notamment sur les conditions
de validités de ce modele bicyclette qui semble a premiere vue bien éloigné du véhicule a quatre
roues que l'on considére dans notre cas d’études. Selon cet article, le modele bicyclette reste va-
lable tant que 'accélération latérale ne dépasse pas 0.5gu, avec u le coefficient d’adhérence et
g l'accélération de pesanteur terrestre. Un véhicule a faible vitesse, et donc a faible accélération

latérale, peut donc étre modélisé par ce type de représentation.

Il est toutefois important de noter que lorsque le modéle bicyclette est adopté, cela contraint
de facto le type de direction du véhicule a 4 roues. En effet, il est nécessaire pour I'adoption de
ce modele que les roues d'un méme essieu aient des dynamiques latérales similaires, notamment
en termes de vitesse de rotation des roues. Il existe en effet plusieurs types de véhicules pour les-
quels ce n’est pas le cas, comme le montre la figure 3.1. En effet, il est possible, comme le montre
la figure 3.1b, de commander la dynamique latérale du véhicule via les vitesses de rotations dif-
férentes selon le c6té du véhicule, sur le modele du chenillard. Il est méme possible de combiner
des angles de braquage indépendants avec des vitesses de rotation distinctes afin de maximiser
les possibilités de mouvement du véhicule. Ceci peut étre utile pour des véhicules contraints en

milieu restreint, pour des manceuvres tres serrées par exemple.

Le modele bicyclette, quant a lui, suppose nécessairement une configuration comme celle de

la figure 3.1a, ou les roues d'un méme essieu ont un braquage et une vitesse de rotation similaires.

Le modele est tres souvent adopté dans les sujets de régulation latérale, car elle est cohérente
avec la direction d'un nombre important de véhicule. Cependant, ce type de modele simplificateur

nécessite de considérer plusieurs hypothéses simplificatrices sur le véhicule :

— Les angles de braquage sont identiques sur un méme essieu. Cette hypothese n’est pas si
anecdotique, car pour limiter I'usure, la plupart des véhicules a quatre roues sont munis
de la direction dite d’Ackermann. Ce mode de direction implique que la roue intérieure au
virage tourne plus que la roue extérieure. Ce probleme est discuté en annexe C.

— Larépartition des charges gauche / droite est équilibrée.

— Le report de charges entre les cotés est ignoré. La hauteur du centre de gravité est donc

nulle, ainsi que la pente latérale.

Ces hypotheses sont partiellement remises en cause le long du chapitre, afin de pouvoir rendre

compte des transferts de charges liés a la pente par exemple.
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3.1. Etat de Uart sur la régulation latérale

MmN H—N

= H=

(a) Régulation latérale via les angles de braquage (b) Régulation latérale via les vitesses de rotations

W

7"_}'

(c) Régulation latérale via les vitesses de rotations et les angles de braquage indépendants

FIGURE 3.1 — Types de régulation latérale

3.1.2 Régulateurs sous hypothéses de non glissement des pneumatiques, de
type cinématique ou géométrique

Avant méme de parler de modélisation cinématique, la littérature propose déja des régulateurs
latéraux qui exploitent simplement des considérations géométriques reliant la position du véhi-
cule a celle du bord de voie. On peut citer notamment les approches de type follow the carrot. Ce
type de lois de commande s’appuie sur une distance de visée et un point de visé associé. La loi de
pilotage des angles de braquage est alors construite a I'aide d'une relation algébrique exploitant
cette distance de visée ou I'angle définissant sa direction. Par exemple, le régulateur le plus simple
de cette famille est un régulateur proportionnel considérant en argument l'erreur de cap v, (voir
figure 3.2).

Sa simplicité extréme n’assure ni la robustesse du régulateur en cas de gros écarts ni un suivi
optimal de chemin; un comportement fortement oscillatoire pourra par exemple apparaitre.

La commande latérale fondamentale exploitant la modélisation cinématique du véhicule est
celle dénommée "Pure Pursuit" [Yeu+06], [Oht+16]. Considérons dans un premier temps la situa-
tion avec un unique essieu directeur. La régulation Pure Pursuit fonctionne selon une philosophie
tres simple. On suppose défini un point objectif (B sur la figure 3.2) représentant le point que doit
atteindre le centre de 1’essieu arriere en O. Il se situe a une distance Le, distance arbitrairement
choisie par I'utilisateur. En supposant que la trajectoire future entre les deux points est un cercle

de rayon pi dont le centre est aligné avec I’axe de I'essieu arriere, on peut donc calculer cette cour-
e
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Chapitre 3 — Conception d’'un régulateur latéral robuste d’'un véhicule off-road en présence de pentes

bure, 'angle de dérive étant supposé nul de par la modélisation cinématique. On obtient ainsi
directement la courbure de la trajectoire nécessaire au suivi du chemin, et 'angle de braquage

nécessaire pour la manceuvre en est directement déduit.

FIGURE 3.2 - Principe du Pure Pursuit, avec un seul essieu directeur

Dans le contexte de la figure 3.2, on peut établir grace au théoreme de Pythagore au triangle

ABC l'expression de la courbure p, :

(3.2)
e % L

1 2 2sin
AB?+ AC? = BC? < (Locoswy,)” + (p— —Le sinu/e) - e p, = Ve
P
Il peut étre remarqué que cette courbure est positive si le véhicule tourne a gauche, négative

sinon. Ensuite, en utilisant la trigonométrie dans le triangle OCE on obtient :

L
tandp = T < §f = atan (3.3)

(ZLsinwe)
pe

e
Dans le cas ou deux essieux directeurs seraient a considérer, on peut imaginer aisément vouloir
controler un autre point que le centre de I’essieu arriere. On cherchera par exemple a controdler la

position du centre de gravité comme sur la figure 3.3. Dans ce cas-ci, on redéfinit L, au centre de

gravité et on réitere la méthode décrite précédemment.

On obtient les résultats suivants pour les expressions des angles de braquage a I’avant et a

I'arriere du véhicule :
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3.1. Etat de Uart sur la régulation latérale

L. cos 1,

L. sin ),

FIGURE 3.3 — Principe du Pure Pursuit, avec deux essieux directeurs

2Lpsin
OfF = atan(F—we)

e
—2Lp sinwe)

e

(3.4)
Op = atan (

Dans le contexte du Pure Pursuit, la distance L, est donc un parameétre de commande et ¥, une
mesure. Plus on choisit L, petit, plus les angles de braquage sont agressifs afin de revenir le plus
rapidement possible au chemin de référence, au risque de créer un mouvement oscillatoire au-
tour de celle-ci. A l'inverse, un L, grand permet une dynamique plus prédictive, au risque de trop
anticiper et mal suivre le tracé du chemin de référence. Une solution classique est de paramétrer
L. en fonction de la vitesse [PLH14].

On remarque, en analysant les expressions du Pure Pursuit (3.3) (3.4), que la commande en
Pure Pursuit n’est pas si différente de celle présentée en (3.1). En effet, pour de petits écarts v,
un simple développement limité montre que atan(Csin(y,)) = Cy,. On obtient donc un régula-
teur proportionnel comme précédemment. Cependant, le Pure Pursuit ajoute la prise en compte
explicite de la géométrie du véhicule.

L'avantage principal de ce régulateur est sans conteste la facilité de sa mise en place. Cepen-
dant, le Pure Pursuit nécessite plusieurs hypothéses qui sont a remettre en perspective par rapport

au sujet :

— Absence d’angle de dérive aux deux essieux, directeurs ou non
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— Absence d’angle de dérive au point de régulation

— Trajectoire circulaire entre le point de régulation et le point objectif

Ce sont des hypothéses trop réductrices dans le contexte off-road. Des améliorations de ce
régulateur sont disponibles, comme l'incorporation d'un PID [PLH15], [Hua+20] ou la prise en
compte d’'une trajectoire en clothoide au lieu d'un arc de cercle [Sha+15]. [Qia+21] s’intéresse a la
détermination de la distance de visée optimale.

[Pad+16] recense d’autres modes de controles de véhicules par modeles cinématiques dans un
contexte urbain, via notamment 'utilisation d’'une fonction de Lyapunov ou la mise en ceuvre
d'une stratégie de type Model Predictive Control (MPC). Cependant, ces améliorations ne per-
mettent toujours pas de prendre en compte les dérives importantes du véhicule, négligées par

définition méme de la modélisation géométrique, ce qui en fait sa limitation intrinséque.

3.1.3 Régulateurs basés sur une modélisation des glissements des pneuma-

tiques

Devant les faiblesses des régulateurs exclusivement cinématiques, d’autres recherches s'inté-
ressent a la prise en compte du comportement dynamique du véhicule. Dans ce contexte, il est

nécessaire de modéliser le véhicule afin de pouvoir prendre en compte les glissements.

Régulateurs basés sur un modele de cinématique étendue

Bien que la plupart des régulateurs latéraux basés sur des considérations cinématiques sont
inefficaces en terrain off-road, il est néanmoins possible de I’adapter moyennant certaines hypo-
theses. La prise en compte explicite de la nature changeante du terrain, i.e. des angles de dérive
du véhicule, sont indispensables dans ce contexte. Ces variables étant par définition dynamiques,
il est donc nécessaire d’'incorporer dans le modele soutenant la commande une part de dyna-
mique. C’est ce qu'ont notamment effectué [Len05] et [Der18] dans leurs travaux de régulation
latérale de véhicule off-road. Prenons I'’exemple plus récent de [Der18] qui utilise le modeéle ciné-
matique étendue (voir (2.1)) afin d’obtenir la commande de braquage sur |’essieu arriére et avant.
La conception de la commande du braquage arriére se base sur le fait d'imposer une dynamique

de I'écart latéral a I'essieu arriere de la forme suivante, avec k, un scalaire négatif :

Vr=kyJr (3.5)

En remplacant cette expression dans (2.1b), on obtient alors I’expression de la commande de

braquage arriere :

)—¢R—ﬁR (3.6)

.
Op = arcsin( yIR
UR

Dans cette commande d’apparence cinématique, il est important de constater la présence de

PBr,'angle de dérive arriere estimé par un observateur. Cet observateur repose quant a lui sur des
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3.1. Etat de Uart sur la régulation latérale

considérations dynamiques, via la prise en compte des coefficients de raideur des pneus notam-
ment.

En ce qui concerne la commande arriere, une méthodologie similaire est adoptée : on cherche
a contraindre la dynamique de I’écart angulaire par cette relation caractérisée par le gain négatif
ky négatif :

UL/R = 1// - 1,'Uref = ki//fUR (3.7)

Il est possible de considérer la relation cinématique suivante, avec v et vy les vitesses respec-
tivement a I’essieu avant et arriere :
. vpsin(0p+ Br) — vrsin(dg + Br)
= 7 (3.8)

En incluant (3.6) et (3.7) dans (3.8) et en isolant § ¢, on peut obtenir la commande de braquage

del’essieu avant :

o
L(kyW g +ref) + Vrsin (arcsin( ZyR) —@R)
0 F = arcsin R

o - Pr (3.9)

Cette méthode a’avantage de prendre en compte la dérive des pneumatiques et de chercher a
les compenser. De plus, les coefficients de régulation, ky, et ky, sont peu nombreux et faciles a ré-
gler et interpréter. Cette méthode de régulation latérale sera testée en chapitre 5 face au régulateur
latéral proposé dans ce chapitre.

Régulateurs basés sur un modele dynamique, de type bicyclette

De nombreuses solutions de régulations latérales se basent sur ce modele simple, notamment
pour les avantages décrits précédemment : facilité de mise en place et hypotheses relativement
peu contraignantes. Cet état de fait est notamment vrai pour les véhicules routiers, classiques,
mais aussi parfois singuliers, comme les véhicules étroits inclinables [MCC14] et [TAK19], pour
lesquelles le modele bicyclette, certes peu adapté pour prendre en compte le mouvement de rou-
lis, s’est avéré pertinent. Les véhicules off-road agricoles ayant eux-mémes des géométries tres va-
riables, on peut espérer que le modele bicyclette s’avere aussi suffisant pour supporter la concep-
tion de la loi de commande latérale. La prépondérance du modele dans les travaux de régulation
latérale est notable, que ce soit dans le domaine in-road a hautes vitesses [Ple+16] [SGB13] ou
véhicules off-road a plus faible vitesse [Len+11] [LLG15] [Wan+20].

Régulateurs basés sur un modele dynamique a quatre roues

Bien que la grande majorité des régulateurs reposent sur un modele bicyclette, il est possible

que des recherches s’intéressent a la dynamique d'un véhicule a 4 roues, notamment dans un
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contexte de robustification de la trajectoire du véhicule. Un des exemples les plus connus est ce-
lui de 'ESP (Electronic Stability Program) qui permet de stabiliser la dynamique latérale du vé-
hicule [WBH99] [Jia+11] via le controle d'une des quatre roues, indépendamment du reste des
roues. UESP n’est pas a proprement parler un régulateur latéral dans le sens ou il ne calcule pas
a tout instant une commande latérale pour suivre une trajectoire, il est plutot activé au moment
ou cela est nécessaire (glissement, virage serré etc). Le principe de cet outil est de freiner une ou
plusieurs roues en fonction du caractére sous-vireur ou sur-vireur du véhicule afin de suivre au
mieux la trajectoire indiquée par les angles de braquage des roues. La dynamique latérale est donc
ici contrainte par la dynamique longitudinale des roues. Dans notre contexte, cet outil ne sera pas
utilisé, car c’est le régulateur longitudinal qui aura pour tache de veiller a ce que le véhicule ait une
dynamique évitant des glissement trop importants.

Cette stratégie d’allocation de couples moteurs différents en fonction des roues se retrouve

aussi dans [Shu+14] afin d’effectuer la régulation latérale du véhicule.

Problématique de la robustesse et de I'estimation des parametres

Quel que soit le modele utilisé (bicyclette ou 4 roues), il est primordial dans une commande
basée sur un modele dynamique de véhicule de s’intéresser a I'estimation des parametres du vé-
hicule. En effet, la masse, 'inertie des roues et du véhicule ainsi que les coefficients de raideur
de pneu sont autant de parametres qu’il est nécessaire d’obtenir en temps réel afin de prendre
en compte les glissements du véhicule. C’est le cas par exemple de [NTL15] ou de [Der+17b] qui
s'intéressent a ’estimation des coefficients de raideur de pneus pour l'aide au suivi de trajectoire
dans un contexte off-road.

La difficulté d’estimation de ces parametres s’en trouve décuplés lorsque les parametres sont
variants, comme peuvent |’étre notamment les coefficients de raideur des pneus. Des recherches
en régulation latérale in-road s’'intéressent par conséquent a la conception d’'une commande ro-
buste [TTC16] [Mus+19] dans I'optique d’étre peu sensibles aux variations de parametres pendant
le parcours du véhicule.

Notre but serait de concevoir une commande qui parviendrait a estimer de maniere satisfai-
sante les parametres variants associés a la dynamique du véhicule et dans le méme temps étre ca-

pable d’assurer la robustesse du régulateur latéral dans une grande variété de terrains complexes.

3.2 Hypotheses de conception du modele latéral linéaire

Cette section a pour but d’établir les différentes hypotheses relatives au modele sur lequel se

base la régulation latérale. On nommera dans la suite ce modele /.

Hypothese 9 On modélise la force de glissement latérale des pneus selon un modele linéaire.

On précise plus en détail ce modele linéaire dans la section 3.3.1.
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3.3. Calcul des efforts latéraux pneumatiques avec prise en compte des pentes

Hypothese 10 Les termes inertiels associés i () et 0 sont considérés négligeables devant les termes

associés a la masse pour le calcul des forces normales.

Hypothese 11 La dynamique longitudinale étant déja établie, on suppose l'accélération longitudi-

nale négligeable et la vitesse v, constante.

Cette hypothese peut étre particulierement réductrice, surtout en off-road ou les vitesses peuvent
diminuer fortement en virage pour des raisons de stabilité et de virages tres serrés. Cependant,

une remise en cause de cette hypothese sera effectuée dans la section 3.8.

Hypothese 12 Les roues d'un méme essieu sont identiques, et en particulier ont le méme coefficient

de raideur.

Hypothese 13 Les signaux exogenes liés a l'environnement qui sont mesurés dans ce cadre de travail

(courbure et pente) sont modélisés via des scénarios pire cas.

La section 3.5.4 précise plus précisément cette hypothese.

Hypothese 14 La vitesse du centre de gravité v, est suffisamment importante et le véhicule suffi-

samment étroit pour considérer que Uy pr = Vx FL = Ux,RL = Ux,RR = Ux.

Hypothese 15 On considere que la différence d’'angle de braquage entre les deux roues d'un méme

essieu est négligeable. On obtient doncdr; =0pr=0p etOpr =O0rr =OR

Cette derniere hypothese est en contradiction avec la géométrie des systémes mécaniques
réels de direction. La cohérence de cette hypothese est par conséquent discutée plus en détail

dans la section C en annexe page 207.

On note que les hypothéses adoptées ne sont pas strictement celles du modele bicyclette, car on
considere le report de charges entre les cotés gauche et droit oul'influence de la pente. Cependant,

Mt est proche d'un modele bicyclette, notamment a travers les hypotheses 14 et 15.

3.3 Calcul des efforts latéraux pneumatiques avec prise en compte

des pentes

Avant de définir les équations régissant le modele, on s’'intéresse en premier lieu a I'influence

des hypotheéses décrites en 3.2 sur le modele du véhicule a quatre roues présenté chapitre 2.
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Chapitre 3 — Conception d’'un régulateur latéral robuste d’'un véhicule off-road en présence de pentes

Force de glissement latérale %10*

N Fz=T7kN
Fz=15kN 12
Fz =30 kN

x10 418

25+

0.5

0 Ratio S

FIGURE 3.4 - Forces de glissement latérales a la roue i en fonction des ratios sy ;, sy,; et la force
normale F, ;

3.3.1 Modele linéaire de glissement latéral

En réutilisant les données de la figure 2.10 pour en extraire les forces latérales, on obtient
la figure 3.4. Selon I'hypothese 11, on travaille dans un contexte ou la vitesse longitudinale est
constante, ce qui implique le caractere constant du ratio de glissement s,. Or, pour des ratios de
glissement longitudinaux fixes, on remarque sur la figure 3.4 que cette force de glissement latérale
ne dépend linéairement que de sy,; et de la force normale F_ ;.

On obtient alors I'expression simplifiée de la force de glissement latérale suivante, avec cy,;

obtenu via les parameétres du modele de Rill :

Fyi=cyilFziSy,i (3.10)

Ce modele est similaire au classique modele linéaire des pneumatiques (3.11) que I'on retrouve
tres souvent dans les travaux de controle de trajectoire de véhicules via modeéle dynamique [AB04],
[Sni09], [BCLOY], JVCI16]. On note la correspondance dans (3.11) entre sy,; et -3; valable en cas de
vitesse longitudinale positive et un glissement longitudinal faible, permis par 'hypotheése 11. Le

détail de cette correspondance a été explicitée en préambule de I'équation (2.13).

Fyi=Cisyi=—-C;iB; (3.11)

La différence entre ces modeles réside dans le fait que le coefficient de raideur des pneuma-
tiques C; est fonction de la force normale dans (3.10) tandis qu'’il est considérée constant dans
(3.11). Cette hypothese est vérifiée tant que les accélérations et les pentes sont suffisamment faibles,
comme le montre |'’expression des forces normales (2.23). Cependant, nous préférerons dans notre

cas prendre en compte les forces normales pour une prise en compte explicite des dynamiques du
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3.3. Calcul des efforts latéraux pneumatiques avec prise en compte des pentes

véhicule et de 'environnement dans lequel il évolue.

3.3.2 Simplification des forces normales et du coefficient de raideur des pneus

On rappelle les équations des forces normales déterminées précédemment en (2.23).

(xCy .
F,pr= mg (Lgcosa — hsinf) — mhay + 1,0
x:

{ L

FZ,FR:Cx(l__y
) 27 avec < ‘= mg (drcosa — hsing) — mhay + I (3.12)

Fz,RL=(y(1——x g d
Fz,RR:T](l—{—x) 1_C_J’) n=mgcosa

n n

On se réfere aux hypotheses 10 et 11 afin de simplifier les expressions des forces normales
dansle cadre d'un modele de commande. L'équation (3.12) se simplifie par conséquent de la facon
suivante :

mg (Lgcosa — hsin0)
(x= I
mg (drcosa — hsing) — mha,
d

En concordance avec le modele des pneumatiques de Rill, on donne alors les expressions des

(3.13)

Cy:

coefficients de raideur C; des pneus, avec u 'adhérence du sol et c; le coefficient de la pente a

|'origine pour les forces latérales, une constante de la roue.

Ci=uciFy; (3.14)

On peut définir par conséquent un coefficient de raideur a I’échelle d'un essieu en addition-

nant celles des deux roues et en utilisant I'hypothese 12, avec cry = cpr = Cr €t Cr = CRR = CR.

Cr = p(crLFz L+ cFrFz FR)

= Uy

¢
CFr+ ;y(CFL — CFR)

_ pumgcg(Lgcosa — hsin0)

) L (3.15)

Cr = 1 (crLFzRL + CRRFZ,RR)

=p(n-<{x)

¢
CRR+ %(CRL — CRR)

_ pumgcg(Lpcosa + hsinf)
- L
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3.3.3 Expressions des forces latérales de glissement

On cherche a obtenir I'expression des ratios de glissements des roues afin d’en déterminer la
force de glissement qui s’en dégage. Pour cela, nous devons nous intéresser aux vitesses des roues
afin d’en calculer I'angle de dérive. Ces vitesses peuvent étre déterminées par les équations de
composition des mouvements, en se référant a 'annexe a la section B. Il est important de noter

Ux,i . . N .
que ( ) est I'expression de la vitesse de la roue dans le repére Zy et non celui de la roue, %;,

Uy,l
voir figure 2.5.

=
=
~

<
Q
~

v
Ux,i 1 00 dPy_
= v + Po—v VI

vyi] 0 1 0
. 21| g, (3.16)

_ (vx) +( 0 —wcos(G)cos((p)) (xl)
Vy)l g, 1 cos(6) cos(p) 0 Vi)lgp

Or, la force de frottement latéral s’exprime grace a I’angle de dérive de la roue, qui elle-méme

<
N

dépend des vitesses longitudinale et latérale de la roue. Grace aux hypotheses 9, 14 et I'expression
de B; (2.9) page 48 et les expressions des coefficients de raideur (3.15), nous obtenons I’expression

des forces latérales suivantes :

irv!
vy +1px}

Fyi=C; (5i— ”
X

) avec x;- = cos(0) cos(g) x; 3.17)

x; correspond a la coordonnée de la roue i exprimé dans le repére Zy. On en déduit les forces

latérales a chacune des quatre roues :

y+ Ly
FyrL=Crr (5FL -
Ux
y+ L 1//
Fyrr=Crr (5FR - L} =cosOcos@Lp
4 avec ) (3.18)
Fyrr=Crt (5RL— Ly=cosOcospLr
1/'/
Fyrr = Cgrr (5RR - L
Ux

3.4 Représentation d’état du modele a deux essieux directeurs en

présence de pente

3.4.1 Présentation du modele de commande

Le modele utilisé dans ce travail correspond a celui présenté en figure 3.5. Le chemin de ré-

férence est tracé en bleu (caractérisé par sa courbure p), tandis que le véhicule, muni de deux
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3.4. Représentation d’état du modele a deux essieux directeurs en présence de pente

essieux directeurs, est représenté par un véhicule a deux roues de largeur nulle, conformément a
I'hypothese 14.

FIGURE 3.5 —Illustration du modeéle véhicule associé a la dynamique latérale

Dans le cadre de la régulation latérale de véhicule, les deux variables que I'on souhaite mini-
miser sont 'écart latéral j et I'écart angulaire ¢ représentés en vert sur le schéma. Ces mesures
sont effectuées au centre de gravité, qui est le point que 'on cherche a réguler. Les variables de
commande sont I'angle de braquage a I'avant 6 et a 'arriere 6 g. On remarque également sur le
schéma les angles de dérives f8; qui ont déja été définis en (2.9).

3.4.2 Ecart angulaire

Comme le montre la figure 3.5, la définition de I'écart angulaire est tres simple :

U =1 —Wref (3.19)

Wref correspond a I'angle formé dans % par la tangente au chemin de référence. C’est donc
I’angle de lacet que cherche I'on cherche a suivre. On en déduit I'équation d’évolution de I'écart

angulaire, en rappelant dans le cas d’'un mouvement circulaire uniforme que /et = Vxp :

u/:u'/— Uxp (3.20)

3.4.3 Ecart latéral

Pour obtenir I’évolution de I'écart latéral, nous utilisons le principe fondamental de la dy-

namique (PFD) en utilisant notamment l'expression de la force de glissement (3.18), I'expres-
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sion de la force de pesanteur (2.5), la simplification de la composition des accélérations (B.10)
et j = vy + vy [GTPI6] :

may = Fy,FL + Fy,FR + Fy,RL + Fy,RR - mgsm((p)

Cr+C L,Cr—L,.Cr
PRy, ¢ ZRRTTF Ft//+ZC,-6i—mgsin((p)

m(v, +vv,)=—
( y T+ Y x) vy ¥y Ve =
—(Cr +Cr) (L;:CF_L;?CR ) o1 _ (3.21)
e ——— R | L E—— + — E C.a._
Y muvy Yy muy Vx|V m i, i0i ~ gsin(y)
—(Cg+Cgr). Cgp+Cp. (L%CF—L;?CR ) ) 1 .
= + — + +_§ C.H;:—
y muvy y v muvy Vx|V &, i0i —gsin(¢)

Grace a I'équation décrivant 1'évolution de ¥ (3.20), on déduit alors une autre équation du

systéme, celle décrivant I’évolution de ¥, et en utilisant notamment I’hypothese 11 :

. d
y= % (Vy + VxW)
V= Uy + 0l + v (3.22)
. —(Cp+Cp). Cp+Cgp_. LRCr—LyCr . 1 )
= + + - +— ) Ci6;—
y ¥y —— PR Al i;y 16, — gsin(p)

muy
Ces équations (sous hypothéses de pentes nulles) peuvent notamment étre retrouvées dans

[Mus19].

3.4.4 Fvolution de la vitesse de lacet
En effectuant un théoreme du moment cinétique sur le systéme, nous avons, par les mémes

hypotheses que précédemment :

LW = Li(Fy,pr + Fy,pr) — Ly (Fy,r + Fy,RR)

. LhCr—L,.Cp. L,Cp—L,Cg_ LECp+L3Cg .
= y+ - (4 (3.23)
Ivy I, Uxl, '
.\ LY. (CprOrL + CrrOFR) — Ly (CrLORL + CRRORR)
I,

3.4.5 Représentation dans I’espace d’état du modele bicyclette étendu

AT
Ennotantle vecteur d’état x = (1/7 {1/ j/) associé aux vecteurs de commandes 6 = (6 F 0 R)

T
et les entrées exogenes d = (p sin (p) , on déduit la représentation dans I'’espace d’état du mo-

dele bicyclette étendu considérant les pentes (3.24), en utilisant les équations (3.15), (3.18) (3.20),

(3.22), (3.23) et 'hypothese 15.
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0 1 0 0
LyCr—LyCr  Lp*Cp+Li*Cr . L,Cr—L,Cp
A: Iz Izv_x Izv_x
0 0 0 1
Cr+Ck L;gCR_LQ:CF 0 Cr+Crp
m muy muy
0 0 0
xX=Ax+B6+Gd  avec 4 ~Ux L.Cr LLCg
0 0 -
G= , B= I, I,
0 0 0 0
~v; —g S Cr
m m
mgcr(Lrcosa — hsin0
CF:'U ger(Lr 3 ) T =cosOcospLp
mgcgr(Lrcosa+ hsinf
cr=ET8 nlLr i ) Ly =cosfcosgLp

(3.24)
Cette équation nous permet de valider |’objectif de concevoir un modele dynamique simple et

avec peu d’états. On verra dans la suite que la simplicité de ce modele est un atout.

3.5 Architecture de controle latéral du véhicule

3.5.1 Choix du type de commande

Maintenant que le modele de commande simple .#,; a été proposé en (3.24), il est nécessaire
d’avoir un regard critique sur ce dernier afin d’établir une commande qui soit cohérente. Tout
d’abord, il est nécessaire de souligner que .4, est par nature incertain. En effet, comme le montre
les expressions des coefficients de raideurs notamment, les pentes interviennent dans I'expression
des parametres. Ladhérence u et la masse m sont elles aussi incertaines, en particulier 'adhérence
qui est difficile a estimer [Gea+13].

Il a donc été choisi dans ce contexte d'importantes incertitudes d’adopter une architecture de
type feedforward / feedback [MMO03]. Nous allons, a travers la mesure de certains signaux exo-
genes et de la connaissance a priori des parametres du véhicule, établir avec la partie feedforward
une premiere estimation de I’angle de braquage du véhicule nécessaire au bon suivi du chemin
de référence. La partie feedback a quant a elle la responsabilité d’améliorer les performances en
se basant sur les mesures des écarts a la trajectoire, a I’aide d'une stratégie de commande robuste.
Cette composante feedback devra prendre en compte non seulement les incertitudes paramé-
triques définies précédemment mais également des scénarios divers de pentes et de courbures
(voir les composantes du vecteur d du signal exogeéne). L'architecture de contrdle proposée est

donc celle représentée figure 3.6.
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FIGURE 3.6 — Architecture de régulation latérale du véhicule, sous la forme d'un systeme type feed-
forward / feedback

La partie feedforward représentée en bleu utilise I'information de I’environnement mesurée.
Cet organe utilise la connaissance de la courbure et de la pente latérale afin de calculer des angles
de braquage permettant le suivi du chemin. La conception de cette partie est détaillée dans la sec-
tion 3.6. Le calcul des écarts j et ¥, ainsi que la courbure pp,eg, €st permis par la connaissance du
chemin de référence et de I’état du véhicule. Quant a la pente, de nombreux travaux se sont inté-
ressés a la mesure de cet angle important pour le controle de la dynamique latérale des véhicules
off-road. [Ric+12a] met en évidence un observateur de la pente dans un contexte de prévention
du renversement. [Kim+18] et [Jeo+17] estiment la pente respectivement par des filtres de Kalman
et par des filtres a réponse impulsionnelle finie.

Le feedback, en vert, prend en compte les mesures de I'état x du véhicule et le compare avec
I'état du véhicule xpr prédit par le feedforward. L'écart entre les deux, notamment di aux divers
erreurs de mesure et de réglage du feedforward, est I'entrée du feedback qui aura pour but de

minimiser cet écart. Sa conception est précisée en section 3.7.

3.5.2 Définition du modele standard

Maintenant que I'architecture globale du régulateur latéral est définie, il est nécessaire de réflé-
chir a sa conception qui doit reposer sur plusieurs points fondamentaux. Le probleme de synthese
est formalisé a travers le modele standard introduit dans la figure 3.7. En premier lieu, il est fonda-
mental de prendre en considération certaines incertitudes paramétriques inhérentes a la nature

du systeme. Pour faire cela, nous proposons de partir sur une approche multi-modéle; ainsi, au
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centre de notre modele standard, on retrouve I’ensemble des modeéles de véhicules qui peuvent
étre définis au regard des plages de variations de ces parameétres. L'objectif est de calculer un régu-
lateur unique, assez robuste pour garantir la stabilité voire un certain niveau de performance, dé-
fini par la suite. Ces modeles véhicules .#],,; sont tous régis par I’évolution décrite en (3.24) mais
avec des parametres distincts. Cet ensemble de modeles ou multi-modele, que I'on notera ./, a
pour but d’étre représentatif des incertitudes paramétriques associées au sujet de régulation de
véhicules off-road évoluant en milieu pentu et non adhérent, plus de précisions sont introduites
en section 3.5.3.

Ensuite, il est indispensable de rendre compte de la diversité des scénarios de suivi de trajec-
toire, que ce soit en termes d’évolution de la courbure ou d’évolution de la pente latérale. On mo-
délise cela par des modeéles générateurs de I’environnement, représentatifs des scénarios pire-cas.
Plus d’informations sur ces modeles générateurs sont disponibles en section 3.5.4.

Enfin, la prise en compte de bruits, indépendants des modeéles précédents, doivent également
étre pris en compte a des fins de robustification. C’est pour cela que le modele standard introduit
les bruits de mesures w, entre les signaux liés a 'environnement et I'entrée du feedforward. De
méme, les bruits associés a I’actionneur sont modélisés via w;.

La figure 3.7 permet donc non seulement 'introduction du multi-modele, mais aussi celle des
modeles générateurs et des différents bruits considérés. La mise en place des différentes fonc-
tions de transferts qui vont nous intéresser dans la conception robuste du régulateur, notamment
celles concernant le bruit de mesure ou d’actionneur et les signaux associés a I’environnement,
s’en trouve alors possible. Ces trois nouvelles entrées exogenes ws, w, et v sont supposées étre
des signaux irréductibles modélisant respectivement des bruits sur le signal de commande, sur le

signal de mesure et comme entrées fondamentales pour les deux modeéles générateurs.
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FIGURE 3.7 — Modele standard dédié a la conception du régulateur latérale; partie feedforward et
feedback (K + intégrateurs a pas homogene)

3.5.3 Définition des incertitudes paramétriques et du multimodele associé

Le but de cette section est de quantifier les différentes incertitudes qui s’appliquent sur le sys-

teme afin d’en déduire un ensembles de modeles cohérents. Le tableau 3.1 est divisé en 3 parties :

— les incertitudes sur les parametres fondamentaux (masse, adhérence, etc.)

— l'impact de ces incertitudes sur les parametres qui y sont dépendants, notamment le coef-
ficient de raideur des pneus

— les incertitudes sur les éléments des matrices A et B de I’équation d’état du véhicule (3.24).

Lesincertitudes sur les parametres fondamentaux sont volontairement importantes pour rendre

compte de la diversité trés grande de configurations de terrains et d’adhérences. Les pourcentages
entre parentheses correspondent a I’évolution par rapport a la valeur nominale présentée en der-
niere colonne. Voici les raisons des choix d’incertitudes pour la premiére partie du tableau 3.1 :

— Adhérence u : on se base sur les valeurs de coefficients d’adhérence tableau 2.3. Le terrain
considéré par défaut est un sol meuble, mais on n'exclut pas la possibilité de rouler sur
une route adhérente, d’ou le fait que la valeur nominale ne soit pas la moyenne des valeurs
extrémales.

— Masse m : on choisit volontairement une variation tres importante de la masse sur le véhi-
cule sélectionné, qui peut effectuer des taches susceptibles de le rendre plus lourd, lors de
taches de récolte par exemple. On retrouve alors encore une fois cette non symétrie comme
pour la valeur de ’adhérence.

— Ratio TF : ce critere est tres important dans la dynamique du véhicule car il localise le
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centre de gravité. Lincertitude de ce parametre est particulierement notable. Cette dé-
marche est justifiée par plusieurs considérations :
— il est difficile de mesurer avec précision la localisation du centre de gravité du véhicule,
surtout en fonctionnement.
— les amortissements, conformément a I’hypothese 3, ont été ignorés jusqu’ici. Ces der-
niers jouent un role important dans la répartition des charges, surtout en virage serré.
On résume alors I'incertitude due aux amortisseurs (et leur impact sur les forces nor-
males) par une incertitude sur le transfert de charges.
— Parametre de glissement de la roue c; : les valeurs numériques proviennent du modele de
Rill présenté en section 2.5. L'erreur de 30% est choisie de maniére arbitraire.
— Pente « : la pente maximale admissible pour le régulateur latéral est de 40%, choisie de

maniere a étre représentatif des plus importantes pentes en viticulture par exemple.

Une fois quantifiée 'incertitude de ces 5 parametres fondamentausx, elle est propagée dans les
différentes définitions des parametres, comme celle des coefficients de raideur par exemple en
(3.15). On en déduit alors la seconde partie du tableau. La troisieme partie est complétée selon le

meéme principe mais se focalise sur les incertitudes des matrices d’état du systeme.

Il est intéressant de noter un fait important : malgré I'importante incertitude sur la masse m et
sa propagation dans Cr et Cg, les éléments des matrices A et B ne sont pas autant impactés par
cette indétermination. Cela est di au fait que I'inertie et les coefficients de raideur des pneus sont,
dans le modele, proportionnels a la masse. Comme les expressions des coefficients des matrices
A et B s’expriment sous forme de ratios, la masse n’intervient donc pas dans la définition de ces
derniéres. Les indéterminations des éléments des matrices d’état proviennent en grande partie de

I'incertitude sur la localisation du centre de gravité et sur I’adhérence du terrain.

Multimodele Les incertitudes présentées ci-dessus permettent en définitive de définir un en-
semble ./ de modeéles représentatifs de 'ensemble des parametres atteignables. Toutes les combi-
naisons possibles des parametres fondamentaux (premiere partie du tableau 3.1) sont ainsi effec-
tuées et les autres parametres sont déduits. Ainsi, aucun modele physiquement incohérent n’est
conservé. Par exemple, si Lg est grand, Ly est nécessairement petit par limitation de 'empatte-
ment du véhicule. De méme, Cr et Cg ne peuvent étre simultanément maximaux (ou minimaux)
en raison de la répartition des charges. Un nombre restreint de modele est ainsi obtenu, représen-

tés dans la figure 3.8.

