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RESUMO

PAULA, Fabiano H., Influência da Assimetria da Curva de Amortecimento do

Sistema de Suspensão Automotiva para Modelos com “1/4 de Veículos”,

Faculdade de Engenharia de Ilha Solteira, Universidade Estadual Paulista, 2003, 111 p.

Dissertação de Mestrado.

Este trabalho utiliza o modelo com “1/4 de veículo” para se estudar o conforto dos seus

ocupantes. Para isto são modelados dois sistemas de suspensão passiva. Um sistema é feito para

se estudar as constantes envolvidas no modelo com considerações normais de operação e com

condições de desgastes ou avarias dos componentes do conjunto da suspensão do veículo. Estas

avarias levam em conta os desgastes nos absorvedores de choque, na rigidez da mola e nos

pneus. Outro sistema é modelado para se verificar a não linearidade do coeficiente de

amortecimento do amortecedor no conjunto da suspensão, pois a maioria das análises que
envolvem a dinâmica dos veículos de passeio nas estradas, em relação ao conforto, considera

propriedades simétricas de amortecimento e despreza as contribuições devido à assimetria e
histerese da mola. O efeito do amortecimento assimétrico na carroceria é investigado pela análise

do modelo com dois graus de liberdade. O amortecimento da suspensão é representado pelas

características assimétricas de força­velocidade para compressão e retorno do amortecedor. À

análise é feita a partir do deslocamento com excitação harmônica e os resultados são

apresentados para se aumentar o conhecimento do mecanismo associado à mudança de

inclinação da reta que representa o coeficiente de absorção de choque do amortecedor. Os

programas computacionais para tais estudos são descritos e anexados ao trabalho. Alem destas

análises é feita uma revisão de alguns trabalhos que tratam do conforto e das dinâmicas
envolvidas em veículos.

Palavras­chave: Assimetria da curva de amortecimento, Modelo com “1/4 de veículo”,

Dinâmica veicular, suspensão passiva.
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ABSTRACT

PAULA, Fabiano H, Influence of damping curve asymmetry in automotive suspension

system for “a quarter car model”, Faculdade de Engenharia de Ilha Solteira,
Universidade Estadual Paulista, 2003, 111 p. Dissertação de Mestrado.

This work uses a “quarter­car model” to study the vehicle driving comfort. For this
purpose two systems of passive suspension are modeled. One system is made to study the
involved constants in the model for normal operation and for damage or fault conditions of the

suspension components. These damages take into account the wear in the shock absorbers, in the
spring stiffness and in the tires. Another system is modeled to verify the suspension damper

asymmetry on comfort because most of the analyses that are involved in the vehicles dynamics
in highways consider symmetrical properties in compression and rebound and assume negligible

contributions due to asymmetry and hysteresis of spring. The effect of asymmetric damping on

the sprung mass position is investigated through analysis of two­degrees­of­freedom quarter­car
model. The suspension damping is represented by the asymmetric characteristics of force­
velocity in compression and rebound. The analysis is performed under harmonic displacement

excitation and the results are presented to enhance the knowledge of the mechanism associated

with downward shifting of the sprung mass. The programs for such studies are described and

enclosed to the work. Besides these analyses it is made a revision of some works involving

comfort and vehicle dynamics.

Keywords: Damping curve asymmetry, Quarter car model, Vehicle dynamic, Passive
suspension.
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CAPÍTULO 1

1. INTRODUÇÃO

Há muitos séculos o Homem vem se defrontando com problemas de transporte terrestre,

Nos primórdios da raça humana uma das grandes evoluções dos ascendentes do Homem foi a

domesticação de alguns animais. Alguns destes animais vieram a ser utilizados nos transportes

de pessoas ou cargas, já necessários naquela época. A utilização destes animais para o transporte

tornou as viagens mais rápidas e menos cansativas, da mesma forma que diminuiu os esforços e
o to
RATEaumentou as quantidades transportadas.

voe

.
U

Outra grande evolução pré­histórica: foia invenção da roda. Com este invento foi possível
a construção dos primeiros veículos de tração animal. Embora haja um grande período de tempo

entre o início da utilização dos primeiros veículos de tração animal e os dias atuais é possível

ainda encontrar locais onde utilizam­se animais (cavalos, Ihama, camelos e etc.) como meio de

força para o transporte.

Muitos séculos após o início da utilização dos primeiros veículos de tração animal, os

esforços humanos foram dirigidos à construção de veículos que não dependessem deste tipo de

tração. Com a invenção da máquina a vapor no século XVHI, ocorreu sua instalação em

veículos. Em 1771 um triciclo a vapor foi o primeiro a ser construído na França. Esse triciclo

iniciou um processo que não se interrompeu mais, isto é, a produção de automóveis (veículos

com propulsão própria) (YOSHIMURA e SUGIMOTO, 1990 e YVE, BUTSUEN e HEDRICK,

1989).

A partir deste momento houve uma separação entre veículos com restrição de movimento

(locomotivas) e os veículos com liberdade de movimento que deram origem aos atuais

automóveis,
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Inúmeras foram as conquistas nessa época, porém a produção de veículos automotores

veio a atingir grande significância somente no final do século seguinte, com a criação e

aperfeiçoamento dos motores de combustão interna (RAGHAVAN, 1996).

No final da primeira década do século XX, quando já se produzia uma quantidade

razoável de veículos, Henry Ford, lançou e aperfeiçoou a primeira linha de montagem em série.

Esta linha utilizava o conceito de que cada funcionário era responsável por um trabalho. O

primeiro veículo a ser produzido foi o “Ford T” (http://www.ford.com, 03/2003).

Figura 1.1 Primeiro veículo produzido em série numa linha de montagem (Ford T)

(http://www.ford.com, 03/2003).

A evolução do conhecimento humano nas áreas de interesse da indústria automobilística

viabilizou aos automóveis constantes evoluções (LUNDSTRÔM e HOLMLUND, 1998). Desde

então, os pesquisadores ligados a produção de automóveis vêm buscando um aperfeiçoamento

dos modos de produção, materiais a serem utilizados, combustíveis, estética, aerodinâmica,

segurança e conforto dos ocupantes do automóvel.

No início do século XX não havia grandes preocupações ou mesmo tecnologia para o

desenvolvimento de automóveis com considerável conforto e segurança. Desde então a evolução

foi muito grande. Considerando somente as últimas três décadas deste século novas tecnologias
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surgiram para estas áreas como, sistema de freio ABS (Anti­lock Block System), Air Bags,

Controle de Tração e Controle Ativo da Suspensão (ANDO e SUZUKI, 1996).

Os estudos acerca do conforto humano em um automóvel envolvem alguns elementos do

próprio automóvel. Estes elementos são, o pneu, a suspensão, a estrutura e os bancos

(FERRARESE, PADOVESE e COSTA, 1999).

O elemento estrutura envolve variantes muito complexas em um mesmo veículo. Neste

elemento devem levar­se em conta a geometria do projeto e as tensões transmitidas por ela até

chegar ao banco. Como elemento estrutural ela também tem uma capacidade de absorver energia

de vibração. O estudo da capacidade de transmissão e absorção de energia de vibração podem ser

feito usando técnicas de elementos finitos (SHI Y., HUA H. AND SOL H,, 2003).

Os bancos dos ocupantes são elementos que estão em contato com o usuário e com a

estrutura. Eles proporcionam conforto e absorvem também parte das vibrações que chegam a ele.

Sua influência é mínima e sua análise pode ser descartada para fins práticos.

Todos os estudos sobre o conforto de veículos ficam concentrados no sistema de

suspensão do mesmo. Há vários estudos do sistema de suspensão para analisar o conforto de

veículos que usam o modelo “um quarto de veículo”. Neste modelo supõe­se que a massa do

veículo está dividida em quatro partes iguais sobre as rodas. Com este modelo RAO e

PRAHLAD (1997) tentam demonstrar a aplicabilidade de controladores por Lógica Fuzzy em

sistemas de suspensão ativa, ROH e PARK, (1999) criam um modelo que visualiza a

irregularidade da pista e tenta corrigir o efeito na suspensão antes da roda passar por este,

NOZAKI e INAGAKI (1999) medem a força de amortecimento e a constante de mola de um

veículo.

Seguindo este tipo de modelo de “1/4 de veículo” neste trabalho é modelado dois

sistemas:
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a) Um sistema de suspensão passiva para se estudar as constantes envolvidas no

modelo;

b) Um sistema de suspensão passiva que leva em conta a assimetria do amortecimento.

Para o primeiro caso é feito um programa computacional que simula “1/4 de veículo” e

dá a resposta do sistema no tempo para várias condições de desgastes dos elementos que

compõem a suspensão e um programa para se determinar o coeficiente de amortecimento do

pneu conhecendo­se as outras variáveis do sistema de suspensão.

Para o segundo caso é feito um programa computacional para mostrar a influência da

assimetria do absorvedor de choque da suspensão durante a compressão e o alongamento do

mesmo.

1.1. Objetivos do Trabalho

O objetivo deste trabalho é mostrar como pode ser feita a modelagem da suspensão de um

veículo levando­se em consideração apenas “1/4” deste. Para isto, é levada em consideração

apenas a dinâmica vertical do veículo, sem se preocupar com curvas e acelerações que o mesmo

possa apresentar, Para o estudo de tal sistema é feito um programa no software "MatLab"

baseado na teoria de controle usando o modelo de espaço de estado que fornece as respostas do

sistema no tempo. A influência da calibração do pneu na resposta de uma suspensão, assim como

danos em partes desta é analisada levando­se em consideração as respostas fornecidas ao se

simular a passagem por um obstáculo. Outro objetivo é fazer um modelagem para se estudar a

influência da assimetria do absorvedor de choque do sistema de suspensão, fato este desprezado

em muitos estudos de sistemas de “1/4 de veículo”.
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CAPÍTULO 2

2 REVISÃO BIBLIOGRÁFICA

2.1. Efeitos Das Vibrações

O fenômeno da vibração é onipresente, muito encontrado na natureza e nas invenções

humanas sendo que na maioria das vezes é um fenômeno não desejável. A vibração pode causar

ruídos excessivos em estruturas como a de um ventilador e desconforto quando a estrutura está

em contato com o corpo humano. Tanto o problema do ruído como o problema do desconforto é

muito prejudicial, mas nem tanto quanto o problema das frequências naturais

(MEIROVITCH, 2000).

Ao impor a um sistema uma força inicial e logo após retirá­la (impulso) o corpo

responderá com um movimento oscilatório numa freqilência de oscilação chamada “frequência

natural” que é uma propriedade do sistema dinâmico estabelecida pela distribuição de massa e

rigidez (THOMSON, 1988). A quantidade de frequências naturais dependerá do número de

graus de liberdade do sistema. No caso do sistema sendo excitado por uma força externa ele

responderá de acordo com a freqilência de excitação.

Quando a frequência de excitação se aproxima de uma freqiiência natural do sistema, há

um aumento nas amplitudes de oscilação. Geralmente, este aumento das amplitudes de vibração

do sistema é muito prejudicial podendo até levar o sistema ao colapso.

Os motoristas, especialmente os de ônibus e de caminhão, estão expostos a vibração WBY

(Whole­body vibration). O principal efeito da vibração WBW está na degradação do conforto e

no mal estar com o trabalho desenvolvido, na debilitação da saúde e na ocorrência de doenças
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dos trabalhadores. A resposta do corpo à vibração WBVYV é um fenômeno muito complexo. A

combinação dos efeitos pode ocorrer simultaneamente, mas também um efeito pode contribuir

com o surgimento de outro. Durante a exposição à vibração WBY há muitos fatores fisiológicos,

psicológicos e físicos que influenciam os efeitos indesejáveis no corpo. Fatores tais como a

susceptibilidade individual, a constituição corpórea e a postura também são relevantes para o

desenvolvimento dos problemas. Estes problemas ainda são função da frequência, direção,

magnitude e duração da vibração.

A transmissão de vibração difere de indivíduo para indivíduo. Em um veículo a

transmissão também depende das características dos bancos que recebem as vibrações e as

transmitem aos ocupantes. Vibrações com fregiiências de até 12 Hz afetam todo o organismo do

corpo humano, enquanto que vibrações acima de 12 Hz terão somente um efeito local. Bancos

com amortecimento de vibrações e ergonomia correta no interior do veículo podem reduzir os

problemas das vibrações (Y VE et al., 1989, 2).

Movimentos cíclicos de baixas frequências, 2 a 20 Hz, causados pelos pneus batendo na

pista de rodagem podem causar ressonância no corpo humano. Em uma estrada de terra, por

exemplo, uma amplitude alta nas baixas frequências (entre 0,5 e 10 Hz) é transmitida para o

banco e podem afetar a saúde do condutor se este for exposto a longos períodos

(MAGNUSSON et al. apud HOSTENS e RAMON, 2003).

