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Résumé— Cet article développe un modeéle (de contact
véhicule-chaussée) pertinent pour ’estimation en ligne de
I’état et des forces de contact par un observateur robuste et
adaptatif. L’étude est considérée dans le but de la maitrise
des trajectoires du véhicule par la commande, et la détec-
tion de situations & risques.

Mots clés : Modele d’Interaction Véhicule-Route, observa-
teurs robustes adaptatifs, systémes a structure variable.

I. INTRODUCTION

Les systemes de contréle de traction réduisent le glisse-
ment pendant 'accélération, pour augmenter la controlabi-
lité et la manoeuvrabilité du véhicule. Cela permet d’amé-
liorer la sécurité et la tenue de route par un meilleur trans-
fert de couple. Grace a l’exploitation des outils de ’auto-
matique, I'analyse, ’estimation et ’aide au controle per-
mettent d’améliorer le confort, la sécurité et I'exploitation
des potentialités des véhicules récents et futurs. Plusieurs
travaux ont été proposés dans ce domaine, citons [1] [14]
[27] [9]. Dans [7][4][9], les auteurs proposent un contrdle
basé sur les modes glissants. D’autres travaux ont porté
sur l'estimation des forces de contact par des méthodes
d’identification (moindres carré, filtre de Kalman, obser-
vateurs,...), dans le but d’évaluer les performances dyna-
miques de véhicules [21][9][24]. Dans [21] Ray utilise un
filtre de Kalman pour estimer les états et les forces. Les
mesures et les estimées sont utilisées dans une approche
Bayésienne pour sélectionner la meilleure valeur d’adhé-
rence p. Le modele du véhicule utilisé possede 8 ddl. Les
effets des suspensions et de leurs couplages sont négligés,
mais il s’agit néanmoins d’un des rares modele a prendre en
compte l'aspect stochastique du contact pneu route. Il faut
noter que des passages successifs d’une roue sur la méme
chaussée ne donnerait pas les mémes signaux.

Modeéles et simulateurs : Des simulateurs basés sur
une modélisation dynamique précise, permettent de réduire
I'usage des bancs d’essais et d’assister les constructeurs
pour le prototypage de véhicules. Ils permettent une prédic-
tion plus fiable des caractéristiques de prototypage méme
si ’essai global reste nécessaire pour valider en endurance
la structure du véhicule.

Les simulateurs de véhicules sont en général basés sur
des algorithmes de calcul dynamique sans recours explicite
a des équations différentielles. La modélisation dynamique
des véhicules automobiles a été beaucoup étudiée, dans la
littérature, dans le but de la simulation. Ce n’est que récem-
ment qu’elle a été reconsidérée pour le développement d’ob-
servateurs, d’estimateurs embarqués, 'aide a la conduite,
au controle de suspension ou l'analyse par des outils de
l'automatique. Un véhicule est un systeme mécanique tres
complexe non linéaire et la représentation du contact pneu
route n’est pas simple. D’une maniere générale, les modeles

de véhicule utilisés sont

- soit tres complexes et implicite (pour des simulateurs
avec plus de 300 variables d’état), dans ce cas, il est relati-
vement difficile de définir des ordres de grandeurs pour les
nombreux parametres intervenant dans ces modeles,

- soit tres simplifiés (moins d’une douzaine d’états) en
négligeant plusieurs phénomenes dont les actions peuvent
étre importantes.
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Fig. 1. Représentation d’un véhicule

Dans la littérature, on distingue généralement trois types
de modeles simplifiés (linéaires) de véhicules [1][18][14] re-
présentant soit :

- la dynamique longitudinale du véhicule

- la dynamique latérale du véhicule

- la dynamique longitudinale et latérale du véhicule.

