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ARRB
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LvDT
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VIF

WAVE

Accelerated Load Facility.

Air Pressure Transducer (capteur de pression d’air).

Australian Road Research Board.

Dynamic Interaction between Vehicles and Infrastructure Experiment.
Laboratoire Central des Ponts et Chaussées.

Load Transfer Ratio (taux de transfert de charge).

Linear Variable Differential Transformer (capteur de déplacement linéaire).
Organisation Internationale de Métrologie Légale.

Poids Lourd.

University of Michigan Transport Research Institute.

Véhicule Interactif du Futur.

Weighing in motion of Axles and Vehicles for Europe.
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CHAPITRE 1

Introduction générale

1.1 Motivation

Le transport routier de marchandises (TRM) occupe une place de plus en plus impor-
tante dans le trafic routier. Cet accroissement continu s’accompagne de problématiques
majeures : insécurité routiere (les accidents impliquant des poids lourds représentent 5,2
% l'ensemble des accidents corporels et 13,4 % des accidents mortels. Avec un taux de
16,10 tués pour 100 accidents, la gravité des accidents impliquant un poids lourd est 2,5
fois supérieure & la moyenne globale), dommages significatifs sur I'infrastructure (ornié-
rage et dommages sur pont) et distorsion de concurrences entres les sociétés et les modes
de transports.

Une solution adéquate a ces problématiques est de disposer a Vavenir de véhicules
intelligents pouvant s’adapter a leur environnement et aux conditions d’utilisation. Les
systémes embarqués sur véhicule permettent de développer des solutions efficaces et du-
rables.

Pour optimiser le fonctionnement de tels systémes, il est nécessaire d’avoir une connais-
sance de interaction entre le conducteur, le véhicule et I'infrastructure. Ce travail de these
s’intéresse plus particulierement & ’interaction entre le véhicule et l'infrastructure. Cette
interaction est quantifiée & travers les charges dynamiques appliquées a la chaussée lorsque
le véhicule est en marche.

La connaissance des forces d’impact et les transferts de charge dynamiques dans le vé-
hicule est nécessaire. Cette information couplée avec des systémes de contrdle/commande

permet de rendre les véhicules plus slirs et moins agressifs & Uinfrastructure.

Dans cette optique, le laboratoire central des ponts et chaussées s’investit dans le
développement de systémes et de méthodes de mesure et d’estimation des charges statiques

1



Chapitre 1. Introduction générale

et dynamiques des poids lourds & l'aide de dispositifs sur chaussée (station de pesage) et
embarqués. L’objectif & long terme est de disposer de poids lourds plus efficaces.

1.2 Objectif de la these

Proposer un systéeme embarqué sur poids lourd pour 'estimation des forces d’impact
et Palerte du conducteur en cas de risque de renversement. En vue d’une instrumentation
optimale, ce systeme utilise des observateurs & entrées inconnues pour estimer les forces.
Les criteres de développement sont :

— La solution de pesage avec moins de capteurs possible, peu coiiteuse et simple &
mettre en ceuvre en exploitant de la fagon la plus efficace les mesures des capteurs
de série (capteurs déja installés dans le poids lourd).

— la méthode a développer doit étre fonctionnelle en ligne droite et en virage.

— Les forces estimées sont utilisées pour une application d’aide a la conduite.

La méthodologie permettant d’atteindre ces objectifs se présente de la maniere sui-
vante :

— sélectionner le modele de véhicule adéquat

— procéder a des validations sous simulateur

— développer des méthodes d’estimation en considérant les forces comme entrées in-
connues

— comparer les résultats d’estimation & ceux du simulateur

— développer un algorithme de commande pour stabiliser le véhicule

— faire des tests expérimentaux de validation

1.3 Les méthodes et moyens de recherche

Des méthodes issues du génie automatique sont utilisées pour résoudre les problémes
susmentionnés : modélisation newtonienne de la dynamique du poids lourd; théorie des
modes glissants : différenciateur exact, observateur a entrées inconnues, inversion de mo-
déle; commande des systémes hybrides. La modélisation et les algorithmes d’estimation
sont validés sous simulateur Prosper/Callas [3] développé par Sera-CD. L’implémentation
est faite sous le logiciel Matlab/Simulink. Des premiers essais expérimentaux sont réalisés
sur un dispositif & suspension de poids lourd.

1.4 Les résultats scientifiques de la these
— Modélisation et validation du modele de dynamique du véhicule articulé : une pre-

miere phase d’étude de modélisation pour le véhicule articulé par analyse des diffé-
rents modeéles fournis dans la littérature a permis de proposer un modele adéquat :
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léger en parametres et pouvant restituer les forces d’impact. Une validation du mo-
déle est réalisée sous simulateur de dynamique de poids lourd Prosper. Une partie
des états du modele est mesurée et disponible dans le bus CAN du véhicule ce qui
introduit une premiere optimisation du nombre de capteurs.

— Développement de méthodes d’estimation : la méthode globale développée est basée
sur l'inversion de modeéle. Une premiere méthode consiste & inverser explicitement
le modele. Une estimation des accélérations est faite en utilisant un différenciateur
exact & modes glissants sur les vitesses mesurées. Les forces d'impact en entrées
inconnues sont reconstituées deés lors que la matrice liant les entrées inconnues aux
sorties mesurées est inversée.

— Développement d’un algorithme d’estimation & gains variables : cet algorithme prend
en considération du probléme de mal-conditionnement de matrice issu de la premiere
méthode. Le systeme d’état est augmenté et 1'utilisation d’un gain variable assure
la convergence de l'observateur bien que les parametres du modele d’état varient
suivant les entrées. Le probléme de singularité est résolu et I’inversion de modele se
fait de maniére implicite.

— Développement d’une architecture de commande hybride : les transitions dans 'au-
tomate hybride sont basées sur les forces d’impact estimées. L’automate permet
d’une part d’alerter le conducteur et d’autre part d’agir sur le véhicule en cas de
présence de risque de renversement trop élevé. L’avantage est de pouvoir assister
le conducteur. Le temps d’action du régulateur (braquage actif) est trés court et
inférieur au temps de réponse du conducteur de telle sorte que le systéme ne soit
pas intrusif.

— Partie expérimentale : des premiers tests expérimentaux permettent d’illustrer I'uti-
lisation des capteurs de pression ou de LVDT pour I’évaluation des forces de suspen-
sion en entrée du modele ; les forces d’'impact obtenues sont comparées & la référence
donnée par la jauges. Un plan d’instrumentation de poids lourd est proposé pour
de futurs essais sur véhicule en vue de valider les méthodes d’estimation dans leur
globalité.

1.5 Organisation du rapport

L’organisation de ce rapport se présente en trois parties distinctes :

- La premiére partie est consacrée a I'état de 'art, elle est composée de deux chapitres.

Le chapitre 2, "pesage embarqué des poids lourds”, fournit un exposé exhaustif des
méthodes de pesage embarqué sur poids lourd développées jusqu’a présent avec une des-
cription et une discussion des procédés. Nous introduisons le lecteur & la problématique

du pesage des véhicules lourds et de I'utilité de cette opération. Apres un court descriptif
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des méthodes de pesage avec capteur sur chaussée, les techniques du pesage embarqué
sont décrites, notamment les méthodes basées sur les observateurs d’état.

Le chapitre 3, "méthodes d’estimation et de contréle actif de poids lourd”, décrit les
outils mathématiques utilisés dans cette these. Il s’agit d’observateurs d’état & modes glis-
sants ainsi que du différenciateur robuste exact. Ce chapitre permet de se familiariser avec
ces outils qui seront exploités dans la seconde partie de la these. Nous citons également
dans ce chapitre les principaux travaux réalisés dans le cadre de la commande appliquée
aux poids lourds. Nous exposons des travaux portant sur la commande par braquage et
freinage actif et ceux portant sur la suspension active. Ce qui permet d’introduire la der-
niére partie de la thése qui porte sur un cas d’application de la commande.

- La deuxiéme partie est dédiée a 'estimation des forces d’impact. Elle est composée
de trois chapitres :

Le chapitre 4 porte sur la "modélisation de l'interaction du poids lourd avec la chaus-
sée”, dans ce chapitre, aprés un rappel des critéeres du modele & développer (représentation
des forces d’impact, parametres accessibles et implémentabilité) ainsi que I’étude de diffé-
rents modeles s’y rapprochant dans la littérature, nous présentons dans le détail le modele
de dynamique synthétisé. Il s’agit d’'un modeéle de véhicule articulé représenté dans le plan
vertical et dans le plan de lacet. Le modele est testé et validé a partir du simulateur Pros-
per et les différents écarts avec le simulateur sont analysés et expliqués.

Apres I'étape de modélisation, nous entamons dans le chapitre 5, “développement
des méthodes d’estimation”, le développement de méthodes d’estimation permettant de
reconstruire les forces d’impact dynamique du poids lourd. Une représentation d’état du
modele est d’abord présentée avec les forces d’impact en entrée et les signaux de vitesse
et d’accélération en sortie. Une premiere méthode consiste & utiliser des différenciateurs
exacts pour inverser le modele de maniére explicite (inversion matricielle), cette méthode
est validée & ’aide du simulateur Prosper. Une seconde méthode basée sur ’observateur
glissant & gains variables est développée afin de palier aux problémes de singularité d’in-
version de maftrice. Cette seconde étape est également validée sous Prosper et les forces
verticales peuvent étre estimées.

Le dernier chapitre de cette partie est le chapitre 6, "résultats expérimentauz”, il
porte sur les différents résultats expérimentaux obtenus sur I’Accelerated Load Facility,
un dispositif appartenant 1’Australian Road Reseach Board. Un descriptif de 'ALF est
d’abord présenté, puis les différents capteurs installés sur PALF sont indiqués. Un plan
de l'expérimentation est donné (tests en statique et en dynamique), les différentes estima-
tions des forces issus de 'utilisation du LVDT ou des capteurs de pression sur le coussin
de suspension sont comparées & une mesure de référence obtenue & 1'aide de jauges de
déformation. Une étude sur la répétabilité de la force d’impact est également présentée.
Un plan d’instrumentation sur véhicule est donné en fin de chapitre.
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- La derniere partie de ce manuscrit est consacrée & un cas d’application qui concerne
le développement d’un systéme d’assistance au conducteur. Une loi de commande de type
hybride est mise en ceuvre dont le but est d’éviter le renversement du véhicule en présence
de situation accidentogéne. Cette méthode est exposée au chapitre 7, *Braquage hybride
et stabilisation des forces d’impact”, en fin du rapport.

La conclusion générale, dans le chapitre 8, donne une synthése de ce travail de thése
et résume les principaux résultats obtenus ainsi que les perspectives envisagées pour la
suite des recherches.
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CHAPITRE 2

Pesage embarqué des poids lourds

2.1 Introduction

Dans ce chapitre, nous présentons un état de ’art des techniques de pesage de poids
lourds. Il s’agit d’étudier les méthodes utilisées par les chercheurs et/ou les industriels
pour mesurer les forces d’impact de poids lourds a ’arrét et en marche.

En premier lieu, nous présentons les points essentiels du pesage et son importance dans
Pactivité de transport de marchandises. Les différentes méthodes de pesage statique et de
pesage en marche répandues sont exposées. La partie la plus importante est consacrée a
la mise en relief des techniques développées pour le pesage embarqué. Ainsi seront citées
quelques solutions brevetées et celles développées dans l'industrie ou dans les projets de
recherche actuels. Une analyse est faite concernant ces méthodes en retenant les avantages
et les limites de chacune d’elles et le positionnement du travail de these par rapport & ces
méthodes.

2.2 Le pesage et son utilité

Le pesage consiste a mesurer la charge du véhicule. Les poids lourds, qui sont des
véhicules dont la charge maximale autorisée est supérieure a 3.5 T, sont soumis & diffé-
rentes regles concernant la qualification des chauffeurs, la vitesse mais aussi le poids du
chargement. Chaque poids lourd posséde un poids maximal en charge & ne pas dépasser
sous peine d’étre en surcharge.

Les poids lourds en surcharge deviennent instables et par conséquent peuvent provo-

quer des accidents car les distances de freinage augmentent et les risques de renversement
deviennent élevés notamment en présence de forts vents en virage. Un véhicule en sur-
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charge provoque également des dégradations sur l'infrastructure (ornierage et fissuration
de la chaussée) et sur les ponts. De méme, les sociétés de transport ayant des camions
surchargés bénéficient d'un avantage compétitif par rapport a celles qui respectent la 1é-
gislation mais également aux autres modes de transport (ferroviaire et maritime) ce qui
engendre de la concurrence déloyale.

Le pesage des poids lourds présente donc une utilité commerciale, économique et so-
ciale. A Vaide d’un systéme de pesage, les transporteurs chargent correctement leurs vé-
hicules en évitant des surcharges ou des sous-charges. Ils atteignent ainsi un chargement
optimal ce qui leur permet d’utiliser leurs véhicules au maximum de leur capacité. Les
gestionnaires des routes et des infrastructures ont recours au pesage pour verbaliser les
contrevenants en surcharge sources de danger sur la route.

D’aprés les chiffres fournis par ’observatoire national interministériel de sécurité rou-
tiere, les accidents corporels impliquant des poids lourds représentent 5.2% des accidents
corporels, 13.4% des accidents mortels. Devant les dangers qu’engendre ce type de véhi-
cule, il est indispensable de disposer de solutions efficaces passant par un contrdle sévere
des chargements transportés.

2.3 Les techniques de pesage

La pesée des poids lourds peut se faire a partir du véhicule & 'aide d’un systéme em-
barqué ou bien sur des dispositifs situés hors du véhicule. Dans ce cas, le poids lourd est
pesé dans des stations de pesage. Dans cette section, nous allons décrire les différentes
méthodes de pesage 'non embarqué’ existantes.

2.4 Stations de pesage

Le poids lourd est pesé lorsqu’il passe sur des capteurs. On peut distinguer deux cas
de figure : le poids lourd peut étre en marche ou & 'arrét au moment de la pesée.

2.4.1 Stations de pesage statique

Le véhicule est pesé a Parrét. Pour ce faire, le véhicule est acheminé vers une station
de pesage, généralement disposée & proximité des points de péage d’autoroute.

Les principaux types d’équipements utilisés sont les ponts-bascules (figure 2.1} qui
pesent le véhicule en entier ou les péses-roues et les péses-essieux qui sont, soient encastrés
dans la chaussée, soient posés sur la route (équipement mobile), avec ou sans chemin de
roulement (figure 2.2).
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Figure 2.2 — Pése-essieu avec chemin de roulement (7]

Le chemin de roulement sert & mettre les roues au méme niveau afin d’éviter des trans-
ferts de charge (poids lourd incliné) et de fausser ainsi la mesure.

Pour étre opérationnelle, la station de pesage doit répondre a des exigences de préci-
sion conformément aux réglements de I’Organisation Internationale de Métrologie Légale
(OIML)(voir annexe). Ainsi 'opération de pesage permet d’avoir, entre autres : le poids
par roue, le poids par essieu, le poids total et la surcharge. D’autres informations sont
également fournies : le numéro de pesée, I’heure et la date, le nom de l'aire de pesage et
les données sur le véhicule et le conducteur.

Remarque 2.1. les précédents poids sont définis comme suit :

Poids par essieu = somme des poids par roue.

Poids par groupe d’essieu = somme des poids par essieu correspondant.
Poids total = somme des poids par essieu.

Bien qu’il soit suffisamment précis, le pesage statique présente néanmoins deux prin-
cipaux inconvénients :
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— Pas assez dissuasif : ce modes de pesage connalt une nette baisse depuis une vingtaine
d’années. Le nombre de pesées a considérablement baissé. On estime qu'un poids
lourd a une chance d’étre pesé tous les 10 ans.

— Trop coliteux en personnel : nécessite 'intervention de contréleurs et de techniciens

Par conséquent, des méthodes de pesage en marche ont été développées afin de rendre

I'opération de pesage plus fluide.

2.4.2 Le pesage en marche

Le pesage du poids lourd en marche (weigh-in-motion of heavy vehicles) constitue in-
déniablement un gain en temps pour le conducteur et pour les contrdleurs. Le nombre de
pesées est plus important et le contrdle plus efficace.

Le probleme technique est la précision qu’apporte ce genre d’installation : quand le
poids lourd est & P’arrét, il agit uniquement avec son poids sur la chaussée. Sa force d’im-
pact est statique et correspond au poids du véhicule. Il suffit donc de la mesurer & l'aide
de balances pour estimer le poids du véhicule (voir section précédente).

Lorsque le véhicule est en mouvement, la force appliquée par le véhicule sur la chaussée
est composée de son poids auquel s’ajoutent des forces dynamiques.

Forces d’impact = Poids statique 4 Forces dynamiques
Ces forces sont dues aux :

— oscillations verticales des essieux : I'amplitude de ces débattements augmente avec la
dégradation de I'uni de la route et la vitesse des véhicules. Ces oscillations dépendent
également des types de suspensions.

— transferts de charges induits par le tangage et le roulis du véhicule, la résistance aé-
rodynamique, la résistance au roulement des essieux non moteurs, les accélérations
et le freinage, les montées et descentes de pente.

La force d’impact ainsi mesurée est dynamique comme nous pouvons le voir sur
I’'exemple de la figure 2.3.

Le principe du pesage en marche consiste a récupérer des échantillons de mesure de
cette force d’impact dynamique. A partir de ces données, on estime le poids statique du
véhicule (en utilisant des algorithmes de filtrage par exemple). Afin de diminuer P’effet des
forces dynamiques, une premiére solution consiste a peser le poids lourd a basse vitesse
(8 - 10 km/h). Le véhicule est dévié de la voie principale vers une station de pesage en
marche ol la pesée se fait sans que le véhicule s’arréte.

Une deuxieme solution consiste & installer le dispositif sur la voie principale ou sur
des ponts instrumentés (bridge weigh-in-motion). Les poids lourds sont pesés & vitesse
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Figure 2.3 — Force d’impact dynamique pour un véhicule en marche [43]

normale des lors qu'ils passent sur les capteurs.
Plusieurs types de capteurs sont utilisés dans les stations de pesage en marche :

— les barreaux (ou cables) piézo : les piézorésistifs qui ont disparu, les piézo-polymeéres
qui donnent de faibles résultats, les piézo-céramiques qui sont les plus courants et
parmi les plus performants et enfin les piézo-quartz qui sont les plus performants
mais aussi les plus chers. Les piézos sont principalement commercialisés en France
et en Suisse.

— les capteurs capacitifs : les barreaux sont quasiment abandonnés (sauf dans le cas de
capteurs portables) alors que les tapis (dont la largeur est légérement supérieure &
la longueur de I'empreinte du pneu) donnent de bons résultats quant & la précision.
Ils sont principalement utilisés en Grande-Bretagne.

— les balances avec jauges de contrainte : comme les capteurs capacitifs, elles peuvent
étre utilisées aussi bien pour des mesures en marche que pour des mesures statiques.
Leur précision et leur durée de vie sont parmi les meilleures. Elles sont principale-
ment commercialisées en Allemagne.

En plus du poids du véhicule, les informations recueillies par les stations de pesage en
marche concernent également la vitesse et le type de véhicule. Ceci permet d’améliorer
la connaissance de la circulation grice a une meilleure surveillance du réseau (connais-
sances utilisées dans les études économiques, les statistiques, la gestion du réseau). Elles
permettent également d’établir les principes qui forment la base technique pour la concep-
tion des ouvrages et entretien routier.

Bien que les recherches en cours traitent de 'amélioration de la précision des stations
de pesage en marche en vue de leur homologation. Les stations de pesage en marche sont
déja opérationnelles pour :

— la présélection des véhicules surchargés : les stations de pesage en marche sont ins-
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tallées en amont de stations de pesage statiques, les véhicules repérés en surcharge
sont déviés de la route et repesés sur des balances statiques homologuées en vue
d’une verbalisation de surcharges.

— la protection des ponts : un pesage dynamique des véhicules est effectué avant le
franchissement des ponts. Les données obtenues peuvent étre utilisées pour limiter
le trafic sur le pont.

— Statistiques et récolte de données sur le trafic.

Plusieurs facteurs nuisent & la précision du pesage notamment 'ajustement des cap-
teurs. Une intervention périodique de techniciens est nécessaire pour s’assurer du bon
fonctionnement de la station. De méme les capteurs sont sujets aux aléas météorologiques
(verglas, pluie, variation de température) qui accéléerent leur usure. Enfin, Il est difficile
de disposer de stations sur tous les itinéraires.

Plusieurs travaux de recherche portent sur ’amélioration des techniques de pesage en
marche. Le Laboratoire Central des Ponts et Chaussées en est un acteur particuliérement
actif. Parmi les projets réalisés nous pouvons citer le projet WAVE (Weigh-in-motion of
axles of vehicles in Europe) [67] et le COST323 ([30], [92]).

2.5 Pesage embarqué

Une autre approche pour le pesage des poids lourds est celle d’'un systéeme embarqué
dans le véhicule. L’idée est d’intégrer le systeme de mesure de poids & bord du véhicule.
On peut ainsi évaluer en continu la force d’impact statique (poids du véhicule) et la force
d’impact dynamique quand le véhicule est en marche.

2.5.1 Avantages de la mesure embarquée

La connaissance de la charge statique avec précision est importante, les autorités se
basent sur cette information pour verbaliser les poids lourds en surcharge. Un systeme de
pesage embarqué permet aux transporteurs d’optimiser les colits de transports et d’utili-
ser de maniére adéquate leurs véhicules. A l'aide du systéme disposé & bord du camion,
le conducteur connait la charge & transporter au moment méme du chargement de son
véhicule : cela permet d’éviter des surcharges source d’amendes mais également d’éviter
de sous-charger son véhicule. Ce dernier est chargé a sa totale capacité.

La mesure de la charge statique en embarqué constitue un avantage économique cer-
tain pour les sociétés de transport. Les industriels proposent des installations pour ce type
de pesage. Mais le pesage embarqué n’est pas restreint & la charge statique. La mesure
de I'impact dynamique du poids lourds lorsqu’il est en marche permet de connaitre la

14



2.5. Pesage embarqué

sollicitation réelle appliquée par le véhicule sur l'infrastructure. Un poids lourd correcte-
ment chargé & l’arrét peut avoir un impact dynamique important pouvant atteindre le
double de sa charge statique. Ceci est dli & une vitesse importante, & une chaussée en
mauvais état ou bien & un systeme de suspension mal congu (étude faite dans le projet
OCDE/Divine [94]). 11 est intéressant de disposer également de mesures des charges dy-
namiques, ce qui permet d’avoir :

e Une meilleure connaissance de ’'interaction entre le véhicule et la chaussée
et protection de l'infrastructure : notamment 1’évaluation des performances de sus-
pensions. Les travaux initiés par TARRB (Australian Road Research Board) et le Ternz
(Transport engineering research for New Zealand) concernant 'utilisation des suspen-
sions peu agressives (road friendly suspensions) sont liés aux résultats du projet Divine.
Les connaissances actuelles sur les charges dynamiques restent limitées. Leur répétabilité
spacio-temporelle, leur distribution sur les groupes d’essieu et sur les essieux ainsi que
la variation des caractéristiques des suspensions sont peu connues par faute d’outil de
mesure suffisamment précis de la charge dynamique.

e Une prédiction des risques de renversement : de par leur géométrie et leur
poids, le centre de gravité des poids lourds se situe & une hauteur importante comparée a
la largeur du véhicule, ce qui a pour effet de rendre les véhicules lourds sensibles au ren-
versement en virage sous ’effet de la force centrifuge. Par la connaissance de la variation
des forces d'impact du poids lourd sur la chaussée et en définissant un critére basé sur le
transfert de charge dans le véhicule, il est possible de prédire un risque de renversement
du véhicule et donc d’avertir le conducteur de la présence d’un danger, il est également
possible de développer une commande active de la vitesse ou du freinage afin d’évider
Paccident.

e Une utilisation de systéeme de contrdle actif : la mesure embarquée des forces
d’impact permet d’introduire des systemes de contrdle actif et semi-actif dans le véhicule
tels que le braquage actif ou les suspensions actives. Ces systemes intégrés au véhicule
permettent d’augmenter considérablement ses performances.

e Un étalonnage des stations de pesage en marche : 'un des problémes récur-
rents des stations de pesage en marche est ’étalonnage des capteurs. Etant donné que la
force d’impact du véhicule ne dépend pas uniquement de son poids mais également de I'uni
au voisinage des points de mesure, 'opération d’étalonnage en dynamique permet de tes-
ter la fiabilité et la précision des capteurs de la station et de corriger les erreurs de mesure.

Dans la section suivante, nous présentons les différentes méthodes permettant d’estimer
les charges statiques et dynamiques.

2.5.2 Pesage embarqué de la charge statique

En chargeant le poids lourd & l’arrét, ce dernier subit une déformation mécanique de ses
composants structurels (suspension, essieu, chéssis...}. Ces déformations sont uniquement
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liées au poids du chargement. L’idée est de mesurer ces déformations pour évaluer la
charge introduite dans véhicule. Selon le type et I’emplacement des capteurs embarqués
dans le poids lourd, on peut envisager plusieurs configurations pour le systéme de pesage.
Plusieurs techniques ont été développées a cet effet et que nous allons présenter dans cette
section.