Uma hora de exposição a esta condição pode causar fadiga muscular e fazer os ocupantes

dos veículos mais suscetíveis a doenças.

Quando comparados com outras profissões os motoristas profissionais têm

aproximadamente 10% mais problemas de dores lombares.

HOSTENS e RAMON, (2003) compararam diferentes situações através da densidade

espectral dos dados obtidos de uma cabine em aceleração. Com estes resultados eles

descreveram a distribuição de energia numa faixa de frequência de interesse (0­25 Hz). Para isto
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usaram filtros W;(f) para os três graus de liberdade, como proposto pela British Standard BS

684] que possui o seu equivalente ISO 2631, filtraram todas as frequências da cabine em

aceleração que pouco contribuíam ( abaixo de 2 Hz e acima de 10 Hz) para o desconforto e

consideraram as freqiilências que contribuíam bastante para o desconforto. A fig. 2.1 ilustra o

fato. Os dados coletados foram convertidos em valores de conforto utilizando o valor rms e os
valores dos dados de vibração (VDV) conforme equações 2.1 e 2.2.

rms=[2EX0]

VDY fExr0]

FF

|
|
|

2 4 6 8 10 12 14 16 18 20 22 24 26 28 30
Freqiiência (Hz)

Figura 2.1 ­ Magnitude de vibração num corpo humano em função da freqiiência, levando­

se em consideração o efeito da vibração vertical
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Nas equações acima T; é o período de tempo, N é o número de pontos para um período e

x(1) é a amplitude da frequência coletada.

Estes autores concluíram que o conforto é uma combinação da velocidade do veículo e da

superfície da pista de rodagem; que em estradas “off road”, quando a mais de 20 Km/h, uma

quantidade significativa de energia é transmitida para a cabine numa faixa de frequência que vai

de 1,5 a 3,5 Hz e previram que no futuro será necessário dar mais atenção aos valores das

amplitudes para baixas frequências (0,5 — 5 Hz) para preservar a saúde dos motoristas.

2,2. Tipos De Suspensão

As suspensões podem ser do tipo independente (cada roda funciona isoladamente), semi­

independente, de eixo rígido, hidropneumáticas, tipo Mc Pherson, multilink ou de braços

múltiplos.

2.2.1. Suspensão independente

Tipo de suspensão em que não existe qualquer ligação mecânica entre as duas rodas de

um mesmo eixo. E conhecida como suspensão independente e é largamente utilizada nos

veículos de passeio. Um típico sistema de suspensão independente é constituído por um

mecanismo que conecta o chassis do veículo ao cubo da roda (bandeja), uma mola helicoidal e

um amortecedor. Este mecanismo tem como função determinar a geometria do movimento da

roda durante as ações das irregularidades e resistir às forças e momentos da suspensão durante as

acelerações e desacelerações (RAGHAVAN, 1996).
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Figura 2.2. Suspensão independente (site: http://www.suspensao.com.bry/, Janeiro de 2003)

O exemplo mais simples de suspensão independente é a do tipo “Mc Pherson” que

contém um braço inferior ligado ao conjunto telescópico formado pelo amortecedor e mola.

Figura 2.3. Sistema dianteiro de suspensão do tipo “Mc Pherson” (site:

http://www.xl.pt/aut/autopedia, Janeiro de 2003).
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Fixação na ll?'
carroceria

DU
Amortecedor

Cubo da Roda

rá
==

Fixação na
carroceria BB | Pivô

O Ee————

Figura 2.4. Esquema de uma suspensão passiva do tipo Mc Pherson.

2.2.2. Suspensão de eixo rígido

Tipo de suspensão em que as duas rodas do mesmo eixo (normalmente o eixo traseiro) se

encontram rigidamente ligadas por este. Este tipo de suspensão prima pela simplicidade e baixo

custo, mas compromete largamente o conforto e as potencialidades dinâmicas de um veículo.
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Figura 2.5. Exemplo de suspensão de eixo rígido (site: http://www.xl.pt/aut/autopedia,

Janeiro de 2003),

2.2.3. Suspensão hidropneumática

Tipo de suspensão que utiliza êmbolos e cilindros hidráulicos como elementos de

absorção das irregularidades. Encontra­se nesse tipo de suspensão também um elemento gerador

de pressão (bomba hidráulica) que fornece a pressão para o sistema de suspensão.

2.2.4. Suspensão Multilink

Denominação dada a qualquer suspensão que apresente mais do que uma ligação (braço)

entre o chassis e o conjunto cubo e roda.
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Figura 2.6. Suspensão do tipo multilink (site: http://www.xl.pt/aut/autopedia, Janeiro de

2003).

2.3. Conforto de Direção de um Veículo

Um veículo sofre ações de vários tipos de forças que causam vibrações e que compõem a

dinâmica do mesmo. Esta dinâmica é classificada em Longitudinal, Lateral e Vertical

(DOHRMANN, C,, R., 1998).

2.3.1. Dinâmica Longitudinal

Considerando um veículo como um corpo rígido que se move por uma pista horizontal

ideal, em cada eixo as forças nos pontos de contatos serão combinadas em forças normal e

longitudinal.
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Figura 2.7 ­ Forças em um veículo para estudo da dinâmica longitudinal

Se as forças aerodinâmicas forem desprezadas, as equações de movimento no plano xz

podem ser escritas como:

mi=F, +F,

0=F,,+F,, ­mg

0=F, a ­F, az +|F, +Fy)

na qual v indica a aceleração do veículo, m é a massa do veículo, a, +a, é a distância

longitudinal entre rodas e “h” é a altura do centro de gravidade.

Este sistema de três equações apresenta quatro forças desconhecidas F,x Ex FZ e F.zo *

Mas se inserirmos a eq. (2.4) em (2.5) poderemos eliminar duas incógnitas

0=F,a —­Fz7,a7 + mvh
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As equações (2.4) e (2.6) podem agora ser resolvidas

a h vv»Fa =". =. “ata |
1 2 1 28

h ­F, =ms| ­ + |a, +a, aq+a£g

O peso do veículo “mg” é distribuído ao longo dos eixos de acordo com a posição do

centro de gravidade. Na aceleração v > 0, o eixo frontal é aliviado. O eixo traseiro é aliviado na

desaceleração v <0.

2.3.2 Dinâmica Lateral

O ângulo de esterçamento necessário das rodas frontais de um veículo pode ser

conseguido através do modelo esquematizado na fig. 2.8
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Figura 2.8 ­ Geometria de esterçamento de Ackermann para um veículo de dois eixos

Em movimentos lentos o “lay out” do sistema de esterçamento é feito de acordo com a

geometria de Ackermann. Com um ângulo de esterçamento dado , por exemplo 575 a distância

longitudinal entre rodas “a” estabelece o raio da curva de acordo com:

Para a segunda roda tem­se:

Ab
AVAVAY

1 2 3 4 5 6 7 unesp ”“. 12 13 14 15 16 17 18



com “bh” sendo a distância lateral entre rodas do veículo. Combinando a eq. (2.9) e (2.10) obtém­

se

gl),ou tg(s5 262)
—A+b 14 1e(618(62) a 2)

A aproximação de Ackermann pode também ser usada para se calcular o espaço
necessário para virar um veículo durante o esterçamento conforme fig. 2.9

Figura 2.9 ­ Espaço necessário para esterçamento

Ab
AVAVAY

1 2 3 4 5 6 7 unesp ”“. 12 13 14 15 16 17 18



Se as rodas frontais de um veículo de dois eixos são esterçadas de acordo com a

geometria de Ackermann o ponto de saída da frente do veículo atinge o máximo raio “Rmax/€ O

ponto do lado interno do veículo localizado no eixo traseiro atinge o mínimo raio “Rmin( RILL,

2003). Obtém­se assim:

Rihax = (Rmin +6)* +(a+f)º

“Ff” é à distância da frente do veículo ao eixo frontal. Aqui, o espaço necessário

AR = Rrnax  Rinin = (Rain + 5)? +(a + 1)? — Rmin

pode ser calculado como função do raio de giro Rm.

O espaço necessário AR para virar um carro ("car") típico de passageiro e para virar um

ônibus ("bus") pode ser visto na fig. 2.10 em função do raio mínimo de giro.

I H Í T

mm Dus: a=6,25 m, b=2.50 m, f=2.25 m

N car: a=2.50 m, b=1.60 m, f=1.00 m

20 30
Brain Em)

Figura 2.10 ­ Espaço necessário para virar um carro ("car") típico de passageiro e um
ônibus ("bus ")(RILL, 2003).
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2.3.3 Dinâmica Vertical

O conforto de um veículo é sentido pelos ocupantes do mesmo. Uma maneira de tornar

este critério objetivo é criar um modelo que descreva a dinâmica vertical deste veículo. Isto é

feito através do sistema de suspensão. O registro das amplitudes e acelerações de vibração da

carroceria são parâmetros mensuráveis do conforto sentido por estes ocupantes (RILL, 2003).

A função da suspensão de um automóvel é garantir conforto, boa condução e segurança

numa viagem qualquer. Assim sendo, deve isolar o habitáculo (carroceria, compartimento dos

passageiros) dos efeitos das irregularidades do piso de rodagem, manter uma condição de

conforto durante os momentos de aceleração e transmitir uma sensação de confiança ao

motorista (RAGHAVAN, 1996).

Os parâmetros envolvidos na constituição desta suspensão são considerados por muitos

autores constantes, ou seja, os coeficientes de rigidez (&) e de amortecimento (c) não variam.

Os estudos de conforto são efetuados, geralmente, em modelos de “1/4 de veículo”. Este

modelo considera que o peso do veículo é dividido em quatro partes iguais entre as rodas do

mesmo. Assim é possível concentrar os estudos em apenas uma das quatro suspensões.

Como em um veículo a massa “m” da roda­pneu é muito menor que a massa “M” da

carroceria, alguns trabalhos não consideram o efeito “mola­amortecedor” que o sistema roda­

pneu exerce ao se modelar a primeira equação do sistema mostrado na fig. 2.11 e representado

pelas equações 2.14 e 2.15.

mo xo +C7Xo +kax7 =C7Xg +koXg
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mx +C29X] +(4h +ka)Wu =khxo

LL LES LELEO LO,
k2 C2

| x

| x

Figura 2.11 ­ Modelo simples para se encontrar as equações de movimento vertical de um
veículo

Aqui x7 e x; são os movimentos verticais da carroceria e da roda­pneu, respectivamente.

k2 e c2 descrevem a constante de rigidez da mola e absorvedor de choque do amortecedor e k,

descreve a rigidez vertical do pneu. O amortecimento do pneu é desconsiderado.

Para uma mola com característica linear a deflexão é calculada por

Para suspensão convencional, sem regulagem de nível, a variação de carga

ma > Ma + Am>z faz com que a deflexão mude de fo > /1q +A/ .Por analogia à eq. 2.16) a

deflexão adicional será:
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Se para a máxima variação de carga Am>max à deflexão adicional da mola for limitada

por Afmax > O coeficiente de rigidez da mola da suspensão pode ser estimado por

Afmax

Num modelo idealizado os lados direitos das equações (2.14) e (2.15) tornam­se zero pois

x9=0 e i9=0O no instante f=0. Assim as equações diferenciais de segunda ordem ficam

homogênias e podem ser escritas como:

X+2&+oçx=0 (2.19)

As constantes de amortecimento ó e a frequência circular natural Àmop podem ser

determinadas comparando­se as equações (2.19) com (2.14) e (2.15) de acordo com a tabela 2.1.

Com

a eq. (2.19) fica

[12 +24 +02 ).5e% =o
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TABELA 2.1. Constante de amortecimento e freqiiência natural não amortecida

Constante de Frequência Natural
Movimento Equação Diferencial

Amortecimento não Amortecida

[25, = 2 kh
e 2m», So m>

mao +C7X2 +hkaX7 =0

ó, = Cc o? —ho +hRoda­Pne mx, +eoXx1 +(ha +Ao dy =O =u 11 2*1 (hi 2)
2m m m,

que leva a

1 +264+ oi =0

cuja solução é

AM,2 =­6 +, 6? oi

Para 6º > oi , as raízes À, 5 são reais e; com ó > O as raízes são negativas, 417 <O.

No tempo1 = 0, x=x7 e x=0.

Para 6º < oi as raízes serão complexas

A1,2 =­ôÔ + idos —S?

Para ó2 wi teremos
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=,

que, com relação à estabilidade, descreve um comportamento ótimo do sistema.

Os parâmetros do amortecedor podem agora ser calculados de acordo com a tabela 2.1.

je(02 dear =2mMm, ma? kam>

que é o coeficiente de amortecimento ideal para a vibração da carroceria, e

(c2 Lideal, =2m

que é o coeficiente ideal para a vibração da roda.

