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Resumo

FERNANDES, J. C. M., INFLUÊNCIA DAS NÃO LINEARIDADES GEOMÉTRICAS
EM SISTEMAS DE SUSPENSÃO COMAMORTECIMENTOASSIMÉTRICO SOB EX-
CITAÇÃO HARMÔNICA, Bauru: Faculdade de Engenharia, UNESP - Universidade Es-
tadual Paulista, 2015, 75 p., Dissertação (Mestrado).

O objetivo deste trabalho é estudar o comportamento dinâmico de sistemas de sus-
pensão veicular que empregam amortecimento viscoso assimétrico, com foco na melhoria
do conforto para os passageiros, considerando não linearidades geométricas presentes no
sistema. Estudos anteriores comprovam que o uso de amortecedores assimétricos nestes
tipos de sistema pode ser vantajoso com relação ao conforto dos passageiros. Porém,
nota-se que há uma deficiência no entendimento do comportamento dinâmico deste tipo
de sistema. Portanto, análises mais aprofundadas deste problema devem ser realizadas. A
modelagem e o comportamento de duas configurações de suspensões, uma com amorteci-
mento viscoso simétrico e outra com amortecimento viscoso assimétrico são apresentados
e comparados. As simulações são feitas usando um modelo de quarto de carro para anali-
sar a dinâmica vertical. A configuração geométrica de um sistema de suspensão é levada
em consideração na modelagem da força de amortecimento e da força da mola, de forma
a incluir não linearidades geométricas no modelo. O perfil de pavimento é introduzido
no sistema através de uma excitação harmônica. Diversos valores de frequência de ex-
citação são utilizados para descrever as diferentes irregularidades de diferentes tipos de
pavimento. Os modelos matemáticos referentes aos sistemas de suspensão descritos são
analisados através de simulação numérica. Através da análise computacional e méto-
dos usuais em dinâmica não linear, incluindo históricos de deslocamento, plano de fase e
resposta em frequência é possível identificar regiões nas quais fenômenos indesejados ocor-
rem. Para esta análise, foram variados os valores do coeficiente de amortecimento tanto
para a compressão quanto para a extensão do amortecedor e estabelecida uma razão de
assimetria. Através da modelagem e simulações computacionais deste estudo é possível
verificar que a escolha da razão de assimetria ameniza os efeitos das irregularidades do
pavimento no deslocamento e aceleração da massa suspensa. Esta diminuição também
pode melhorar o conforto para os passageiros.

Palavras-chave: dinâmica veicular, amortecedor assimétrico, excitação harmônica, não
linearidades geométricas



Abstract

FERNANDES, J. C. M., INFLUENCE OF GEOMETRIC NONLINEARITIES IN SUS-
PENSION SYSTEMS WITH ASYMMETRICAL DAMPING UNDER HARMONIC EX-
CITATION, Engineering College of Bauru, UNESP - São Paulo State University, 2015,
75 p., Dissertation (Master’s degree).

The objective of this work is to study the dynamical behaviour of vehicle suspension
systems employing asymmetrical viscous damping, with a focus on improving passenger
comfort, considering geometric nonlinearities which are present in the system. Previous
studies have shown that the use of asymmetrical dampers in these types of systems can be
advantageous with regard to the comfort of the passengers. However, there is a deficiency
in understanding the dynamic behaviour of such systems. Therefore, further analysis of
this problem should be conducted. The modeling and the behaviour of suspensions of
two configurations, one with symmetrical viscous damping and another with asymmetri-
cal viscous damping are presented and compared. The simulations are performed using
a quarter-car model to analyze the vertical dynamics. The geometric configuration of a
suspension system is taken into account in modeling the damping force and spring force,
to include geometrical nonlinearities in the model. The road profile is introduced into the
system through a harmonic excitation. Several values of excitation frequency are used to
describe the various irregularities of different types of road. Mathematical models of the
described suspension systems are analyzed by numerical simulation. Through computa-
tional analysis and usual methods in nonlinear dynamics, including time history, phase
plane and frequency response, it is possible to identify regions where unwanted phenomena
occur. For this analysis, the values of the damping coefficient for the compression and
extension of the damper were varied, establishing an asymmetry ratio. Through modeling
and computer simulations in this study, the choice of the asymmetry ratio diminishes the
effects that the uneven road causes on the displacement and acceleration of the sprung
mass. This decrease can also improve the comfort for the passengers.

Keywords: vehicle dynamics, asymmetrical damper, harmonic excitation, geometric
nonlinearities
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Capítulo 1

INTRODUÇÃO

Este capítulo apresenta uma introdução geral sobre a dinâmica do sistema de suspensão,
especificamente utilizando amortecimento assimétrico e considerando não linearidades ge-
ométricas. É apresentado um histórico e a revisão bibliográfica, com uma visão geral sobre
os sistemas de suspensão, componentes e os principais aspectos que contribuem para a
melhoria do conforto para os passageiros. A justificativa e os objetivos deste trabalho
também são apresentados neste capítulo.

1.1 Introdução ao problema

A busca por melhorias em conforto e segurança de passageiros é constante na indústria
automobilística. Neste contexto, diversas inovações tecnológicas relacionadas à melhora
de desempenho e conforto foram introduzidas aos sistemas de suspensão nas últimas déca-
das. Porém, o alto custo impede o uso destas tecnologias na grande maioria dos veículos,
que ainda utilizam sistemas antiquados. A utilização de sistemas de suspensão ativa me-
lhora consideravelmente o conforto para os passageiros. Porém, devido ao custo elevado
dos componentes, esse tipo de suspensão acaba sendo aplicado apenas à veículos de al-
tíssimo padrão. Na busca por melhorar o conforto mantendo um baixo custo, sistemas
de suspensão equipados com amortecedores hidráulicos passivos assimétricos foram pro-
postos. Esse tipo de amortecedor possui um coeficiente de amortecimento para a fase
de extensão e outro para a fase de compressão. Estudos anteriores mostram que o uso
de amortecedores assimétricos em sistemas de suspensão veiculares é vantajoso em di-
versas situações. O desempenho do amortecedor está relacionado à razão de assimetria,
razão entre o coeficiente de amortecimento na extensão e o coeficiente na compressão. A
geometria do sistema de suspensão deve ser considerada nas análises, pois tem influên-
cia direta nas forças relacionadas. A modelagem e o comportamento de um sistema de
suspensão com amortecimento viscoso assimétrico e considerando não linearidades geo-
métricas serão apresentados, com foco na redução da amplitude e aceleração vertical da
massa suspensa do veículo. As irregularidades do pavimento serão introduzidas através
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de excitações harmônicas. Serão realizadas análises através de simulação computacional,
e será determinada a influência da razão de assimetria e dos parâmetros da geometria no
deslocamento, velocidade e aceleração e também na amplitude de deslocamento da massa
suspensa. Com base nestes resultados, será possível identificar qual a melhor combinação
entre a razão de assimetria e parâmetros geométricos para obter melhor conforto para os
passageiros na maior gama possível de situações.

1.2 Revisão Bibliográfica

O histórico dos sistemas de suspensão tem o objetivo de mostrar alguns aspectos relevantes
para o entendimento das respostas dinâmicas de um sistema de suspensão. É apresentada
a história da suspensão e os principais componentes de uma suspensão veicular, incluindo o
amortecedor assimétrico. Aborda alguns autores e seus respectivos estudos referentes aos
sistemas de suspensão e também sobre o conforto para os passageiros. São apresentados
dois dos principais tipos de modelo utilizados para análises de sistemas de suspensão,
sendo que um deles incluem não linearidades geométricas.

1.2.1 Sistemas de suspensão veicular

Durante séculos os veículos não eram equipados com qualquer tipo de suspensão. Somente
mais tarde, no século VIII, uma primitiva suspensão baseada em um sistema de correntes
de aço foi desenvolvida. Molas de metal foram os primeiros sistemas desenvolvidos no
século 17 e, pouco depois, feixes de molas. Vários projetos foram desenvolvidos até o
século passado, que considerou o desenvolvimento do conceito de suspensão baseada em
uma mola e um amortecedor (GUGLIELMINO et al., 2008).