2.5.2.1 Quelques brevets

Nous citons dans cette partie un certain nombre de techniques de pesage embarqué
de poids lourds ayant fait ’objet de brevets. Vu certaines similitudes de certains brevets,
nous ticherons de présenter les brevets pour différents types de capteurs (jauges, capteur
de pression) installés & différents emplacements dans le véhicule.

Le systéme de pesage embarqué proposé par Bradley [20] concerne les véhicules articu-
1és de type tracteur semi-remorque. L’ensemble du systéme se trouve sur la semi-remorque
y compris 'afficheur du poids. L’installation se présente comme suit :

jauges de déformation

mesure de l'inclinaison

\ EE
= I

jauges de ]
déformation S% 21
e § '3 T 1

i o l-"-l S
collecteur poids total ’ / \

collecteur des poids
d'essieux

afficheur de poids:
Figure 2.4 — Systéme de pesage sur la semi-remorque [20]

Le dispositif comprend un ensemble de jauges de déformation. Elles sont placées a
I’avant et & ’arriere de la semi-remorque.

A Pavant, les jauges sont disposées sur I'assemblage de la sellette correspondant & la
semi-remorque. A Varriére les jauges sont placées sur les extrémités des barres d’essieu.
Les signaux de mesure sont connectés a un multiplexeur qui permet de sommer les charges
appliquées sur chaque jauge. Deux multiplexeurs sont prévus : un pour additionner les
charges & avant (sur la sellette) et autre pour les charges & l'arriére (sur les essieux).
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L’indicateur de poids permet d’afficher le poids total du chargement. Pour corriger 1’effet
de l’inclinaison sur les poids avant et arriére, un capteur d’angle d’inclinaison est placé
approximativement au milieu de la semi-remorque, I'information sur ’angle est transmise
& l'indicateur ce qui permet d’ajuster les signaux de poids.

Hagedorn et al. [55] propose un assemblage de capteurs de déformation placé sur les
lames de ressort de la suspension du poids lourd. Ce dispositif est applicable sur des
suspensions de type ‘mono-lame’ (figure 2.5). Le systéme est composé de capteurs de
déformation rigoureusement fixés & la lame de suspension (figure 2.6).

fixation au chassis

emplacement du
capteur

lame de suspension

Figure 2.6 — Fixation des jauges de déformation sur la lame de suspension.

Dans la méme optique, Tarter et al. [L15] propose un autre mode de fixation du capteur
de forces pour deux types de suspension : mécanique & lames et pneumatique. Pour les
suspensions & lames, le capteur est fixé entre le point inférieur de la suspension & lames
et le dispositif de fixation de l'essieu (figure 2.7).
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/ chassis

fixation des
lames de
suspension

suspension
4 lames

passage de la
barre d'essieu

Figure 2.7 — Jauges de contrainte fixées sur la lame de suspension.

Cet emplacement est choisi du fait qu’il existe une forte contrainte en présence de
débattement de la suspension.

Concernant les suspensions pneumatiques, le capteur est placé entre le coussin d’air
et le chassis comme le montre la figure suivante 2.8. Le module du capteur est un boitier
comportant des jauges de déformation permettant de mesurer les forces dues au poids du
chargement, ce signal est récupéré sur un céble de sortie et connecté & un afficheur.

| / chassis
ST S

articulation

capteur de

bras de suspension déformation

passage pour coussin d'air
barre d'essieu de suspension

Figure 2.8 — Disposition du capteur sur la suspension pneumatique.

Van Roden et al. [122] ont expérimenté un systéme de pesage pneumatique en ins-
tallant des valves au niveau du circuit pneumatique reliant la source d’air comprimé au
coussin d’air de la suspension. Le dispositif d’essai est constitué d’une remorque munie
d’un tandem & suspension & air. L’objectif étant de mesurer la pression des coussins d’air
et la convertir en unités de poids.

O’Dea [93] propose en plus de l'utilisation de la suspension d’air, de mesurer le débat-
tement de la suspension pour les véhicules & suspension a lames. Comme nous pouvons le
constater sur la figure 2.9, un capteur & potentiometre mesure la distance entre le chés-
sis et la barre d’essieu. Le débattement de la suspension diminue lorsque ’on augmente
la charge du véhicule. Il suffit ensuite de réaliser un étalonnage pour faire correspondre
chaque débattement & un poids donné.

Ces méthodes sont actuellement exploitées en industrie, nous présentons dans la section
suivante quelques industriels proposant ce type de systéeme de pesage embarqué statique.
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fixation du capteur au chassis
{ chassis
| Il|| 1
]
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fixation du capteur a I'essieu barre d’essieu

Figure 2.9 — Disposition du capteur sur la suspension mécanique [93].

2.5.2.2 Solutions commercialisées dans 1’industrie

Plusieurs industriels proposent des systémes pour réaliser un pesage embarqué pour
poids lourd que ce soit pour du pesage destiné au transport de marchandises ou collecte
d’ordure. L’ensemble des systémes de pesage proposés utilise soit des jauges de déforma-
tions ou bien des capteurs de pression sur les suspensions pneumatiques.

Les jauges de déformation sont utilisées sur des véhicules munis de suspensions mé-
caniques ou installées sur les sellettes ou les barres d’essieu des semi-remorques, quand
aux capteurs de pression, ils sont installés sur les véhicules munis de suspensions pneu-
matiques. Les capteurs de pression sont simples & installer par contre leur précision est
légerement inférieure & celle des jauges. Par ailleurs, 'installation de jauges peut s’avérer
étre plus complexe. Nous donnons en exemples dans ce qui suit quelques systemes de
pesage embarqué présents sur le marché francais.

La société PRECIA MOLEN (8] propose un systéme de pesage embarqué pour benne
pour la collecte d’encombrants et de déchets. Les capteurs sont placés sur le chassis du
véhicule comme le montre la figure 2.10.

Le systeme de pesage commercialisé par AirWeigh [1] convertit la pression des suspen-
sions pneumatiques du tracteur et de la remorque en unité de poids. Plus il y a de charge
sur le poids lourd, plus grande est la pression d’air requise pour maintenir la hauteur de
roulement du véhicule. Les charges sur chacun des essieux sont affichées sur un boitier
dans la cabine. Lorsque le tracteur est attelé & une remorque pré-équipée, le poids par
essieux de la remorque, le poids total et la charge utile sont affichés.

La solution commercialisée par la société CLERAL [4] a étendu P'utilisation des cap-

teurs aux essieux munis d’une suspension a lames. Le capteur mécanique est un capteur
de déformation a cordes vibrantes, il est fréquemment utilisé en géotechnique pour éva-
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luer les contraintes appliquées sur les ouvrages d’art (voir annexe). Il s’agit d’une tige
qui renferme une fine corde tendue, la variation de la force appliquée au capteur va en-
trainer un changement de fréquence et respectivement d’amplitude de la corde. Chaque
fréquence correspond & une contrainte, cette information est convertie en signal électrique
par l'intermédiaire d'une bobine électromagnétique. Le capteur est fixé au milieu de la
barre de I'essieu muni d’une suspension mécanique, ce point de fixation correspond & une
déformation maximale de 1’essieu.

Figure 2.11 — Capteur mécanique & cordes vibrantes [4]

Le principe de cette méthode peut étre expliqué par les lois de la résistance des maté-
riaux. L’utilisation du capteur mécanique permet de mesurer la déformation de ’essieu.
En réalité, la barre d’essieu est assimilée & une poutre fixée sur deux appuis simples et
qui est soumise aux forces de suspension a gauche et a droite dont la somme est égale au
poids par essieu.

D’apres les principes de flexion des poutres, la déformation au milieu de la barre
d’essieu reste proportionnelle a la force extérieure appliqué sur ’essieu. Ce principe reste
valable pour des petites déformations en supposant que la barre d’essieu n’atteint pas
la zone plastique (ce qui est garantit par le constructeur). Le capteur & corde vibrante
permet de mesurer la déformation le long de I’essieu. Cette déformation est donnée par la
formule :

MY
T EI

£ (2.1)
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avec M le moment de flexion au point de mesure du capteur (milieu de la barre d’es-
sieu), Y la distance du point de mesure par rapport & la fibre moyenne de I’essieu qui est
égale au rayon de la barre d’essieu cylindrique, E le module de Young et 7 le moment
d’inertie de la section (section circulaire de la barre d’essieu de forme cylindrique). Le
moment de flexion est une fonction linéaire des forces de suspension, par conséquent, la
mesure reste proportionnelle par rapport & la charge sur Pessieu. L’étalonnage permet
d’identifier le coefficient liant les deux.

Le second capteur est un capteur pneumatique, il est placé & proximité des coussins
de la suspension, en coupant légérement le tuyau d’alimentation d’air et en y introduisant
un raccord en T. La caractéristique entre le poids suspendu par roue et la pression est
supposée linéaire.

Figure 2.12 — Capteur de pression pneumatique [4]

De maniere générale, les essieux non directeurs sont munis de suspensions pneuma-
tiques. Ces suspensions fonctionnent & ’aide d’un coussin d’air alimenté par de I’air com-
primé. Une fois la pression d’air dans le coussin stabilisée, elle ne peut ensuite varier que
suivant la charge que le systéme de suspension supporte.

Le principe est de raccorder le capteur d’air au circuit pneumatique. En supposant des
petites variations de pression et de volume dans le coussin, ce dernier se comporte comme
un ressort. De cette maniére, la force de suspension peut étre supposée proportionnelle a
la pression dans le coussin [102].

On peut également citer la société Vishay PME France [9] qui propose un systéme de
pesage pour véhicule bennes & l'aide de jauges de déformation situées au niveau du chéssis
du véhicule. Une alarme est déclenchée des lors qu’une surcharge est détectée.

2.5.2.3 Discussion

L’ensemble de ces systemes est utilisé actuellement par les transporteurs dans un souci
d’optimisation de la charge du véhicule. Ils ne sont pas homologués pour la verbalisation
bien que la classe A(5) soit atteinte.

Les sources d’erreur ne sont pas dues aux capteurs eux méme mais plutét aux condi-
tions dans lesquelles se fait la pesée. Par exemple, les coussins d’air operent dans des
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pressions allant de 3 & 4 bars (la caractéristique pression-poids y est quasi-linéaire). Char-
ger 20 tonnes sur un tridem peut prendre plus de 10 minutes avant la stabilisation de la
mesure. Un certain nombre de vérifications doivent se faire pour augmenter la précision de
tels systémes, entre autres de s’assurer que le circuit pneumatique fonctionne correctement
et d’éviter de peser sur une terrain avec pente. Une vérification réguliere de 'ajustement
des capteurs est également nécessaire.

2.5.3 Pesage de la charge dynamique

by

Le pesage de la charge dynamique consiste a évaluer la force d’impact dynamique
appliquée par le poids lourd en marche sur la chaussée. Cette force d’impact doit étre
mesurée au niveau de la surface de contact entre les pneumatiques et la chaussée. Cest le
cas pour les stations de pesage en marche (voir section 2.4.2) ou les capteurs sont encastrés
sur la chaussée. Plusieurs méthodes ont été testées, dont voici I’état de P’art.

2.5.3.1 Roue instrumentée

L’utilisation des roues instrumentées consiste a placer des capteurs d’efforts au niveau
du moyeu de la roue. Le capteur a la forme d’un anneau autour duquel des jauges de
déformations sont installées. Ce capteur est fixé a la jante de la roue.

La société General Motors a développé pour la premiere fois ce type de capteurs pour
la mesure des charges dynamiques (voir figure 2.13)

Figure 2.13 — Capteur développé par General motors [50]

Cette technique a été testée entre autres par Whittemore et al. [126], Sweatman [113],
Jarvis et Sweatman [68] et Hahn [56]. Whittemore et al. et Sweatman ont instrumenté un
véhicule a 'aide du capteur fourni par General Motors. Whittemore et al. ont conclu que
ce dispositif fonctionne correctement pour des vitesses constantes; des variations impor-
tantes de la vitesse introduisent des erreurs de mesures. Plusieurs améliorations ont été
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apportées avec l'introduction de calculateurs et d’algorithmes de traitement des signaux
de mesure en temps réel qui sont maintenant intégrés au dispositif de mesure. Ces tech-
niques permettent de transformer les mesures du repere de la roue (en rotation) vers un
repere véhicule de telle maniere & estimer la force verticale instantanée réelle.

Le constructeur de capteurs Kistler [6] a mis au point une roue instrumentée compléte
destinée aux véhicules lourds. Six jauges tri-axes (mesures de 3 forces et de 3 moments)
sont fixées entre la jante et le moyeu de la roue. Chaque cellule est étalonnée individuelle-
ment par une procédure d’étalonnage certifiée. Les mesures sont amplifiées et numérisées
au niveau méme de la roue puis transmises & ’aide d’un module de transmission externe
vers une unité de contréle. Les signaux bruts mesurés sont transformés dans un systéme
de coordonnées véhicule et sont affichés. Les signaux disponibles sont les trois forces et
les trois moments agissant sur chaque roue.

g
2
B
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Figure 2.14 — Roue dynamométrique pour poids lourds [6]

Les plages de mesure atteignent 220 kN dans le sens radial (forces Fy et F3) et 100 kN
dans le sens axial (F}) pour les forces et 40 £N.m pour les moments M, et M,, 60 kN.m
pour le moment Af,.

L’inconvénient de cette technique est son coilit élevé et la complexité de la mise en
ceuvre.

2.5.3.2 Instrumentation des essieux

Une seconde méthode tres largement utilisée pour sa simplicité est I'installation de
jauges de déformation sur lessieu. Mitchell [89], Mitchell et Gyenes [90], Woodroofe, Le-
Blanc et LePiane [128], Page et Grainger [95] (voir figure 2.15) ont mesuré le moment
de flexion en plagant les jauges de déformation sur la partie supérieure et inférieure de
la barre d’essieu entre le ressort de suspension et le moyeu de la roue. Les forces dyna-
miques aux roues sont ensuite déterminées en prenant en considération les forces d’inertie.
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centre de gravité
de la partie entre
jauge et chaussée

Jauges de déformation

accélérometres

Figure 2.15 — Instrumentation de 1’essieu faite par Page et Grainger [50]

LeBlanc et al. [78] a noté cependant que placer les jauges sur la partie supérieure et
inférieure de I’essieu peut engendrer des imprécisions dues :

— & Peffet des forces latérales qui interviennent dans la déformation mesurée

— au roulis de Pessieu qui fait varier le levier entre la force verticale aux roues et le
point de mesure et donc fait varier le moment de flexion

— au roulis du chassis qui modifie également le moment de flexion

LeBlanc recommande que les jauges de déformation soient placées sur les cotés avant
et arriére de l’essieu pour éliminer les signaux parasites difficiles & compenser. L’avantage
de mesurer le moment de flexion est que le moment mesuré est plus important que ’effort
tranchant mesuré sur la méme section de 1’essien, par conséquent un meilleur rapport
signal/bruit est obtenu. Les signaux des moments de flexion sont 2.5 fois plus important
que Veffort tranchant d’aprés LeBlanc [78]. Des tests établis par (de Pont [96]) ont été
faits pour la mesure des efforts tranchant dans ’essieu. Les mesures ont montré que les dé-
formations sont trés faibles comparées a celle faites pour la mesure du moment de flexion
mais néanmoins ces mesures restent exploitables.

Pour améliorer la qualité du signal de mesure, Hoogvelt et al. [58] ont développé un
amplificateur de déformation mécanique. Cette méthode a été développée conjointement
avec la société Kalibra. Elle consiste en la mise en ceuvre d'un camion instrumenté pour
la mesure des charges dynamiques. Il est destiné & ’étalonnage des stations de pesage en
marche & travers 'Europe. Ce véhicule a été développé en collaboration avec le Rijks-
waterstaat (l’office néerlandais des travaux publics et de la gestion d’eau) et le TNO
(Porganisation néerlandaise pour la recherche en sciences appliquées).

La technique d’étalonnage consiste donc a récupérer les charges dynamiques mesurées

par le poids lourd et a les comparer a celles mesurées par la grille multi-capteurs de la
station de pesage. Dans le cas ou les capteurs seraient bien ajustés, les charges doivent
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étre identiques. Il suffit donc d’étalonner les capteurs encastrés en faisant correspondre
les deux signaux.

Le véhicule instrumenté est de type tracteur-semi remorque dont le poids total est
parfaitement connu (figure 2.16). En premier lieu, un capteur de déformation est fixé sur
’essieu entre le moyeu de la roue et le point de contact avec la suspension (voir figure2.17).
La jauge mesure les déformations dues a la dynamique du poids lourd et les échantillons
sont sauvegardés. Un accélérometre est utilisé pour compenser ’effet de l'inertie de la roue.

);,&,,m;}"‘“» v :
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Figure 2.17 — Jauge de déformation placée sur 'essieu du véhicule pour la mesure de Ueffort
tranchant [58]

En second lieu, les capteurs instrumentés dans le véhicule sont étalonnés. Tout d’abord,
I’étalonnage se fait en statique en s’assurant que la charge mesurée par la jauge correspond
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bien au poids du chargement et ce pour différentes charges d’essieu.

On procede ensuite & un étalonnage en dynamique. Des charges nominales sont instal-
lées dans le véhicule puis un mouvement vertical sinusoidal est appliqué aux roues arriere a
laide d’actionneurs hydrauliques (figure 2.18) afin de reproduire U'effet des forces d’impact
dynamiques. Un capteur de force est installé entre la roue et ’actionneur ce qui permet
de mesurer en continu I'impact du pneumatique sur la surface de contact avec ’actionneur.

Figure 2.18 ~ Dispositif d’étalonnage des capteurs embarqué dans le poids lourd [58]

On peut ainsi mesurer la précision du dispositif en calculant la différence entre 1a force
mesurée par le capteur dans le véhicule et celle mesurée sur ’actionneur. Le véhicule peut
mesurer des charges d’essieu dynamiques variant de 5 & 15 tonnes pour des vitesses allant
de 10 & 100 km/h. La précision de mesure est aux alentours de 95% lorsque le véhicule
roule sur ligne droite et & vitesse constante.

Le principe de laméthode est basé sur la théorie des poutres. L’installation des capteurs
sur l'essieu est montré sur la figure 2.19.
La force peut étre déduite & partir de la formule suivante :

E roue — -F:tranchant -+ ma (22)

avec

a : accélération verticale de la masse & l'extérieur de la jauge; m : masse de la partie
de 1'essieu située entre la jauge et la chaussée; Fianchant @ effort tranchant au point de
mesure par la jauge ; Froue : force dynamique appliquée a 'essieu. Les accélérometres sont
placés le plus proche possible du moyeu de la roue afin de mesurer avec le plus de précision
possible 'accélération verticale du centre de gravité de la masse a I'extérieur de la jauge.
La distance entre la point de mesure de ’accélération et le moment de flexion peut étre
négligé en supposant que :

— l’angle de roulis de 1’essieu est petit;

— la distance entre le centre de gravité de 1'essieu et 'accélérometre est approximati-

vement égale & la distance entre le centre de gravité de I'essieu et le centre de gravité
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Figure 2.19 — Instrumentation de l’essieu [32]

de la masse extérieure & jauge (d ~ r) (Cebon [23]);
La précision peut atteindre une valeur supérieure & 90% d’aprés (Gyenes et Mit-
chell [52], Gyenes et Simmons [53] et Hoogvelt et al [58]).

Plusieurs problématiques sont liées & cette méthode, notamment V'effet des forces la-
térales et longitudinales (déformations parasites), la nécessité de compenser l'effet de
'inertie (masse multipliée par ’accélération) et la complexité de fixation des jauges et de
I’étalonnage.

2.5.3.3 Pression des pneumatiques

Une méthode simple basée sur la mesure de la pression des pneumatiques a fait I’objet
d’études initiées par Fisher et Huckins [45] et repris par Whittemore [127] qui a construit
et évalué un systéme de mesure de charge dynamique de roue a l'aide d’'un capteur de
pression de pneumatique.

Néanmoins, il a été montré que cette méthode avait des limitations, notamment :

- la présence de non linéarités
- limitation en fréquence : des variations rapides ne peuvent pas étre mesurées
- variation des caractéristiques d’un pneumatique a un autre

2.5.3.4 Capteur Optique

Cette méthode a été décrite dans les travaux de Dickerson et Mace [35], Mace et Ste-
phenson [85] et Magnusson [86] et fait actuellement ’objet de recherche au niveau de
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Figure 2.20 — Capteur de pression utilisé par Whittemore [50]

I’ARRB (Australian Road Research Board) (ARRB) [50].

L’idée est d’utiliser un capteur optique (laser) qui permet de mesurer en continu la
distance entre le centre de la roue et la chaussée. Lorsque le pneumatique subit la pression
de l’essieu, il se comprime et la distance entre le sol et le centre de la roue va diminuer
d’autant que la charge est importante. Il y a donc une proportionnalité entre la charge et
la hauteur, le pneumatique étant assimilé a un ressort.

Le laser permet de mesurer cette distance avec précision ce qui permet de déterminer
la charge appliquée par le pneumatique sur la chaussée.

Figure 2.21 - Installation du capteur sur la roue [21]

Cette méthode pose quelques problémes notamment en terme de faiblesse du signal
de mesure (parfois noyé dans le bruit), les erreurs de concentricité (difficulté & placer le
capteur laser exactement sur le centre de la roue) et le profil de chaussée (irrégularité
parfois considéré comme un écrasement du pneu) et perte du signal si on se retrouve sur
un creux (chaussée déformée). Dans le méme cadre, Tuononen et al. [L17] ont développé
également un concept de mesure de forces d'impact en utilisant un capteur optique a
I'intérieur du pneumatique. Il s’agit d’un prototype qui a été testé expérimentalement et
dont les résultats sont satisfaisant en terme de précision, cette solution reste cependant
coliteuse et complexe.
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2.5.3.5 Discussion

La méthode la, mieux adaptée actuellement pour la mesure des forces d’impact dyna-
miques est la méthode basée sur l'instrumentation des essieux. Elle présente ’avantage
d’utiliser peu de capteurs (2 jauges+ 2 accélérometres par essieu) et la précision atteinte
est inférieure & 5%.

Cette technique est cependant limitée. En présence de forces longitudinales (accéléra-
tion ou freinage) ou de forces latérales (en cas de virage) appliquées aux roues de l'essieu,
on aura une présence de déformations parasites et la mesure de la force verticale donne
de mauvais résultats. Or objectif est d’estimer ces forces d’impact pour les différents cas
de conduite, ceci peut étre réalisé a 'aide des estimateurs d’état que nous allons détailler
dans la section suivante.

2.5.4 Estimation par capteur informatique

Les techniques de 'automatique telles que les estimateurs & modes glissants, filtre de
Kalman ou l'identification par moindres carrés sont basées sur un modele mathématique
du poids lourds. Le modele décrit 'interaction entre les différents éléments constituants du
véhicule tels que la suspension, les essieux, le systéme de direction, les pneumatiques...etc.
Il permet de reproduire de manieére fidele la dynamique du véhicule. La représentativité
du modele se mesure dans son aptitude & prévoir le comportement dynamique du véhicule
selon les trois directions de mouvement (longitudinal, latéral et vertical) ([22], [46]). Les
équations d’état du systéme sont obtenues & partir des équations mécaniques de mou-
vements en utilisant les lois de Newton, le formalisme de Lagrange ou la technique du
BondGraph.

Dans ce type de méthodes, on utilise des capteurs logiciels. Ils permettent d’estimer
des grandeurs intervenant dans le modele qui ne peuvent pas mesurées ou sont difficile-
ment mesurables par des capteurs.

I1 existe une multitude de modeles de poids lourds dans la littérature. De facon géné-
rale, les modeles complexes sont utilisés a des fins de simulation de dynamiques. Pour des
objectifs de commande, il n’est souvent pas nécessaire de considérer toutes les variables
dynamiques du modeéle mais uniquement une partie suffisamment représentative. Les lois
de commandes ainsi synthétisées sont ensuite testées sur le modele de simulation.

Plusieurs études se basent sur Vutilisation de modeles dynamiques de poids lourds.
Nous pouvons citer entre autres :

— L’amortissement du roulis : travaux d’Ackermann et Odenthal [10] sur la commande
de la dynamique de roulis a l'aide de leffet du braquage et du freinage a partir d’un
modele & 4 degrés de liberté.

— Le confort et la qualité des suspensions : nous pouvons citer les travaux de Cole et
Cebon [28] ot ils utilisent un modele quart de véhicule & 2 degrés de liberté et un
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modele poutre en marche.

— Le suivi de trajectoire et compensation de ’angle de dérive : avec les études de Chen
et Tomizuka ([24], [67]) sur la dynamique latérale, les travaux de Tai et Tomizuka
sur la conduite antomatisée [114].