En général, le véhicule est modélisé comme un systeme
plan composé de 5 corps : une plate forme rigide liée a
quatre roues (voir figure (1)). Pour simplifier encore, le plus
souvent, l’essieu avant est réduit a une seule roue équiva-
lente placée au centre (single-track model )[14][18]. Il en
est de méme pour ’arriere. De plus, en général les auteurs
séparent les dynamiques latérale et transversale. Ceci si-
gnifie que, la plupart du temps, les chercheurs ont recours
a des modeles simplifiés representant la dynamique par-
tielle qui fait I'objet de leur analyse ou controle tel que par
exemple la suspension (modele vertical quart de véhicule)
ou le controle de freinage (modele & une roue) contréle de
braquage (modele bicyclette)...

Deux modeles récemment proposés [9][13] et [23] ont
considéré un nombre allant jusqu’a 16 degrés de liberté
ou plus tout en explicitant les équations du modele (> 32
variables d’état). Ces modeles sont, pour l'un, le modele
IRCCyN [23], destiné & l'identification des parametres dy-
namiques d’une voiture (Peugeot 406 en vue du prototy-
page). L’autre modele, celui de I’équipe TRVI / LRV [9],
est développé pour la reconstitution du comportement dy-
namique du véhicule en contact avec la chaussée dans le
but de la synthese et validation d’observateurs ainsi que
de lois de commandes robustes et passives. Dans une ver-
sion simplifiée, ce dernier est utilisé pour le relevé du profil
de chaussées grace a des observateurs robustes a entrées
inconnues [13].



Le modele présenté dans [9], nous a servi d’outil pour
la validation des modeles partiels évoqués ci dessus. Ce
modele a été formulé en 5 blocs (roues, direction, suspen-
sions, translations et rotations de la caisse) pour évaluer
les termes des différents couplages et les grandeurs qu’on
négligerait en ne prenant en compte qu'un seul bloc. La
conclusion est : tant qu’'on reste dans un type de fonction-
nement usuel et standard du véhicule, ces modeles sim-
plifiés et partiels restent valables. Cela signifie également
que le constructeur a réussi a assurer un découplage ou
une stabilisation par couplages passifs des différents blocs
constituant le véhicule (exemple de la barre anti-roulis).

Contact véhicule-route : Ce systeme a 4 roues su-
bit des actions externes : les torseurs de forces de contact
pneus-chaussée. Un contact est matérialisé par 3 forces, F,
F, et F, (longitudinale, latérale, normale). Ces forces non
linéaires dépendent de plusieurs facteurs externes (surface
de chaussée, état du pneu, charge,...).

Un nombre considérable de modeles caractérisant le
contact pneu-chaussée a été développé. Les forces longitu-
dinales et latérales sont déterminées a partir de modeles
(difficiles & connaitre et souvent empiriques) faisant inter-
venir des parametres mal connus [2][4][6][20][28]. Actuel-
lement, il est difficile de faire une mesure directe des ef-
forts longitudinaux et transversaux développés au niveau
du contact pneu-chaussée. Cette information est utile pour
caractériser la tenue de route du véhicule, d’ou l'intérét
d’utiliser des observateurs robustes pour estimer ces efforts
a I’aide de mesures disponibles. La difficulté et le colt des
mesures de ces forces motivent l'investigation de techniques
d’observation et le développement d’estimateurs embarqués
[4][9][19].

Notre approche consiste a estimer les efforts au niveau
de chaque roue sans avoir & définir un modele tres précis
de chaque contact pneu/chaussée. En effet, la difficulté de
mesure nous incite a utiliser des observateurs et des esti-
mateurs robustes vis a vis des incertitudes de modele et
de parametres. Il est par conséquent nécessaire de dispo-
ser d’un modele approprié (du véhicule et de l'interaction
pneus- route).

IT. MODELISATIONS DU CONTACT PNEU / CHAUSSEE

Un tres grand nombre de modeéles est proposé pour
le contact pneu chaussée. La plupart d’entre eux sont
empiriques et dépendent de parametres expérimentaux
(exemple : le modele de Pacejka appelé ” Magic Formula”
[20] et le modele CFL (Coefficient de Frottement Longitu-
dinal) [26] ou encore le modele de Lugner [17]). D’autres
se basent sur le calcul des déformations du pneumatique et
des efforts (statiques) qui agissent sur la roue. Les modeles
analytiques utilisent une interprétation mécanique des dé-
formations du pneu et se basent sur la théorie d’élasti-
cité [11][8][22][9]. Les problémes sont la méconnaissance
des parametres et de leurs variations (charge, nature de
la chaussée, température, pression, etc...) et des propriétés
des puneus (structure, rigidité, pression, usure), qui varient
en fonction des conditions de roulement. Une derniere ca-
tégorie propose des modéles dynamiques (modele de LuGre
[4]) ou quasi- dynamique (modele de Clover et al [5]).