Sur la figure 3.8, chaque polygone représente un ensemble de parametres définissant un mo-
déle latéral cohérent au vu des bornes minimales et maximales des parameétres. Le petit hexagone
central rassemble les valeurs minimales des parametres et le grand hexagone les valeurs maxi-

males. Le polygone noir est le modéle nominal du véhicule.
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Parametres Minimum Maximum Nominal
Adhérence pu 0.4 (-11%) 0.8 (+78 %) 0.45
) Masse m 5T (-17%) 12T (+100%) 6T
fopaametres g tio Lt 0.2 (-53%) 0.8 (+86%) 0.43
Coefficient ¢; 11.91 (-30%) 22.13 (+30%) 17.02
Pente a 0° 40% (= 22°) 0°
Raideur Cr 29.7 kN (-88%) 1667 kN (+549%) || 257 kN
Parameétres Raideur Cg 46.7 kN (-76%) 1667 kN (+760%) || 194 kN
subalternes 'y e 7, 5.786 Tm? (-17%) | 18.5T.m? (+167%) || 6.943 T.m?
Terme cos@ cos ¢ 0.93 (-7%) 1 (+0%) 1
as1 = —L%CFI_ZL;?CR -23s72 0s72 0s72
gy = _L%Zcf“‘li}fct? _380:;5‘2 (131%) | -22ms™ (,gqo) —16%}:15_2
Az = —L;‘sz_li%CF 0 (m.s)™! % 0 (m.s)™!
ay = LCr 43m.s™% (-42%) | 174m.s % (+131%) | 75 m.s~?
Eléments des | ap = W 0m.s~! % Om.s~!
matrices d’état s = c%/?: _% (-131%) 43 ms™ (190 _%
by = 2 8.97572 (-82%) 11842 (+131%) || 51.1s72
bys = —L'IZCR -118s72 (-131%) | -14.1872 (+72%) -51.1s72
by =< 5.94m.s7% (-86%) | 138m.s™% (+224%) || 42.8 m.s~2
by =<2 9.34m.s ™2 (-71%) | 139m.s™* (+330%) || 32m.s~2

TABLE 3.1 — Incertitudes paramétriques du modele latéral

FIGURE 3.8 — Représentation des modeles particuliers définissant le multimodele
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3.6. Conception de la composante feedforward de la commande

3.5.4 Modeles générateurs des signaux exogenes

Avant de définir précisément comment sont congus et définis les termes de feedforward et
feedback du régulateur, il est nécessaire de faire un point sur les modeles générateurs des signaux
de I'environnement (en marron sur la figure 3.7).

Lobjectif de cette section est de définir des scénarios réalistes de courbure p et de pente laté-
rale ¢, a l'aide de fonctions de transfert. Ces modeles générateurs D, et D, permettent d’obtenir
des informations sur les signaux [Chel3] et sont intégrés dans la conception robuste du régula-
teur. Il est nécessaire de considérer des signaux qui peuvent évoluer (de maniére jointe ou non)
vers un maximum réaliste avant de retourner a une valeur nominale, le tout avec une forte conti-
nuité et dérivabilité du signal, correspondant a la réalité de la courbure de la route ou de la pente

latérale. On choisit alors de modéliser cela par une fonction de transfert du 3e ordre comme dans
[Mus+18] :

p(s) Pmax
e 2
Vo(s) 2p s
(1+Tp5) 1+—s+—2
w w
P P
4 (3.25)
@(s) $Pmax
D(p(S) = = 5
Vo ($) 2§ s
¢
(l+‘l,'(pS) 1+ —s+—
w (,4)2
¢ @
0.14 . . . . 0.4
012 B 0351
03
01f
=
7 £ 025F
8 o008 <
) £
= g ozf
2 006 o
S =
O SRCREN
o
0.04
01
002 0.05
0 L L L 0
0 2 4 6 8 10 0 5 10 15
Temps [sec] Temps [sec]

FIGURE 3.9 — Réponse impulsionnelle des modeéles générateurs

3.6 Conception de la composante feedforward de la commande

Le but de cette section est de présenter la forme et la méthodologie de synthése de la partie

feedforward du régulateur latéral. Cet organe vise a répondre a la simple question suivante : dans
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le cas ou le véhicule (bien placé sur le chemin de référence) serait parfaitement représenté par le

modele et dans un état stationnaire, quels angles de braquage sont nécessaires au suivi de chemin?

Pour répondre a cette question, il suffit d’effectuer une inversion du systéme (3.24) en accord

avec les objectifs de commande. On note les grandeurs suivantes :

— Xpp = (1& FE WEE JFF j/FF) ! le vecteur d’état supposé dans le feedforward. Comme dit
précédemment, on suppose dans ce contexte que le véhicule suit la trajectoire, donc ¥ pp =
yrF = Yrr =0.

— dy, = (pmes sin (pmes) ' les signaux exogénes mesurés associés a I’environnement. Dans le
cadre du feedforward, ils sont supposés étre constants. Lapport de la connaissance de leur
évolution n'apporte pas suffisamment d’information pour étre significatifs [Mus19].

— OFp = (6 EFF ORF F) ! la commande nécessaire au suivi du chemin dans le contexte décrit

ci-dessus.

En considérant le cadre idéal dépeint ci-dessus, 'équation liant ces grandeurs 0 = Axpr +
Borp + Gd,, (systéme (3.24) en état stationnaire) est un systéme de trois équations linéaires in-

dépendantes a trois variables, 6 prr, O g Fr et Y rr. Cette équation est résolue en (3.26) :

O:Apr+B<5pp+de 5FF:F6dm
>

JrF=VrF=WEr =0 Xpp=Fxdp
avec
s Lrmv2  mgLg 0 0 (3.26)
F ICp LCr vy 0
F6 = , Fy=
/ mevfc mgLF 0 0
~L+
ICr  LCp 0 0

Le but du feedforward est ainsi atteint : grace a la connaissance a priori de 'environnement,
des parametres du véhicule et de la vitesse, il est possible d’estimer les angles de braquage arriére
et avant a appliquer au véhicule pour atteindre 1'objectif de régulation. En ce qui concerne les
coefficients de Fg, il est relativement aisé de les régler et de les interpréter dans la mesure ot leurs
expressions ne font intervenir que les parametres physiques du véhicule.

Mais cet avantage peut se transformer rapidement en défaut, dans la mesure ou I'imprécision
des connaissances sur les parameétres du véhicule, I'état stationnaire non atteint ou le non suivi

absolu de la trajectoire sont autant de raisons qui mettent a mal les hypotheses du feedforward.

Toutefois, cela permet tout de méme de construire une composante fondamentale tres utile
du signal de commande, ainsi qu'un état de référence a suivre. C’est cet état de référence qui est
ensuite injecté dans le feedback. Ce dernier utilise donc un modele aux écarts, en ignorant les
signaux exogenes (courbure et pente) auront déja été exploités directement (sans passer par la

dynamique de la boucle fermée) par le feedforward.
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3.6. Conception de la composante feedforward de la commande

Incertitudes paramétriques sur 'organe de feedforward En 'absence de connaissance plus
précises, le feedforward est réglé avec les parametres nominaux du véhicule. Cependant, ce n’est
pas pour cette raison qu’ils doivent étre considérés comme fixes : on remarque déja dans les ex-
pressions de (3.26) que la vitesse, potentiellement variable, est un parametre de réglage du feed-
forward. De plus, il est possible pour certaines applications d’obtenir de maniéere continue une
estimation de la masse ou de la localisation du centre de gravité permettant d’ajuster plus fine-
ment le feedforward. Il est donc aisé d’exploiter ces informations afin d’améliorer a peu de frais
les performances de cette partie de régulateur.

Pour avoir une idée de la dispersion possible des valeurs du feedforward dans le cas présenté

en section 3.5.3, le tableau 3.2 construit selon la méme logique que celle de la table 3.1 peut étre

consulté.
Parametres Minimum Maximum Nominal
mgL
Indépendant | fi2 = il 0.056 (-57%) 0.33 (+152 %) 0.131
de la vitesse ,,ll: g s
for = 0.046 (-64%) 0.209 (+60 %) 0.131
LCh
Lpmv
Vitesse fu=Lp+ 22 | 0.609 m(-57%) 2.613m (+85%) || 1.408m
de 5km/h Iicfn -
fo=-L, I_Zc X | .2560m (-88%) | -0.56m (+58%) | -1.35m
R
2
muv
Vitesse fu=L+ =2 10648m(-56%) |2.737m (+84%) | 1.485m
de 10 km/h Ler
fo=-L, ic X | .253m (-97%) | -0.461m (+64%) | -1.279m
R
Lrmuv?
Vitesse fu=L+ 2% 10.713m (-56%) | 2.97 m (+ 84 %) 1.613 m
de 15km/h Iinn —
for=—Lp+ ic X | 247m (-114%) | -027m (+76%) | -1.15m
R

TABLE 3.2 — Quantification de la dispersion des termes des coefficients du feedforward

On peut établir les remarques suivantes :

— Bien que les parameétres de masse ou d’adhérence varient énormément comme le montre
le tableau 3.1, ces incertitudes ne se propagent que d'une facon modérée dans les termes
du feedforward (notamment grace aux simplifications induits par la présence des multipli-
cations et divisions)

— Malgré la vitesse croissante influencant la valeur de fi; etde f>;,la dispersion de ces valeurs
autour de la valeur nominale n’augmente pas sensiblement avec la vitesse vy. En effet, le
second terme est moindre comparé aux termes L et L.

— On remarque que les imprécisions sur les termes du feedforward sont équivalentes a celles
présentes sur Lr et Lg comme montré dans 3.1. Cela veut dire que la localisation du centre

de gravité est le parameétre le plus important pour le réglage du feedforward.
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3.7 Conception de la composante feedback robuste de la com-

mande

3.7.1 Stratégie globale dans la conception du feedback

La conception de la composante feedback se distingue sur de nombreux points par rapport a
celle du feedforward. En effet, 'objectif du feedforward est de prendre en compte les signaux exo-
genes a travers une inversion statique du modele latéral. Le feedforward a’avantage d’étre simple
a analyser : les termes (peu nombreux) ont une forte signification physique. De plus, le nombre
d’entrées du calcul du feedforward est trés faible : comme le montre la figure 3.6 et I’équation
(3.26), le feedforward n’a besoin que de deux mesures : celles de la courbure et de la pente.

Cependant, d’autres objectifs du régulateur latéral doivent encore étre pris en compte. Tout
d’abord, il est indispensable de prendre en compte la multitude de configurations possiblement
atteignables par le systéme, comme cela a été mis en avant dans la section 3.5.3. Ensuite, le carac-
tere robuste du régulateur doit étre assuré vis-a-vis de ces incertitudes, via des marges de robus-
tesse. Enfin, il est nécessaire de pouvoir controler le véhicule hors de I’état stationnaire imposé par
le feedforward.

Pour respecter I'ensemble de ces contraintes, il a donc été choisi de concevoir la partie feed-
back du régulateur par synthese H,/ Hy, [Mus19]. Le but de cette section est donc de déterminer
la matrice K (voir figure 3.6) pour une vitesse v, donnée.

o |Fror ke Kir kppp kppo kyp (3.27)
krgr kpr kpr kryr kpr Kig

Le feedback est donc comparable a un PID multivariable [KS69]. Notons que dans [Leg+22b],
qui reprend le contexte de régulation latérale de véhicule off-road par une régulation du type feed-
forward/feedback, nous avons exploré la possibilité d'une conception d'une matrice K en blocs
diagonaux, I'idée étant de focaliser 'action de chacun des essieux (avant ou arriere) sur une des
déviations (latérale pour I'un, angulaire pour 'autre). Ceci était motivé par une stratégie similaire
rencontrée dans la littérature [Der+17a], en employant toutefois une autre méthodologie de com-
mande (approche non-linéaire sur base de modéle cinématique étendue). Nous ne décrirons pas
ces résultats dans le manuscrit, et ne retiendrons que la conclusion; la solution avec la matrice K
pleine, prenant ainsi en considération les couplages entre les dynamiques, et de loin préférable
a la solution décentralisée. Notons que la complexité d'implémentation est négligeable, et notre

méthodologie de synthése permet la conception de n'importe quelle structure de régulateur.

3.7.2 Mise en évidence des fonctions de transfert considérées

Avant de s’intéresser en section 3.7.4 a la méthodologie de synthése des gains de la matrice K

(voir figure (3.6)), il est nécessaire d’expliciter le modéle de conception. L'équation (3.28) compile
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3.7. Conception de la composante feedback robuste de la commande

I’ensemble des relations dynamiques liées au modele standard présenté en figure 3.7 :

X=A;x+B;0+Gd <= (sl — Aj))x=B;0 + Gd (3.28a)
1 000
7= X (3.28b)
0010
C
0 =0calc + Ws (3.28¢)
Ocalc =O0FrF +0FB (3.28d)
OrF = Fsdp (3.28e)
Xpr = Fydp (3.28f)
1
1000
\ 1 000
kicp kir kir krop kyp k:n\|O 1 0 0
5FB:( [w.F Ky F Kyr Kryp KyF y,F) 1 (tpp — 1) (3.28¢)
kfu?.R kﬁ/,R ku'/'R kff/,R kf/,R ]C)L/,R 0 0 5 0
) 0 “lo o 1 0
000 1
—_—
Fine(s)
dm=d+wg (3.28h)
D 0
q=Pr® Ve (3.28i)
0 D(p(s) Vo
~ ~ - ——
Dy(s) v

(3.28a) représente I’équation d’état du process en considérant le modele ., ;, un des modeles
présents dans le multimodele. (3.28b), (3.28¢), (3.28d) et (3.28h) sont les relations définissant les
différents signaux intermédiaires du systéme qui ont été introduits figure 3.7. On s’intéresse en
particulier au vecteur z définissant les sorties a controler car 1'objectif est la régulation des va-
riables d’écart et non de tout I'état. (3.28e) et (3.28f) sont un rappel des équations associées au
feedforward (3.26). On notera donc ici que notre méthodologie est séquentielle; le gain de feedfor-
ward doit tout d’abord étre congu, et son expression est prise en considération lors de la synthése
du gain de feedback. Cela permet d’assurer une bonne homogénéité entre les deux parties du ré-
gulateur latéral. (3.28g) est quant a elle la description du calcul effectué dans la partie feedback.
Fint(s) représente le bloc d’intégrations des variables de x afin d’obtenir X; (voir figure 3.6 ou
figure 3.7). Le choix a été ainsi fait d'introduire les intégrales des deux écarts afin d’assurer une er-
reur statique nulle. K est la matrice de gain associé au feedback, présentée dans I’équation (3.27).
Enfin, (3.28i) représente les modeles générateurs des signaux exogénes qui ont été définis dans la

section 3.5.4.

On peut donc utiliser ces formules pour obtenir les expressions des fonctions de transfert. En
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partant de I'expression (3.28a), on peut obtenir les expressions des transferts entre x et les entrées
du systeme : ws (voir (3.28¢)), wy (voir (3.28h)) et v (voir (3.281)).

(sI4—Aj))x=B;6 +Gd
(sI4y— Aj))x=Bjws+ B;Opp + Bi6gg + GD;(S)v

(3.29)
(sI4— Aj)x =Bjws + B;Fsdy, + Bi KFint(S) (xpr — X) + GD 4 (8)v

(sIs— A)x = Bjws + BiF5(Da(s)v + wg) + Bi K Fine(s) (Fx(Dd(s)v +wg) - x) +GDy(s)v

Enisolant x dans le membre de gauche et en utilisant (3.28b), on obtient les transferts suivants :

2=019)(B; Q209 (G+02(9)Da(9) | wa

v

w _
0 Q1(s) = C[sIy— A; + BiKFine(s)] "
avec (3.30)

Qy(8) = B Fs + B; K Fin¢(s) Fy

On en déduit alors les fonctions de transferts suivantes en (3.31). On rappelle les définitions
de A;, B; et G dans (3.24), I'indice i indiquant le modele .#; du multi-modele défini dans la sec-
tion 3.5.3. Quant a D, (s) et D (s), on rappelle qu’il s’agit des modeles générateurs définis dans la

section 3.5.4. Enfin, Fs et F, sont les éléments du feedforward défini en (3.26).

Q1(s) = C[sly— A; + BiKFin(s)] "
Q,(s) = BiF5 + Bi KFint(s) Fx
-1
L(9) = KFi(s)(sIs = 4i) By
T;i[i,z(S)=Ql(S)(G+Qz(S)) DP(S)) 1
1x1 s 000
1000
. 01x
T;f’_,z(s):Ql(S)(G+Qz(s))( “) 0100
< Dp®)  vec {Fnt(s)= 00! o
M _ $
Tipg—2(8) = Q1(5)Q2(9) 1 0010
M _ -
T, (9==(k+Le) L) 0001
) -1
T () =B+ Ls) c=t 2°0°
0010
o |Fror Ko Kir Krpe o kyro kyp
kror kpr Kir Krgr kpr o Kig

(3.31)

L(s) correspond a la matrice de transfert en boucle ouverte du systéme. Cette fonction est pri-

mordiale dans la définition des marges de robustesse du régulateur.
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3.7.3 Marges de robustesse

Maintenant que les fonctions de transfert ont été définies, il est possible de les utiliser pour la
définition des marges de robustesse dans un contexte d’analyse fréquentielle du systeme. Il faut
considérer a la fois les erreurs de mesure, les dynamiques négligées du véhicule et des actionneurs,
les erreurs paramétriques, etc. Pour chacune de ces problématiques, on va considérer des marges
qui seront prises en compte directement dans le probléme de syntheése. On rappelle tout d’abord

les notations et les normes utilisées.

Normes H, multivariable On définit la norme 2 d’'une matrice de transfert G stable par la for-

mule suivante :

1 +00
G|, = \/gf Trace [G* (jw)G(jw)] dw (3.32)

Si le systeme (a conditions initiales nulles) est soumis a des impulsions de Dirac sur chaque
entrée, alorsla norme H; de la matrice de transfert correspond ala somme des carrées des énergies
de chacune des sorties. En résumé, il s’agit de I'énergie de la réponse impulsionnelle du systeme.

Cette formule se simplifie de la facon suivante dans le cas monovariable :

+00 +00
G|, = L G*(jw)G(jw)dw = L 1G(jw)|*dw (3.33)
27 21

Norme H,, multivariable
IG(P) | o =sup OTmax(G(jw) (3.34)
w

Cette norme mesure le gain maximal de la réponse fréquentielle G(jw). Cette norme s’utilise
donc souvent dans des contraintes de type pire cas [De 07]. Intéressons nous des a présent aux

marges de robustesse.

Marge de module On définitla marge de module appliquée a notre systeme de la fagon suivante :

M
TLU§—>5

-1
Mod = ” (8 Hoo (3.35)

Lexpression de T L“f;’_, 5(8) est explicitée en (3.31), correspondant en fait a I'expression de la
fonction de sensibilité. Plus cette marge est importante, plus le transfert en boucle ouverte est
insensible aux perturbations liés a la commande ou aux imprécisions du modele. Dans le cas mo-

novariable, cette grandeur est quantifiée par la distance au point critique du transfert de boucle.

Marge dynamique Il est important, en plus d’assurer la stabilité vis-a-vis des perturbations a
I'actionneur, de garantir la robustesse vis-a-vis des dynamiques négligées dans le modele de syn-

these. Le but est donc d’utiliser une marge permettant d’étre robuste vis-a-vis d'une imprécision
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AL(s) sur le transfert en boucle ouverte L(s).

AL( ']a)) <
L(jw)
|l(ja)) I, autrement dit Vo, |AL(ja))| < |L(ja)) | | l(jw) | Le systeme asservi sera donc stable en dépit

Concentrons nous sur un cas monovariable. On définit un gabarit /(s) tel que Vo, '

des incertitudes sur le transfert de boucle si, en plus de ne pas affecter les poles instables, on a la
relation suivante pour 'ensemble des fréquences o : |AL(jw)| < |L(jw)||I(jw)| < |L(jw) - (-1)].
On définit ainsi la marge dynamique [De 07], qui garantit la robustesse du systeme selon le

critere de Nyquist. Cette marge est définie en fonction d'un gabarit I(s) :

_ Lo +1]

=min—————— =min————— = [ I(s) T(s) | f (3.36)
o [ljoLjw)| o |l(jo)T(jo)

T = L/(1+ L) est la fonction de sensibilité complémentaire. Cette définition de la marge dy-
namique est adaptable en multivariable pour obtenir la marge dynamique suivante dans notre

contexte :

Mgyn = 0 IS)T5 - (s) H: (3.37)

ws—0bcalc

En pratique, on choisit le gabarit I(s) = s pour assurer la stabilité vis-a-vis des dynamiques

hautes fréquences.

Localisation des poles de laboucle de régulation Il est également de bon ton, en plus des marges
précédentes, de contraindre lalocalisation dans le plan complexe de poles de la boucle fermée afin
de garantir en premier lieu la stabilité, voire aussi certaines performances temporelles. L'expres-

sion du transfert en boucle fermée est la suivante :

FTBF(s) = C(Iy + (sl — A}) ' BiKFin) " (sIy — A}) "' B (3.38)

Soit 22 I'’ensemble des complexes admissibles en tant que podles du systeme en boucle fermée.
2?2 est défini de la maniere suivante, en considérant x la partie réelle des complexes et y la partie

imaginaire :

Im(z)
Re(2)

Il est nécessaire de contraindre la partie réelle des poles afin d’éviter un comportement in-

?}’:{ZEC/Re(z)éxr et atan(

) < xp} (3.39)

stable, voire de diminuer le temps de réponse du systéeme. Quant au parametre y g, il permet de
définir un amortissement du systéme qui soit satisfaisant. La figure 3.10 représente graphique-

ment le cahier des charges ainsi défini.
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Pdles invalides

2- Xﬂ/ /Xr

Poles valides

Partie imaginaire des poles en boucle fermée
o

_8 - | 1 I 1 | I I
-8 7 6 -5 -4 -3 -2 -1 0 1

Partie réelle des pdles en boucle fermée

FIGURE 3.10 — Représentation graphique de la contrainte sur la localisation des poles du systeme
en boucle fermée

3.7.4 Probleme d’optimisation a vitesse constante

Nous pouvons maintenant formuler le probleme de syntheése du gain de feedback K introduit
dans la figure 3.6 et dans I'équation (3.27). En effet, il s’agit de la derniére inconnue de notre régu-
lateur latéral, étant donné que le multimodele, le feedforward et les modeles générateurs ont déja
été introduits.

La notion de robustesse est prépondérante dans ce domaine et doit étre explicitement présente
dans la conception du régulateur et notamment dans la partie feedback. Il est nécessaire d’établir
un régulateur qui minimise les signaux d’erreur contenus dans le vecteur z (I’écart latéral y et
angulaire ¥). Il faut donc trouver un régulateur qui satisfasse ce classique compromis robustesse
/ performance, tout en gardant a I’esprit que nous cherchons un régulateur unique, qui réponde a
ce cahier des charges pour tout les modeéles issus du set multimodele ./ .

Ces différentes contraintes sont compilées dans le probleme d’optimisation (PO). Ce probléme
multivariable a pour but de trouver les valeurs des composantes de la matrice K. Le critere de
minimisation est la norme H, de la fonction de transfert entre la courbure et les déviations. En
effet, la courbure est sans conteste 'entrée du régulateur qui impacte le plus la dynamique du
véhicule. Comme cela a été dit précédemment, la norme H-, peut étre interprétée comme I'énergie

impulsionnelle du transfert. A travers cette minimisation, on souhaite par conséquent minimiser
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I'impact de la courbure sur le profil des déviations. On remarquera dans I’expression de P, le

critere a minimiser, la présence de chacun des N modeles .4, ; constitutifs de ./ .

minimiser P; = max T )

sous les contraintes

Viel,N] (CL: My = | Ty <y
€2): M= |\ T, E < Xd
(C3): Mgy = | 724 5H_1 > Ymod
(C4) :M;f;‘l = sT;f; . :>xdyn

(C5): ) .
- partie réelle maximale y,

(PO)

Les différentes contraintes (C;) permettent quant a elles d’assurer la robustesse du systeme de
régulation, et ce, pour tous les modeles .#;.

— (C1) (resp. (C2)) limite la variance du bruit sur z en réponse a un bruit blanc sur le signal v,

(resp. wg), en accord avec une interprétation stochastique de la norme H.

— (C3) correspond a la marge de module présentée en (3.35).

— (C4) est la marge dynamique explicitée en (3.37), pour assurer la stabilité de la boucle de

régulation face aux incertitudes hautes fréquences voire aux retards.

— (Cb) permet de définir I'espace des poles admissibles de la fonction de transfert en boucle

fermée (3.39).

Ces différentes contraintes sont mises en avant notamment pour pallier la méconnaissance
des dynamiques inconnues, absentes de I'équation du systéme (3.28a). La dynamique non linéaire
des pneumatiques, les amortissements, le temps de retard des actionneurs sont autant de phéno-
menes ignorés dans le modele de syntheése £, et qui doivent étre considérés dans la régulation
au travers des marges de robustesse. Il est possible de montrer qu’a travers ces contraintes, la ro-
bustesse est acquise via le théoreme du petit gain [Zam96] et le critére du cercle [AKO1].

Larésolution de ce probleme s’effectue via un solveur non linéaire. [AGB14] et [WN15] donnent
des outils d’optimisation dans un contexte de régulation H» H,,. Concretement, nous avons utilisé
I’outil Systune sous I'’environnement Matlab [AGB14] [WN15] [Mus+18] pour mettre en oeuvre ces
outils d’optimisation. Il nous permet ainsi de trouver une matrice de gains K solution du probleme
d’optimisation (PO) pour une vitesse longitudinale donnée. Il faut garder toutefois a I'esprit qu'il
ne s’agit que d'un optimum local, le probléeme a résoudre étant non convexe.

La section suivante s’intéresse a une stratégie nous permettant d’effectuer un régulateur latéral

complet, en considérant une vitesse longitudinale variable du véhicule.
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3.8 Vers une vitesse variable : stratégie du séquencement de gain

Comme cela a été mentionné dans I’hypothese 11, le probleme de synthése qui vient d’étre pré-
senté aboutit a un régulateur LTI (Linear time-invariant), sous '’hypothése que le véhicule possede
une vitesse linéaire constante. Cela permet de définir le modele latéral (3.24) qui est paramétré par
la vitesse. Cependant, notre régulateur latéral doit étre performant pour I'ensemble de la plage de
vitesse du véhicule. Cette plage est certes plus réduite que pour un véhicule routier, mais exploiter
un unique régulateur LTI, synthétisé pour une vitesse médiane par exemple, se montrera certai-
nement trop conservatif. De plus, dans le cas d'un véhicule off-road, la vitesse est susceptible de
changer de maniere fréquente et abrupte, cela en raison d'un obstacle ou d'une manceuvre par
exemple.

La stratégie adoptée pour obtenir un régulateur fonction de la vitesse longitudinale est celle du
séquencement de gains. Cette technique simple vise a déterminer les gains pour toutes les vitesses
comprises dans un certain intervalle. Pour cela, on résout le probleme d’optimisation (PO) pour
plusieurs vitesses, espacées de maniere réfléchie. Nous obtenons ainsi un ensemble de régulateurs

LTI solutions du probléme (PO) aux vitesses gelées considérées.

e
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(a) Evolution des gains associés a I'écart latéral sur I'es- (b) Différences relatives entre I'interpolation linéaire et
sieu arriere en fonction de la vitesse longitudinale celles via splines

FIGURE 3.11 - Stratégie de séquencement de gains

Mais quid des vitesses intermédiaires ? Les gains pour ces vitesses peuvent étre déterminés via
interpolation avec une loi adéquate. Une illustration de cette stratégie est visible figure 3.11a, ol
sont illustrés deux types d’interpolations des gains pour des vitesses intermédiaires : via une in-
terpolation de degré 1 ou une interpolation via splines. Bien que la méthode faisant intervenir les
splines assure une grande continuité de la fonction ainsi obtenue (notamment pour la dérivée),
le bénéfice ainsi obtenu n’a pas été jugé suffisamment important au regard des ressources de cal-
cul qu’elle nécessite. Comme le montre la figure 3.11b, la différence relative entre ces deux types

de calcul reste plutot faible; cette différence augmente a hautes vitesses car les gains deviennent
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plus faibles en norme, augmentant mécaniquement 1’écart relatif. La figure 3.11a montre que la
différence absolue est elle aussi faible. Ainsi, il a été choisi d’effectuer une interpolation linéaire
pour le calcul des gains a des vitesses intermédiaires. Ce choix est néanmoins motivé par le fait
que les points d’interpolations sont relativement nombreux au vu de I’étendue des vitesses ad-
missibles. Dans le cas ou le nombre de points d’interpolation serait moindre, une autre stratégie

serait nécessaire.
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CHAPITRE 4

CONCEPTION D’UN REGULATEUR
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Ce chapitre vise a établir une autre fonction régulatrice du véhicule agricole autonome. Tandis
que le chapitre 3 a pour objet la conception d'un régulateur de position latérale du véhicule au
moyen des angles de braquage, cette section s’'intéressera plutét au mouvement longitudinal en

agissant sur les couples moteurs du véhicule.

Les technologies de traction n'ont de cesse d’'innover tant dans l’architecture que dans le type de
moteur utilisé. Il y a encore quelques années, la norme pour la traction des véhicules agricoles était
un moteur thermique hydraulique centralisé alimentant un essieu (souvent arriere). Bien que ce
type de transmission soit encore tres répandu, il est de plus en courant de rencontrer des architec-
tures plus novatrices [Ngu+19]. Parmi les alternatives les plus connues, on peut citer par exemple
la possibilité d'un second essieu moteur. Ce genre de motorisation entraine une motricité bien
plus efficace grace aux couples moteurs différenciés permettant de mieux répartir les glissements
sur les quatre points de contact avec le sol et ainsi d’équilibrer les forces de glissements.

Pour aller plus loin dans cette démarche, certains véhicules ont méme un moteur par roue.
Dans le cas de la génération de trajectoire, cela ouvre ainsi des possibilités de manceuvres impos-
sibles auparavant (en raison de la non holonomie du véhicule). Nous nous intéresserons dans cette
section a ce type de motorisation, avec 4 couples moteurs distincts. La méthode choisie n'empéche

cependant pas de raisonner en termes d’essieux.
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Ce chapitre ignore volontairement la régulation longitudinale de véhicules de type chenillard
qui induisent des dynamiques longitudinale et latérale bien plus couplées. L'objectif principal du
régulateur longitudinal est de permettre le parcours du chemin de référence a la plus grande vi-
tesse possible pour des raisons de gains de temps sur ce dernier. La vitesse doit cependant étre
choisie en accord avec les contraintes de stabilité du véhicule, afin de prévenir son renversement,
en virage notamment. Il est important également, pour des raisons d’économie d’énergie et de
stabilité du véhicule de limiter les accélérations et par conséquent les commandes de couples aux

roues.

Apres un apercu de I’état de I'art concernant la régulation longitudinale, ce chapitre présente en
section 4.2 le modele de synthese utilisé dans ce contexte de controle longitudinale du véhicule. La
conception du régulateur longitudinal est détaillée en section 4.3 et ce méme régulateur est testé

dans la section 4.4.

4.1 Etat de Part général sur la régulation longitudinale et la sta-

bilité latérale du véhicule

La régulation longitudinale est une source abondante de recherches dans le domaine du véhi-
cule autonome, que ce soit dans le domaine routier ou agricole. Ce domaine de recherches peut
étre sous-divisé en plusieurs pans de recherche, eux-mémes tres féconds. De maniere non ex-
haustive, on peut par exemple citer la génération d'un profil de vitesse, la génération de la force
motrice nécessaire a I'avancement du véhicule, I'allocation des couples moteurs jusqu’a la prise

de décision associée aux éventuels obstacles et difficultés présents dans I’environnement.

4.1.1 Génération de la vitesse et de la force motrice nécessaire a ’avancement

du véhicule

La vitesse de référence est la brique élémentaire sur laquelle repose la régulation longitudinale
du véhicule et sa génération nécessite une réflexion particuliere. Cette génération peut étre plus
ou moins complexe en fonction de I'objectif visé. Par exemple, dans un souci d’optimisation du
temps de parcours, on peut choisir de maximiser la vitesse sous contrainte de stabilité ou d’accélé-
rations [Att+12]. Quant a [Wan+19b], la vitesse de référence y est calculée en prenant en compte les
dynamiques non linéaires des actionneurs. Grace a la connaissance des caractéristiques de l'ac-
tionneur, les couples moteurs et les couples de freinage y sont déterminés via réseaux de neurones
et controle par mode glissant.

Les problématiques associées au terrain ouvert (perte d’adhérence, pente importante) sont
évidemment a prendre en compte dans le contexte de régulation longitudinale d'un véhicule.

[Vie+21] s'intéresse notamment au calcul de la force motrice nécessaire a ’avancement d’un vé-
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hicule sur sol mou, dont les parametres d’adhérence sont incertains. La commande de couples
moteurs est déduite de la commande feedforward-feedback construite de maniére robuste, car

elle considere la variabilité du terrain.

4.1.2 Allocation des couples aux roues

Une fois la force motrice calculée, il est nécessaire de s’intéresser a 'allocation des couples
aux moteurs placés au niveau des roues. En effet, en fonction de la répartition de la charge et de la
variabilité de |’environnement, il peut étre nécessaire de pouvoir gérer distinctement chaque roue.
Par exemple, dans [Bou+18], I'allocation des couples est notamment traitée en cas de perte de
controdlabilité latérale du véhicule afin de sécuriser le véhicule dans un état stable. [Li+15],[Lia+17]
et [ZGL18] effectuent cette allocation des couples aux roues en minimisant un critére associé a
la consommation d’énergie du systeme, en prenant en compte notamment les performances des

moteurs.

Proposition d'un régulateur longitudinal en sol souple et pentu Définissons dans cette section
un régulateur longitudinal simple qui sera notamment utilisé dans le chapitre 5 qui permet une
prise en compte de la pente et de la répartition des charges. Ce nouveau régulateur longitudinal se
base sur la théorie de Lyapunov [KB60] et s'inspire du travail présenté dans [Att15] surla régulation
d’un véhicule on-road, qui calcule via un modele quart de véhicule la force de traction nécessaire
au suivi de vitesse du véhicule.

On pose les équations associées a cette dynamique longitudinale, inspiré notamment du prin-
cipe fondamental de la dynamique (2.26) faisant intervenir les forces de glissements, de pesanteur

et de résistance au roulement :

muvy,=—-mg (Cgr +sinf) + Z Fgliss,x,i
ieW (4.1)
Ly,iw; = T; — 1i Fgliss x,i VieWw

Ici, # indique 'ensemble des roues : #* = {FL,FR,RL,RR}. I,,,; est I'inertie de la roue i, r; son
rayon et T; le couple (moteur ou frein) qui lui est appliqué. Une simple substitution de I’expression

des forces de glissement dans (4.1) permet d’obtenir la relation suivante :

Y Lo m[vy+g(Cr+sing)] + Y ~ei (4.2)
iew Ti iew Ti

Considérons la fonction de Lyapunov candidate suivante :
15
V= Ee aveC e = Uy — Upef (4.3)

En accord avec la condition de stabilité exponentielle associée, on introduit alors le gain k;,

positif tel que :
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V=¢ée=-k,V (4.4)

En combinant (4.2) et (4.4), on obtient alors une estimation de la force motrice globale néces-

saire a I’avancement du véhicule, avec k, = %k;, :

Fpropulsion = Z —=m [Uref_ ky(v — vrer) + 8 (Cr + Sln@)] + Z
ieW ri icw rl’

Iy,iw;

(4.5)

Cette commande permet d’obtenir une estimation de la force motrice totale nécessaire pour
avancer le véhicule a la vitesse v Cette expression se distingue de [Att15] par la présence des

termes associées a I'inertie des roues, la pente et la résistance au roulement.

Intéressons-nous des a présent a I’allocation des couples. Dans le cas d'un essieu moteur, il est
choisi de partager équitablement la force motrice entre les deux roues de I’essieu moteur. Dans
le cas ou les deux essieux seraient moteurs, on peut viser un ratio de glissement similaire entre
les quatre roues. En effet, un tel comportement des quatre roues permet d’assurer une adhérence
optimale au sol, en minimisant le glissement a chacune d’elles. Pour obtenir cette clé de répar-
tition de la force motrice entre toutes les roues, on va observer la seconde équation de (4.1), i.e.
le théoreme du moment cinétique des roues. On note, qu’en état stationnaire, les couples et les
forces de glissements sont équivalents (au rayon de la roue pres). Or, les forces de glissements
sont proportionnelles aux ratios de glissement et aux forces normales a chaque roue dans la phase
d’adhérence, voir section 2.5. Si on recherche un ratio de glissement équivalent entre toutes les
roues, il faut donc faire en sorte que les couples moteurs a chacune des roues soient proportion-
nels aux forces normales aux roues. En s'inspirant notamment des expressions des forces normales
exprimées en (4.11) et en négligeant'importance de I'accélération longitudinale dans le calcul des

forces normales, on obtient les ratios suivants :

pr = Fzrr+ Fz kR Lr  hsin®
Fop+ Fopr+ Fopr+ Forr _ PF= T " Tcosa 4.6)
ForL+ FzRR Lr hsin@ :
PR = PR= —+ ——

F,pr+ F,pr+ F; R+ F RR L Lcosa

pr et pg représentent les proportions des charges respectivement sur |’essieu avant et arriere.
Le second terme faisant intervenir la pente est en regle générale plus faible que le premier terme,
mais il est nécessaire de la prendre en compte dans le cas d'un véhicule a haut centre de gravité
dans une pente importante. On utilise alors ces proportions pour calculer les couples moteurs a

appliquer aux roues d’'un méme essieu, en prenant en compte le rayon de la roue.

100



4.1. Etat de l'art général sur la régulation longitudinale et la stabilité latérale du véhicule

Tpp = PFTFL .« I i
2 propusion Foputsion = 1 [Uret = Ky (0 = Vret) + g (C+sin6)] + Y- =2
Trp = PETFR _ iew T
) 2 propulsion avec 4 Lr hsin@
Ty = PRIEL PE=T " TLcosa
RL— 2 propulsion .
Dt Lp N hsin@
_ PRTRR PR=—
Trr = TFpropulsion L  Lcosa
(4.7)

Ceci conclut la présentation du régulateur longitudinal faisant intervenir une commande par
Lyapunoyv, inspiré du travail effectué sur le controle longitudinal d'un véhicule routier sur la base

d’'un modele quart de véhicule.