— La prédiction de risque de renversement : entre autres les travaux de Bouteldja [19]
sur la modélisation des interactions entre le poids lourd et la chaussée et les études
de Imine [64] sur I’estimation du transfert de charge dans les véhicule.

Concernant le pesage embarqué, de nombreux travaux ont été également réalisés sur
I’évaluation de la charge du véhicule par des méthodes d’estimation. Il est & noter qu’il
existe des estimations de la charge statique (de la masse du véhicule) et une estimation de
la charge dynamique. Nous allons détailler les deux cas dans la section suivante. Pour une
meilleure compréhension des méthodes, nous donnons également une courte description
de l'interaction du poids lourd avec la chaussée.

2.5.4.1 Estimation de la charge statique

Différentes études ont été menées pour I'estimation des parametres inertiels des vé-
hicules tels que le poids du véhicule ou la hauteur de son centre de gravité. La grande
partie des techniques d’estimation du poids se basent sur la dynamique longitudinale du
véhicule, parmi les études établies, nous citons :

Bae et al. [12] ont développé un algorithme d’estimation en temps réel du poids d’un
véhicule lourd prenant en compte ’effet de la pente. Le poids lourd est représenté sur le
plan transversal comme nous pouvons le voir sur la figure 2.22.

Figure 2.22 — Forces agissant sur la dynamique longitudinale du poids lourds [12]

L’algorithme est basé sur la dynamique longitudinale du véhicule dont I’équation de
mouvement est :

Mz = Fmot‘rice - Faero - Frr - Fpente (23)

Avec M la masse du véhicule, z le déplacement longitudinal du véhicule, Fotrice a
force motrice ou force de locomotion, Fier, la force de résistance aérodynamique, F,.. la
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2.5. Pesage embarqué

force de résistance au roulement et Fpens la force due a la pente.

L’estimation se fait en deux étapes. Tout d’abord la pente de la chaussée est mesurée
a 'aide d’un dispositif GPS. L’angle de la pente « est ensuite utilisé pour 'estimation de
la masse du véhicule.

En plus de 'angle de la pente, les variables mesurées par les capteurs sont :
— L’accélération longitudinale.

— La vitesse longitudinale.

- La force motrice (mesurée & partir du couple moteur)

1
La force de résistance aérodynamique est écrite sous la forme Fi.., = EpAC’V2 =

CaeroV? avec p la masse volumique de I'air, A aire de la surface frontale du véhicule, C
coefficient aérodynamique de trainée et V vitesse longitudinale du poids lourd. La force
due & la pente est Fpene = mgsin « avec o angle de la pente.

Un estimateur récursif est utilisé pour estimer en temps réel le vecteur de parameétres
contenant m, Cyero €t Fp... D’apres les auteurs, I’erreur atteinte par I’estimation est de 2%
sur le poids total du véhicule.

~

m
Fnotrice = [23 + gsina 1% 1] CA’ae'ro (24)

Vahidi et al. [121] utilisent également un algorithme d’estimation du poids basé sur
les méthodes des moindres carrés récursifs a partir de la dynamique longitudinale. Pour
ce faire, ils ont modélisé le transfert de mouvement entre le moteur et la roue (systéme
de transmission). Ils ajoutent également la force de freinage dans le modéle.

L’équation de mouvement est :

. T —Jo

mx - Ffrein - Fae'ro - Froute (25)

Ty

avec 1" le couple généré par le moteur, J le moment d’inertie de I’arbre de transmission,
w la vitesse de rotation de I’arbre de transmission et Fj,en la force due au freinage. Le
coeflicient r, est le rayon de la roue divisé par le rapport de vitesse (gear ratio) entre
l’arbre de transmission et la roue. F,, . englobe les forces dues a la pente de la route et &
la résistance au roulement. Elle est donnée par Froue = mgsina + pmgcos ¢ ou « est la
pente de la route et i est le coefficient de résistance au roulement de la route. En utilisant
les identités trigonométriques, 1’équation 2.5 peut étre réécrite sous la forme :

. T—Jw 1 g .
L= (T - Ff’l‘ein - Faero) E - COS /B,u. sim (O[ + aﬂ) (26)

ou
tan,, = i (2.7)
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Le modele peut étre écrit sous forme de régression linéaire

y =&Y (2.8)
avec
& = [®,D,] (2.9)
T—Juw .
®, = Ty - FfT‘ein — Foero, 0 = COSgﬁ#, y=x (2'10)
et le vecteur & estimer
1
9 = [ _ m } (2.11)
sin(8 + )

A partir de ce modeéle, Vahidi et al. utilisent un estimateur de moindres carrés récursifs
avec facteur d’oubli pour estimer la masse du véhicule. Le bus CAN du véhicule permet
d’obtenir la vitesse du véhicule, la vitesse du moteur, le couple moteur (calculé a partir
de la cartographie du moteur). Un accélérometre est rajouté permettant de mesurer 'ac-
célération longitudinale du véhicule. A partir de I’étude expérimentale sur un poids lourd,
la masse est estimée avec une erreur de 1.7%.

Lingman et al. [84] utilise un filtre de Kalman étendu pour ’estimation de la masse
du véhicule et de la pente de la chaussée. Dans sa démarche, il introduit une équation
simplifiée de la dynamique longitudinale du véhicule

mi& =mgsina + F (2.12)

Ou F est la force longitudinale appliquée au véhicule qui est supposée mesurée. Il
s’agit de la résultante de la force motrice et des forces de résistance au mouvement (force
de freinage, résistance aérodynamique, résistance au roulement). Une hypothese est éga-
lement faite sur I’angle de la pente (sina ~ ).

Lingmann modélise ensuite les perturbations sur les forces motrice et de freinage en
rajoutant un terme Fp.,; dans I’équation précédente :

F, pert
m

) F
v=gat —~+ (2.13)

Les variables considérées dans le modele sont la vitesse v, la pente o, la masse m et
la perturbation sur la force Fpers. Le modele est non linéaire. Un filtre de Kalman étendu
est synthétisé & partir de ce modele pour estimer la masse qui est considéré comme un
état supplémentaire.

T. A. Genise [49] a breveté une solution pour lestimation du poids des véhicules
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lourds. Il mesure deux accélérations du poids lourd & un intervalle relativement court. Il
considere ainsi que les forces de résistance au roulement et que les forces aérodynamiques
sont constantes durant cet intervalle, ce qui lui permet d’écrire :

~ hn—T13 1

- A]_ - A2 ' T

Avec T; le couple appliqué aux roues motrices & ’instant ¢;, A; accélération du véhi-
cule & 'instant ¢; et 7 le rayon de la roue. L’estimation se fait des lors qu’il y a accélération

ou décélération du véhicule. Cette méthode nécessite la mesure des couples moteurs et
des accélérations.

(2.14)

Huh et al.[59] ont développé des algorithmes d’estimation du poids de véhicules en vue
d’une commande stabilisatrice du roulis. L’algorithme est testé sur des véhicules 1égers.

En plus de l'estimation du poids & partir de la dynamique longitudinale, Huh et al.
ont étendu 1'utilisation des estimateurs aux dynamiques latérale et verticale. Pour chaque
dynamique (longitudinale, latérale ou verticale), un estimateur & moindres carrés récursifs
ou un filtre de Kalman permettent de déterminer la masse. De ce fait, chaque algorithme,
spécifique a une dynamique donnée, converge vers une valeur de la masse.

Pour la dynamique longitudinale, Huh et al. utilisent un modeéle similaire & celui de
Bae [12]. Concernant la dynamique latérale, ils considérent un modéle bicyclette & deux
degrés de liberté (voir figure 2.23).

« b i< 2 >
lacet > v
Q—
\
angle
de braquage
v ¥
FVJI" y Fy,av

Figure 2.23 — Modele bicyclette
Le modele bicyclette est gouverné par 1’équation suivante :

may = Fy 4y c08 0 + Fy 4n (2.15)

Ot ay, Fy e, Fyqr et 0 sont respectivement Paccélération latérale, la force latérale sur
les roues avant, la force latérale sur les roues arriere et ’angle de direction des roues avant.
Les forces de résistance aérodynamiques et les forces dues au dévers sont négligées.

La masse est estimée & partir de cette équation :

i = Ty €086 + Fyer (2.16)

Ay
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L’accélération latérale et 'angle de direction sont mesurés a I’aide de capteurs. Huh
et al. considérent, que les forces latérales sont proportionnelles aux angles de dérive «, et
. s utilisent un filtre de Kalman pour estimer la vitesse latérale & partir de laquelle
ils calculent les angles de dérive puis les forces latérales. Les valeurs de ces forces sont
ensuite remplacées dans I'équation 2.16 pour évaluer la masse.

Enfin, le modéle de dynamique verticale est un modele & 7 degrés de liberté, Huh et al.
estiment la masse suspendue en supposant connue la masse non suspendue. Ils utilisent
un algorithme des moindres carrés récursifs.

Suivant les valeurs des positions, des vitesses et des accélérations mesurées, Huh et al.
définissent des plages de validité de chaque algorithme & partir duquel sera déterminé le
poids du véhicule.

Cette méthode suppose connus ou mesurés les masses des essieux, le coefficient d’élas-
ticité du pneumatique, les vitesses et accélérations longitudinales, la force motrice, les ac-
célérations verticales des roues et du chassis, I’accélération latérale du véhicule et I'angle
de direction des roues.

Nous avons décrit dans cette section quelques solutions pour l’estimation de la masse
a Paide de modeles et de techniques d’estimation, dans la section suivante, nous décrirons
les méthodes développées pour I'estimation de la charge dynamique des poids lourds a
Paide de capteurs logiciels.

2.5.4.2 Estimation de la charge dynamique

L’estimation des forces verticales est basée sur un modele de I'interaction du véhicule
avec la chaussée. Les forces de contact dynamiques au niveau du pneumatique vont agir
sur le véhicule et sa dynamique. On rappelle les principales forces de liaison pneu/chaussée
(voir figure 2.24 :

- Forces longitudinales : notées F;, elles sont exercées par la chaussée sur le pneu-
matique le long de 'axe X. Elles sont générées lorsqu’un couple moteur ou de freinage
T est appliqué aux roues. Elles sont en général considérées positives pour un mouvement
vers 'avant et négatives en phase de freinage ou de marche arriere.

La force longitudinale est due au phénomeéne de glissement (slip rate) du pneuma-
tique. 11 s’agit de la déformation de la gomme du pneumatique lors de sa rotation qui crée
une contrainte et produit ainsi une force. Ceci a lieu lorsque le centre du pneumatique
se déplace longitudinalement plus vite que le point de contact avec la chaussée d’on I'ap-
pellation glissement. L’intégration de I'’ensemble des contraintes sur la surface de contact
permet d’obtenir la force longitudinale résultante.

- Forces latérales : notées Fy, elles agissent le long de 'axe Y et permettent de
contrdler la direction du poids lourd en générant des accélérations latérales et en réagis-
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s ~ . \’\

5™

Figure 2.24 — Forces d’impact du pneu [108]

sant par rapport aux perturbations externes telles que le vent.

De la méme maniere que la force longitudinale, la force latérale est aussi générée par
un contrainte au niveau du pneumatique sauf que les déformations se font sur la largeur
du pneu.

Les forces latérales sont dues au phénomeéne de dérive. L’angle de dérive (slip angle)
noté o est angle formé par le plan de la roue et la tangente a la trajectoire réelle du
pneu. En d’autres termes, un pneu soumis & un effort transversal ne se déplace pas selon
la trajectoire idéale mais suivant une trajectoire qui forme avec la précédente un angle
appelé angle de dérive. Les forces latérales peuvent également étre dues au carrossage
(camber angle) des roues (inclinaison des roues par rapport & la verticale).

- Forces verticales : notées F,, elles agissent le long de l'axe Z. Pour de petites
déformations du pneumatique, la force verticale est souvent considérée proportionnelle &
I’écrasement du pneu. Comme indiqué dans la section 2.4.2, la force verticale est constituée
de deux composantes : une composante statique, a ’arrét, qui est la réaction par rapport
& la masse du véhicule et une composante dynamique, en marche, qui est due aux roulis
(lors d’un virage), tangage (lors d’une accélération ou d’un freinage), mouvement vertical
de pompage du véhicule ainsi qu’aux perturbations dues aux irrégularités de la chaussée.
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- Moment de résistance au roulement : il s’agit du moment par rapport a ’axe
de rotation de la roue. Il est dii & une mauvaise répartition de la pression sur la surface
de contact du pneumatique. La résultante des forces verticales a ’avant du pneu est plus
importante qu’a ’arriére ce qui a pour effet de générer un moment dans le sens contraire
de rotation de la roue et causant ainsi une résistance au roulement.

Il existe nombre de références portant sur ’estimation des forces de contact & 1’aide
d’observateurs d’état. Ces études portent principalement sur 'estimation des forces la-
térales ou longitudinales dans les véhicules légers, nous pouvons citer entre autres les
travaux de Ray [100], Shraim [107], Rabhi et al. [98], Baffet et al. [13] ou El Hadri [54].

Cependant, assez peu de travaux ont été consacrés a ’estimation par observateur
d’état des forces d’impact verticales de poids lourd. Des approches basées sur le filtre
de Kalman sont proposées par [69] et [108]. Pour estimer les forces d’impact, les auteurs
font une augmentation d’état et considerent les forces comme état supplémentaire tout en
supposant que la variation est trés lente. L’estimation reste valable uniquement pour des
faibles variations des forces.

Les études actuelles réalisées au LCPC entrent dans le cadre de 'amélioration de la
sécurité routiere en développant des indicateurs de risque de renversement pour poids
lourds. Ces méthodes ont été élaborées pour le développement de systémes d’alerte au
conducteur basées sur le transfert de charge dans le véhicule. Elles permettent d’estimer
correctement la force d’impact dynamique en considérant que la force d’impact statique
(poids du véhicule) est connue.

Bouteldja ([18], [19]) a développé deux modeles de poids lourds : un modele pour vé-
hicule & corps rigide et un autre avec semi-remorque flexible. En se basant sur le modele
a semi-remorque, deux observateurs & modes glissants sont utilisés pour reconstituer les
forces d’impact dynamiques.

Les mesures utilisées par ’observateur sont : - Les angles de roulis, de tangage et de
lacet du tracteur et de la semi-remorque. - Le pompage du point d’attelage. - La vitesse
angulaire de lacet du tracteur. - Le braquage des roues. - Les composantes de la vitesse
longitudinale et latérale du tracteur au point d’attelage. Elles sont supposées connues.

Imine et al. ([33],[34]) utilisent des observateurs & modes glissants pour ’évaluation de
la, force d’impact dynamique du poids lourd. Le modele prend en considération le profil
de la chaussée, le rayon de courbure et l'inclinaison latérale de la chaussée (dévers).

Les mesures utilisées par I'observateur sont :
- Les débattements de suspension des roues de tracteur et de la semi-remorque
- L’angle de roulis du tracteur
- Le profil de la chaussée (I'uni longitudinal)

L’uni est mesuré & I’aide de ’analyseur de profil en long fourni par le LCPC [62].
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(figure 2.25).

Figure 2.25 — Analyseur de profil en long [62]

Remarque 2.2. Ces méthodes permettent d’obtenir des mesures de la force d’impact pour
tout scénario de conduite, que ce soit en ligne droite ou en virage, ¢ vitesse constante ou
variable. Néanmoins elles nécessitent la présence de capteurs supplémentaires dans le
véhicule.

Les forces estimées sont par la suite utilisées pour développer des systemes d’alerte au
renversement.

2.6 Conclusion

Nous avons pu au travers de cette étude mettre en relief les méthodes de pesage de
poids lourds développées jusqu’a présent, il est cependant important de distinguer entre
pesage embarqué de la charge statique et de la charge dynamique.

Pour la charge statique, les méthodes et brevets existants suffisent & assurer une bonne
précision. L’évaluation des produits présents dans le marché montre des erreurs inférieures
a 5% en utilisant soit des capteurs de pression ou des jauges de déformation. L’augmen-
tation de la précision est a présent liée aux performances des capteurs et aux conditions
auxquelles se fait la pesée (frein laché, pente).

Concernant le pesage en marche, la méthode la plus utilisée est I'instrumentation des
essieux par des jauges. Comparé au statique, la problématique devient plus complexe du
fait que la mesure obtenue est de faible amplitude et assez bruitée, de plus, les précisions
diminuent suivant les conditions de mesure (en virage ou en accélération/freinage) ajouté
a cela la complexité de U'instrumentation et de 1’étalonnage.

La voie proposée pour traiter cette problématique consiste & utiliser des capteurs
logiciels, d’autant plus que des travaux existent déja et ont montré la faisabilité de cette
technique. Notre travail va consister & optimiser la méthode d’estimation de telle maniere
a utiliser les bonnes mesures permettant a l'algorithme d’estimation d’évaluer les forces
d’impact avec une instrumentation optimale et sur les différents scénarios de conduite.
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CHAPITRE 3

Méthodes d'estimation et de contr6le de poids lourd

La stratégie adoptée pour estimer les forces de contact est de considérer le véhicule
comme un systéme mécanique avec les forces de contact comme entrées de systéme et la
dynamique du véhicule comme réponse & ces entrées. Par conséquent, dans cette these,
nous adoptons les observateurs & entrée inconnues comme outil permettant d’estimer les
forces de contact. Il est deés lors important d’étudier quel type d’observateur sont les
plus adéquats a notre application. Dans ce chapitre, quelques rappels sur les observateurs
& modes glissants sont donnés. Les principales méthodes de contréle actif des PL sont
également rappelées dans ce chapitre.

3.1 Introduction aux capteurs logiciels

Un observateur est un systéeme dynamique que ’on peut appeler capteur logiciel, puis-
qu’il est souvent implémenté sur calculateur. Il permet de reconstituer ou d’estimer en
temps réel I’état courant d’un systéme & partir des mesures disponibles, des entrées du
systeme et une connaissance a priori du modele. Il permet alors de suivre I’évolution de
I’état en tant qu’information sur le systéme. On peut aussi 'utiliser pour estimer d’autres
parametres tels que la détection et 'isolation des défauts ou des pannes.

Plusieurs méthodes ont été élaborées pour la construction d’observateurs en particulier
pour des systémes qui présentent une non-linéarité. Les observateurs & structure variable
présentent plusieurs avantages : robustesse, simplicité de mise en ceuvre et convergence
en temps fini. L’intérét de 'utilisation de ce type d’observateur réside sur ses capacités 3
reconstruire les entrées inconnues que sont les forces d’impact.

Beaucoup de méthodes ont été développées dans la littérature concernant les obser-
vateurs & entrées inconnues (Unknown Input Observer) en particulier & laide des modes

glissants ([31], [47]). L’objectif de ce type d’observateurs est & la base de pouvoir identifier
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les perturbations ou les incertitudes (erreurs de modélisation) qui agissent sur le systéme
& commander, et ce en vue de développer des commandes robustes permettant de rejeter
ces perturbations. Ce type d’observateurs est également utilisé pour le diagnostic et la
détection de défauts, ou le résidu est considéré comme une entrée inconnue du systeme.
Une troisiéme application peut amener & l'utilisation des observateurs & entrées incon-
nues lorsqu’il s’agit d’identifier des grandeurs dans un systeme dont la mesure est difficile
(cotiteuse, difficile & mesurer) ou impossible & mesurer (capteur inexistant). Ces grandeurs
dont on ignore a priori la dynamique de variation et ne pouvant étre intégrés au vecteur
d’état sont considérées comme des entrées inconnues et sont conjointement estimées avec
I’état du systeme. On peut citer 'exemple d'un réacteur biochimique ou la vitesse de
réaction est estimée en la considérant comme entrée inconnue [112]. Les observateurs &
entrées inconnues constituent un outil de référence dans le domaine de la dynamique du
véhicule et trouvent plusieurs applications telles que I’estimation du profil longitudinal de
la chaussée & partir d’un véhicule instrumenté [62], I'identification paramétrique faite par
M’Sirdi et al.[91] ou les parametres du véhicule sont identifiés & I’aide d’un observateur
& modes glissants, les travaux de Mammar et al. sur 'estimation de la dynamique du
véhicule en utilisant un observateur PI (proportionnel-intégrale) & entrées inconnues [87)
ou par différentiation [124] et plusieurs autres travaux qui touchent au véhicule dont on
peut citer Basset et al. [15], Sebsadji et al. [104], Sentouh [106] ou Stéphant et al. [111] &
titre d’exemple.

3.1.1 Observateur d’un systeme dynamique

Dans la théorie de I’automatique, on appelle observateur un systeme dynamique per-
mettant de reconstituer en temps réel I'état courant d’un systéme donné, et ce & partir
des mesures disponibles, des entrées du systéme et une connaissance a priori du systeme.
Il permet alors de suivre ’évolution de 1’état du systéme. On peut aussi l'utiliser pour
estimer les parameétres du systéme ou pour la détection et 1’isolation des défauts ou des
pannes.

Soit un systéme (5) tel que :

(5) { dim(z) =n (3.1)

dim(y) =p<n

Un observateur (O) est un systéme dynamique dont les entrées sont y(t) et u(¢) et dont
le vecteur de sortie Z est I'estimée de I’état x. Le schéma de principe d'un observateur est
donné sur la figure (3.1), ol y(t) représente les valeurs mesurées par les capteurs et u(t)
est I’entrée de commande.

Plusieurs méthodes ont été élaborées pour la construction d’observateurs, surtout pour
des systémes qui présentent une non-linéarité et particulierement les observateurs a modes
glissants que I'on détaillera dans la section suivante.
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Figure 3.1 - Schéma de principe d’un observateur [62]

3.1.2 Observateur & modes glissants

Dans cette section, nous définissons 1’observateur & modes glissants ainsi que ses condi-
tions d’existence. Nous abordons également la dynamique de glissement et la robustesse.
Nous mettons en relief le phénomene de chattering propre aux modes glissants et présen-
tons les solutions existantes pour minimiser son effet.

3.1.2.1 Définition

Considérons le systéme non linéaire régi par I’équation suivante :

z = f(z,t,u), (3.2)

avec z € R™ est état du systeme, % sa dérivée, f est un champ de vecteur suffisamment
différentiable. u € R™ est 'entrée du systéme ou la commande. ’

Soit s une hypersurface suffisamment différentiable appelée surface de glissement telle
que s(z) = 0. Cette surface divise I’espace des phases en deux sous-espaces distincts que
I'on notera st et s~ tels que : s = {z € R*/ s(z) > 0} et s~ = {z € R*/ s(z) < 0}.
L’état du systéme z converge vers la surface s(z) = 0 avec les vitesses notées f ¥ et f~
sous les conditions données par le systeme d’équations différentielles suivant :

= fT(a,t)sizest. (3.3)
z = f(z,t)sizes.

Dans ces conditions, on dit que la surface s(z) = 0 est attractive. Le glissement de 1’état
dans cette surface est ce que P'on appelle le mode de glissement.

3.1.2.2 Existence du mode de glissement

En vue d’assurer 'existence du mode de glissement, il faut que la surface s(z) = 0 soit
attractive. Les vecteurs vitesses f T et f ~ doivent étre alors orientés vers cette surface de
commutation, comme ceci est montré sur la figure 3.2.

L’attractivité de la surface de glissement n’est assurée que dans un domaine réduit
appelé domaine de glissement que ’on notera D,. Afin que les trajectoires de 1’état restent
dans ce domaine Dy, la commande u du systéme est déterminée & I'aide de la structure
variable suivante :

_ (z,t) si s(z) >0
u(z,?) = { Z‘(m,t) i 3(2) 20
u(z,t) € [-1,1]sis(z)=0.

(3.4)
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Figure 3.2 — Attractivité de la surface de glissement [62]

Les conditions d’existence du mode de glissement sont données par Filippov [44] et Utkin
([118], [119]). Nous allons montrer & présent ces conditions selon Utkin.

Théoréme 3.1. [118] : Le domaine D, de dimension (n—1) est un domaine de glissement
pour le systéme donné par (3.2) et (3.4) si pour tout x € D,, il existe une fonction de
Lyapunov V (s, z,t) définie sur un ensemble Q2 contenant Uorigine et qui est continiment
différentiable vis d vis de tous ses arguments et satisfaisant les conditions suivantes :

1. La fonction V (s, z,t) est définie positive par rapport 4 s :

V(s,z,t) > 0sis#0. (3.5)
V(s,z,t) = 0sis=0.

2. Soit R € R, pour tout état x dans Dy et quel que soit t, la fonction V' vérifie :

inf V(s,z,t) = hgr; sup V(s,z,t) = Hp.

lsi=R lIsl=R
R # 0et }é_r%HR = (. (3.6}

avec hp et Hp des fonctions dans R.

3. La dérivée de la fonction de Lyapunov V, le long des trajectoires du systéme est
définie négative pour tout s(z,t) non nulle.

4. Sur||s|]| = R en dehors des points de discontinuité la relation ci-dessous est vérifiée :
A%
sup — = -4, d >0, supd > 0. (3.7)
lsli=r ¢ Re[a,b]
pour tout (a,b) tel que 0 < a < b avec ||s|| < b.