Atualmente os elementos usuais de um sistema de suspensão passiva são os pneus de
borracha, que absorvem as menores irregularidades do pavimento, evitando que se trans-
mitam à carroceria, uma mola elástica de aço, responsável pela rigidez do sistema, e um
absorvedor de impacto, ou amortecedor, responsável por dissipar a energia das vibrações,
os braços da suspensão que permitem uma ligação articulada entre a roda e o chassi
(Fig. 1.1). Estes são chamados elementos passivos, pois eles não necessitam de uma fonte
de energia externa e suas características são constantes com o tempo. Embora sistemas
de suspensão passiva sejam os mais comuns em veículos de passageiros, sabe-se que eles
não têm ação ideal em toda a faixa operacional de condições e aplicações (BOUAZARA;
RICHARD; RAKHEJA, 2006; TUSSET; RAFIKOV; BALTHAZAR, 2009).

Em um sistema de suspensão semi-ativa convencional, o sistema de amortecimento é
realizado pela variação do orifício chamado bypass que interliga as duas câmaras dentro
do atuador hidráulico. Isso faz com que seja possível melhorar o desempenho do amorte-
cimento, pois é possível obter diferentes forças de amortecimento no mesmo amortecedor
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Figura 1.1: Suspensão passiva e os respectivos componentes: mola helicoidal (a), amorte-
cedor hidráulico (b), braços inferiores da suspensão (c) e braços superiores da suspensão
(d) - fonte: Dixon (2008).

(FISCHER; ISERMANN, 2004). Comparado com sistemas de suspensão ativa e passiva,
o sistema de suspensão semi-ativa combina as vantagens de ambas as suspensões, ou seja,
ele fornece um bom desempenho em comparação com suspensões passivas e é econômica,
segura e não requer quaisquer atuadores de potência mais elevada ou uma grande fonte
de alimentação (YAO et al., 2002). Geralmente nesse tipo de suspensão são emprega-
dos amortecedores magnetoreológicos (MR), que podem alterar a força de amortecimento
variando a viscosidade do fluido. Amortecedores MR (Fig. 1.2) apresentam rendimento
elevado, têm baixos custos de produção, exigem baixo consumo de energia, têm resposta
rápida e tamanho reduzido. No entanto, eles são caracterizados pela dinâmica não linear
(normalmente histerese), o que torna o tratamento matemático complicado, especialmente
na modelagem e o desenvolvimento de leis de controle para a redução da vibração (ZA-
PATEIRO et al., 2012).

Veículos de alto desempenho geralmente empregam sistemas suspensão ativa. Aplica-
ções práticas de suspensões ativas foram facilitadas pelo amadurecimento dos micropro-
cessadores e eletrônica associada. Em meados da década de 1980 as suspensões ativas
tiveram uma atração considerável tendo sua primeira aplicação no veículo experimental
Lotus Esprit (HROVAT, 1997; NGUYEN; CHOI; PARK, 2012). Existem algumas varia-
ções na construção desse tipo de suspensão, dentre elas está a suspensão ativa hidráulica
e a suspensão ativa eletromagnética. Os sistemas de controle comerciais utilizam sistemas
hidráulicos para fornecer o sistema de suspensão ativa, devido à elevada densidade de
força, a facilidade de projeto, a maturidade da tecnologia, e a disponibilidade comercial
dos componentes (GYSEN et al., 2010).

Nas suspensões ativa e semi-ativa, técnicas de controle são estudadas com a finalidade
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Figura 1.2: Representação esquemática de um amortecedor magnetoreológico com os
respectivos componentes internos - fonte: Jiang e Christenson (2011).

de melhorar a escolha adequada das correntes de entrada para os níveis de desempenho
desejados. Nesses sistemas são utilizados métodos e ferramentas de controle como, por
exemplo, H∞, slide mode control, controle robusto, lógicas fuzzy, etc. Esses controladores
são desenvolvidos com o objetivo de minimizar alguns índices de desempenho do veículo,
tais como aceleração da massa suspensa, aceleração de arfagem, impulsos na suspensão
traseira e dianteira, estabilidade e as forças de controle (PRABAKAR; SUJATHA; NA-
RAYANAN, 2009). Um sistema de suspensão ativo eletromagnético é composto de um
atuador tubular de imã permanente, em paralelo com uma mola mecânica. Os atuado-
res electromagnéticos permitem um fluxo de energia bidirecional e, consequentemente,
ambos os modos de motor e gerador são possíveis (GYSEN et al., 2009). Suspensão
ativa tem atraído muita atenção nos últimos anos devido ao seu potencial para atender
aos requisitos de desempenho exigidos pelos consumidores (LI; LAM; CHEUNG, 2014).
Em contraste, uma suspensão ativa aumenta o custo do veículo e requer a utilização de
um atuador completamente ativo, e uma entrada de energia significativa é geralmente
necessária (GUGLIELMINO et al., 2008).

1.2.2 Amortecedor viscoso veicular

O amortecedor viscoso é a forma de amortecimento mais comum utilizado em controle de
vibrações. Nesse caso, a quantidade de energia dissipada depende de muitos fatores como
o tamanho e a forma do corpo em vibração, a viscosidade do fluido utilizado, a frequência
da vibração e a velocidade do corpo em vibração (RAO, 2004). No caso do amortecedor
veicular sua principal função é controlar e amortecer os movimentos de ação e reação
das rodas mantendo o pneu sempre em contato com o solo e diminuir as amplitudes de
deslocamento e aceleração da massa suspensa do veículo.

Os amortecedores passivos utilizados nos veículos são basicamente bombas de óleo e o
tipo mais comum atualmente é denominado amortecedor telescópico hidráulico. Á medida

4



que a suspensão se desloca para cima e para baixo, o fluido hidráulico é forçado por um
pistão com pequenos furos, chamados orifícios retardando o movimento da suspensão
(RILL, 2011). Esse tipo de amortecedor hidráulico geralmente é o mais utilizado nos
veículos médios de passeio (Fig. 1.3).

 

(a) (b) (c) 

Figura 1.3: Construção dos amortecedores hidráulicos de Tubo duplo (a), Mono tubo
gás/fluido (b) e Mono tubo com êmbolo flutuante (c) - fonte: Milliken e Milliken (1995).

Basicamente existem três tipos de amortecedores hidráulicos: Amortecedor de tubo
duplo, que utiliza em sua construção uma válvula na base do amortecedor que serve para
controlar a passagem do fluido para a outra câmara, amortecedor mono tubo que utiliza
uma emulsão de gás junto com o fluido dentro do cilindro e o amortecedor mono tubo
com êmbolo flutuante com gás pressurizado na parte inferior, isso faz com que a pressão
aumente durante o ciclo (MILLIKEN; MILLIKEN, 1995).

Um amortecedor viscoso veicular apresenta três características gerais: dados de di-
mensão que incluem o curso do amortecedor, o mínimo e máximo comprimento entre a
montagem, diâmetro, métodos de montagem, etc. As características de força de amor-
tecimento indicam que a força varia de acordo com a velocidade de compressão e exten-
são. Outros fatores como limitação na temperatura de operação, poder de dissipação,
necessidade de resfriamento, também podem influenciar o desempenho do amortecedor
(MILLIKEN; MILLIKEN, 1995).

Há muito tempo os amortecedores viscosos são utilizados na tentativa de melhorar o
conforto para os passageiros. O primeiro absorvedor de impacto “primitivo” (amortecedor)
foi instalado no veículo Mors 1902 (Fig. 1.4), no French Grand Prix Renault em 1906.
Nesse sistema de suspensão as forças de amortecimento eram geradas pelo movimento de
palhetas ou um pistão em um fluido (DIXON, 2008).

Esses tipo de amortecedor viscoso passivo é utilizado basicamente pelo baixo custo.
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Figura 1.4: Veículo de corridas Mors 1902 - fonte: < http://www.gracesguide.co.uk.

Porém, para veículos de alto desempenho não é o mais indicado. Devido a esse fato a
suspensão desses veículos empregam amortecedores especiais ou outros tipos de suspensão.
Porém, isso afeta diretamente o custo de fabricação do veículo (NGUYEN; CHOI; PARK,
2012).