A. Déformations du pneu et Définition des glissements

Les déformations radiales sont purement élastiques et
celles tangentielles sont élastiques avec glissement. Elles
sont composées d'une déformation longitudinale (selon x)
et une autre transversale (selon y). La déformation radiale
p= é‘% s’exprime en fonction de la force normale F, et la
rigidité radiale du pneu C,. La force de traction longitudi-
nale est F, = p,F, avec p, = f(A) le coefficient d’adhé-
rence. Il dépend essentiellement de la structure de chaussée
et du taux glissement \ désignant la différence normalisée
des vitesses entre la roue v,, = Rew et le véhicule v, (R,
est le rayon de la roue) :

Fig. 2. Contact Pneu Chaussée
Le taux de glissement est défini dans l'intervalle [0, 1].

Quand A = 0 il y a roulement sans glissement (roue libre
V. = Rew), alors que A = 1 correspond & un glissement
total (roue bloquée w = 0 et V, # 0) [11][4]. Le coeffi-
cient d’adhérence p,(\) dépend aussi de parametres tels
que I’état des pneumatiques, la pression d’air, la caracté-
ristique de surface de chaussée [3][12]).

La roue transmet aussi une force latérale F, = p,F,
fonction de I’angle de dérive «, proportionnelle & la charge
F,. Le coefficient d’adhérence latérale p, peut étre défini
de la méme fagon que p,. Le taux de glissement exprimant
la déformation latérale s’écrit :

vy

a = arctan(==)

T = tan(a)

Y
Sa = - (2)
Modeles analytiques pneu-sol : Les quantités C). et
Cy représentent respectivement les rigidités de glissement
longitudinale et latérale. L’aire de contact est composée
d’une region d’adhérence et d’une région de glissement
[16][11]. On note Sy = |A| et Sy = |sa| sont les valeurs
absolues des glissements longitudinal et latéral (voir (1) et
(2)) [28]. Sil'on considere un découplage entre les déforma-
tions longitudinale et latérale, les quantités de glissements

critiques longitudinales et latérales s’écrivent :
_JuF, 1

3uF, 1
S c= = —
. Cy Ty

(3)

B. Modeéles empiriques du contact pneu- chaussée

Modele de Burkhardt
étre approchée par :

: Selon [3], 'adhérence peut

e = c1(1 — e ) — ez (4)

c1, co et c3 sont des parametres caractéristiques des pneu-
matiques et de la surface de contact & déterminer expéri-
mentalement. Parfois cette formule est pondérée par e ¢V
pour introduire une dépendance a la vitesse (I’adhérence
diminue lorsque la vitesse augmente).



Modele de Kiencke et Nielsen [22] : Ce modele étend
la méthode de Burckhardt en ajoutant deux facteurs, I'un
est fonction de la vitesse maximale de conduite ¢4 et 'autre
de la charge maximale de la roue cs.

p=(c1(1—e ) —c3\)e Ve (1 — 5 F2) (5)

Les efforts longitudinaux et transversaux sont définis par
Fy = poF. et Fy = p, F. (ou ky; pondere les efforts trans-
Versaux) avec :

e = %()\l cos(a) — kut A sin(a))
Ly = _Tu(kut/\tcos(a)—/\lsin(a)) (6)