Soit la fonction de Lyapunov V = % la surface s(x) = 0 est attractive si la dérivée

de V est négative, soit :
5§ <0. (3.8)
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Cette condition est appelée condition d’attractivité ou de glissement.

Le théoréme (3.1) donné par Fillipov sur la condition de glissement fait intervenir des
projections des champs de vecteurs f + et f ~ sur la normale & la surface s(z) = 0.

Remarque 3.1. Cette condition d’attractivité (3.8) ne garantit gu’une convergence asymp-
totique vers la surface de glissement s(z) = 0. Afin d’assurer une convergence en temps
Jind tfini, la condition (3.8) est remplacée par la condition dite de n-attractivité ([109])
donnée par :

ss<-nls] n >0 (3.9)

L’expression de i, est obtenu en résolvant l'inégalité précédente. On obtient :
|s(z,t)| — [s(=,0)] < —7 1. (3.10)
A partir de la, la surface s(z) = 0 est atteinte en un temps fini tyin; tel que :

tini < 8(3;; O)- (3.11)

3.1.2.3 Le mode de glissement et sa dynamique

Pour définir la dynamique de I’état sur la surface de glissement s(z) = 0, des équa-
tions différentielles discontinues avec second membre sont résolues. Plusieurs auteurs se
sont intéressés & & cette résolution. On cite principalement la méthode de Filippov [44],
les travaux de Slotine [109] et la méthode de la commande équivalente proposée par Ut-
kin ([119], [120]). Cette derniére considere que le systéme est régi par une commande
équivalent notée ue, qui permet de maintenir I’état  du systéme sur la surface de com-
mutation s(z,t) = 0. Cette commande est obtenue & partir de la condition d’invariance
de la surface $(z,t) = 0. Ceci conduit & résoudre le systéme :

&= f(x,t, Ueg).- (3.12)
On obtient : 5 5
s s
a—mf(a:, t, 'llleq) + '51'5‘ == O (313)

Pour un systéme non linéaire affine en entrée u :
& = f(z,t) + g(z, t)u. (3.14)
On a dans ce cas, la solution de ’équation (3.13) :

0s

0 0
te(®,6) = ~(520) (G f + 5 (3.15)

Cette solution existe si le terme % g est non nul.
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3.1.2.4 Robustesse du mode de glissement

L’un des avantages de la commande et des observateurs & modes glissants est la robus-
tesse vis & vis des perturbations. Il existe cependant une condition permettant de conclure
sur la robustesse de la commande. Soit le systéme suivant subissant des perturbations no-
tés p(z).

z = f(z) + g(z)u + p(z). (3.16)
Ces dernieres peuvent étre dues aux incertitudes paramétriques ou & des perturbations
externes (forces aérodynamiques dans le cas du véhicule par exemple).

Théoréme 3.2. [36] : Le régime glissant sur l’ensemble s du systéme perturbé (3.16)
est tnvariant vis 4 vis de la perturbation p si et seulement si cette perturbation vérifie la
condition suivante :

p € Vect{g(z)} (3.17)

ot Vect est l’espace engendré par la base g(x).

La condition (3.17) est appelée condition de recouvrement ou ”matching condition”

([99])-

3.1.2.5 Définition du phénomeéne de chattering

Comme nous 'avons montré précédemment, la commande par modes glissants
présente divers avantages, comme sa simplicité de synthese et sa robustesse. Cependant,
elle présente un inconvénient qu’est le chattering. Ce phénomeéne se présente comme des
oscillations autour de la surface de commutation. Ces oscillations peuvent étre d’amplitude
relativement importantes et ont diverses conséquences.

Figure 3.3 — Mode de glissement avec chattering [62]

En effet, pour pouvoir générer la commande par mode glissant, les actionneurs doivent
commuter avec une fréquence infinie. On voit bien qu’en réalité le régime glissant parfait
ne peut exister du fait des limites de conception des actionneurs. Néanmoins, le chatterig
peut sérieusement endommager les actionneurs. Le chattering peut également exciter les
dynamiques hautes fréquences qui ne sont pas prises en compte dans la modélisation du
systeme. Ceci peut donc rendre instable le systéeme. Afin de limiter les conséquences de
ce phénomene, on remplace généralement la fonction "signe” par des fonctions plus lisses
(smooth) ([14], [17], [38], [39], [40], (80], [82]).
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s i(s)

A Fy

+l —————

Figure 3.4 — Fonction signe et saturation [62]

Parmi ces fonctions lisses ou d’adoucissement, on cite la fonction de saturation repré-
sentée sur la figure (3.4) et définie par :

NS s Js| < A
sat()\) _{ sign(s) st |s| > A | (3.18)

Plus le seuil A est grand, moins il y a de commutations, mais par contre la précision se
voit aussi diminuée. Ainsi la mise en ceuvre d’une méthode de commande ou d’observa-
tion par modes glissants nécessite un compromis entre la robustesse et les performances
attendues. D’autres fonctions peuvent étre utilisées pour amoindrir le chattering telles
que : Z arctan(£), tanh($), T ---ete. Des résumés plus complets sur les modes glissants
peuvent étre consultés entre autres dans [26] et [62]. Dans la section suivante, nous présen-
tons 'application de la théorie des modes glissants pour ’estimation d’entrées inconnues

qui, par la suite, seront les forces d’impact.

3.1.2.6 Application de I’observateur 4 modes glissants pour ’estimation des
entrées inconnues

Comme nous ’avons cité précédemment, une application de ce type d’observateur
peut étre faite pour estimer des entrées inconnues. Nous considérons le cas particulier de
la classe de systémes décrit par 'équation (3.19) et qui correspond dans la forme au modele
de véhicule développé en seconde partie de cette these. Un état de 'art plus exhaustif sur
'estimation des entrées inconnues par modes glissants peut étre consulté dans {123]

t=y+d (3.19)

ou z et y sont mesurés et d est 'entrée inconnue variable dans le temps et & estimer
en temps réel. L’observateur par modes glissants est basé sur le filtre a structure variable
suivant

& =y + ysign(v;) (3.20)
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Ot v > 0 est le gain de Pobservateur, v; = £ —&, et v; = 0 est la surface de glissement.
La dynamique de ’erreur d’erreur d’estimation sur z :

v = d — ysign(v;) (3.21)

alors, pour tout ¢t > t,, ou i, est le temps de convergence de V'observateur, le systeme
est sur la surface de glissement. En utilisant la notion de commande équivalente, on obtient
I’estimée de ’entrée inconnue.

d = (vsign(v1))eq (3.22)

Cet observateur implique des phénomenes de chattering et un déphasage & la suite de
l'utilisation d’un filtre passe-basse sur ’entrée estimée équivalente.

3.1.3 Estimation par différenciateur exact robuste

L’optimisation du nombre de capteurs est un point important & étudier lors de la
conception de tout systéme de mesure. Le principe est de pouvoir accéder, & partir de
mesures disponibles, & d’autres signaux qui ne sont pas mesurables ou dont le coiit des
capteurs est élevé.

Il serait intéressant dans notre application d’introduire des outils permettant de ré-
duire le nombre de capteurs. Le différenciateur exact robuste permet & partir d’une mesure
de vitesse d’extraire 1'accélération correspondante. L’avantage d’utiliser le différenciateur
exact [81] est d’une part le calcul en temps réel des dérivées du signal de mesure et d’autre
part la convergence se fait en temps fini.

Considérons le signal d’entrée f(t) une fonction mesurable constitué d'un signal utile
dérivable et dont la dérivée posséde une constante de Lipschitz connue L > 0. En vue de
dériver le signal d’entrée f(t), on introduit I’équation auxiliaire suivante :

Considérons & présent la surface de glissement s définie par la différence entre 2z, et

r@)
s=zp — f(t) (3.24)

La dérivée de s donne

$=u— f(t) (3.25)

On définit a I’aide de 'algorithme du super-twisting, la commande w suivante :

u = Z = —Aolz — fl%sign(zo -+
{ 2 = —Aisign(z — f) (3.26)

avec Ag, A1 > 0 les gains du différenciateur. u est la sortie du différenciateur. L’algo-
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rithme du super-twisting converge en temps fini, on obtient donc apres convergence $ = 0,
donc :

H—Ff)=u—Fft)=0 (3.27)
c'est & dire, la sortie du différenciateur est égale & la dérivée de f(t).
u= f(t) (3.28)

La figure 3.5 montre la structure du différenciateur. f(t) désigne 'estimée de la dérivée

de f(¥).

signal a dériver
estimée de fa dérivée Pit7)

. _ A
U=ES fo- 2

r 2 ] >

Figure 3.5 — Structure du différenciateur - algorithme du super-twisting [101]

Pour le cas particulier de 'équation (3.19), il suffit de prendre comme variable & dériver
f = z, puis a la convergence du différenciateur on retrouve l’entrée inconnue : d = & — y;
ou d et & sont respectivement les estimées de ’entrée inconnue d et de la dérivée de I'état z.

On peut trouver diverses applications du différenciateur exact dans la littérature,
telle que les systémes pneumatiques Smaoui et al. [110] ou dans la dynamique véhicule
Rabhi [98]. Dans la section suivante, nous présentons un état de art sur les méthodes de
controle actif développé sur les poids lourds.

3.2 Meéthodes de contrdle actif de poids lourds

Les poids lourds sont sources de deux problématiques majeures : d'une part, un risque
élevé d’accidents en particulier de renversement, ceci est di & la géométrie du véhicule
dont le centre de gravité a une hauteur plus importante que pour un véhicule léger.
D’autre part, un endommagement de l’infrastructure dont les cotlits de maintenance et de
rénovation sont de plus en plus importants. Cet endommagement est la conséquence de
I’agression continue de la chaussée par les forces dynamiques engendrées par poids lourd.

Le controle actif sur poids lourd est un théme de recherche assez récent, et ’on voit
se distinguer trois orientations principales. En réalité, du point de vue de I’automaticien,
il s’agit de définir ’actionneur & utiliser pour réaliser la stabilisation des forces. Les trois
principales méthodes sont 'utilisation des couples moteurs et de freinage, I'utilisation du
volant et donc l’asservissement par braquage actif et enfin l'utilisation du systéme de
suspension. Dans ce chapitre, nous présentons un état de ’art succinct donnant une vue
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générale de ces différentes méthodes.

3.2.1 Contrdle par braquage actif et freinage actif

Ackermann [10] a proposé une approche de commande de 1’angle de roulis & partir de
I’angle de braquage. L’approche est appliquée & un véhicule monocorps. Le concept est
basé sur ’application d’un braquage en vue de créer une force stabilisatrice au niveau du
poids lourd et permettant de compenser le transfert de charge lors d’un virage.

En effet, le braquage permet d’agir sur le roulis du véhicule et par conséquence sur
le transfert de charge, par contre, un braquage trop important ou mal proportionné peut
engendrer une sortie de route étant donné que la trajectoire du véhicule est directement
liée & 'angle de braquage appliqué.

Il y a donc deux objectifs de commande simultanés : maintenir le véhicule sur sa tra-
jectoire et atténuer le roulis qui engendre les forces d’impact dynamiques du véhicule.

Pour résoudre ce probleme, Ackermann et al. proposent une méthode de découplage.
Il définit trois boucles de commande qui agissent simultanément :

1- Une boucle pour la commande en continu de I'angle de braquage est faite & partir
du transfert entre 'angle de braquage donné par le chauffeur et la vitesse de telle maniere
que l'angle de roulis est réduit. Les gains du régulateur PD sont variables et dépendent
de la vitesse et de la hauteur du centre de gravité.

2- Une boucle de commande de roulis en cas d’urgence. En réalité il s’agit de réguler
I’angle de braquage en fonction du LTR. Quand ce dernier dépasse en valeur absolue la
valeur 0.9. Le LTR est calculé soit & partir des forces verticales soit & partir de 'accéléra-
tion latérale et de la hauteur du centre de gravité.

3- Une boucle de commande de freinage, qui & partir du LTR agit sur la pression des
freins pour maintenir la trajectoire du véhicule sur celle donnée par le conducteur. Il s’agit
en quelque sorte d’un systeme ESP d’urgence.

Les angles de braquage fournis par les boucles 1 et 2 sont ajoutées a 1’angle de braquage
du conducteur. La commande est donc faite au voisinage de la commande du chauffeur.
Ce qui permet de maintenir stable la trajectoire du véhicule.

Cebon et al. [25] de 'université de Cambridge ont également mené des études et ont
étendu Paspect de commande par braquage actif au cas de la semi-remorque. La maniére
avec laquelle est résolue le probleme de ’atténuation des forces d’impact se présente comme
suit. Le principe est basé sur une commande simultanée : minimisation de Paccélération
latérale et suivi d’une trajectoire optimale du véhicule. Le but final est de minimiser le
transfert de charge dans le véhicule (LTR) et donc stabiliser les variations des forces ver-
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ticales. Pour ce faire, le premier critéere est de minimiser I’accélération latérale du véhicule
car celle-ci est 1ié de maniere quasi-proportionnelle au LTR. Le second critére concerne la
stabilisation de la trajectoire du véhicule. 1’idée est maintenir le point d’essieu arriere du
remorque sur la méme trajectoire que celle tracée par le sellette.

Un point important & noter est que le braquage se fait & I’aide des essieux de la re-
morque. Cette méthode reste en cours d’expérimentation. Pour la synthese du régulateur,
P’approche se base sur 1'utilisation d’une commande optimale de type LQR. Le critére de
la commande est constitué de I’accélération latérale, 'angle de braquage de I’essieu de la
remorque et ’erreur de suivi de trajectoire.

3.2.2 Controéle par suspension active

Une autre méthodologie de stabilisation des forces d’impact est d’utiliser le systeme
de suspension. Trois stratégies sont connues : I'utilisation de l'amortisseur actif, 1'utili-
sation du coussin de suspension ou bien P'utilisation de barre anti-roulis commandées au
niveau des essieux. Le principe est d’agir sur la force de suspension afin de compenser les
transferts de charges dus au rebonds de la masse suspendue et par conséquent stabiliser
les forces d'impact dynamiques.

Pour la premiére méthode, beaucoup de travaux ont été faits dans ce sens. Au début, la
recherche s’est focalisée sur les suspensions passives. Les parametres de la suspension sont
réglés lors de la conception (raideur du ressort et surtout le coefficient d’amortissement)
pour aboutir & des performances optimales en termes de confort et de minimisation de
lagression de la chaussée. On peut citer les travaux de Cole and Cebon ([23], [29]), Cole
et al. [27] et ITbrahim et al. [60] Les recherches se basent sur des méthodes d’optimisation
pour déterminer les meilleurs parametres de réglage de la suspension.

Pour étendre 'utilisation de ce type de suspension, on a introduit la suspension semi-
active qui consiste en l'utilisation d’un amortisseur actif et d'un ressort passif. Les travaux
dans ce sens se focalisent actuellement sur 'utilisation des amortisseurs dits magnéto-
rhéologiques (Magneto-rheological dampers). 11 s’agit d’amortisseurs constitués d’un fluide
magnéto-rhéologique dont le coefficient de viscosité varie selon ’application d’un champs
magnétique. Le principe de ce type de suspension est de faire varier en continu et sui-
vant une loi de commande le coefficient d’amortissement de ’amortisseur pour atténuer
les forces dynamiques. Cette méthode est moins coiiteuse par rapport aux méthodes de
suspensions actives ou ’on introduit un actionneur entre la masse suspendue et non sus-
pendue et dont le cofit est important. Plusieurs recherches se sont intéressés a 1’utilisation
des amortisseurs MR sur des poids lourds, que ce soit dans leur conception [42] ou bien
dans leur comparaison aux suspensions passives ([16], [79] et [116]) ou dans la synthese
des lois de commande [51].

La deuxieme méthode est d’utiliser le coussin de suspension du poids lourd comme

actionneur. En effet, le volume d’air dans le coussin varie de maniére continue et suivant
une loi de commande en agissant sur le diametre de la valve permettant de communiquer
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entre la source d’air comprimé et le coussin de suspension.

Figure 3.6 — Systéme de commande sur coussin de suspension [97].

La force de suspension varie de telle sorte & compenser les transferts de charge dans
le véhicule. Nous pouvons citer les travaux de Porumamilla [97]. Dans ses travaux, des
commandes de type H,, et optimale L.Q sont appliquées sur le diametre de la valve pour
réduire d’une part 'accélération verticale du chéssis et d’autre part le débattement de
suspension ce qui permet d’atténuer les variations des forces d’impact.

Enfin concernant la troisiéme méthode ; des travaux théoriques ont été développés par
Samspon et Cebon [103] et une étude expérimentale a été réalisée par Miege et Cebon [38]
dans le cadre du développement de barres anti-roulis actives munies d’actionneurs hy-
drauliques. A l'aide d’algorithmes de commande sur le couple engendré par les barres
anti-roulis, il a été montré que le transfert de charges dynamiques peut étre considérable-
ment réduit notamment pour des manceuvres de changement de voie ou en virage.

3.3 Conclusion

Dans ce chapitre, nous avons introduit les principaux outils d’estimation qui seront
utilisés pour ’estimation des entrées inconnues. La problématique traitée concernant
Pestimation des forces d’impact du poids lourd est traduite en un probleme d’automa-
tique qu’est 'estimation d’entrées inconnues. Le différenciateur exact et les observateurs
a modes glissants seront utilisés pour reconstituer les forces d’'impact en optimisant le
nombre de capteurs. Nous avons présenté également les principaux travaux sur le poids
lourd en vue de Iapplication de systéme de controle actif. La derniére partie de ce mé-
moire de thése sera consacrée au développement d’un méthode de commande de type
hybride avec braquage actif. Il s’agira de présenter une application issue de ’estimation
des forces d’impact et permettant d’assister le conducteur en présence d’une situation
accidentogene.
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CHAPITRE 4

Modélisation de l'interaction du poids lourd avec la chaussée

Nous nous intéressons dans ce chapitre & la partie modélisation. Cette étape est né-
cessaire en vue d’aboutir a un modele qui sera utilisé pour 1’élaboration des méthodes
d’estimation. Une présentation détaillé de la démarche de modélisation est donnée. Le
modele développé est validé a 1’aide du simulateur Prosper.

4.1 Modélisation de la dynamique du poids lourd

Nous nous intéressons dans cette partie & la représentation de la dynamique du véhicule
poids lourd. Il existe une multitude de modeles dans la littérature. Nous utilisons en
premier lieu une modélisation de la dynamique de l'essieu. Ce modele est complété par
une modélisation dans le repére de lacet. Nous introduisons également un modele de roue
permettant d’introduire le couple moteur appliqué par le conducteur.

4.1.1 Modélisation de la dynamique d’essieu

11 existe différents types de véhicule lourd (porteur, tracteur, semi-remorque...). L’es-
sieu, également appelé masse non suspendue, est la partie commune a ’ensemble de ces
véhicules qu’ils soient rigides ou articulés. L’intérét de modéliser la dynamique de l'es-
sieu est double : tout d’abord, il permet d’introduire un modele des forces verticales qui
agissent sur les roues gauches et droites et en second lieu d’utiliser un nombre restreint
de parametres en se focalisant sur les forces au niveau des pneumatiques.

De nombreuses recherches ont été conduites dans ce sens pour la modélisation de la
dynamique des véhicules poids lourds et en particulier sur la modélisation de l'essieu.
Dans le cadre du développement d’un systeme d’alerte au renversement, le Transport
Research Institute de 'université du Michigan a développé un modele pouvant caractéri-
ser les différents transferts de charges dans I'essieu. L’objectif est de déterminer un seuil
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Figure 4.1 — Modele de l’essieu moteur du tracteur

d’accélération latérale correspondant au décollement du pneumatique de la chaussée per-
mettant ainsi de détecter un cas de renversement [41].

Un modele de l'essieu moteur du tracteur ainsi que les essieux de la remorque est
développé. Cette modélisation séparée est due aux fait que les forces verticales appliquées
sur ’essieu moteur sont en partie dues a la force verticale appliquée par la masse suspendue
de la remorque et non uniquement & la masse suspendue du tracteur (force verticale
appliquée au niveau de la sellette). Le modele de Uessieu arriére du tracteur est représenté
dans la figure 4.1. Un certain nombre d’hypothéses ont été faites lors du développement
de ce modele.

Hypothese 4.1. Le couple de roulis transmis le long du tracteur de l’avant vers Uarriére
est négligeable.

Hypothése 4.2. La partie de la masse suspendue du tracteur (partie supportée par les
essieux conducteurs) est jointe d la masse non suspendue

Hypothese 4.3. Les angles de roulis sont négligeables de telle maniére que l’on peut
supposer une linéarité entre l’angle et le moment (approzimation linéraire du sinus et de
la tangente de l’angle de roulis)

Hypothese 4.4. Le systéme est a l’état permanent, on ne s’intéresse pas a l’état transi-
toire de transfert de charge correspondant au début d’un virage par exemple.

L’ensemble des propriétés des pneumatiques, de la suspension et des masses suspen-
dues et non suspendues sont également supposées connues et constantes. Ces constantes
sont respectivement la hauteur du capteur de force placé sur la sellette par rapport au sol
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hst, la hauteur du centre de roulis de la suspension par rapport au sol A, la hauteur du
centre gravité de la masse non suspendue par rapport au centre de roulis A, la raideur
de suspension en roulis K5, la raideur du pneumatique K;, la voie réelle du I'essieu Ty
(longueur de la barre d’essieu), la masse de 1’essieu W,,.

11 est également supposé que ’accélération latérale a,, et les charges appliquées par la
remorque au niveau de la sellette notées Fys, F,5 et Mys sont des variables mesurées.

Remarque 4.1. Les efforts au niveau de la sellette sont mesurés a l’aide d’un ensemble de
capteurs développés par le Transport Research Institute. Il s’agit d’un systéme développé
dans le cadre de travauz de recherche

L’accélération a, est obtenue a l'aide d’un accélérometre placé sur la barre de I’essieu
directeur (essieu avant du tracteur) du fait que, d’aprés les auteurs, l'essieu avant n’est
pas sujet a d’importants mouvements de roulis et donc le signal obtenu est moins bruité
ce qui constitue une bonne mesure du pompage.

En supposant une relation linéaire entre Pangle de roulis et le moment de roulis, i.e.
K;/®; est le moment de roulis de ’essien par rapport au sol et K,/®; est le moment de
roulis de la masse suspendue par rapport au centre de roulis. Les auteurs montrent que :

insus(%) + blcl - (Lo(l - Fz504)
Pre — brc1 + (a1 + c3) (1 — Fasca)

avec A{[ms = qgp -+ ale5, ay = bo =+ ble5, Fzsus = Wu + Fz5, C = huVVu, Co = 1— Cl/Kt,
c3 = hsy — hye €t ¢4 = R/ K. Les parametres ¢; & ¢y sont connus. Les parameétres ag, a;,
bo et b; sont obtenus par identification a l'aide d’algorithmes des moindres carrés sur la
base des mesures embarquées de ay, Fys et Mys. Les forces supportées par 1’essieu sont
obtenues en introduisant W, et Fls.

(4.1)

ayiifs = bo + b1

Le modele développé pour l’essieu de la remorque est représenté dans la figure 4.2 avec
F, la force totale latérale appliquée & I'essieu, h; la hauteur du centre de roulis, hy la
hauteur du centre de gravité de la masse suspendue par rapport au centre de roulis, M, le
moment de roulis de suspension autour du centre de roulis, T, s la voie de 'essieu, Ay et
Ayg décalage du centre de gravite de la masse suspendue par rapport au plan de symétrie
(voir la figure 4.2). &, angle de roulis de la masse suspendue et ®, angle de roulis de la
masse non suspendue. L’équation décrivant le modeéle est donnée par :

AF,Topr = My + hyFy + W, by (4.2)

avec AF} le transfert de charge au niveau de l’essieu, W; est le poids suspendu de la
remorque et M, le moment de roulis sur 1’essieu appliqué par les forces de suspension. Ce
moment est donné par

M, = ayhaW, + AyW, (4.3)
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", T *n,

Figure 4.2 — Modele d’essieu utilisé par 'UMTRI [41]

Ce modele constitue une base intéressante pour 'estimation du transfert de charge.
g

Une étude a également été initiée par 'université de Lund dans le cadre du développe-
ment de systémes de freinage actif pour poids lourds [48]. Le modele d’essieu est illustré
dans la figure 4.3.

Dans ce modele, les forces longitudinales et latérales au niveau du pneumatique sont
supposées dépendre de maniére linéaire avec les forces verticales.