1.2.3 Amortecedor assimétrico

O estudo envolvendo a utilização de amortecedores assimétricos é alvo de estudo desde
muito tempo atrás e tem crescido nos últimos anos. Esses amortecedores são projetados
para fornecer uma força de amortecimento consideravelmente maior durante a extensão
do que durante o curso de compressão (AHMED; RAKHEJA, 1992). Essas diferentes
forças de amortecimento para compressão e extensão do amortecedor geralmente são es-
tabelecidas de acordo com uma razão de assimetria. Normalmente a força de extensão é
definida entre três a quatro vezes maior que a força de compressão (DIXON, 2008).

Estudos revelam que a utilização de um amortecedor assimétrico implica em um efeito
onde a posição de equilíbrio dinâmico do sistema em estado estacionário sofre alteração,
dependendo da razão de assimetria e também da frequência da fonte excitadora. As inves-
tigações analíticas e experimentais realizadas em amortecedores de alto desempenho com
propriedades assimétricas para a compressão e extensão revelam tendências de diminuição
considerável na posição média da massa suspensa (Fig. 1.5). Nesse estudo esse efeito é
referido como packing ou jacking down (RAJALINGHAM; RAKHEJA, 2003).

Análises dinâmicas sobre amortecedores assimétricos comprovam que além da influên-
cia no conforto, a geometria também influencia a resposta dinâmica do sistema de suspen-
são. Os resultados obtidos na análise cinemática de uma suspensão utilizando amortecedor
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Figura 1.5: Histórico de deslocamento da massa suspensa sob excitação harmônica utili-
zando amortecimento simétrico (a) e amortecimento assimétrico com razão de assimetria
3:1 (b).

assimétrico sugerem que as respostas cinemática e dinâmica são fortemente influenciados
pela assimetria entre compressão e extensão e pela velocidade de deslocamento do veículo
(BALIKE; RAKHEJA; STIHARU, 2011).

Ahmed e Rakheja (1992) investigaram um método analítico para descrever o com-
portamento de um sistema que utiliza um amortecedor assimétrico multi-fase. Neste
estudo ele usou uma técnica de linearização para obter a resposta em frequência de um
sistema de dois graus de liberdade (GDL) utilizando amortecimento assimétrico sob exci-
tação harmônica. Os resultados obtidos analiticamente foram comparados com resultados
obtidos numericamente. Esses resultados ilustraram que essa técnica pode prever o com-
portamento da resposta do sistema não linear para diversas amplitudes de excitação em
toda a gama de frequências analisadas. Silveira, Pontes Junior e Balthazar (2014) fizeram
análises comparando um sistema utilizando amortecimento simétrico e assimétrico através
do modelo de quarto de carro e metade de carro, e ambos simulando as imperfeições do
pavimento com três entradas de impacto. Neste estudo investigou-se também a influência
da razão de assimetria e a velocidade do veículo na resposta da massa suspensa. Os resul-
tados mostraram que o sistema de suspensão com amortecimento assimétrico se mostra
mais vantajoso, pelo fato de reduzir a aceleração vertical e angular da massa suspensa.

1.2.4 Modelagem de sistemas de suspensão veicular

A Fig. (1.6) mostra um sistema de suspensão representada por um modelo massa mola
amortecedor com dois graus de liberdade e esse sistema é composto de dois subsistemas
ligados em série. Cada subsistema é composto de uma mola e um amortecedor em uma
estrutura com massa. A base do sistema representa o pavimento no qual o veículo trafega,
cujas irregularidades causam as forças que excitam o sistema. O subsistema inferior
representa a massa não suspensa do veículo. Estes elementos têm características de rigidez
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e amortecimento que, embora não façam parte do sistema de suspensão propriamente dito,
contribuem para o comportamento dinâmico global do sistema. O subsistema superior
representa o sistema de suspensão propriamente dito e a massa suspensa e o amortecedor
assimétrico é adotado neste subsistema. Apesar de ser muito utilizado para representar
a dinâmica de um sistema de suspensão, esse modelo se restringe apenas aos movimentos
verticais dos sistemas suspenso e não suspenso.

Figura 1.6: Representação esquemática de um veículo de passageiros (a), e modelo de
quarto de carro com os respectivos parâmetros.

O modelo de metade de carro (half-car) mostrado na Fig. (1.7) apresenta em sua
dinâmica além dos movimentos verticais os movimentos angulares do sistema suspenso
(SILVEIRA; PONTES JUNIOR; BALTHAZAR, 2014). O modelo de metade de carro é
constituído de um bloco suspenso que representa a massa do chassi, da carroceria, dos
passageiros, do motor e da transmissão do veículo. Os dois subsistemas não suspensos
independentes representam a suspensão dianteira e traseira incluindo amortecedor, pneu
e componentes da suspensão.

 

Figura 1.7: Modelo de metade de carro e respectivos parâmetros - fonte: Silveira, Pontes
Junior e Balthazar (2014).

Cada subsistema tem sua massa, rigidez e amortecimento e o deslocamento acontece
apenas na vertical. Em alguns casos o subsistema não suspenso pode representar também
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os lados esquerdo e direito do veículo. Um parâmetro importante nesse tipo de modelagem
é a localização do centro de gravidade (CG). De acordo com Milliken e Milliken (1995), a
localização do centro de gravidade de um carro de corridas é um dos fatores fundamentais
relacionados ao desempenho porque a capacidade do pneu nas curvas depende muito da
carga vertical (ou normal) aplicada ao pneu.

1.2.5 Geometria de sistemas de suspensão veicular

A geometria do sistema de suspensão é formada por um mecanismo onde os componentes
são interligados e isolados por materiais não rígidos. O alinhamento desse mecanismo
mantém o paralelismo do eixo em relação ao solo, proporcionando boa dirigibilidade e
garantindo principalmente o controle durante a mudança de direção. A geometria da sus-
pensão além do alinhamento compõe-se de ajustes determinantes para o bom desempenho
quanto ao conforto e segurança, prolongando a vida útil dos pneus, evitando desgastes
irregulares na banda de rodagem (DIXON, 2009).

Nos veículos médios de passageiros existem diferente tipos de suspensão que são utili-
zados na traseira e na dianteira. Cada veículo recebe uma geometria diferente de acordo
com o modelo e cargas solicitadas. A suspensão do tipo McPherson (Fig. 1.8) é a mais
utilizada na dianteira dos veículos populares pelo fato de apresentar algumas vantagens,
tais como a sua simplicidade de construção, peso e volume reduzido (HUREL; MANDOW;
GARCIA-CEREZO, 2012).

 

Figura 1.8: Suspensão do tipo McPherson - fonte: Hurel, Mandow e Garcia-Cerezo (2012).

A estrutura da suspensão é simples, porque a peça de ligação é composta por duas
partes rígidas e uma bucha de borracha. Em sua forma básica, consiste em dois braços de
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controle de ligação do chassi com o eixo da roda, que também determinam o mecanismo
de articulação. Consequentemente o custo da suspensão é baixo, e a confiabilidade da
suspensão é elevada (SANO, 2001).

Na dianteira do veículo também é comum encontrar veículos que utilizam a suspensão
do tipo double wishbone (Fig. 1.9). A geometria desse sistema de suspensão tem efeito
significativo sobre o conforto dos passageiros em comparação com outros sistemas, como
McPherson e outros tipos de suspensão (BALIKE, 2010).

Figura 1.9: Suspensão do tipo double wishbone - fonte: http://www.solsticeforum.com.

1.2.6 Avaliação do nível de conforto dos passageiros

O nível de conforto é um item muito importante a se analisar quando se trata não ape-
nas de veículos de passageiros, mas também qualquer meio que exponha o corpo humano
às vibrações. Todo e qualquer veículo incluindo aeronaves, carros, caminhões e eleva-
dores podem expor o homem à vibrações mecânicas. Essas vibrações são consideradas
distúrbios, pois interferem diretamente no conforto, segurança e saúde dos passageiros e
operadores (FERNANDES; MENDES, 1978).

O corpo humano possui características que podem ser aproximadas a sistemas mecâni-
cos e cada parte do corpo incluindo os órgãos internos têm diferentes valores de frequência
natural. Dessa forma, quando os seres humanos estão sujeitos as vibrações, dependendo
da frequência da excitação, essas partes do corpo e órgãos podem entrar em ressonância.
O resultado dessa ressonância afeta o corpo humano de diferentes formas. A tabela 1.1
mostra os principais sintomas relacionados com a frequência da vibração.