Modeéle de Bakker-Pacejka : La premiere version
connue sous le nom de "magic formula” a été présentée en
1987 [20][2]. Ce modele empirique est partiellement basé
sur des parametres physiques. Depuis plusieurs améliora-
tions ont été apportées a cette version pour tenir compte,
entre autres, des couplages tangentiels. La formule magique
permet de calculer les interactions longitudinales F;, et la-
térales Fy (en N) en fonction du glissement longitudinal A,
de langle de dérive a (en degrés), 'angle de carrossage ~
et la force norrilale F, (en kN)
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Fig. 3. Caractéristique du contact et tangente au point de fonction-
nement

f(s) = Dsin[Carctan(s — FE [s — arctan(s)])]  (7)

F(X)=f(s)+8S, s=DB(X+S)

Pour le calcul de la force longitudinale F,,, X sera rem-
placé par le glissement A dans F(X). Pour le calcul de la
force latérale Fy, il sera remplacé par I’angle de dérive a.
Les parameétres de la formule permettent d’ajuster 'allure
de cette caractéristique par rapport aux relevés expérimen-
taux. En effet, le coefficient D correspond au maximum de
la courbe d’adhérence. Le coefficient C' permet d’ajuster
I’allure de la courbe quant au coefficient B il permet d’ajus-
ter la pente a l'origine. Le produit BC'D est équivalent a la
rigidité du glissement (pente & 'origine). Le coefficient E
influence la courbure de la caractéristique sans pour autant
modifier la pente a l’origine. Il permet en fait de fixer le co-
efficient de glissement optimal correspondant au maximum
d’adhérence. S, est utilisé pour introduire un décalage ver-
tical et Sj un décalage horizontal de la courbe par rapport
a lorigine. Un des points faibles de cette modélisation est
son indépendance vis a vis de la vitesse. Les formules em-
piriques précédentes sont identifiées a partir d’essais expé-
rimentaux.

C. Phénomene transitoire et dynamique du pneu

La dynamique de déformation transversale a fait ’'objet
de plusieurs travaux [27]. Pour décrire le comportement du

pneumatique face a des variations. Dans [20], Pacejka dé-
crit les variations de la force latérale et du moment d’auto-
alignement par un modele du premier ordre, en réponse a
des valeurs faibles de l'angle de glissement (notion de la
longueur de relaxation). La notion de la longueur de re-
laxation a été utilisée aussi dans [27]. Ainsi pour décrire
le transitoire, la variation de Fj est représentée par une
équation différentielle du premier ordre. Avec : Cy, la rigi-
dité du glissement latéral et o, la longueur de relaxation
ou longueur roulée de retard, on obtient :

_Vx(Fyf - Fny) + Cy(Vy + lfq.ﬁ)
_Va:(Fyr - Fer) + Cy(Vy - l’!‘,(/)) (8)

les parametres inconnus Fy g, Fyro sont I'intersection de la
OFys OFy, ’ 3

ox (ou Fxtr) et 1" axe de Fyy (Fyr) voir figure 3.
Pour décrire le transitoire, la variation de F), est représentée

par une équation différentielle du premier ordre[28] :

dF,

oyrFyr
oyrFyr =

droite

% dty +Vuly = C,V, (9)

avec Cy = aaTFy . la rigidité du glissement latéral.
vy

T, = ‘0/11 est le temps de réponse, ou V* est la vitesse

linéaire roue/sol (V* = V, en roulement sans glissement)
et oy, représente ce qu’on appelle “longueur de relaxation”.
En utilisant la relation entre la force latérale et la quantité
de glissement Sy, on peut ainsi décrire la variation du taux
de glissement par une équation du premier ordre. En effet,
la variation de la force latérale F), peut s’écrire en fonction
de la variation S, par la relation suivante :

OF, dF, OF,dS
F =Y t Y ___¥y 10
1= 35,% @ T a8, a@ (10)

En utilisant I’équation (9), on obtient ’équation différen-
tielle du premier ordre du taux de glissement latéral :

Uy@ + VaSy =Vy

11
o (11)
On remarque qu’en régime établi, on a V.S, = V,. Ceci
correspond a la définition du taux de glissement latéral.
Dans [5][25], les auteurs présentent les variations du taux
de glissement par une équation différentielle du premier

ordre :
dS,

O i +V*S, = Vi, (12)
o, représente la longueur de relaxation et V, = V,, =
V, — rew est la vitesse de glissement relative roue/sol