4.1.3 Problématique de stabilité latérale

Quantification de la stabilité d'un véhicule Dans un contexte de controle longitudinal du véhi-
cule avec une prise en compte des pentes et d'un terrain complexe, il est nécessaire de considérer
la stabilité du véhicule et surtout de la quantifier. Cette quantification permet d’établir un critere
sur lequel se baser afin d’éviter des situations dangereuses. Il est nécessaire d’établir le distingo
entre deux types de stabilités latérale néanmoins; il est évident que chaque contexte appelle a
une métrique spécifique. Par exemple, [AOB12] utilise une métrique, issue de [He+06], associée a

I'angle de dérive du véhicule S :

3+4
B - B <1
Le véhicule est stable latéralement <— ) (4.8)
v
<10°-7°—2
6] < (40m.s~1)2

Cette expression fait appel a une vision de la stabilité latérale associée a la capacité a suivre

la trajectoire escomptée. LESP rentre par exemple dans cette catégorie d’outils qui renforce la
garantie de suivi de trajectoire. La formule ci-dessus n’est toutefois valable que pour des véhicules
on-road qui évoluent sur des terrains tres adhérents ol le parcours a forte vitesse est possible.
Leffet de 'adhérence du terrain ou de la pente est ici totalement ignoré.

[Han+12] s’intéresse en particulier a des métriques qui s’appliquent dans le domaine off-road.
Ce dernier adoptent une vision de la stabilité latérale différente : la ou les véhicules on-road s’in-
téressent en priorité a la garantie de suivi de trajectoire, les véhicules off-road évoluant en terrain
complexe doivent aussi prendre en compte le risque de renversement. Ce document divise no-
tamment les criteres de stabilité en deux grandes catégories : les criteres statiques et les criteres
dynamiques.

Les criteres statiques utilisent la répartition de la charge afin de quantifier la stabilité du vé-
hicule. Le premier de ces critéres statiques est le Static Stability Factor qui vaut SSF = %. Il s’agit

d’'un criteére simple a calculer et qui permet de facilement quantifier la stabilité globale d'un véhi-
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cule. Tandis que les véhicules on-road voient ce critére étre compris entre 1 et 1.4 selon [Han+12],
I’enjambeur qui est considéré dans les tests du chapitre 5 ne dispose que d'un SSF de 0.54, repré-
sentatif d'un risque de renversement beaucoup plus important. Un autre critere est le Tilt-Table
Ratio qui repose lui sur une base plus expérimentale. On place le véhicule sur un sol inclinable et
on augmente I'angle d’inclinaison ¢ jusqu’a ce que les roues sur lesquelles reposent le moins de
charges décollent du support. Cette métrique vaut alors T'T'R = tan(¢jimit), avec Pjimit |’angle mini-
mal de renversement. Ces criteres statiques permettent une comparaison simple entre différents
types de véhicules, autorisant ainsi leur hiérarchisation concernant le risque de renversement. Ce-
pendant, ces critéres ne permettent pas par leur nature de considérer le risque de renversement
dans une situation dynamique précise (présence de pente, courbure élevée, vitesse importante...).
La nécessité de critéres dynamiques, dépendants de I’état du véhicule, se fait donc ressentir.

L'un des criteres dynamiques les plus utilisés est le Lateral Transfer Ratio (LTR) ou bien Late-
ral Load Transfer Ratio (LLT). En adoptant les notations adoptées dans ce document, ce ratio se
calcule de la facon suivante :

F;rr+ Fzrr — Fz p1 — FzRL
F,pr+F,rr+ Fzrr+ FzRR

LLT = (4.9)

Ce ratio, nécessairement compris entre -1 et +1, est un indicateur de la stabilité du véhicule. S’il
est négatif, cela veut dire qu'une majorité de la charge repose sur le c6té droit du véhicule, s’il est
négatif, c’est a gauche. Plus ce ratio a une valeur absolue élevée, plus le déséquilibre sera impor-
tant. [TAK19] utilise notamment cette notion pour obtenir une valeur du roulis a appliquer a un
véhicule inclinable dans un souci de stabilité de ce systéme. Dans le contexte off-road, [Den+12]
et [Ric+12b] utilisent cette métrique afin de quantifier le risque de renversement, en prenant en
compte la variation des adhérences des roues. Cette métrique a I’avantage important de considé-
rer les reports de charge dus a I'accélération, aux amortisseurs, aux pentes, etc, et ce via un seul
critére. Cependant, ce critere dynamique et les variables qui le constituent peuvent étre difficiles a
estimer en temps réel sur un terrain pentu. La notion de reconstruction d’état via capteurs virtuels

et/ou fusion de capteur est donc incontournable dans ce sujet.

Reconstruction de I'état En observant (4.7), on note que la dynamique longitudinale est forte-
ment impactée par la masse du véhicule mais aussi par des parametres associés au sol, comme la
résistance au roulement ou la pente. Cette constatation nous oblige a considérer I’évolution des
pentes, de la masse ou des accélérations dans le présent sujet. Cependant, ces différentes variables
peuvent représenter un véritable défi en termes de mesure. En effet, en fonction de 'orientation
du véhicule dans une pente, il est difficile de distinguer les accélérations dues a la pente et celles
issues de la dynamique du véhicule. Des capteurs virtuels sont donc nécessaires pour pouvoir es-
timer les variables nécessaires a la régulation longitudinale. [Din+20] s’intéresse notamment a la
fusion de capteurs multiples (récepteurs GNSS, gyrometres et centrales inertielles) afin de recons-

truire entre autre I'accélération et!’inclinaison de la route. Il est également possible de reconstruire
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de telles variables via un observateur basé sur la théorie de Lyapunov [JM 14]. Les filtres de Kalman
[Kal60] sont également tres utilisés dans ce domaine pour leur stabilité et leur mise en place aisée
[Nam+13], [Zha+18], [Yan+20].

Dans le présent sujet, on considere, sans préciser les solutions techniques retenues, que de
tels capteurs virtuels sont disponibles, permettant ainsi la connaissance a priori des pentes, de la

masse et des accélérations entre autres.

4.1.4 Controéleurs régulant simultanément les dynamiques latérale et longitu-
dinale

D’autres régulateurs vont encore plus loin dans le controle longitudinal du véhicule en contro-
lant en méme temps les dynamiques longitudinale et latérale. En effet, il va sans dire que la vitesse
longitudinale du véhicule influence fortement ’ensemble de la dynamique latérale du véhicule.
Le modele /), défini dans le chapitre précédent est en la preuve. Cette interdépendance est d’au-
tant plus forte pour des chenillards, ou la dynamique latérale est induite par un différentielle des
vitesses des chenilles. [LRX21] propose notamment dans ce contexte un systeme de controle hié-
rarchisé. Ce dernier, via une génération de trajectoire effectuée par MPC, permet la planification
du profil de vitesse et des couples moteurs aux roues a gauche et a droite pour permettre la régu-
lation couplée des dynamique latérale et longitudinale.

Ce type de régulateurs, en méme temps longitudinaux et latéraux, ne se limite pas aux che-
nillards. [Men+14], [Att15] décrivent en détail des controleurs régulant conjointement les dyna-
miques longitudinale et latérale d'un véhicule évoluant sur route a forte vitesse. [RNH14] s’inté-
resse, dans ce méme contexte, a la possibilité de régulation simultanées des angles de braquage et
des glissements avants et arriere, en considérant les reports longitudinaux de la charge, non pris
en compte dans le modele bicycle classique.

La considération des obstacles se doit d’étre soulevée également dans le cas de la régulation
longitudinale. Ce pan de recherche est particulierement actif dans le domaine urbain, ou les obs-
tacles (piétons, autres véhicules) sont nombreux et nécessitent des arréts ou des contournements.
Il s’agit la encore de régulateurs ou les dimensions longitudinales et latérales sont traitées de pair.
[Wan+19a] s'intéresse notamment de maniere globale a la régulation latérale et longitudinale d'un
véhicule urbain en prenant en compte |'évitement des obstacles sur le chemin de référence. [RR19]
s'intéresse également a I’évitement d’obstacles se mouvant a fortes vitesses, par exemple un autre
véhicule. Nous considérerons cependant que le terrain sur lequel nous évoluons ne dispose pas
d’obstacles inconnus, qu’ils soient immobiles ou mouvants. C’est une hypothése qui n’est pas si
limitante dans le domaine agricole, ou1]’environnement n’est pas sujet a de brusques changements
et ou les véhicules de travail sont principalement seuls sur la parcelle. La possibilité d’effectuer le
guidage d’une flotte de robots mobiles en milieu naturel [Guil5] n’est, en effet, pas considéré dans
ce travail.

Devant le couplage des dynamiques longitudinale et latérale, mais aussi les multiples contraintes
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a considérer (stabilité du véhicule, limitation des accélérations, confort, antipatinage etc), nous
sommes arrivés a la conclusion qu'’il nous faudrait mettre en place des outils de la commande
permettant le pilotage d'un systeme fortement non-linéaire, présentant différentes contraintes a
respecter sur ses états ou ses signaux de commande. Le type de régulation le plus adapté a ce type
de situation est la commande prédictive basée sur un modele, plus communément appelé Model
Predictive Control ou MPC. Lappellation NMPC (Nonlinear Model Predictive Control) est aussi ré-
pandue pour préciser I’aspect non linéaire du modéle a commander. Le caractere prédictive de
cette commande est évidemment un atout non négligeable pour anticiper une éventuelle accé-
lération ou décélération, a la maniére d'un conducteur humain qui change sa vitesse de maniere
progressive en fonction de I'environnement. [Qiu+15] utilise notamment le MPC afin de réguler
de maniere douce la vitesse d'une file de véhicules, en utilisant un modeéle linéaire de ces derniers.
[WHZ19] utilise la commande prédictive pour effectuer ’allocation des couples moteurs entre les
quatre roues notamment dans un objectif d’antipatinage. [Zha+22] utilise le MPC pour calculer le
moment de lacet optimal et le bilan des forces longitudinales optimal, 1’allocation étant ensuite
effectuée via une régulation par modes glissants.

En raison des contraintes de stabilité et de la nécessité d’anticipation pour éviter des chan-
gements de vitesses trop brusques, la solution de la commande prédictive est retenue pour la
conception de la régulation longitudinale du véhicule. Nous avons bien conscience de son prin-
cipal inconvénient, qui est la capacité calculatoire qu’elle requiert, surtout lorsque les contraintes
sont nombreuses et le modele profondément non linéaire. [Rao10] traite notamment des mé-
thodes numériques associées au MPC, qui sont un point a considérer pour effectuer une com-
mande MPC efficace. Ce travail ou d’autres ouvrent donc des perspectives intéressantes sur la
faisabilité d'une commande de type NMPC en embarqué. Ceci nous permet donc d’explorer ce
type de commande, sans trop se censurer, notre objectif fondamental étant de quantifier les per-

formances atteignables pour notre probleme.

4.2 Conception du modele continu de commande

Cette section s'intéresse en particulier a la conception du modele de commande sur lequel
se basera le régulateur longitudinal, modéle que 'on nommera .#4),,. 1l faut souligner que les at-
tentes quant a ce modele sont tres différentes de ceux exposés notamment dans le chapitre 3 sur
le régulateur latéral. Un modele mono-roue voire bicyclette ne suffit pas des lors que 'on souhaite
rendre compte précisément des phénomenes de report de charges. Le modéle de commande se
doit donc de considérer un véhicule a quatre roues, en pente, avec des accélérations latérale et
longitudinale. On cherchera aussi a contraindre le glissement des pneumatiques, pour que le ré-
gulateur longitudinal évite le patinage des roues. Ces contraintes de conception nous amene donc
a considérer un modele proche de celui présenté dans le chapitre 2, avec un modele a quatre roues
ou les dynamiques latérales et longitudinales sont largement couplées.

En plus de ces considérations liées a la représentativité du modele, les objectifs de commande
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contraignent fortement les hypothéses a adopter. Le régulateur longitudinal, comme son nom l'in-
dique, ne doit pas influencer de maniere disproportionnée la dynamique latérale du véhicule. Or,
les commandes considérées dans ce chapitre sont les quatre couples de moteurs aux roues, indé-
pendantes les unes des autres. Il faut donc se préserver des situations ou la commande véhicule
provoquerait une vitesse de lacet indésirable, via un différentiel entre les cotés gauche et droite
du véhicule, a la maniere d'un chenillard par exemple. Pour empécher ce phénomene, il est pri-
mordial pour le régulateur longitudinal d’avoir connaissance des angles de braquage des roues du
véhicule.

4.2.1 Hypotheses de travail pour la conception du régulateur longitudinal

Les hypotheses du modeéle de commande longitudinale .#4),, différent en grande partie de
celles du modele de commande latérale .y, présenté en section 3.2. Le report de charges sur
les quatre roues, notamment di a I’accélération, est une des raisons motivant un tel changement
entre le chapitre 3 et celui-ci. Le modele dédié a la conception du régulateur longitudinal est donc
dans un sens plus réaliste que ne I'était .#) ;. La stratégie adoptée entre les deux chapitres est fi-
nalement trés différente : alors que le caractére latéral du modele .4, nous permettait de définir
des fonctions de transfert linéaires, le but de .4, est au contraire de définir le minimum de mo-
deles distincts voire un unique modele, qui devra étre embarqué dans I'architecture de commande
NMPC, qui reste une méthode gourmande en calculs. Cette contrainte implique donc la nécessité
de construire un modele de synthése 4o, plus représentatif de la réalité, quitte a ce qu’il soit

profondément non linéaire.

Hypothese 16 Les angles de braquage dans le modele ., proviennent du calcul issu du feedfor-

ward contenue dans le régulateur latéral (voir chapitre 3).

Comme cela été dit précédemment, la connaissance des angles de braquage sont nécessaires
a l'efficacité de la régulation longitudinale. Estimer les angles de braquage via le feedforward du
régulateur latéral défini précédemment présente néanmoins des avantages :

— Une cohérence est ainsi conservée entre les régulateurs, qui reposent tout deux sur un mo-
dele dynamique du véhicule. Il est néanmoins nécessaire de rappeler que les hypotheses
ne seront pas strictement les mémes.

— Lexpression des angles de braquage du véhicule, dans le modele de commande du régula-
teur longitudinal, sera simple. Elle différera nécessairement de celle qui sera appliquée sur
le véhicule (car présence du feedback) mais le régulateur longitudinal n’a pas besoin de ce
niveau de précision sur I'estimation de I’angle de braquage comme cela sera précisé dans
la section 4.2.8.

— Les équations du feedforward (voir 3.26) mettent en valeur le fait que les angles de braquage
ne dépendent que de la courbure et des pentes. Or ces signaux sont précisément estimables
dans un certain horizon de prédiction (voir la section 4.2). Dans le cadre du MPC, il est donc

aisé de pouvoir déterminer une estimation de la future valeur des angles de braquage.
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Hypothese 17 Les dynamiques des moteurs placés aux roues (temps de retard, inerties etc) ont des
constantes de temps négligeables devant le pas de temps d’échantillonnage choisi pour le MPC. On

ignore ainsi la dynamique de ces actionneurs.

Hypothese 18 On suppose que les ratios de glissements des roues sy,; et sy ; sont considérées simul-
tanément faibles pour que le pneumatique soit considéré dans sa phase d’adhérence (voir section
2.5).

Hypothese 19 Les termes inertiels associés a ¢ et 0 sont considérées négligeables devant les termes

associées a la masse pour le calcul des forces normales

Hypothese 20 Pour le calcul de la vitesse de référence, on suppose parcourir le virage en rotation

circulaire uniforme.

Hypothese 21 Le terrain est supposé étre plan sur l'ensemble de 'horizon de prédiction.
Hypothese 22 Toutes les variables du vecteur d’état sont mesurées ou estimées.
Hypothese 23 La masse du véhicule varie lentement.

Intéressons-nous des a présent a la conception du modele de commande .#),,,. Les équations

utilisées ici proviennent en grande partie du chapitre 2.

4.2.2 Calcul des forces normales

On rappelle les équations de forces normales définies en (2.23) :

(xCy .
Frrr= ¢ mg (Lgcosa — hsin®) — mhay + 1,0
x:

{y L

Fz,FR:(x 1-—
) 27 avec < ‘= mg (drcosa — hsing) — mhay + I (4.10)

FZ,RL:cy(l——" Y d

n
FZ,RR:T](I—(—X) 1_C_y) n=mgcosa

n n

Il est possible de simplifier ces expressions grace a I’hypothese 19 :

F,rL= gdloosa (gLrcosa—ghsin® — hay) (gdrcosa — ghsing — hay)

< F,rr= gdLcosa (gLrcosa—ghsin® — hay)(gdycosa + ghsing + ha,) i
FopL= gdloosa (gLrcosa+ ghsinb + hay) (gdrcosa — ghsing — hay)
F,rr = cdloosa (gLrcosa+ ghsin® + hay)(gdycosa + ghsing + ha,)
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Dans ce cadre, le LTR (Load Transfer Ratio) ou LLT (Lateral Load Transfer) se calcule de la facon

suivante :

F,rr+F;rr— FzrL — FzRL

LLT =
F;pr+Fr+ Fzrr+ FzRR
4.12)
dr—d a, + gsin
11T = 2L 4R y T §sing
d gdcosa

Cette expression du LLT sera primordiale pour la quantification du risque de renversement et

son utilisation pour la génération de la vitesse de référence en section 4.3.5.

4.2.3 Dynamique du centre de gravité
Forces de glissement des pneumatiques

La principale force motrice est la force de glissement présentée en détail dans la section 2.5.
Il est donc évident qu’elle doit étre prise en compte dans la conception de .#),,. On s’inspire des
équations précédemment établies en (2.11), (2.12) et en annexe (B.2) (sur la composition de mou-

vement) pour quantifier le glissement de la roue.

(vx,i) _ ( cos(0;) sin(éi)) (vx—cos(B) cos(P) i y;

Vy,i —sin(6;) cos(d;)] \vy +cos(0) cos()yx;
g o i~ Uy
Vie(FLFR,RLRR}, { ' max(Rw;, vxy) (4.13)

Sy’l =
max(R;wj, Vy,;)

On définit alors les glissements de maniere couplée entre les dynamiques latérale et longitudi-

nale, en accord avec '’hypothése 18.

2 2 2 2
de,i,OSx,i + dFy,i,OSy,i
Fgliss,x,i = ,UFz,in,i
\ St Sf/i
Vi e {FL,FR,RL,RR}, < ' ' (4.14)
2 2 2 2
de,i,OSx,i + dFy,i,OSy,i
Fgliss,y,i = ,UFz,iSy,i\ > 5
§T .+ 8T
X0 Wi

Les équations sont obtenues en considérant la phase linéaire des forces de glissement, voir

I'algorithme 1.

107



Chapitre 4 — Conception d’'un régulateur longitudinal antirenversement d’'un véhicule off-road

Force de résistance au roulement

Tout comme la force de glissement, la force de résistance au roulement (voir section 2.4.2)
intervient fortement dans la dynamique longitudinale, car c’est précisément cette force que doit
compenser la force de glissement pour pouvoir entamer un mouvement. On définit cette force

longitudinale de maniere linéaire par rapport a la force normale de la roue, définie en (4.11)

Vi e {FL,FR,RL,RR}, Fgsisi = =Y Fzi (4.15)

On reconnait ici 'équation précédemment présentée en (2.6).

Dynamique du véhicule dans sa globalité

On inclut ici les principes fondamentaux de la dynamique appliqués au véhicule, ainsi que la
dynamique de lacet. On rajoute également I’équation d’évolution de I'abscisse curviligne, inspiré
du modele cinématique étendue. Lensemble de ces formules peuvent étre retrouvées dans les

expressions établies dans le chapitre 2.

sz/./ — L;:(Fy,FL +Fy,FR) _ L}?(FnyL + Fy,RR) Fx,i _ ( 005(51') Sin(5i)) Fgliss,i,x+ Fresis,i
F,; —sin(d;) cos(6;) Fojics i
—d; (Fy,pr+ Fyre) + dp(Fy,pr + Fy,RR) »t ' ! glissiy
L;— =Lp+ hCG sin(0)
1 . .
Uy =—gsin(@) + — )_ Fy;+cos(6)cos(@)yvy L%y = Lg — hegsin(6)
m ey
) s ~ ot d; = dp + hegsin(g)
X 1 ) d;? =dr—hcg sin(¢p)
l')y =—gsin(p) + — Z Fy,i —cos(0) cos(p)vy m ) ) ) )
‘ Micy = IZ:E[(LR“LLF) (cos(a)® +sin(¢p)”) +
a,
! (d% + d7) (cos(a)* +sin(6)?) +
o 2., 2
SEU=y Uity (he.c + (Nior — heo)?) (sin(p)? +sin(6)?) ]

(4.16)

4.2.4 Dynamique des roues

Les seules équations de dynamique du centre de gravité ne suffisent pas pour quantifier la
dynamique longitudinale du véhicule. Il est indispensable de faire apparaitre également la dyna-
mique a l'origine du mouvement longitudinal, i.e. les dynamiques de rotations de chacune des

roues. On retrouve ainsi le théoréme du moment cinétique déja mentionné en (2.28) :

Vi e {FL,FR,RL,RR}, [;w; = T; — R;Fglissxi (4.17)
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4.2.5 Dynamique des pentes

Lobjectif de cette section est de modéliser I’évolution des pentes sur I’horizon de prédiction.
En effet, dans la conception de .4y, le choix a été fait de considérer les pentes comme un état
et une équation d’évolution doit donc y étre associée. On rappelle tout d’abord les équations per-

mettant d'obtenir les pentes définies notamment en (2.3) :

0 = atan(tan(a) cos(y — ©))

¢ = atan(tan(a) cos(A — 0)) (4.18)

A = atan2|(cosy + tan® a cos( — ©) cosB), (- siny — tan” @ cos(y — ©) sinO)
On peut remanier les équations (4.18) pour obtenir les équations suivantes :

0 = atan(tan(a) cos(y — ©)) cos(y —O)tana =tanf
= (4.19)

¢ = atan(tan(a) cos(A — ©)) sin(y —®)tana = —tang

ya . , o b1 )
L'équivalence provient de 'approximation selon laquelle A = ¢ + o ¢ qui est acceptable en
consultantles figures 2.2 et 2.3c. Ceci est particulierement adapté lorsque la pente est faible comme

le montre la figure 4.1 :

4.5 T T T T T T T

[deg]

jus
2

Ecart maximal entre \ et U+

0 5 10 15 20 25 30 35 40
Pente du terrain « [%)]

e . b2
FIGURE 4.1 - Différence maximale entre A et ¥ — 2
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Pour obtenir les équations d’évolutions des pentes, il suffit de dériver (4.18) en utilisant (4.19)
et 'hypothése 21 selon laquelle @ = © = 0.

tana d(cos(y —0))

- dt _ Ytanasin(y -0)  ytang
~ > — =- : _ /
) 1+tan (XC.OS(U/ 0) 1+tan<0 1 +tan“0 (4.20)
d(sin(y — 9))
o ana—5 _ itanacos(y-©) _ ytand

1+tan2asin(y —0)  1+tanZasin(y —O) __1+tan2(p

Ceci conclut donc la conception des équations d’évolution des pentes. On remarquera le fort

couplage entre ces équations d’évolution et leur caractére non linéaire.

4.2.6 Evolution de la courbure

Comme cela est montré dans (4.23), la courbure est une mesure nécessaire au bon fonction-
nement du régulateur longitudinal, car cette derniére permet I’estimation des angles de braquage.
Cependant, il n'est pas possible de donner une équation d’évolution de la courbure p générique
pour la simple raison que son évolution dépend de la trajectoire a suivre. On établit alors une re-

lation algébrique entre la courbure p et1’abscisse curviligne s :

p=fp(s) (4.21)

Cette relation est fondamentale, car c’est elle qui fait le lien entre la dynamique du véhicule et
le chemin de référence a suivre. Ceci est a distinguer des autres équations d’évolution qui sont des
équations différentielles. Ce détail a une importance dans la conception du régulateur longitudi-

nal.

4.2.7 Prise en compte de la masse

Dans tout sujet de dynamique longitudinale, il est important de se poser la question de la
masse de I'objet a mouvoir. La cause est évidemment physique, relative a la notion de quantité de
mouvement qui caractérise I'énergie nécessaire au mouvement du corps. Comme cela peut étre
remarqué dans les équations (4.11), la masse est un parameétre incontournable de la dynamique
du véhicule off-road et notamment dans I’expression des forces normales aux pneumatiques. Par
exemple, en observant (4.17), il peut étre noté que les couples moteurs doivent compenser les
forces de glissements (proportionnelles a la masse selon (4.14)) en état stationnaire. Il est donc
indispensable d’avoir une mesure de la masse qui permette de fournir une commande cohérente
avec le systeme. D’autres régulateurs notent d’ailleurs cette prépondérance de la masse et de la
nécessité de 'estimer [PFS09].

En accord avec 'hypotheése 23, on modélise la masse comme un état lentement variable, ou

autrement dit constant sur I’horizon de prédiction :
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=0 (4.22)

L'horizon étant de I'ordre de quelques secondes, il s’agit d'une hypothese qui semble bien se
préter au contexte de I’étude, et ce méme pour les situations ot le véhicule peut varier (lentement)

de masse, par exemple pour une Vendangeuse Ou une moissonneuse.

4.2.8 Articulation avec le régulateur latéral

Comme cela a été dit en introduction de la section 4.2, il est nécessaire d’avoir une estima-
tion des angles de braquage sur I'’ensemble de 'horizon de prédiction. Ce qui importe réellement
n'est pas tant la présence du régulateur latéral présenté plus tot dans le manuscrit, mais plutot
un moyen de pouvoir prédire les angles de braquage qui seront appliqués aux roues du véhicule.
Le choix a été fait d’estimer ces angles de braquage via I'organe feedforward du régulateur latéral
présenté dans le chapitre 3. Cet organe est capable de calculer des angles de braquage grace al'es-
timation des courbures et pentes futures, déterminées respectivement par le chemin de référence

(voir (4.21) ) et’équation d’évolution des pentes (4.20).

Lgcos(a) — hsin(0)
L

LRmUJZC mgLp

+
or B F LCr LCFr 0
sing

CF =dF ,Eo,u mg

S

v
F, r sans accélération

) avecy - renac (4.23)
Lrmv2  mgLp = R sans accélération

R ICg LCg

-

Lrpcos(a)+h sin(Hf
L

Cr=dFyroumg

Ces angles de braquage sont bien évidemment différents de ceux qui seront réellement appli-
qués, en raison notamment de la présence du feedback dans le régulateur H,>/ H,, qui prend en
compte les écarts du véhicule au chemin de référence via les variables j et ¢. Le choix a été fait de
ne pas modéliser I'évolution de ces écarts dans le cadre du régulateur longitudinal afin d’avoir un
modele d’angles de braquage plus simple. Les angles de braquage a chaque roue sont obtenus via

la modélisation d’Ackermann (voir la section annexe C.1).
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2Ltan(0 )
2L + d(tan(aR) - tan(5p))

0fr = arctan

2Ltan(0 )

2L—d (tan(aR) - tan(5p))
) (4.24)

2Ltan(0R)

Opr = arctan

Ogrr = arctan
2L+ d(tan(éR) - tan(5p))

2Ltan(0R)

Orr = arctan

2L — d(tan(éR) - tan(ép))

4.3 Conception du régulateur MPC

Maintenant que les équations du modele continu ont été explicitées, il est temps de décrire le

régulateur NMPC dans lequel ces derniéres seront utilisées.

4.3.1 Définition du modele discret de synthese

Au moyen des équations d’évolution du systeme continu défini dans la section 4.2, il est pos-

sible de définir le systeme algébro-différentiel suivant :

x(1) = fe(x(0), u(e), a(t), p)
a(t) = fa(x(t), u(t), p) (4.25)
x(0) = xg
avec:
— x € X S R™ est I’état du véhicule, constitué de n, variables. X est I'ensemble compact des
états admissibles du véhicule.
— a € A < R™ est 'ensemble des n, variables du systeme liées de maniere algébrique au
systeme. A est]’ensemble compact de ces variables.
— u € U < R™ est 'ensemble des n, variables de commande du systeme. U est I'ensemble
compact de ces variables.

— p eR" estI'ensemble des n;, parametres du modele (parametres de pneu, du sol, etc.).
Vecteur x Le vecteur d’état x est constitué des variables suivantes :

T
xé(vx l)y 1// S WfF; WFR WRL WRR M 7] (p) (4.26)

Les équations d’évolution de ces grandeurs sont décrites dans (4.16) (évolution des vitesses vy
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et vy, de la vitesse de lacet y et de 'abscisse curviligne s), (4.17) (évolution des vitesses de rotation
des 4 roues), (4.20) (évolution des pentes 0 et ¢) et (4.22) (évolution de la masse). On nomme les

composantes de ce vecteur les variables d’état ou les variables différentielles.

Vecteur a2 Quand au vecteur g, il est constitué des variables suivantes :

a2 (a, ay p]T (4.27)

Ces variables sont liées de maniere algébrique au systéme (4.25) et non pas de maniere dif-
férentielle comme pour les composantes de x. On les nomme alors variables algébriques. Sans la
définition des accélérations explicitée en (4.16), il serait, en effet, impossible de définir les forces
normales en (4.11), elles-mémes arguments des forces de glissement et de résistance au roulement
permettant de calculer lesdites accélérations. La derniere variable algébrique est liée au profil du
chemin de référence. En effet, a travers (4.21), il est possible de relier '’abscisse curviligne s avec la

courbure de la trajectoire qui lui est associée.

Vecteur u Le vecteur u est le vecteur rassemblant les commandes du systéme, i.e. les couples

moteurs aux 4 roues :
A T
u= (TFL Trr Tre TRR) (4.28)

Discrétisation du modele Bien que la plupart des systemes réels soient décrits sous la forme de
modeles a temps continu, il est courant de les discrétiser pour des raisons de conception et d'im-
plémentation de la loi de commande. Cette remarque se vérifie particulierement pour les travaux

de régulation en NMPC. Le modele (4.25) est ainsi discrétisé afin d’obtenir le systeme (4.29).

k1 = f(xk’ uk,ak’p)
a* = f, (x5, u*, p) (4.29)
.X,'O = X0

Ce modeéle est obtenu en intégrant, a chaque pas d’échantillonnage 7, le modele continu (4.25)
en utilisant la méthode de Runge-Kutta [Pre+07]. Dans ce contexte, la commande u* est donc

considérée comme une fonction constante sur les intervalles [, 1] = [t + kT, to+ (k+ 1) 7] :

uf = u(ty) = u(ty), te € [ty tegal (4.30)

4.3.2 Résolution du probléeme NMPC a chaque pas de temps

Le modele discret ayant été obtenu, il est maintenant possible de définir le probleme d’optimi-
sation du régulateur NMPC. Définissons fy comme l'instant actuel et U l] une séquencede j—i+1

commandes entre les instants fy+i7 et fp+ jT,avec 0 < i < j. Définissons de méme X l] la séquence
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des j—i+1 états successifs, entre )+ it et fo+ k1, correspondant a cette séquence de commande.

Nous obtenons alors les relations suivantes :

k+1 _ k ,,k k
U’ é(ui L+l i+2 uj) X =fxutat p)
1 PR
JHla (i i+l Li+2 j j+1 tel quevk e [, ], a :fa(xk, uk;P) (4.31)
X :(x X x v x o xJ ) 0
X =X

N P . . N ) 4
Le but de notre probleme NMPC est de déterminer une séquence de commandes U, ” et d’états
Np+1 . ) o N e s .
futurs X, ” i permettant simultanément de minimiser un cott et de respecter les différentes contraintes
du probleme. Ce probleme, comme cela est visible sur (4.31), est résolue via la méthode de mul-
tiple shooting directe. Cette méthode a I'inconvénient de rajouter de nombreuses variables d’op-
timisation, mais le gain temporel de calcul est particulierement intéressant [HEM19]. Définissons
N £ ’ . Np Np+1 N o e

ce cout J, dépendant des séquences (inconnus) U, " et X, et des parametres initiaux 1 et xg

(connus) :

N, N
p p
N, _N,+1 i ; ; ; Ny+1
p p _ i 0 | Np+1 _ p
](U1 ,X1 ,uo,xo) = E U — U 0 + E X — Xy R + ’x Koo ) (4.32)
i=1 i=1 N n,
— — | —

Vv
N 7
colit surlacommande coft sur les états intermédiaires cotsurl'état final
Ny

~
cott sur I'état

Ce cott J permet de quantifier I'écart entre une dynamique de référence (tant par rapport a
I’état que par rapport a la commande) et la dynamique du véhicule dans les instants futurs. J est
ci-dessus décrit de maniere générale; son expression est précisée en section 4.3.3.

Cette minimisation de J doit se faire dans le respect de certaines contraintes cependant. Ces

contraintes peuvent étre réparties entre deux catégories :

— Limitations physiques : le véhicule et ses composants, en tant que systemes physiques
réels, possedent des limitations physiques. Les performances maximales des moteurs a
chacune des roues en sont un exemple dans le contexte de suivi de trajectoire. Les contraintes
liées aux hypotheses posées pour la conception du modéle, comme les contraintes d’anti-
patinage, peuvent aussi étre incorporées dans cette catégorie. Enfin, les équations d’état
(4.29) peuvent aussi intégrer cette catégorie.

— Objectifs de commande : lorsque la commande d'un systeme est congue, il est important
de penser aux différents phénomenes qui animent ce dernier. Cela permet d’envisager I'en-
semble des scénarios de trajectoires possibles par le systéme et ainsi de les classer en deux
grandes catégories : les scénarios "souhaitables" d'un point de vue utilisateur et les scéna-
rios "indésirables". Les contraintes liées aux objectifs de commande permettent de distin-
guer les deux types de scénarios et d’ignorer les trajectoires non souhaitées, bien qu’étant

plausibles physiquement. Ces contraintes doivent étre paramétrées de maniere tres fine, au
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risque de créer un systéme qui ne puisse répondre a toutes les contraintes simultanément.

La limitation des accélérations ou du LLT rentrent dans cette catégorie de contraintes.

Ces contraintes, définies plus tard en section 4.3.4, peuvent étre modélisées par les relations

en (4.33). Les fonctions g et h permettent de calculer sur chaque pas de temps les contraintes liées

ala commande et I’état du véhicule, hors équations d’état du modéle discret (qui elles sont issues

de (4.29)).

Np+1 N, .
X, P et U, ” respectent les contraintes <= Yk € [1, Np], <

k+1 k .k _k
x"T=f(x"u",at, p)

k k , k
a” =fa(x",u", p)
xO =X0

(4.33)
uO =Uy

8min < g(xk, uk, ak, P) < max

O:h(xk,uk,ak,p)

Le probleme d’optimisation est maintenant posé : il est nécessaire de déterminer les séquences

d’état et de commande minimisant J (4.32) tout en respectant les contraintes (4.33). Il ne reste plus

s . . . Np+1 , .
qu'a extraire la commande u' de la séquence de commande optimale U, ”" et de I'appliquer au

véhicule. On la note uj.

La méthodologie générale du régulateur MPC est schématisée dans la figure 4.2.

Chemin de référence f, (voir (4.21))

l

—>

Minimiser J (4.32) avec les contraintes (4.33) :

ox’ =x
X0 ou’ =y u Systeme a controler :
Capteurs > o xk+1 = £(xk uk ak, p) > véhicule + régulateur
eak = fa(xk, uk, p) latéral nominal

ovie[o,N,-1]

e h(xk, uk a* p)=0

® gnin < g(xF, uk, ak, p) < gmax

FIGURE 4.2 — Méthodologie du régulateur MPC

Conformément a ’hypotheése 22, il est nécessaire de mesurer I'ensemble des états et des com-

mandes pour que le régulateur puisse fonctionner dans la configuration présentée. Le bloc inti-

tulé Capteurs fait donc aussi bien référence aux capteurs physiques qu’aux capteurs virtuels, qui

reconstruisent les états manquants.
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4.3.3 Définition de la fonction cotit a minimiser

La fonction de cott J, introduite en (4.32), a une importance toute particuliere dans le pro-
bléme de régulation du systéme. C’est elle qui définit la dynamique et les performances souhai-
tées pour le véhicule le long du chemin de référence. Dans un premier temps, il est nécessaire de
sélectionner les variables dont une évolution spécifique est souhaitable dans un futur proche de

ceux dont I’évolution ne doit pas intervenir dans la prise de décision du régulateur MPC.

Les variables d’états influencant fortement la dynamique latérale, parmi lesquelles on compte
vy et 1/, ne doivent pas intervenir dans I'expression de J. En effet, ce régulateur longitudinal MPC
a été congu dans I'optique ou la systéme a réguler est le véhicule off-road muni du régulateur
latéral défini dans le chapitre 3, en accord avec 'hypothese 16 (voir figure 4.2). Il est donc dange-
reux de vouloir contraindre ces variables qui n'interviennent pas directement dans la dynamique
longitudinale du véhicule et qui pourraient mettre a mal I'efficacité du régulateur latéral. Chaque
régulateur dispose de son propre champ de compétences et il faut séparer de maniere claire les

objectifs de chacun.

Les variables d’état m, 6, ¢ sont quant a eux dépendants du chemin de référence ou du scé-
nario de travail considéré. Il n’est donc pas possible d’en donner une évolution souhaitée sur un
certain horizon. De plus, les pentes 0 et ¢ dépendent de I'angle de lacet y (voir (2.3)), variable fon-
damentale de la dynamique latérale. Selon le méme principe que précédemment, il est plus sage

de ne pas les considérer dans la fonction cofit.