Fa:,l = )‘Fz,l Fy,l = O«'Fz,l
F’n,’r = /\Fz,r Fy,r = an,'r

avec A et « sont des parametres du pneumatique. Ils sont obtenus & partir de modeéles
empiriques. Il est toutefois important de noter que cette hypothese est généralement ac-
ceptée. Les forces de suspension sont déduites & partir d’'un modele de suspension linéaire,
décrit par les équations :

(4.4)

Fs,l = CsA"‘s,l,z + DsAfs,l,z

Fs,'r = CsArs,r,z + DsA‘rzs,r,z (45)
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f sdx Fj X
Fwslhy _d‘ﬂ Fw,r,y
b
E?J.-}' -Fs,r,y F
FW,I,Z rs,z’y rs,r,y wJrx
= ST =
<= == =
Twl.y Twry

Figure 4.3 — Modele d’essieu utilisé par Gafvert et al. [48]

ou Aty , et Ar, . . sont les débattements de suspension & gauche et & droite de ’essieu,
C; est le coefficient de raideur de la suspension et D, est le coefficient d’amortissement.
Le moment de suspension de la barre anti-roulis est donné par M, ; = Cr(Ars,., —Ars1 )
avec (O, la raideur de la barre anti-roulis. Le systéme d’équation des forces et moments
appliqués a l’essieu est donné par :

Fs,l,:z; + Fs,r,a: + Fw,l,:z: + Fw,r,a: = 0

Fs,l,y + Fs,v‘,y + Fw,l,y + Fw,r,y

Fs,l,z + Fs,r,z + Fw,l,z + Fw,'l',z

—Tslzlsly — 'rs,'r,st,r,y + Ts,l,yFs,l,z + Ts,'r,yFs,'r,z
+Tzu,l,yFw,l,z + Tw,r,yFw,'r,z + ]V[s,:c =

Ts,l,st,l,a: + Ts,r,st,r,:z: + ]\':[s,y =

_T's,l,yFs,l,:l: - Ts,r,yFs,'r,a: - Tw,l,yFw,l,:c - T'w,r,yFw,r,a: =

[l
oo

(4.6)

'qOOO

F. sLy sy

11 est supposé que les forces latérales sont uniformément réparties a gauche et & droite
de l'essieu. L’équation 4.6 précédente peut étre réécrite sous la forme matricielle suivante :

( 1 1 0 0 Hiz Hrz 0 \ Fs,l,z \ ( 0 \
0o o0 1 1 by pry O || Fra 0
0 0 0 0 1 1 o || R, M,
0 0 —Tslz “Tsrz Tw,l,y Taw,ry 0 Fs,r,y = My (47)
Ts,l,z Tsrz 0 0 0 0 1 Fw,t,z 0
Tsly Ts,r,y 0 0 Taw, Lyl 2 Tw,'r,y/f'r,:z: 0 Fw,r,z 0
o 0 1 -1 0 o o)\ M, ) \ o)
avec My = —Fy ), — Fo, et My =—Msz—751yFs12— TsryFsr.. Le systéme linéaire

est résolu a chaque pas de simulation et pour chaque essieu. En manceuvre de virage,
les roues gauche ou droite peuvent se décoller de la chaussée, les forces verticales sont
dans ce cas nulles. Il est & noter qu’en pratique, les coefficients de glissement et de dérive
sont assez complexes a identifier et peuvent varier avec la charge du véhicule, ’état de la
chaussée et le type de pneumatique.
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Chapitre 4. Modélisation de l’interaction du poids lourd avec la chaussée

heg

I"Z,’ E:r

Figure 4.4 — Modeéle d’essieu utilisé par Kamnik et al. [69]

Une modélisation est proposée par Kamnik et al. [69] pour la conception d’un systéme
d’estimation du transfert de charge dans les poids lourds articulés en vue de la synthése
d’un systéme d’anti-renversement. Sur la base de ce modele, Kamnik et al. ont développé
un filtre de Kalman étendu pour calculer le transfert de charge a partir d’une augmentation
d’état. Le modele est basé sur le transfert de charge di & la masse suspendue comme cela
est montré dans la figure 4.4.

Les équations décrivant le modele sont données par :

T
(Fpp — Fz,l)-z— cos D, + (Mmsheg + Mmyhy)Ay + myg(h,sin ®; + 2z, sin @, =0 (4.8)

le transfert de charge est décrit par 1’équation suivante :

T
(FZ,T - FZ,I)E = K@,S(I)s + 7nsery (49)

ou F,, et F,; sont respectivement les forces verticales a droite et a gauche de l'essieu,
T est la voie (largeur de P’essieu), A, est accélération latérale de la masse suspendue, K
la raideur en torsion de la suspension, 2, la distance entre le centre de gravité de 1’essieu et
I’axe de roulis, h, la distance entre le centre de gravité de la masse suspendue et 'axe de
roulis, m; la masse suspendue, m,, la masse non suspendue, ®, 'angle de roulis de la masse
suspendue, ®, 'angle de roulis de la masse non suspendue et h;, le centre de gravité de
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4.1. Modélisation de la dynamique du poids lourd

I’essieu. Il est & noter que dans ce modéle, I'inertie de la masse non suspendue est négligée.

Nous proposons dans notre cas de modéliser I’essieu dans le plan de roulis en introdui-
sant les deux équations de la dynamique : une équation du pompage d’essieu qui décrit le
déplacement vertical et une équation en moment qui déerit les mouvements de roulis de
Pessieu.

En faisant un bilan des forces appliquées sur 1’essieu isolé, on fait apparaitre les forces
de suspension & gauche et a droite de 'essieu ainsi que les forces latérales et les forces
verticales. Le modele est présenté dans la figure 4.5.

Chéssis
o | P [Cousins| Fy
ARSI M dair
¢ ¢ € ¢ ('1.6,1'
ooa] [asy
R B R ~ \
'i‘t‘b" ."»'v‘7
PSS INUN
row eretel
one
e aaas
e HeR RN F M g
X X
J, R A Pl

r
v

Figure 4.5 — Bilan des forces appliquées & 'essieu

On obtient une premiére équation sur les forces verticales & partir du mouvement de
pompage de l'essieu.

Fy+F.p=Fyy+Fop+ Mog+ M.a (4.10)

de méme le roulis de 'essieu permet d’obtenir une équation décrivant le transfert de
charge dans 'essieu.

Fol+ Fs, by =F,, L+ F,1.ls+ Fy.r + L.a, (4.11)

r4

avec g = 9.81m/ s? Paccélération gravitationnelle, F,, et F,, sont les forces verticales
a gauche et a droite de l'essieu, Fs,; et F;, sont les forces de suspension & gauche et &
droite de 'essieu, Fj, la force latérale total appliquée & I’essieu i.e. la somme entre la force
a droite et a gauche, M, la masse de I'essieu. I, le moment d’inertie de I’essieu autour son
axe de roulis, a V'accélération verticale, a,, l'accélération de roulis de 'essieun, £ distance
entre le point d’application de la force verticale et le centre de roulis de l'essieu, £, la
distance entre le point d’application de la force de suspension et le centre de roulis de
Pessieu et enfin r la distance entre le sol et le centre de roulis de Pessieu.

En vue de simplifier le modéle, nous avons considéré les hypothéses suivantes
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Chapitre 4. Modélisation de P'interaction du poids lourd avec la chaussée

Hypothese 4.5. L’essieu est parfaitement symétrique

Hypothése 4.6. Le centre de gravité est confondu avec le centre de roulis de l’essieu.
Hypothese 4.7. La distance r est égale au rayon de la roue

Hypothése 4.8. On néglige l'effet des barres anti-roulis

Remarque 4.2. Les forces entre le chdssis et les essieux peuvent étre mesurées a l'aide
d’un capteur de pression ou & laide de capteurs de déplacement (LVDT) (132}, [33] ),
moyennant des erreurs dues auz non linéarités de la caractéristique pression/force ou
débattement/force. Des résultats expérimentauz seront présentés dans le chapitre 7

Remarque 4.3. Le pompage de [’essiev peut étre déterminé a l'aide d'un accéléromeétre
que l’on placera au milieu de la barre d’essieu.

A partir de ce modele, on a obtenu un systéme d’équations en fonction des forces
verticales F,; et F,,, de la force totale latérale appliquée & l'essieu F, et des forces de
suspension Fy; et Fj,. Les forces de suspension sont mesurées & partir des capteurs de
pression au niveau des coussins d’air de suspension ou en mesurant le débattement de
suspension. I1 suffit donc de déterminer la force latérale totale appliquée sur chaque essieu
pour déterminer les forces verticales sur chaque roue d’essieu. Pour ce faire, nous introdui-
sons un modele du véhicule dans le plan de lacet. A I’aide de ce dernier, nous développons
des observateurs & entrées inconnues pour reconstituer les forces totales latérales d’essieu
puis les forces verticales.

4.1.2 Modélisation dans le plan de lacet

Comme nous le remarquons dans les différents modeles d’essieu présentés, on voit
toujours apparaitre la force totale latérale appliquée & l'essieu. Cette force s’accentue en
virage et permet de maintenir le véhicule sur sa trajectoire. A la différence des modeles
d’essieu dont il existe relativement peu de références dans la littérature, nous avons trouvé
une multitude de modeles de véhicule dans le plan de lacet. Nous utilisons le modeéle de
lacet du véhicule décrit dans [37]. Les critéres de choix de ce modele sont :

— simple & implémenter : dans le sens ot il faut utiliser le moins de parametres possible

afin que le modéle puisse fonctionner correctement dans un calculateur en temps réel

— fait apparaitre la force latérale totale sur chaque essieu

— parameétres du modele connus ou pouvant &tre identifiés

Nous avons donc considéré le modele bicyclette étendu représenté dans la figure sui-
vante. Nous représentons le groupe d’essieu de la remorque comme un seul essieu équi-
valent.

Dans le modele, on considére les deux essieux du tracteur et le groupe d’essieux de
la remorque que ’on représente avec un unique essieu équivalent. En vue de décrire la
dynamique du véhicule articulé, on représente séparément le tracteur et la remorque. La
force au niveau de la sellette qui est en principe une force interne, apparait comme étant
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Figure 4.6 — Modele bicyclette étendu & la semi-remorque

une force externe. On représente cette force par deux composantes : une composante ho-

rizontale notée X, et une composante latérale notée Y.

Soient Fy, et Fy, les résultantes des forces longitudinales et latérales a I'avant du vé-
hicule, F,., et F,, les forces longitudinales et latérales & l'arriere du véhicule, Fi, et Fy,
les forces longitudinales et latérales appliquées au groupe d’essieu de la remorque, % et
1 sont respectivement P’accélération longitudinale et latérale du tracteur, I; et [, sont les
distances entre le centre de gravité du tracteur et les essieux avant et arriere, Iy et 14
correspondent & la distance entre le centre de gravité de la remorque et le point de sellette
et P'essieu arriere équivalent, § est ’angle de braquage et 4 est 'angle de lacet relatif entre
le tracteur et la remorque, oy et ap sont respectivement les angles de lacet du tracteur et

de la remorque.
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Les équations des moments du tracteur dans le plan de lacet sont données dans le sens
longitudinal :

ny Sll’l((S) + Ffz COS((s) + Fm; — Xh = .A'fl.T (412)

Dans le sens latéral :

Fy, cos(6) — Fypsin(d) + Fry — Y, = M1y (4.13)

Le moment de lacet autour du point de sellette :

(15 +1n) (Fpy cos(8) — Fyypsin(8)) — Fry(l, — Ip) = La6y (4.14)

Remarque 4.4. I,; est le moment d’inertie autour de l’axe vertical passant par le point
de sellette. Il est obtenu & partir du théoréme de Huyghens :

Izl = Ilcog + ]\"Ill}% (415)

01 I1coq €st le moment d’inertie autour de ’aze vertical passant par le centre de gravité
du tracteur. M; est la masse totale du tracteur. l;, est la distance entre le centre de gravité
du tracteur et le point de sellette.

La dynamique de la remorque est régie par ’ensemble des équations suivantes. Dans
le sens longitudinal :
Xp + Fig cos(8) — Fiysin(0) = My, cos(0) — Maj, sin(f) (4.16)

Dans la direction latérale

Yy, + Fip sin(8) 4+ Fyy, cos(0) = Mo, sin(8) + Mo cos(0) (4.17)

et la dynamique de lacet

Yh COS(@)lft — Xh sin(ﬁ)lft - Ftylrt = Izzfjlg (418)

ou M, et I, sont respectivement la masse et le moment d’inertie de la remorque. %;
et ¢; sont les accélérations longitudinale et latérale de la remorque.

Nous disposons également d’équations supplémentaires issues de la dynamique de la
roue, elles sont données par :

Ifwd)fw = wa + ’I‘wfo
Irw‘—‘.)'rw = T’rw + 'ru)F'rq; (4.19)
Lyt = Thy + T Fie
avec Iy, Iry et Iy, sont respectivement les inerties autour de ’axe de rotation des
roues avant et arriere du tracteur et sur I’essieu équivalent de la remorque. Notons que les

roues d’un méme essieu sont supposées identiques. wy,, est la somme des vitesses de rota-
tion des roues gauche et droite de I’essieu avant du tracteur, de méme w,,, pour ’essieu
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arriere du tracteur et wy, pour 'essieu €quivalent de la remorque. Ty, Ty €t T3y, sont
la somme des couples aux roues appliqués respectivement sur les essieux avant et arriere
du tracteur et également sur ’essieu équivalent de la remorque. 7, est le rayon des roues
supposé identique pour toutes les roues.

Nous nous proposons d’utiliser ce modele combiné lacet-roulis en vue d’estimer les
forces d’impact, & cet effet, nous procédons tout d’abord & un test de validation sous
simulateur Prosper.

4.1.3 Validation sous simulateur PROSPER

Afin de tester et valider le modele développé, nous avons utilisé le simulateur de dy-
namique véhicule PROPSER. Prosper est un logiciel de simulation de la dynamique du
véhicule (porteur ou articulé) congu par la société Sera-CD. Il permet de reproduire des
scénarii réalistes de situations de conduite en prenant en compte 'interaction avec l'in-
frastructure, les actions aérodynamiques, la configuration du moteur et les actions du
conducteur au niveau du volant et de V'accélérateur. Ce simulateur est principalement
utilisé pour la conception et I’étude du comportement des véhicules ainsi que pour la si-
mulation de situations accidentogénes tels que le renversement ou la mise en portefeuille.
Il a été validé expérimentalement avec des poids lourds instrumentés [34].

Prosper permet de fournir les variables dynamiques du véhicule tels que les variables
lides aux mouvements de translation et de rotation de la caisse et des essieux (vitesses,
accélérations, débattements des roues, roulis, tangage, lacet,...etc). Il permet également
d’afficher les forces agissant sur le véhicule notamment les forces de suspension et le tor-
seur d’efforts appliqué aux roues. Au total nous disposons d'une centaine de grandeurs
calculées a ’issue de la simulation. Prosper peut aussi étre utilisé pour tester des modeles
de dynamique véhicule.

La simulation est faite sur un véhicule tracteur-semi remorque tridem (remorque &
trois essieux). Cette configuration de véhicule est I'une des plus courantes dans le parc
des véhicules lourds. En premier lieu, une simulation en ligne droite est réalisée. Pour
exciter les dynamiques verticales au niveau de ’essieu, nous avons simulé le passage du
véhicule sur une portion de chaussée de la RN10. Il s’agit d’une acquisition faite sur chaus-
sée et disponible au LCPC. Cette information sur 'infrastructure a été introduite dans
Prosper pour aboutir & des conditions plus proches de situations réelles.

On remarque qu’en ligne droite, le modéle reproduit fidélement les forces verticales
comme nous pouvons le voir sur la figure 4.7 et sur le zoom dans la figure 4.8. Il est
important de noter que le modéle ne nécessite pas d’information sur 'uni de la chaussée
qui est une donné difficile d’acceés, de méme qu’il n’est pas nécessaire de connaitre les
parameétres du pneumatique (raideur, coefficient de glissement ou de dérive). Il est par
contre important de connaitre les forces de suspension et les forces latérales qui sont en
entrée du modele et que 'ont peut mesurer ou estimer. Ce point fera ’objet des chapitres
suivants.
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Remarque 4.5. Nous avons considéré connus l'ensemble des paramétres du véhicule (pas
d’erreur de modélisation concernant ces paramétres lors de la simulation)

En second lieu, une simulation est réalisée sur un scénario en chicane. Cette manceuvre
permet d’accentuer les transferts latéraux de charge entre les roues & gauche et & droite
du méme essieu. Comme le montre les figures 4.9 et 4.10, un écart apparait au niveau du
maximum du transfert de charge correspondant & l'instant de changement de direction du
véhicule. Cette erreur est due au fait que des éléments ne sont pas pris en compte dans le
modele notamment de 'effet des barres anti-roulis ainsi que de la non-rigidité de I’essieu.
L’écart entre le modéle et le simulateur, quantifié & son maximum, reste inférieur & 5%.

La simulation en chicane permet également de faire intervenir les forces latérales. Nous
comparons dans les simulations (figures 4.11 & 4.14) les accélérations latérales et de lacet

obtenues par le modele et celles données par Prosper en considérant toujours les mémes
forces en entrée.

La réponse obtenue pour le tracteur présente assez peu d’écart entre le modele et le
simulateur. Cependant, ’écart au niveau de la remorque est plus important. Ceci est dii a
I'hypothese faite au niveau du modele de lacet ou ’on considére un essieu équivalent pour
le groupe d’essieu de la remorque. En effet, nous avons utilisé une remorque & trois essieux
au niveau de la simulation alors que le modele présente un seul essieu de remorque, de ce
fait, on considére cette unique essieu comme étant I’essieu équivalent au tridem ou la force
latérale qui y est appliquée est égale a la résultante des trois forces latérales appliquées aux
essieux du tridem ; on considere également que cet essieu se situe au méme emplacement
que Vessieu du milieu. A la suite de ces hypothéses de modélisation, un écart apparait
entre le modele et le simulateur Prosper mais néanmoins ’allure des accélérations dans le
modele reste tres proche de celle donnée par Prosper.
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Figure 4.7 — Validation du modeéle d’essieu - ligne droite

64



4.2. Conclusion

N]

6
Temps [s]

Figure 4.8 — Validation du modéle d’essieu - ligne droite (Zoom)
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Figure 4.9 — Validation du modeéle d’essieu - roue gauche scénario en chicane

4.2 Conclusion

Dans ce chapitre, nous présentons un modeéle de dynamique lacet-roulis de véhicule
articulé en vue de 'estimation des forces d’impact. Nous avons basé notre développement
du modele sur trois principaux criteres : le modele doit faire apparaitre les forces verticales
au niveau des essieux et dont l’estimation est I’objet de cette these, les parameétres du
modele doivent étre accessibles (fournies par le constructeur ou pouvant étre identifiés) et
le modele doit étre implémentable sur calculateur. A partir de ’ensemble de ces criteéres,
nous avons relevé dans la littérature les modeles développés, validés et englobant un ou
plusieurs de ces criteres. De cette synthese, nous avons développé un modele qui serait le
plus adéquat a notre application. Nous avons par la suite procédé & des tests en simulation
afin de comparer la réponse du modele avec celle du modele "complet” du simulateur. Les
allures issues des deux modeles sont similaires avec un écart acceptable dii aux hypothéses
de modélisation. En se basant sur ce modele, nous développons dans le chapitre suivant
des méthodes d’estimation permettant de reconstruire les forces d’impact du véhicule en
utilisant une instrumentation optimale.
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Figure 4.10 — Validation du modele d’essieu - roue droite
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Figure 4.11 — Comparaison entre le modele et le simulateur
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Figure 4.12 — Comparaison entre le modele et le simulateur : accélération de lacet du tracteur
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Figure 4.13 — Comparaison entre le modeéle et le simulateur :
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CHAPITRE b

Estimation des forces d'impact

Ce chapitre est consacré au développement des techniques d’estimation permettant
de reconstituer les forces d’impact du véhicule. Deux méthodes sont développées : une
méthode par inversion explicite du modeéle et une méthode par inversion implicite du
modele basée sur les observateurs d’état. Les deux méthodes sont validées & ’aide du
simulateur de dynamique véhicule Prosper.

5.1 Modele d’état

A partir des équations mécaniques décrites dans le chapitre précédent, nous pouvons
dériver le modele d’état sur lequel seront basés les algorithmes d’estimation.

Il est & noter qu’en pratique, 'angle de braquage, la vitesse de lacet, la vitesse de
rotation des roues, I’accélération latérale et le couple moteur sont des signaux disponibles
sur le bus CAN. Le couple de freinage peut étre déduit de la pression des freins égale-
ment accessible sur le bus CAN. Pour simplifier, nous ne considérons pas les situations de
freinage. L’angle de lacet relatif peut &tre déduit en intégrant la différence entre la vitesse
de lacet ¢; et la vitesse de lacet de la remorque ¢s.

Le vecteur d’état noté X, contient les différentes vitesses de rotation des roues ainsi
que les vitesses de lacet du tracteur et de la remorque.

X, = | W (5.1)

Le vecteur de sortie contient les différentes mesures issues des capteurs installés dans
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[

le véhicule.

- 1 1
i= El—(Fm + Fgpcos(8) + Frysin(6) — X3)
1
1
§ = 2 (Fry — Fyesin(5) + Fyy cos(s) — ¥a)
1
. 1
YV = iy cos(8) — §j¢ sin(f) = E(Fm cos(f) (5.2)

—Fyy sin(0) + Xn)
Z; sin(@) + ¢y cos(9) = 7‘7(17,5z sin(9)
2
~Fyy cos(8) + Y2,)

Les entrées connues du modeéle u sont les couples & 1'avant et & 'arriere du tracteur et
le couple & la remorque ainsi que ’angle de braquage et 'angle de lacet relatif.

T

u=[ Tty Trw Tow 6 0] (5.3)

On considere les forces longitudinales, latérales et & la sellette comme entrées inconnues
Up.

'U'F=[Ff:z Fra: Fta: ny Fry F;‘,y Xh Yh]T (54)
Le modele d’état est de la forme

X, = Bu + W, (v)up

(5.5)
Y = I/Vz(u)’u,p
La matrice B € R%*5 est donnée par
0 0 0 00
——1— 0 0 0O
Ity
B=| o Il 0 0 (5.6)
0 0 0
0 0 i 0 0
L Itw J

En considérant s, = Iy + I, et ., = I, — . La matrice W; € R5*8 est donnée par
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[
( Lin sin(6) 0 O L cos(6) b 0 0 0
Izl r Izl Izl
— 0 0 0 0 0 0
Ity ,
Wi = 0 = 9 0 0 0 0 0 (5.7)
N e —l l
0 0 0 0 0 -2 sin6) L cos(d)
, Io, I, I
0 — 0 0 0 0 0
L Itw
et W, € R**8 est donnée par :
cos(6) 1 0 sin(d)} 0 0 1 0
M M, M M,
—siné 0 0 cos(lc?) 1 0 -
W, — M, M M M, (5.8)
2 0 3 cos(f) 0 g = sin(9) 1 0 :
.A/%e ) Me) Mo
sin cos
I 0 0 M, 0 0 M, 0 % |

5.2 Inversion explicite : estimation par différencia-

teur exact robuste

5.2.1 Développement de la méthode

L’optimisation du nombre de capteurs est un point important & étudier lors de la
conception de tout systéme de mesure. Le principe est de pouvoir accéder, a partir de me-
sures disponibles, a d’autres signaux qui ne sont pas mesurables ou dont le coflit des cap-
teurs est élevé. Par conséquent, nous proposons d’utiliser un différenciateur exact robuste
qui nous permettra & partir d’'une mesure de vitesse d’estimer l'accélération. L’avantage
d’utiliser le différenciateur exact est le calcul en temps réel des dérivées du signal de mesure
avec une convergence en temps fini. Apres convergence des estimations des accélérations,
le modele est inversé en vue de reconstruire les forces d’impact ([70],[71],[74]).

Nous pouvons écrire le modele sous la forme globale suivante :

= L |

Pour estimer les forces inconnues up, deux conditions doivent étre satisfaites :

(5.9)

1. X, doit étre estimé sachant que X, est mesuré

W 1 (’LL)

2. la matrice W = [ Walu)

} doit étre de rang plein
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Nous vérifions par logiciel numérique que W est de rang plein. Pour estimer X, nous
introduisons le différenciateur exact sur le vecteur de mesure X,. Les équations du diffé-
renciateur sont données par :

1

" sign(X,) (5.10)

A~

X, = Z+A J'X
Z = asign(X,)

avec X}, =X, — Xv Uerreur d’estimation, XU Pestimée de X, et )Q, Pestimée de X,
« et A sont les gains du différenciateur avec

A= diag{)\l, /\2, ey )\5}
a = diag{o, e, ...,a5}

1 N _ 1
%7 = diagg Xm]. |z, ,...,|XU5 Y
sign(X,) = [sign(X,,), sign(Xu,), - . . , sign(Xus)

5

1
2

(S0

(5.11)

I*.

Pour toutes conditions initiales Z(0), X, (0) il existe une configuration sur les gains o

et A telle que l'erreur d’observation X’vi = Xq,i — Xu,- tend vers 0 pour z = 1,...,5. La
démonstration est donnée dans [101].