10



Tabela 1.1: Principais sintomas relacionados com a frequência da vibração - fonte: Fer-
nandes e Mendes (1978).

Sintomas Frequência [Hz]
Sensação geral de desconforto 4 - 9
Sintomas na cabeça 13 - 20
Maxilar 6 - 8
Influência na linguagem 13 - 20
Garganta 12 - 19
Dor no peito 5 - 7
Dor abdominal 4 - 10
Desejo de urinar 10 - 18
Aumento do tônus muscular 13 - 20
Influência nos movimentos respiratórios 4 - 8
Contrações musculares 4 - 9

De acordo com Fernandes e Mendes (1978), as vibrações transmitidas ao corpo humano
são analisadas de três maneiras distintas:

• “Vibrações transmitidas simultaneamente à superfície total do corpo e/ou
a partes substanciais dele. Isto acontece quando o corpo está imerso em um
meio vibratório. Há circunstâncias em que isto é de interesse prático, por exemplo,
quando ruídos de alta intensidade no ar ou na água excitam vibrações no corpo”.

• “Vibrações transmitidas ao corpo como um todo através de superfícies
de sustentação, como os pés de um homem em pé, ou as nádegas de um homem
sentado, ou a área de sustentação de um homem recostado. Este tipo de vibração é
comum em veículos, em construções em movimento vibratório e nas proximidades
de maquinário de trabalho”.

• “Vibrações aplicadas a partes específicas do corpo, como cabeça e mem-
bros. Exemplos destas vibrações ocorrem por meio de cabos, pedais ou suportes de
cabeça, ou por grande variedade de ferramentas e instrumentos manuais”.

Na tentativa de melhorar o conforto dos passageiros do veículo, além de estudos para
atenuar a vibração pela suspensão, alguns estudos também envolvem o assento do veículo.
O conforto dinâmico proporcionado pelo banco é uma função que depende do projeto,
construção, cinemática, a facilidade de ajuste da suspensão, e desempenho do sistema
de suspensão. Entre esses fatores, a cinemática do sistema de ligação, meios elásticos, e
mecanismo de amortecimento influenciam as características de transmissão de vibração
dos assentos (BOILEAU; RAKHEJA, 1990). Além disso, o desconforto causado pelas
vibrações estão diretamente ligados a fadiga dos ocupantes do veículo. Por isso alguns
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Figura 1.10: Modelo de quarto de carro e modelo biodinâmico - fonte: Papalukopoulos e
Natsiavas (2007).

estudos incluem nos modelos de suspensão o assento e um sistema biodinâmico onde
algumas partes do corpo humano são consideradas (Fig. 1.10).

Porém, é comumente entendido e aceito que a resposta humana a excitação dinâmica
depende de muitos parâmetros mecânicos, físicos, fisiológicos e psicológicos (PAPALU-
KOPOULOS; NATSIAVAS, 2007).

1.2.7 Dinâmica de sistemas de suspensão veicular

Existem diversos tipos de suspensão veicular, e cada tipo é desenvolvido de acordo com
o tamanho do veículo e o tipo de esforços no qual a suspensão é submetida. O principal
objetivo de uma suspensão veicular é isolar os passageiros das vibrações induzidas pelas
imperfeições do pavimento (conforto), permitindo que o motorista mantenha o controle do
veículo (estabilidade) (ELS et al., 2007). Porém, os objetivos principais são contraditórios
(SILVEIRA; PONTES JUNIOR; BALTHAZAR, 2014). Para ser considerado confortável,
o veículo deve ter uma suspensão mais “macia”, e para ser considerado estável, a suspensão
deve ser mais “dura” (NGUYEN; CHOI; PARK, 2012).

Vários modelos de suspensão foram desenvolvidos durante o século passado, até chegar
no conceito de suspensão baseado em uma mola e um amortecedor (GUGLIELMINO et
al., 2008). O uso de molas para permitir o movimento vertical relativo entre a roda e
o chassi existe desde os primeiros veículos tracionados por animais. O amortecedor foi
introduzido mais tarde, entre a massa suspensa e não suspensa, com o propósito de reduzir
a oscilação, controlar o movimento e reduzir a aceleração lateral e longitudinal da massa
suspensa (MILLIKEN; MILLIKEN, 1995).
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Os sistemas de suspensão evoluíram conforme a tecnologia dos sistemas de transporte
também evoluíam. A suspensão dos veículos populares geralmente são fabricadas com
elementos passivos e consiste de um elemento de dissipação de energia que é um amorte-
cedor, e um elemento de armazenamento de energia, que é uma mola (NGUYEN; CHOI;
PARK, 2012). Desta forma, além dos sistemas de suspensão com elementos passivos,
alguns veículos de alto desempenho são produzidos com suspensões que recebem compo-
nentes semi-ativos e ativos. Porém, a utilização de tais sistemas implica no conflito que
os fabricantes de automóveis enfrentam nos seus esforços para melhorar a segurança e
conforto para os passageiros.

A utilização desses sistemas de suspensão de alto desempenho só pode ser alcançado
pela demanda de alta energia e complexidade de funcionamento (FISCHER; ISERMANN,
2004; YAO et al., 2002). Em um estudo comparativo entre os três tipos de suspensão
Fischer e Isermann (2004) mostraram como os parâmetros desconhecidos podem ser ob-
tidos experimentalmente através da estimativa paramétrica, utilizando acelerômetros no
chassi e roda, e sensores de deflexão da suspensão com diferentes combinações. Em se-
guida, os princípios de feedback são utilizados para controlar a taxa de amortecimento
dos amortecedores utilizando atuadores e válvulas proporcionais magnéticas. Yao et al.
(2002) apresentaram um sistema de controle semi-ativo utilizando amortecedor magneto-
reológico. Neste estudo foram obtidas respostas experimentais e comparadas a um modelo
matemático de Bouc-Wen. Com essa pesquisa pôde-se concluir que sob corrente elétrica,
o amortecedor magnetoreológico não pode ser tratado como um amortecedor viscoso, mas
suas propriedades e características podem ser descritas utilizando o modelo de Bouc-Wen.

Aplicações práticas de suspensões ativas foram facilitadas pelo amadurecimento dos
sistemas eletrônicos, o que, por sua vez, também influenciaram a evolução de atuadores e
sensores. Como resultado do amadurecimento desta infraestrutura, sistemas suspensões
ativas tiveram uma atração considerável em meados da década de 1980 com sua aplicação
amplamente divulgada no veículo experimental Lotus Esprit (HROVAT, 1997; NGUYEN;
CHOI; PARK, 2012).

Os sistemas de suspensão ativa são caracterizadas pelo uso de sistemas de controle
como, por exemplo, o controle ótimo, que tem como objetivo determinar os sinais de con-
trole de um determinado processo, para satisfazer as restrições físicas e ao mesmo tempo
minimizar ou maximizar algum critério de desempenho (KIRK, 2012). O controle ótimo,
que está no contexto de controle moderno, abre novas possibilidades para controle de sis-
temas de suspensão veicular e quaisquer sistema que necessite melhoria de desempenho. O
fato de ser no domínio do tempo permite naturalmente tratar de sistemas dinâmicos não
lineares, criando possibilidades que atendem necessidades de otimização dinâmica para
viabilizar a realização de processos em que as questões de energia consumida, tempo,
segurança e atendimento de vínculos são cruciais, como é o caso de processos químicos,
nucleares e missões aeroespaciais (ATAIR, 2012).
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As suspensões semi-ativa e ativa fornecem um conforto bastante elevado, se compa-
rado ao sistema de suspensão passiva. Apesar do desempenho, esses tipos de suspensão
necessitam de fontes de energia externa e o custo dos componentes acabam influenciando
no custo final do veículo (BOUAZARA; RICHARD; RAKHEJA, 2006). Dessa forma, sus-
pensões semi-ativa e ativa são aplicadas restritamente em veículos de altíssimo padrão.

Com o objetivo de reduzir o custo global do veículo sem comprometer o nível de
conforto para os passageiros, os engenheiros têm buscado alternativas para essa questão.
Uma solução encontrada foi o desenvolvimento de amortecedores passivos, cuja força de
amortecimento atua de forma assimétrica. Alguns estudos envolvendo a análise dinâmica
de sistemas de suspensão com amortecimento assimétrico mostram resultados satisfatórios
(AHMED; RAKHEJA, 1992; RAJALINGHAM; RAKHEJA, 2003; SILVEIRA; PONTES
JUNIOR; BALTHAZAR, 2014).