Ne reste alors dans le vecteur d’états que les grandeurs vy, s et w;. Il semble évident que la
premiere d’entre elles doit représenter une part importante de la fonction de cotit de ce régulateur
longitudinal; on rappelle que le contréleur NMPC a un role de régulateur de vitesse avant tout.
Quant a I'abscisse curviligne s, son évolution dépend principalement de v, (potentiellement va-
riable), il n’est donc pas nécessaire de faire intervenir cette grandeur dans la fonction cofit. L'évo-
lution souhaitée des vitesses de rotation w; des roues n’est pas aisée a définir en raison des glisse-
ments a priori inconnus et variables. L'éventuel report de charges (voir (4.11)) rend d’autant plus
difficile '’estimation des forces de glissements souhaitées et donc des vitesses de rotation des roues

associées. Ces vitesses de rotation n'interviendront donc pas directement dans la fonction cofit.

Cependant, la considération du ratio de glissement longitudinal s, a chaque roue (voir défini-
tion en (2.11)) se doit d’étre présente dans la définition de la fonction cott. En effet, I’égalité de
ce ratio de glissement entre toutes les roues est un gage de bonne traction du véhicule. L'objec-
tif ici n'est pas de définir un ratio de glissement de référence que toutes les roues doivent suivre,
car la constance du ratio de glissement empécherait de moduler I'accélération du véhicule. Le but
est plutot de pénaliser la variance instantanée des quatre ratios de glissements. Limiter cette va-
riance des quatre ratios de glissements simultanés permet de viser I'égalité des quatre ratios de
glissements a chaque instant le long du parcours, vers une valeur commune et potentiellement
variable. Le fait de limiter la dispersion des ratios de glissement a un avantage certain : il assure

la cohérence de la dynamique latérale. En effet, si seules la vitesse de référence et les puissances
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instantanées des moteurs placés au niveau des roues roues interviennent dans la fonction cofit J,
rien n'empéche d’avoir des roues effectuant une rotation lente et d’autres une rotation beaucoup
plus forte, tant que la vitesse du centre de gravité suit la vitesse de référence. Il s’agit évidemment
d’une situation indésirable car elle peut potentiellement entrainer une vitesse de lacet indésirable.
Néanmoins, cette situation est prévenue via cette contribution de la variance des ratios de glisse-
ment dans la fonction cott, qui impose une dynamique des roues commune. Cette stratégie de
controle, permettant une distribution optimale de la force de traction, est répandue dans la litté-
rature [AM19].

En ce qui concerne la commande, son impact dans J doit étre significatif pour ménager les ef-
forts de commande sans trop sacrifier a la régulation de la vitesse. Il peut étre inadéquat de réaliser
parfaitement la référence de vitesse si cela nécessite une commande trop erratique. Cette derniere
doit donc étre prévenue via le critere /. Comme on le voit dans le théoreme cinétique appliqué au
moyeu de la roue (4.17), c’est la différence entre le couple moteur et la force de glissement qui met
en rotation la roue. Il n’est donc pas particulierement sage de pénaliser un couple trop important,
qui peut étre nécessaire en cas de glissement important. On préférera plutot son évolution trop
abrupte afin d’établir une dynamique longitudinale douce. Ceci confére deux avantages impor-
tants : tout d’abord, la limitation des gradients de couples évite d’entrainer un gradient de couple
de lacet trop important, qui remettrait en cause la régulation latérale du véhicule. De plus, cela
permet d’établir une vitesse longitudinale lentement variable, ce qui stabilise I’ensemble du sys-
teme. Dans le domaine discret, on pénalise ainsi la différence entre deux commandes de couples
successifs, grandeur qui interviendra dans la définition de la fonction cofit.

En posant Vk € [1, Np]], AuF = u*F — 4*=1 on obtient alors I’expression de la fonction cofit sui-

vante :

ref ref

N, N,+1 Np T . N Y k Ny+1  Np+1)\2
](U1 "X, " ,uo,xo) = Zi(Au’) QAu' + ZiR(v;— v! ) +SVar({sx,,-} )+Rﬁn(pr -v_ ? )
1= 1= \ V)

(. ) ~

v
« v N e P colt surl’état final
cofit sur lacommande coft sur les états intermédiaires
N

J/

coft surl’état

(4.34)
Dans cette expression, R, S et Rg,, sont des scalaires et Q une matrice définie positive. Quant a

Var ({sx,i}k), il s’agit de la variance des ratios de glissements des quatre roues a l'instant k.

4.3.4 Définition des contraintes du probleme

Maintenant que la fonction J représentant la fonction a minimiser est caractérisée, intéres-
sons nous aux fonctions g et h de I’équation (4.33) représentant les contraintes du probleme, qui

portent autant sur I’état du systéme que sur la commande.
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Contrainte sur I'état et les variables algébriques

La premiere des contraintes correspond aux contraintes d’évolution du systeme représentées
par les équations d’état (4.29). Outre la volonté de garantir que le modele embarqué dans la com-
mande MPC respecte la dynamique du systeme, il faut prendre aussi en compte que ses états
doivent respecter certaines limitations physiques. La vitesse du véhicule ne peut pas étre infinie
ou les pentes latérale ou longitudinale ne peuvent étre supérieures a la pente du terrain a. On ap-
plique donc naturellement au vecteur d’états ainsi qu’a celui des variables algébriques (ax, ay et
p) des bornes minimales et maximales :

k
min < X Xmax

x
Vke[1,N,+1], (4.35)
a

NN

N
k
min < 4 Amax

Contrainte sur la commande

La commande, qui est ici le couple appliqué a chacune des roues, doit étre également satu-
rée. Cette limitation a bien évidemment des origines mécaniques, liées a la conception méme du
moteur. Cependant, il est également possible de volontairement limiter les couples minimaux et
maximaux de chacun des moteurs pour des raisons énergétiques ou de durée de vie. Bien que
ceux-ci soient capables de générer des couples maximaux trés importants, il est souvent souhai-
table de se limiter a une utilisation nominale.

Cette saturation de la commande intervient a deux niveaux dans le sujet : on souhaite limiter

I’énergie et la puissance du moteur. Pour

Ve [1,Np], thmin < u* < tmax (4.36)

De méme, on cherchera a limiter la variation de la commande (donc du couple ala roue) ce qui
permet, pour une vitesse de rotation donnée, de limiter la puissance instantanée du moteur. En

k_ uk—l

posant Auk = u , on parvient a encadrer la différence de commandes (discretes) entre deux

pas de temps successifs, avec Pj min €t Pj max l€s puissances extrémales du moteur j al'instant i et
7 le pas d’échantillonage du NMPC.

V(k, j) € [1, Ny x {FL, FR,RL,RR}, TPjmin<Auf <TPjma 4.37)

Contrainte sur 'antirenversement

En plus des contraintes sur I'état et la commande, il est nécessaire de garantir la stabilité du
véhicule, notamment dans un objectif de prévention du renversement du véhicule. Il est donc
souhaité qu’a tout moment de la régulation longitudinale du véhicule, on ait la relation suivante

surle LLT (voir (4.12) pour sa définition) :

Vke€[1,Np], LLTmin < LLT* < LLTpay (4.38)
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Intéressons-nous maintenant aux limites physiques qui s'imposent aux parametres LLT i, et
LLTax. En effet, méme al’arrét, un véhicule off-road peut subir un LLT non nulle s’il est dans une
pente. Il serait donc totalement incohérent d'imposer dans cette pente un LLTin ou LLT iy« trop
faible en norme, qui serait alors forcément dépassé. Calculons tout d’abord le LLT a vitesse nulle,

configuration de stabilité optimale.

dr—dp +2hp><02+gsin(p

LLT,; =
vitesse nulle d gd cosa (4.39)
_dip—dg N 2hsing
T d dcosa

La situation la plus contraignante en termes de LLT est celle ou la pente latérale est maximale,
i.e.lorsque ¢ = +a. Notons LLTente la norme maximale de LLTyjtesse nulle; qui st notamment due
a la pente. LLTpente est donc un outil de validation des bornes LLT i, et LLT . 1l est effective-
ment nécessaire que LLT i, et LLT iy« soient strictement supérieurs en valeur absolue a la valeur
maximale de LLTyjesse nulle -€. LLTpente- Dans le cas contraire, le véhicule pourrait, en fonction de
son orientation dans la pente, dépasser les bornes du LLT méme a vitesse nulle, ce qui n’est pas
évidemment pas souhaitable. Il faut considérer LLTente comme une quantification de I’équilibre
d’un véhicule particulier dans une pente particuliere.

Lorsque LLTpente st trop important et rentre en contradiction avec les valeurs choisies par
I'utilisateur de LLTin et LLTya, cela veut dire que le véhicule, trop haut et/ou trop déséquilibré
entre la droite et la gauche, ne devrait pas évoluer dans une pente aussi considérable, car le risque

de renversement est trop important du point de vue de I'utilisateur.

. o LLTmin < —LLTpente
LLT i, et LLT .« bien définis <=
LLTax > LLTpente (4.40)

d;—drp+2htana| |d; —dr—2htana )

)

d d

La valeur LLTpente permet donc de disqualifier simplement des valeurs de LLT iy et LLT yax.

avec LLTpente = max(

Par exemple, posons les parameétres suivants :

— dp = dp — Véhicule équilibré

— h=17m

— d=1.83m

On obtient alors la relation montrée figure 4.3 entre la pente @ du terrain et le parametre
LLTpente-

Cette relation, quasi-linéaire (car « petit) indique qu'une grande pente entraine un grand LLT pente.
Par exemple, pour une pente de 17.9 deg, LLTpente vaut 0.6. Cela veut dire que dans cette pente, il
faut considérer que le LLT sera au minimum de 0.6, correspondant a une répartition des charges
del’ordre de 80% / 20%. Il faut donc considérer au minimum ce LLT dans les contraintes d’antiren-
versement pour cette pente. La géométrie du terrain contraint donc nécessairement les objectifs

de commande et cette derniere doit étre prise en compte dans la conception du régulateur.
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FIGURE 4.3 — Relation entre LLTpente €t la pente a

Contrainte sur 'antipatinage

L'état des pneumatiques doit étre considéré dans le probléme d’optimisation de la régulation
longitudinale. Il est nécessaire de considérer un ratio de glissement faible pour deux raisons :

— La perte d’adhérence du véhicule, lorsque la force de glissement est maximale, doit étre
évitée. Cela est accompli en empéchant le pneumatique d’atteindre la zone de patinage
(voir section 2.5).

— Afin de rester cohérent avec le modele de pneumatique adopté dans cette section, il est
recommandé de contraindre le véhicule afin de rester dans la zone d’adhérence supposée
dans la conception du modele NMPC embarqué.

Cette contrainte se traduit simplement par I’équation suivante :

Vke[1,Np,], Vj € {FL,FR,RL, RR}, Sy, jmin < Sk ; < Sz jmax 4.41)

Il ne faut pas voir dans cette contrainte d’antipatinage une redondance avec la prise en compte
des glissements dans le critere NMPC (4.34). La fonction cotit considere la dispersion des ratios de
glissements sy ; tandis que la contrainte (4.41) impose une valeur minimale et maximale a chacun
de ces ratios.

Assurance du respect de la loi de Coulomb

Bien que les forces soient limitées indirectement par I'utilisateur (via la limitations des ratios
de glissement par exemple), il est néanmoins de bon ton de s’assurer que la loi de Coulomb (voir
(2.15)) est bien respectée a tout instant. C’est pour cela que nous rajoutons cette contrainte dans
le probléeme d’optimisation :
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[l * (Pl

gliss, x,i gliss, y,i

u? (FF)°

Vke[1,N,], Vie{FL,FR,RL,RR}, (4.42)

4.3.5 Définition de la vitesse de référence
Présentation du probléeme de la vitesse de référence

Comme cela a été montré dans la définition de la fonction cofit en section 4.3.3, seules trois
composantes sont a minimiser :
— La puissance instantanée de chacun des moteurs aux roues, i.e. les Au de ’équation (4.37).
Cette minimisation permet un lissage de la commande et in fine une conduite plus souple.

— La variance des quatre ratios de glissement s, ;. En effet, tendre vers I'égalité des ratios de
glissement entre toutes les roues permet de prévenir une éventuelle dynamique latérale
créée par des forces anormalement distinctes entre le co6té gauche et droit du véhicule. De
méme, elle permet d’éviter une dynamique contre-productive entre les roues d'un méme
coté (I'un qui avance et I'autre qui freine par exemple).

— L'écart entre la vitesse du véhicule et la vitesse de référence. Ce critere correspond a I’ob-

jectif de maximisation de la vitesse du véhicule off-road.

En rajoutant les contraintes du probleme NMPC (voir section précédente), ces trois critéres
permettent en théorie de définir une trajectoire stable pour le suivi de vitesse du véhicule. Mais
une question reste toutefois en suspens : quelle est la vitesse de référence?

Cette question, de prime abord plutot triviale, doit étre analysée selon des arguments solides,
au risque de définir un régulateur longitudinal inefficace et dangereux pour la stabilité du véhi-
cule. Considérons plusieurs stratégies de conception de la vitesse de référence et comparons les

avantages et inconvénients de chacune ds solutions.

Vitesse de référence constante Considérons dans un premier temps une vitesse de référence
constante. Dans |'objectif de maximisation de la vitesse le long du parcours, cette vitesse se doit
de correspondre a la plus haute vitesse souhaitée sur le chemin de référence. Dans le contexte que
nous considérons dans ce présent manuscrit (terrain pentu en faible adhérence), une vitesse de
15 km/h est déja une vitesse relativement élevée. Imaginons des a présent la situation suivante :
le véhicule off-road effectue une ligne droite a la vitesse maximale et s’appréte a effectuer un vi-
rage avec une courbure particulierement élevée et dans une pente défavorable. Grace au caracteére
prédictif du régulateur, ce dernier diminuera la vitesse du systeme dans le virage afin de respecter
les contraintes de stabilité du véhicule. Cependant, en raison de la définition de la fonction cofit,
cette diminution de la vitesse sera nécessairement minimale, afin de respecter le principe méme
de la fonction cofit. Le systeme parcourt donc le virage a une vitesse élevée, avec les contraintes du
probléeme de régulateur (stabilité latérale notamment) atteignant leurs bornes extrémales. Et c’est

1a ot11a possibilité d'un probleme de faisabilité apparait. Le fait que .4,y soit différent du systeme
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réel (temps de retard, incertitudes paramétriques, dynamiques négligées etc.) suffit pour prouver
I’absence de garantie du respect des contraintes sur I'état du systeme réel. L'état initial, argument
du régulateur, peut donc vraisemblablement étre un état non admissible pour le régulateur, en-
trainant alors le probléme de faisabilité mentionné précédemment. Bien que la solution d’'une
vitesse de référence constante soit la plus simple, il semble que ce ne soit pas une solution viable
pour un systeme évoluant dans un terrain nécessitant une vitesse tres variable. Cette solution est

donc rejetée.

Vitesse de référence instantanée, dépendante del’état du véhicule Une autre approche est donc
adoptée dans ce travail : on calcule la vitesse de référence en fonction de I'état instantanée du vé-
hicule : vr’f3 ¢ = Soes (xk) Cette approche permet de réduire volontairement la vitesse, ce qui aura
tendance a stabiliser le systéme et a ne pas mobiliser les contraintes. En limitant volontairement
la vitesse de référence, on empéche le systeme d’atteindre des états potentiellement dangereux,
mais cela se fait au prix d'une vitesse de référence qui risque d’étre sous-optimale. Ce choix est
assumé afin d’assurer un risque de renversement minimal. La suite de cette section s'intéresse a

la définition concrete de cette vitesse dépendante de I’état du systeme.

Recherche d’'une expression de vitesse cohérente avec 'environnement

Maintenant que le constat de la nécessité d'une vitesse de référence fonction de I’état est posé,
il est temps de s’intéresser a sa conception.
Pour cela, on fera appel a la notion de LLT Lateral Load Transfer. On rappelle I'expression du

LLT exprimée en (4.12) :

dr—dgp ay+ gsing

LLT =
d gdcosa

(4.43)

Pour exprimer ce LLT en fonction de la vitesse, nous allons utiliser I'hypothese 20 stipulant
que le virage est effectué de maniere circulaire et uniforme. Dans ce cas, nous avons la relation
simple suivante :

Qy,virage = P V;ZC (4.44)

On s’intéresse en particulier au virage, car c’est ce dernier qui met a mal la stabilité du véhicule.
Parcourir une ligne droite a accélérations et pentes constantes ne change pas le LLT comme le
montre |'expression des forces en (4.11). Par contre, le virage influence fortement ’accélération
latérale et donc le LLT, voir (4.12). On s'intéressera au cas p = 0 un peu plus tard. En introduisant
la vitesse de référence vyqf, on obtient donc I'expression du LLT suivante :

d; — dp PV +gsing

LLT s = +2h
ref d gdcosa

(4.45)

LLT,es est une valeur de LLT choisie par l'utilisateur, qui est le LLT que 'on ne souhaitera

pas dépasser le long du chemin de référence. Ce LLT;f doit étre différencié en fonction du virage,
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caractérisée par p. En effet, un LLT négatif, noté LLT _; sera étudié lors d'un virage a droite (a,
négatif) tandis qu'un LLT positif, noté LLT  sera a considérer en virage a gauche. Ces valeurs
doivent nécessairement respecter les mémes contraintes que LLT iy et LLTax définis dans 4.3.4.
Un remaniement de (4.45) permet d’obtenir la relation suivante :
2 g dLLTref—dL+dR

=|cosa —sing (4.46)

Uref: ) 2h

Avant d’effectuer le passage a la racine, il est nécessaire de s’interroger sur le signe du membre
de droite de I'’équation. En effet, la courbure est signée : positive en cas de virage vers la gauche,
négative vers la droite. De plus, on peut aussi s’interroger sur le signe de |’expression a I'intérieur
de la parenthese, avec la pente qui est variable et LLT;¢f qui peut étre positif ou négatif.

Trouvons alors les conditions sur les pentes ¢ admissibles pour la construction de la vitesse
de référence. Autrement dit, déterminons les différents couples (p, ¢) permettant la construction

d’une vitesse de référence.

ALLT et —dr+d
Uref bien définie <= g (cosa ref2h LT7R _sin (p) >0
0
dLLT' —d;+d
g(cosa ref2h L R—sin<p)>0 sip>0
e dALLT .—dp+d
—dr+
g (cosa reth LR —sin(p) >0 sip<0 (4.47)
[y
dLLTr-(:f— d; +dp
sing < cosa sip>0
— X 2h
dLLTr;f— dr +dpg
sing > cosa °h sip<0

On aboutit alors a une inéquation trigonométrique trés simple a résoudre. On limite 'angle de

dévers a sa valeur maximale ou minimale, d’ot1 les bornes +« au lieu du traditionnel + >

. dLLTer—dL+dR .

@€ |—a,arcsin|cosa sip>0
2h
Uret bien définie <= { $max,gauche L (4.48)

. dLLTr;f—dL+dR .

(@ € | arcsin (cosaz ), al sip<O0
2h
(Pmin‘,:lroite

L'équivalence en (4.48) montre I'importance du sens du virage dans la définition de la pente
latérale maximale admissible. Cela est de plus physiquement cohérent : lors d'un virage a gauche
(p > 0), il est préférable (en termes de stabilité du LLT) d’avoir le coté droit surélevé (¢ < 0) pour

équilibrer le véhicule. Le raisonnement similaire pour le virage a droite est tout aussi valable. On
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peut voir cela notamment sur beaucoup de pistes de courses; pour un rayon de courbure donné,
un virage relevé permet de passer a une vitesse plus importante. Les bornes de pentes en (4.48)
sont donc indicatrices de situations dans lesquelles le véhicule n’aurait de toute maniere pas pu

évoluer, car les bornes de sécurité imposées par I'utilisateur sont déja franchies.

Maintenant que les conditions de validité du calcul de la vitesse de référence sont établies, il
est possible de définir la vitesse de référence en fonction de I'état, en utilisant notamment (4.40),
(4.46) et (4.48) .

. C
min | v, J

Vref = § ALLT . —d; +d
min(vfef,\/g (cosa ref 7 R—sin(p)) sip<0

dLLTer— dL +dp
cosa 7 —sing sip>0

 |0q

2h
Ve Sip=0
dLLT — d; +dp
@ € | —a, arcsin (cosa ref2h sip>0 (4.49)
dLLTr;f— dr +dpg
QE arcsin(cosa ),a si p<O
avec < : 2h

—1 < LLTin < LLT,; < —LLTpente <0 < LLTpente < LLT;E:f < LLThax <1

|

Comme la division par une courbure infime peut faire diverger la valeur de la vitesse de réfé-

dr—dr+2htana
d

dr—dr—2htana
d

)y

rence, on la sature par la vitesse maximale souhaitée du véhicule, notée vy .. C'est également la
vitesse qui est choisie en ligne droite, car la stabilité latérale du véhicule n’est alors pas remise en
question. (4.49) met aussi en évidence 'importance du réglage des parametres LLT;;f et LLT ..
IIs doivent étre suffisamment importants (en norme) pour qu’ils soient valables méme en cas de
grandes pentes (voir la définition de LLTpente €n page 118). Mais ces parametres ne peuvent pas
étre plus importants que les bornes minimales et maximales (choisies par I'utilisateur) définies
a la méme section. Il est cohérent de choisir LLT;ef 1égerement en dega des bornes minimales et
maximales afin d’avoir une dynamique véhicule qui permette une vitesse satisfaisante.

La figure 4.4 indique I'évolution de la vitesse de référence en fonction de la courbure et de la
pente, illustrant ainsi la définition (4.49). Les parametres adoptés sont les suivants :

— dg = d; — Véhicule équilibré

— LLT, ;= 0.55 = ~LLT,_, —, représentatif d'une répartition de la charge entre les cotés droit

et gauche 77.5% / 22.5%
— h=1.7m
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— d=1.83m
— v;s=17km/h
— a =15 deg (pente a 27%)

20

16

14

10

[$)]
T

]
a
T

Pente latérale [deg]

_20 1 1 1 1 | 1 | ]
-0.2 -0.15 -0.1 -0.05 0 0.05 0.1 0.15 0.2

Courbure du chemin de référence [m—1]

FIGURE 4.4 — Détermination de la vitesse de référence (km/h) en fonction de la pente et de la
courbure de référence

On constante que malgré I’apparente discontinuité de la vitesse en (4.49) en fonction du signe

de la courbure, la définition de la vitesse de référence reste cohérente lorsque la courbure est

c
ref

de 0. Lautre principal enseignement de la figure 4.4 est la non symétrie de la vitesse de référence

proche de 0. Ce fait s’explique notamment par la saturation par v¢ ;lorsque la courbure est proche

en fonction de ¢ et de p en concordance avec les remarques précédentes.

4.4 Résultats du régulateur MPC dans un simulateur correspon-

dant au modele de synthese

Cette ultime section du chapitre 4 s’intéressera a ’analyse des premiers résultats obtenus avec
ce régulateur MPC implémenté sur un simulateur discret construit sur la base du modele de syn-

these.
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4.4.1 Présentation de 'implémentation

I est important de souligner que le modele qui est utilisé dans cette section est un modele
simplifié du véhicule. En effet, nous testons le régulateur MPC dans le cas ot le systéeme a controler
correspondrait au modele importé dans le régulateur NMPC (autrement dit le modeéle .#),;,), voir
figure 4.5. Les résultats du régulateur MPC dans un simulateur plus réaliste, prenant en compte
les dynamiques non linéaires du véhicule et le couplage avec le régulateur latéral seront présentés

en chapitre 5.

Xj Retard
(conditions initiales : xg)

Chemin de référence f, (voir (4.21))
l Xj+1

Minimiser J (4.34) avec les contraintes (4.33) :

. 0’ =1x; | Modele discret :
0u’=u; | exjn=flxj,uja)p)
o x*1 = f(x*, u¥, ak, p) | ea;=falxj,uj,p)
k_ ko k
| evie[o,N,—1] ea” = falx ;Cu ;Cp)k
® Zmin < g(x*, u", a%, p) < gmax N
.h(xk’ uk) ak) P) =0 u]

FIGURE 4.5 — Simulateur du régulateur MPC correspondant au modele de synthese

Le modele utilisé dans ce régulateur provient du modele discret défini en (4.29). Quant aux
contraintes du régulateur NMPC caractérisées par les fonctions g et & de la figure 4.5, elles sont
définies dans la section 4.3.4 :

— Contrainte sur la commande (4.36), (4.37)

— Contrainte sur la stabilité latérale du véhicule (4.38), (4.40)

— Contrainte d’antipatinage (4.41)

— Contrainte de Coulomb (4.42)

— Contrainte sur I'état (4.35)

Les parametres de commandes sont les suivants :

— FEchantillonnage 7 : 500 ms. La dynamique longitudinale est en effet suffisamment lente

pour se permettre d’avoir des temps d’échantillonnage relativement importants.

— Horizon de prédiction N, = 10. Ceci permet un horizon de prédiction de 5 secondes, ce qui

est acceptable en considérant les vitesses relativement faibles associées au contexte.

La Table 4.1 reprend les principaux parametres du systeme a controler. Les roues sont consi-
dérées comme identiques mais les différencier est cependant possible.

Les parametres min/max du probleme (nécessaires a la définition des contraintes dans la fonc-
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Lr 1.382m dr 0.915m hca 1.7m
Lp 1.833 m dg 0.915m Riot 2.8m
Lioues 9.082 kg.m? Troues 0.495 m m 6000 kg
dFy ;o 5.8850 dFy,io 20.6871 g 9.81 m.s™?
U 0.5 Y 0.1 a 10 deg
TABLE 4.1 — Parametres véhicule et environnement
tion g (4.33)) sont quant a elles explicitées dans la Table 4.2 :
Variable Minimum | Maximum || Variable Minimum | Maximum
vy [km/h] 0 110, Timot [Nm] -3000 3000
ay [m.s™2] -2 2 ay [m.s™2] -2.5 2.5
0 [rad] -a a @ [rad] -a a
LLT [SU] -0.6 0.6 sy [SU]J -0.2 0.2

TABLE 4.2 — Contraintes min/max du probleme NMPC

Quant aux parametres de commande, on a choisi dans un premier temps de considérer un
faible LLT de référence. LLTente valant 0.33, nous avons choisi d’effectuer les premiers tests avec
—LLT ;= LLT, ;= 0.4. Cette valeur répond aux contraintes explicitées dans (4.49).

Pour la résolution du probleme NMPC, il était nécessaire d’adopter un solveur permettant de
prendre en compte les problemes d’optimisation liés a un systeme algébro-différentielle. De plus,
le caractere non linéaire du probleme nécessite un solveur compatible avec cette spécificité. Pour
ces raisons, la discrétisation du modele par Runge-Kutta et la résolution a chaque pas de temps du
probleme NMPC générant les couples moteurs sont effectuées par CasADI (voir documentation
[AGD18]) et notamment le solver IPOPT [WB06] . 1l s’agit d’'un solver largement utilisé dans le
contrdle de véhicules divers [EB17], [Ahm+21], [Rec+22].

4.4.2 Présentation des trajectoire de référence associées aux simulations

La définition des terrains de tests a une importance tout particuliere. En effet, lorsque la plu-
part des travaux de suivi de trajectoire imposent comme hypothése un terrain plat (et le plus sou-
vent adhérent), nous nous sommes intéressés dans la conception des régulateurs (latéral et longi-
tudinal) a 'importance de la pente et de la répartition de la charge entre les quatre roues qui en
découle. Pour cela, nous allons donc définir différents terrains de tests pour satisfaire les hypo-
théses et montrer la polyvalence du régulateur longitudinal.

Parlons tout d’abord du chemin de référence qui sera implémentée dans I'’ensemble des tests
de ce chapitre. Le choix s’est porté en faveur de la simplicité en sélectionnant une trajectoire en S.
Cette trajectoire, représentative des chemins en milieu agricole, permet d’effectuer un virage d'un

coté puis de I'autre de maniere symétrique facilitant ainsi la lecture des différents résultats. Cette
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trajectoire comporte de plus des segments en ligne droite et en virage, ce qui la rend équilibrée et
porteuse d’informations.

5

20 4 20}
3

0 2 10k
“

-0 2 o
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L L L
30 20 -10 0 10 20 30 30 20 -10 0 10 20 30
Tground Tgeound

°

IS

&

(a) Visualisation de la trajectoire sur le terrain 9. (b) Visualisation de la trajectoire sur le terrain J7.
La frise colorée représente I'altitude. La frise colorée représente 'altitude.

FIGURE 4.6 — Visualisation des terrains 93 et It

Devant la simplicité de ce chemin de référence, il est donc nécessaire de considérer plusieurs
terrains distincts pour assurer le fait que le régulateur latéral soit valable dans diverses configura-
tions de pentes. C’est pour cela que nous allons définir deux terrains 9 et I, tous deux munis
du méme chemin de référence en S (exprimé en coordonnées cartésiennes). Dans 9 (R pour rou-
lis), les lignes droites sont effectuées alors que le roulis est le plus important, voir figure 4.6a. Cela
permet de tester la capacité du régulateur latéral a compenser la pente en ligne droite et gérer une
pente variable en virage. Quant a 97 (T pour tangage), les lignes droites sont effectuées alors que
le tangage est (en valeur absolue) maximal, voir figure 4.6b. Cette configuration permet surtout
de tester I'influence de la répartition de la charge, trés déséquilibrée en virage, notamment pour
le virage ou le c6té du véhicule intérieur au virage est surélevé. Cette configuration sera un défi
en particulier pour le régulateur longitudinal. Dans les figures 4.6a et 4.6b, le début du chemin de

référence se trouve en bas a gauche de la figure.

La valeur de la pente, quant a elle, est de 10 deg dans ces tests (= 18%). Cette valeur de pente
peut paraitre faible, mais doit étre mise en perspective avec la hauteur du centre de gravité, qui est

de h =1.7m. Des valeurs de pentes plus importantes sont explorées dans le chapitre suivant.
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4.4.3 Simulation sur le terrain 9

Dans cette section, l'intérét sera porté sur une trajectoire en forme de S dans un terrain en
pente, ou les lignes droites sont effectuées a altitude constante. La difficulté de ce genre de scé-
narios est double. Tout d’abord, il faut s’assurer que le régulateur longitudinal n’endosse pas le
role du régulateur latéral, notamment a cause de 'importante pente latérale. Ensuite, le virage en
descente nécessite une attention toute particuliere : il faut que la vitesse de référence (voir sec-
tion (4.3.5)) soit respectée, tout en ayant une dynamique des roues qui soit cohérente vis-a-vis des
angles de braquage et de la trajectoire du véhicule.

Tout d’abord, analysons la cohérence des signaux associés au chemin de référence, notamment
sa courbure et par extension les angles de braquage des quatre roues. La cohérence des valeurs de
la courbure (figure 4.7a) et des angles de braquage (figure 4.7b) est assurée a plusieurs égards. Tout
d’abord, leurs signes et leurs valeurs absolues sont cohérents avec le sens du virage et les considé-
rations dues au modele de direction d’Ackermann (voir annexe C). On remarque également que
les angles de braquage (lors de la phase rectiligne) ont une valeur permettant de compenser la
pente latérale en vertu de la contribution de la pente latérale dans le calcul des angles de braquage
(4.24). Ceci permet de compenser l'effet de la pente latérale sur la dynamique latérale du véhicule
et par conséquent d’éviter la différenciation des couples moteurs au sein des roues d'un méme

essieu. Donc le comportement skid-steer est a priori évité.

015

0.1 Courbure

Borne min/max

Courbure [1/m]
°

Angles de braquages [deg]

. . 1 . 1 . I ) . . . 1
0 5 10 15 20 25 30 35 40 45 0 5 10 15 20 25 30 35 40
Temps s Temps |s]

(a) Evolution de courbure (b) Evolution des angles de braquage

FIGURE 4.7 — Evolution des variables associées au chemin de référence sur le terrain g

On remarque que I'évolution des pentes (figure 4.8a) est elle aussi cohérente au vu de la si-
tuation du véhicule sur le terrain. Le tangage 0 est effectivement nul ou négatif dans les virages
en descente. Quant au roulis, il alterne entre des valeurs positives ou négatives en fonction de la
phase de la trajectoire. En forte corrélation avec les pentes, les forces normales peuvent étre aussi
analysées figure 4.8b. Ces forces normales sont principalement fonction de la pente et de la locali-

sation (longitudinale, latérale et verticale) du centre de gravité (4.11) mais aussi des accélérations
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(voir figure 4.12c plus tard). En raison de tous ces parametres, les forces normales ont donc un

profil assez variable, o une méme roue peut

voir sa force normale étre multipliée par trois sur le

trajet dans le cas de cet exemple. On remarque les symétries entre les deux virages reliant les roues
d’'un méme essieu, ce qui est di au fait que dy = dp.

———— Pente longitudinale

Pente latérale

Pentes [deg]

L -I-I-\ ! L L L

20 25 30 35 40
Temps s

(a) Evolution des pentes

—

25

Forces normales [N]

I . I . . )
20 25
Temps |[s]

45 10 15

(b) Evolution des forces normales aux roues

FIGURE 4.8 — Evolution des variables associées a la pente du terrain 93

Observons maintenant les résultats du régulateur longitudinal en termes de performance, c’est-

a-dire le suivi de vitesse tout en évitant le renversement du véhicule.

Longitudinale
Latérale
Référence

Vitesses [km/h]

L L L L L L L L

0.6

0.4

0.2

LLT
Borne min/max
~ - - Référence

LLT [SU]

-0.2

-0.4

-0.6

20 25 30 35 40
Temps s

(a) Evolution de la vitesse longitudinale

45

20 25
Temps [s]

(b) Evolution du Lateral Load Transfer (LLT)

FIGURE 4.9 — Performances du régulateur longitudinal sur le terrain I

On note le bon suivi de la vitesse de référence, fonction de la pente, de la courbure ainsi que
du LLT admissible (noté LLT . et LLT,; dans (4.49)). Comme attendu, cette vitesse de référence

(voir figure 4.9a ) diminue en virage pour éviter le renversement. La raison de cette diminution
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est visible sur la figure 4.9b. En effet, en cours de virage, en raison du transfert de charges entre
les deux co6tés du véhicule, le LLT effectif du véhicule atteint les parametres LLT;;f et LLT ; et,
conformément aux considérations présentées dans la section 4.3.5, la vitesse est ainsi réduite. On
note alors que bien que simplistes, les hypotheses associées au calcul de la vitesse de référence (et
notamment que a, = p v2) permettent de modéliser le LLT, et par extension la vitesse de référence,

de maniere satisfaisante.

On remarque que le début de la trajectoire est particulierement bien géré : la vitesse de ré-
férence (bien qu’éloignée de la vitesse du véhicule) est rapidement rattrapée grace a une bonne
paramétrisation des gains associés a la fonction J du probleme d’optimisation NMPC (PO). Il est
remarquable que LLTr*gf et LLT  ont été bien paramétrés ici car bien distincts de LLTpente, qui
vaut ici environ 0.33. On peut d’ailleurs retrouver cette valeur de LLTpente dans la figure 4.9b en
observant la valeur du LLT en ligne droite (pente latérale maximale et accélération latérale nulle)
entre 0s et 5s, 20s et 25s et enfin entre 36s et 44s.

Il est également intéressant de noter que la vitesse de référence ne diminue pas des le début
des virages (commencant respectivement a t=6.5s et t=24.5s, voir figure 4.7a), mais diminue es-
sentiellement lors de la fin de virage, ou le véhicule est le plus déséquilibré, car la pente latérale
change de signe et le c6té du véhicule intérieur au virage est surélevé. C’est dans ce genre de situa-
tions ou1 'aspect prédictif du NMPC révele tout son potentiel, dans le but d’assurer la sécurité du
véhicule dans I'instant futur ou le risque de renversement est maximal. Cet aspect prédictif permet
une optimisation bienvenue de la vitesse, qui est ainsi maximale a tout moment, dans la limite du

risque de renversement définie par |'utilisateur.

Avant de s’'intéresser au profil des commandes de couples aux quatre roues, observons la dy-
namique latérale du véhicule qui est ainsi obtenue. En effet, bien que la dynamique longitudinale
soit intéressante, il n’est pas assuré que la répartition des couples entre les quatre roues ne pro-

voque pas des dynamiques latérales indésirables.