V=V, V* =r.w en accélération

Pour tenir compte du phénomene transitoire dans le com-
portement dynamique du pneu, les variations des taux de
glissements longitudinal et latéral sont modélisées par une
équation du premier ordre utilisant la notion de la longueur
de relaxation. Pour tous les modeles cités, le raisonnement
effectué est purement déterministe et occulte compléetement

I’aspect stochastique du probleme.

en freinage

III. MIVR : MODELE D’INTERACTION
VEHICULE - ROUTE

Notre objectif est d’établir un modele décrivant le com-
portement longitudinal et latéral du véhicule qui tient



compte de leffet du glissement et de la dynamique des
contacts pneus route. Ceci devra permettre d’étudier le
comportement du véhicule dans des conditions de conduite
normale jusqu’aux limites de controlabilité. Le modele no-
minal ainsi retenu sera utilisé pour la reconstitution de
I’état dynamique partiel du véhicule a partir d’'un nombre
minimum de mesures. Il sera aussi utilisable pour la concep-
tion de lois de commande et d’observateurs robustes pour
le controle du véhicule. Cette approche peut se généraliser
a des modeles plus complexes.

A. Structure et Hypotheses de modélisation

La modélisation nominale du comportement dynamique
du véhicule, doit prendre en compte la géométrie, la ci-
nématique et la dynamique des liaisons. Pour cela, nous
admettons un certain nombre d’hypotheses pour réduire la
complexité tout en garantissant un certain degré de réa-
lisme et d’efficacité de la modélisation :

1) La caisse est vue comme un corps rigide.

2) Chaque roue est un corps rigide en rotation.

3) La cinématique de liaison roues avant / chdssis est li-
mitée au braquage des roues directrices.

4) On considére une route pratiquement plane

5) Le contact ponctuel est localisé dans le plan de roue.

6) Les roues restent en contact avec la chaussée.

7) La variation du rayon en roulement est négligeable.

Mouvement de caisse : Le véhicule est un systeme
complexe que nous supposerons, dans un premier temps,
constitué simplement par un ensemble de 3 corps rigides en
translation et rotation. L’approche présentée ici peut se gé-
néraliser aisément a un systeme avec 5 corps et plus pourvu
que, dans la modélisation, I’observabilité des variables d’in-
térét soit maintenue. Ce modele (bicyclette), sera complété
par une représentation des contacts pneus - chaussée de
maniere a aboutir & une représentation acceptable du com-
portement véhicule- route pour un ensemble de situations
(contrdle latéral et longitudinal, contréle et suivi de trajec-
toires, diagnostic et detection de sur-braquage, sous bra-
quage, de glissement) et surtout pour l'estimation robuste
des forces de contact pneus - chaussées. On considere les
deux roues comme une seule équivalente sur ’axe central
du véhicule, aussi bien a I'avant qu’a I'arriere du véhicule
(figure (1)). Notons que ceci améliore l'observabilité du mo-
dele pour les forces latérales. Les distances I, et [ décrivent
respectivement la distance entre le centre de gravité du vé-
hicule et I'axe arriere et avant. On note Fy ¢, Fyr Fppr, Fyr
respectivement les forces longitudinales et latérales agis-
sant sur les roues avant et arriere. On note également d
I’angle de braquage et i) 'angle de lacet du véhicule. Le
mouvement du véhicule en x, y et i est décrit, avec les
vitesses longitudinale et latérale (V, et V), par :

. 1

VvV, = — [Frpycos(0p) — Fypsin(dy) + Fyp — o |V | V]

. 1 .