A fig. 2.12 mostra o tempo de resposta de um sistema oscilador, para um distúrbio inicial,

que representa a solução da eq. (2.19). O sistema foi inicializado com velocidade x(t = o0)= O e

com deslocamento x(t =0)=0. Se o coeficiente de amortecimento ó é aumentado o sistema se

aproxima da posição estável x; = O cada vez mais rápido.

Chamando as diferenças da posição do estado estável como erros e (1)= x(D=XG,

permite que se obtenha a qualidade da vibração. O erro global é calculado por:
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onde o tempo fz tem que ser escolhido apropriadamente. Se o erro geral torna­se mínimo

e— minimo

o sistema se aproxima da posição de estado estável o mais rápido possível.

Figura 2.12 ­ Vibração amortecida

Para se julgar o conforto e a segurança de direção são utilizadas os valores x; e X5 e o

comportamento do sistema será ideal se os parâmetros ma, mi, C2, k2 e k, resultatem das

necessidades de conforto

=tre&= Í (e%y + (g2x2)? ” — mínimo
=0
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e segurança

E

(hx,.dt > mínimo

com os fatores g, e g2, aceleração e deflexão respectivamente, computados diferentemente. Na

eq. (2.14) do movimento da carroceria temos os termos max, e k»x». Com gy =m, e g2 =k,

pode­se obter os fatores que se ajustam ao sistema.

A integral das equações (2.30) e (2.31) podem, para fr ­>co serem resolvidas

analiticamente. Obtém­se:

k k2 =x? 12 524282oº m, 2 my, C7

2 2,21 mE&6L =X: ki — + —Gs hl Í 1 +h a

Pequena rigidez da suspensão da carroceria À, > O ou valores elevados para a massa

ma, — co, diminui o valor dado pela eq. (2.32), fez.> o) que significa um alto conforto de
direção.

2 3 4 5 6 7
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Porém uma massa de elevado valor não é econômico em um veículo e o valor da rigidez

não pode ser reduzido arbitrariamente pois as variações da carga causariam grandes mudanças na

deflexão estática.

Para valores fixos de k, e m2 o amortecedor pode ser projetado de maneira que minimize

a eq. (2.32). A condição necessária para um mínimo é:

2
dE€G 22h11 bh,
Dc 20 m> 2 m> ”

2

o parâmetro ideal do coeficiente do absorvedor de choque é:

(02 );deas, =[2k2m,

que garante um melhor conforto.

Valores baixos da rigidez da roda kh, >O, faz com que a eq. (2.33) fique com valor

baixo e assim reduz a variação dinâmica de carga na roda. Porém a rigidez do pneu não pode ser

reduzido arbitrariamente pois causaria grandes deformações deste. Massas do sistema roda­pneu

com valores baixos my —>O e / ou coeficientes do absorvedor de choque com valores altos

ka — O também reduz o valor da eq. (2.33). O uso de rodas de ligas de metais leves faz com que

o peso do sistema roda­pneu diminua e a segurança aumente.

Com valores fixos de k», ki e mi, o amortecedor pode também ser projetado para

minimizar a eq. (2.33). Da condição necessária para o mínimo da equação:
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ko + h [6]

2

0 Gs 221 1 m .
Oc7, o 2

o parâmetro ótimo do coeficiente do absorvedor de choque do amortecedor será:

(02 idea, = (k2 + ham

que garante ótima segurança (RILL, 2003).

2.4. Suspensão Ativa

O Sistema de suspensão ativa é formado por elementos sensores, atuadores, unidade de

processamento e os demais elementos de uma suspensão passiva.

Este sistema utiliza inúmeros sensores que monitoram desde a aceleração do veículo até a

altura da carroceria em relação ao plano de rodagem. As informações captadas são transferidas a

uma unidade de processamento onde se encontram as rotinas para geração do sinal de saída para

o atuador. O atuador consiste, geralmente, de um cilindro hidráulico contendo válvulas de

aberturas variáveis que limitam o fluxo de fluido para o cilindro. As válvulas são os elementos

que controlam o movimento ascendente e descendente do êmbolo. Desta forma o sinal de entrada

leva o sistema a corrigir as irregularidades do piso.

A utilização de controladores em suspensões automotivas nas competições data do início

da década de 1990, já com o grande desenvolvimento da indústria eletrônica dos

microprocessadores. O uso desta tecnologia em veículos fabricados em série se deu no início do
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ano 2001. Essa tecnologia fora chamada de ABC (Active Body Control — Controle Ativo da

Carroceria) e desenvolvida pela empresa alemã Sachs com apoio da montadora Mercedes Benz.

O sistema de suspensão ativa comporta­se como um sistema de banda larga, onde a

correção dá­se numa grande faixa de fregilências. A potência consumida nesse sistema é alta.

Na fig. 2.13 é apresentado um modelo esquemático simplificado deste sistema.

Massa de
1/4 do carro

Rigidez da Suspensão . PD Atuador
Massa da NEAmortecimento da Suspensão

ão | jsuspensão

Rigidez do Pneu + Amortecimento do Pneu

Entrada

Ps dasirregularidades

Figura 2.13 Modelagem simplificada de um sistema ativo de suspensão.

2.4.1 Elementos Sensores

Neste sistema de suspensão existem os mais variados tipos de sensores. No caso do

sistema desenvolvido pela Sachs, existem treze sensores espalhados pelo veículo.

Numa pista reta (sem curvas) o elemento de maior importância é o sensor que mapeia a

superfície do piso de rodagem. A partir deste sinal é que o sistema toma a decisão de compensar

ou não as irregularidades. Os tipos mais encontrados são os de ultra­som e lasers.
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Trabalhando em conjunto existe um sensor de velocidade, que determinará o tempo

necessário para que o sistema responda àquela irregularidade detectada.

Outro elemento de importância é o sensor de altura, que a todo momento estará medindo

a altura da carroceria em relação ao solo. Dependendo da velocidade e das condições da pista a

unidade de processamento poderá aumentar ou diminuir a distância entre a carroceria e o solo.

Também outro elemento de sensoriamento com grande importância para o sistema é o

sensor que mede a deformação da mola.

2.4.2 Atuador

O elemento atuante no sistema de suspensão ativa geralmente é composto de um cilindro

hidráulico com êmbolo que se desloca em dois sentidos, e duas válvulas de abertura variável que

controlam a entrada e saída de fluido no cilindro.

Se a força exercida pelo atuador é no sentido de aumentar a distância entre a carroceria e

o solo, a primeira válvula aumenta a abertura e a segunda reduz a abertura para a passagem do

fluido. Do contrário a primeira reduz a abertura e a segunda aumenta a abertura para a passagem

do fluido.

A abertura da válvula que controla a entrada e saída de fluido no cilindro é determinada

pela unidade de processamento do sistema ativo da suspensão.

2.4.3 Unidade de Processamento
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A unidade de processamento é um microprocessador com uma rotina programada

internamente e responsável pela leitura dos dados provindos dos sensores, pelo processamento e

pela geração dos dados de saída.

Nela é que o sistema interage com a pista de rodagem. Decisões podem ser tomadas de

acordo com o tipo de piso, velocidade, nível de rigidez da suspensão, dentre outras. O sistema

identifica acelerações (arrancadas) e curvas, corrigindo­as e garantindo segurança e conforto aos

ocupantes do veículo.

Tanto o sinal de entrada como o sinal de saída é amplificado e convertido em digital, no

caso do sinal de entrada e, em analógico, para o sinal de saída.

2.4.4. Princípio de Funcionamento

O funcionamento do conjunto baseia­se na leitura instantânea dos dados provenientes dos

sensores. No caso de uma reta, o sistema faz a leitura do sensor que mapeia o piso, dependendo

da velocidade do automóvel o sistema calcula o tempo para a futura reação do atuador.

Para os casos excepcionais como aceleração, o sistema identifica esta aceleração e evita

que a frente do veículo venha a levantar­se. No caso das frenagens ocorre ao contrário, o sistema

corrige a tendência que o veículo tem de levantar a traseira.

Outro caso excepcional ocorre quando o veículo entra em uma curva. À tendência natural

do veículo seria levantar o lado correspondente a menor distância do centro da curva e

comprimir o lado oposto. Novamente o sistema corrige e evita este efeito inercial.

No caso das irregularidades que o sistema desconsidera, o conjunto de suspensão ativa

age como uma suspensão passiva, trabalhando somente os elementos passivos (como molas,

amortecedores etc).
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2.5. Estudos Desenvolvidos Sobre Conforto de Veículos

Com o desenvolvimento da indústria automobilística vem sendo exigido cada vez mais

dos carros de luxo. Uma das exigências, que é tema de muitos estudos, é o desenvolvimento de

sistemas de suspensão ativa. Várias pesquisas estão sendo feitas. Estas envolvem desde Lógica

Fuzzy, até Algoritmo Genético (DU, H., et al., 2003; TRINDADE, M. A,, et al., 2000;

PASSARINI, L. C,, 2002; ARRAMED, A,, et al., 1992; BARBOSA, R. S., 1999; ELBEHEIRY,

E. M., 2000 and et al. 1996; FOO, E,, et al., 2000; KAWABLE, T,, et al., 1998; YOSHIMURA,

T,, et al., 2001; NAGAI, M,, et al., 1997).

Sistemas que contém sensores, que enxergam obstáculos a alguns metros adiante de onde

a roda do veículo vai passar, e enviam mensagem para suavizar o desconforto da vibração que

seria causada aos ocupantes do veículo, são temas de estudos.

VETTURI et al., (1996), apresentam o resultado de um estudo para dinâmica vertical

com um modelo de “1/2 veículo” isto é, duas rodas na mesma lateral do carro para um sistema de

suspensão semi­ativa e afirmam que é uma alternativa possível para um sistema ativo

completo.Neste modelo a força de amortecimento de cada suspensão é obtida ao se modular seus

fatores de amortecimento de acordo com as funções oportunas das variáveis de estado do

sistema. Isto permite alcançar vários objetivos com a suspensão ativa completa, sem a

necessidade de grande soma de energia. A fig. 2.14 apresenta o modelo proposto por estes

autores.
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Figura 2.14­ Modelo Mecânico do Veículo

São raros os casos que consideram “1/2 veículo” como modelo devido à complexidade do

modelagem.

À maioria dos estudos para análise do Sistema de Suspensão veicular envolve “1/4 de

veículo”. Estes modelos são bem aceitos pois se pode simular o efeito de uma curva brusca como

sendo uma carga adicionada ou retirada da carroceria do veículo.

Destes estudos a maioria considera os coeficientes envolvidos no sistema como sendo

constantes e lineares.

Na verdade os modelos propostos por tais autores são simplificados uma vez que o

amortecedor não possui uma curva de amortecimento linear simétrica em função da velocidade

de compressão ou tração do mesmo.

Ab
AVAVAY

cm 1 2 3 4 5 6 7 unesp ”“. 12 13 14 15 16 17 18



SCHIEHLEN e HU (2003) utilizaram um banco de ensaio (conforme esquematizado na

fig. 2.15) que permitia somente excitação senoidal em um sistema real de “1/4 de veículo”. Neste

banco de ensaio o amortecedor era utilizado como “hardware” e era excitado por um atuador

hidráulico. A força de amortecimento e o deslocamento eram medidos diretamente e

realimentado no sistema em tempo real. O processo de passagem por obstáculos era gerado

aleatoriamente usando um método de representação espectral modificado. Dos dados medidos, as

características do amortecedor eram identificadas usando o método clássico dos mínimos

quadrados e um método baseado na correlação.

Td
Modelo Simulado Controlador

>) D/A
5

­ AD fe

Conversor Digital Conversor Analógico
para Analógico para Divital

Figura 2.15 ­ Princípio da simulação proposta por SCHIEHLEN e HU (2003).

MINAKAWA «et al. (1999) desenvolveram um método para medição da força transmitida

da pista para os pneus. A observação do comportamento pneu­roda e da força de transmissão foi

feita através dos seis graus de liberdades no centro de gravidade deste sistema pneu­roda, das
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seis forças de inércia correspondentes a este e das seis componentes da força de transmissão

entre o sistema pneu­roda e carroceria. Estas medidas foram efetuadas usando instrumentos

atados ao veículo em movimento.

NOZAKI e INAGAKI (1998) desenvolveram um método para medição do coeficiente de

amortecimento e do coeficiente de rigidez da mola da suspensão com equipamentos montados

diretamente no veículo.