On constate aisément que la dynamique latérale est proche de celle d'un véhicule classique,
i.e. un véhicule n'ayant pas quatre moteurs aux roues indépendants comme c’est le cas ici. La si-
militude des vitesses de rotation des roues en ligne droite et le différentiel gauche/droite en virage
est caractéristique de la direction d’Ackermann. Or, c’est précisément sous '’hypothese de cette di-
rection que sont congus les deux régulateurs, latéral et longitudinal. En ce qui concerne la vitesse
de lacet du véhicule illustré figure 4.10a, on note la similitude de vy avec la grandeur v,p, carac-
téristique de la dynamique d’un véhicule classique. Ainsi, le couple de lacet créé par le régulateur
longitudinal est cohérent avec la dynamique latérale. De plus, on note la similitude des vitesses
de rotation des roues sur la figure 4.10b, ce qui élimine de facto la possibilité de comportement
skid-steer indésirable qui aurait pu étre craint mais qui est ici évité par la présence des angles de
braquage calculés en amont (4.24). En effet, dans le cas d'un chenillard, le différentiel entre le coté
gauche et droite serait bien plus important. La différence des vitesses de rotations entre les roues
intérieures et extérieures au virage est une dynamique souhaitable du véhicule afin d’obtenir des

ratios de glissements équivalents entre toutes les roues. En effet, une roue plus éloignée du centre
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FIGURE 4.10 - Dynamique latérale du véhicule évoluant sur le terrain I

instantanée de rotation doit avoir une vitesse (et par extension une vitesse de rotation) plus im-
portante.
Maintenant que la dynamique générale du véhicule a été jugée satisfaisante, il est temps d’ana-

lyser la commande générée par le régulateur longitudinal NMPC.
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FIGURE 4.11 - Visualisation de la commande générée sur le terrain Iy

Le premier enseignement qui peut étre retenu est la qualité de I'allocation des couples mo-
teurs aux roues (figure 4.11a). En effet, on remarque des vitesses de rotation identiques en ligne
droite et cohérentes vis a vis de la direction d’Ackermann en virage. Pour obtenir cette dynamique
satisfaisante des roues, on note que les couples moteurs entre les quatre roues se doivent d’étre
(légerement) distincts. En effet, les forces normales aux roues (voir figure 4.8b) , qui elles sont tres

distinctes, influencent énormément la commande qui doit donc tenir compte de la disparité des
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4.4. Résultats du régulateur MPC dans un simulateur correspondant au modele de synthese

situations aux quatre roues. Par exemple, en ce qui concerne la ligne droite entre 17s et 25s, on
note que les roues droites disposent d’'un couple plus important car la force de résistance au rou-
lement (proportionnelle a la force normale sur la roue) doit étre compensée. Mais pour résumer,
malgré cette distinction, on remarque tout de méme une dynamique générale de la propulsion
commune aux quatre roues, cohérente avec les phases de la trajectoire.

Ce qui est également intéressant de noter, c’est que les différences de commandes Au illustrés
figure 4.11b ne sont pas contraintes. Pour cette simulation, de facto, les bornes de Deltau ont
été réglées de facon a ce que les bornes sur la variation de la commande ne soient pas contrai-
gnantes; comme la variation de la commande est aussi prise en compte dans le critere, ce critere
n’est présent finalement que par sécurité, pour s’assurer de ne pas atteindre les limites physiques
du systeme. C’est ce qui se passe dans cette simulation; grace a une bonne paramétrisation de
la fonction cofit, cette différence est la plupart du temps tres faible. Seuls des pics en début de
simulation (la ou la vitesse est treés éloignée de la vitesse de référence) sont a remarquer.

Le scénario présenté ici montre une dynamique globale du véhicule cohérente, un risque de
renversement limité et une commande satisfaisante. Il est maintenant temps de s’assurer que le
reste des contraintes (antipatinage, loi de Coulomb, accélérations) sont elles aussi bien respectées.

La figure 4.12a montre que les forces de glissements et normales de chaque roue respectent
la contrainte associée a la loi de Coulomb (4.42) et ce a tout instant. On note des pics en début
de simulation (accélération initiale) et en cours de virage (accélérations longitudinale et latérale
simultanées) mais sans que cela ne remette sérieusement en cause 1'adhérence des roues sur le
sol.

La figure 4.12b illustre quant a elle les ratios de glissement sy et s, de chaque roue. On constate
également un ratio faible en valeur absolue, ce qui assure que la roue ne sera pas en état de pati-
nage. Ainsi, 'adhérence et le pouvoir moteur des roues sont assurés, grace au ratio de glissement
ne dépassant que ponctuellement les 5%. On note évidemment I’équivalence souhaitée entre les
ratios de glissements s (voir définition de la fonction cofit J (4.34)) a chaque roue, qui permet une
dynamique latérale indépendante de la dynamique longitudinale.

Enfin, la figure 4.12c illustre le profil des accélérations longitudinale et latérale. On note la
bonne saturation de 1'accélération longitudinale au début du parcours. On remarque d’ailleurs
que les accélérations et décélérations longitudinales en virage sont douces, significatives d’'une
commande de couples bien paramétrée. Ceci est notamment di au fait que le régulateur MPC pé-
nalise non seulement un mauvais suivi de vitesse de référence, mais également une commande
trop changeante et donc in fine des accélérations et décélérations trop brutales. Quant a I'accé-
lération latérale, on note que les valeurs sont importantes mais cela importe peu en termes de
stabilité du véhicule, qui est assurée par le LLT qui reste contenu dans des valeurs acceptables
(voir figure 4.9b).

Cependant, comme cela est souvent le cas avec un régulateur fonctionnant sur le principe du
Model Predictive Control, et a fortiori le Nonlinear Model Predictive Control, le temps de calcul

peut étre un frein important a I'implémentation en embarqué d’une telle solution. Loptimisation
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FIGURE 4.12 - Respect des contraintes associées a la régulation longitudinale (terrain 9g)

du processus de résolution est un axe d’amélioration identifié de ce projet.

4.4.4 Simulation sur le terrain I

Dans cette section, nous allons considérer une situation proche en termes de dynamique laté-
rale comparée a celle de la section précédente. La trajectoire est le méme chemin en "S" mais le
profil de pente est différent : cette fois-ci, la pente subie pendant les phases rectilignes n’est plus
latérale mais longitudinale. Le véhicule monte la pente de 10 deg, tourne a gauche en haut de la
cote, dévale cette derniére pour faire un virage a droite en contrebas du terrain afin de remon-

ter la pente comme au début de la simulation. Cette simulation a le mérite de soulever d’autres
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4.4. Résultats du régulateur MPC dans un simulateur correspondant au modele de synthese

questions par rapport a la situation précédente. En effet, il peut étre intéressant d’observer I'adap-
tabilité du régulateur dans une pente longitudinale, surtout en début de trajectoire ou la vitesse est
faible et la pente s’oppose au mouvement; en résumé le régulateur sera confronté a la pente qui
naturellement s’opposera (dans les phases de montée) ou facilitera (en descente) le mouvement
longitudinal. En ce qui concerne les virages, la symétrie que nous constations dans la précédente
situation n’est plus valable ici en raison du transfert de charges : au premier virage, le c6té du véhi-
cule intérieur au virage est en contrebas de la pente tandis qu’il est surélevé dans le second virage.
Cette section a pour but de mettre en évidence les actions du régulateur pour effectuer I’ensemble
de cette trajectoire en toute sécurité.

Vérifions comme dans la section précédente la cohérence du profil des signaux de courbure et
d’angles de braquage, respectivement en figures 4.13a et 4.13b. On note que le signal de courbure
en fonction du temps est tres proche de celui illustré précédemment (voir figure 4.7a). La seule
différence réside dans le fait que le second virage est ici effectué a faible vitesse, d’ot1 I'impression
qu’il est plus long en regardant la figure 4.13a. La courbure en fonction de I'abscisse curviligne s

reste inchangée entre les deux simulations.
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FIGURE 4.13 — Evolution des variables associées au chemin de référence sur le terrain 97

En ce qui concerne les angles de braquage présentés en figure 4.13b, ils sont cohérents par
rapport au signal de courbure et sont proches de ceux présentés en figure 4.7b. Les différences
proviennent des deux phénomenes suivants :

— Les virages sont parcourues a vitesses différentes, d’ot1 un profil en trapéze de base diffé-

rentes

— La pente latérale intervient différemment dans les deux situations. Sur le terrain Jp, elle

intervenait dans les lignes droites notamment, ce qui n’est plus le cas dans ce scénario.

La figure 4.14a permet d’illustrer le scénario présenté en début de cette section, avec la pente

longitudinale qui varie de -10 deg a +10 deg et le roulis qui est négatif (co6té droit surélevé) ou
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FIGURE 4.14 — Evolution des variables associées a la pente du terrain I

nul. Quant aux forces normales visibles sur la figure 4.14b, on note une grande variabilité de la
répartition de la charge sur chacune des roues. On note d’ailleurs des pics plus importants dans le

second virage en raison de I'action combinée du virage et de la décélération (voir figures 4.13a et
4.15a).
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FIGURE 4.15 — Performances du régulateur longitudinal sur le terrain I

Analysons des a présent les performances du régulateur en termes de suivi de vitesse en consul-
tant I’évolution de la vitesse et du LLT dans les figures 4.15a et 4.15b. On y voit clairement la diffé-
rence entre les deux virages et la stratégie qui est alors adoptée par le régulateur. Cette dichotomie
réside dans le calcul du LLT comme dans la situation précédente. Dans le premier virage, 1'accé-
lération latérale permet de compenser la composante latérale du poids, comme le montre le LLT

de faible valeur. Aucun risque de renversement n’est a envisager et donc il est possible de rouler
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a la vitesse maximale. Dans le second virage, I’accélération latérale et la pente ne se compensent
pas, c’est méme le contraire qui advient. Le LLT atteint alors le seuil critique et la vitesse doit di-
minuer afin que le risque de renversement soit restreint. Comme pour la situation précédente,
on remarque que la diminution de vitesse n’intervient que durant le virage (et non des le début
de celui-ci), permettant ainsi la maximisation de la vitesse et donc la minimisation du temps de
parcours. Pour conclure sur la performance de suivi de vitesse, il est tout de méme important de
noter la capacité du régulateur a faire suivre la vitesse de référence au véhicule, particulierement

au début de la trajectoire ol le véhicule subit une pente s’opposant fortement au mouvement.
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FIGURE 4.16 — Dynamique latérale du véhicule sur le terrain 7

En ce qui concerne la dynamique du véhicule présentée dans les figures 4.16a et 4.16b, on

remarque que la cohérence est conservée a plusieurs égards comme dans la situation précédente :

— Lavitesse de lacet i est proche de v, p, indiquant ainsi un faible angle de dérive, propre au
véhicule a roues directrices

— Les 4 roues tournent a la méme vitesse (en prenant en compte la direction d’Ackermann),

donc pas de dynamique de véhicule de type chenillard a noter.

Intéressons-nous maintenant a la commande qui a été générée par le régulateur NMPC, voir
figure 4.17a. La encore, on constate des différences de couples moteurs entre les quatre roues a
cause notamment des forces normales différentes, sans remettre en cause la dynamique globale
des couples moteurs qui reste cohérente avec les phases de la trajectoire. Les phases de montée
de la pente nécessitent un apport important de la commande tandis que le véhicule doit diminuer
la force motrice des roues en descente pour éviter une accélération indésirable. Malgré le fait que
le couple moteur aux roues maximal (ici 3000 Nm) est atteint en début de montée de pente, les
différences de commandes successives restent plutot modérées comme le montre la figure 4.17b.
Ceci s’explique encore une fois par la bonne paramétrisation de la fonction a minimiser au sein

du probleme d’optimisation NMPC (voir figure 4.2) et notamment des gains du critere J.
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FIGURE 4.17 — Visualisation de la commande générée sur le terrain I

Observons maintenant ’ensemble des autres contraintes du probleme d’optimisation NMPC,
i.e. le respect de la loi de Coulomb, la limitation du glissement ou la limitation des accélérations.
On note dans la figure 4.18a que les roues atteignent ponctuellement la limite d’adhérence des
roues sur le sol. On regarde en particulier le début de la trajectoire, ou 'accélération du véhi-
cuzle est néczessaire. Les roues avant (sur lesquelles les charges sont plus faibles) voient leurs ratios

. .+ . .
gliss, y,i gliss, x,i

212
H Fz i
raison que la commande de couple aux roues avants en début de trajectoire (voir figure 4.17a) n’est

fortement augmentés, jusqu’a la limite d’adhérence. C’est d’ailleurs pour cette

pas maximale, malgré le besoin d’accélérer le véhicule pour rouler a la vitesse de référence.

Les ratios de glissement présentés dans ce contexte figure 4.18b restent, comme dans le contexte
précédent, relativement faibles. On remarque encore une fois cette distinction en début de par-
cours entre |'essieu arriere et I'essieu avant en raison de la répartition de la charge et de la né-
cessité impérieuse de rattraper la vitesse de référence, au détriment de la dispersion des ratios de
glissement. Cependant, une fois passée cette phase de la trajectoire, les ratios de glissement s,
sont bien équivalents entre toutes les roues : la minimisation de la variance des ratios de glisse-
ments est donc effectif. On note également le ratio de glissement latéral qui reste inférieur a 5% et
ce méme au plus fort du virage. Cela est di au faible angle de dérive des roues, conséquence du
calcul cohérent des angles de braquage et de la vitesse adaptée a la situation. Enfin, on constate
que les accélérations illustrées en figure 4.18c sont cohérentes non seulement vis-a-vis des profils
de vitesse et de courbure (figures 4.13a et 4.15a) mais aussi vis-a-vis des contraintes du probleme

d’optimisation (voir bornes des variables).
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CHAPITRE 5
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Dans ce chapitre, nous nous proposons d’analyser les résultats des régulateurs présentés dans
les chapitres 3 (contrdleur latéral) et 4(contrdleur longitudinal). Le but de cette section est donc
de pouvoir quantifier les performances de ces derniers dans des configurations de tests diverses,
qui se veulent représentatives de la réalité des terrains et des taches agricoles.

Les régulateurs sont testés au moyen d'un simulateur réaliste présenté en section 5.1. Il s’agit
d'un simulateur dynamique de véhicule agricole évoluant en terrain pentu et non adhérent, pre-
nant notamment en compte les non linéarités de la dynamique de véhicule. L'instrumentation
embarquée, en particulier les capteurs, est également finement modélisée. Les hypotheses asso-
ciées a ce simulateur y seront présentées.

Ensuite, la section 5.2 s’intéresse aux résultats associés au régulateur latéral défini dans le cha-
pitre 3. Des éléments sur son implémentation ainsi que la méthodologie de génération des gains
y seront détaillés. Les tests de ce régulateur sont effectués en comparaison d'un autre contréleur
latéral de véhicule agricole autonome, qui sera également présenté. Afin d’appréhender au mieux
les performances des deux régulateurs, plusieurs scénarios se distinguant par la pente ou la vitesse
du véhicule sont implémentés et testés. Cette diversité de tests permet d’apporter des conclusions
tant sur les avantages que sur les limites des régulateurs ainsi évalués.

Enfin, la section 5.3 cloturera ce chapitre en présentant les résultats associés au régulateur
longitudinal NMPC détaillé dans le chapitre 4, couplé au régulateur latéral défini dans le chapitre

3. Les tests, effectués a haute vitesse, permettent de tester les limites des deux régulateurs.
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Chapitre 5 — Résultats expérimentaux des organes de contréle de suivi de trajectoire

5.1 Présentation du simulateur réaliste

Le simulateur utilisé dans ce chapitre a été concu a I'aide du logiciel Matlab / Simulink déve-
loppé par MathWorks. Quant au code contenu dans ce simulateur, il a été con¢u en intégralité par
la société Secom Engineering qui en est le propriétaire. Cette section vise a présenter ce modele de
simulation, ainsi que les caractéristiques des systemes (véhicule, capteurs et terrain) qui ont été

choisis pour les différents tests des sections 5.2 et 5.3.

5.1.1 Architecture du modele de simulation réaliste

L'architecture globale du simulateur est présentée figure 5.1.

Mesures
A
: Couples . Etat du :
! | ____moteurs T; - véhicule E
t---»Régulateurs 5 ) : |
Braquages 0, Dynamique du !
------------------- > Capteurs ----4
véhicule
Position et
Pentes, orientation
parametres sol véhicule
Environnement ---> Signal discret
— Signal continu

FIGURE 5.1 — Architecture globale du simulateur réaliste du véhicule off-road en terrain complexe

La dynamique véhicule est au centre de cette architecture et reprend les relations régissant
I’évolution des grandeurs dynamiques (vitesses, accélérations etc). Le modele utilisé est celui d'un
systeme multi-corps a 10 degrés de liberté, analogue a celui présenté en [Men+14]. Les 4 roues y
sont distinctes et indépendantes. Dans cette dynamique véhicule, sont notamment pris en compte
les considérations suivantes :

— Forces de contact au sol non linéaires

— Dynamiques latérale et longitudinale couplées, que ce soit pour la modélisation réaliste des

pneumatiques ou la répartition des charges

— Résistance et adhérence du sol réalistes dans un contexte de parcours off-road (voir cha-

pitre 2)

Les entrées de ce bloc "dynamique du véhicule" sont les commandes issues des régulateurs

(latéral et longitudinal) et les parametres associés a I'environnement. Le simulateur fonctionne

sur la base d’'une cartographie complete du terrain. Ainsi, la position d'une roue permet de lui
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5.1. Présentation du simulateur réaliste

associer une adhérence, une résistance et une pente locale qui lui sont propres. Cette approche
permet d’avoir un réalisme qui est satisfaisant dans notre cadre de travail. On remarquera que
les commandes d’angles aux roues et de couples moteurs sont elles aussi distinctes entre chaque
roue, renforcant encore plus cette approche multi-corps dans la modélisation du véhicule off-road
a4 roues.

Certains signaux caractéristiques de la dynamique véhicule, comme les vitesses, les accéléra-
tions, les positions ou encore les pentes sont ensuite mesurées via divers capteurs propriocep-
tifs (inclinometres, accélérometres, centrales inertielles, etc.) ou extéroceptifs (antenne GNSS).
Comme l'indique la figure 5.1, la fréquence d’échantillonnage de ces signaux est pris en compte
dans le simulateur. Plus d’informations sur les capteurs sont disponibles dans la section 5.1.2.

Enfin, les régulateurs latéral et longitudinal, inclus dans le bloc 'Régulateurs’ de la figure 5.1,
cloturent la présentation de ce simulateur réaliste. Comme pour les capteurs, les signaux de com-
mande sont simulés comme des signaux échantillonnés, comme pour le systeme réel. De méme,

x(t) —x(t—-At
I'intégration numérique par "Euler retard" x(t) = () A( ) (avec At la fréquence d’échan-

tillonnage du calculateur embarqué) sera mis en place lors de 'implémentation notamment du
régulateur latéral, dans la mesure ou cette approximation sera aussi certainement celle retenue

sur le calculateur embarqué dans le véhicule réel.

5.1.2 Modélisation des capteurs

Intéressons nous brievement a la modélisation des capteurs. En plus de la vraisemblance de
I'interaction entre le véhicule et son environnement, la notion de capteurs est primordiale dans
un simulateur réaliste. Comme tout instrument de mesure, ces objets sont sujets a divers phéno-
menes physiques limitant leur justesse. Il y a évidemment les bruits colorés et blancs, provenant
de phénomenes aléatoires, de la pureté ou de la qualité des matériaux constituant le capteur. Le
traitement du signal dans le capteur peut également mener a des problemes de temps de retard,
de biais ou de bruit de quantification. Enfin, pour certains capteurs, I'origine des imprécisions est
exogene a leur technologie interne ou au systeme monitoré. Un exemple représentatif de cette
dernieére catégorie est le récepteur GNSS, capteur incontournable de I’agriculture de précision. En
effet, des problémes de disponibilité du signal ou de multi-trajets peuvent intervenir en fonction
de la géométrie de I'’environnement.

Les hypotheéses de modélisation des capteurs sont donc les suivantes :

— Les divers instruments (gyrometre, inclinometre, accélérometre et GNSS) sont placés au
centre de gravité du véhicule, évitant les problemes de bras de levier dans la mesure des
vitesses et accélérations.

— La fréquence de mesures du récepteur GNSS est paramétré a 10 Hz tandis que les inclino-
metres, gyrometre et accélérometre fonctionnent avec une fréquence d’échantillonnage de
50 Hz.

— En plus des temps de retards, seuls le bruit de quantification et le bruit blanc sont modéli-
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sés pour chacun des capteurs, paramétrés avec des valeurs classiques dans le domaine de
'agriculture de précision.

— Le récepteur GNSS est muni d'une correction RTK, permettant une précision centimé-
trique. Les problématiques de disponibilité du signal (navigation a ’estime) ou de multi-

trajet ne sont pas traités dans le simulateur.

5.1.3 Caractéristiques du véhicule

Le véhicule de ce modele doit étre représentatif des véhicules que 1'on cherche a controler
via les différents régulateurs définis précédemment. On choisit donc sans surprise un véhicule
off-road avec un centre de gravité tres haut. Dans la Tableau 4.1 se trouvent des éléments de la
géométrie de ce véhicule, notamment en termes de hauteur de centre de gravité (h=1.7m) et une
masse dans la fourchette haute des enjambeurs classiques (m=6T). On remarque 1'équilibre des
charges entre la droite et la gauche du véhicule a travers 1'égalité d; = dg. Il s’agit d'un choix de
conception qui est tres fréquent dans ce contexte ol I'équilibre latéral du véhicule est important.
Il ne faut pas oublier cependant que cet équilibre des charges n’est valable que sur un sol plat,
en statique. Nous allons constater dans les scénarios de tests décrits dans les sections suivantes
que cette conception du véhicule, certes favorable a I’équilibre latéral, n'empéche pas un report

de charges tres important.

5.1.4 Définition des différents tests associées a la régulation latérale a vitesse

constante

Les différentes simulations effectuées dans cet ultime chapitre adoptent le méme choix que
celui présenté dans la section 4.4.2; la trajectoire simple en "S", permettant un virage de chaque
coté avec des phases rectilignes entre elles, est porteuse d'informations intéressantes sur la dyna-
mique du véhicule avec une complexité de trajectoire réduite. Comme pour le chapitre précédent,
une telle trajectoire sera testée dans différentes configurations de terrain pour s’assurer de la po-

lyvalence et de 'efficacité de chacun des régulateurs.

Les terrains 9y et I (visibles figures 4.6a et 4.6b) sont réutilisés dans ce chapitre, avec une
pente augmentée a 12 deg (environ 20%). Cette pente peut paraitre faible mais au vu de la répar-
tition de la masse du véhicule (trés haut centre de gravité), la répartition des charges peut étre
tres déséquilibrée comme le montreront les différentes simulations. Concernant les autres para-
metres du terrain, I'adhérence du terrain est de u = 0.45 et y = 0.1, représentatif d'une situation

légérement moins adhérente que celle présentée dans la Table 4.1.
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5.2 Analyse des performances du régulateur latéral multi-objectif,

avitesse constante

Lobjectif de ce paragraphe est d’analyser sur le simulateur réaliste les performances attei-
gnables avec le régulateur latéral robuste proposé au chapitre 3. Afin d’apprécier ces performances,
un autre régulateur issu de la littérature, fondée sur le modele cinématique étendu du véhicule, a
aussi été implémenté. Ce régulateur a été retenu car il a été congu spécifiquement pour un véhi-
cule off-road, et validé expérimentalement sur des scénarios proches (terrains de faible adhérence
dans le contexte agricole) de ceux auxquels nous souhaitons nous confronter.

5.2.1 Présentation durégulateur latéral basée sur la cinématique étendue R,

Le régulateur latéral qui sera comparé au régulateur présenté en détail dans le chapitre 3 est
basé sur un modele cinématique. Ce dernier a été esquissé dans la section 2.1. On notera dans les
sections suivantes ce régulateur Ry, car il se base sur des considérations de cinématique éten-
due. Ce régulateur latéral reprend les expressions de commandes de braquages avant et arriere

présentées précédemment en (3.6) et (3.9) issues de [Der18].

kyy N
O = arcsin YIR —Wgr—Pr
VR
e
X L(kyWr +rref) + vgsin (arcsin( ZyR) —1[73) (5.1)
O = arcsin o R - Br

ky et ky sont des gains positifs choisis par I'utilisateur. Ils doivent cependant étre choisis avec
soin, car la fonction arcsin impose les conditions exprimées en (5.2). On choisit donc des gains

relativement faibles, tout en veillant a conserver une commande la plus réactive possible.

o7
yYR <1
UR
s . ) . (kyIRY .
Oretdrdéfinis<—=< |L (kuﬂVR + '(//ref) + vgsin | arcsin - PR (5.2)
UR <1
VF

Dans le travail [Der18], les angles de dérive S et S sont estimés via observateur. Pour simpli-
fier la comparaison des performances de la régulation latérale et éviter de rajouter des problémes
liés au réglage des gains d’observation, on suppose ici que les angles de dérive sont parfaitement
connus de ce régulateur. Les expressions de ces angles de dérive ont été décrites précédemment
en (2.9), en adaptant la définition au milieu des essieux avant et arriere.

On remarquera également que les variables d’écarts sont a différencier des grandeurs j et ¥

manipulées dans le chapitre 3. En effet, jr et /g sont respectivement les écarts latéral et angulaire
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mesurés a I'essieu arriére. Cette spécificité a été prise en compte dans la conception du régulateur

et dans les résultats présentés dans les sections suivantes.

5.2.2 Réglage de Ry, le régulateur latéral H,/ H,,

Intéressons-nous maintenant a I'autre régulateur latéral qui sera testé dans cette section. Il
s’agit du régulateur H,/ H,, décrit en détail dans le chapitre 3. Comme ce dernier repose sur des
considérations dynamiques, il sera noté Rgy,. Le réglage de la partie feedforward est plutot aisée.
En effet, les gains dépendent de maniére algébrique des parametres connus du véhicule, présentés
dans le tableau 4.1. 1l est important de noter que les gains du feedforward ne sont pas pour autant
fixes : il dépendent notamment de la vitesse (3.26) et des pentes (3.15). Par souci de concision, les
erreurs paramétriques ne sont pas considérées dans les simulations suivantes : 'emplacement du
centre de gravité ou de la masse sont considérés comme connus. [Leg+22a] présente néanmoins
des simulations testant ce méme régulateur avec divers véhicules, différant par leurs masses et
leurs emplacements de centre de gravité. En ce qui concerne le réglage des gains de la partie feed-
back, il est nécessaire de définir les gains y associés au probleme d’optimisation (PO). Les gains
sont réglés de la facon suivante :

— Xp= 1

— Xa=2

— Xmod =0.75

— Xdyn=0.5

— x=40°

— xr=-0.5

Ces gains sont réglés de maniere cohérente avec les spécifications classiques de la résolution
d’un tel probleme [Mus+18], [De 07], [Leg+22a]. Ci-dessous, se trouve la liste des parametres des

modeles générateurs de la pente et de la courbure (voir section 3.5.4).

— Wp=wyp=1
— ¢{p=15

— &p=1

— 17,=0.1

— Tp=1

— Pmax = 0.125
— @max = 15°

Ces parametres sont fixes quelle que soit la vitesse considérée. En raison des instabilités dues a
la vitesse, (PO) ne semble pas pouvoir étre résolue avec les parametres ci-dessus pour une vitesse
au-dessus de 20 km/h. Comme cela est visible dans la section 3.8, les gains de 'organe feedback
sont ainsi générés pour des vitesses allant de 3 km/h a 20 km/h. Le régulateur latéral est ainsi
paramétré pour fonctionner sur '’ensemble de cette plage de vitesse. Le régulateur ainsi obtenue

est donc capable de s’adapter a chacune des simulations présentes dans ce chapitre.
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5.2.3 Description des simulations évaluant les performances du régulateur la-
téral

Les tests associés a la régulation latérale sont organisés comme le montre le tableau suivant.
On effectue d’abord les tests a vitesse faible, ou la dérive est théoriquement faible, puis a vitesse
élevée pour conclure quant aux limites du régulateur. On alternera les terrains (voir figures 4.6a et
4.6b).

Terrain I Terrain I

Vitesse faible (6 km/h) Premiere partie de la | Seconde partie de la
section 5.2.4 page 148 | section 5.2.4 page 151

Vitesse forte (12 km/h) Premiere partie de la | Seconde partie de la
section 5.2.5 page 156 | section 5.2.5 page 161

TABLE 5.1 — Description des tests de la régulation latérale a vitesse constante

La notion de vitesse élevée doit évidemment étre nuancée dans un contexte off-road par rap-
port a celle d'un véhicule évoluant sur sol adhérent. La valeur de 12 km/h peut paraitre faible
lorsqu’on la met en parallele des capacités motrices du véhicule. Cependant, cette limitation de
la vitesse n'a pas tant pour origine les capacités du véhicule que le contexte d’utilisation de ce
dernier. Que ce soit pour des taches de récolte ou de pulvérisation, le véhicule off-road atteint
rarement des vitesses dépassant les 15 km/h, surtout dans un terrain complexe comme celui dé-
crit précédemment. La vitesse de référence constante de 12 km/h est choisie de telle maniére a
atteindre la limite de stabilité du véhicule (en termes d’adhérence et/ou de LLT) sans la dépasser,
dans le contexte de simulation décrit précédemment. Une vitesse de consigne supérieure, de 15
km/h, sera néanmoins testée lors des simulations associées au régulateur longitudinal; ces tests
seront néanmoins bien plus stables car la vitesse y sera cette fois-ci variable, en particulier dans le

virage ou elle sera bien inférieure.

Un régulateur longitudinal est réglé afin de rester a la vitesse constante de 6 km/h ou 12 km/h,
en fonction de la simulation considérée. Le régulateur utilisé est celui basé sur la théorie de Lya-
punov, présenté dans le chapitre précédent en (4.7). Ce choix est justifié par le souhait d’avoir
une régulation longitudinale prenant en compte la répartition de la charge entre I'avant et I'ar-
riere mais pas entre la gauche et la droite (couples moteurs identiques entre les roues d'un méme
essieu). Il s’agit d'une distribution classique, indépendante de la régulation latérale adoptée. Les
simulations associées au régulateur longitudinal NMPC du chapitre 4 seront présentées plus tard

dans la section 5.3.
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5.2.4 Analyse des performances a vitesse faible et constante

Maintenant que les régulateurs latéraux et les terrains 9y et 7 sont définis, comparons les
performances des contréleurs a faible vitesse. Dans un premier temps, les résultats sont présentés
dans les deux sections 5.2.4 et 5.2.5 a vitesse constante. La problématique de la vitesse variable
sera présentée plus en détail dans la section 5.3. La vitesse dans cette section est de 6 km/h (= 1.66

m/s).

Simulation sur 9 a faible vitesse

Intéressons-nous des a présent a la premiére configuration de pente, avec un roulis maximal en
ligne droite comme le confirme la figure 4.6a. On remarquera un fond de couleur sur les courbes,
elle permet de différencier facilement les phases de lignes droites des phases de virages. Les évo-
lutions des pentes et de la courbure associées a ce scénario sont visibles en figures 5.2a et 5.2b. On
note que la courbure maximale est plutdt importante, valant 0.125 m™}, correspondant a un rayon
de courbure de 8m. Il s’agit d'une valeur plutot restrictive pour le véhicule modélisé dans ce scéna-
rio. Cependant, grace a la présence de deux essieux directeurs, la valeur des angles de braquages
ne devrait pas étre excessive. L'évolution des pentes représentée sur la figure 5.2b indique quant a
elle une variation cohérente de la pente, au vu du scénario. On note une évolution lente de ces va-
leurs, car chaque virage est parcouru en 20 secondes approximativement. Ceci est dii évidemment

a la faible vitesse du scénario.

0.15 T T T i i T T 1 15

0.1 n 10

Roulis
Tangage

°
o
a
o

Courbure [m™!]
o
Pentes [deg]
o

-0.05 . -5

B .

0.15 i i i i i i i J 15 i i i i i i i
0 10 20 30 40 50 60 70 80 0 10 20 30 40 50 60 70 80

Temps |s] Temps s

(a) Evolution de la courbure (b) Evolution des pentes

FIGURE 5.2 — Caractéristiques de la trajectoire sur 9 a faible vitesse

Intéressons des a présent a la figure 5.3a, qui illustre I’évolution des écarts latéral et angulaire
du véhicule par rapport au chemin de référence. Ce sont, on le rappelle, les deux variables a mini-
miser du point de vue du régulateur latéral.

Indépendamment de la variable d’écart considéré, on note que le régulateur Rgyy,, contrai-

rement au régulateur Ry, n'a pas d’erreur statique que ce soit en virage ou en ligne droite. Les
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FIGURE 5.3 — Evolution des variables d’écart sur le terrain 9 a faible vitesse

phases de virages ici sont clairement visibles et montrent la relative difficulté pour le régulateur
Rcin a prendre en compte I’évolution de la pente dans le virage. Cette problématique n’apparait pas
dans le systeme controlé par le régulateur Rqy, basé sur une conception robuste de type Hz/ Hyo.
Quant a I'écart angulaire représenté en figure 5.3b, les conclusions qui peuvent en étre extraites
sont similaires. Ces écarts statiques en virage démontrent facilement I'intérét du feedback dans
le régulateur Ry, et particulierement des termes associées a 'intégrale des variables d’écarts per-
mettant 'annulation de I'erreur statique.

Observons maintenant le profil de la commande de braquage des roues en figure 5.4a et 5.4b.
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(a) Evolution de I'angle de braquage des quatre roues (b) Evolution de I'angle de braquage des quatre roues
régulées par Rcin régulées par Rgyn

FIGURE 5.4 — Evolution des angles de braquage sur le terrain 93 a faible vitesse

Tout d’abord, bien que les solutions reposent sur des types de modélisations bien distincts,

on remarque que les commandes issues Rci, et celle issues de Rgyn, posseédent des similitudes fla-
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grantes. On note cependant une commande d’angle de braquage par R4y, assez bruitée en compa-
raison de celle issue de Rj,. Bien que les angles de dérive soient considérés parfaitement connus
pour R, cette seule considération ne suffit pas a expliquer la différence d’allure entre les deux
courbes et il est nécessaire de comprendre 1'origine de la sensibilité de la commande. Un élé-
ment de réponse peut étre trouvé en considérant les expressions respectives de chacune des com-
mandes. On remarque notamment que la commande issue de Rgyn, contrairement a la commande
issue de R.ip, utilise la mesure de la dérivée des écarts (voir description du terme feedback en sec-
tion 3.7 et la figure 3.6). Or, il s’agit d'un signal tres bruité, en raison de la rapidité de I'évolution
des écarts. Cependant, nous avons des raisons de nous rassurer sur la stabilité du systeme régulé
par Rgyn. Ayons a I'esprit tout d’abord que le braquage effectif des roues sera filtré par la dyna-
mique des actionneurs (non pris en compte dans le modele de synthese mais présents dans le
simulateur), méme s’il est certain qu'une commande ainsi bruitée peut potentiellement user pré-
maturément les actionneurs. Mais surtout, il faut rappeler que sa conception robuste est faite de
telle sorte que les marges de robustesse soient respectées quelle que soit la configuration du vé-
hicule, tant que cette derniére reste dans les limites imposées par la conception. Le compromis
entre efficacité du régulateur et sa robustesse devrait donc étre assurée. Les autres simulations,
méme celles effectuées a vitesse élevée, montreront un niveau de bruit équivalent. Ce dernier est
jugé acceptable au vu de la qualité des mesures de capteurs.

Un autre élément mérite d’étre souligné en ce qui concerne la commande issue de Rgy, en
figure 5.4b. La commande effective de braquage des roues est tres proche de la valeur issue du
feedforward, ce qui laisse présager du fait que le modeéle de commande .44, et particulierement
I'inversion statique opérée lors de la définition du terme feedforward (3.26) est trés efficace en
terrain pentu non adhérent. Cette correspondance entre le modele et le simulateur réaliste se re-
trouve également dans la valeur de y/, la vitesse de lacet, qui est proche de vyp comme le montre

les figures 5.5a et 5.5b et comme cela était supposé dans la section 3.3.1.

15 15

10 10
¥ Y
vp 0,p

o

Vitesse de lacet [deg/s]
& o

Vitesse de lacet [deg/s]
o

-10 -10

15 i i i i i i i 15 i i i i i i i
0 10 20 30 40 50 60 70 80 0 10 20 30 40 50 60 70 80

Temps [s] Temps [s]

(a) Evolution de la vitesse de lacet régulée par R;in,  (b) Evolution de la vitesse de lacet régulée par Rgyn

FIGURE 5.5 — Evolution de la vitesse de lacet des systémes régulés par R, et Rgyn
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Ces résultats sont satisfaisants, dans la mesure ot le transfert de charges (induit dans ce scé-
nario par la pente) est tout de méme élevé comme le montre les figures 5.6a et 5.6b. Le LLT est
maximal comme attendu dans les phases de lignes droites, ot le déséquilibre entre le c6té droit et
gauche du véhicule est le plus important. Il vaut environ +0.4 au maximum, cela veut dire qu’il y a

une répartition des charges entre les deux cotés du véhicule d’environ 70% / 30%.
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(a) Evolution des forces normales (b) Evolution du Lateral Load Transfer (LLT)

FIGURE 5.6 — Evolution du transfert de charges entre les quatre roues au cours du parcours de I3
a faible vitesse

En conclusion de ce test de régulation latérale en pente de 12 deg avec une vitesse faible, nous
pouvons dire que la méthode de régulation issue du chapitre 3 montre des performances tres sa-
tisfaisantes, avec des écarts latéraux de 'ordre de quelques centimeétres et des écarts angulaires de
I'ordre du degré. Le feedforward permet de prendre en compte pour une grande partie 'influence
de la pente et de la courbure. Le feedback quant a lui permet d’assurer une performance optimale
via une réactivité importante du régulateur en cas de pente ou de courbure variable. Avant de

s'intéresser aux résultats en forte vitesse en section 5.2.5, un autre test a vitesse faible est effectué.

Simulation sur 97 a faible vitesse

Changeons maintenant de configuration de pente. La terrain considéré dans cette partie est
celle ou les lignes droites s’effectuent a roulis nul (voir figure 4.6b). Les autres parametres (véhi-
cule, adhérence, réglage des régulateurs et vitesse de consigne faible) restent identiques en com-
paraison de la situation précédente. Les évolutions des pentes et de la courbure associées a ce
scénario sont visibles en figures 5.7a et 5.7b, cohérentes avec la figure de la trajectoire représentée
en figure 4.6b. Le profil temporel de la courbure suivie par le véhicule est identique a celle de la
situation précédente. En effet, seule I'orientation de la pente a été modifiée.