Vy = —[Fopsin(05) + Fypcos(8y) + Fyr — ay |V VB)
" 1 . j
P = - Foplysin(oy) + Fyplycos(dy) — 1 Fyr —Oéuﬂ/’}

Posons z; = (x,y,.w)T = (211, 212,713)7 , nous avons
T] = Ty = (VmVy,z/J)T. L’entrée de ce sous-systeéme est

up = dy et il est couplé au reste du systeéme par le biais des

forces de contact des pneus avec la chaussée, regroupées
dans le vecteur z4 = (Fyp, Fur, Fyp, Fyr)T qui intervient
pour ce sous systeme comme une seconde entrée. La dyna-
mique de x4 sera considérée plus tard en tenant compte de
la modélisation des contacts pneus - chaussée. Nous pour-
rons considérer que les vitesses xo = (V4, V, )T sont me-
surables. Avec ce choix du vecteur d’état partiel nous pou-
vons écrire les expressions :

i = w et my=Quy)rg avec: (14)
cos(@y) 1 —sin(@f)

Qur) = % 0 %njf) 1 (15)
Lpsin(@y) g Lpeos(Op)  —ln
J J Jx

Mouvement de rotation des roues : La dynamique
motrice du véhicule provient des équations mettant en jeu
les vitesses de rotation des roues wy et w, et une partie du
vecteur x4 représentant le contact pneus sol.

Jpop = [Ty —rpFps] = lug — .24

er)r - [Tr - TTFM"] - [’LL3 - 7'17“5542] (]-6)

r¢, vy Jg, Jr, Ty et T : notent respectivement les rayons,
les inerties des roues et les couples appliqués. Posons x3 =
(wf,wr)T et notons u = (uy,us, uz)’ = [5f,Tf,TT]T, nous
pouvons écrire :

’j:‘g = Gu-— [H 5 02] T4 (17)
o L o r 0
= 'If = f
avec G o d Jl ] et H [ 0 ] (18)

Les vitesses de rotations des roues (z3) peuvent étre sup-
posés mesurables. Notons que la modélisation du véhicule
se résume ici & (14) et (17) qui sont toutes deux fortement
couplées a I’état x4 provenant des modeles d’interaction des
roues avec la route. Ceci souligne que l'on ne peut disso-
cier, en aucun cas, le véhicule du modele de contact pour
la mesure des forces d’interaction.

B. Modéle complet d’Interaction Véhicule - Route : MIVR

Interactions Roues - Chaussée (IRC) : La dyna-
mique des forces longitudinales peut étre représentée par le
modele du premier ordre (mode de relaxation) :- pendant
le freinage pour i = f,r on a OpiFai = —Ve(Fri — Frio) +
Cy(V, — riw;) et pendant 1'accélération pour ¢ = f,r. on a
0ziFwi = —1iwi(Fri — Frio) + Co (Ve — miw;).

L’interaction pneu route sert a générer les forces qui
conduisent au movement du véhicule. Il s’agit des forces
longitudinales (Fy; et F,.) et transversales (F, F,) sur
les roues avant et arriere. En définissant le vecteur des pa-
rameétres a estimer : = [ ©] ©7 }T, avec :
of =[ 61 0 03 04 ],07=[0s 05 07 05 ],
b1 =10y =105 =200 y9, = Lun

oLf o0 U3 oLf 4 Otr
I R _ Fyro. Fyro .
95—@,6—0”,9—@ ,9—6”,

Nous obtenons alors ’expression des forces de contact
U(X)0, avec ¥(X) =

en fonction des parametres x4 =
[ Uy (X) 0

0 Uy (X) est le vecteur

01\1 X - [x17x2) x3a'r4]T



d’état et
T, (X) = Cro1—x21241 —Coryrsr; 0522150
! 0; me21_1'21$42_0xrr3732; 05 7515 (19)
Uy(X) = Cylo3+CyTo0—243721; 0522150

0; C w22 —Cylyro3—T44701; 05 29,

Notons que les parametres 6 n’ont aucune raison d’étre
constants et varient de fagon aléatoire. Nous pouvons repré-
senter leur variation par un bruit blanc de faible variance
en notant :

0 = b(t) (20)

En regroupant les équations (14) (17) (19) et (20) le sys-

teme X = f(X) 4 gu s’écrit :

Xr1 = T2

Ty = fa(z2) + Quy)z4

r3=Gu—[H; 0] z4 (21)
4 = U(X)0
@1 = b1 (t) et @2 == bg (t)

avec : Q(u1), U(X), G et H définis ci dessus.(15, 18 et 19)

IV. ESTIMATION ADAPTATIVE DES FORCES DE CONTACT
A. Ezxpression de l’observateur robuste

Nous supposons les vitesses x5 et 3 mesurables. Dans ce
qui suit, nous proposons 1’observateur suivant pour recons-
tituer les états du systeme. Ce dernier peut étre considéré
comme une extension de celui présenté dans [10] pour une
seule roue.