Através do esquema apresentado na fig. 2.16 estes autores modelaram o sistema,

obtiveram as equações (2.38) e (2.39) e executaram as medições como apresentado na fig. 2.17.

mx + h(n —x2)+ el, — x2)= Po sent;

maã2 +k2x2 ha —x2)­ ef —+2)=0O

bx) Ç

SUN 36 FIZ/ 77777171 TITITIVOT
AW

x, ; BR m, h sinot
O)
6)

f­ Í z K
k

GQ FTITITITITIZ
AW

Figura 2.16 ­ Modelo de “1/4 de veículo” proposto por NOZAKI e INAGAKI (1998).
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Sensor
“de deslocamento

Sensor de carga

Figura 2.17 — Montagem dos equipamento para coleta de dados.

O banco de ensaio mostrado na fig. 2.17 consiste de um sensor de deslocamento, um

sensor de carga e uma unidade de processamento. O sensor de carga é construído para detectar

somente movimentos verticais do pneu­roda. O sensor de deslocamento mede o deslocamento

relativo entre a carroceria e o pneu­roda.

Os valores medidos por estes sensores são processados aritmeticamente na unidade de

processamento.

O deslocamento relativo entre a carroceria e o pneu­roda é convertido em velocidade por

diferenciação. Foram tomadas medidas de velocidade relativas e força vertical entre a carroceria

e o pneu­roda no ponto onde o deslocamento relativo entre estes foi zero, quando a carroceria foi

posta para oscilar. Foram dados 7 ou 8 movimentos de sobe­desce à carroceria, aumentando a

intensidade de fraco a brusco. A unidade de processamento executa os cálculos e imprime os
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resultados. O coeficiente de rigidez da mola do amortecedor e a carga no pneu­roda também são

impressos.

BENDER, (1988) afirma que a performance da suspensão ativa pode ser melhorada se

houver um conhecimento da superfície de rodagem, isto é, se houver informação prévia para um

controle.

Com esta informação pode­se, por exemplo, preparar o veículo para a passagem do

mesmo por obstáculos ou depressões sem impactos severos, conforme ilustrado pela fig. 2.18

Massa do
veículo m,

kn Co, U e
Massa da

q Sensor de previsão

xAAft+Tp)

»

T Distância conhecida,£, —

Figura 2.18 ­ Modelo de "1/4 de veículo" com suspensão ativa que visualiza a pista a frente

Há duas maneiras possíveis de ser obter as informações necessárias. Uma é a utilização

de sensores que “visualizam” a pista antes do veículo passar por ela e outra que estima o perfil

da pista assumindo que os dados de entrada nas rodas traseiras são os mesmos pelos quais as

rodas dianteiras passaram, exceto pelo intervalo de tempo entre a passagem destas.

Em controle de suspensão de veículo não se pode medir todas as variáveis de estados por

razões práticas e assim as informações ficam incompletas. Todos os sinais medidos, incluindo o

sinal do sensor que visualisa adiante a pista de rodagem, contém ruídos contaminantes. Há a
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necessidade de filtrar os sinais (YOSHIMURA e EDOKORO, 1993; HAC, 1992; LOUAM et al,

1988).

LUNDSTROM e HOLMLUND, (1998) estudaram dois grupos de pessoas. Cada grupo

consistiu de 15 homens e 15 mulheres. Um grupo foi submetido à vibração no sentido vertical (z)

e outro no sentido horizontal (x,y).

Estes autores coletaram a idade de cada pessoa, o tipo de trabalho, tempo de trabalho,

estado geral de saúde, antecedentes e condições reais de exposição à vibração WBV (Whole­

body vibration), etc, conforme Tabela 2.2.

TABELA 2.2. Ensaios realizados por LUNDSTROM e HOLMLUND, (1998). Valores

médios da amostragem, Idade, Peso e Altura.

Mulheres (n= 15) — Homens(n=15) Todos (n = 30)
Direção Vertical

Idade 24 38 31

Peso 66 74 7O

Altura

Direção Horizontal

Idade

Peso

Altura

Eles submeteram estas pessoas a WBV na direção vertical (2­80Hz) e na horizontal

(1,13­80 Hz) e concluíram:

a) A variação individual da magnitude e da frequência na qual ocorre a máxima

absorção é grande em todas as direções particularmente para frequências abaixo de

10 Hz,
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b) A postura (ereto ou sentado­relaxado) tem significativa influência no efeito da

vibração no corpo,

Geralmente a quantidade de energia absorvida aumenta com a freqilência até um valor

na faixa de 4­6 Hz, para a vibração vertical, e abaixo de 3 Hz, para a vibração

horizontal, durante a exposição a um nível de aceleração constante. Acima destes

valores há um gradual declínio com o aumento da fregilência,

A energia absorvida em cada freqilência é proporcional ao quadrado da aceleração,

As mulheres tendem a absorver mais energia por kg de peso. Isto pode ser devido a

diferenças na estrutura do corpo e a biodinâmica,

Quanto maior a relação massa de gordura / massa de músculo corporal, maior será a

energia absorvida. Pessoas gordas são mais “viscosas e inelásticas”. Isto implica em

um maior grau de amortecimento e, assim, uma maior energia absorvida,

Na direção vertical a energia máxima absorvida tende a aumentar e ocorre a baixas

frequências, quando a posição do corpo é mudada de ereto para relaxado. À

explicação possível é que a posição sentado relaxado contribui mais para relaxar os

músculos na região dorsal e abdominal que, por sua vez, reduz a rigidez do corpo e

aumenta o amortecimento,

Outras partes do corpo, tais como vasos, nervos, músculos, ossos e juntas, estão

sujeitos a compressão e extensão durante a exposição à vibração. Se a solicitação

física nestas estruturas não excede a faixa elástica, então nenhuma energia será

absorvida. Isto implica que o prejuízo orgânico ocorre somente depois que os limites

elásticos forem excedidos. Esta discussão presume a estrutura do corpo

comportando­se como um sistema massa­mola sem amortecimento interno. Uma vez

que estruturas biológicas possuem amortecimentos internos, elas absorvem energia

mesmo quando forças dinâmicas estão dentro da faixa elástica. Energia não absorvida

EV
AVAVAY

cm 1 2 3 4 5 6 7 unesp ”*. 12 13 14 15 16 17 18



pode ainda ter influência uma vez que a atividade da vibração difere para os tipos de

receptores. Este fato e a própria solicitação mecânica têm influência no processo

biomédico e interfere com a circulação sanguínea e a nutrição. É possível que alguns

tipos de reclamação ou distúrbio são relacionados com a energia absorvida ou não

absorvida enquanto outros são relacionados aos dois.

Um exemplo de efeito da energia absorvida é a desordem “músculo­esqueletal” enquanto

que efeitos no conforto e na percepção estariam relacionados à energia não absorvida. Isto é

puramente especulativo, pois não existe nada na literatura científica sobre o assunto.

Outra possibilidade é que os efeitos detrimentais estão puramente ligados à quantidade

total de vibrações.
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CAPÍTULO 3

3. MODELAGEM DO SISTEMA “1/4 DE VEÍCULO”

A modelagem matemática do sistema dinâmico simplificado é feita a partir do equilíbrio

de forças tendo como base a fig. 3.1,

Figura 3.1. Modelo dinâmico simplificado do conjunto de suspensão.

Assim obtém­se as seguintes equações:

mx] =c2(%9 —X1)+kho(x2 x )­ci hm

maX2 =­c2(%9 — x) kal(x2 —x1)
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na qual m,, c2 e k2> são respectivamente, massa de !4 do veículo, coeficiente de amortecimento

viscoso (amortecedor) e coeficiente de rigidez da mola. my, c, e k são respectivamente, massa da

suspensão, coeficiente de amortecimento do pneu e coeficiente de rigidez do pneu. Os demais x,

e x7 são respectivamente, deslocamento da suspensão e o deslocamento da carroceria.

As eqs. (3.1) e (3.2), podem ser escritas da seguinte forma matricial,

q+o —& h+kho —ko XxX . 0
ho 19) XxX) " 0

3.1. Resposta do sistema no tempo

De acordo com YOSHIMURA et al., (1990) e OGATA, (1998) um sistema de equações

de estado é descrito da seguinte forma,

X (0D=X,O
X,(0)=X;()

X,(05X(0­2 NX 02X 0­2,O+SO
o 4, o

Esta equação pode ser escrita da forma compacta como estado,

X(1) = AX(1)+ BS (1)

AAA
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na qual X(t) é o vetor de estado com n elementos, /(t) é o vetor de força com n elementos,

A é a matriz de estado com (n x n) elementos e B a matriz de entrada com (n x 2) elementos.

A resposta no tempo deste sistema é da seguinte forma,

(0 =9(0X(0)+ [9(­8/(0)dr

neste caso,

d()=L(SI­AY

A eq. (3.7), é o Laplace inverso da matriz inversa formada pela diferença das matizes s/ e

Voltando agora a análise do problema de interesse, o sistema tem a seguinte forma,

A ,G(1) + 4,400) + 4,901) = O(!) (3.8)
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AM)

00 = 2.)
0.0

Tomando a identidade d(1) = 4(!) na eq. 3.8) tem­se,

dO =­A7' 41400) ­ AJ dog()+ 47" OM)

Este sistema pode ser escrito na forma de estado, fazendo,

q4(1)
X(P=O [1%

S()=00)

o Á

|­A74, ­AÇA,

DO

|­­A,

Como apresentado o sistema em análise tem dois graus de liberdade com amortecimento

VÍSCOSO, COMO Segue­se,

Por analogia com a eq. (3.8),
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Assim, a matriz da eq. (3.14) fica,
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Como a resposta do sistema é dado pela eq. (3.6), assim é necessário a determinação da

matriz de transição, é(t), eq. (3.7).

Primeiro encontra­se,

A matriz resultante (s/ ­ 4), neste caso, é de ordem 4. O cálculo da inversa desta matriz é

feito da seguinte forma,

E­4)' = 9­4)Is ­A|

Dividindo a eq. (3.25) em duas partes. Na primeira encontra­se o determinante e na

segunda a matriz transposta dos cofatores.

Na determinação do determinante de ordem 4, usa­se a regra de Cramer,
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p

+)"

Finalmente tem­se o determinante,

1 A4=s*o+colm tm), 2/92 +ma(2k, EE) teto sh, kika | (3.26).Mn, Min, mm, mn,

A fim de simplificação de notação faz­se as seguintes alterações,

d = cem, +Cc.(m, +m, )
, =

mm,

ce, +M, (Ch, +,|
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Ficando assim a eq. (3.26),

|s7 — A =st + ds? + das? +dis +do

À matriz transposta dos cofatores, (s/ — 4) é dada a seguir,

CN") CnO) CPE) Cn“)
CNO CN”) CNO) CPC)

Csa] Cy?F­=| Cy|sfa| Cn=)
ot em em) et)

ficando assim,

900 (EE
O O

O js
O CC)

portanto a eq. (3.24) fica assim,
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O O =
O O

(s! AJ = :

Sdsds +dstd (9 (o) to
(0) E)

Agora pode­se calcular o Laplace inverso, como na eq. (3.7). Entretanto é necessário

fazer algumas considerações.

O polinômio da eq. (3.33) pode ser escrito da seguinte forma,

sº +d,sº +d,sº +d.s+d, =(s­aXs­a,s­a,Xs­a,)

as, da, a; € a, d são as raízes do polinômio da eq. (3.31).

Tendo feito esta modificação, pode­se então calcular a inversa de Laplace da matriz da

eq. (3.33). A análise é feita nos elementos da matriz.

Analisando o elemento 47; da matriz,

A a a Pa ea
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pode­se encontrar a inversa de Laplace fazendo algumas considerações. Usando frações parciais

pode­se fazer,

S Ah Eh E, E
C­als­a­a3X­a)CG­am) C­a) Cro) Goa)

por analogia,

Pr Ar, A, a; 8 Ag

B(s)=s

A(s)=(s­ a)(s ­ a(s ­ as )(s ­ a.”

Então para o E,

a)

(a, a) Xa —aza as)1

Da mesma forma, aplica­se aos outros coeficientes E, E; e Ez.
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A transformada inversa de Laplace da eq. (3.36) é da seguinte forma,

= E e + Ee” + Eze' + Ee”!A) as ta ca

Para os outros elementos da matriz o cálculo é o mesmo.

Tendo calculado a inversa de Laplace dos elementos da matriz, tem­se de acordo com a

formulação, dt). Mas a equação da resposta no tempo de um sistema com vários graus de

liberdade é dada como a eq. (3.6), é claro que neste caso, como as forças de excitação externas

não existem a eq. (3.6) fica da seguinte forma,

x(1) = é(1)X (O)

O vetor X(0) contém as condições iniciais do problema. No caso analisado, usa­se

qualquer das duas formulações seguintes,

1

0X(0)=| |, ou X(0)=|,
0

1

1

1

1

o resultado não se altera, pois, a segunda linha é o conjugado complexo da primeira, e a quarta é

o da terceira.