O amortecedor assimétrico possui coeficiente de amortecimento diferente durante a
fase de extensão e a fase de compressão (Fig. 1.11). Devido à velocidade da roda ser
consideravelmente mais elevada na direção ascendente, quando comparada com o sentido
descendente, os amortecedores assimétricos são desenvolvidos para proporcionar uma força
de amortecimento maior durante a fase de extensão do que durante a fase de compressão
(RAJALINGHAM; RAKHEJA, 2003). O uso desse tipo de amortecimento assimétrico
causa uma mudança na posição média de deslocamento da massa suspensa. Isso ocorre
porque a energia potencial armazenada na mola da suspensão durante a compressão é
dissipada durante a extensão sob maior amortecimento, reduzindo assim o curso do amor-
tecedor durante o movimento de extensão. Segundo Rajalingham e Rakheja (2003), esse
efeito acontece devido as características de amortecimento assimétrico e é denominado
jacking down ou packing.

Figura 1.11: Característica da força de amortecimento simétrico e assimétrico para a
extensão e compressão do amortecedor - fonte: Silveira, Pontes Junior e Balthazar (2014).

Alguns autores explicam que esse coeficiente de amortecimento durante a fase de ex-
tensão deve ser considerado três vezes maior que o coeficiente de amortecimento durante

14



a fase de compressão (DIXON, 2008). Apesar da utilização desse tipo de componente
ser muito comum nos veículos, nota-se que ainda não existem estudos muito aprofunda-
dos para as análises desse tipo de amortecedor. Nestas análises é comum a utilização de
métodos numéricos e quando possível, utilizam-se de aproximações analíticas para des-
crever o comportamento do sistema (AHMED; RAKHEJA, 1992). O trabalho de Ahmed
e Rakheja (1992) foi um dos primeiros a mostrar investigações de um sistema de suspen-
são através do modelo de quarto de carro utilização amortecedor assimétrico multi-fases
mediante a excitação harmônica. Esse estudo propôs que a força de amortecimento as-
simétrico não linear era caracterizada por uma força simétrica, utilizando a linearização
equivalente local. Dessa forma, a resposta do modelo linear correlaciona-se muito bem
com a resposta da velocidade do modelo não linear, devido à semelhança de energia. Essa
técnica também pôde prever a resposta do sistema não linear para diferentes amplitudes
de excitação.

A função harmônica geralmente é utilizada como forma de excitação para que o sistema
seja excitado na mesma frequência dos autovalores correspondentes. Porém, é comum e
aceito que o perfil de uma estrada não é descrito por uma função harmônica. Por esse
motivo, algumas investigações utiliza-se de perfis de estrada gerados aleatoriamente, en-
quanto outras investigações analisam o desempenho do sistema de amortecimento assimé-
trico mediante a impactos. Silveira, Pontes Junior e Balthazar (2014) mostraram algumas
vantagens do sistema utilizando amortecimento assimétrico comparado ao sistema simé-
trico, através do modelo de metade de carro. Os resultados das simulações mostraram
que o sistema assimétrico apenas na frente do veículo pode ser utilizado para diminuir
oscilações angulares, ao custo de acelerações verticais ligeiramente maiores quando com-
parado com o sistema totalmente assimétrico. As respostas numéricas também indicaram
que o sistema de amortecimento assimétrico também é mais suave para os movimentos
de arfagem do veículo, diminuindo as acelerações angulares.

Com o objetivo de melhorar o desempenho dos sistemas que utilizam amortecimento
assimétrico, Shekhar, Hatwal e Mallik (1999) fizeram um estudo comparando quatro al-
ternativas diferentes de isolamento. Nesse estudo também foram utilizados três entradas
de impacto com três índices diferentes para avaliar as características de desempenho do
isolador. Nesse caso concluiu-se que o desempenho das diferentes configurações depende
dos tipos de entrada e também dos índices escolhidos. Porém, a inclusão do amortecedor
de Coulomb melhora o desempenho quando considera-se altos valores para o parâmetro
de severidade.

Estudos anteriores mostram que a inclusão da geometria auxilia no entendimento da
resposta dinâmica de um sistema de suspensão (ATTIA, 2002; ARANA; EVANGELOU;
DINI, 2015). Nos veículos médios de passageiros, existem diferentes tipos de suspensão que
são utilizadas na traseira e na dianteira. É comum encontrar veículos populares equipados
com suspensões do tipo McPherson e do tipo double wishbone. Na maioria dos modelos
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matemáticos a geometria da suspensão é desprezada. Porém, diversos autores incluem a
geometria com o objetivo de incluir não linearidades geométricas da suspensão (BALIKE,
2010; HUREL; MANDOW; GARCIA-CEREZO, 2012). A tese de doutorado de Balike
(2010) foi baseada em um método de análise cinemática e dinâmica acoplada do sistema
de suspensão do veículo, incluindo a sua geometria e as propriedades de amortecimento
assimétricas. Os resultados deste estudo sugerem que uma síntese ótima da suspensão
do veículo exige considerações das análises de resposta cinemática e dinâmica acopladas.
Um problema de otimização com restrições é formulado e resolvido a fim de obter melhor
síntese para um amortecedor assimétrica de dois estágios. Essa otimização tem o objetivo
de obter uma relação aceitável entre o desempenho cinemático e dinâmico sob diferentes
gamas de excitações e de velocidades.

A norma ISO 2631 (1997) sugere que a vibração translacional deve ser medida em três
eixos sobre a placa da bacia. Porém, apenas o eixo com a vibração mais grave é utilizado
para avaliar a gravidade da vibração (PADDAN; GRIFFIN, 2002). A medição do nível
de conforto não se aplica apenas à veículos de passageiros, mas também qualquer meio
que exponha o corpo humano às vibrações. Veículos aéreos, terrestres e aquáticos, bem
como maquinarias (da indústria ou agricultura) expõem o homem à vibração mecânica,
interferindo no seu conforto, na eficiência do seu trabalho e, em algumas situações, na
saúde e segurança. O corpo humano possui características de inércia e elasticidade que
lhe conferem valores de frequência natural distintos, relativos a cada uma de suas partes
(INTERNATIONAL ORGANIZATION FOR STANDARDIZATION, 1997). Os estudos
básicos das vibrações afirmam que se uma frequência externa coincide com a frequência
natural do sistema, ocorre a ressonância, que implica em amplificação do movimento
(RAO, 2004).

A melhoria do conforto para os passageiros vai além de análises do sistema de sus-
pensão do veículo. Nesse contexto, modelos mais completos incluem também o acento do
veiculo (KOLICH, 2003; BOUAZARA; RICHARD; RAKHEJA, 2006). Com o objetivo
de investigar a influencia do acento do veículo Bouazara, Richard e Rakheja (2006) es-
tudaram a resposta dinâmica através de um modelo não linear utilizando amortecedores
passivos, semi-ativos e ativos. Esse modelo considera um atrito de Coulomb devido às
ligações e mancais do acento. Nesse sistema o modelo biodinâmico do passageiro é negli-
genciado. Nesse estudo concluiu-se que as suspensões ativa e semi-ativa aumentaram o
conforto em aproximadamente 50% quando comparados com o modelo passivo. Em mé-
dia, a melhora foi de 30% para a aceleração vertical e 50% para a aceleração de rolagem.
Porém, para a aceleração de arfagem, os três tipos de suspensão analisados mantiveram-se
estáveis.

No entanto, alguns estudos revelam que o projeto dos assentos dos veículos baseados
em estudos ergonômicos geralmente não atende o padrão de conforto do usuário final.
Kolich (2003) fez um estudo onde o objetivo do trabalho era desafiar critérios de ergonomia
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relacionadas à antropometria. Neste contexto, doze indivíduos, representando uma ampla
gama de tamanhos de corpos, avaliaram cinco diferentes assentos de veículos compactos
durante uma sessão de curto prazo. Porções de uma pesquisa de confiança e validade
foram usadas para este fim. As características de contorno e geometria dos cinco assentos
foram quantificadas e comparadas com as informações da pesquisa. Com base nesta
constatação, concluiu-se que o conforto do assento do automóvel é uma ciência única.
Critérios de ergonomia que serviam como base para esta ciência não podem ser aplicados
cegamente, pois eles não garantem assentos de veículos confortáveis.