Analysons des a présent les performances des deux régulateurs sur ce terrain pentu, parcouru

a faible vitesse. Sur la figure 5.8a (respectivement figure 5.8b) est représentée 1'évolution de I'écart
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latéral (respectivement angulaire) mesurée par les systemes régulés par Rcin ou Rgyn. Comme pour

la situation précédente avec le terrain 9%, on constate que le régulateur basé sur la cinématique

étendue R, a des difficultés a annuler I'effet de la pente tant sur I’écart latéral qu’angulaire. Ces

écarts statiques se manifestent surtout en virage pour I'écart latéral jr et en ligne droite pour

I'écart angulaire ¢ g. On remarque par ailleurs I'effet du report de charges important sur le second

virage pour le régulateur R,. En effet, 'écart angulaire y devient trés important, contrairement au

premier virage ou le report de charges est moindre. Cette remarque est notamment appuyée par

le profil du LLT affiché en figure 5.10b.
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FIGURE 5.8 — Evolution des variables d’écart sur le terrain 97 a faible vitesse

En ce qui concerne les performances du régulateur latéral Rgyy, on peut exprimer les mémes

conclusions que celles qui avaient été énoncées lors du parcours du terrain

Ir. Lécart latéral,

quelle que soit la phase de la trajectoire, voit sa valeur étre en deca de 5cm et en deca de 1 degré
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5.2. Analyse des performances du régulateur latéral multi-objectif, a vitesse constante

pour 'écart angulaire (excepté ponctuellement en début de virage). Ces résultats sont particulie-
rement intéressants étant donné le terrain non adhérent.

Les figures 5.9a et 5.9b exposent respectivement les consignes de braquages issues de R, et
celles issues de Rgy,. Comme dans la situation précédente, on voit que celles-ci sont assez simi-
laires entre les deux régulateurs et que ces dernieres sont évidemment cohérentes vis-a-vis de la
trajectoire. On note néanmoins que Rj, génere des angles de braquages non nuls en ligne droite,
alors qu’il n'y a pas de roulis. Cette observation est d’ailleurs cohérente avec les écarts angulaires
constants sur 5.8b. Cette dynamique pourrait étre expliquée par un compromis de réglage des
gains de R, non optimale. Comme cela a été précisé dans la section 5.2.1, le réglage des gains
associées a R.;, est effectué expérimentalement, ce qui peut entrainer un réglage sous optimal.
Les roues ici tournent dans le méme sens, annulant ainsi I’écart latéral mais conservant un léger

écart angulaire, constant par conséquent.

15 25
Réels

Réels I A
— — — Commande AV \ 20 Commande

h i |
Avant gauche N’j ‘w‘”"; ik N () st Feedforward
\ V

10

Avant droite Avant gauche

Arriere gauche \ V/’ '\ 15 Avant droite

Arriere droite ’\\ f A irriére g;au(:he
rriere droite |

{ 10
A \ % i\

\ / N
-10 A /U \n /' ‘

\ ‘ iy
WY W/ 10 L i !

15 i

Angles de braquages [deg]
Angles de braquages [deg]

-15

20 . . . . . . . 20 . . . . . . .
0 10 20 30 40 50 60 70 80 0 10 20 30 40 50 60 70 80 90

Temps s Temps |s]

(a) Evolution des angles de braquages issus du régu- (b) Evolution des angles de braquages issus du régu-
lateur R¢in lateur Rgyn

FIGURE 5.9 — Evolution des commandes issues des régulateurs R, et Rgyn en faible vitesse sur le
terrain I

Il peut étre remarqué que la répartition de la charge entre I'essieu avant et |’essieu arriere joue
un role prépondérant dans la répartition des angles de braquages. En effet, on remarque que l'es-
sieu supportant le plus de charges est celui qui a 'angle de braquage le plus élevé (en valeur abso-
lue). Cette importance de la pente longitudinale a été remarquée des la conception du feedforward
(3.26) dans I'expression des coefficients de raideur Cr et Cr (3.15) ou la pente longitudinale 6 inter-
vient de maniere explicite. Cette connaissance précise de I’évolution des charges entre les quatre
roues dans un terrain pentu est donc dans cette situation particulierement utile afin de calculer
un angle de braquage cohérent. Ce test montre encore une fois la polyvalence et 'adaptabilité du
feedforward du régulateur latéral Rgyy. Le régulateur R, parvient également a prendre en compte
cette distinction entre les deux essieux du véhicule, notamment grace a la connaissance des angles

de dérive associés a chaque essieu.
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Chapitre 5 — Résultats expérimentaux des organes de contréle de suivi de trajectoire

Les performances associées au régulateur Rgy, sont particulierement satisfaisantes, surtout
lorsqu’on rappelle les importants transferts de charge du véhicule comme le montre les figures
5.10a et 5.10b.
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FIGURE 5.10 — Evolution du transfert de charges entre les quatre roues au cours du parcours de 7
a faible vitesse

En raison du sens de la pente, on note une asymétrie entre les deux virages du chemin de
référence. Bien que la vitesse ne soit pas si élevée, le LLT atteint une valeur de -0.35 dans le premier
virage et de -0.45 dans le second. Ces valeurs peuvent a premiere vue sembler tres éloignées de la
borne maximale théorique du Load Lateral Transfer valant + 1. Cependant, un LLT de 0.35 indique
déja une partage a 32% / 68% de la charge entre les deux cotés. Pour un LLT valant -0.45, cette
répartition est méme de 27% / 73%. Il est donc aisé d’'imaginer pour une machine agricole de type
enjambeur de voir un de ses cotés supporter jusqu’a trois fois la charge de 'autre coté. La hauteur
du centre de gravité joue donc ici un role primordial dans ces valeurs élevées de LLT et influence
notamment la régulation latérale comme on peut le voir dans les performances du régulateur Rp.
Ce dernier a en effet des performances moindres dans le second virage, surtout en termes d’écart

angulaire, voir figure 5.8b.

Conclusions sur I'efficacité du régulateur latéral R4y, a faible vitesse

On note que dans des conditions de vitesse faible, le régulateur Rgy, obtient des performances
tres satisfaisantes : |7| < 5 cm et || < 1 deg méme en cas de pente de plus de 20%, avec un vé-
hicule a haut centre de gravité. La réactivité de cette architecture feedforward/feedback permet
de contrer rapidement les effets combinés de la courbure et de la pente, toutes deux variantes.
Ces résultats sont valables qu’elle que soit le sens du virage dans la pente. Ces bons résultats ont
pour origine deux sources. Tout d’abord, la vitesse faible du véhicule entraine le respect des dif-
férentes hypotheses sous-tendant le modele de controle latéral .4, d’ot1 la précision de I'organe

feedforward. Lhypothese d’accélération longitudinale négligeable et de vitesse constante est bien
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5.2. Analyse des performances du régulateur latéral multi-objectif, a vitesse constante

respectée comme le montre les figures 5.11a et 5.11b. De plus, les valeurs des gains du feedback

permettent une réactivité et une élimination de I'écart statique efficaces.
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FIGURE 5.11 — Evolution des vitesses et accélérations au cours du parcours de 97 a faible vitesse
Pour avoir une vision plus complete de la problématique de la régulation latérale a vitesse

constante, il est maintenant nécessaire d’augmenter la vitesse pour atteindre des situations de

dérive et de transferts de charges importantes.
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5.2.5 Analyse des performances a vitesse forte et constante

Observons maintenant les mémes trajectoires, celles représentées sur les figures 4.6a et 4.6b,
mais en appliquant au systéme une vitesse de consigne plus élevée. La vitesse choisie est mainte-

nant deux fois plus importante, soit 12 km/h ou 3.33 m/s.

Simulation sur 93 a vitesse élevée

La trajectoire suivie est celle présentée en 4.6a ot les lignes droites s’effectuent a altitude constante,
contrairement aux virages ou le véhicule dévale la pente. Dans cette situation, on imagine aisé-
ment que la conjonction de la pente latérale variante et du terrain glissant peut étre a I'origine de

difficultés pour les deux régulateurs latéraux.
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FIGURE 5.12 - Caractéristiques de la trajectoire sur Iy a forte vitesse

Les figures 5.12a et 5.12b illustrent respectivement les évolutions de la courbure et des pentes
latérale et longitudinale lors du parcours du chemin de référence sur le terrain 9, arpenté a vi-
tesse élevée. Ces images sont évidemment proches des figures 5.2a et 5.2b dans la mesure ou le
terrain et le chemin de référence sont identiques. Cependant, ’aspect temporel est a considérer
dans cette situation. En effet, la vitesse étant deux fois plus élevée, I'évolution temporelle de ces
valeurs est donc logiquement deux fois plus rapide. Cela a des conséquences notamment sur le
suivi du chemin de référence, qui s’effectue plus difficilement dans ces conditions de vitesses. On
le remarque notamment sur la figure 5.12b en observant le signal de pente longitudinale 6, a tra-
vers les dépassements en fin de virage (20s et 35s). Cela indique que le véhicule a dG tourner trop
fortement en fin de virage, d’ol cette orientation dans la pente.

Consultons maintenant les performances des régulateurs R, et Rgy, dans cette configuration
en observant les figures 5.13a et 5.13b. On remarque sans surprise que les performances a hautes
vitesses sont moindres comparées a celles illustrées dans les figures 5.3a et 5.3b. Avant d’en dé-

terminer les origines, analysons plus en profondeur ces figures. En ce qui concerne I’écart latéral,
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FIGURE 5.13 — Evolution des variables d’écart sur le terrain 93 arpenté a forte vitesse

on voit que les régulateurs ont plus de difficultés lors des virages, comme cela peut étre logique-
ment attendu. L'écart latéral alors peut atteindre entre 20 et 30 cm en fonction du régulateur en
action. En ce qui concerne les lignes droites, on note encore une fois la difficulté a conserver une
erreur statique nulle de la part du régulateur R, tandis que I'écart reste proche de la nullité pour
Rgyn, hormis pour la seconde ligne droite entre 20 et 25 sec ou le rattrapage du virage se révele
étre difficile pour les deux régulateurs. Au sujet de I'écart angulaire, la comparaison entre les deux
régulateurs est sans appel : tandis que le systeme régulé par Rqy, parvient a conserver un €écart
angulaire inférieur a 5 degrés (excepté en fin du premier virage), le systeme régulé par R, voit
son écart latéral exploser pour atteindre jusqu’a 25 degrés.

Ces différences entre les deux régulateurs sont particulierement visibles lorsque 'on compare

la répartition de ces erreurs via un histogramme cumulatif visible en figures 5.14a et 5.14b.
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FIGURE 5.14 — Répartition des variables d’écart sur le terrain 93 arpenté a forte vitesse
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Ainsi, on peut y constater par exemple que 73.6% des mesures d’écart latéral sont inférieures a
5cm (en valeur absolue) en ce qui concerne le systeéme régulé par Rgyy,. Pour Ry, cette proportion
chute a 21,4 %. Ceci est notamment da a I’écart statique constaté avec ce régulateur. Au sujet de
I’écart angulaire, la distinction entre les deux régulateurs est net : 90% des valeurs d’écart angulaire
mesurées avec Rqy, sont inférieures a 3.6 degrés, alors qu’il faut monter jusqu’a 15,5 degrés pour
Rgyn. Globalement, on constate une détérioration des performances des deux régulateurs dans un
contexte ol la vitesse de consigne est multipliée par deux, ce qui est attendu.

Observons maintenant la forme de la commande d’angles de braquages pour les deux sys-

temes, illustrée en figures 5.15a et 5.15b.
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FIGURE 5.15 — Evolution des commandes issues des régulateurs R, et Rgyn en forte vitesse sur le
terrain I g

On peut noter deux choses fondamentales en observant ces courbes :

— Le profil en trapeze des angles de braquages n’est plus d’actualité, du moins beaucoup
moins que dans les figures 5.4a et 5.4b.

— Les profils de commande générés par R, €t Rgyn sont bien plus distincts que ceux produits
dans la méme situation a faible vitesse (voir figures 5.4a et 5.4b). Cette distinction est par-
ticulierement visible dans le premier virage, ol le régulateur Rj, génere des commandes
plus importantes que celles de Rgyn.

Ces deux observations ont pour cause la méme difficulté a obtenir un modele de synthese
fidele. En effet, en ce qui concerne R, les considérations cinématiques classiques qui y sont
supposées (modele bicycle ignorant le report de charge notamment) ne sont plus valables dans ce
cas extréme.

Quant a Rgyy, des conclusions similaires s'imposent. Le terme feedforward du régulateur laté-
ral semblerait, au vu de la commande effective générée (somme du feedforward et du feedback),

insuffisant pour parcourir la fin des virages. On voit ici tout l'intérét du feedback qui permet de
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compenser les faiblesses du feedforward dans les cas extrémes. Cette faiblesse passagere du feed-
forward peut s’expliquer par la conjonction d'une importante accélération latérale et d'une pente
non négligeable qui ont tous deux entrainé un report de charge considérable causant finalement
une perte d’adhérence des roues. En effet, le manque d’adhérence des roues est tel en virage que
I'hypothese 9 du régulateur latéral supposant la linéarité des forces de glissement est mise a mal,
remettant ainsi en cause les hypotheses fondatrices du feedforward. Ces considérations sont va-
lidées par les figures 5.16a et 5.16b, qui montrent I’évolution pour chacune des roues des ratios
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FIGURE 5.16 — Evolution des ratios d’adhérence des 4 roues du systéme évoluant dans le terrain
I afortes vitesses

Comme le rappelle la loi de contact de Coulomb (2.15), ces ratios sont représentatifs de I'état
du contact entre deux solides (en 'occurrence ici, la roue et le sol). On note alors nettement la
perte d’adhérence en seconde partie des deux virages, ou les forces latérales de glissement sont
maximales et les forces normales minimales pour les roues intérieures au virage. Cette conclusion
est valable pour les deux types de régulateurs, car I’état des pneumatiques est finalement proche
quel que soit le régulateur. Cependant, il peut étre remarqué que le régulateur Rgy, arrive bien
mieux a contenir les écarts latéral et angulaire malgré cette perte d’adhérence avérée. Ceci montre
par 'exemple l'intérét de la méthodologie de construction robuste qui a été adoptée ici pour la

conception du régulateur Rqyp.

Observons d’ailleurs de plus prés la contribution du terme en feedback qui permet dans ce
contexte de suivre le chemin de référence méme dans une situation de perte d’adhérence. On

rappelle d’ailleurs I'expression du terme feedback qui est implémenté (3.28g) :
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orar) _[krgr kpr Kir kppr kyro kip (5.3)

6FB'R kf’(i/,R kﬁ/,R kll/,R kff/,R k}'/'R k_)L/,R

< < : < E

Le terme de feedback, associé a chaque essieu, est donc une somme constituée de six termes.
Chacun de ces termes est le produit d'un état du véhicule augmenté (variable) et un gain (fixe car
le véhicule évolue a vitesse constante, voir section 3.8). Observons alors I’évolution de chacun de

ces six produits pour les deux essieux sur les figures 5.17a et 5.17b.
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FIGURE 5.17 — Evolution des termes feedback ainsi que de leurs constituants pour les deux essieux
du véhicule régulé par Rgyy, sur le terrain Iy parcouru a vitesse €élevée

Plusieurs faits peuvent étre extraits de ces données. Tout d’abord, on constate que les termes
associés a la dérivée de I'écart latéral (en vert) et a la vitesse de lacet y (orange) sont négligeables
dans le cas général. Néanmoins, ce terme participe a la réactivité du régulateur comme cela a pu
étre vu dans la section 5.2.4. On note également que ce sont les quatre autres termes qui par-
ticipent de maniére plus active dans la construction du signal de commande, et particulierement
ceux associées aux intégrales des écarts. On remarque d’ailleurs que les signes de ces deux derniers
termes sont souvent opposés. Ceci permet, apres addition, d’obtenir un terme feedback médian
qui favorise I'un ou I'autre des écarts en fonction de la situation qui se présente. Contrairement a
Rcin, chaque écart n’est pas associé a un essieu : les deux essieux participent simultanément a la

réduction des écarts observés.

En conclusion de ce test, on peut dire que les performances de Rgy, sont trés satisfaisantes,

au vu de la complexité du scénario, que ce soit en termes d’adhérence du terrain pentu ou de la
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vitesse élevée, comme le montre les figures 5.18a, 5.18b. Le LLT atteint d’ailleurs une valeur de
0.6, représentatif d'une répartition 80% / 20% de la charge entre les deux cotés du véhicule. Cette
répartition inéquitable de la charge est celle qui est responsable de la perte d’adhérence visible
dans les courbes 5.16a et 5.16b.
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FIGURE 5.18 - Visualisation du report de charge du véhicule régulé par R4y, sur le terrain I par-
couru a vitesse élevée

Simulation sur I a vitesse élevée

Concluons la section des tests du régulateur latéral a vitesse constante par celui du véhicule
muni de Reijn ou Rgyn €évoluant sur le terrain 7 (voir figure 4.6b) a vitesse élevée. Il s’agit d'un
test particulierement intéressant car il combine les problématiques liées a la vitesse élevée du
véhicule avec celle du report de charge maximal lors du second virage. Analysons les figures 5.19a
et 5.19b, illustrant respectivement les courbures et pentes successives subies par le véhicule au fil
du parcours.

Suite a I'incapacité des régulateurs a suivre le chemin de référence, il a été nécessaire d’appor-
ter une modification au terrain 97 dans ce scénario. En effet, par I'effet conjoint de la pente a 12
deg et de la vitesse longitudinale de 12 km/h, le systéme (quel que soit le régulateur implémenté)
ne parvenait pas a passer le second virage, celui ou le report de charge est le plus défavorable, en
raison d’'une perte d’adhérence rédhibitoire. Il a donc été choisi de diminuer la valeur de la pente
etla passer a 9 degrés (= 16%). Ce changement est visible notamment dans les valeurs des pentes
en figure 5.19b.

Cette nouvelle valeur de la pente n’a pas été décidée au hasard. Partant du constat qu'une pente
de 12 degrés parcourue a la vitesse de 12 km/h était synonyme de perte d’adhérence du véhicule,
il était nécessaire de modifier un de ces parameétres de la simulation. Il a été choisi de garder la
vitesse constante afin de pouvoir conclure quant a son réel impact. Lunique option restante est

par conséquent de diminuer la valeur de la pente. Afin de maintenir un niveau d’exigence élevé,
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FIGURE 5.19 — Caractéristiques de la trajectoire sur I 7 a fortes vitesses

la pente choisie finalement est la valeur maximale permettant aux deux régulateurs de pouvoir
terminer le parcours. En effet, comme cela sera constaté lors de 1'analyse de la figure 5.23a, la
présente situation constitue déja un contexte ot une importante perte d’adhérence est a constater

en raison de la vitesse.

Comme pour le scénario précédent, on note sur les figures 5.19a et 5.19b un raccourcissement
de I'échelle temporelle par rapport aux figures 5.7a et 5.7b, qui leur sont tres semblables de part
la similarité des scénarios. Les légeres oscillations du signal de la pente proviennent du fait que
I’écart angulaire n’est pas strictement nul, d’'ou1 une orientation variable dans la pente.

Maintenant que l'introduction de ce test est effectuée, analysons le scénario via les figures
5.20a et 5.20b représentant les performances des deux régulateurs dans ce contexte particuliée-
rement complexe.

Comme cela était le cas dans les trois tests précédents, on constate une difficulté du régulateur
Rcin a établir une commande permettant un suivi du chemin de référence tres satisfaisant. Les
erreurs latérale et angulaire sont toutes deux importantes avec le régulateur Rj,, notamment dans
les virages ou I'écart latéral atteint les 30 cm. Le second virage est particulierement difficile a gérer
pour R, ol I'écart angulaire atteint plus de 15 degrés.

Quant au systeme régulé par Rqyy, il voit ses écarts angulaire et latéral trés faibles lors du pre-
mier virage, a tel point que les valeurs d’écarts se confondent avec celles en ligne droite. Seul le
second virage montre des performances moindres de Rgyy, faisant atteindre la valeur de 10 cm
d’écart latéral et 3 degrés d’écart angulaire au véhicule. Cela ne remet cependant pas en cause
la comparaison entre les deux régulateurs, qui reste en faveur de Rgyn. Les performances de Rgyn
semblent étre meilleures que dans le scénario précédent, cela peut s’expliquer par la réduction

de la pente qui a été opérée dans ce scénario. Le régulateur Rgy, semble donc moins sensible au
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report de charges que Rjp.
Prenons maintenant connaissance du profil des commandes obtenus avec chacun des régula-

teurs, illustré en figures 5.21a et 5.21b.
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FIGURE 5.21 — Evolution des commandes issues des régulateurs Rcin et Rqyn en forte vitesse sur le
terrain I

On constate comme lors du précédent test un profil tres différencié des commandes entre le ré-
gulateur R, et R4yn. On note une claire distinction entre les phases de virages et de lignes droites.
Cette distinction s’étend méme entre le premier et le second virage. En effet, quel que soit le régu-
lateur considéré, I’angle de braquage est plus important (en valeur absolue) dans le second virage
que dans le premier. Ceci est di aux variables d’écart plus conséquentes observées dans le dernier

virage. Ces écarts importants ont treés certainement pour origine le transfert de charges comme le
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montrent les figures 5.22a et 5.22b.
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FIGURE 5.22 - Visualisation du report de charge du véhicule régulé par Rgy, sur le terrain I
parcouru a vitesse élevée

En raison de I'accélération latérale due au virage qui s'oppose a la composante latérale du
poids dans le premier virage, le report de charges y est minime : le LLT n’est que de 0.1, symbo-
lisant une répartition des charges 55% / 45%. Cependant, dans le second virage, ces deux accélé-
rations se combinent et provoquent un transfert de charges entrainant une répartition beaucoup
plus déséquilibrée de 80% / 20%. Les régulateurs, se basant tous deux sur un modeéle supposant
une largeur de véhicule nulle, ne peuvent prendre en compte un tel transfert de charge entre les
cotés gauche et droite. Une prise en compte explicite de la courbure et de la pente latérale est
bien présente dans la conception du feedforward, mais elle suppose une modélisation linéaire des
contacts roues/sol, qui est caduque dans la phase de chemin considéré. Cependant, la robustesse
de la conception de Rgy, permet d’assurer sereinement le suivi de chemin, car le feedback permet
de soutenir le feedforward en cas d’insuffisance de la commande, et ce méme lorsque I'adhérence
des roues n’est plus ponctuellement assurée comme le montrent les figures 5.23a et 5.23b. Il y a
une concordance entre le moment ou la perte d’adhérence sur les roues droites est avérée et le

moment ol leurs vitesses de rotation explosent.

Conclusions sur 'efficacité du régulateur latéral Ry, a vitesse élevée

Ces deux derniers parcours d'un véhicule a haut centre de gravité (1,7m) effectuées sur les
terrains 9% et 97 avec une courbure de référence élevée (0.125 m™!) et une vitesse élevée (12
km/h) dans un terrain pentu (9 ou 12 degrés) a faible adhérence (u = 0.45) a su explorer les limites
des deux régulateurs latéraux comparés dans ces scénarios. Dans ces derniers, le report de charges
d'un coté a 'autre du véhicule était primordial a observer pour comprendre les difficultés des

régulateurs a évoluer dans ces terrains.
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FIGURE 5.23 — Dynamiques des 4 roues du systeme évoluant dans le terrain 97 a fortes vitesses

Malgré des pertes d’adhérences avérées en observant les vitesses de rotation des roues ainsi
que les considérations liées a la loi de Coulomb, le régulateur Rqy, parvient a suivre le chemin de
référence avec des performances que I'on peut qualifier de satisfaisantes au vu des conditions.
Les écarts statiques de j et ¥ sont nuls grace a 'incorporation d’actions intégrales, et un réglage
optimisé de la boucle de feedback, gérant notamment intelligemment les différents compromis.
Les valeurs maximales des écarts, dans les virages notamment, sont plus importantes qu’a faible
vitesse mais restent limitées, de 'ordre d’'une vingtaine de centimetres pour I’écart latéral et de 7
degrés pour I'écart angulaire dans la pente la plus importante, associée au terrain 9. Quant au
scénario prenant place sur le terrain 97, il est notable de constater malgré des conditions d’adhé-
rence similaires (pertes d’adhérence dans les deux cas), les erreurs mesurées sont sensiblement
inférieures. La valeur maximale de ces écarts latéral et angulaire sont en effet respectivement de
10 cm et de 4 degrés pour ce scénario. Rappelons que la pente dans ce scénario a été réduite pour
des raisons de stabilité du véhicule. Ceci confirme donc I'importance fondamentale de la pente
dans les performances de suivi de trajectoire et permet de conforter 'approche novatrice pour la
conception du régulateur latéral en considérant aussi bien la pente latérale que longitudinale dans

la génération de sa commande.

Ces derniers tests ont également mis en valeur I'importance de la vitesse de référence a suivre,
non seulement pour les performances de régulation latérale; mais surtout pour la stabilité du véhi-
cule. En effet, les tests proposés étaient si extrémes qu'une diminution de la pente était nécessaire
afin de conserver la vitesse de référence de 12 km/h et d’éviter la sortie de trajectoire du véhi-
cule. Il est donc absolument nécessaire d’établir une réelle stratégie de commande longitudinale,
prenant en compte non seulement des pentes potentiellement trés importantes, mais aussi les

problématiques d’adhérence qui ont été introduites dans ces tests.
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5.3 Résultats du régulateur longitudinal MPC couplé au régula-

teur latéral robuste H,/ H,,

Intéressons nous dans cette derniere section de tests aux performances atteignables par notre
régulateur longitudinale. Les simulations considérées ci-apres font appel au régulateur latéral
H,/ Hy, congu au chapitre 3, pour la qualité des résultats qu’il produit, en témoigne les résultats
analysés dans la section précédente.

Seul le régulateur longitudinal NMPC sera évalué ci-apres. Il s’avere que le régulateur longi-
tudinal (4.7) utilisé dans la section précédente lors des tests de la régulation latérale ne peut étre
utilisé ici. Méme si la vitesse de référence était calculée de maniere instantanée en fonction de
I’état selon (4.49), ce régulateur ne permet pas de réaliser les prédictions requises pour le suivi stir
de la trajectoire.

Le réglage du régulateur NMPC est équivalent a celui opéré dans la section 4.4. Les parametres
de saturation sont présentés dans le tableau 4.2. Par contre, la vitesse de référence est modifiée
dans cette section pour maximiser la vitesse de parcours : on regle les parametres LLT, . = 0.5
et LLT = —0.5. On autorise donc une vitesse longitudinale qui, théoriquement, peut créer une
répartition de charge de 75% / 25% entre le c6té le plus chargé et le moins chargé. Ceci rapproche
le LLT de référence des extremums définis par 'utilisateur, qui sont de +0.6.

Etant donné que la masse est mesurée et la localisation du centre de gravité constante, peu
d’incertitudes paramétriques sont a noter ente le modele de synthese implémenté dans le régu-
lateur longitudinal et le modele du simulateur réaliste. Pourtant, des différences fondamentales
apparaissent entre ces deux entités, comme la modélisation des forces de glissement qui est gran-
dement simplifiée dans le modele de synthése (voir 4.14). D’autres distinctions importantes, hors
dynamique générale du véhicule, existent entre le simulateur et le modele de synthese. On peut

par exemple citer 'absence des actionneurs et des capteurs dans le modele de synthese.

5.3.1 Description des tests du régulateur longitudinal anti-renversement en

pente

Intéressons plus précisément aux tests effectués sur le simulateur présenté en section 5.1. Le
véhicule reste inchangé en comparaison des simulations des parties 5.2.4 et 5.2.5, voir les carac-
téristiques principales de ce véhicule Table 4.1. Les simulations rendent compte du méme suivi
de trajectoire que précédemment, a savoir la trajectoire en S a courbure élevée, mais parcourue
dans deux terrains de simulation différents, notés I3 et 7. Ces terrains avec une pente de 12 deg
se distinguent uniquement par l'orientation de cette pente dans le repéere associé au chemin de
référence.

La vitesse présentée dans la Table 5.2 de 15 km/h pour la vitesse de référence est volontaire-
ment élevée. Cette valeur est d’autant plus élevée lorsqu’on la compare a la vitesse de 12 km/h

qui était déja problématique dans les situations précédentes (perte importante d’adhérence pro-
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Terrain I Terrain 97

Vitesse de référence tres | Voir page 167 Voir page 174
élevée (15 km/h)

TABLE 5.2 — Description des tests de la régulation longitudinale

voquant une sortie de trajectoire). Ceci étant, la vitesse de référence sera modulée pour respecter

les contraintes prises en compte par le régulateur longitudinal NMPC.

5.3.2 Simulation sur 9 avec une vitesse de référence de 15 km/h

Penchons-nous dans un premier temps sur le test associé au terrain 9, ou les lignes droites
sont parcourues en subissant un roulis maximal. Cette différence de charges entre le c6té gauche
et le coté droit doit étre pris en compte par la régulation des couples moteurs. En ce qui concerne
le virage qui s’effectue a altitude décroissante, le défi pour le régulateur longitudinal est double : il
faut non seulement réduire la vitesse dans le virage pour prévenir le renversement du véhicule (et
assurer I’adhérence a chacune des roues) mais aussi gérer la pente longitudinale descendante qui
favorise 'augmentation de la vitesse.

Avant de juger les performances du régulateur longitudinal, analysons brievement les données

issues du chemin de référence et du terrain.
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(a) Evolution de la courbure (b) Evolution de la pente

FIGURE 5.24 - Visualisation de I'évolution des signaux associés au chemin de référence et a la
pente du terrain Jp

On remarque que le profil de courbure (figure 5.24a) , dont les valeurs extrémales sont restées
identiques (+0.125m™!) ne dispose plus de ce profil en trapéze si caractéristique, en raison du
changement de vitesse. Ce changement est en particulier visible sur la fin de virage, qui voit sa

courbure évoluer plus lentement qu’en début de virage. Cette remarque est d’ailleurs également
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valable pour le signal de roulis sur la figure 5.24b. Cette dissymétrie entre le début et la fin du virage
est importante a noter pour I'analyse du scénario.

Observons maintenant le profil de vitesse associé a ce scénario illustré en figure 5.25a. Il a été
choisi de distinguer les composantes longitudinale et latérale de cette grandeur afin de quantifier
le suivi de vitesse strictement longitudinal. La vitesse curviligne correspond a la norme du vec-
teur liant ces deux vitesses : Ucyrviligne = 1/ V2 + vf,. La vitesse latérale étant négligeable, la vitesse

longitudinale et curviligne sont confondues.
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FIGURE 5.25 — Evolution des vitesses et accélérations du centre de gravité parcourant le terrain I3

Comme attendu, la vitesse du véhicule opere une sensible décélération pendant les virages et
surtout a la fin de ces derniers, comme le montre la figure 5.25a. Le début du virage, malgré I'évo-
lution de la courbure, n’est pas effectué a faible vitesse. Cette stratégie montre que le MPC permet
de conserver autant que possible une vitesse de parcours élevée, malgré un terrain changeant.
Cette solution permet ainsi d’optimiser le temps de parcours du véhicule le long du chemin de
référence, la décroissance de la vitesse n’'intervient que quand cela est nécessaire. Lors de cette
décroissance de la vitesse de référence, la vitesse réelle du véhicule évolue sans temps de retard
notable. Cette décroissance importante de la vitesse longitudinale en virage permet de mainte-
nir la vitesse latérale du centre de gravité dans des valeurs tres restreintes. Ceci permet en partie
d’améliorer 'adhérence a chacune des roues, car cela limite en grande partie le glissement latéral
des pneumatiques. On peut néanmoins regretter que la vitesse du véhicule ne soit pas plus proche

de la vitesse de référence le long du parcours, en particulier dans le premier virage.

Quant a I’évolution des accélérations illustrée en figure 5.25b, on constate que les limites impo-
sées sur les accélérations sont respectées. L'accélération latérale présente deux pics a plus de 2m.s?
en début de virage, lorsque la vitesse n’a pas encore décru; ces pics (qui respectent les contraintes
NMPC décrites dans la Table 4.2) sont cependant rapidement résorbés grace a la faible vitesse du

véhicule en virage. Quant au bruit de I'accélération longitudinale, plus basse fréquence que pour
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I'accélération latérale, il est certainement di au fait que le régulateur NMPC génere un signal de
commande constant par morceaux, d'une fréquence égale a celle du régulateur NMPC, qui est de
2Hz. Cela se retrouve d’ailleurs sur la figure 5.26a, ol1 on peut visualiser la forme en créneau des
signaux de commande.

Analysons maintenant le profil des commandes de couples, moteurs ou freins, a chacune des

quatre roues.
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FIGURE 5.26 — Visualisation de la commande aux quatre roues sur le terrain Iz

En ce qui concerne I'évolution des couples, ils restent cohérents avec les différentes phases de
la trajectoire : une diminution globale des couples est a noter entre 7s et 12s et de méme entre 22s
et 25s, correspondant aux phases de décélération du véhicule. Cette remarque est aussi valable
pour les phases d’accélération en sortie de virage, ou les couples moteurs sont fortement positifs.
Cependant, il ne faut pas faire correspondre abusivement la négativité du couple avec un freinage
et, de maniere analogue, la positivité du couple avec une accélération positive. Il est par exemple
possible de décélérer avec un couple moteur positif lorsque ce dernier ne suffit pas a compenser la
résistance au roulement du sol. Les considérations de charges sur la roue et la pente longitudinale
influencent aussi grandement cette valeur de couple. On note effectivement une certaine corres-
pondance le long du parcours entre les roues d'un méme co6té. Ce phénomene est notamment
perceptible lors des accélérations du véhicule. Ceci prouve I'importance des forces normales qui
s’appuient sur chacune des roues. En effet, plus une roue supporte une charge conséquente, plus
le couple nécessaire a sa mise en rotation est important.

En analysant la figure 5.26b, on note que les écarts de commande entre deux pas de temps suc-
cessifs parviennent a étre restreints malgré la forte évolution des couples le long de la trajectoire.
Ceci est notamment permis par I'aspect prédictif du régulateur, permettant d’effectuer le freinage
(oul'accélération) de maniere progressive de facon a atteindre la commande de vitesse longitudi-

nale. Sans surprise, les écarts entre deux commandes de couples successives sont plus importants
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dans le virage que dans les lignes droites, ol1 la commande reste relativement constante.
Analysons dés a présent |'effet de cette commande sur la dynamique des roues, caractérisée
notamment par la vitesse de rotations de ces dernieres et les ratios de glissements sy a chacune
d’elles (voir (2.11) pour la définition des ratios de glissement longitudinal). Cette analyse de la
dynamique des roues est primordiale afin de valider ou d’invalider le régulateur longitudinal. En
effet, méme si la vitesse globale du véhicule est plutot bien suivie, cela ne doit pas s’effectuer au
détriment d'une dynamique individuelle des roues incohérente. La volonté est d’éviter un com-

portement des quatre roues remettant en cause les hypotheses du régulateur latéral.
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FIGURE 5.27 — Visualisation de la dynamique aux quatre roues sur le terrain I

La figure 5.27a permet de nous rassurer sur ces questions de dynamiques individuelles des
roues. En effet, malgré les commandes de couples aux roues, plutot hétérogenes, les rotations de
ces dernieres sont synchronisées et cohérentes. On note une claire correspondance entre les roues
intérieures au virage, qui tournent a un rythme plus lent que les roues extérieures. Ceci est une
dynamique classique dans un véhicule disposant de quatre roues et ne remets pas en cause les
hypothéses du régulateur latéral. Au contraire, cette dynamique différenciée entre le coté gauche
et droite du véhicule permet de faire correspondre les angles de dérive d'un méme essieu (voir plus
tard la figure 5.28b) et dans le méme temps limiter 'angle de dérive mesuré au centre de gravité.
Or, c’est cet angle de dérive, faible, qui constitue la pierre angulaire du régulateur latéral.

Intéressons nous maintenant plus en profondeur a la figure 5.27b exposant les ratios de glis-
sements a chacune des roues. Etant donné les vitesses de rotation des roues proches, il n’est pas
étonnant de constater que les ratios de glissements sont tres proches entre les quatre roues, et
ce, quelque soit la phase de la trajectoire. On note cependant, comme pour les couples et les vi-
tesses de rotation, une certaine correspondance entre les roues d'un méme c6té, méme si cette
différence est minime. Cette figure apporte notamment beaucoup d’informations sur la qualité de
la stratégie du régulateur longitudinal. De fait, avoir des ratios de glissement identiques entre les

quatre roues est un gage de qualité et d’adhérence pour le véhicule. Cette quasi-égalité n’est évi-
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demment pas due au hasard : la variance de ces ratios est minimisée, car cela était 1'objectif dans
le critere NMPC 4.34.

Analysons maintenant la dynamique latérale du véhicule. Bien que ce ne soit pas un objectif de
régulation du controleur longitudinal, il est nécessaire de s’assurer que les dérives et la vitesse de

lacet restent cohérentes vis-a-vis de la situation présente.
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FIGURE 5.28 - Visualisation de la dynamique latérale du véhicule sur le terrain I

On remarque sans peine que ces courbes permettent de valider en partie la cohérence du mo-
dele latéral bicycle .4, sur lequel repose le régulateur latéral et qui n'est pas remise en cause
par le régulateur longitudinal. Plusieurs indices permettent de nous rassurer quant au couplage
satisfaisant des deux régulateurs :

— Lavitesse de lacet (représentée dans la figure (5.28a)) est trés proche de la valeur théorique
vy p utilisé dans le régulateur latéral, et ce méme en cas de vitesses fortement variables (voir
figure 5.25a).

— Langle de dérive des roues (figure 5.28b) restent limitées. Lhypothese des petits angles
pour calculer les forces de glissement reste donc cohérente.

— Les angles de dérive des roues d'un méme essieu sont plutdt proches. Cela renforce notre
légitimité a pouvoir adopter les hypotheses du modele bicycle, notamment concernant la
notion de roue unique par essieu.

Continuons a analyser la synergie entre les régulateurs longitudinal et latéral en analysant les

angles de braquages issus du régulateur latéral et les écarts au chemin de référence qui en découle.