Opta­se por usar o valor 1 para não alterar o resultado final, mas este valor pode variar para

ajustar a curva simulada com uma real, isto é, no caso do ajuste entre uma curva real obtida de
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um sistema de medida e uma curva simulada pode­se optar por outros valores para este vetor,

para assim encontrar um valor que ajuste uma curva com a outra.

3.2. Estruturação do programapara a geração do sinal de resposta no tempo

Para esta formulação toda foi escrito um programa no software “Marlab 5.2 *”. Como o

polinômio é de ordem 4, é necessário utilizar algum programa ou método para encontrar as

raízes deste polinômio.

O programa segue a seguinte lógica:

Define­se as constantes, massa, rigidez e amortecimento dos dois graus de

liberdade;

Define­se os coeficientes do polinômio de quarta ordem;

Encontra­se as raízes com o comando “roots” do software. O programa deverá

fornecer duas raízes complexas e seus conjugados;

Escreve­se os elementos da matriz;

Agora encontram­se os valores dos numeradores das frações parciais com o

comando “residue”;

Define­se uma faixa de tempo para a análise dos dados a serem obtidos;

Encontra­se os valores de x(t) pela eq. (3.39).

3.3. Simulação do Sinal
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A simulação tem o objetivo de atestar a teoria a ser usada na determinação dos

parâmetros. Mesmo que seja uma situação ideal, onde não se encontram ruídos, pode ser usada

de forma a ser uma importante ferramenta para a aprovação da teoria desenvolvida.

Segundo YOSHIMURA et al., (1990) e THOMSON (1988), a observação do gráfico do

sinal de saída de um sistema pode levar a determinação de alguns parâmetros.

Fazendo a transformada rápida de Fourier do sinal de saída, e observando as

considerações a serem feitas neste caso, tem se um gráfico com vários picos de amplitude.

Quando o sinal é simulado com uma entrada impulsiva sem ruído a quantidade de picos de

grande amplitude é a mesma de graus de liberdade do sistema. O gráfico obtido tem nas

ordenadas os valores de amplitude, que são muito importantes na análise modal do sistema, e na

abscissa valores de frequência, onde podem­se encontrar os valores das frequências naturais do

sistema analisado.

Figura 3.2. Exemplo de uma transformada rápida de Fourier (FFT) de um sinal.
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A observação do sinal de saída no tempo também é muito importante. Neste caso quando

o sistema está respondendo a uma entrada impulsiva de um sistema livre a curva se comporta

como uma exponencial alternada com amortecimento.

Am
pli

tud
ea

dim
en

sio
na

l

Tempo adimensional

Figura 3.3. Resposta de um sistema com 2 graus de liberdade amortecido à uma excitação
inicial.

Os dados contidos nos gráficos são a resposta do sistema no tempo. Como já apresentado

antes, a resposta no tempo de um sistema com vários graus de liberdade é dada como,

Os valores de 4 são os autovalores, enquanto que x, são os autovetores do problema,

(3.42).
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Este problema de autovalor e autovetor, gera 2n valores complexos de 4;, sendo n, o

número de graus de liberdade do sistema. A matriz de autovetores tem (2n x 2n) valores

complexos. Ambos, o vetor de autovalores e a matriz de autovetores, são dados em pares de

complexo conjugado.

Os autovalores podem ser escritos da seguinte forma,

Segundo YOSHIMURA et al., (1990), a parte real desta raiz, a ;, está relacionado com a

amplitude do ponto na resposta do sistema no tempo, eq. (3.41). Já a parte complexa, À,,

representa a frequência de oscilação do ponto na resposta do sistema no tempo. Em outras

palavras, a resposta do sistema pode ser escrita como,

x(1) = fe le+ip)), ­ f­(a) 6X),

Aplicando esta análise na equação de resposta no tempo, eq. (3.41), pode­se então

decompor a resposta no tempo da seguinte forma, para a primeira linha da matriz,

x()=e0M (6 + Es + Eg)+ e (E, + Eçg + Ejo)+ e (E; + E7 +En)+eM (Es + Eg + Ep) (3.45).

* Neste caso desconsidera­se o vetor das condições iniciais X(0).
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Analisando a soma dos coeficientes que multiplicam a exponencial chega­se a conclusão

que (E, + Eg + Ejg) é o complexo conjugado da soma(F, + Es + E9). Isto também é observado

nos outros coeficientes.

Portanto, chamando a as somas dos coeficientes como se segue,

a=(F, +E5s +Eso)
*

az=a

a3;=(E; + E, +En)
*

a, =a3

pode­se escrever a eq. (3.45) da seguinte forma,

—
* —

—
* —x(f)= ae e +ae ht + aze As! + aze Aa!

Como já apresentado anteriormente, os autovalores são dados em pares conjugados, então

desta forma,

Assim, a eq. (3.50) fica,

­
*

A
—

*x(N)= ae A! +aje A! + aze As! + aze As!
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Aplicando as eq.(3.43) e (3.44) na eq. (3.52), tem­se,

Esta é a equação de resposta no tempo de um sistema com 2 graus de liberdade e sem

considerar as condições iniciais. As condições iniciais podem ser os deslocamentos, as

velocidades ou acelerações para um instante. Como neste caso as condições são iniciais, o

instante a ser analisado é tr= O.

3.4. Estruturação do programa para o ajuste dos parâmetros do sistema com o sinal de

resposta no tempo

Para a análise simulada, foi escrito dois programas distintos. O primeiro tem a capacidade

de gerar os dados de resposta do sistema a uma entrada impulsiva e os grava em arquivos. No
segundo, faz­se a leitura dos dados armazenados e a partir da leitura deste sinal aplica­se as

ferramentas para encontrar o valor do coeficiente de amortecimento do pneu.

O método utilizado para encontrar o valor do coeficiente de amortecimento do pneu leva

em consideração a resposta simulada para alguns valores dos parâmetros. Tendo os valores das

massas, rigidez e o amortecimento viscoso do amortecedor, pode­se simular o sistema para

alguns valores de coeficientes de amortecimento do pneu.

Para gerar o sinal de resposta é necessário a seguinte ordem no programa escrito no

“Matlab? R12”,

1­ Entrada dos parâmetros;
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Define­se as matrizes de massa, rigidez e amortecimento;

Define­se a matriz dinâmica;

Encontra­se os autovetores e autovalores da matriz dinâmica;

Com os dados, encontra­se os valores dos coeficientes “FE,” e consequentemente os

valores de “an”;

, encontra­se o vetor deTendo os valores dos autovalores e dos coeficientes “a,”

resposta x(t).

Início

Determinação
aLeitura dos

dados iniciais

do vetor de
resposta x(d

| |
Determinação
das matrizes

MCTCeK

Determinação
dos

coeficientes

| |
Determinação

da matriz
dinâmica A

Cálculos dos
Autovetores e
Autovalores

Gráfico de x(t)

Figura 3.4 ­ Fluxograma do programa para a obtenção de x(1).

Ao encontrar os valores da primeira simulação é possível encontrar a covariância do vetor

de resposta do primeiro sinal.
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O segundo programa, tem praticamente a mesma estrutura do primeiro, salvo alguns

detalhes. Logo no início do programa faz­se a leitura do vetor simulado no primeiro programa.

Tendo o vetor, calcula­se a covariância deste vetor.

Neste ponto inicia­se um “loop” em que o valor do coeficiente de amortecimento viscoso

do pneu é variado numa faixa pré­definida. A cada “loop” calcula­se um novo valor de resposta

no tempo com o valor coeficiente de amortecimento. Assim encontra­se também o valor da

covariância entre os vetores de resposta no tempo.

O critério de parada é quando o valor da covariância do vetor encontrado no primeiro

programa iguala­se ao valor calculado no “loop”. Quando o valor não é igual, o “loop” encerra­

se quando atinge o limite de iterações. Neste caso faz­se a análise do gráfico para observar a

convergência do parâmetro.

( Início ) à

Gráfico da evolução
dec, pelo valor da

covk)=covfk?) À covariância1

Leitura dex(8

Covariância c,4+ constante Calcula à

dex(H­­ covatiância de

couk$) XE)

4

Fr

Define outros

parâmetros,

nc e

Atribuivalor

inicial a Cs

Figura 3.5 ­ Fluxograma do programa para encontrar c,.
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3.5. Valores Simulados

O coeficiente de amortecimento do amortecedor automobilístico tende a se deteriorar

com a passagem do tempo, dependendo da quilometragem e de outros fatores conforme visto na

fig. 3.6,
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Figura 3.6 ­ Deterioração do absorvedor de choque de um amortecedor automobilístico

O coeficiente de rigidez da mola de amortecedores automotivos influencia a estabilidade
de direção e o conforto de veículos e o estudo de sua deterioração também é muito importante
(NOZAKI e INAGAKI, 1998).

Assim sendo, serão simulados alguns valores dos coeficientes e casos com deterioração

da rigidez e do amortecimento, do pneu e com aumento de peso do veículo.
|

Na tabela 3.1 são dados os valores utilizados como parâmetros iniciais. A partir destes

valores é que ocorre a variação percentual,
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TABELA 3.1 ­ Valores utilizados nas simulações.

Coeficientes: Descrição: Valor

m; Massa da suspensão e pneu 40 kg

Cr Coeficiente de amortecimento do pneu 50 N/m/s

k, Coeficiente de rigidez do pneu 160 kN/m

mz Massa de '4 do veículo 240 kg

Cc? Coeficiente de amortecimento do amortecedor 1632,5 N/m/s

k2 Coeficiente de rigidez da mola 16 kN/m
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CAPÍTULO 4

4. MODELAGEM DE UM SISTEMA DE SUSPENSÃO PASSIVA PARA A

ASSIMETRIA DA CURVA DE AMORTECIMENTO

Um fator desconsiderado por muitos autores é a assimetria da curva de amortecimento do

amortecedor num sistema de suspensão que considera “1/4 de veículo”. Em um amortecedor de

veículo há uma assimetria entre a compressão e tração do mesmo.

VETTURI et al., (1996) usaram um modelo onde apenas parte do amortecedor tem alto

gradiente de compressão quando comprimido. Em altas velocidades, com o amortecedor sendo

comprimido, a curva que determina o coeficiente de amortecimento tende a se estabilizar numa

reta horizontal porque se deseja evitar transferência de grande quantidade de energia para a

carroceria do veículo na presença do distúrbio vindo da pista de rodagem. A fig. 4.1 ilustra tal

fenômeno.
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Figura 4.1 ­ Curva característica da força de amortecimento do amortecedor.
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SCHIEHLEN e HU (2003) mediram, experimentalmente as características do

amortecedor, e chegaram a uma curva como na fig. 4.2 que foi aproximada na fig. 4.3 e de onde

foram tirados os valores dos coeficientes de amortecimento c2,, C22, C23, C24 E Cas para um único

amortecedor.

F
or

ça
[N

]

­15650
À 2

Velocidade [m/s]

Figura 4.2 ­ Força medida no amortecedor em função da velocidade

F,

Figura 4.3 ­ Aproximação da curva experimental do amortecedor
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Neste trabalho a influência do amortecedor da suspensão na vibração do veículo devido à

excitação de obstáculos é analisada usando o modelo já conhecido de “1/4 de veículo”. É

considerado que o amortecedor da suspensão tem coeficientes diferentes para amortecimento na

compressão e no retorno desta.

O modelo proposto não tem a complexidade do modelo experimental proposto por

SCHIEHLEN e HU (2003) e nem a simplicidade dos modelos que consideram coeficiente de

amortecimento constante para compressão e tração do amortecedor. O modelo será feito

conforme fig. 4.4.

Força, F>

Compressão

—

Velocidade y,

Figura 4.4 ­ Relação entre força e velocidade.

A fig. 4.5 ilustra o modelo utilizado de 1/4 de veículo com 2 graus de liberdade.

Inicialmente é necessário uma troca de variáveis para melhor análise do problema,

VI FX1TXO>

2 FX23 TX
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Figura 4.5 ­ Modelo de 1/4 de veículo com 2 graus de liberdade.

Desta forma, as equações do movimento das massas deste modelo são escritas como,

(mja + +hay1)­ (0272 +haya)==mio

maja + (majia +c232 +hay2)=­maio

Quando o pneu encontra algum obstáculo no caminho, o mesmo se deforma e transmite

parte da deformação a suspensão do veículo. A suspensão por sua vez, se deforma e transmite

parte desta deformação a carroceria do veículo.

A transmissão de deformação é feita sempre com perda de energia. Na modelagem do

pneu, considera­se um amortecedor e uma mola. À mola como elemento de forma, responsável

pela deformação e retorno ao estado original e o amortecedor como elemento que irá absorver

parte desta energia de vibração. No caso do pneu, considera­se tanto a mola quanto o

amortecedor como constantes, ou seja, nenhuma variação dos coeficientes ao longo do

movimento.
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No caso da suspensão, o deslocamento que é transmitido pelo pneu é absorvido em partes

pelo conjunto mola­amortecedor. No estudo presente a consideração feita é de que o coeficiente

de rigidez é constante e o coeficiente de amortecimento varia de acordo com o movimento,

assumindo um valor na compressão e outro na tração do sistema de suspensão, como na fig. 4.4.