Portanto, deve-se levar em consideração que a melhoria do conforto para os passagei-
ros do veículo depende das técnicas envolvidas nas pesquisas referentes aos sistemas de
suspensão. A utilização de métodos numéricos e analíticos auxilia no entendimento dos
efeitos que as irregularidades do pavimento causam em relação ao conforto dos passagei-
ros. Observando diferentes estudos envolvendo a dinâmica global de um veículo, pode
se concluir que a melhoria do conforto deve ser encarada como um aspecto global. A
modelagem do sistema de suspensão deve conter o maior número de parâmetros possíveis
a fim de representar com mais fidelidade o sistema real.

1.3 Justificativa

Tendo em vista os estudos anteriores relacionados a amortecimento assimétrico e não
linearidades geométricas em sistemas de suspensão, é interessante realizar um estudo
que englobe esses dois fenômenos, além do efeito das imperfeições do pavimento, para
determinar a influência em relação ao conforto fornecido por veículos de passageiros.
Analisar a dinâmica de um sistema de suspensão utilizando simulação numérica através
de modelos simples, como o modelo de quarto de carro, é de grande importância para
o projeto e desenvolvimento destes sistemas, uma vez que é relativamente caro construir
protótipos e realizar experimentos. Essas análises possibilitam verificar se um sistema
com amortecedor com características assimétricas tem uma influência significativa no
deslocamento, velocidade ou aceleração da massa suspensa. A investigação da influência
da geometria na resposta dinâmica da massa suspensa, incluindo a aceleração, que é
relacionada ao conforto dos passageiros, possibilita melhor entendimento do sistema. Este
entendimento é aplicável a um grande número de tipos de sistemas além de veículos de
passageiros.

1.4 Objetivos

O objetivo principal desse trabalho é analisar a resposta de um sistema de suspensão
veicular com amortecimento assimétrico e considerando não linearidades geométricas, com
foco na melhoria do conforto para os passageiros. Resultados da dinâmica vertical de
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um sistema com amortecimento assimétrico mostram uma considerável vantagem deste
tipo de sistema. Portanto, uma análise detalhada da resposta do sistema combinando o
amortecimento assimétrico e os parâmetros geométricos através do modelo de quarto de
carro será feita para verificar potenciais vantagens.

Esse objetivo principal pode ser dividido em quatro partes:

1. Obter um modelo de quarto de carro que descreva o comportamento dinâmico de
um sistema de suspensão veicular com amortecimento assimétrico, incluindo não
linearidades geométricas. A inclusão dessas não linearidades já se mostrou essencial
para o correto entendimento da resposta dinâmica.

2. Avaliar o desempenho do sistema de suspensão mediante a uma excitação harmô-
nica utilizando ferramentas de análise como histórico de deslocamento, velocidade
e aceleração da massa suspensa.

3. Comparar os resultados numéricos entre um sistema com amortecimento simétrico
e assimétrico com diversas razões de assimetria, e verificar quais parâmetros têm
maior influência na melhoria do conforto para os passageiros.

4. Determinar a influência das não linearidades geométricas combinada ao uso do amor-
tecimento assimétrico na resposta do sistema.

1.5 Estrutura da dissertação

Esta dissertação está estruturada da seguinte forma: o capítulo 2 mostra a modelagem
do sistema, com o objetivo de demonstrar a obtenção das equações dinâmicas de movi-
mento pelo método de Lagrange, e também é apresentado o modelo com não linearidades
geométricas e a metodologia. No capítulo 3 é observado o sistema de suspensão com
amortecedor assimétrico e os resultados são comparados com um sistema com amortece-
dor simétrico, utilizando as ferramentas de análise de sistemas não lineares, análise da
posição média do sistema suspenso e as conclusões referentes as respostas das simulações
numéricas. No capítulo 4 são feitas simulações do sistema de suspensão considerando não
linearidades geométricas. São feitas análises de máximo deslocamento, máxima veloci-
dade e máxima aceleração em função da frequência. Também são analisadas a amplitude
de deslocamento, máximo deslocamento e máxima aceleração nos picos de ressonância do
sistema. O capítulo 5 apresenta os comentários finais e sugestões para trabalhos futuros.
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Capítulo 2

MODELAGEM DO SISTEMA DE
SUSPENSÃO

Este capítulo apresenta a modelagem de um sistema de suspensão utilizando um modelo de
quarto de carro, utilizando amortecimento assimétrico e considerando as não linearidades
geométricas. As equações dinâmicas são obtidas utilizando o método de Lagrange. Para
isso é necessário obter a energia cinética e a energia potencial de cada subsistema. Também
é necessário obter os termos das equações referentes à dissipação de energia do sistema.
As não linearidades geométricas são introduzidas nas equações dinâmicas considerando a
geometria do mecanismo de suspensão.

2.1 Modelagem do sistema de suspensão através do
método de Lagrange

O objetivo desta seção é obter as equações dinâmicas do sistema utilizando o método de
Lagrange. Será utilizado um modelo de quarto de carro, para análises de vibrações verti-
cais contendo dois graus de liberdade. Trata-se de um modelo de parâmetros concentrados,
utilizado apenas para análises de vibrações verticais. Este modelo, seus parâmetros e as
coordenadas são mostrados na Fig. (2.1).

Este sistema consiste em dois subsistemas. O subsistema inferior é constituído de um
bloco de massamu, uma mola de rigidez ku e coeficiente de amortecimento simétrico cu. A
massamu representa a massa não suspensa, que inclui o braço inferior da suspensão, a roda
e o pneu. O deslocamento vertical dessa massa é dado por zu. As características de rigidez
e amortecimento deste subsistema são provenientes das características do pneu e roda. O
subsistema superior é constituído de um bloco de massa ms, uma mola de rigidez ks e um
amortecedor de coeficiente de amortecimento assimétrico c±s . Esse subsistema representa
a massa suspensa do veículo, incluindo o chassi, a carroceria, os passageiros, o motor e a
transmissão. O seu deslocamento vertical é representado por zs. O amortecedor viscoso
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Figura 2.1: Representação esquemática de um veículo de passageiros (a) e modelo de
quarto de carro através de um modelo massa mola amortecedor de dois graus de liberdade
(GDL) com seus respectivos parâmetros (b).

entre o bloco de massa ms e mu é considerado assimétrico. Dessa forma, o coeficiente
de amortecimento durante a extensão é dado por c+

s , e o coeficiente de amortecimento
durante a compressão e dado por c−s . Nos dois subsistemas, a rigidez é considerada linear.

Na modelagem deste sistema de quarto de carro, a excitação da base representa as
irregularidades do pavimento, e é dada pela seguinte função harmônica:

zr = zmax sin(ωt) (2.1)

na qual zmax é a amplitude da excitação, ω é a frequência de excitação harmônica e t é o
tempo.

2.2 Energia cinética e potencial do sistema

Para a obtenção das equações dinâmicas, será utilizado o método de Lagrange conforme
demonstrado por (MEIROVITCH, 2012). O Lagrangeano é dado por:

L = T − V (2.2)

no qual T é a energia cinética e V é a energia potencial. Como se trata de um sistema
amortecido, também é necessário obter o termo de dissipação de energia do sistema, dado
por F .