Par ailleurs, pour avoir une estimation correcte sur les accélérations, nous devons
vérifier les conditions de convergence du différenciateur. Les conditions concernent les

gains matriciels o € R5%5 et A € R5%5. Les gains sont réglés pour tout 4 = 1,...,5 tels
que :
Qi > 04 (512)
et
2
Aii > (0 + o) J—— (5.13)

Le vecteur o englobe les limites sur la dérivée seconde de la vitesse : |X,,| < 0.

5.2.2 Résultats de simulation

Une premiere étape consiste a estimer les accélérations a partir des vitesses. Les me-
sures de vitesses de lacet et de rotation des roues sont fournies au niveau du bus CAN
des véhicules en série, ce sont donc des mesures accessibles ne nécessitant pas de capteurs
additionnels. Sur les figures 5.1 et 5.2, les estimations des accélérations de lacet respec-
tivement pour le tracteur et la remorque sont présentées. Le différenciateur est appliqué
aux signaux de vitesse issus du simulateur et les accélérations obtenues sont comparées
avec celles données par Prosper. Une simulation en chicane est utilisée afin d’exciter les
dynamiques latérales ainsi que les transferts de charge dans le véhicule. Nous remarquons
que la convergence est obtenue en temps fini, il est & rappeler que les signaux de vitesse
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ne sont pas bruités car issus du simulateur. Le phénomeéne de broutement di au mode
glissant a pu étre réduit & 1'aide d’un choix judicieux des gains du différenciateur, ceux-ci
ont été ajustés en simulation

0.2 = ! ! : —
- == Simulateur : : : :
0.15H — Esﬁmée

01f -

Accélération de lacet du tracteur [rad/s?]
o

0% 2 4 6 8 10 12 14
Temps [s]

5.1 — Estimation de 'accélération de lacet du tracteur

o)
il
®
c
=]
®

0.15 : .
- == Simulateur

-— Estimée

01F

0.05

Accélération de lacet de la remorque [rad/s?]

0 2 4 6 8 10 12 14
Temps [s]

1
e
h

Figure 5.2 — Estimation de 1’accélération de lacet de la remorque

Apres inversion du modele (matrice W (u)), la force latérale équivalente au niveau de
la remorque est estimée comme le montre la figure 5.3. Nous avons zoomé sur le début de
la simulation afin de montrer le temps de convergence qui est de I'ordre de 0.3 secondes
ce qui est appréciable pour une application d’estimation en temps réel.

Les forces verticales au niveau de la remorque ont pu étre reconstruites (figure 5.4). Il
existe des écarts au niveau des pics correspondant au maximum du transfert de charge, au
voisinage de I'instant 8 secondes de la simulation. Cette erreur n’est pas due & une erreur
du différenciateur mais il s’agit d’une erreur due aux hypothéses du modele. En effet,
comme nous l'avons décrit dans le chapitre précédent, la force latérale estimée (figure 5.3)
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4000 — T
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Figure 5.3 — Estimation de la force latérale totale de 'essieu de la remorque

est la force équivalente au groupe d’essieu de la remorque. Pour estimer la force verticale au
niveau de chaque essieu, la force latérale équivalente est supposée uniformément répartie
sur les trois essieux du tridem. Ceci a pour conséquence de sur-estimer le transfert de
charge sur l’essieu avant de la remorque et de sous-estimer le transfert de charge sur
I’essieu arriére de la remorque et d’étre proche du transfert de charge réel sur I’essieu
milieu, ce qui explique les écarts constatés en particulier sur les essieux avant et arriere
de la remorque. Pour avoir un ordre de grandeur, le maximum du pourcentage d’erreur
est calculé pour chaque essieu, on trouve une erreur autour de 4 % pour essieu avant,
1.9 % pour lessieu milieu et 6.5 % pour P’essieu arriére.

Bien que l’inversion explicite de modele permet de reconstruire les forces d’impact
verticales, cette méthode peut poser, suivant les parametres du modele, des problémes de
singularité (matrice mal-conditionnée) qui constituent une source d’erreur pour I’estima-
tion. Afin de palier & cela, nous proposons dans la section suivante une méthode originale
permettant d’inverser implicitement le modeéle en utilisant un observateur a gain variable.

5.3 Inversion implicite :
a gain variable

estimation par observateur

5.3.1 Systéme d’état augmenté

L’utilisation d’une inversion explicite du modele induit le calcul de la pseudo-inverse
d’une matrice d’ordre 8 x 9. Ce qui peut induire des erreurs de singularité lorsque la
matrice est mal-conditionnée. Pour pallier & ce probléme, nous proposons d’utiliser un
observateur & modes glissants et & gain variable [75] qui permettra d’obtenir une inversion
implicite du modele. Pour ce faire, nous procédons a une augmentation d’état du modele.
Nous maintenons le vecteur vitesse X, dans 1'état et nous considérons les forces inconnues
up comme un état additionnel piloté par une entrée inconnue que ’on note .
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Figure 5.4 — Estimation des forces verticales : inversion explicite

Xl = Xv
Up = 1

Le nouveau modele d’état est donné par :
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Chapitre 5. Estimation des forces d’impact

Les sorties du modele peuvent étre réécrites sous cette forme :
Yi=X
{ M, (5.16)

Il est supposé que 'entrée inconnue p est bornée. Pas d’information additionnelle sur
(£ est connue.

5.3.2 Synthese de ’observateur

Le challenge est d’estimer les forces contenues dans la variable d’état X,. Pour ce faire,
nous procédons en deux étapes. En premier lieu, la quantité Wi X, est estimée. Une fois
I’estimation faite, elle est injecté dans I'observateur a gain variable pour estimer Xj.

Etape 1. Pour estimer la quantité W;Xs, nous pouvons utiliser un observateur du
premier ordre. Etant donné que ce type d’observateur introduit du chattering, nous lui
préférerons I'utilisation d’un différenciateur exact. Le différenciateur permettra d’estimer
X, & partir des vitesses mesurées X, et donc apres convergence Wi X, peut étre calculé.
Le différenciateur appliqué est donné par le systéme d’équations suivant :

. i -
%=z + 2% sign(Xy) (5.17)
Z = asign(X:)

avec X; = X3 — X; lerreur d’estimation, X; 'estimée de X;. a et A sont les gains du
différenciateur avec

A= diag{/\l, )\2, .o ,)\5}
a = diag{a;, s, ..., a5}
T AT ST
|X1\ = dzag{‘Xlll' ,\Xl2 ,...,}Xls }
sign(Xy) = [sign(Xy,), sign(X1,), - . ., sign(Xy,)]7.

(5.18)

En considérant les vitesses connues et localement bornées, il existe o et A tels que

Verreur d’observation X3, = Xj, — X3, tend vers 0 en temps fini ¢; pour 7 = 1,--- 5.
Comme dans la section précédente, les gains sont réglés de telle maniére que pour tout
i =1,...,5 nous avons :

o; > 0; (519)
et

)\i > (Ui -+ Ozi)

.2
Q; — 0y (5 O)

avec o; = max{Xy,}. Ce qui assure la convergence du différenciateur en temps fini.
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5.3. Inversion implicite : estimation par observateur a gain variable

FEtape 2. Apres convergence de X;, nous avons Wi (u)Xs = X; — Bu. Pour évaluer X,
nous utilisons ’observateur donné par :

Xy = i+ Kysign(W(u)Xs) (5.21)
avec, X, est Destimée Xo, Xy = Xo — X, est Perreur d’estimation de Xo.

K1 = diag{Ky,, K1, .., K1}

sz’gn(W’(u)f{z) = [sign([W{w)Xa)1), sign([W (w) X4)s), - - -, (5.22)
stgn([W (u) Xs]s)]"
pour j =1,...,8, la matrice W est définie par :
[ W (u)1; = Wilu)a
W(u)2; = Wa(u)y,;
I’V(’u)g,]’ = I/Vl (’U,)4’j
Wi(u)a; = Wi(uh;
i ’ 5.23
< W(u)s; = Wa(u)a; (5.23)
W(u)s; = Wi(u)s,;
I’V(’U,)7’j = I/I/Q (’u)g,j
T’V(u)g,j = VVQ(’U,);;,J'

\

Cette disposition de la matrice assure que les éléments diagonaux sont non nuls. Ceci
sera utile pour le choix du gain de I'observateur. Nous pouvons noter que W, (u)f(? est
estimé dans la premiere étape. De plus, Wy (u)X'g = Wo(u) Xy — Wy (u)X'g, et en référence
aux mesures Ya = Wy(u)Xs, nous pouvons écrire W@(u)X 9 =Yy — W, (u)f(z Les matrices
Wi(u), Wa(u) et W(u) sont a éléments variables et parfaitement connus.

5.3.3 Etude de convergence

L’erreur d’observation est donnée par :

Xy = i — Kisign(W (w)Xz) (5.24)
Considérons la fonction de Lyapunov V sur I'erreur d’observation X, :
1 o ~
V= X5 X, (5.25)

e

La dérivée de V est donnée par :

V= XTX, (5.26)
Alors,

V = XF (i — Kysign(W(u) X)) (5.27)

Pour assurer la convergence de I’observateur, nous devons sélectionner un gain K; tel
que V' < 0. Nous proposons d’utiliser la matrice de gain variable K; (varie en fonction du
vecteur d’entrée u), donné par :
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Kl = VVT(’U,)KQ (528)

avec Ky = diag{Ky,, Ka,,..., Ko} une matrice gain diagonale constante et W7 (u)
est la transposée de la matrice W (u). Par conséquent :

V = XT (i — WT(w) Kasign(W (u) X5)) (5.29)

Le gain K3 est réglé tel que kqy, >> mazx abs{ G /WT(u); } avec i = 1, ...,8. Dans
ce cas V peut étre écrit :

V ~ XT(—W7 (u) Kasign(W (1) X3)) (5.30)

Dong, - 5 _
V ~ —XIWT (u) Kasign(W (u) X) (5.31)

Sachant que XTWT(u) est égal & (W (u)X5)T, on obtient alors :

V = —(W () Xa)T Kasign(W (v) X»)) (5.32)

Sachant que ky, > 0 pour ¢ = 1,...,8, nous avons V < 0 et par conséquent X, tend
vers X, en temps fini 5 > ;.

_ Le calcul de p peut étre fait en se référent a I’équation (5.24). Apres convergence de
Xy vers Xo, on aura

i = Kisign(W(u)Xs)) (5.33)
Sachant que it = y — [i, on obtient

u = j+ Kysign(W(u)Xs)) (5.34)

5.3.4 Résultats de simulation

Nous avons réalisé la méme simulation en chicane faite pour valider la premiere mé-
thode d’estimation. Pour simuler le modele, les forces d’impact étant considérées comme
un nouvel état, nous avons modifié en conséquence le modele lors de la simulation. De
maniere identique & la méthode précédente, nous estimons en premier lieu la force latérale
équivalente au niveau de la remorque. Nous avons en premier lieu introduit dans I’obser-
vateur les entrées/sorties du bloc modeéle pour vérifier la convergence de ’observateur, ce
qui est le cas comme le montre la figure 5.5. Dans cette derniere, on note que I'observateur
converge vers ’entrée inconnue correspondant la force latérale équivalente & la remorque
avec un temps de convergence autour de 0.3 secondes.

Nous avons par la suite introduit dans I’observateur les entrées/sorties issus du simu-
lateur Prosper. Evidemment, dans le cadre réel, ces signaux d’E/S correspondront aux
mesures des capteurs embarqués dans le véhicule. Nous avons comparé la force latérale
reconstruite par 'observateur avec celle donnée par le simulateur comme le montre la
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Figure 5.5 — Comparaison avec le modéle

figure 5.6. On remarque que la force latérale est estimée avec la présence d’un écart et
d’un léger décalage qui sont dus aux hypothéses de modélisation (cf. chapitre 5).
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Figure 5.6 — Comparaison avec le simulateur Prosper

Enfin, en figure 5.7, les courbes correspondant & l'estimation des forces verticales dans
la remorque sont montrées. Les résultats d’estimation des forces verticales sont similaires
a la méthode précédente.

Nous n'avons pas de réduction de I’écart qui reste lié aux erreurs de modélisation,
néanmoins, la méthode basée sur 1'observateur & gain variable permet d’estimer les forces
latérales et verticales au niveau de la remorque avec l’avantage d’éviter une inversion
de matrice qui peut selon les parametres du modéle engendrer un probleme de matrice
mal-conditionnée. D’autant plus que les paramétres du modele du véhicule sont sujets &
de fréquentes variations, telles que la masse et P'inertie qui dépendent du chargement du
véhicule [72].
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Figure 5.7 — Estimation des forces verticales : inversion implicite

5.4 Conclusion

En premiere partie de chapitre, le modele dynamique du véhicule est écrit sous forme
d’état. Deux méthodes distinctes pour I'estimation des forces d’impact dans la remorque
sont proposées et validées avec les données du simulateur Prosper. Une premiere méthode
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basée uniquement sur le différenciateur exact et d’une inversion explicite de modele est
validée & 'aide du simulateur Prosper. Une seconde méthode basée sur un observateur &
gain variable a été proposée pour pallier au probleme de matrice mal-conditionnée pouvant
étre rencontré lors de ’application de l’inversion explicite du modele. La seconde méthode
est également validée sous Prosper donnant des résultats similaires & la premiere méthode
mais avec 'avantage d’inverser le modele implicitement et donc éviter les problémes de
singularité. Dans le chapitre suivant, nous présentons I’aspect expérimental de I’estimation
des forces d’impact.
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CHAPITRE 6

Résultats expérimentaux

Dans ce chapitre, une expérimentation pour 'estimation des forces d'impact est pré-
sentée. Le dispositif expérimental reproduit 1’effet d’un poids lourd sur une portion de
chaussée. Un plan d’instrumentation qui servira le lecteur pour de futures expérimen-
tations sur un véhicule est également proposé. Les principaux points abordés dans ce
chapitre concernent :

— D’évaluation de la force verticale en se basant sur la mesure par capteur de pression
et par LVDT ainsi que la réponse du modele par rapport & ces deux techniques
(identification des parametres de raideur et d’amortissement de la suspension et
utilisation d’un différenciateur exact pour évaluer la force de suspension)

— la validation de modele, comparer les forces d’impact issue des jauges et celles don-
nées par le modele

— I’étude de la propriétés de répétabilité des forces verticales

6.1 Description du dispositif

L’expérimentation a eu lieu en partenariat avec ’Australian Road Research Board.
Elle a eu pour support 1’Accelerated Loading Facility (voir Figures 6.1 & 6.4). L’ALF, est
un manege de fatigue permettant de reproduire ’effet de passages successifs de charge d’'un
point lourd sur une portion de chaussée, ce qui permet d’évaluer la réaction et la durée de
vie d’un enrobé de chaussée. [’ALF est muni d’un systeme de suspension pneumatique
équivalent a celui installé sur les poids lourds. Il est composé de quatre roues : deux roues
jumelées a 'avant et deux roues jumelées a 'arriere du dispositif. La charge statique peut
varier en 40 et 100 kN a raison de 10 kN. La vitesse de déplacement est limitée & 22 km/h,
les roues jumelées étant entrainées par un moteur électrique de 22 kW. Plus de détails
peuvent étre consultés sur le site de PARRB [2].
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Figure 6.2 — Vue latérale de PALF
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Figure 6.3 — Roues jumelées sur PALF

6.2 Instrumentation

Un certain nombre de capteurs sont installés sur I’ALF, ces capteurs sont :

4 Jauges de déformation : sur les barres d’essieu, ils permettent d’évaluer la force
d’impact, il s’agit d'une référence sur la mesure de la force d’impact (Figure 6.8).
2 Capteurs de déplacement : de type LVDT, fournissent une mesure du débattement
de suspension (Figure 6.5).

2 Capteurs de pression : permettent de mesurer la pression du coussin d’air de
suspension (Figure 6.6).

— 2 Accélérometres : pour mesurer 1’accélération verticale des roues (Figure 6.7).

Au vu de son colit important, nous n’avons pas fajt usage d’une roue instrumentée
lors de cette expérimentation. Ci-dessous, les figures montrant les différents capteurs et
leur installation dans le dispositif.

Les jauges de déformation sont placées & proximité du moyeu des roues, elles per-
mettent de mesurer la déformation due & effort tranchant et par conséquent de la force
verticale. 1l s’agit de la méthode de Pinstrumentation des essieux présenté en premiere
partie. Cette méthode permet d’avoir une référence sur la mesure afin de comparer les
signaux issus du modele en supposant que ’erreur sur la mesure de la force d’impact
soit inférieure & 10%, étant donné que les roues se déplacent en ligne droite et & vitesse
constante.

[

6.2.1 Analyse fréquentielle

La fréquence d’échantillonnage a été fixée a 100 Hz afin de respecter la condition
de Shannon, étant donné que la fréquence maximale du signal utile est de 15 Hz. Par
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Figure 6.6 — Capteur de pression
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Figure 6.8 — Jauges des déformation

conséquent 1’échantillonnage se fait sur une fréquence supérieure & 30 Hz. Le systéme
d’acquisition est un équipement fourni par 'ARRB.

Le calcul par FFT du spectre des signaux acquis permet de mettre en relief les modes
de vibration. Les fréquences propres relatives au balancement de la masse suspendue varie
entre 1.5 et 4.5 Hz et le débattement de la masse non suspendue entre 8 et 15 Hz. On
choisit donc de filtrer les signaux acquis & I'aide d’un filtre passe bas avec une fréquence
de coupure de 15 Hz.

Comme nous pouvons le remarquer sur la figure 6.9, le spectre s’étend en grand partie
sur les fréquence allant de 10 & 20 Hz qui correspondent au mouvement de pompage de la
roue, on remarque également la présence de fortes amplitudes du signal autour de 30 Hz.
Il pourrait s’agir de bruit de mesure ainsi que de ’effet de vibration du moteur d’entrai-
nement. Sur les spectres des capteurs de pression et de LVDT, représentés respectivement
sur les figures 6.10 et 6.11, les fréquences se concentrent autour de la plage allant de 1 4 5
Hz, ce qui correspond au mouvement de balancement de la masse suspendue. Le spectre
du signal de jauge en figure 6.12, indique en réalité les variations de la force d’impact.
On remarque l'influence simultanée de la partie basse fréquence issue du mouvement de
la masse suspendue englobe la plus grande portion de ’énergie et la partie correspondant
au pompage de la masse non suspendue qui est & haute fréquence.

L’utilisation d’un filtre numérique permet d’atténuer 'effet du bruit de mesure. Nous
avons choisi d’utiliser un filtre passe-bas d’ordre 5 avec une fréquence de coupure de 15
Hz. La fonction de transfert du filtre numérique est donnée par :
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B(z™) _ 0.0069 + 0.0347z"" +0.069322 + 0.06932z~°% + 0.03472* + 0.0069z°

A(z"1) ~  1—1.97592~1 + 2.01352-2 — 1.10262-3 + 0.32762~* — 0.040725
(6.1)

F(z) =

6.2.2 Procédure de ’expérimentation

Le dispositif ALF est commandé & distance & l'aide d’un systéme d’asservissement
permettant de sélection une vitesse de références pour le déplacement des roues. Cette
vitesse est atteinte au bout de 6 a 7 passages successifs. Plusieurs tests ont été effectués.

88



6.2. Instrumentation

120 : ! ! !
100k} ................. ................... ............... ................. i
80HK - ................ .................. .................... .............. i

Spectre signal de LVDT

201 -

0 10 20 30 40 50
Fréquence Hz

Figure 6.11 — Spectre du signal du LVDT

~
(=]

T T T T

(223
(=]

(%))
o

n
j=)

(4N
o

Spectre signal de jauge

N
o

0 10 20 30 40 50
Fréquence Hz

Figure 6.12 — Spectre du signal des jauges

Chaque test comporte un certain nombre de passages le long de la piste de 12 meétres.
Pour un passage aller, les roues sont en contact avec le sol et au retour, les roues sont
décollées. Les tests effectués sont comme suit :
— Test 1 : piste sans planche & vitesse de consigne de 22 kin/h
— Test 2 : piste sans planche & 11.1 km/h
— Test 3 : piste sans planche & 10.6 km/h, retard sur la mise en contact des roues au
sol lors du début des passages
— Test 4 : piste sans planche & 20.4 kim/h, retard également sur la mise en contact des
roues au sol
— Test 5 : piste avec planche 1, vitesse de 20.4 km/h
— Test 6 : piste avec planche 1, plusieurs passages & vitesses différentes 20.4, 14.4 et
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10.2 km/h
— Test 7 : test de nouveaux types de jauges a fixation magnétique sur 'essieu
— Test 8 : piste avec planches (1 et 2), vitesse de 20.4 kin/h
Les planches (gendarme-couché) sont des planches en bois disposés & 5 meétres du point
de départ des roues sur la piste. Deux dimensions ont été utilisées (largeur  hauteur).
La planche 1 est de dimension 26mm x 29mm et la planche 2 est de dimension 140mm x
18mm.

6.3 Forces d’impact verticales

A partir des mesures obtenues, nous proposons d’évaluer les forces d’impact & partir du
modele et des techniques d’estimation présentées précédemment (différenciateur exact).
Une modification du modele est faite, d’une part, compte tenu de I’absence de mouve-
ment de lacet car le dispositif se déplace uniquement en ligne droite, et d’autre, nous avons
uniquement un demi essieu pour chaque paire de roues jumelées. Nous évaluons donc les
forces d’impact pour ce cas particulier.

La modification du modele est faite au niveau de la partie essieu. Nous considérons en
effet uniquement un modele de quart de véhicule (demi-essieu). Les forces qui y sont ap-
pliquées sont les forces verticales, de suspensions et latérales. Nous n’avons pas de mesure
de lacet et considérerons donc que les entrées en lacet sont nulles et que 'effet des forces
latérales est négligeable. La partie estimation des forces latérales ne sera pas introduite
dans nos calculs.

L’évaluation des forces de suspension peut étre faite de deux maniéres, soit en utilisant
les capteurs de pression, ou bien en utilisant les capteurs de débattement de suspension.
En premiere partie, & partir des mesures obtenues, les coefficients permettant d’évaluer
ces forces sont identifiés. Ensuite, une comparaison des forces d’impact obtenues par les
deux techniques sera faite en se basant sur les mesures des jauges de déformations qui
constituent la référence sur la force d’impact.

6.3.1 Calcul des forces de suspension

Il existe deux manieres d’évaluer les forces de suspension, soit & partir des mesures
de pression ou bien & partir des mesures de débattement. Cette expérimentation permet
d’évaluer les performances des deux types de mesure en terme de calcul de la force d’im-
pact verticale.

La premiere méthode consiste & supposer une proportionnalité entre la force de sus-
pension et la pression au niveau des coussins d’air. Comme cela a été présenté en premiére
partie de ce manuscrit, cette technique est utilisée dans le pesage embarqué statique, pour
I’évaluation du poids & ’arrét du véhicule.
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Pour estimer cette force, nous supposons que la force est proportionnelle & la pression
mesurée au niveau des coussins d’air. Pour calculer ce coefficient de proportionnalité, un
certain nombre de mesures est réalisé en statique, a 'arrét total du dispositif.

La force de suspension a 1’arrét est égale au poids supporté par les roues auquel on
retranche le poids non suspendu. Le poids non suspendu comporte le poids des roues, des
leviers, des coussins d’air et des amortisseurs relatifs aux roues jumelées avant et arriere.
Si I’on note les gains de proportionnalité pression/force de suspension & avant et & arriére
par K, et K,, alors la force de suspension F;, est donnée pour les roues jumelées avant
par :

F,, = Kp, Pres; (6.2)

et F,, pour les roues jumelées arriere :

F,, = K,,Pres; (6.3)

avec Pres; et Press les mesures de pression données par les APT.

La seconde méthode permet le calcul des forces de suspensions & partir du débattement
de la suspension. Pour ce faire, nous devons tout d’abord identifier les coefficients de
raideur et d’amortissement du systeme de suspension. Ces parametres sont notés K, ,
K,, Cs, et Cs,. Les parametres de raideurs sont calculés a partir de test & Parrét. Le
principe consiste & trouver la pente de variation de la force de suspension correspondant
a larrét au poids suspendu et le débattement de la suspension. Notons que le capteur
LVDT mesure la distance entre le chéssis et le bras de suspension, nous utilisons deux
tests distincts pour évaluer la raideur en maintenant la pression du coussin constante pour
ne pas faire varier les conditions de mesure. Dans ce cas, les forces de suspension pour les
roues jumelées avant et arriere sont données par les formule :

F31 = I{sldl + Csldl + Fsstat-iquel (64)
et

Fo, = Ks,do + 032d2 + F'Sstatiques (6.5)

ou dy et dy dénotent respectivement les débattements de suspension pour les roues
jumelées avant et arriere mesurés par LVDT, F'Sgatique; €6 F'Sstatique, SONt Tespectivement
les forces de suspension sur les roues jumelées avant et arriere & 1’arrét. En effet, le débat-
tement de suspension est obtenu en soustrayant la longueur totale donnée en sortie par le
capteur a sa valeur & I'arrét. Il faut également ajouter la valeur de la force de suspension
& l'arrét. Nous introduisons dans cette partie un différenciateur exact & mode glissant
permettant d’estimer la dérivée du débattement et par conséquent la force de suspension
dynamique.