A relação força e velocidade para o amortecedor da suspensão pode ser aproximada por

uma seqiiência de curvas conectadas seguindo a relação,

cia, j2<0,
(+)

Neste caso,

O , é o coeficiente de amortecimento do amortecedor para o movimento de compressão da

mola e amortecedor.

O)
5 /, É o coeficiente de amortecimento do amortecedor para o movimento de tração da mola

e amortecedor.

Sendo Fº! (o) =0O, o valor de FÍº) para y, =0O, pode ser calculado de qualquer uma das
equações do sistema (4.5). Para um intervalo de tempo para o qual y, mantém o mesmo sinal, o

sistema pode ser tratado como linear localmente, e a solução exata das equações do movimento

podem ser construídas em termos das condições iniciais. A solução exata é válida somente

enquanto y, mantém o mesmo sinal. A validade da solução exata pode ser estendida até 3,

tornar­se zero. A solução no final deste intervalo de tempo é usada como condições iniciais para

construir o intervalo de tempo subseqiiente.
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Com o intuito de melhor representar, utiliza­se um único parâmetro c, representando

ambos, e) e ss na apresentação da teoria (como já visto nas eqs. 4.3 e 4.4). À utilização
separada ocorrerá somente no algoritmo computacional.

A solução de uma equação diferencial não­linear e não­homogênea pode ser feita

numericamente aplicando o método de Runge­Kutta. Para isso, a eq. (4.3) é dividida em 2
equações, uma equação diferencial não­linear homogênea e a equação da força. A solução é a

soma da solução da equação diferencial não­linear homogênea, chamada solução geral, com a

solução da equação da força, chamada solução particular. Mas neste caso tem­se um sistema com

duas equações, portanto, a solução levará em consideração as duas eqs. (4.3) e (4.4).

Contudo, o movimento ascendente da função complementar do amortecedor assimétrico

causa uma inacuracidade na computação numérica do método.

No presente estudo, é utilizado o método de Laplace para resolver as equações que

governam o sistema. Para aplicar o método de Laplace é necessário definir um tempo local t, que

corresponde ao tempo global 1, pela relação r=7 —7t;,. Neste caso, n, é o tempo global no

início do intervalo de tempo.

O deslocamento x, nesta análise é tomado como,

x9 =, sen lt + t;,)

Para a adimensionalização de y, e y7 utiliza­se o valor unitário para ó,1. Para a análise da

transformada de Laplace é conveniente escrever fcomo — X7o na eq. (4.6),

f=o? sen w(t + t;, )
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Desta forma, agora pode­se calcular a transformada de Laplace das eqs. (4.3) e (4.4),

L((mj +ex +11) (0272 +hay2))=L(­ mio)

L(maji +(m2j2 +c232 +kay2))= L(­ maio)

Da eq. (4.8) tem­se,

m |sºn, ­snlo)­rOl+alsn ­n(o))+mM l­ casta =y2(0)|­kal ]J=emF

Isolando os termos variáveis,

ms? tas +kh kh +[­c25 = ka 17 =+[ms +e 111 (0) +[­ 02 1y2(0)+
+ [m 171 (0)+ [m] ]F

Da mesma forma, da eq. (4.4), obtém­se,

mas? h + mas? +c)s+k, bh = [mas] (0) + [mas + c2 ly2(0)+ [m2 1») (0)+
+ [m2 172 (0)+ [ma ]F

Fazendo uma mudança de símbolos, y;(0)=7X;09, Ji =X3 e Ja =YXa4, € escrevendo as

eqs. (4.11) e (4.12) na forma de matrizes tem­se,
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ms? +ejs+hk —cas—k, n ­ a bros] Oz bao +mas? mas? +cas+k, P m2s m,s+C,

m 0 m
+ Y30 + Y4o + F

m, mx m,

As variáveis do tipo y;o são os valores iniciais de y;. A variável F na eq. (4.13) é a

transformada de Laplace da variávelf;

f= mw? sen MTij, COS Mt + mw? cos MT;, Sen Ot

A partir da eq. (4.13) é possível isolar as variáveis y;. Para isso multiplica­se a eq. (4.13)

pelo inverso da matriz dos coeficientes das variáveis y,. Para calcular a matriz inversa encontra­

se o determinante e a matriz dos cofatores. O determinante é da seguinte forma,

A =mymas* + im +ma os +maoc Is? +
+ fm +m, )ka + mak, +CcjCe, bs? +Í(cjha +Ccakf)s +hjhks

Portanto a eq. (4.13) fica,

Desde que,

Án = Ímmas? + fm + ms os +maci)s? + im + ma ks +CjC7 Is +echa Va,
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Ap =Mak3s/A, 43 = Íimpmas? + (my + ma cas + (my + ma ka VA,
Ária = macas + mak3 A, À =makis/A ,

Às = Impras? + fm +m, cs +mac Nº? + mah +Cc1C7 s +cah Va ,
Ás = Ímaajs +maky VA e Asa = Immas? + maos + mah; Va.

Sabendo que y, =y3 e 32 =YXa, a transformada de Laplace das velocidades pode ser

escrita como, Y3 =sY) — yio e Ya =SY5 — y2o, desta forma então,

Desde que,

À) =tmahs? —cahis— kiko Va, Az =makos* IA,
Asa = Imimas? + (m, + Mm, Jess? + (m, + madkasj/A, Áza = macas? + makas//A ;

Ás) =makjs? IA, Av = Cm + ms Ykas? — chaos — kika Va
Agz = maos? + malas e du = Immas? +macsº +makis//A.

As raízes da eq. (4.15) são as raízes do sistema de equações diferenciais governantes, ou

seja, são as raízes da solução geral das equações diferenciais, visto que, no segundo membro da

equação matricial, eq. (4.13), tem­se apenas os valores iniciais das variáveis e a força de
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excitação externa. Desta forma, pode­se criar uma nova variável contendo as raízes de A=0. A

variável é 4, (1).

As eqs. (4.16) e (4.17), podem ser escritas da seguinte forma,

4

Y; =D Ajyjo + A3F
ja

A solução pode ser feita tomando o inverso da transformada de Laplace das equações,

dos quatros Y;. Considerando que os coeficientes das variáveis 4; são funções racionais de s,

então eles podem ser escritos como funções parciais usando as raízes características da eq.

(4.15). A inversa de Laplace de uma fração é dada como na eq. (3.38). A inversa de A,;, desta

forma pode ser escrita em termos das funções naturais,

A outra parte da eq. (4.18) pode ser determinada utilizando a eq. (4.14) ficando da

seguinte forma,

2AGF = mw? sen MT;P; + OW cost;A;

Neste caso as variáveis P; e O; são dadas desta forma,
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Fazendo a transformada inversa das eqs. (4.21) e (4.22), tem­se,

4

Pi (1) = > PikVrx (1) + Pis cost + Pie sen cr
k=l

4

qi(e)= > yinwr(t)+yis cos mt +y;6 Sen or
k=1

Assim, fazendo a transformada inversa de Laplace da eq. (4.18), tem­se,

4

Yi = 2) jo% (1)+ w? senmwr;,p; (1) + mw” cos mr; q; (1)
jal

Usando as eqs. (4.19), (4.23) e (4.24), pode­se simplificar a eq. (4.25),

4

Yi =2/AKVk (t)+ 4;5 Cos Ot + 4,6 SEN COL
J=l

no caso,

Au = (Enero + Pi OW senowt;, + y;,w" coswr,, k=1,4,ik =

Bikmw” sen MWr;, + Y;1Mw COS MTin, k=5,6,
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A solução dada na eq. (4.26) é válida em qualquer intervalo de tempo onde Y2 mantém o

mesmo sinal. Se y, é zero no início do intervalo, o valor de c> para o movimento subsequente

pode ser verificado pelo sinal de 3, . Para este propósito, a expressão de y, pode ser obtida das

eqs. (4.3) e (4.4), como segue,

(eh+hn)­ É +o,da +kaya )m,

m
Do=

Pode­se fazer uma aproximação do sistema de amortecimento assimétrico pelo sistema de

amortecimento linear. Para isso é necessário um amortecimento equivalente definido como a

média dos amortecimentos,

Ee)
2

c9 =

Contudo, as soluções do sistema de equações, utilizando o coeficiente constante, não

revelam características especiais, como o deslocamento das posições médias da massa 2.

A tabela 4.1 apresenta os valores invariantes utilizados nas simulações para o modelo

proposto.
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TABELA 4.1 ­ Valores invariantes utilizados nas simulações.

Coeficientes: Descrição: Valor

m; Massa da suspensão e pneu 40 kg

Cc] Coeficiente de amortecimento do pneu 50 N/m/s

k Coeficiente de rigidez do pneu 160 kN/m

m, Massa de 4 do veículo 240 kg

k2 Coeficiente de rigidez da mola 16 kN/m

Na tabela 4.2 estão representados os valores do coeficiente de amortecimento do

amortecedor assimétrico para compressão, tração e equivalente.

TABELA 4.2 ­ Valores do coeficiente de amortecimento do amortecedor assimétrico.

Coeficiente de amortecimento do amortecedor:

Compressão 515 N/m/s

Tração 2750 N/m/s

(e) +c27)/2 1632,5 N/m/s

Ab
AVAVAY

1 2 3 4 5 6 7 unesp ”“. 12 13 14 15 16 17 18



cm 5 6 7

EV
AVAVAY

unesp ”*. 12 13 14 15 16 17 18



CAPÍTULO 5

5. RESULTADOS E DISCUSSÕES

5.1. Obtenção da resposta do sistema a um impacto.

Para se obter a resposta do sistema, aplica­se as equações anteriormente demonstradas.

Obtendo­se assim os valores de x; e x2, pode­se então calcular a diferença entre x; e x2. Essa

diferença é chamada de yr.

A resposta do sistema a um impulso unitário foi a seguinte:

Figura 5.1 ­ Gráfico do deslocamento entre as massas 1 e 2 pelo tempo para o valor de
c7 = 5S15N/m/s.
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As curvas anteriores foram obtidas para um sistema não sujeito à uma força de excitação

externa contínua.

O padrão da curva é de um sistema sub­amortecido devido a demora na estabilização da

curva em torno de zero.

5.2. Resultados do programa para encontrar o valor do coeficiente de amortecimento do

pneu.

Para o programa apresentado no Capítulo 3, tem­se os seguintes gráficos para o valor do

coeficiente de amortecimento do pneu pelo cálculo da correlação entre os vetores de resposta.

Na fig. 5.4 tem­se a situação na qual o valor do coeficiente de amortecimento do pneu é

encontrado (valor exato). Neste caso o valor para busca foi de c, = 50 N/m/s. Por sua vez, o

programa busca este valor dado um acréscimo de uma unidade em cada iteração, ou seja,

partindo do valor inicial zero, faz­se o acréscimo de uma unidade neste valor por iteração do

programa. Desta forma o valor de c, = 50 N/m/s, foi encontrado.

Para a fig. 5.5 nota­se que o valor exato não foi encontrado, porém, o gráfico mostra a

convergência do valor de c,. Neste caso o valor para busca foi de c; = 50,5 N/m/s. O programa

faz a busca partindo novamente do valor inicial zero, com acréscimo de uma unidade. Como era

de se esperar, o valor de c,, dada esta combinação de valor inicial, passo e valor a encontrar, não

será encontrado, pois o programa atingirá o valor [50] e depois passará ao valor [51] e somente

para atingindo o valor máximo de iterações pré­fixada.

Com a análise da fig. 5.5 é possível determinar um valor inicial mais próximo do objetivo

[50,5] e com passo menor para assim encontrar o valor exato do coeficiente de amortecimento do

pneu. Porém, tendo somente com a análise gráfica é possível supor o valor do coeficiente de

amortecimento do pneu.

EV
AVAVAY

1 2 3 4 5 6 7 unesp ”*. 12 13 14 15 16 17 18



dosálculo da correlaçãoto do pneu pelo c­Ete de amortec1€NValor do coefici4­5Figura

vetores de resposta.

dosãoto do pneu pelo cálculo da correlaçmente de amortec1enValor do coefici5­5Figura

vetores de resposta.

EV
AVAVAY

vAY

1817615141312unesp”,6 75cm



Os valores utilizados neste programa são os da tabela 4.1 e 4.2, sendo o coeficiente de

amortecimento do amortecedor igual ao coeficiente equivalente.