A energia cinética do bloco de massa mu é dada por:

Tmu = 1
2muż

2
u (2.3)
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A energia cinética do bloco de massa ms é dada por:

Tms = 1
2msż

2
s (2.4)

Dessa forma a energia cinética total do sistema é dada por:

T = Tmu + Tms = 1
2muż

2
u + 1

2msż
2
s (2.5)

Considerando que o sistema tem dois graus de liberdade, a energia potencial elástica
sempre é proporcional ao deslocamento relativo. A energia potencial referente ao sistema
não suspenso é dada por:

Vmu = 1
2ku(zu − zr)2 (2.6)

A energia potencial do sistema suspenso é dada por:

Vms = 1
2ks(zs − zu)2 (2.7)

Dessa forma a energia potencial total do sistema é dada por:

V = Vmu + Vms = 1
2ku(zu − zr)2 + 1

2ks(zs − zu)2 (2.8)

A energia cinética (Eq. 2.5) e a energia potencial (Eq. 2.8) são substituídas no
Lagrangeano (Eq. 2.2), resultando em:

L = 1
2muż

2
u + 1

2msż
2
s −

1
2ku(zu − zr)2 − 1

2ks(zs − zu)2 (2.9)

A dissipação de energia do sistema é proveniente do amortecimento viscoso. Neste
sistema, a dissipação de energia é proporcional à velocidade relativa, e é dada por:

F± = 1
2cu(żu − żr)2 + 1

2c
±
s (żs − żu)2 (2.10)

na qual o coeficiente de amortecimento assimétrico para a extensão e compressão é definido
como:

c±s ⇒

c
+
s se żs − żu ≥ 0
c−s se żs − żu < 0

(2.11)
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2.3 Equações dinâmicas através da equação de Euler-
Lagrange:

Dando sequência ao método de Lagrange, conforme demonstrado por Meirovitch (2012),
utiliza-se a equação de Euler-Lagrange com termos dissipativos, definida por:

d

dt

(
∂L

∂żi

)
− ∂L

∂zi

+ ∂F

∂żi

= 0 (2.12)

sendo i = u, s referentes as coordenadas zu e zs respectivamente.
A seguir será encontrada a equação dinâmica do sistema não suspenso, ou seja, i = u.

Substituindo as Eqs. (2.9) e (2.10), referentes ao Lagrangeano e aos termos dissipativos
respectivamente, na Eq. (2.12), a derivada parcial de L em relação a żu é dada por:

∂L

∂żu

= mużu (2.13)

e a derivada da Eq. (2.13) em relação ao tempo é dada como:

d

dt

(
∂L

∂żu

)
= muz̈u (2.14)

A derivada parcial de L em relação a zu é dada por:

∂L

∂zu

= ks(zs − zu)− ku(zu − zr) (2.15)

e finalmente a derivada parcial de F em relação a żu fica na forma:

∂F

∂żu

= cu(żu − żr)− c±s (żs − żu) (2.16)

Portando, substituindo as Eqs. (2.14, 2.15, 2.16) na Eq. (2.12), a equação dinâmica
da massa não suspensa resulta em:

muz̈u + ku(zu − zr)− ks(zs − zu) + cu(żu − żr)− c±s (żs − żu) = 0 (2.17)

A seguir será encontrada a equação dinâmica do sistema suspenso, ou seja, i = s. Para
isso, repete-se o mesmo procedimento sendo que a derivada parcial de L em relação a żs

é dada por:

∂L

∂żs

= msżs (2.18)
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e a derivada no tempo da Eq. (2.18) fica da seguinte forma:

d

dt

(
∂L

∂żs

)
= msz̈s (2.19)

A derivada parcial de L em relação a zs é dada por:

∂L

∂zs

= −ks(zs − zu) (2.20)

e finalmente a derivada parcial de F em relação a żs fica na forma:

∂F

∂żs

= c±s (żs − żu) (2.21)

Portando substituindo as Eqs. (2.19, 2.20, 2.21) na Eq. (2.12), a equação dinâmica
da massa suspensa resulta em:

msz̈s + ks(zs − zu) + c±s (żs − żu) = 0 (2.22)

Dessa forma, as duas equações dinâmicas para o sistema de dois graus de liberdade
com amortecimento assimétrico ficam na seguinte forma:

muz̈u − ks(zs − zu)− c±s (żs − żu) + cu(żu − żr) + ku(zu − zr) = 0

msz̈s + ks(zs − zu) + cs
±(żs − żu) = 0 (2.23)

2.4 Modelo com não linearidades geométricas

Para realizar um estudo dos efeitos das não linearidades geométricas, resultantes da geo-
metria de uma suspensão do tipo double wishbone, os parâmetros relativos a geometria
desta suspensão são definidos conforme a Fig. (2.2). Devido às imperfeições do pavimento,
a massa não suspensa sofre deslocamentos, resultando em uma variação da geometria da
suspensão. As forças relacionadas ao amortecedor e mola do sistema suspenso são in-
fluenciadas por essa variação na geometria. Esses parâmetros geométricos influenciam
a resposta dinâmica, como o deslocamento, velocidade e aceleração máximas da massa
suspensa e não suspensa (CHERIAN; JALILI; AYGLON, 2009).

Os parâmetros relevantes para o modelo em estudo são mostrados na Fig. (2.2). Para
o modelo de suspensão proposto, existem alguns parâmetros fixos na geometria, como
o comprimento dos braços inferior e superior (bs = AB = DC), distância até a fixação
inferior do amortecedor (ba = AE), dimensão vertical da articulação do braço inferior até
a fixação superior do conjunto mola-amortecedor (a0).
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Figura 2.2: Representação esquemática e parâmetros geométricos de uma suspensão do
tipo double wishbone: (a) modelo de 2 GDL incluindo a geometria da suspensão, (b)
distância até a fixação inferior do amortecedor (ba), comprimento dos braços inferior
e superior (bs), comprimento do segmento AF (h), dimensão de auxilio para definir a
inclinação do conjunto mola-amortecedor (d); (c) dimensão vertical da articulação do
braço inferior até a fixação superior do conjunto mola-amortecedor (a0), comprimento do
conjunto mola-amortecedor (a), ângulo formado entre o segmento AF e a barra inferior
da suspensão AB (θ), ângulo formado entre o braço inferior da suspensão e a horizontal
(γ).

A inclinação do conjunto mola-amortecedor na posição de equilíbrio (zu = 0, zs = 0)
é definida com o auxílio da medida d. Alguns ângulos iniciais são definidos. O ângulo
formado entre o segmento (AF ) e a barra inferior da suspensão (AB) é denominado por
θ. Na posição de equilíbrio, esse ângulo é dado por:

θi = arcsin
(
a0

h

)
(2.24)

na qual h é definido como o comprimento (AF ), e dado por:

h =
√

(ba − d)2 + a2
0 (2.25)

O comprimento do conjunto mola-amortecedor (EF ) é dado por:

a =
√
b2

a + h2 − 2ba h cos θ (2.26)

A força da mola depende do deslocamento relativo entre as suas extremidades, que
são os pontos E e F mostrados na Fig. (2.2). No caso do modelo considerando não
linearidades geométricas, esse deslocamento relativo é dado pela Eq. (2.26), e a força da
mola fica na forma:

Fks = ks(ai − a) (2.27)
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O ângulo formado entre o braço inferior da suspensão e a horizontal é dado por:

γ = arcsin
(
zs − zu

bs

)
(2.28)

O ângulo θ fora da posição de equilíbrio é obtido por:

θf = θi − γ (2.29)

Para um amortecedor viscoso, a força de amortecimento é proporcional à velocidade
relativa entre as extremidades do conjunto mola-amortecedor. No caso do modelo consi-
derando não linearidades geométricas, essa velocidade relativa é dada por:

ȧ = ba h sin (θf ) (żs − żu)√
b2

a + h2 − 2ba h cos (θf ) (zu − zs + bs)(−zu + zs + bs)
(2.30)

A força de amortecimento é calculada através do produto do coeficiente de amorteci-
mento viscoso do amortecedor e da velocidade relativa, e é dada por:

F±cs = c±s ȧ (2.31)

No caso do modelo considerando não linearidades geométricas, o coeficiente de amor-
tecimento assimétrico para a extensão e compressão é definido como:

c±s ⇒

c
+
s se ȧ ≥ 0
c−s se ȧ < 0

(2.32)

Substituindo as Eqs. (2.27) e (2.31) na Eq. (2.23), as equações dinâmicas para o
sistema com amortecedor assimétrico e levando em consideração as não linearidades geo-
métricas são dadas por:

mu z̈u + ku (zu − zr) + cu (żu − żr)− ks (ai − a)− c±s ȧ = 0

ms z̈s + ks (ai − a) + c±s ȧ = 0 (2.33)
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2.5 Metodologia

Neste trabalho, a resposta dinâmica é obtida através da integração numérica das equações
dinâmicas (equações diferenciais), e são utilizadas as ferramentas de análise de sistemas
não lineares como: históricos de deslocamento, velocidade e aceleração, análise de traje-
tórias no plano de fases, análise de deslocamento, velocidade e aceleração máximos em
função da frequência de excitação, análise de amplitude de deslocamento em função da
frequência de excitação. Essas ferramentas de análise são explicadas a seguir e podem ser
exploradas com mais detalhes em Rao (2004), Nayfeh e Balachandran (2008) e Meirovitch
(2012).