On note tres clairement que ce scénario a vitesse variable ne nous invite pas a réexaminer les
performances du régulateur latéral, bien au contraire. De fait, diminuer la vitesse en virage permet
de limiter considérablement ’accélération latérale. Ceci permet de stabiliser le systéme et d’obte-

nir des valeurs d’écarts latéral et angulaire tout a fait satisfaisantes, que ce soit en ligne droite a
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FIGURE 5.29 — Visualisation de la dynamique latérale du véhicule sur le terrain I

vitesse tres élevée ou en virage a vitesse plus faible. La stratégie de séquencement de gains présen-
tée en 3.8 montre ici tout son intérét, en permettant de varier les gains en fonction de la vitesse
longitudinale du véhicule. On note de plus un autre avantage lié au régulateur longitudinal : sa
fréquence d’échantillonage faible (2Hz) permet d’établir un profil de la vitesse moins changeant.
La comparaison entre le profil de 'accélération sur I a vitesse constante figure 5.11b et le profil
de I'accélération avec le régulateur NMPC 5.25b démontre clairement ce phénomene. La dyna-
mique longitudinale était moins variable, les signaux associées a la régulation latérale sont par

conséquent bien moins bruités, notamment pour le signal de commande d’angles de braquage.

Quant aux angles de braquages, on note une concordance satisfaisante entre la commande
issue du feedforward et les commandes effectives. On remarque tout de méme une importante
implication du feedback en cours de virage. Ceci s’explique simplement : I'inversion du modele
latéral effectué pour calculer la commande feedforward (3.26) suppose une accélération longitu-
dinale nulle, ce qui peut largement étre remis en cause ici. Cependant, la commande feedback
permet de limiter cette faiblesse et contrer cette dynamique non prise en compte par le feedfor-
ward. Ses performances sont telles que le profil des écarts ne présentent pas de dépassements

notablement importants lors de ces phases de changements de vitesses.

La dynamique en ligne droite, en présence de roulis, est également rassurante pour qualifier
I'interaction entre le régulateur latéral et le régulateur longitudinal. Dans la conception du feed-
forward, le régulateur latéral doit compenser I'influence du poids dans la pente. On aboutit donc
logiquement a une direction de type crab steering (angles de braquage non nuls et égaux entre
I’avant et I'arriere) visible en 5.29a. Cependant, le modele de synthese latéral .4, ne traite pas de
la résistance au roulement, influant la dynamique longitudinale. C’est pour cela que les couples
aux roues sont différentes entre la roue gauche et la roue droite d'un méme essieu, pour compen-

ser cette force de résistance au roulement (voir figure 5.26a). Le fait que le feedforward du régula-
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teur latéral reste cohérent montre que cette différence de couple ne provoque pas de moment de
lacet indésirable. Chaque régulateur arrive a remplir son objectif : 'un compense la pente tandis

que 'autre compense les résistances au roulement aux roues (voir 5.30a).

Maintenant que nous avons montré que les dynamiques longitudinale et latérale présentent des
caractéristiques satisfaisantes au vu de la situation, concluons sur la stabilité du véhicule, notam-

ment en termes de répartition des charges.
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FIGURE 5.30 — Stabilité du véhicule évoluant dans le terrain 93

On note que la répartition des charges est satisfaisante et répond en grande partie aux spéci-
fications du régulateur longitudinal. En observant la figure 5.30b, d'infimes dépassements du LLT
de référence (valant 0.5) sont a noter a la fin des deux virages. En observant cette évolution du
LLT, I’évolution de la vitesse de référence présentée dans la figure 5.25a devient plus intelligible.
Nous pouvions nous étonner en effet de I’évolution de la vitesse n'intervenant que dans un second
temps dans le virage. L'évolution du LLT nous permet d’apporter des réponses a cette remarque :
cette forte vitesse en début de virage est a associé a un LLT qui se rapproche de 0. Cependant, ar-
rivé a un certain stade du virage, I'évolution du LLT est telle qu’il est nécessaire de réduire la vitesse
longitudinale pour assurer la stabilité latérale du véhicule. Ceci est permis par I'aspect prédictif du

régulateur longitudinal.

Conclusions sur les performances du régulateur latéral sur 9z Au regard de ce premier scé-
nario de simulation, il apparait que le régulateur longitudinal arrive a remplir les objectifs pour
lesquels il a été concu. En effet, la stabilité latérale est assurée par une valeur de LLT en deca des
spécifications. Les autres variables inhérentes a la stabilité du systeme (ratio de glissement sy, vi-
tesses de rotation des roues, dérives du véhicule) présentent des valeurs tout aussi satisfaisantes
et respectent les contraintes posées par l'utilisateur. Ces résultats sont d’autant plus convenables

que le véhicule considéré est un enjambeur tres massif (6T) avec un centre de gravité tres élevé
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(1.7m de haut). Ces conclusions permettent de valider la capacité du régulateur longitudinal a
faire suivre une vitesse de référence variable au véhicule, vitesse de référence calculée de telle
sorte a éviter un report de charges trop important entre les roues, dans une optique d’adhérence
des roues et de prévention du renversement.

Cependant, il faut garder a I'esprit la limitation suivante : le modele supportant le régulateur
NMPC est par définition simplifié par rapport au systéme réel. A ce titre, une contrainte sur le
systeme peut étre respectée du point de vue du régulateur longitudinal reposant sur le modeéle
AMon Mais que ce ne soit pas le cas dans le systeme réel. L'exemple le plus frappant est celui du

respect de la loi de Coulomb, dont les courbes représentatives sont visibles sur la figure 5.31.
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FIGURE 5.31 — Evolution du ratio d’adhérence a chacune des roues

Cette figure montre que malgré la décroissance de la vitesse en virage et la limitation des ratios
de glissements, le ratio d’adhérence des roues est ponctuellement proche de 1 sur ce parcours.
L'évolution des forces de glissement est de fait plus complexe a modéliser que ce que le permet le
modele .4y, et ces dernieres, non linéaires, peuvent vraisemblablement étre sous-estimées par le
régulateur longitudinal. Mais cette remarque est vraie pour n'importe quel solution de commande,
et le fait d’utiliser un modele certes simplifié, mais tout de méme non-linéaire a 4 roues dans la

commande MPC apporte déja un gage de réalisme et donc de robustesse.

5.3.3 Simulation sur 9 avec une vitesse de référence de 15 km/h

Pour ce test final, la configuration du véhicule et des régulateurs qui y sont associés reste iden-
tique a la situation précédente. Seule I'orientation de la pente change. Le but de ce test est de véri-
fier la capacité du régulateur longitudinal a prévenir les risques de renversement, surtout lorsque
I'accélération latérale et la pente agissent de pair au détriment de la stabilité globale du véhicule.

Cet effet conjoint a notamment été visible dans la section 5.2.5 lors du test du régulateur latéral
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a fortes vitesses, car le véhicule, lourd et avec un centre de gravité trés haut, se renversait dans
cette pente. L'intérét du régulateur longitudinal trouve donc tout son sens dans cette situation,
ou le controle de la vitesse longitudinale et des couples moteurs de chaque roue va permettre de
stabiliser le systeme et de traverser ce terrain pentu et peu adhérent.

Analysons tout d’abord les signaux associés a la courbure du chemin de référence et aux pentes

le long du parcours sur le terrain J7.
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FIGURE 5.32 - Visualisation de I'évolution des signaux associés au chemin de référence et a la
pente sur le terrain It

Le signal de courbure en fonction du temps visible sur la figure 5.32a nous est maintenant bien
familier. On constate néanmoins des différences importantes avec la situation précédente : 1a ou
le profil est trapeze était déformé en raison de la vitesse variable dans le virage, il semble ici étre
préservé d'une telle transformation. Ceci indique une constance de la vitesse en virage, ce qui est
logique compte tenu de la situation. A véhicule équilibré a plat (d; = dp), le terrain Tt ne pro-
voque pas de distinction en termes de LLT entre le début et la fin du virage, contrairement a Jp,
ol le roulis est d’abord favorable puis défavorable a la stabilité du véhicule. La figure 5.32a semble
également indiquer que le second virage est bien plus chronophage que le premier, indiquant une
baisse de vitesse notable dans le second virage, comme le montrera la figure 5.33a. Cette différen-
ciation entre les deux vitesses est également visible sur la figure 5.32b, ot I'évolution des pentes
est plus lente.

Regardons maintenant plus en détail les profils des vitesses et accélérations sur les figures 5.33a
et 5.33b.

Tout d’abord, avant méme de considérer les virages, analysons le suivi de vitesse dans les lignes
droites. Bien que la véhicule démarre a une vitesse relativement faible, le régulateur parvient dans
un temps restreint a rattraper rapidement la vitesse de référence élevée. Ceci est d’autant plus
satisfaisant que la pente longitudinale, a ce moment, s'oppose au mouvement. Quant a la seconde

ligne droite, de courte durée en raison de la forte vitesse, le suivi de vitesse y est satisfaisant.
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FIGURE 5.33 — Evolution des vitesses et accélérations lors du parcours sur le terrain I

Intéressons-nous a présent aux virages, sources d’'informations intéressantes. On note évidem-
ment la profonde distinction entre les deux virages : tandis que le premier est parcouru a une
vitesse tres forte, le second est parcouru a une vitesse deux fois moins élevée au plus fort du vi-
rage. Cette distinction a pour origine la définition de la vitesse de référence, qui prend en compte
la complémentarité de la pente latérale et de la courbure dans I’équilibre du véhicule. Dans le
premier cas, ces dernieres se compensent en partie tandis qu’elles se combinent dans le second
virage, mettant a mal la stabilité du véhicule. Cette faible vitesse explique également |'origine de
I’accélération latérale modérée dans le seconde virage, visible dans la figure 5.33b. On note tout de
méme que le suivi de vitesse n’est pas optimal dans le premier virage. La vitesse diminue légere-
ment en haut de la pente, laissant penser que le régulateur longitudinal a sous-évalué la puissance
motrice nécessaire au maintien de la vitesse, lors du virage dans la pente. Cette faiblesse du régu-

lateur n’est cependant que passagere comme le montre le reste du suivi de vitesse.

Le profil des commandes de couples associées a cette situation est visible sur les figures 5.34a et
5.34b.

Le profil des commandes montre une grande cohérence entre les commandes a chacune des
roues. Comme cela peut étre attendu, les changements les plus brusques interviennent lors du
changement de signe de la pente longitudinale, dans les virages. En effet, cette pente est d'une
importance cruciale dans la méthode de calcul des couples moteurs : lors des phases de montée
(premiere et derniére ligne droite), les couples sont clairement positifs tandis qu’ils sont négatifs
dans la descente. L'allocation des couples mérite d’étre analysée également ici : 1a ou le parcours
sur 9 montrait une commande tres liée entre les roues d'un méme coté, I’accent est mis ici sur
la correspondance des commandes pour les roues d'un méme essieu, surtout dans les phases de
lignes droites.

Comme le confirme la figure 5.34b, on note une évolution tres douce de la commande. En effet,
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la différence de couples entre deux pas de temps successifs du régulateur longitudinal ne dépasse

pas 500Nm, bien en deca de la puissance maximale du moteur. Cette évolution douce apporte

plusieurs avantages :
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FIGURE 5.35 — Visualisation de la dynamique aux quatre roues sur le terrain 7

Les figures 5.35a et 5.35b confirment les conclusions issues de I'analyse des profils de com-

mandes. Tout d’abord, les ratios de glissement s, ; (figure 5.35b) sont quasi-identiques a chacune

des roues, et ce quelle que soit la phase de la trajectoire. Le profil des vitesses de rotation des roues

(figure 5.35a) est tout aussi satisfaisant. L'égalité des vitesses de rotation en ligne droite et I'écart
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droite/gauche dii a la géométrie d’Ackermann (voir annexe C) sont caractéristiques d'un véhicule
a essieux directeurs.

Tout ceci doit notamment étre nuancé lors du second virage. En effet, le glissement sur les
roues arriere y est treés élevé et dépasse méme ponctuellement la limite de +0.2 imposée par le
régulateur longitudinal. La sous-estimation des glissements combinée a une demande d’accéléra-

tion importante est a I'origine de ce dépassement.

16
ar
14r
30 12r
¢ =
o 0
ib‘ﬂ 20 F VP <
< L gt Centre de gravité
o q:_) Avant gauche
3 10 < 6t Avant droite
K g Arriere gauche
g oh é 4r Arriére droite
2 =Y (WY
7] = ot
i : N I
= -10 F » A,
- 0 HV™ \/,,A,-n—\ A \ ( \4
o 4 \ [
TN 4 [
20 21 )
al ! . | | | |
3oL 1 1 1 1 ! L 0 5 10 15 20 25 30 35
0 5 10 15 20 25 30 35 Temps |s]
Temps [s]

(b) Evolution des angles de dérive aux points particu-

(a) Profil de la vitesse de lacet . J
liers du véhicule

FIGURE 5.36 — Visualisation de la dynamique latérale du véhicule sur le terrain It

Analysons maintenant la dynamique latérale du véhicule, pour nous assurer de sa cohérence
vis-a-vis du véhicule, voir figures 5.36a et 5.36b. On remarque évidemment une chute de la vitesse
de lacet dans le virage, dt a I'importante décélération. Malgré les importantes vitesses et accélé-
rations, cette vitesse de lacet est proche de son approximation v,p. Le régulateur latéral semble
donc rester la encore cohérent dans ces conditions, car le couple de lacet ainsi générée est cohé-
rent, malgré les oscillations de la vitesse de lacet a la fin du second virage. En ce qui concerne les
dérives, elles sont comme dans la situation précédente contenues, exceptées encore une fois pour
les roues arriere en fin de second virage en raison de I'accélération finale importante. Ces fortes
vitesses rendent également la vitesse de lacet oscillante en fin de second virage, en raison de la
difficulté de la trajectoire. Le véhicule retrouve néanmoins une stabilité en fin de virage comme le
montre les angles de dérive. Les bonnes performances du régulateur latéral dans cette situation
complexe ne sont donc pas fondamentalement remises en cause, comme |’atteste les figures 5.37a
et 5.37b. Le feedforward reste pertinent pendant une grande partie du parcours, nous rassurant
ainsi sur une bonne synergie entre les deux régulateurs. La phase d’accélération importante a la
fin du second virage reste néanmoins complexe a gérer.

Malgré la vitesse variable et des reports de charge importants, on note que les performances
sont particulierement intéressantes, méme en virage. Comme cela était attendu en considérant les

remarques précédentes, on note tout de méme une difficulté de régulation latérale dans le second
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FIGURE 5.37 — Visualisation de la dynamique latérale du véhicule sur le terrain It

virage. Ces écarts notables (13 cm et 5 degrés) doivent étre néanmoins mis en comparaison de la
vitesse du véhicule, de 15 km/h en début et fin de virage de virage. La pente peu adhérente est une

autre difficulté qui est bien prise en compte par ce régulateur latéral qui assure des performances

intéressantes méme a vitesses élevées.
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FIGURE 5.38 — Stabilité du véhicule évoluant dans le terrain 91

Ces performances sont d’autant plus intéressantes que le report de charges dans cette situation
est tres important dans le second virage, ou la répartition des charges est tres déséquilibrée : 25%
sur le coté droit et 75% sur le coté gauche. Cet écart est particulierement visible au début du virage
ol la force normale sur la roue avant gauche est jusqu’a 4.5 fois plus importante que celle a la roue
arriere droite. Ce déséquilibre se résorbe cependant au fur et a mesure que la vitesse longitudinale
décroit, d’ou cette stabilisation du LLT dans le virage visible dans la figure 5.38b. Cette derniére
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Chapitre 5 — Résultats expérimentaux des organes de contréle de suivi de trajectoire

confirme d’ailleurs I'importance de la vitesse de parcours du terrain dans la définition du LLT,
surtout dans le premier virage. En effet, bien que le roulis favorise le report de charges vers le
coOté gauche du véhicule, on note la positivité du LLT indiquant un transfert de charges sur le coté

extérieure au virage, i.e. le coté droit du véhicule.

Conclusions sur les performances du régulateur longitudinal sur 97 Ce test sur simulateur
réaliste du régulateur longitudinal NMPC couplé avec le régulateur latéral R4y, montre des per-
formances satisfaisantes, en termes d’équilibre, de suivi de vitesse et de régulation latérale du sys-
teme. Le terrain 97 est de plus tres propice a un transfert de charges intervenant dans la derniére
partie de la simulation. En effet, la pente et 'accélération latérale se combinent dans ce dernier vi-
rage et peut mettre a mal le suivi de trajectoire comme le montrent les performances dégradées du
régulateur latéral dans ce contexte. La situation est également complexe pour le régulateur NMPC
qui fait appel a un modele assez rudimentaire des pneumatiques, ne rendant pas compte de la
saturation des forces de glissement. La stratégie de commande proposée, pour peu qu’elle sous-
estime l'effet d'une faible adhérence, peut avoir tendance a entrainer ponctuellement le véhicule
dans une situation de perte d’adhérence sur certaines roues. C’est ce montre la figure 5.39 qui rend

explicite la relation entre les forces normales et tangentielles au point de contact.

- —-F/()F?)

---------- F2 /(42 F?)
(2 ) (iF2)
Avant gauche
Avant droite
Arriere gauche
Arriere droite

0.6

Ratio d’adhérence

04r

Y
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0 5 10 15 20
Temps [s]

35

FIGURE 5.39 — Evolution du ratio d’adhérence a chacune des roues

Laroue arriere droite, trés fortement délestée, arrive dans un état o1 la roue dérape. Cette perte
d’adhérence rend alors le véhicule moins controdlable. Cette derniere situation met en lumieére une
potentielle limitation de I'organe de calcul de vitesse de référence. En effet, en raison de la cour-
bure et de la pente latérale qui s’annulent simultanément, la vitesse de référence a tendance a
fortement augmenter, car le LLT n’est plus un facteur limitant. Or, I’état du véhicule ne permet
pas alors une accélération subite du centre de gravité sans perte de performances de la régulation

latérale. La définition de la vitesse de référence pourrait étre affinée pour considérer ces situations
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5.4. Conclusions générales sur les résultats des tests des régulations latérale et longitudinale

particuliéres.

5.4 Conclusions générales sur les résultats des tests des régula-

tions latérale et longitudinale

Les simulations présentées dans ce chapitre sont variées et ont permis de tester les forces et

les faiblesses des deux régulateurs dans des situations tres diverses.

Commencons tout d’abord par le régulateur latéral H,/ Hy,. U'architecture feedforward / feed-
back a montré ici tout son intérét dans la génération d'une commande de braquage des roues
efficace. Le feedforward, prenant en compte notamment les pentes, la vitesse du véhicule et les
caractéristiques des pneumatiques, parvient a s’adapter a de nombreuses situations, que ce soit
en termes de virages ou de pentes. Cette adaptabilité est particulierement compatible avec le fait
d’avoir deux essieux directeurs, permettant par exemple une marche en crabe dans une pente la-
térale pour compenser 'effet du poids latéral. Quant au feedback, on a montré qu'’il permettait
une annulation efficace des écarts angulaire et latéral méme dans des situations de forts reports
latéraux de charge, non pris en compte dans le modele de synthese du véhicule. Ces performances
résultent d'une conception robuste des gains du feedback qui considere de fortes incertitudes sur
les parametres du véhicule. [Leg+22a] traite d’ailleurs plus précisément de la qualité de cette régu-
lation en présence d’'une tres forte incertitude paramétrique sur la masse ou méme sur I’emplace-

ment du centre de gravité.

En ce qui concerne le régulateur longitudinal NMPC, il a pu étre remarqué qu’il était particu-
lierement efficace pour générer une commande de couples distincts entre les moteurs des roues.
Cette prise en compte explicite de la situation de chacune des roues permet de s’adapter a de fortes
disparités de charges, ce qui est une situation courante pour un véhicule off-road a haut centre de
gravité évoluant en terrain pentu. Cette prise en compte est notamment permise par le fait que ce
régulateur longitudinal gere dans le méme temps la génération de la vitesse de référence, I’allo-
cation des couples aux roues et le respect des contraintes de stabilité (antipatinage, maintien de
I'adhérence etc.). Le caractere prédictif de ce régulateur permet de plus de générer une commande
sans a-coups des couples moteurs. Les objectifs de ce régulateur longitudinal, isoglissement des
roues et suivi d'une vitesse empéchant le renversement notamment, sont globalement remplis
malgré un contexte de pente et de trajectoire exigeant. La bonne interaction entre les deux régu-
lateurs est aussi un important motif de satisfaction. Cette synergie est due au fait que chacun des
deux régulateurs parvient a s’adapter al’action de I'autre : le régulateur latéral, a travers le séquen-
cement de gains, s’adapte aux changements de vitesses et le régulateur longitudinal s’appuie sur

une prédiction des angles de braquage déduite de la trajectoire a suivre.
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CONCLUSION GENERALE

Conclusion

Cette these traite des méthodes d’automatisation des véhicules off-road. Elle avait précisément
pour cible la production d'une solution de suivi de trajectoire robuste, et ce dans le contexte de ter-
rains complexes et non structurés, caractérisés par des faibles adhérences et des pentes particulie-
rement notables. Le off-road, avec son cortege de sols de différentes natures et en pentes diverses,
rend ardue 'automatisation des controles longitudinal et latéral du véhicule. Les régulations tant
longitudinale que latérale du véhicule se doivent d’étre robustes, et de prévenir le renversement
du véhicule ou bien sa perte d’adhérence. Ce travail de régulation du véhicule évoluant en terrain
complexe doit non seulement considérer la variabilité du terrain, mais également la variabilité du
véhicule. En effet, les véhicules off-road ont la particularité d’avoir des architectures et des pro-
priétés tres spécifiques liées a leur utilisation. On peut par exemple citer I'emplacement du centre
de gravité trés haut pour un enjambeur ou une masse tres variable pour une moissonneuse. Les

algorithmes de régulation doivent donc considérer ces particularités.

Au final, la contribution principale de la these réside dans la proposition d’'une méthodologie
conceptuelle modulaire, d'une solution a base de deux régulateurs, incluant la prévention de glis-
sements importants et la prévention de renversements. Le premier régulateur porte sur le controle
latéral du véhicule, au travers de la commande des angles de braquage des roues. Les cas relatifs a
la présence d'un ou de deux essieux directeurs ont été considérés. Le second régulateur porte sur
le contrdle longitudinal du véhicule au travers de la commande des couples moteurs appliqués
sur les quatre roues. La commande est concue de manieére a respecter I’ensemble des contraintes
liées a la stabilité du véhicule, celle d’anti-renversement notamment, prégnant dans le cas des
enjambeurs notamment, haut perché et évoluant en terrain pentu.

S’agissant de commande a base de modele, un état de I'art sur la modélisation de la dyna-
mique d'un véhicule a quatre roues a été réalisé. Compte tenu des objectifs poursuivis, le mémoire
se concentre sur les modeles dynamiques, mieux a méme de décrire I'’ensemble des interactions
entre le véhicule et le sol sur lequel il repose. Un modéle dynamique est proposé dans la pre-
miere partie du manuscrit. Il s’agit d'un modéle de véhicule a quatre roues, de complexité juste
nécessaire, dont I'aspect novateur réside dans la prise en compte des pentes dans chacune des

dynamiques animant le véhicule.

Le chapitre 3 s’intéresse a la régulation latérale du véhicule. Différentes solutions de controle la-

téral préexistantes sont passées en revue en début de chapitre, notamment celles adaptées au do-
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maine agricole. L'analyse de leurs avantages et inconvénients respectifs nous a amené a adopter le
formalisme H,/ H, pour formuler le probleme de commande comme un probleme de commande
multi-objectif et multi-modele. Un modéle simplifié, issu du modéle dynamique étendu défini au
chapitre précédent, a été défini pour supporter la synthése de la commande des angles de bra-
quage des roues du véhicule. Les pentes et les reports de charges influant sur les forces aux points
de contact sont pris en compte dans ce modele de syntheése; il s’agit d'une autre contribution de
cette thése dans le domaine de la régulation latérale de robots mobiles. Combinant feedback et
feedforward, la solution s’avere robuste, de par la prise en compte pendant la synthese d’incerti-
tudes au travers d'une représentation multi-modele. Le compromis performance-robustesse est
géré au mieux, grace a 'optimisation multi-objectif traitée sans pessimisme par I'utilisation d’'un
solveur d’optimisation non lisse. Le régulateur résultant, calculé hors ligne, se révele étre tres peu

gourmand en ressources de calcul en embarqué.

Le chapitre 4 traite de la régulation longitudinale du véhicule évoluant en terrain pentu et peu
adhérent. Un état de I'art des régulations longitudinales existantes, de la génération des vitesses
ala prise en compte de la stabilité latérale, y est effectué. L'examen des contributions antérieures
a motivé 'adoption d'une loi de commande dite Model Predictive Control (MPC). La commande
MPC procédant a une optimisation en ligne, elle permet d’anticiper I'état futur du systeme et de
tenir compte des contraintes a appliquer sur les différents signaux d’intérét, qu’il s’agisse de va-
riables d’état ou de commande. Quelques précautions ont été prises supportant notre parti-pris
d'une conception modulaire et d'une implémentation indépendante des deux régulateurs. Les
pentes et la faible adhérence du terrain sont également prises en compte dans le modele de syn-
thése du régulateur longitudinal. Une métrique utilisant par ailleurs ces pentes et les reports de
charges permet la définition d'une vitesse de référence élevée, au plus proche de celle planifiée,

mais compatible avec les contraintes d’antirenversement en virage.

Enfin, le chapitre 5 est dédié aux résultats obtenus avec la solution proposée, pour un scénario
exigeant et sur un simulateur réaliste prenant en compte les principaux phénomenes associés
au contexte off-road. Parmi ces phénomenes, on peut notamment citer le report de charges du
véhicule, le couplage des dynamiques latéral et longitudinal ou encore le caractere meuble du sol.
Une instrumentation réaliste est également prise en compte. Le régulateur latéral est d’abord testé
en comparaison avec un autre régulateur off-road issu de la littérature. Les tests sont effectués a
vitesses constantes dans différentes configurations de terrain. Le régulateur longitudinal, couplé
avec le régulateur latéral H,/ Hy, est ensuite testé avec une vitesse de référence élevée, qui est

amené a étre diminué dans les situations extrémes.

Ces simulations dans diverses parcelles permettent dans le méme temps de valider 'aspect
sécuritaire du régulateur longitudinal et la capacité du régulateur latéral a suivre le chemin de

référence, méme en cas de vitesse variable.
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Perspectives de la these

L'une des perspectives les plus immédiates de cette these est la mise en application des algo-
rithmes de régulation présentés dans le présent manuscrit. Cette implémentation permettra de
valider ou d’infirmer les bons résultats constatés en phase de simulation. Cela permettra notam-
ment d’apprécier la robustesse des régulateurs, qui n’est validée que théoriquement pour 'instant.
Cette phase de tests sur véhicule réel permettra en outre de juger I'interaction entre les capteurs
(virtuels ou non) et les régulateurs. Bien qu'un effort de modélisation ait été effectué dans le si-
mulateur réaliste, il est probable que les capteurs réels génerent des erreurs non modélisées. Les
problématiques liées a la disponibilité de certains capteurs, notamment de I'antenne GNSS, pour-

ront a ce moment-la étre également appréciées.

Une autre perspective de la these serait d’adopter une vision plus systémique dans la conception
des régulateurs. Les hypotheses de conception supposent en effet une parfaite correspondance
entre la commande générée et les grandeurs physiques effectives sur le systeme, ignorant ainsi
totalement la dynamique des actionneurs. Cette prise en compte de la dynamique des actionneurs
permettrait notamment de considérer plus précisément les considérations énergétiques associées
au systeme. Cette avancée aurait néanmoins 'inconvénient d’altérer 'universalité des régulateurs
présentés dans ce manuscrit, car la loi de commande serait dépendante du type de motorisation

ou du type d’actionneur d’angle de braquage.

Enfin, la prise en compte des défis d'implémentation sur cible embarqué doit étre plus préci-
sément examinée pour considérer sereinement la mise en ceuvre des régulateurs sur un véhicule
off-road. Cette remarque concerne surtout le régulateur longitudinal MPC, qui se révele étre parti-
culierement consommateur de ressources de calcul. Or, les capacités des calculateurs embarqués
sont limitées, d’autant plus si ces derniers cumulent plusieurs fonctions, ce qui est couramment
le cas. Des voies vers une solution de complexité d'implémentation réduite existent, et font I'objet

des perspectives de cette theése.
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ANNEXE A

MATRICE DE PASSAGE ENTRE LE REPERE
VEHICULE ET LE REPERE GLOBAL

On s’intéresse dans cette section a la méthodologie ayant accompagné la conception de la

matrice de passage utilisée dans la modélisation du systeme a controler.

A.1 Formulaire trigonométrique

Voici un bref rappel des formules trigonométriques utilisés dans cette section. On pose a et b

deux réels, non nuls simultanément pour les formules liées a atan2, quelconques pour les autres.

cos(a— b) = cos(a) cos(b) + sin(a) sin(b)
cos(a) = cos(—a)
cos(a+ b) = cos(a) cos(b) —sin(a) sin(b)
1 sin(a) = —sin(—a) X
sin(a — b) = sin(a) cos(b) — cos(a) sin(b)
1 = cos?(a) + sin’(a)

sin(a — b) = sin(a) cos(b) + cos(a) sin(h) (A.1)
. a b
sin(atan(a)) = - -
) \/1;_—“2 cos(atan2(a, b)) Npay
a
cos(atan(a)) = sin(atan2(a, b)) = ———
V1+a? va?+b?

A.2 Conception de la matrice de passage

A.2.1 Détermination des coordonnées des points

Le but de cette partie est de définir le plan du terrain. On choisira une définition du terrain
comme celle présentée en 2.3 . Pour cela seront utilisées les coordonnées d'un vecteur normal 7
dans le but de définir le plan.

71 = cos(a) llz, — sin(a) (cos(O) iy, + sin(®) iiy,)

En considérant que le point Og est a une altitude Zgrigine, 0n a donc une équation du plan de la
forme suivante :
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sin(a) cos(®)x + sin(a) sin(®) y — cos(a)(z — horigine) =0

Autrement dit :

z =tan(a)cos(®)x +tan(a)sin(®) y + horigme (A.2)

On lie ainsi la cote d'un point du terrain avec son abscisse et son ordonnée dans %. Soit I un
X1
point quelconque du terrain, on a donc I VI

tan(a) (COS(@)XI + Sin(Q)YI) + horigine
On va considérer dans la suite pour simplifier les équations que horigine = 0.

Définition des variables intermédiaires
— A (resp. B) le centre de I'essieu arriere (resp. avant) et C le centre de la roue arriere gauche
—d= || AC || (demi-voie du véhicule) et d’ sa projection dans le plan horizontal

— L= | AB| (empattement) et L' sa projection dans le plan horizontal

XA
Détermination du tangage Nousavons A, ayant pour coordonnées ¥a

tan(a) (cos(®)x4 +sin(©) y4)
Par (A.2) et les définitions de L' et de B, on a donc B qui a pour coordonnées
xa+ L' cos(y)

ya+ L'sin(y)
tan(@) | cos(®) (x4 + L' cos(y)) +sin(®) (ya + L'sin(y))
x4+ L cos(y)
Autrement dit, les coordonnées de B sont ya+L'sin(y)

z4 + L' tan(a) cos(y — ©)
On peut en déduire I'angle de tangage 6.

0 = atan2(zg — za,L)

= atanZ(L' tan(a) cos(y — ©), L') (A.3)

= atan(tan(a) cos(y — @))
Le passage de atan2 a atan est permis par le fait que L' > 0. Langle est positif lorsque 'avant du

véhicule est surélevé (sens trigonométrique en voyant le coté droit du véhicule).

On en déduit les valeurs suivantes par (A.1) :

cosf = ny 1
avec ng= >0 (A.4)
sinf = ngtan a cos(y — ©) V/1+tan? a cos?(y — 0)
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Détermination du roulis ¢ Par analogie avec B, on sait que les coordonnées de C sont
xa+d cos(A)

ya+d'sin(A)
tan(a) (cos(®) (x4 + d’ cos(1)) +sin(®) (ya + d'sin(1)))

x4+ d' cos(A)
Autrement dit, les cordonnées de C sont ya+d'sin(A)

z4 +d'tan(a) cos(1 — 0©)

On en déduit I'angle de roulis ¢

@ = atan2(zc — za,d')

= atanz(d’tan(a) cos(A—-0), d') (A.5)

= atan(tan(a) cos(A — @))

¢ correspond a I’angle formé par les essieux avec le sol vu de I'avant du véhicule dans le sens
trigonométrique. Si le coté gauche est surélevé, 'angle est positif. On en déduit comme pour 6 les
valeurs suivantes par (A.1) :

COS® = Ny 1
avec ngy = >0 (A.6)
sing = nytanacos(A - ©) v/1+tan2? acos?(1 —O)

Conditions assurant le caracteére direct du repére véhicule Selon la figure 2.2, on ales coordon-

nées suivantes des vecteurs unitaires de Zy exprimés dans % :

cos(0) cos(y) cos(¢) cos(A)
Uiy, | cos(@)sin(y) |, iy, | cos(ep)sin(1) (A.7)
sin(0) sin(¢)

Notre but est de calculer A pour pouvoir définir iy,. En effet, 1 est mesuré et a et © sont
des caractéristiques du terrain considérées connus. Linconnue est donc I'angle A. Pour cela, on

calcule et simplifie I'expression de i, pour ensuite en déduire celle de i, .

D’apres les définitions (A.4), (A.6) et 'expression des vecteurs unitaires en (A.7), on a les ex-

pressions des vecteurs unitaires du repere véhicule dans le repére global suivantes :
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cos(y)

Uy, = Ny sin(y)
tan(a) cos(y — ©)
cos(A)

{ Uy, =Ny sin(A) (A.8)
tan(a) cos(A — ©)

—tan(a) cos(®)
Uz, = Uy, Aliy, = Noghysin(A—y) | —tan(a)sin(O)
1

On se rappelle que nous voulons un repéere orthonormé, donc || Uz, || = 1. On en déduit les

équivalences suivantes en se souvenant des formules (A.1) :

|ngnysin(A—y)| = =cosa < ngnysin(A—y)=sign(sin(A—y))cosa  (A.9)

1
V1+tanZa

En réinjectant cette derniere équivalence dans (A.8), on obtient :

—sin(a) cos(®)
iz, = sign (sin(A —y)) | —sin(a)sin(O) (A.10)
cosa

On veut que le repere véhicule soit orthonormal direct, avec iy, dirigé vers I'avant du véhicule,
iiy, vers le coté gauche du véhicule et enfin ii;, vers le haut du véhicule. On a donc la condition
suivante :

Uz, Uz, = cosasign (sin(A—y)) >0 < sin(A-y) >0 (A.11)

Le résultat en (A.11) est cohérente avec les représentations de ¥ et A dans les figures 2.2 ou 2.3c.

On obtient alors finalement, en injectant (A.11) dans (A.10) :

—sin(a) cos(®)
Uz, = | —sin(a) sin(®) (A.12)

cos(a)

On remarque que les vecteurs unitaires du repere véhicule iy, et ii;, ne dépendent que des
mesures (pente a, son orientation © et le lacet v), tandis que i,, dépend toujours de A. Pour
se libérer de cette dépendance, on peut calculer iy, grace au produit vectoriel i, A iy, avec

I'expression de sinf dans (A.4) :
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—sin(a) cos(O) cos(0) cos(y)
Uy, = Uz, AUy, = | —sin(a)sin(®) | A | cos(8) sin(y)
cos(a) sin(0)
—tan(a) cos(®) cos(y)
=cos(a) | —tan(a) sin(®) | A cos(0) sin(y)
1 tan(a) cos(y — ©)

— [sin(y) + tan?(a) sin(®) cos(y — O)]

= cos(a)cos(0) | cos(y) + tan?(a) cos(®) cos(iy — O)

= cos(0) cos(a)

—tan(a)

A,
Ay

—tan(a) sin(y — ©)

sin(y — ©)

avec {

A =cos(y) + tan(a)? cos( — ©) cos(O)
Ay =sin(y) + tan(oc)2 cos(y — ®)sin(0)

(A.13)

Cette nouvelle écriture de #,, a 'avantage de ne dépendre que des mesures ¥, a et ©. On

compare cette nouvelle écriture avec celle de (A.7) et en utilisant le fait que cosf cosa > 0 ainsi

que cos¢ > 0 pour en déduire A.

A =atan2(A;,—A»)

A.2.2 Matrice de passage d’'un repere a 'autre

(A.14)

Nous pouvons obtenir grace aux expressions des 3 vecteurs unitaires de Zy dans % les ex-

pressions de matrices de passage, dont la preuve de la nature de matrice de rotation est prouvée

dans la section suivante. Py_y (resp. Py_¢) est la matrice de passage permettant de donner les

coordonnées d'un vecteur dans Zy (resp. %) a partir de celles exprimées dans % (resp. Zv).

cos(0) cos(y)
Py_.y =| cos(g)cos(A)

—sin(a) cos(®)

cos(0) cos(y)
Py_o=| cos(@)sin(y)
sin(6)

cos(@)sin(y)  sin(H)
cos(g)sin(A)  sin(¢p)
—sin(a)sin(®) cos(a)
cos(g)cos(l) —sin(a)cos(®)
cos(g)sin(A) —sin(a)sin(®)
sin(¢p) cos(a)
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avec <

6 = atan (tan(a) cos(y — 0))

@ = atan (tan(a) cos(A — 9))

A =atan2(A1,—A»)
A1 = cos(y) + tan® (@) cos(y — ©) cos(O)
Ao =sin(y) + tan? (a) cos(y — ©)sin(O)

(A.15)



Ainsi, nous avons les correspondances suivantes :

iy, iy, iy, iy,
Uyy = Py_y Uy, et Uy, =Py_g Uy, (A.16)
Uz, %o Uz, Uz, Ry Uzy,

A.3 Preuve du caractere rotatoire de la matrice de passage

La forme de Py_( n’'a pas la forme d'une matrice de rotation classique et sa conception n’a pas
mis en valeur toutes les caractéristiques de cette derniére. La preuve en est par conséquent donnée
dans cette section. Pour qu'’il s’agisse d’'une matrice de rotation, il faut les éléments suivants :

— Norme des vecteurs colonnes (ou ligne) égale a 1

— det(Py_o) =1

— Vecteurs colonnes (ou lignes) orthogonaux deux a deux

La premiere propriété est immédiate par expression des vecteurs iiy,, iiy, et ii;, dans Py _.q.
Nous allons procéder a la preuve des deux autres suite a des calculs préliminaires nous affranchis-

sant du parametre A.