5.3. Resultados da formulação para a variação dos parâmetros de rigidez e massa e
amortecimento.

A simulação aqui descrita leva em consideração a variação dos parâmetros de uma

suspensão. O critério usado para fazer a avaliação do tempo de estabilização do sistema foi o de

5%. A faixa de estabilidade é dada por +5% do valor final do deslocamento que a suspensão

atingiu. Desta forma a análise é feita observando o ponto onde a curva atinge esta faixa e não

oscila mais para fora da faixa. Tendo este ponto encontra­se o valor do tempo para estabilização

do sistema.

A tabela 5.1 traz os resultados da simulação para a alteração dos valores iniciais dados

pela tabela 3.1.

TABELA 5.1 ­ Valores dos tempos obtidos para estabilização do sistema à uma entrada

degrau pela variação dos parâmetros utilizando o conceito de 5% para mais e para menos.

Alteração (multiplicador) Tempo de estabilização ­

Simulação |Massa Rigidez Amortecimento
ONA EARka Ca

0,32670 1,26

0,33930 1,26

0,32930 1,26

0,38440 1,26



0,34150

0,33190

0,40990

0,34430

0,33390

0,42860

0,34550

0,33490

0,45710

0,34600

0,33540

0,49160

A simulação anterior, descrita na tabela 5.1, levou em consideração somente a variação

de um parâmetro de cada vez. Na tabela 5.2, é possível ver o comportamento do tempo de

estabilização para a variação ao mesmo tempo dos parâmetros.

TABELA 5.2 ­ Valores obtidos para o tempo de estabilização do sistema à uma entrada

degrau pela alteração combinada dos parâmetros utilizando o conceito de 5% para mais e

para menos.

: e
Tempo de estabilização

Amortecimento Rigidez

0,3267 1,26

0,4737 1,50
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Os valores utilizados para a simulação levam em consideração os seguintes fatos:

e Um aumento de massa de 30% é aceitável, pois este acréscimo pode ser

interpretado como a massa de uma pessoa, 72kg.

O decréscimo de 30% de rigidez é consideravelmente alto. Dependendo dos

critérios de projeto, como o coeficiente de segurança, essa perca de rigidez será

capaz de levar a falha dinâmica (por fadiga) ou falha estática.

A perda de 30% no amortecimento pode causar alguns problemas na estabilização

do automóvel. O tempo para estabilizar aumenta comprometendo a segurança do

veículo.

A seguir alguns gráficos da resposta no tempo para um sistema submetido à uma entrada

em degrau de amplitude igual a 0,1.
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Analisando os gráficos anteriores para 10% de perda de rigidez e amortecimento e 10%

de aumento de massa, em relação ao sistema original, fig. 5.4, observa­se que:

Para o aumento de massa houve um aumento no tempo para estabilização do

sistema (3,86%).

Ao diminuir a rigidez da mola o tempo para a estabilizar o sistema diminuiu

(2,25%). Neste caso, é possível notar que o primeiro pico de oscilação da curva de

resposta da fig. 5.6 está acima do valor 0,8. Este pico está acima do encontrado na

fig. 54 do sistema original. Como a mola exerce uma força contrária ao

movimento de compressão inicial, quando aplicada a entrada degrau a deformação

da mola vai ser maior, dada a mesma força (entrada degrau igual a 0,1).

Para o caso da perda de 10% no coeficiente de amortecimento do amortecedor é

possível notar que o tempo para estabilizar aumentou (17,66%). No gráfico este

efeito é notado no pico da oscilação da fig. 5.7. O valor é menor que o do sistema

original, é um pouco maior do que 0,6.

No caso da combinação de variação dos parâmetros é possível concluir que o tempo para

estabilização poderá ser aumentado atingindo até 55,78% a mais, para o caso de um aumento de

30% na massa e diminuição de 30% na rigidez, e também diminuir 74,7% para o caso de um

aumento de 30% na massa e diminuição de 30% no amortecimento.
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5.4. Resultados da simulação da teoria do amortecedor assimétrico

Os valores dos parâmetros utilizados nesta simulação são dados nas tabelas 4.1 e 4.2.

Para os gráficos de resposta no tempo a velocidade angular é de 2Hz (mm =2Hz), o tempo inicial

é de 0,1s (17, =0,ls).

O deslocamento proveniente do piso de rodagem é x, =sen(wr), impondo ao sistema

7 = O, tem­se os valores iniciais dos deslocamentos e velocidades:

Y10 =0, y29 =0, y39 =­0M Ee Yan =0.

As raízes da equação característica são dados na tabela 5.3.

Tabela 5.3 ­ Raízes características para a equação do AÀA=0O para o movimento de
compressão e tração.

Tipo do movimento Compressão 3775 <O Tração y7 >O

Parte real ­0,88846740 ­5,6312991
Primeiro par

Parte imaginária 7,7499996 6,4808843

Parte real ­8,0316715 ­38,986756
Segundo par

Parte imaginária 69,31 5458 49,996050

Para a simulação o movimento inicial é de compressão, como se fosse um obstáculo

4, Inicia­se o movimento com uma compressão mudando o tipo de movimento quando o sinal de

> mudar. Neste momento, os valores iniciais do movimento serão dados pelo valor final do

movimento anterior.

A seguir são apresentados os gráficos obtidos para os deslocamentos e velocidades das

massas do carro e da suspensão.
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O resultado mostrado na fig. 5.12 indica que o deslocamento de mola da suspensão pode

ser considerado como uma superposição de uma componente vibrando em uma compressão

média. Esta extensão pode ser aproximada como:

Yo = 95 +Ô5, sen(w + é)

O valor médio da força desenvolvida pelos componentes da suspensão pode ser calculado

simplificadamente como Rk5Ô05» +(c6cf, 07. Desta forma, não há deslocamento
médio da massa 1 fig. 5.8, a magnitude desta força média transmitida deve ser zero. Assim a

extensão da suspensão, 67,, da componente alternada fica,
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Figura 5.14 ­ Razão de variação da componente alternada do valor médio da extensão da
mola.
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Os deslocamentos das massas, mostrados em figs. 5.11 e 5.12, são variações periódicas

com uma componente predominante na frequência de excitação junto com suas harmônicas. O

deslocamento pode ser decomposto em um valor médio e um componente alternado. Devido à

presença de altas harmônicas na componente alternada, o valor da raiz quadrada média (r.m.s. ­

roots mean square) é usado para quantificar este componente.

A variação da razão média para a componente alternada da distensão da mola da

suspensão na freqilência de excitação é mostrado em fig. 5.14. Como era esperado da eq. (5.2), a

variação mostrada na fig. 5.14 é aproximadamente uma linha reta com rampa de ­0.27953Hz".

Para esta variação linear aproximada, a eq. (5.2) apresenta uma rampa como

26 ­cO)k2, que para os dados presentes simplifica a ­0.27938Hz". Esta solução
aproximada para a componente média da extensão da mola da suspensão pode ser usada para

assinalar as condições iniciais aproximadas para a simulação numérica das equações não­

lineares. Como a informação para a escolha das condições iniciais pode ser usada para controlar

flutuações nas componentes da função natural durante convergência que em troca será útil na

simulação numérica das equações não­lineares.
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CAPÍTULO 6

6. CONCLUSÕES E SUGESTÕES PARA TRABALHOS FUTUROS

O número de informações coletadas, detalhadas e apresentadas neste trabalho, traz

críticas e sugestões para que haja uma continuídade desta linha de pesquisa, ainda carente de

desenvolvimento. As conclusões e recomendações do presente trabalho resumem­se nas

seguintes:

6.1. Conclusões

+ Darevisão bibliográfica

> Através da revisão bibliográfica pode­se observar que a necessidade de conforto do

ser humano tem desafiado os pesquisadores no estudo e desenvolvimento de modelos

de suspensão ativa. Técnicas como Lógica Fuzzy e algoritmo genético estão sendo

implantadas para auxiliar no modelagem do sistema de suspensão automotiva visando

o conforto.

A tendência é a criação de modelos cada vez mais complexos para descrever o

sistema representativo da dinâmica do veículo.

No passeio, no trabalho ou em competições a indústria automobilística deverá, cada

vez mais, se preocupar com a segurança, conforto e saúde das pessoas utilitárias de

seus produtos.
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+ Do modelagem para 4 de veículo.

> O desgaste das partes dos sistemas de amortecimento podem introduzir defeitos nas

molas e amortecedores. Estes defeitos causam a deterioração dos mesmos com a

diminuição dos valores dos seus coeficientes. A combinação de efeitos como o

aumento da massa da carroceria, causado pela introdução de mais um passageiro no

veículo, diminuição dos coeficientes de rigidez e de amortecimento do amortecedor,

causados pelo desgaste, poderá alterar os valores do tempo de estabilização do

sistema. Este tempo poderá ser aumentado ou diminuído.

> Aumentando­se a massa da carroceria (aumento do número de passageiros) há um

aumento no tempo de estabilização do sistema pois as forças aumentam. Este

aumento no tempo se deve, também, ao fato de que ao aumentar a massa a fregqiilência

de resposta do sistema (frequência natural) diminui.

> O aumento no tempo de estabilização para um amortecedor com defeito é devido ao

fato de a força gerada contra o movimento de compressão do amortecedor estar

relacionada com a velocidade de aplicação desta força. Como a velocidade de

aplicação desta força é a mesma que para o sistema sem defeitos, conclui­se que a

força gerada pelo amortecedor com defeito é menor e possui oscilação com pico

menor.
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+ Do modelagem para assimetria da curva do amortecedor

> O amortecedor da suspensão possui diferentes coeficientes de amortecimentos. À

exigência de modelos que descrevam o comportamento dinâmico do veículo com

mais precisão faz com que os modelos passem a considerar esta assimetria.

A simulação da passagem da roda do veículo por um obstáculo na pista apresentou

resultados satisfatórios que descreveram os movimentos de compressão e de tração

assimetricamente.

A solução das equações do sistema não­linear mostrou que a assimetria do

amortecedor da suspensão introduziu um deslocamento inferior na posição média de

Mm, adicionado na resposta de vibração.

A resposta de m, não exibiu tal deslocamento da posição média.

As equações do sistema podem ser linearizadas satisfatoriamente substituindo­se o

amortecedor assimétrico por um único equivalente linear com base na semelhança da

energia dissipada. Com as linearizações não foi possível encontrar o motivo do

deslocamento da posição média de m».

O deslocamento médio da posição de m, foi devido a compressão média na mola

causada pelo desequilíbrio da força no amortecedor do sistema de suspensão durante

a vibração.
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>» Para expressar a compressão média da mola do sistema de suspensão, assumiu­se que o valor

médio da força do amortecedor foi zero. O valor encontrado foi satisfatório.

6.2. Sugestões para trabalhosfuturos

Os conhecimentos adquiridos durante o trabalho levaram a sugestões para futuras linhas

de pesquisas que não puderam ser implementadas a este, as quais são descritas:

> Construção de um banco de ensaio para verificação experimental dos coeficientes

envolvidos em um sistema de suspensão.

Modelagem do sistema com aumento do número de graus de liberdade.

Construção de um banco de ensaio para simulação da passagem do veículo por

obstáculos.

Modelagem do conjunto dianteiro do sistema de suspensão, levando em consideração os

efeitos de torção que são gerados no sistema.

Modelagem do conjunto de suspensão do veículo, observando os aspectos de rigidez e

transmissão da energia de vibração para os ocupantes do veículo.
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CAPÍTULO 7
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APÊNDICE A

Elementos de uma suspensão do tipo “Mc Pherson” e Pheu

Na suspensão de um veículo pode ser encontrados diversos elementos variando de

modelo para modelo. No caso da bancada de suspensão que está sendo montada encontra­se os
seguintes elementos:

­ —Amortecedor;

Mola;

Conjunto telescópico;
Roda;

Pneu;

Bandeja;

Pivô;

Junta homocinética;

Conjunto de freio;

Batente;

Bucha da bandeja inferior;

Coxim superior do amortecedor;

Coifa do amortecedor;

Amortecedor

A suspensão de um automóvel proporciona uma ligação confortável e eficiente entre as
rodas e a carroçaria.

O amortecedor é o componente mecânico da suspensão que permite parar as oscilações
provocadas pelas molas da suspensão.

Caso os amortecedores não existissem, sempre que uma das rodas passasse sobre uma

irregularidade, a mola oscilaria indefinidamente. Esse aspecto acabaria por ser desconfortável
para os ocupantes do veículo e, sobretudo, prejudicial a estabilidade dinâmica.
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Figura A1. Esquema da forma de trabalho do amortecedor.

Figura A2. Desenho esquemático do amortecedor.

2. Mola

Um dos componentes principais de uma suspensão de um veículo. O papel da mola é

absorver de uma forma suave e confortável as irregularidades do piso. Assim garante a

sustentação do veículo e ajudam a absorver os impactos. A mola pode ser helicoidal, de lâmina

ou uma simples barra de torção.
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Figura A4. Modelo da utilização da mola numa suspensão.