5.22 = fQ(l‘g) + Q(Ul)ZL’\4 + AQSZQTL(EQ)

I3 = Gu — HZ 4y + A3sign(Ts)

&y = U(X)0 + Aysign(To) 4+ Lasign(Ts)
f=n

Ti=a,—T;0=60— (/9\; 7 étant un vecteur de dimension
8 & déterminer lors de ’étude de convergence.

A —x21T 0 0 0
At =1(X)-h(X) = [ x%xu —T21Z42 0 O }

; —Z 0 0 0
ATy = Uy (X) -y (X) = 334(:)3:1721 —T44721 0 0 }

ona |W(X) = W(X)| < aFasl + 0|7y |

Sachant que I'on peut écrire : \II(X)é\f U(X) =

—U(X)f + ATY
£=AUH = (V(X) - V(X)) = { ﬁi’;:g; }
b 0 0 O
E = —T21 0 02 0 0 f’4 = —X21 = j4
0 0 65 0 |° "
0 0 0 6

lell < (c. max(8)) ||z
Zo = Qu1)T4 — Aasign(Ts)
. —[H; 0]Z4 — Agszgn(mg)
)0 — Aysign(Ta) —

iz =
SE‘4 = —T21.=. 1‘4 — ( L4sign(53)

6 =b(t) -

B. FEtude de convergence de l’observateur

Considérons maintenant la fonction de Lyapounov V5 =
121%, en dérivant on a Vo = 5 (Q(uy)Ts — Aasign(T)).
Si on choisit un gain A, suffisamment grand relativement a
Perreur maximale admissible en T4 : Az > [|Q2(u1)Z4]|, alors
on aura en moyenne V, < 0 et donc I'erreur Ty sera nulle
en moyenne et on aura  sign,,, (T2) = A (Q(ur)Ty) -

Considérons enfin la fonction de Lyapounov V3 =
On a Vs = T4 (—HZs, — Assign(is)). Egalement si on
choisi un gain Aj suffisamment grand relativement a l’er-
reur maximale admissible en Ty, : Az > ||HZ4.||, alors

$§1‘3

on aura en moyenne V3 < 0 et donc I'erreur &3 sera nulle

. ~ N\ _ A-—1 ~ .
en moyenne et on aura sign,,,(T3) = Ay (HZ4,). Ceci
nous permet de réécrire le comportement, en moyenne, de
la dynamique de I'erreur d’observation comme suit :

Iy = Oetig=0 (22)
Fio= —AF —U(X) et G=—g (23)
A = A4A2_19(U1) + L4Ag1 [H, 02] + 1721.5 (24)

Considérons maintenant la fonction de Lyapounov : V, =
%5{6'3?4 + %ngg; en dérivant on obtient : V; = 55'4TG§4 +
0T P14

on obtient donc (si on suppose en moyenne by,qy () = 0) :
Vi=-afGAZ 07 (Pl + W(X)TGTEy)

Un choix approprié de la loi d’adaptation serait n =
PU(X)TGT%,. Sachant quon aura (sur les surface de
glissement) en moyenne apreés convergence de xo et x3 :
Signequ(EQ) = Agl (Q(ul)f4) et Signequ(ES) = A§1H54xa
finalement on peut s’approcher de ce cas (en utilisant
sign(T2) et sign(¥3)). On doit choisir GT et s’assurer que
A < 0 par le choix de Ay, A3, Ay et Ly pour assurer une
bonne convergence (voir [10] pour le cas d’une seule roue ot
seul sign(Zs) a été utilisé). Notons qu'il s’agit la d’un pre-
mier observateur, introduit comme généralisation de celui
proposé pour une seule roue [10]. Une premieére améliora-
tion peut étre apportée en utilisant I’approche triangulaire
par étapes qui assure une convergence des états par étape.