Le calcul de la raideur de suspension se fait & partir des mesures a I'arrét de la ma-

niére suivante. Soient les deux mesures de LVDT issues par exemple des tests 1 et 2 et
que l'on notera LV DT; et LV DT;. On note également les poids statiques relatifs aux
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| Test1  Test2  Test3  Tess4  Test5  Test 6
Masse statique /roue [T] 4.15 1.39 4.04 3.85 3.79 4.19
Poids suspendu (x9.81) [kN] 3.75 0.99 3.64 3.45 3.39 3.79
Pression du coussin (Psi) 50.07 10.15 46.03 45.3 45.08 45.46
Signal LVDT (cm) 28.09 19.73 27.20 29.63 29.66 28.08
Gain en pression 734.7214 956.8374 775.7636 747.1192 737.7085 817.8597

Tableau 6.1 — Mesures statiques sur PALF - Roues jumelées avant

| Test1  Test2  Test3  Test4d  Test5  Test 6
Masse statique /roue [T 4.20 5.41 4.06 4.10 4.08
Poids suspendu (x9.81) [kN] | 3.25 4.46 3.11 3.15 3.13
Pression du coussin (Psi) 44.82 55.33 39.24 40.37 40.32 39.86
Signal LVDT (cm) 24.20 20.12 27.32 28.56 28.60 28.05
Gain en pression 711.3454 790.7573 777.5000 765.4570 761.5402 851.5454

Tableau 6.2 — Mesures statiques sur ALF - Roues jumelées arriére

deux tests et mesurés par pese-roue. Ces poids totaux, réduits des poids des parties non
suspendues, donnent le poids suspendu. A l'arrét, le poids suspendu est égal & la force
de suspension pour chaque roue jumelée et que ’on notera F's; et F'sy relativement aux
deux tests. dans ce cas, le coefficient de raideur de suspension est donnée par la pente :
K= F 51 — F'sg ’

" LVDT, — LVDTy'

D’apres le descriptif de ’ALF, les masses non suspendues a 'avant et & I’arriére sont
de 399.54 kg et 946.24 Kg respectivement, 'arriére inclut le moteur. Nous présentons sur
les tables 6.1 et 6.2 les mesures & l’arrét du poids statique par paire de roues jumelées.
La pression du coussin d’air et le signal du LVDT, ainsi que les gains en pression calculés
K, et K,,.

Remarque 6.1. Les potds statiques par roue des tests 5 et 6 sont obtenus ¢ aide des
signauzx des jauges préalablement étalonnées lors du test.

On propose de calculer la raideur sur deux valeurs de pression proches pour garder les
meémes conditions de mesure, pour cela, nous utilisons les tests 4 et 6 qui ont eu lieu juste
avant les expérimentations en dynamique et ol la pression a peu varié. Nous aboutissons
aux résultats donnés en table 6.3 :

Pour évaluer le coeflicient d’amortissement, nous nous basons sur une méthode gra-
phique. Sachant que le systéme de suspension peut étre considéré comme un systéme du

| K (N/m)
Roues jumelées avant 219400
Roues jumelées arriere | 607800

Tableau 6.3 — Identification des raideurs de la suspension
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Ks . .
E, ou K
est la raideur évaluée précédemment et M, la masse suspendue. Ensuite, & partir d’es-
sais en dynamique, on évalue la pseudo-période (pseudo-pulsation w,) qui est la distance
temporelle entre deux pics successif d’une réponse amortie (voir Figure 6.13). On cal-
cule ensuite le taux d’amortissement { & partir de la formule w, = wy+/1 — (? et donc
le coefficient d’amortissement C, = 2(+/K,M,. D’apres le test en dynamique, on trouve
Cs = 61021N/ms pour les roues jumelées arriére. L amortisseur & ’avant est identique
que celui a I’arriére. La détermination graphique de la pseudo-période se fait & partir des
signaux de la pression en faisant un filtrage basse-bas pour éliminer les bruits et faciliter
la lecture.

second ordre amorti, on évalue en premier lieu la pulsation propre w, =

T T T T ¥

Mesure de pression, coussin roues arriére [Psi]

collées

35 i i i
218 220 222 224 226
Temps [s]

Figure 6.13 — Détermination graphique de la pseudo-période

6.3.2 Résultats

Dans cette section, nous comparons les résultats de la reconstitution des forces d’im-
pact aux mesures de références issues des jauges. Nous rappelons que les roues jumelées
sur le dispositif ALF sont limitées & un déplacement en ligne droite, le modeéle en lacet
développé en chapitre 5 n’intervient pas, de méme, nous avons développé un modele en
roulis relatif au mouvement d’un essieu dans sa globalité. Etant donné la configuration de
PALF, nous considérons deux roues jumelées & ’avant ou & I’arriére comme correspondant
a un demi-essien. On aboutit ainsi & un modéle réduit équivalent & un quart de véhicule.
Nous avons exécuté plusieurs passages sur la piste. Nous ne pouvons pas présenter ’en-
semble des passages au vu de leur nombre important. Nous avons donc choisi de présenter
3 configurations de la piste. La configuration avec la piste sans aucune planche, la piste
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avec la planche 1 et la piste avec la planche 2. Pour chaque configuration, nous présentons
4 passages successifs.

Remarque 6.2. On rappelle que lutilisation des jauges est dans le seul but d’avoir une
idée sur Uallure des forces d’impact. On appellera par référence la mesure donnée par les
jauges. L’objectif n’est pas de calquer les estimations sur le signal donné par les jauges
mais plutét de comparer les allures car les jauges fournissent ausst une erreur par rapport
auz forces d’impact réelles. On parlera donc pas d’erreur mais d’écart entre les forces
données par les jauges et les forces estimées. Comme nous l’avons montré dans la partie
état de lart, l'unique outil de validation reste la roue dynamométrique qui présente une
erreur de mesure de l'ordre de 2%.

Nous observons que les allures des forces d’impact issues du modeéle et celles données
par la référence (mesure des jauges de déformation) sont trés proches pour ’ensemble
des passages. Les trois premiers passages relatifs & la piste sans planche (figures 6.14 a
6.21) ne présente pas de différences notables entre l'utilisation du LVDT ou de 'APT
pour l'estimation des forces, les distributions des écarts sont concentrées sur des valeurs
inférieures & 10%. Cet écart réduit peut étre expliqué par le fait que la dynamique verticale
n’est pas excitée et que les forces d’impact restent au voisinage des poids statiques. Lors
des passages suivants, en présence des planches 1 et 2 (figures 6.22 4 6.37), la force d’impact
verticale varie fortement des lors qu’il y a passage sur le gendarme-couché. Par rapport au
LVDT, les forces obtenues par I'utilisation du capteur de pression présentent une meilleure
similitude avec la référence. Ceci est confirmé en tragant les histogrammes des écarts. Les
écarts relatifs aux LVDT sont répartis sur un intervalle entre 0 et 20% alors que pour
PAPT, les écarts sont concentrés sur U'intervalle 0 & 10%. Il apparait donc que 'utilisation
du capteur de pression donne des résultats plus proches de la référence que le LVDT.
L’utilisation du LVDT n’est pas & proscrire. Cette expérimentation a permis de montrer
que P'utilisation du capteur de pression aboutit & des résultats proches de 'utilisation des
jauges sous certaines conditions (ligne droite, vitesse constante et relativement faible).
Etant donné qu’il a été montré que sous ces mémes conditions les jauges de déformation
donnent une bonne mesure des forces d’impact (cf. chapitre 2), on peut conclure a priori
dans ce cas que les APT donnent de meilleurs résultats que les LVDT. Des tests sur
véhicule permettront d’évaluer d’avantages les performances et les plages d’utilisation
adéquates pour les deux types de capteurs.
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Figure 6.14 — Passage 1 : piste sans planche et force de suspension issue du LVDT
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Figure 6.18 — Passage 3 : piste sans planche et force de suspension issue du LVDT
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Figure 6.20 — Passage 4 : piste sans planche et force de suspension issue du LVDT
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Figure 6.22 — Passage 5 : piste avec planche 1 et force de suspension issue du LVDT
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Figure 6.24 — Passage 6 : piste avec planche 1 et force de suspension issue du LVDT
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Figure 6.25 — Passage 6 : piste avec planche 1 et force de suspension issue de ’APT
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6.3. Forces d’impact verticales
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Figure 6.26 — Passage 7 : piste avec planche 1 et force de suspension issue du LVDT
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Figure 6.27 — Passage 7 : piste avec planche 1 et force de suspension issue de TAPT
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Figure 6.28 — Passage 8 : piste avec planche 1 et force de suspension issue du LVDT
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Figure 6.29 — Passage 8 : piste avec planche 1 et force de suspension issue de 'APT
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6.3

. Forces d’impact verticales

Force verticale [N]

Force verticale [N}

© | == =Référence
- | =—Modéle

646.5 6:17 647.5 648 648.5
Temps [s]

2.5

Echantillons

: . 1 '

40 60 80 100
Pourcentage d'erreur

Figure 6.30 — Passage 9 : piste avec planche 2 et force de suspension issue du LVDT
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Figure 6.31 — Passage 9 : piste avec planche 2 et force de suspension issue de ’APT
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Figure 6.32 — Passage 10 : piste avec planche 2 et force de suspension issue du LVDT
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Figure 6.33 — Passage 10 : piste avec planche 2 et force de suspension issue de ’APT
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6.3. Forces d’impact verticales
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Figure 6.34 — Passage 11 : piste avec planche 2 et force de suspension issue du LVDT
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Figure 6.35 — Passage 11 : piste avec planche 2 et force de suspension issue de ’'APT
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Figure 6.36 — Passage 12 : piste avec planche 2 et force de suspension issue du LVDT
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Figure 6.37 — Passage 12 : piste avec planche 2 et force de suspension issue de ’APT

6.4 Répétabilité de la force d’impact

Dans cette partie, nous proposons d’étudier la variation de la force d'impact notam-
ment en terme de répétabilité. Des tests sur la répétabilité de la forces d’impact verticale
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Passage 1 Passage 2 Passage 3 Passage4 Passage 5
Passage 1 | 1.0000 0.9852 0.9747 0.9493 0.9129
Passage 2 | 0.9852 1.0000 0.9946 0.9810 0.9492
Passage 3 | 0.9747 0.9946 1.0000 0.9888 0.9640
Passage 4 | 0.9493 0.9810 0.9888 1.0000 0.9840
Passage 5 | 0.9129 0.9492 0.9640 0.9840 1.0000

Tableau 6.4 — Matrice d’inter-corrélation : forces verticales sur roues jumelées avant

Passage 1 Passage 2 Passage 3 Passage4 Passage 5
Passage 1 1.0000 0.9268 0.9644 0.8723 0.8820
Passage 2 | 0.9268 1.0000 0.9664 0.9746 0.9364
Passage 3| 0.9644 0.9664 1.0000 0.9446 0.9616
Passage 4 | 0.8723 0.9746 0.9446 1.0000 0.9705
Passage 5 | 0.8820 0.9364 0.9616 0.9705 1.0000

Tableau 6.5 — Matrice d’inter-corrélation : forces verticales sur roues jumelées arriere

sont présentés. La corrélation est fait en calculant les coefficients de corrélation entre dif-
férents passages fait & des vitesses constantes et similaires. Les coefficients de corrélation
sont calculés sur 5 passages consécutifs pour les roues jumelées avant (table 6.4) et les
roues jumelées arriere (table 6.5).

On remarque que la force d’impact possede des propriétés de répétabilité étant donné
que les coefficients d’inter-corrélation sont élevés entre les différents passages. Ceci montre
d’une part que les mesures des forces données par les jauges sont fidéles et d’autres part
que la force d'impact présente des propriétés de répétabilité spatiale qui, en perspective,
serait intéressant d’étudier.

6.5 Proposition d’un plan d’instrumentation et de
validation sur véhicule

Dans le but d’établir une mesure embarquée, nous proposons dans cette derniere sec-
tion un exposé de 'instrumentation d'un véhicule réel pour évaluer les forces d’impact.

L’instrumentation est basée simultanément sur les capteurs en série (déja présents) du
véhicule et de capteurs additionnels & bas coiit.

Concernant les capteurs existants, nous disposons de ces mesures au niveau du trac-
teur :
- la vitesse du véhicule
- des capteurs ABS : vitesse des roues
- des capteurs ESP : accélération latérale, vitesse de lacet
- couple moteur
- Paccélération latérale
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Les remorques de poids lourds sont en général pas ou tres peu instrumentées, nous
proposons d’ajouter :
- un gyrometre pour la mesure des vitesses axiales et de rotation.

L’instrumentation des essieux consiste & ajouter :

- des capteurs de pression au niveau des coussins de suspension pour la mesure de la
pression locale.
- des capteurs de débattement de suspension (LVDT).
- Accélérometre triaxial

Remarque 6.3. Certains véhicules modernes disposent de capteurs de pression de sus-
pension en série, ces capteurs sont inclus dans les systémes de stabilisation de freinage
EBS.

Remarque 6.4. On s’intéresse en particulier au couple moteur au niveau de la roue,
cette mesure n’est pas toujours disponible dans le bus CAN du véhicule. Le cas échéant,
on peut faire une identification & partir des mesures de couple moteur du véhicule et de
laccélération de la roue pour déterminer les coefficients entre les couples moteurs et les
couples appliqués a la roue (utilisation de la cartographie du champ moteur donnée par le
constructeur,).

Le probleme principal consiste & placer correctement les capteurs au niveau de la re-
morque. Pour obtenir une bonne mesure, il est conseillé de placer le capteur le plus proche
possible du centre de gravité de la remorque. Cela peut étre fait en mesurant la charge
statique du poids lourd puis & P’aide de ’équation des moments, on détermine le posi-
tionnement du centre de gravité sur I’axe longitudinal de la remorque. Le principe est le
suivant : on mesure tout d’abord le poids du tracteur par un pont bascule ou bien & l'aide
des capteurs de suspension installés et étalonnés au niveau des coussins de suspension.
Puis on mesure les charges & l’essieu des trains arriere du tracteur avec la remorque at-
telée. Ce qui permet d’évaluer la charge verticale au point de la sellette appliquée par la
remorque. On mesure ensuite la charge de la remorque appliquée au groupe d’essieu de
la remorque. Par conséquent, en disposant de la charge sur la sellette et de la charge du
groupe d’essieu de la remorque, on applique le théoréeme des moments pour déterminer
I'emplacement du centre de gravité de la remorque. Le gyrometre doit étre placé sur la
verticale passant par ce point.

Les accélérometres sont placés au milieu de la barre d’essieu au niveau de la remorque
de telle maniére & mesurer le déplacement vertical (mouvement de pompage).

On mesurera également 'accélération latérale du tracteur et celle de la remorque. Les
capteurs doivent étre placés & proximité des centres de gravité respectifs du tracteur et

de la remorque.

Les LVDT doivent étre placés entre le chassis et 'essieu afin de mesurer le débattement
de la suspension. Les capteurs de pression sont connectés aux coussins de suspension &
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travers la conduite d’alimentation d’air comprimé. Ils doivent étre placés & proximité des
coussins en faisant un petit orifice sur la conduite d’air.

Il convient de préciser que le modele doit étre paramétré avant de procéder a ’estima-
tion des forces. L’inertie des roues peut étre calculée par la formule : I pue = Myouer? avec
M, oue 1a masse de la roue et 7 son rayon.

Les inerties respectives autour de ’axe vertical du tracteur et de la remorque peuvent
. L q

étre déterminés a laide des formules : Iygctenr = Miracteur(Lay + 1—;) et Lemorque =

2
Mremorque(Lﬁr + %) Ou Ly est la distance du centre de gravité du tracteur par rap-
port au point d’attelage, L; la longueur du tracteur et My,.qcternr la masse du tracteur. Ly,
est la distance du centre de gravité par rapport au point d’attelage, L, la longueur de la
remorque et M emorque 12 masse de la remorque.

Dans 'optique de tester le bon fonctionnement des algorithmes d’estimation dévelop-
pés jusqu’a présent, il est nécessaire d’avoir une référence a laquelle seront comparés les
forces estimées.

Pour ce faire, il existe trois solutions :

1- utiliser une roue instrumentée : il s’agit de la méthode la plus fiable pour établir
des tests de grande précision aptes & valider une approche scientifique. Le probléme sous-
jacent est le cofit.

2- utiliser une station de pesage en marche : c’est une méthode a moindre coiit, par
contre des problemes sous-jacents sont a relever notamment la précision de telle stations,
et également la synchronisation des signaux mesurés par la station et par les algorithmes
embarqués. L’autre inconvénient est que la station de pesage doit étre placée sur une
chaussée plane pour avoir une meilleure précision.

3- utiliser un banc d’essai : il s’agit d’une solution intéressante, par contre le probleme
sous-jacent est la limite en terme de scénarii d’expérimentation, i.e. il est, par exemple
difficile de reconstituer un virage.

Il serait préférable de disposer de roues instrumentées pour avoir une référence sur les
forces latérales et verticales et les comparer aux efforts estimés par les méthodes dévelop-
pées.

6.6 Conclusion
Cette expérimentation a permis de mettre en évidence un certain nombre de résultats

concernant 1’évaluation des forces d'impact. Les tests sont effectués sur '’ALF et non sur
un poids lourd et il s’agit d’une premiére validation qui permet de comparer I'utilisation
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des LVDT ou APT pour ’estimation des forces d’'impact. Nous avons en premieére étape
réduit le modele de véhicule développé au chapitre 5 au cas d’un quart de véhicule et ce
pour 'adapter a ’ALF. Nous avons procédé par la suite a ’identification des différents pa-
rametres du modele & partir des caractéristiques de 'ALF et des tests en statique : masse
suspendue, coefficient de raideur des suspensions, coefficient pression-force de suspension
et & partir de tests en dynamique qui ont permis d’identifier le coefficient d’amortisse-
ment. Nous avons par la suite effectué plusieurs allers-retours des roues jumelées sur la
piste, en utilisant différentes configurations. Au départ, les roues se déplacent sur la piste
sans mettre de gendarme-couché, puis nous introduisons deux planches sur la piste en vue
d’exciter les forces d’impact verticales. Les résultats des tests montrent globalement des
allures similaires entre les forces d’impact reconstruites a partir du LVDT ou de 'APT
et la référence fournie par la jauge de déformation. Cette similitude est d’autant plus
importante en ’absence de gendarme couché. En présence de variations brusques et ra-
pides de forces d’impact, on remarque que ’APT donne des écarts moins importants que
ceux donnés par le LVDT. Il serait donc intéressant d’étendre cette étude par des expé-
rimentations sur véhicule en se basant sur les différents types de capteurs. A cet égard,
nous proposons en fin de chapitre un plan d’instrumentation détaillé d’un poids lourd en
vue d’une validation sur véhicule instrumenté des modeles et des méthodes d’estimation
développées et d’étudier également les propriétés de répétabilité des forces d’impact.
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INSTRUMENTATION DU TRACTEUR/SEMI-REMOROQUE
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Figure 6.38 — Disposition des capteurs dans le véhicule
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Cas d’application : braquage actif
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CHAPITRE 7

Braquage hybride et stabilisation des forces d'impact

Comme nous ’avons montré dans 1’état de ’art en premiere partie de ce manuscrit, les
poids lourds engendrent de I'endommagement de l'infrastructure et un risque d’accident
élevé. La connaissance de la force d’impact dynamique nous permet de développer des
stratégies de commande limitant ’agressivité du véhicule et augmentant sa fiabilité.

Dans ce chapitre, une méthode de braquage actif utilisant une approche de commande
hybride est présentée en vue d’illustrer une application de ’estimation des forces d’'impact
en embarqué. L’idée est de proposer et de mettre en ceuvre une méthode de contréle actif
qui permettra de stabiliser les transferts de charge dans le poids lourd. La stabilisation
se fait en minimisant les variations des forces d’impact dynamiques, i.e., en stabilisant les
forces d’impact autour de la valeur statique qui est le poids du véhicule a ’arrét. L’objectif
est d’alerter et d’assister le conducteur en présence de risque de renversement.

7.1 Systemes d’alerte au conducteur

Le laboratoire central des ponts et chaussées a entrepris des travaux dans le domaine
de l'alerte au conducteur par différentes opérations de recherche (Trucks [77], PLinfra) et
de projets nationaux.

On peut citer le systéme d’alerte au renversement développé par Sellami [105] en uti-
lisant une approche fiabiliste et mécanique. Sellami propose une nouvelle approche de
prédiction de risques d’accident liés aux poids lourds. Cette prédiction du risque est fon-
dée sur la prise en compte des incertitudes du systeme véhicule-conducteur-infrastructure.
Celles-ci sont modélisées par des quantités aléatoires, permettant d’évaluer le risque par
probabilité. Deux dispositifs de prédiction fiabiliste du risque sont développés : une pré-
diction & long terme avant 'entrée dans la zone de risque, et une prédiction & court terme
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menée tout au long de ’évolution dynamique du véhicule. Afin d’optimiser le temps de
calcul, une modélisation empirique du risque par les machines & vecteurs supports est mise
en oeuvre. Le modele empirique fournit des expressions explicites de la limite de sécurité
en fonctions des incertitudes du systeme.

Le LCPC est intervenu également dans le projet national "Véhicule Interactif du Futur-
VIE” sur la partie liée & la sécurité des poids lourds. Le projet VIF [61], dans sa globalité, a
pour objectif d’améliorer la sécurité routiere notamment des risques liés aux poids lourds,
de réduire les dommages infligés aux ouvrages d’art et d’augmenter la productivité du
transport routier (diminution du temps de parcours) en utilisant I'interactivité entre les
poids lourds, linfrastructure et les conducteurs.

Les études menées par le LCPC dans le cadre ce projet consistent & développer un
systéme d’alerte au conducteur en présence d’un risque de renversement du véhicule en se
basant sur deux critéres : le calcul instantané du transfert de charge dans le véhicule et
la prédiction du renversement. Il s’agit d’une application issue de Pestimation des forces
d’impact. L’architecture du systéme est illustrée dans la figure 7.1.

Observateur / Estimateur -
: Etats. . | Fdfcés
_ Dynamiques Verticales.

- Base données infrastructure

Profil-lorigitudinal de-la chaussée;
adhérence. dévers...

b AN h A

" Entiges H Modéle de poids lourd 4
R Wi R e T T &
— 1 l -

Risqueprédit || g
& (T+3) secondes 2 'mmm»

Figure 7.1 - Architecture proposée dans VIF [63]

Des tests de validation ont été réalisés sur véhicule instrumenté. Le systéme alerte le
conducteur des que le taux de transfert de charge dépasse un seuil de sécurité. Il s’agit d’un
systeme d’alerte, I’objectif qui découle de cette premiére application est de développer des
systemes plus évolués permettant non seulement d’alerter le conducteur mais également
de Dassister en cas de risque avéré d’accident. Dans la section suivante, nous illustrons
une stratégie de commande qui permettrait de répondre & cet objectif.
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7.2 Synthése d’une commande hybride

Il existe quelques références sur I’application de la commande hybride aux poids lourds,
on peut particulierement citer Tomizuka([125]) qui a utilisé une commande hybride pour
Iasservissement de la trajectoire du véhicule lors d’un changement de voie. Dans ce tra-
vail, une méthode de commande hybride est développée afin de stabiliser les variations de
la force d’impact. La commande est appliquée suivant le degré d’instabilité du véhicule
quantifié par le transfert de charge. Une étude intéressante est également proposé par
Lewis et El-Gindy [83]. Il s’agit d’un algorithme de commande par braquage actif d'un
véhicule semi-remorque. La méthode est développée en utilisant les modes glissant. Une
approche hybride basée sur ’accélération latérale de la remorque est proposée et validée
par simulation.

Le LCPC s’intéresse aux applications liées & ’estimation des forces d’impact et notam-
ment les systémes de contréle actif embarqués. Des premiers travaux sont actuellement
développés et concernent I'évitement de renversement [66] mais également I'évitement de
sortie de route [65). Les techniques de commande développées sont basées sur les méthodes
de commande & mode glissant et considerent comme actionneur Pangle de braquage. Cette
partie du travail de these s’inscrit dans la continuité des études initiées par le LCPC
concernant les applications du pesage embarqué dynamique.

7.2.1 Partie intelligente et switching

Le systéeme de commande embarqué est basé sur les techniques de commande hybride.
En effet, deux états peuvent étre distingués : un premier cas ot il y a un risque élevé et
un second cas ou le risque est moindre voire absent. La plus-value que rapporte un tel
systeme de commande est de pouvoir alerter le conducteur mais également de réagir au
bon moment afin d’éviter 'accident. Les conducteurs de poids lourds, méme expérimen-
tés, peuvent commettre des erreurs lors de manceuvres tels que le changement de voie
ou en abordant d’un virage ([73], [76]). Les transferts de charge peuvent engendrer des
situations dangereuses. Il est difficile pour le conducteur d’évaluer le degré d’instabilité
du véhicule lors de la conduite et de réagir au bon moment. La piste que I’on propose
dans cette partie est d’utiliser un systeme de controle actif.