3. Conjunto telescópico;

Este conjunto liga a parte superior da suspensão onde se encontram a mola e amortecedor
a parte inferior, onde se encontra a bandeja. Neste conjunto está localizado o cubo da roda. É no
cubo da roda que o sistema de tração e de freio são acoplados. Resumindo, o conjunto
telescópico é a estrutura central da suspensão.
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Figura AS. Desenho esquemático do conjunto telescópico.

Elemento onde é montado o pneu do veículo. Pode ser encontradas em diversas formas e
materiais. As formas estão relacionadas aos efeitos estéticos. Nos materiais utilizados em sua

fabricação também há um apelo estético, mas podem também reduzir o peso da estrutura. Os

materiais são geralmente, ligas de aço estampado, ligas de magnésio e ligas de alumínio.

São elementos de grande importância no equilíbrio do veículo. Devem ser balanceadas

com frequência para evitar vibrações ocasionadas pelo desbalanceamento.

Figura A6. Foto de uma roda.

5. Pneu

É o elemento no qual o veículo se apoia, transmite tração e isola parte das irregularidades
do solo.

Funções do pneu:

Ab
AVAVAY

2 3 4 5 6 7 unesp ”“. 12 13 14 15 16 17 18



frear o veículo, além de resistir às consideráveis transferências de carga na aceleração e

na frenagem do veículo;

transmitir a potência útil do motor, as forças em frenagem e em curva;

rodar regularmente ­ com maior segurança e por mais tempo ­ e com um máximo de

desempenhos;

guiar o veículo com precisão, quaisquer que sejam o estado do solo e as condições
climáticas;

amortecer as irregularidade da pista ou do solo, garantindo o conforto do motorista e dos

passageiros, bem como a durabilidade do veículo;

durar, ou seja, manter em seu melhor nível os desempenhos do pneu ao longo de milhões

de giros de roda.

Bandeja

Fazem a ligação entre a roda e a estrutura do veículo. Geralmente apresentam formato em

“V” com três pontos de fixação. Em sua maioria são de ligas de aço estampada.

Figura AT. Desenho esquemático da bandeja.

7. Pivô

Permite a articulação da roda e sustenta o peso do conjunto de suspensão. Faz a ligação

da bandeja ao cubo da roda ­..
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Figura A8. Desenho esquemático do pivô.

8. Junta homocinética

Transmite o torque e permite que o semi­eixo trabalhe em ângulo. Liga o semi­eixo ao

cubo da roda onde estará transmitindo o torque provindo do cambio para a roda e disco de freio.

Devido ao seu formato de construção ela consegue ter a mobilidade necessária para

trabalhar em ângulo com o semi­eixo. Sua mobilidade é conferida pela presença de esferas de

aço que se movem somente numa direção (sentido do eixo). Na direção perpendicular não há
movimento, há somente transmissão do torque.

Figura A9. Desenho esquemático da junta homocinética.
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9. Conjunto de freio

É o sistema utilizado para diminuir a velocidade e ou parar o veículo. O princípio de
funcionamento é baseado na perda de potência por atrito.

Existem vários sistemas de freios no mercado, mas o funcionamento de todos são

baseados no mesmo princípio. Os sistemas mais utilizados nos veículos são os de freio a tambor
e os de freio a disco.

O sistema de freio a tambor é composto de um tambor que gira com o sistema da roda,

sapatas de freio que ficam na parte interna do tambor e o cilindro de roda que estará transmitindo

o deslocamento às sapatas.

O sistema funciona da seguinte forma: o usuário do veículo pressiona o pedal do freio, o

cilindro mestre de freio transmite a pressão aos cilindros das rodas, os cilindros das rodas

convertem pressão em deslocamento que é transmitido às sapatas de freio que serão pressionadas

contra o tambor. Geralmente são aplicadas nas rodas traseira, nos veículos de passeio e é o

sistema utilizado nos veículos maiores, como caminhões.

O sistema de freio a disco é mais eficiente que o anterior. Nele há a possibilidade de uma

refrigeração mais eficiente, pois em altas temperaturas o atrito diminui e o sistema perde
eficiência.

O sistema é composto de um disco (como fig. A10) que gira junto com a roda, um ou

mais cilindros de freio e pastilhas de freio (como fig. A11).

O sistema funciona da seguinte forma: o usuário do veículo pressiona o pedal de freio que

aciona o cilindro mestre que transmitirá a pressão para os cilindros de freio que pressionaram as

pastilhas sobre o disco de freio. Neste caso a pressão ocorre nos dois lados do disco de freio.

E utilizado nos veículos de passeio podendo ser tanto na dianteira como na traseira em

carros mais modernos ou somente na dianteira em carros populares (com baixo valor agregado).

No caso da utilização nas rodas do conjunto traseiro, há necessidade de um sistema auxiliar para

o sistema de freio de mão (freio de estacionamento).
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Figura A11. Esquema do cilindro de freio.

10. Batente

É o elemento de fim de curso da suspensão, ou seja, é responsável pela limitação no curso
do amortecedor e mola. É feito de material polimérico e absorve parte da energia quando o curso
da suspensão atinge o máximo, protegendo assim o amortecedor.
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Figura A12. Desenho esquemático do batente.

11. Bucha da bandeja inferior

Articula o braço inferior da suspensão (bandeja) evitando folgas e ruídos. É constituído
de dois cilindros de aço, um menor (interno) responsável pelo contato com o parafuso do braço

inferior e outro maior que entra em contato com o braço inferior. O espaço entre eles é

preenchido com borracha.

Figura A13. Desenho esquemático da bucha da bandeja.

12. Coxim superior do amortecedor

Alivia o impacto na região de apoio do amortecedor em relação a carroceria do veículo. E

constituído de borracha e atua diretamente na absorção dos impactos que a suspensão não

conseguiu atenuar.
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Figura A14. Desenho esquemático do coxim superior do amortecedor.

13. Coifa do amortecedor

Protege o amortecedor de agentes externos como água, areia, terra. É constituído de
borracha e tem grande flexibilidade para acompanhar o curso do amortecedor.

Figura A15. Desenho esquemático da coifa do amortecedor.
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14. Pneu

outros.

É composto de vários materiais, tais como, borracha, aço, cordões de algodão, dentre

As matérias­primas básicas são a borracha natural, borracha sintética e o pó preto.

Sua estrutura é composta de:

Carcaça — parte estrutural do pneu. A partir dela é que começa a fabricação do pneu;

Talões — é a parte do pneu que se prendo à roda;

Banda de rodagem — ela que entra em contato com o solo e onde encontra­se o

desenho do pneu (sulcos);

Costatos — são as zonas de flexão dos pneus (laterais);

Ombro — é a área localizada na parte superior do costado que se liga à banda de
rodagem;

Amortecedores — são cintas de tecido nos pneus diagonais ou de aço nos pneus

radiais. Estão entre as lonas da carcaça e a banda de rodagem;
Liner — é uma fina camada de borracha na parte interna do pneu, que mantém o ar
dentro dele, evitando assim vazamentos;

Raias — são as fileiras circunferenciais da banda de rodagem, que entram em contado

direto com o solo;

Sulcos — são os canais circunferenciais entre as raias da banda de rodagem e são
essenciais para a tração, o controle direcional e as propriedades de esfriamento;

Compostos — são todas as borrachas naturais e sintéticas usadas na construção de
pneus;

No costado , existem vários códigos e inscrições que são os dados daquele produto, como

pode ser visto no exemplo abaixo.
175/70 R13 82T

Isto é a medida, tipo de construção, índice de carga e velocidade do pneu.

175 — indica a largura nominal da seção do pneu, em milímetros.

70 — indica a série do pneu. Série é o perfil do pneu, isto é, a relação percentual entre a

altura e a largura da seção do pneu. Ou seja: neste caso, a série (altura) corresponde a 70% da
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largura (175mm). Quanto menor for esse número (60, 50, 45), mas baixo será o perfil do pneu e

ele terá uma aparência mais larga.

R — indica que o pneu é de construção radial. Quando não existe a letra, significa que o

pneu é de construção diagonal (convencional).

13 — indica o diâmetro em polegadas do aro em que o pneu é montado.

82 — este número é chamado de índice de carga, isto é, indica a capacidade de carga

máxima que o pneu pode suportar(Apêndice II). Neste exemplo a máxima carga é de 475 kg.

T — a letra que vem logo após o índice de carga, significa o símbolo de velocidade, quer

dizer, indica a velocidade máxima a que o pneu pode ser submetido para transportar a carga

correspondente ao seu índice de carga (Apêndice II). Neste exemplo a máxima velocidade é de
190km/s.

1­ Nome do fabricante

2­ Tipo do pneu (Tubeless = s/c Tube
Type = co)
3/4 Estrutura do pneu
5­ Medida do pneu
6­ ind. Carga 7 Símb. Velocidade
7­ Nome comercial do pneu
8 / 9­ Normas de segurança (Estados
Unidos e Canadá)
10­ Tipo de construção
11­ Data de fabricação
12­ TWI Úndice de desgaste da banda
de rodagem)
13­ País de fabricação
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Figura A16. Lateral do pneu e suas inscrições.

Existem dois tipos de construção de pneus, radial e diagonal (convencional).

Nos pneus de construção diagonal ou convencional, os cordonéis das lonas se estendem

de talão a talão, formando ângulo com a linha central da banda de rodagem. As lonas

subsequentes se cruzam em ângulos opostos.

No tipo de construção radial, os cordonéis da lona se estendem de talão a talão no sentido

radial, formando um ângulo reto em relação à linha central da banda de rodagem. Existe ainda a

cinta de cordonéis de aço que circunda o pneu, logo abaixo da banda de rodagem.
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O pneu do tipo radial tem as seguintes vantagens em relação aos diagonais. É um tipo de
construção que proporciona ao pneu, uma maior flexibilidade na área do costado, enquanto a

cinta de cordonéis de aço dá maior rigidez à banda de rodagem. Existe aí uma redução dos

movimentos de retração e expansão da banda de rodagem e isso diminui o atrito com o solo e a

resistência ao rolamento, dando como resultado, um menor consumo de combustível e uma

maior quilometragem.

Há também duas formas de uso dos pneus, uma utilizando câmara e outra sem câmara.

O pneu sem câmara é mais seguro, porque sua construção é totalmente hermética, pois

tem o liner. O liner torna desnecessária a câmara e com isso, eliminam­se os efeitos de um

estouro súbito. No pneu sem câmara pode penetrar um objeto, porém por não haver câmara que

possa ser furada, o pneu tenderá a reter o objeto. Isso evita a perda brusca de ar e o motorista
pode continuar a rodar, sem necessidade de parar naquele exato momento do furo. Com pneu

sem câmara, o rodar fica mais macio, em virtude do menor peso e espessura do pneu ao ser

eliminada, precisamente, a espessura da câmara. Assim, as paredes do pneu ficam mais flexíveis,

absorvendo melhor os impactos provocados pelas irregularidades da estrada. A montagem de um

pneu sem câmara é muito mais rápida e fácil que a de um pneu do tipo com câmara. Esta tarefa

deve ser realizada com cuidado, assegurando­se que os talões assentem bem sobre a flange do

aro e verificando­se finalmente, se o conjunto está bem vedado, pois ,caso contrário, haverá

perda de ar.
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APÊNDICE B
:  TabelaB 1. Índice de carga e respectiva carga suportada pelo pneu. = eo G
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Continuação.

— 220 25000 240 80000

­ 221+ /­25750­ 1101.2241. | —1­] 261.) 82500].
­222­. [26500 |. | 242" JT ­| 85000 .|.:

223 | 27250 243 T 87500

224: | 28000 244. |. . f 90000
225 29000 245. : 92500

226 | 30000 246 O. 95000

227 30750 247 ! 97500

228 /. 31500 || 248. 100000

229 32500 . 249 A) 9. | 103000
230* [33500] | 250: : 106000

231 | 34500 . 251: 109000

232. 1­35500­ 252 INB . | 112000
233 36500 253. 115000

234 |. 37500 254... | 118000

" 235 38750 255 121000

236 40000 . 256 : . | 125000
237. | 41250 257 |. 128500
238 | 42500 258 : | 132000

239. | 43750 259. :. | 136000

oo ­ Tabela 2. Símbolo e respectiva velocidade suportada pelo pneu. o
Nel |Vel:(km/hy"] . ISimb Vel):Vel: (km/h).

SS: | K. 110

10 120

15... 130

20. 140

25 150

30 160

35 . 170
40 180.

50. 190

60 200
65: 210.

7 ” 240

80 2 270

90 .. ' 300...

<
/E

/
cm
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7

o
u
z

ZE
=
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