A.3.1 Calculs préliminaires

Le but de cette partie est de nous affranchir du parametre A. Calculons par conséquent les
valeurs de cos A, sin A, cos @, sing en fonction de ny défini en (A.4) etde a, ¥ et ©.

On rappelle 'expression des variables A; définis en (A.13) pour calculer A.

A1 = cos(y) + tan® @ cos O cos (i — O)

Ao =sin(y) + tan® @ sin® cos(y —0) (A.17)

—A= \/A§+A§ = \/1+tan4acosz(1//—®)+2tan2acosz(w—®)

Par définition de A en (A.14) et des propriétés de la fonction atan2 présentées en (A.1), on

obtient les valeurs suivantes :

A
cosA=—2  sind=—L (A.18)
A A

On en déduit grace a (A.1) et (A.17) la valeur de cos(A — ©), qui nous sera utile plus tard :

—CcOoSOA; +sin®A;
A

cos(A—0®) =cosAcos® +sinAsin® =

—cosOsiny +sin® cosy
A
—sin(y - 0)
A

(A.19)

cos(1—0) =

cos(1—0) =
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1
Intéressons-nous également a la valeur A = , en reprenant notam-

A2 + tan? asin?(y — ©)
ment la définition de ny en (A.4), les formules en (A.1) et la définition de A en (A.17).

1

A=

\/A2+tan2asin2(u/—®)

1

A=

\/1 +tan? @ cos? (i — ©) + 2tan? a cos? (i — ©) + tan? a sin? (y — O)
3 1 (A.20)

v/1+tan* a cos?(y — 0) + tan? a cos?(y — ©) + tan® a

1 1 1

A: =

\/(1+tan2a)(1+tan2acosz(1//—®)) V1 +tan?a /1 + tan? a cos?(y — ©)
A=cosang

On reprend les expressions de cos ¢ et sin¢ dans (A.6) et on y injecte (A.19) et (A.20), en rappe-
lantque A>0:

. tana cos(A —0)
sing =
1 v/1+tan? acos?(\ - ©)
cCosQ = :
V/1+tan2 a cos?(A—0) —tanaw
1 _
- 12 (1 — sin®(y —©
\/1+tan2a—sm (sz ©) \/1 +tan2a—(Aw2 )
3 3 _ (A.21)
_ A _ —tanasin(y - 0)
\/ A2 +tan? a sin?(y — ©) \/ A2? + tan? a sin?(y — ©)
= AA = —Atanasin(y — ©)
cos@ = cosangA = —cosangtanasin(y — O©)
sing = —sinang sin(y — ©)

L'expression de sin¢ peut aussi étre obtenue en comparant les expressions de la derniére co-
ordonnée de iZyV dans (A.7) et dans (A.13). Ceci conclut les calculs préliminaires qui seront utiles
notamment pour calculer le déterminant de la matrice de rotation et le produit scalaire des co-

lonnes de Py _y.

A.3.2 Calcul du déterminant de la matrice de passage

En utilisant la formule de la comatrice sur la derniére colonne de Py _.(, on obtient :
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. cosfsiny cos@sinA| . cosfcosy cosgcosA
det(Py_o) =—sinacos® . . +sinasin® . i
sinf sing sinf sing
cosfcosy cos@cosd
+cosa ) )
cosOsiny cosgsini
. A Ay
N sin cosangA—
det(Py_g) =—sinacos® oSy 97°A

ngtanacos(y —0) —sinanysin(y —0O)

A
. . ng COSY —cosom‘gA—2
+sinasin® A (A.22)

ngtanacos(y —0®) —sinangsin(y —6)

Az

ngcosy —cosangA—
+cosa 1A
ngsiny  cos angAK

det(PV_,o) .2 sinu/ A
—— — =-—sin"acos® )
n, cos(y —0@) -—sin(y —0)
cos -A -A
+sin” asin® v 2 +cos®a cosy 2
cos(y —0®) —sin(y —06) siny A

Or, en utilisant les formules de calcul des déterminants 2x2 et en se référant aux définitions de
Ajen (A.13),ona:

siny & iny sin(y — ©) - cos(y — O)A
= —SINnY sin — — COS -
cos(y—©) —sin(y —0©) sy v '

= —sin®y cosO + siny cosy sin® — cosy cos(y — O)
— tan? & cos® (y —0®)cos®
= —sin®y cosO + siny cosy sin O — cos® 1 cos © — cos ¥ siny sin ©

—tan? a cos? (y —0)cosO

cos®

2

= —cosO (1+tan® acos’ (i — O)) = —
n
0

(A.23)
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cosy Ay A ( o) in( o)
= Ay cos(y —©) — cosysin(y —
cos(y — @) —sin(y —06) 2 v yemty
=siny cos(y —0O) + tan” a cos® (y —0)sin®

—cosy sin(y — 0)

(A.24)
= siny cosy cos O + sin® 1 sin O + tan” @ cos? (y — ©) sin®
— cosysiny cos® + cos® 1 sin©®
. 5 5 sin®
=sin® (1+ tan” @ cos”(y — 0)) = —;
n
0
cos -A
] v 2 = COSYWA] +sinyA,
siny A
2 2 _
= cos” Y +tan” a cos(y — ®) cos O cos ¥ (A.25)
+sin® y + tan® a cos(y — ©) sin O siny
2 2 1
=1+tan“acos”(y —0) = —
1y
On réinjecte ces 3 déterminants dans I’équation d’origine :
det(Py_o) . , cos’®@ . , sin’@® , 1 1
——— =sin“a———+sin“a———+cos"a— = —
g g 1y g Ty (A.26)
det(pv_,o) =1
A.3.3 Preuve del'orthogonalité des vecteurs
Calculons grace aux calculs préliminaires les produits scalaires des colonnes de Py _..
cosfcosy | [cosg@cosA cosy —cosal,
Uy .Uy, = | cosOsiny |.| cospsind | =ng siny .Ng cosal;
sinf sing tan a cos(y — 0) —sinasin(y - 0)
cosy gAY
= n(g cosa siny . Ay (A.27)

tanacos(y —0) | |—tanasin(y —0)
= nz cosa (A;siny — Ay cosy — tan & cos(y — ©) sin(y — 0))
= nz cosa (tan2 acos(y —O)sin(y —06) — tan” a cos(y —O)sin(y — G)))
=0
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cosfcosy| [—sinacos® cosy —sina cos®

Uy, .Uz, =| cosOsiny |.| —sinasin® | =ng siny .| —sinasin®
sinf cosa tana cos(y — ©) cosa
(A.28)
cosy cos®
=—-ngsina siny .|sin® [=0
cos(y —0) -1
cos@pcosA| [—sinacos® —cosaly —sinacos®
iy, .Uz, = | cos@sind |.| —sinasin® | = ny cosaA; .| —sinasin®
sing cosa —sinasin(y - ©) cosa
AY) cos® (A.29)
= ngcosasina SAS| .| sin®
sin(y — ©) -1

= ngcosasina (siny cos® — cosysin® —sin(y —0)) =0

Py_ a pour déterminant 1 et a des vecteurs colonnes orthogonales deux a deux, de norme
unitaire. Il s’agit donc d’'une matrice orthogonale et en particulier une matrice de rotation. Son

inverse est par conséquent sa transposée.

A.4 Possibilité de cartographie du terrain

Lors de la définition de la matrice de rotation, nous avons supposé avoir les données du ter-
rain (pente globale a et orientation locale © de cette derniere) pour en déduire les pentes longitu-
dinales et latérales appliquées au véhicule. Cependant, on peut imaginer avoir besoin d’effectuer
I'opération inverse : a travers des mesures de pentes du véhicule (via centrales inertielles perfor-

mantes par exemple), on pourrait recréer les données du terrain comme définies dans notre sujet.

A.4.1 Dans le cas de pentes simultanément nulles

On rappelle la définition des pentes en (A.15) :

6 = atan (tan(a) cos(y — 0))
(A.30)
¢ = atan (tan(a@) cos(1 — ©))

Par définition du repére véhicule, il est impossible d’avoir cos(y — ©) et cos(A — ©) nuls simul-
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tanément. C’est pour cela que nous pouvons effectuer I’équivalence suivante :

6=0
a=0 (A.31)
¢=0

Dans ce cas, © peut étre choisi quelconque.

On suppose dans la suite que a # 0, et donc que {6, ¢} # {0, 0}.

A.4.2 Expression de A en fonction des pentes et du lacet

Pour déterminer I'angle A, définissant un des vecteurs du repére véhicule, on reprend I'expres-
sion de Py_.y défini en (A.15) et notamment les deux premiéres colonnes. Comme ces colonnes
(qui peuvent étre vues comme des vecteurs) sont orthogonaux, le produit scalaire est nul. On ob-
tient alors Iégalité suivante, en rappelant que les pentes 0 et ¢ sont dans I'intervalle [—%, %] (donc
[tanftang|<1):

cosfcosy cospcosA +cosfsiny cosgsind+sinfsing =0
cosfcos@cos(+(A—w))=—-sinfsing
cos(+(A-y))=—tanOtang

+ (A —vy) = arccos (- tanf tang)

A —1 = arccos (- tanf tan ¢) car le repére véhicule est orthonormé direct = A - >0

¢ ¢ ¢ ¢ ¢

A =1 + arccos (- tanf tan @)
(A.32)

On pose v = arccos (- tanf tang) € [0, 7] pour simplifier la lecture

A.4.3 Expression de O en fonction des pentes et du lacet

Dans un premier temps, on reprend la définition de la pente latérale en y injectant I’expression
de A trouvée précédemment :

tan¢ = tana cos(A — 0)

tang =tanacos(y +v—0)

tan¢ = tana [cos(y — ©) cos v — sin(y — ©) sinv| (A.33)

tang = —tana | cos(y — ®) tanf tan ¢ + sin(y — ©) \/1 —tan? 0 tan? ¢

En reprenant la définition de 0, on obtient alors les équations suivantes :
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{ tanf = tana cos(y — O)

tan¢ = —tan a cos(y — ©) tanf tan ¢ — tan a sin(y — O) \/1 —tan2ftan2 ¢

{ tanf = tana cos(y — ©)

tan¢ = —tan®@tan¢ — tan asin(y — ©) \/1 —tan? @ tan? ¢ (A.34)

tanf = tana cos(y — ©)

1+tan%6 ,
—taneg =tanasin(y — 0)
v/1—tan?0 tan? ¢

T
Comme a € [0, Z] , on ne peut avoir tan? @ tan? ¢ > 1, d’oi1 la validité du calcul. On couple alors

les deux équations pour trouver ’expression de © (en rappelant que tana > 0) :

¥ — O = atan2 (sin(y — ©), cos(y — ©))

© = atan2| = tang 1+tan6 tanf
voEs tana /1 - tan?0tan? ¢ tana (A.35)
v—0=atan2|—t 1+tan6 cand
—@=atan2|—tang , tan
v/1—tan?0tan? ¢
On obtient finalement :
1+tan?6
vy =—tang
© =¥ —atan2 (v,v,) avec v/1—tan?0tan? ¢ (A.36)

v, =tanf

A.4.4 Expression de a en fonction des pentes et du lacet

On réinjecte dans les expressions des pentes latérale et longitudinale les expressions précé-

dentes :
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tanf = tana cos(y — ©)
tang =tana cos(1 - ©)
tanf = tan a cos (atan2 (v, v2))

tan¢@ = tan a cos (v + atan2 (vy, v»))

tanf =tana
2
1

A
<
+ [\
=<
[\SR\S}

tan@ = tana [cos v cos (atan2 (vy,Vv2)) —sinvsin (atan2 (vy, v2))]

tan®
tanf =tana
2. .2
Vi+v5
< (A.37)
v v )
tang = tana —tan@tan(p—z—\/l—tan2t9tan2<p—1
[ 2. .2 2. .2
Vi+v5 Vi+vs
tan®
tanf = tana
Va4 Vs

1+tan%6

tanZ0
—— ttanp——
2,2 2,2
V2V V2V

tang =tana | —tang

tana
tanf = tanf ———
[22 .2
vi+V;
3 tana
tan¢g =tang
Va4 Vs

Pour que les deux équations soient exactes simultanément (méme quand I'une des pentes est
nulle), il est nécessaire que le ratio commun aux deux équations vaille 1 car cette section suppose
que les pentes ne sont pas simultanément nulles.

On obtient donc I'’expression suivante de la pente «a :

Y tang 1+tan%6
1=—
a = atan (\ [va+ v%) > (0 avec v/1-tan?0tan2 ¢ (A.38)

vy, =tanf
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ANNEXE B

COMPOSITION DES MOUVEMENTS

Pour le besoin de modélisation des dynamiques de différents points du véhicule (notamment
les roues), il est nécessaire de pouvoir calculer les vitesses en ces points uniquement grace a une
mesure de vitesse en un point particulier que I’on notera M et aux connaissances de son emplace-
ment. Pour consulter cette partie, il est conseillé d’avoir pris connaissance de la signification de la

matrice de passage présenté en section A page 187.

B.1 Position d’'un point quelconque du véhicule dans %, en fonc-
tion de la mesure de position en un autre point quelconque

du véhicule

On s’intéresse a la position d'un point I quelconque du véhicule, dont on voudrait plus tard
déterminer la vitesse. Pour cela, on dispose de la position dans %, d’'un point M, représentant le
point de mesure. Cette donnée peut étre donnée grace a la position GPS par exemple. La posi-
tion du point M est supposée aussi connue relativement . Cette position peut étre définie de deux
facons par relation de Chasles et en utilisant (A.16) :

T T T

X1 Ux, XM Ux, X1 — XM Uxy
- = 7
Ool= |y Uy, | = M iy, + | Yi—Ym Uyy
27 Zo Uz, ZM R Uz, Z] —ZM Ry Uz,
\—f_d ~ —~ < ~ ~ -~
coordonnées de I dans 29 coordonnées M donnée par GPS  position relative de M et I dans Zy (B.1)
T T R
XM X[—XMm Uy
=1 |ym +lyi—ym Po_v | | iy,
z zZ1—2z 7}
M| gz, 172M )| g, 20
On en déduit alors I'’expression des coordonnées de I exprimées dans % :
X1 XM X1 —XMm
yI =|ym +Pv_o|yr—ym (B.2)
z z zZ1—2z
1) | g, M|z, 172 )| g,
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B.2 Expression du vecteur vitesse en tout point du véhicule

Comme le montre les équations dynamiques du véhicule, il est nécessaire de prendre en compte
les vitesses de certains points particuliers du véhicule. Par exemple, les ratios de glissement définis
en (2.11) et (2.12) nécessitent la valeur des vitesses dans le repere roue de chacune des roues. Or,
dans les faits, il n'y a souvent qu'une mesure de la vitesse du véhicule. De plus, les algorithmes de
commande proposés dans les chapitres 3 et 4 utilisent également les valeurs de vitesse au centre de
gravité, qui sont fondamentales en dynamique véhicule. Cependant, a cause de contraintes tech-
niques, il est courant que la vitesse ne soit pas mesurée au centre de gravité. Toutes ces raisons
montrent le besoin de pouvoir projeter les vitesses dans différents points du véhicule. On rappelle
que Py_.y (respectivement Py _() est la matrice de passage de % vers Zy (respectivement Zy
vers %) définis en (2.3). Il existe différentes solutions pour calculer les vitesses en n'importe quel
point dans un repere % a partir notamment de la connaissance de la vitesse dans un autre re-

pere ;. La formule de Bour ci-dessous est une référence en la matiére. Pour chaque vecteur B

(dE) ~ (dE
di (1) di

avec Qg,/%, le vecteur vitesse angulaire entre les reperes % et ;.

quelconque, nous avons :

+Qay, N B (B.3)
(o)

Dans notre cas, il est difficile d’utiliser cette formule pour deux raisons. Tout d’abord, la for-
mule de Bour n’est valable que pour des reperes ayant la méme origine, ce qui n’est pas le cas
ici. De plus, il est complexe de déterminer flggo/ 2, car la rotation entre les deux reperes n’est pas
élémentaire (axe de rotation non constant). Cependant, on verra qu’il est possible de retrouver
cette formule de Bour dans le cas de notre étude. La section suivante a par conséquent pour but
de mettre en évidence I'expression des vitesses a n'importe quel point du véhicule a partir des

connaissances associées au point de mesure.

Maintenant que la position du point I dans % est connue par (B.2), on peut en calculer la

: . Py_o . . e
vitesse. L'expression de s’obtient en remplacant chaque élément de Py_.y par sa dérivée
temporelle.

Ux,I X1 d XM Xp— XM
Uy1 =y =7 | M +Py—o|yr—ym
Vz1 Zr zZm Zr—2zm
A 7 17 R
0 0 0 v (B4)
Xm X — XM Xr—Xm
. dPy_o o
= | Im T [V M +Py—o|yi—yMm
M )| g, zr=zm |, Zr=2m|,

Lexpression de la vitesse dans Zy est donc calculée ainsi :
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Uy I Ux I

Uy, =Po—v | vy1

Vg I Uz I

A 1) %
v 0 (B.5)
Xm Xp—Xm X[— XM
) L. dPy_o
=Po_v | M +|yi—-ym +Po_v ar Yi—¥Ym

M %o Z1—Zm @y Z1=2M )| g,

On en déduit en appliquant (B.5) au centre de gravité ’expression suivante de la vitesse en ce

point particulier, en fonction de la mesure de position de M dans % et dans Zy . :

Uy Xm XM XM

) ) dPy_o
vy =Po—v |ym|| —|ym ~Po—v——"— | yM (B.6)
Uz Ry ZM %o ZM Ry ZM Ry

Cependant, il n’est pas rare, pour calculer la vitesse aux roues par exemple, de s'intéresser a un

autre point du véhicule pour le calcul des vitesses. En injectant (B.6) dans (B.5), on obtient donc :

Ux,I Uy Xy Xy

dPy_g
Uy, = vy o Po—v—— | V1 (B.7)
Vz,1 Ry Uz Ry 2] Ry 21 Ry

On peut remarquer que (B.6) peut se simplifier en supposant que le point de mesure M est
immobile dans Zy, i.e. relativement au centre de gravité. En effet, dans la conception du véhicule
autonome, il semble relever du bon sens que d’utiliser un capteur de position qui ait des coor-
données fixes dans le repére associée au véhicule. Le terme central (J'CM M z'M) ‘; peut étre
ainsi ignoré. Cependant, cette simplification suppose également I'immobilité du centrg de gravité
au sein du véhicule, ce qui peut étre remis en cause pour nombre de situations dans le domaine
off-road agricole, parmi lesquels nous pouvons notamment citer les travaux de pulvérisation ou
de moisson, ol le véhicule peut fortement changer de masse de maniere non uniforme, faisant
ainsi déplacer son centre de gravité.

De plus, on s'intéressera généralement a des points immobiles dans le repere véhicule. Ainsi,
conformément a la remarque précédente, le terme central de (B.7), (x 1 VI ZI) );V, pourrait étre

ignoré selon les hypotheéses explicitées ci-dessus.

Intéressons-nous désormais a v; ; et v; i qui sont les vitesses longitudinale et latérale de la roue
i dans le repére associée a cette méme roue. Ces grandeurs sont notamment utilisées dans les
définitions des ratios de glissements ((2.11), (2.12)) dans le modele de glissement des pneus. Afin

de déterminer ces grandeurs, il suffit de calculer les vitesses de ces points dans £y grace a (B.7)
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puis de I'exprimer dans le repere de la roue £; grace a la matrice de passage Py_.; explicitée dans
2.4):

010
Zi Uz I P
v (B.8)

v X X

100 * . ! o p APy !

= - v -

01 0 V—i y J./I 0—v—0 i

Uz Ry ZJ Ry 2 Ry

B.3 Calcul de I’'accélération au centre de gravité dans %

B.3.1 En fonction de la vitesse au point I

En utilisant (A.16), la dérivée de I'expression des vecteurs unitaires de Zy exprimées dans %

est:
Uy Uy, Uy, Uy, Uy,
L p L dPo_v | ." p al.” dPo_y | . "
— | =— |Po_v]|lu = Uy | +Po—v— | Ui = i
dr | dt v dr |7 dr| dr |7
u u 7] 7] u
yavs %0 20 %0 20 20 %0 Z (Bg)
7
dP()_.VP _,V
= v—o| U
dt _)yV
uZV

Le calcul de I'accélération exprimée dans 2y peut en étre déduit :

ax,1 ﬁxv d Ux,1 ﬁxv Uy, 1 axv Ux,1 d ﬁxv
ay,| u = — Uy, 1 u = 1.},1 u + | Uy — | u
Y _}yV dl» Y _’yV y _’yV N dt _}yV
a u v u v u 1% u
z,1 Ry zZy z,1 Ry zy z,1 Ry zy z,1 Ry zZy
T T .
Ux,I Ux,1 Uxy
v +|v APo—v i
= I I V-0
) ¥ dt v (B.10)
Vg I Ry Uz 1 Ry uzv
ax,1 Ux,1 Ux,I
dPy_g
ay, =|Uy1 + Po—y ar | v!
az,I Ry Uz 1 Ry Vg1 Ry



Ce calcul de 'accélération est particulierement adaptée lorsque la mesure de vitesse est fiable.
Nous allons explorer une facon équivalente de calculer cette accélération par une formule équiva-

lente en prenant en compte les positions dans Ry et Ry.

B.3.2 Enfonction de la position

Afin d’obtenir I'expression de 'accélération en fonction des positions, il faut dériver I’expres-

sion de (B.4) et 'exprimer dans Zy .

Ay, 1 Ux,I
d
ay,| = Po_.va Uy, 1
a v
z,1 Ry z,1 7
Xm X1 — XM Xr—Xm
d . dPy_.o L
—P0—>V% Ym + T Yi—¥m +Pyv—o|yi—ym
ZM o Z] —ZM Ry Z[—ZM Ry
)'éM X1 — XM XI—XM X]—XM
2
_p ; d“Py_o 2dPV—»O L p .
=Po—v || im a2 |V M te— | Vit Ym TEv—0 [VI— VM
4 zZ1—2 zZ1—2 -
M| gz, 1=2M )| g, 1=2M )| g, 1=2M )| g4 |
X[—XM XM X1 — XM X]—XM
2
N . d“Py_g dPy—o | . .
=|Jr—ym +Po—v | im +PO—»V—dt2 Yi—¥Ym +2Pyv ar | V1M
Zr—Zim . Zm % Z1=2M )| Z1=2M )| g
(B.11)

Dans le cas d'un calcul d’accélération au centre de gravité en supposant que le point de mesure

M est immobile dans £y, on peut grandement simplifier I'expression de la vitesse comme suit.

ax Xm ) XM

. d“Py_g
ay =Po_v |im Py_v PTe M (B.12)
az Ry ZM Zo ZM Ry

B.4 Simplification de I’expression de la vitesse d’entrainement

On remarque dans les équations (B.5), (B.6), (B.9) ou (B.10) une matrice dans le terme asso-

dPy_. ..
4 % En se référant a la définition

cié a la vitesse d’entrainement. Il s’agit de la matrice Py_.y
de ces matrices en (A.15), il est évident que 'expression analytique de la dérivée de ces matrices
sera lourde et inappropriée pour l'utilisation au sein de stratégies de commandes comme celles
présentées en chapitres 3 et 4. On cherchera par conséquent dans cette section a simplifier 1'ex-
pression de cette matrice afin de pouvoir utiliser cette expression dans les différentes équations

du modele embarqué dans la commande.
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dPy_o

On utilise les expressions de (A.15) pour déterminer I’expression de

cosfcosy cospcosd —sinacos®
dPy_o, d Osi in 1 . no
=—| cosOsiny cosgsind —sinasin

dr  dt vocose

sin6 sing cosa

—0sinfcosy —rsinycos® —@singpcosd—AsinAcosp Osin@Osina — dcosacos®

= | -0sin@siny + vy cosycosd —@singsinAd+AcosAcosgp —OcosOsina — dcosasin®
6 cosb (Y CcosQ —asina

(B.13)

On se souvient que I'objectif initial lors de la conception de ces matrices de passages étaient
d’avoir un faible de nombre de parameétres définissant cette matrice. Dans notre cas, 3 parametres
définissent la matrice : les caractéristiques du terrain « et © et enfin 'orientation du véhicule dans
cette pente . Les autres valeurs (A, ¢ et 0) en sont déduits via leurs expressions en (A.15) page
191.

Pour effectuer la simplification de (B.13), nous allons d’abord supposer que a et ® sont constants.
En effet, on suppose que le terrain sur lequel repose le véhicule est plan (du point de vue géomé-
trique). Sous ces hypothéses et les expressions de (A.15) page 191, on en déduit les expressions des

dérivées temporellesde 1,0 et ¢ :

3 —ytanasin(y — 0)
~ 1+tan2 acos?(y — ©)

(1 +tan® a)

3 " 1+ cos?(y —©) tan? a(2 + tan’ a) (B.14)

3 —Atanasin(A — ©)

"~ 1+tan2acos2(1—0)

_ —17(1 + tan? @) tan a sin(1 — ©)

Bl [1+cos?(y — ©) tan? a(2 + tan? @) | [1 + tan? @ cos? (A — ©) |

@

En supposant que tan(a) soit négligeable devant cosf et cos¢ et que sin(A —y) = 1 (voir défi-

nition de 1), on obtient le produit suivant :

0 —1rcos(@) cos(p) 0O
dPy_o .
Py_vy a7 ~ [ 1/ cos(0) cos(¢p) 0 0 (B.15)
1 $2 0

On ne s’intéressera pas a l'expression de ¢; et ¢», étant donné que la vitesse verticale des points

du véhicule n’est pas considéré dans notre sujet (amortissement infiniment rigides).
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ANNEXE C

DISCUSSION SUR LA VALIDITE DU MODELE
BICYCLE

C.1 Présentation de I'hypotheése d’Ackermann

Cette courte section a pour but de s'intéresser a une des hypotheses importantes du modele
bicycle utilisé lors de la conception du régulateur latéral. Il s’agit de '’hypotheése 15 décrite page 73
qui suppose que les angles de braquage d'un méme essieu sont identiques. Il faut savoir que cette
hypotheése est en contradiction avec la modélisation (tres commune) de la direction dite d’Acker-
mann, qui considere que les angles de braquage des roues sont calculés de telle sorte a avoir un
centre de rotation identique pour chacune des roues. Ainsi, les roues a 'intérieur du virage ont un
braquage en valeur absolue supérieur a celles a I'extérieur. Cette direction a été adoptée notam-

ment pour éviter un glissement latéral des pneus trop important.

]

dFr dp OFR
e = Ve

(@]

ORL On i RR

FIGURE C.1 - Visualisation de '’hypothése d’Ackermann

Chaque roue a une direction colinéaire au vecteur de coordonnées ( ) On peut en déduire

tand;
les équations des droites reliant les roues fictives et le centre instantané de rotation C.

(C.1)

Dr : x+tandp—Lrp=0
DPr : x+tanbp+Lg=0
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On peut en déduire les coordonnées du point d’intersection C, qui appartient aux deux droites.
On suppose bien évidemment que dr # dg car sinon les roues sont paralleles et donc il n’y a pas

de centre de rotation. Les coordonnées de C sont :

1 Lptandg + Lrtand
(xc) (Fan R rlan F) (C.2)

yc :tanéR—tam?p -y

Xi

Vi
braquage des quatre roues en considérant le centre de rotation :

En considérant chacune des roues, de coordonnées ( ), on peut retrouver ainsi les angles de

xc—x; tandp(Lr+ x;)+tandgr(Lp — x;)
tand; = = (C.3)
Yi—JYc yi(tan6R—tan6F)+L

L'expression détaillée des quatre angles de braquage est donc :

tandr
0fF; = atan =
1+ 57 (tandg —tandp)
tand
Opg = atan y F
) 1 -7 (tandg —tandr) (C.4)
tand g
Op; = atan =
1+ﬂ(tan53—tan5F)
tand
Orr = atan y R
1 -7 (tandg —tandr)

On constate sans surprise que les angles de braquage d'un méme essieu sont égauxsi d =0, ie
dans le cadre du modele bicycle. Cependant, on va remettre en question dans la section suivante
cette perception en calculant la différence entre 'angle de braquage des roues virtuelles et celui

des roues réelles qui lui sont associées (méme essieu).

Remarque : Il est possible de retrouver I'expression des angles de braquage moyens a partir des

mesures d’angles de braquage aux roues d’'un méme cOté :

tand gy tandpp
0 = atan = 0 = atan y
1—ﬂ(tan6RL—tan6FL) ou 1+ﬂ(tan63R—tan5FR)
tandpg tand rp
Or = atan ] Or = atan y
l—i(tan(?RL—tan(?FL) 1+ﬁ(tan6RR—tan6FR)
(C.5)
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C.2 Dansle cas d’un seul essieu directeur

Dans cette section, on considere un véhicule dont un seul essieu est directeur, qu'on consi-
dere classiquement étre I’essieu avant. Donc 6 g = 0. On calcule alors les différences |6 gr — 0| et
|6 rz — 6 pl afin de juger de la cohérence de I'hypothese 15 stipulant que les angles de braquage d'un
meéme essieu sont identiques. Ces valeurs sont visualisables sur les deux premieres figures de C.2
en fonction de la valeur de 6 r mais aussi du ratio %. On note de maniere nette que cet écart aug-
mente sensiblement lorsque, simultanément, le véhicule est large et que I’angle de braquage est
élevé. Un véhicule large avec un seul essieu directeur devant faire des virages serrés risque donc de

ne pas respecter I'hypothese du modele bicycle. Les deux graphes en bas de la figure C.2 permet
de visualiser plus précisément la validité du modele bicycle dans le cas particulier ot 7= 0.6, qui

est un ratio qui est proche des véhicules off-road.

|0F — dpr| en fonction de dF et de d/L |0F — 0Fg| en fonction_ de 0F et de d/L
15 15
o0 "e0
) )
= =
5 5
I I
= <
1
0.5 0.5
dr [deg] 50 0 Ratio d/L or [deg] 50 0 Ratio d/L
8Valeur de |0p — 0pr| [deg] pour d/L = 0.6 8Valeur de |6p — 0rr| [deg] pour d/L = 0.6
R B
Eaf Saf
I I
52| 22|
0 * ' * 0 : * *
-40 -20 0 20 40 -40 -20 0 20 40
Or [deg] dr [deg]

FIGURE C.2 — Ecart entre I'angle de braquage des roues avant et la roue médiane virtuelle selon
I'hypothése d’Ackermann dans le cas d'un véhicule a un seul essieu directeur
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C.3 Dans le cas de deux essieux directeurs

Dans le cas de deux essieux directeurs, il faut savoir que I’angle de braquage appliqué a chaque
essieu est inférieur a 'angle de braquage maximal que 'on rencontre dans le cas d'un seul essieu
directeur. En effet, en supposant le centre instantané de rotation a la méme position entre les deux
configurations (un essieu directeur ou deux essieux directeurs), un effort de braquages supérieure
est nécessaire dans le cas de la premieére configuration. Ceci est illustré en calculant la position
latérale du centre instantané, qui correspond au rayon de courbure, dans les deux configurations

(supposant que O rarp = —O0Farp), Voir (C.2) :

L L

tan6EZRD tan5F,4RD—tan53,4RD

YC2RD = YCARD <

=2 tanﬁEZRD = tan6E4RD —tanéRARD

(C.6)
< tandporp = 2tandparp
tané‘EgRD
< 6F.4RD = atan T

Dans le cas classique ou on considere que la valeur maximale de 62rp est de 35 degrés, on
obtient un angle de braquage maximal avant et arriere (de signe opposé) de 17 degrés pour obtenir

le méme pouvoir de rotation en virage avec deux essieux directeurs. L'étude précédente est donc

: . d . .
anouveau effectué en considérant un ratio I 0.6, un angle de braquage arriere et une limite des

angles de braquage a 20 degrés.

C.4 Conclusions

Lhypothese 15 présenté page 73 stipule que 'angle de braquage des roues d'un méme essieu
sont identiques, quelques soient les situations, ce qui rentre en contradiction avec la direction
d’Ackermann . Cette hypothese a besoin d’étre analysée et sa cohérence évaluée dans le domaine
du véhicule off-road ou les géométries de véhicules et les angles de braquage potentiellement
importants sont a considérer. Aprés avoir considéré les angles de braquage maximaux dans le cas
d'un ou deux essieux directeurs et des géométries de véhicules divers, voici les conclusions qui

peuvent étre énoncées :

— Dans le cas d'un seul essieu directeur, il est absolument primordial de considérer le ratio %
duvéhicule. En effet, plus il estimportant et moins ’hypothése est respectée. Ainsi, un véhi-
cule off-road particulierement large risque d’avoir des angles de braquage assez éloignés de
celles modélisées par I'hypothese. Bien que le modeéle bicycle (en considérant le braquage
d’'une roue médiane virtuelle) ait un effet moyennant sur cette différence gauche/droite en
termes d’angles de braquage, il est nécessaire de le souligner pour éviter de concevoir un

régulateur aux hypotheses excessivement simplistes.
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|0p — dpz| en fonction de o et de dg

|0F — 0pr| en fonction de dr et de dp
15 ' 15 '
10 10
5 ' -5 '
-10 -10
-15 -15
-10 0 10 -10 0 10

Or [deg] Or [deg]

|0r — 0rz| en fonction de dp et de dp |0r — Orr| en fonction de dF et de dp

15 ’ 15 '

10 10

. . . .

-10 -10

-15 ' -15 '
-10 0 10 -10 0 10

Or [deg] Or [deg]

[¢,]
[¢)]

O [deg]
o

OR [deg]
o

[¢;]
[¢)]

O [deg]
o

or [deg]
o

FIGURE C.3 — Ecart entre 'angle de braquage des roues avant/arriére et la roue médiane virtuelle
selon 'hypothese d’Ackermann dans le cas d'un véhicule a deux essieux directeurs (d/L = 0.6)

— Lhypothese d’égalité des angles de braquage d'un méme essieu est bien mieux respectée
lorsque les angles de braquage sont faibles. Donc un véhicule large mais avec deux essieux
directeurs peut rentrer dans le cadre du modéele bicycle, tant que les angles de braquage

d’'un méme essieu ne sont pas trop élevés.
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Suivi de trajectoire autonome et robuste en milieu agricole

Mot clés : Véhicule off-road, Commande robuste H,/H,,, Commande latérale et longitudinale

découplées, Commande prédictive

Résumé : Lautomatisation des véhicules agri-
coles est aujourd’hui un enjeu majeur de la
mutation des pratiques agricoles. Munis des
capteurs ad hoc, il est question ici de leur
capacité a suivre une trajectoire prédéfinie,
de maniére robuste afin d’assurer leur mis-
sion en dépit d’'un sol complexe. Cette these
contribue au sujet en revisitant les probléma-
tiques de contréle des dynamiques latérales
et longitudinales. Dans le but de générer une
commande robuste des angles de braquage,
le suivi latéral du chemin de référence pro-
posé s’appuie sur une approche multi-objectif
H,/ Hy, et multi-modéle, de maniere a optimi-
ser le compromis performances/robustesse a

partir des incertitudes explicitées. Le controle
longitudinal proposé est novateur a plusieurs
points de vue. Quoique congu indépendam-
ment du contréle latéral, il tient compte des
aspects liés a la dynamique latérale, et vise
a prévenir les pertes d’adhérence et risques
de renversement. La prise en compte de telles
contraintes et la nécessité d’anticipation ont
induit le choix d'une commande prédictive
non-linéaire. Au final, la pertinence de la solu-
tion et de la méthode est illustrée par le biais
d’un simulateur réaliste, sur la base de scéna-
rios faisant intervenir des configurations mul-
tiples de pentes et de vitesses.

Robust path following control in an agricultural setting

Keywords: Off-road vehicles, MPC, H,/H,, robust control, Decoupled lateral and longitudinal

control

Abstract: The automation of off-road vehi-
cles has become nowadays a strategic line
of research given the recent and profound
mutations of agricultural practices. This the-
sis deals with the conception of two indepen-
dent controllers of an off-road vehicle, regu-
lating both longitudinal and lateral dynamics.
The first regulator aims to minimize the de-
viations with respect to a reference path by
controlling the steering angles. It relies on an
extended bicycle model that accounts for the
slopes and load transfers. The H,/H,, multi-
objective synthesis allows the consideration
of large model uncertainties. The adaptabil-
ity of this controller is enhanced by the feed-

back/feedforward architecture which ensures
the global robustness of the regulator. The
second controller regulates the longitudinal
dynamics of the vehicle. It lies on model pre-
dictive control. Anti-slip and anti-rollover con-
straints are explicitly defined during the syn-
thesis of the regulator to ensure the stability of
the off-road vehicle operating on slippery slop-
ing grounds. The designed controllers have
been tested on a realistic simulator which
takes account of great load transfers within the
vehicle, which are common in agricultural con-
text. Both controllers have demonstrated satis-
factory performances while exploring a variety
of slopes and speeds.
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