Ce systéme agit en deux temps : il va tout d’abord alerter le conducteur lorsque
Iinstabilité atteint un seuil critique dans la remorque, et déclencher en méme temps une
commande. On évalue en général le temps de réaction & 3 secondes, le principe sera
donc d’appliquer une commande stabilisatrice sur un tres bref délai inférieur au temps
de réaction du conducteur, de cette maniére, le systéme de commande aura assisté le
conducteur et lui sera en méme temps complétement transparent puisque le contréleur
est arrété avant méme que le conducteur ait réagi.
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7.2.2 Automate hybride

Pour évaluer le degré de stabilité de la remorque, nous introduisons le taux de transfert

cli;g cha%ge LTR qui est fonction des forces verticales. Il est donné par la formule : LTR =

zg — L2d

F. zg + F zd
droite de la remorque.

Pour ’automate hybride, nous définissons deux états discrets : ’état ou le contrdleur
est "off”, le conducteur agit seul sur 'angle de braquage, il s’agit de la situation nominale
ou il n’y a pas de risque de renversement ou d’instabilité de la remorque. Le second état
est I’état "on”, dans ce cas, le contrdleur est activé afin d’assister le conducteur lors de la
manoceuvre. L'automate est illustré dans la Figure 7.2.

ou F}, et Fq sont respectivement la somme des forces verticales a gauche et a

LTRowsr <|ETR <LTRyppzp
et

ILTR| > LTRyppma

Figure 7.2 — Automate Hybride

La transition entre les deux états est basée sur le LTR. On définit une plage de
variation dans laquelle le contréleur est activé. Cette plage est définie par une limite
inférieure LT Rjoyer et une limite supérieure LT Ry pper. Les transitions sont faites comme
suit :

1- Si |[LTR| < LTRyppgr : le contrdleur est 'off’, il n'y a que le conducteur qui agit
sur le véhicule.

2- Quand |LTR| LT Rypper et que le controleur est ’off’, il est mis 'on’.
3-Si LTRrower < |LTR| < LT Rypprr alors le contréleur est mis 'on’ et il est maintenu
actif jusqu’a ce que |LTR| < LTRrowEr-

Dans la section suivante, nous présentons le développement de la commande.

7.3 Modélisation pour la commande par braquage ac-
tif

Lorsque le controleur est activé, il agit sur ’angle de braquage du véhicule, 'objectif de
la commande est d’agir sur ’accélération latérale de la remorque qui est directement liée
au taux de transfert de charge de maniére proportionnelle. Pour réaliser la commande par
braquage actif, on doit tout d’abord disposer d’un modeéle de commande. Nous n’utilisons
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pas le modele développé dans la partie précédente étant donné que d’une part les forces
d’impact apparaissent comme des entrées inconnues, et d’autre part parce que Pangle de
braquage apparait sous forme de sinus et cosinus.

On propose par conséquent d’utiliser un modele de lacet similaire et linéaire du véhi-
cule. Pour ce faire, nous avons repris le modéle en lacet développé par Alexander et al. [11]
auquel est couplé le modele vertical de dynamique d’essieu introduit dans la seconde par-
tie. Les hypotheses suivantes sont considérées pour le modele :

Hypothese 7.1. Les forces latérales sont proportionnelles 4 l’angle de dérive
Hypotheése 7.2. La vitesse longitudinale reste constante.

Le modéle d’état du systeme linéarisé est donné par les équations d’état suivantes
(citer la référence) :

Y =CX (7.1)

avec X le vecteur d’état, composé des vitesses latérale et de lacet respectivement du
tracteur et de la remorque. Il donné par :

{ MX = AX + Bu

(7.2)

et u = ¢ est le vecteur de commande qui est I’angle de braquage. Les matrices M, A,
B et C sont données par :

My O M, 0

10 L —M 0
M=| o & Y (7.3)
1 =, -1 =l
—Cf '- Cr —cfly + coly My ﬁ Gt?rt _ Myi
I el ol — 12 ol !
—Cjif Crép —Cfly T I —Clp —Cilp .
A= 3 p z g TMRE) gy
0 0 Ct_lt —Celyels
T T -+ lftj\/fgi,'
] 0 0 — i |
Cr
B= Cfgf (7.5)
0

Etant donné que les mesures de vitesse latérale ne sont pas disponibles dans le bus
CAN des véhicules en série et que leur mesure nécessite en général un correvit (capteur
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coliteux), on suppose que I'on dispose uniquement des vitesses de lacet du tracteur et de
la remorque. les vitesses latérales au niveau du tracteur et de la remorque peuvent étre
obtenues a I’aide d’observateur d’état robuste tels que les modes glissant ou voire par un
filtre de Kalman.

o= [0890] z

Avec ¢y , ¢ et c; sont respectivement les coefficients de dérive des essieux avant et
arriére du tracteur et de l’essieu équivalent de la remorque.

Comme pour le modele présenté dans la partie estimation, ce modele est testé avec le
simulateur Prosper. Nous avons simulé une manceuvre en chicane pour exciter au mieux
les dynamiques latérales du véhicule tracteur-semi remorque (figures 7.3 et 7.4). Nous
avons considéré les coefficients de dérive comme étant connus. Bien qu’il s’agisse d’un mo-
dele linéaire, les réponses en accélération latérale du tracteur et de la remorque présentent
des allures proches de celles données par Prosper.

Deux points importants sont observés sur la réponse du modele. En premier lieu,
I'accélération du tracteur est en avance par rapport a celle de la remorque ce qui est le
cas réellement car le tracteur aborde en premier le virage avant d’étre suivi par remorque
tractée par la sellette comme on peut le remarquer sur la réponse du simulateur. En
second lieu, & partir de U'instant 7 secondes correspondant au second changement de
voie du véhicule durant la manceuvre de chicane, les accélérations latérales au niveau du
modele présentent les mémes oscillations que les données Prosper avec cependant une
erreur d’amplitude, cette erreur est issue des hypotheses de modélisation.

:| m—Simulateur
‘| = = Modgle

Accéléralion latérale du tracteur [m/s?)

5
Temps [s]

Figure 7.3 — Validation : Accélération latérale du tracteur
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3 ! ! ' - ' ! .

: e Simulateur :
. | = = Moddle :

Accélération latérale de la remorque [m/s?)

Temps [s)

Figure 7.4 - Validation : Accélération latérale de la remorque

7.4 Résultats de simulation

Dans cette section nous présentons les résultats de simulation. Nous avons utilisé un
véhicule avec une remorque & 15 Tonnes (véhicule & mi-charge) dans la simulation sous
Prosper. Le véhicule parcourt un virage avec un angle de braquage du conducteur permet-
tant de reproduire un scénario de changement de voie. Nous représentons sur la figure 7.5
I’angle de braquage du conducteur et celui généré par le régulateur. Pour des besoins de
simulation, nous avons spécifié des seuils de LTR limite correspondant au déclenchement
de la commande avec LT R, pper = 0.2 et LT Rjpyer = 0.1. De méme, ’état discret corres-
pond & Pactivation ou non du régulateur, il est égal & 1 lorsque le régulateur est activé et

égal & 0 si le régulateur est désactivé.

De maniére similaire & Miege et Cebob [88] qui ont introduit une commande PID pour
la commande active de ’angle de roulis dans le poids lourd & partir des barres anti-roulis,
la commande appliquée dans notre cas est de type Proportionnel-Dérivée. Les gains utilisés
sont /{, = 0.008 pour I'action proportionnelle et Kz = 0.006 pour I'action dérivée. Ils sont
ajustés par simulation en prenant en considération deux critéres : en premier lieu, 'angle
de braquage calculé par le contréleur doit étre réalisable (dans les limites mécaniques du
systéme de braquage du véhicule qui est souvent assimilé & un modéle du premier ordre) et
en second lieu, la réponse doit &tre suffisamment rapide pour stabiliser & temps le véhicule
sans engendrer de mouvements oscillatoires ou de dépassement important. La fonction de

transfert du régulateur est donnée par :

w =6 = 0.008 + 0.006s (7.7)

ou s est I'opérateur de Laplace. Par ailleurs, il s’agit dans notre cas d’illustrer le prin-
cipe proposé en utilisant une commande de type PD. Pour des objectifs de robustesse,
une méthode plus avancée de commande peut étre introduite. Lorsque le LTR dépasse un
certain seuil, le contréleur se met en marche ; 'objectif de la commande étant de stabiliser
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la remorque, la boucle de commande agit sur 1’accélération latérale de la remorque en vue
de la ramener & 0. Le LTR est deés lors réduit jusqu’a ce que le conducteur réagisse et
stabilise le véhicule, le risque de renversement est minimisé.

Comme nous pouvons le remarquer sur la figure (figure 7.5), nous avons simulé un
scénario de changement de voie par le conducteur. Le LTR, du fait de ’accélération latérale
augmente instantanément deés le début de la mancevre comme indiqué sur la figure 7.6.
En absence de contrdleur; le conducteur poursuit la mancevre en présence d’une valeur
élevée du LTR et donc un risque de renversement. En présence du contrdleur, la commande
anticipe toute réaction tardive du conducteur en agissant dés que le seuil de sécurité est
dépassé. La période d’activation de la commande est indiqué en pointillés. Le LTR se voit
réduit. Par ailleurs, sous l'effet de la commande, un transfert de charge se fait dans le sens
opposé. Le controleur intervient une seconde fois pour amortir ce transfert de charge et
stabiliser le véhicule.

T I ;
== Braguage sans commande
= Braquage avec commande

Angle de braquage [deg)

Y A P ......... ........ s .......... HUN ..... PR s 4

" . : ; ; ; ;

5
Temps (s}

Figure 7.5 — Angle de braquage appliqué avec et sans commande

On rappelle un point important dans le principe de fonctionnement de ce systéme :
il s’agit d’utiliser une commande rapide sur un intervalle de temps inférieur & 3 secondes
(équivalent au temps de réponse du conducteur) ; le régulateur ne doit en aucun cas étre
actif au dela de ce temps afin d’une part ne pas perturber le conducteur et d’autre part de
ne pas provoquer une sortie de route du véhicule en modifiant de maniére trop importante
I’angle de braquage. Des tests peuvent étre réalisés sur simulateur Prosper pour évaluer
le seuil sur le LTR et les temps de réponse adéquats pour le régulateur.

7.5 Conclusion

Dans ce chapitre, nous proposons un concept de systéme d’assistance & la conduite
en vue de D'évitement du renversement de la remorque du véhicule. Un modele validé
sous simulateur et une méthode de commande hybride sont développés. Le critere de
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Figure 7.6 — LTR dans la remorque avec et sans application de la commande

fonctionnement du systéme de prévention est basé sur le LTR. Ce dernier est calculé &
partir des forces d’impact estimées en embarqué et en temps réel dans le véhicule. Le
systeme est congu de telle maniere & étre le moins intrusif pour le conducteur. Il prend
en considération le temps de réaction du conducteur en agissant au moment adéquat ou
le risque est détecté, stabilisant rapidement le véhicule et redonnant ensuite la main au
conducteur. Il s’agit dans ce chapitre de proposer une des applications envisageables de
I'estimation des forces d’impact en embarqué en présentant un concept de commande
hybride. Des méthodes de commande plus robustes telles que H, ou & modes glissants et
une validation sous simulateur permettront d’améliorer le systéme proposé.

123






CHAPITRE 8

Conclusion générale et perspectives

Conclusion générale

Ce travail de these est consacré au développement d’un systeme embarqué permettant
d’estimer en temps réel les charges dynamiques appliquées a la chaussée.

Dans le chapitre 1, introduction de la thése, nous avons présenté la motivation de la
these et les objectifs tracés en terme de résultats scientifiques.

Dans le chapitre 2, nous avons présenté les différentes techniques de pesage de poids
lourd. Nous nous sommes intéressés au pesage statique et au pesage de la charge dyna-
mique. Pour le pesage de la charge statique, les techniques développées jusqu’a présent
ont montré une précision autour de 95%, par conséquent, la problématique du pesage
statique embarqué est considérée comme étant résolue et n’a donc pas fait I’objet de
cette these. Les solutions développées pour le pesage en marche présentent des limites
notamment en terme de précision (perte de précision en virage ou lors de manceuvres
en accélération/freinage) ainsi qu'une complexité de l'instrumentation et de I’étalonnage
lors de P’installation de jauges de déformation ou bien de capteurs laser. En conclusion de
cette premiere étude, nous nous sommes orientés dans cette these a développer un systeme
de pesage basé sur les techniques d’estimation. Ces dernieres permettent d’optimiser le
nombre de capteurs et d’utiliser une instrumentation plus accessible par un choix adéquat
des capteurs.

Dans le chapitre 3 de cette thése, nous avons donné une bréve description des ou-
tils mathématiques qui sont exploités lors du développement des méthodes d’estimation.
Ces outils concernent les observateurs & modes glissants. Nous avons choisi ce type d’ob-
servateur principalement pour sa robustesse vis-a-vis des erreurs paramétriques et des
perturbations et la simplicité de synthese. Nous avons également présenté un état de I'art
sur les principales méthodes de contrdle actif de poids lourds. Nous avons jugé utile et im-
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portant de présenter quelques applications de la commande active intégrée aux véhicules
lourds sachant que la derniere partie de la thése est consacrée a un cas d’application du
pesage embarqué pour la sécurité routiére.

En vue d’exploiter les méthodes d’estimation, nous avons développé dans le chapitre 4,
un modele de dynamique poids lourd. Il s’agit de disposer d’un modéle pouvant répondre
a la problématique posée. Par conséquent, nous nous sommes des le départ fixé trois cri-
teres nécessaires : les forces verticales doivent apparaitre dans le modele, les parametres
de ce dernier doivent étre disponibles et le modele doit étre facilement implémentable
sur calculateur. Par conséquence, nous avons proposé un modele combiné roulis-lacet. Ce
modele a été validé par le simulateur Prosper. A défaut de mesures réelles d’un véhicule
instrumenté, nous avons considéré le simulateur Prosper comme un outil de validation.
Nous avons noté que les écarts au niveau des forces verticales entre le modele et le simu-
lateur Prosper sont inférieurs & 10%.

Au chapitre 5, nous avons synthétisé deux méthodes d’estimation en vue de recons-
tituer les forces d’impact verticales. A cet effet, une inversion de modele est faite. Nous
avons procédé pour ce faire de deux maniéres; la premiere méthode est une inversion ex-
plicite du modele. Nous avons introduit tout d’abord un différenciateur pour estimer les
accélérations en lacet et en rotation des roues. Rappelons que ces mesures sont disponibles
sur le bus CAN des véhicules en série. Puis une inversion de modele est faite pour restituer
les forces d’impact qui sont en entrées inconnues. Cette inversion explicite implique une
inversion de matrice, qui dans certains cas, engendre des erreurs dues & un mauvais condi-
tionnement. Pour pallier & cela, nous avons développé une seconde méthode permettant
de faire une inversion implicite du modeéle en utilisant un observateur & modes glissants
et a gain variable. Nous pouvons ainsi estimer les forces en entrée. Une étude de conver-
gence détaillée est également donnée. Les forces verticales estimées sont comparées avec
les forces données par Prosper. Les résultats ont montré que les deux méthodes d’estima-
tion précédemment citées sont proches en terme de précision et en temps de convergences
avec un écart inférieur & 10% par rapport aux données Prosper.

Dans le chapitre 6, nous avons présenté une expérimentation réalisée en partenariat
avec I’ Australian Road Research Board sur un dispositif de roues jumelées similaires & des
roues de poids lourd et ayant le méme type de suspension pneumatique. N’ayant pas acces
& un véhicule instrumenté lors du développement de ce travail, nous avons réussi a réaliser
une expérimentation sur 1’Accelerated Load Facility, qui est un dispositif appartenant a
’ARRB. Ce systéme a permis de tester et de valider en partie le modele, notamment
la partie relative & 1’essieu. Cette expérimentation a également permis de comparer les
forces estimées & l'aide de capteurs de déplacement LVDT ou de pression a une mesure
de référence issue de jauges installées sur ’équipement. Les résultats montrent une bonne
similitude des allures des forces obtenues & ’aide des capteurs de pression ou LVDT vis-a-
vis de la référence des jauges avec des écart moins importants pour le capteur de pression
qui dans ce cas donne une réponse plus proche a la référence. A partir de cette premiere
expérimentation, nous avons pu valider le principe de mesure des forces d’impact par cap-
teur de pression ou par LVDT en introduisant le différenciateur exact. Ceci constitue une
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premiere étape encourageante en vue de réaliser des tests sur un véhicule complet. A cet
effet, en fin de chapitre, nous avons proposé un plan d’instrumentation détaillé d’un PL
pour la réalisation d’expérimentations sur site.

La derniere partie de cette thése est consacrée a un cas d’application issue de I’estima-
tion des forces d’impact. Nous avons proposé une architecture de commande hybride par
braquage actif. Cette technique permet d’alerter et d’assister le conducteur en présence
de risque de renversement notamment en virage. Nous avons présenté le concept général
du systéme avec une commande de type PD (Proportionnel-Dérivée) et ce afin de valider
le principe. Des premiéres simulations ont permis de montrer la faisabilité de cette mé-
thode. Des commandes plus avancées sont en cours de développement afin d’augmenter
la robustesse du systeme.

Perspectives

Ce travail englobe plusieurs perspectives. Avec la prépondérance du transport rou-
tier de marchandises, les poids lourds demeurent au centre des inquiétudes des pouvoirs
publics, des transporteurs et des entreprises privés. Le challenge sera de construire des
véhicules plus siirs, moins agressifs a l'infrastructure et plus propres.

Comme premiére perspective, il serait intéressant de réaliser des tests sur piste & 1'aide
d’un véhicule instrumenté. Cette étape permettra de valider les résultats d’estimation en
les comparant a une mesure de référence qui serait idéalement une roue instrumentée.

Afin de développer les outils d’estimation, nous avons vu que quelques mesures sont
nécessaires pour leur bon fonctionnement. Cependant, il serait intéressant d’étudier la
faisabilité d’un nouveau systeme d’estimation utilisant moins de capteurs. Une étude sur
Poptimisation du nombre de capteurs est peut-étre souhaitable.

Il faudra également s’approfondir sur les méthodes de commande active, et de déve-
lopper des systemes embarqués, intelligents dans le véhicule permettant d’agir en temps
réel. L’approche de commande hybride embarquée sur véhicule peut constituer une solu-
tion prometteuse aux problématiques liées au poids lourds. On pourra se baser sur des
systemes hybrides tels que présentés en derniére partie de ce manuscrit et qui permettrait
de sélectionner suivant ’environnement, la charge et le type de conduite, le systéme de
contrdle actif adéquat avec pour objectif de stabiliser les charges dynamiques appliquées
sur la chaussée. L’idée est en premier lieu d’identifier le mode de conduite du véhicule
(virage, ligne droite, changement de file), de connaitre les caractéristique de l'infrastruc-
ture (profil de chaussée, adhérence,...) puis de définir des conditions de transitions entre
différents états. Ces derniers correspondent au type de commande active & appliquer : agir
sur le braquage, agir sur la suspension ou bien ne pas appliquer de commande quand ce
n'est pas nécessaire. Les forces d’'impact estimées seront incluses dans les conditions de
transition. Tout en gardant une architecture de commande hybride, il serait intéressant de
développer des commandes plus évoluées et plus robustes que le PID comme par exemple
les modes glissants ou la commande H,.
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Annexe

.1 Capteurs de charge pour pesage embarqué

Les matériaux soumis & des forces externes subissent des déformations et engendrent
des efforts internes appelés contraintes. La relation entre la contrainte et la déformation
est étudiée en résistance des matériaux.

1.1 Jauges de déformation

La déformation est le rapport de la variation d’une dimension Af par rapport & valeur

initiale £ de cette dimension, elle est généralement notée ¢ = la contrainte, qui est

E )
associée, est une force par unité de section o = g , €lle est mesurée en unités de pression.
Dans le domaine d’élasticité, le matériau reprend sa forme initiale lorsque 1’on annule la
sollicitation. De méme pour une petite sollicitation la variation est linéaire et la déforma-
tion est proportionnelle a la contrainte : ¢ = Fe. E est appelé module de Young qui est
spécifique au matériau (exemple Pacier : F = 220.10°N/m?), cette égalité est connue sous
le nom de loi de Hooke.

Les jauges de déformation ou extensometres permettent de mesurer la variation de leur
propre déformation qui est en principe égale a celle de la structure ou elles sont collées.

Le principe des capteurs a jauges résistives est de mesurer la déformation en la tradui-
sant en variation de la résistance. Les domaines de variation s’étendent de 1075 & 2.1071,
la limite inférieure est due aux bruits dans le circuit électrique et la limite supérieure est
régie par 1’élasticité de la jauge et de la matiére de fixation.

La jauge est constituée d’un conducteur filiforme. La résistance de la jauge est donnée
par R = pnf/s avec p est la résistivité du conducteur, s sa section, nf sa longueur, avec

£ la longueur d'un brin et n leur nombre (généralement jusqu'a 20). La variation relative

A Al A A
de la résistance de la jauge est donnée par : _R1_2_ =7~ TS + 7’0

As
La déformation longitudinale est proportionnelle a la déformation transversale - =

AL
—2— avec v coefficient de Poisson voisin de 0.3.

£
De méme la résistivité du fil est liée & la variation de sont volume % = (C A—J/—— avec C
A AL AR AL
constante de Bridgman d’ou TP = C(1-2v)) v On déduit : = = KT ou K est

appelé facteur de jauge.

Les jauges sont ensuite connectées en pont de Wheatstone suivant des montages de
type pont a une seule jauge, pont & deux jauges et pont & quatre jauges.
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1.2 Extensomeétre a corde vibrante

Ce capteur est utilisé pour des mesures de déformation des ouvrages d’art en génie civil.
Il est constitué d’une corde en acier tendue entre deux supports fixés dans la structure
dont on étudie la déformation.

La déformation de la structure engendre une tension sur le cible et donc une variation
de la fréquence N de ses vibrations. La mesure de la déformation se fait & partir cette
fréquence N de la corde.

Ce capteur présente l'avantage d’étre robuste aux environnements hostiles tels que
I’humidité. De méme la mesure est liée a la fréquence du signal d’oit une immunité vis-a-
vis des bruits de mesure.

La fréquence fondamentale d’une corde tendue de longueur ¢ et soumise & une force F'
est donnée par :

1 |F
=55\ 2 (1)

ou s est la section de la corde et d sa masse volumique.
oy : F . AL Al
Soumise & une contrainte ¢ = —, la corde aura un allongement relatif 7 tel que - =
s
1
—0o
La corde est & 'origine tendue avec un allongement initial Ady. Soit Ny la fréquence

correspondant & cet allongement TO = KN§.

La déformation de la structure entraine un allongement total A¢; de la corde dont la

A
fréquence se voit modifiée Tl = K N2

L’allongement de la corde issu de la déformation est donné par Al = Afl; — Al

d’olt — = K (N2 — N2). K et Ny sont connus, il suffit de mesurer N; pour connaitre la

déformation de la structure.

La corde vibre & une fréquence N devant une bobine électrique modifiant périodi-
quement la réluctance et induisant un signal électrique de méme fréquence. Le signal est
amplifié puis appliqué & une bobine excitatrice qui permet d’entretenir 1’oscillation. La
fréquence N est mesurée par un fréquencemetre.
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2

Classes d’exctitude OIML

Type de mesure

Classe d’exac

titude

A(5) | B(10) | C(15) | D(25) | E(25)
Essicux simples (ES) <8Y% | <15% | <20% | <30% | 30%
Essieux simples groupe (ESG) | <10% | <20% | <25% | <35% 35%
Groupe d’essieux (GE) <79 | <13% | <18% | <28% 28%
Poids total <5% | <10% | <15% | <25% 25%

Classe d’exactitude sur les charges définie dans la norme NF P

99 300

Tvpe de mesure Classe d’exactitude
A(5) | B+(7) | B(10) | C(15) | D+(20)
Essicux simples (ES) <8% | <11% | <15% | <20% 25%
Essicux simples groupe (ESG) | <10% | <14% | <20% | <25% 30%
Groupe d’essieux (GE) <T% <10% | <13% | <18% 23%
Poids total <5% <7% <10% | <15% 20%
Type de mesure Classe d’exactitude
E [ E(30) | E(35) | E(40) | E(45)
Essieux simples (ES) 307 | <36% | <42% | <48% 54%
Essieux simples groupe (ESG) | 35% | <419 | <47% | <5B3% | 59%
Groupe d'essienx (GE) 28% | <33% | <39% | <d44% 49%
Poids total 25% | <30% | <35% | <40% 45%

(lasse d'exactitude :

spécifications européennes




Bibliotheque, Universitalre. de. Valenciennes |

J'lllllilﬂllllllillﬁlﬂ MO0 II!IIIIIIII

Bl 00900763