a) Entrées de commande: Couple moteur

550
) ﬂﬂﬂ
450 L(s

200 o 100 200 300 400
d) Forces de contact

~— T

b) Entrées de commande: Braquage

AYAYAY,

Temps s

C) Trajectolre du Véhlcule
en m

4 1000

\ .
o -1000
X en m,|

72 -2000
5000 10000

Fig. 4. Entrées du véhicule et forces de contact

B 2000

N

Temps s
1500C o] 100 200 300 400

C. Résultats de simulation

Pour illustrer cette étude, nous avons d’abord entrepris
une étude en simulation utilisant le modele développé ci
dessus pour les parametres qui suivent.



m = 1690kg est la masse totale, I; = 0.944m la distance
du CG a l’essieu avant et

[, = 1.756m, la Distance du CG a l’essieu avant. ry =
rr = 0.27m; sont les rayons sous charge des roues, J, =
2454 le moment d’inertie et J; = 0.7; J,. = 0.7; inerties des
roues en kg.m"2. C, = 8.5; C, = 8.5;.

Avec les entrées de commande de la figure (4a et b) pour
le couple et le braquage, nous obtenons la trajectoire 4c
sous l'effet des forces obtenues qui sont représentées en
figure (4d). Pour les forces nous utilisons le modele de
Burkhardt (avec pour valeur des coefficients ¢; = 1.099
, ¢ = 24.98 | c3 = 0.299). Un filtrage passe bas est égale-
ment introduit lors des calculs numériques pour stabiliser
la simulation.

L’observateur proposé donne une estimation robuste et
fidele de I'état du systeme dont le réglage est facile relati-
vement a celui des forces de contact. Il faut noter surtout,
relativement au contact roue sol, la difficulté de simulation
dynamique lorsque ’on utilise les modele classiques de re-
présentation. La figure (5) montre les états estimés pour
les vitesses.

VX, Vxobs, r.wf, rwfobs Vy reel et estimé, erreur d estimation

0.1

35 mis
A Py /'”‘\X p
7\ N/ ~7| o.0s
30 ’/ \v/ \\/ "/’f o

-0.05

-0.1
Temps s

Temps s

300 400 100 200 300 400
erreurs Vx-Vxobs et wf wfobs

25

100 200
Psipoint reel et estime, erreur d estimation
5

0.1

Psip
0.05
: \\/ v
v Tempss ' s
100 2

00 300 400 100 200

o

-0.02

-0.04

Temps s
300 400

Fig. 5. Estimation de I’état du véhicule

V. CONCLUSION

L’analyse des performances longitudinales et transver-
sales des véhicules nécessite l'estimation des forces de
contact pneus - chaussée. La difficulté d’effectuer de me-
sure nous a incité a étudier le développement d’observa-
teurs robustes et des estimateurs adaptatifs. Un modele
dynamique du véhicule couplé avec la représentation des
contacts pneus /chaussée a été développé dans ce but et
argumenté. La méthode des modes glissants apporte une
grande robustesse aux estimateurs adaptatifs, ainsi un pre-
mier observateur a été développé. Les états observés sont
intéressants aussi bien pour le controle longitudinal et la-
téral, la reconstruction en simulation de scénarios, la re-
construction 3D du profil de chaussée ou encore pour la
detection et le diagnostic. Nous avons par ailleurs, estimé
les efforts longitudinaux et latéraux au niveau de chaque
roue, & partir de modeles paramétriques partiels et locaux
de contact. Cette approche se généralise aisément au cas du
véhicule complet et peut prendre en compte ’aspect sto-
chastique des forces de contact. Nos investigation futures
porterons sur 'amélioration des observateurs et la régu-
lation du glissement (en longitudinal et en latéral) et le
diagnostic. Nous développerons également le MIVR pour
faciliter I'analyse.

1Submitted to CIFA2004 , on February, 2, 2004. LRV /TRVI.Nkm02
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