O histórico de deslocamento neste trabalho é a curva obtida pela integração numérica
das equações dinâmicas, e é feita de duas formas. A primeira consiste em observar toda a
curva obtida na integração numérica, incluindo o regime transiente e regime estacionário.
A segunda forma consiste em analisar a resposta apenas em estado estacionário, onde
despreza-se o regime transiente e observa-se o sistema apenas a partir deste ponto.

Para o sistema dinâmico de quarta ordem estudado, pode-se observar as trajetórias no
plano de estados, ou plano de fase. Este plano é definido pelas coordenadas zs e żs. Isso é
um método gráfico que permite a interpretação geométrica da resposta dinâmica. Neste
estudo, essa ferramenta auxilia na determinação dos equilíbrios dinâmicos do sistema.

A resposta em frequência é feita para que se possa observar qual a influência da
variação de ω na resposta do sistema. Para as análises, são observados os valores de
máximo deslocamento, máxima velocidade e de máxima aceleração da massa suspensa.
Esse valores máximos são obtidos pelo máximo valor encontrado na integração numérica,
para cada valor de ω, para o sistema em regime estacionário. Cada valor obtido é plotado
em um gráfico com apenas esses valores máximos de deslocamento, velocidade e aceleração.

Um procedimento semelhante é utilizado para as amplitudes de deslocamento. A
amplitude de deslocamento é obtida pela diferença entre o máximo e o mínimo valor
dentro da resposta do sistema em estado estacionário, pela variação de algum parâmetro.

Para as análises mostradas nesse trabalho, são considerados os parâmetros baseados em
um veículo médio de passageiros (SILVEIRA; PONTES JUNIOR; BALTHAZAR, 2014).
A massa não suspensa é mu = 200 kg, a rigidez do sistema não suspenso é ku = 400000
N/m e o amortecimento do sistema não suspenso é cu = 40 Ns/m. A massa suspensa é
ms = 1500 kg, a rigidez do sistema suspenso é ks = 44000 N/m. Para simulações com
amortecimento simétrico, os coeficientes de amortecimento utilizados para a extensão e
compressão são cs

+ = cs
− = 4000 Ns/m. A amplitude da excitação harmônica utilizada

para simular o perfil do pavimento é zmax = 0.02 m.
Para o sistema com amortecimento assimétrico, o coeficiente de amortecimento recebe

valores diferentes para as fases de compressão e extensão de acordo com a velocidade
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relativa. Para estabelecer os valores específicos de c−s e c+
s , é definida a razão de assimetria:

β = c+
s

c−s
(2.34)

Foram utilizados diferentes valores para c−s e c+
s , como mostrado na Tab. (2.1). Es-

ses valores de c−s e c+
s foram escolhidos para que a energia dissipada em um ciclo seja

semelhante ao amortecimento simétrico.
Os fatores de amortecimento ζu e ζs referentes ao sistema de suspensão são determi-

nados utilizando o método half-power method. Esse método é baseado na medição da
largura de banda entre dois pontos na curva de resposta (MAIA; SILVA, 1997). A largura
da banda (a meia potência) é definida como a largura da curva da resposta de frequência
quando a magnitude (zs,max) é (1/

√
2) vezes o valor do pico. Este valor é denotado por

∆ω, como pode ser visto pela Fig. (2.3).

 

Δω 

Frequência (ω) 

Magnitude 

𝑧𝑠,𝑚𝑎𝑥 

𝑧𝑠,𝑚𝑎𝑥

 2
 

𝜔1 𝜔2 𝜔𝑛 

Figura 2.3: Half power method para determinação do fator de amortecimento ζ - fonte: adaptado
de (MAIA; SILVA, 1997).

O valor de ∆ω pode ser relacionado com o amortecimento da seguinte forma:

∆ω = 2ζωn = 2ζωr (2.35)
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e portanto, o fator de amortecimento ζ pode ser estimado através da largura de banda
∆ω, e pode ser calculado da seguinte forma:

ζ = 1
2

∆ω
ωr

(2.36)

Os valores de ζ calculados em cada pico de ressonância para os valores de β utilizado nas
simulações, são apresentados na Tab. (2.1). Detalhes desse método podem ser verificados
em Maia e Silva (1997).

Tabela 2.1: Tabela de valores dos coeficientes de amortecimento (c−s e c+
s ), da razão de assi-

metria (β) e os valores de fator de amortecimento no primeiro pico de ressonância (ζu) e no
segundo pico de ressonância (ζs).

c−s c+
s β ζu ζs

7500 500 0.06 0.2353 0.2201
7000 1000 0.14 0.2353 0.2257
6500 1500 0.23 0.2255 0.2238
6000 2000 0.33 0.2255 0.2271
5500 2500 0.45 0.2300 0.2256
5000 3000 0.60 0.2300 0.2245
4500 3500 0.77 0.2300 0.2249
4000 4000 1 0.2300 0.2226
3500 4500 1.28 0.2200 0.2189
3000 5000 1.66 0.2300 0.2197
2500 5500 2.20 0.2245 0.2186
2000 6000 3 0.2347 0.2210
1500 6500 4.33 0.2449 0.2208
1000 7000 7 0.2500 0.2185
500 7500 15 0.2500 0.2179

Para as simulações do sistema considerando as não linearidades geométricas, foram
utilizados: bs = 400 mm, ba = 340 mm, a0 varia entre 280 mm e 480 mm, d varia entre 0
mm e 300 mm.

O método utilizado para a integração numérica é o Runge-Kutta de quarta ordem com
passo fixo. Esse método é utilizado para resolver equações diferenciais ordinárias (EDO)
do tipo y′ = f(t, y), e é um dos métodos mais utilizados em sistemas de engenharia.
A integração numérica em si foi realizada na linguagem C, e para a visualização dos
resultados foi utilizado o software MatLab. O passo de integração utilizado foi t = 0.01 s,
pois fornece uma boa precisão para a solução das equações dinâmicas e também fornece
um tempo computacional relativamente baixo. A simulação numérica do sistema é feita
por um tempo total de 100 s. O regime estacionário é considerado após 80 s, pois após
análises do histórico foi possível verificar que esse valor é suficiente para que o sistema
entre no regime permanente.
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Capítulo 3

SISTEMA COM
AMORTECIMENTO
ASSIMÉTRICO

Neste capítulo, são apresentados os resultados de simulações do sistema com amorteci-
mento assimétrico sem não linearidade geométrica. O amortecedor assimétrico é avaliado
mediante diferentes razões de assimetria. São obtidas respostas de máximo deslocamento,
máxima velocidade e máxima aceleração do sistema. São realizadas comparações entre
o sistema com amortecedor simétrico e assimétrico. Também são realizadas análises da
posição média do sistema suspenso utilizando amortecedor assimétrico. Os parâmetros
referente às simulações foram apresentados no capítulo 2.

3.1 Frequências naturais do sistema

Para o sistema de suspensão analisado nesse trabalho contendo dois graus de liberdade,
as matrizes de massa [M] e de rigidez [K] são dadas por:

M =
 mu 0

0 ms

 (3.1)

K =
 ku + ks −ks

−ks ks

 (3.2)

Para se encontrar as frequências naturais desse sistema, resolve-se o problema de
autovalor:
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[K]− λ[M] = 0 (3.3)

Substituindo as Eqs. (3.1) e (3.2) na Eq. (3.3) resulta em:
 −λmu + ks + ku −ks

−ks −λms + ks

 = 0

Para se obter o polinômio característico é necessário resolver o determinante da matriz,
e fica na forma:

λ2msmu − λksms − λksmu − λkums + ksku (3.4)

Nesse caso, substituindo os valores dos parâmetros (ms = 1500 kg, mu = 200 kg,
ks = 44000 N/m e ku = 400000 N/m), e encontrando as duas raízes do polinômio (λ1 e
λ2) obtêm-se os dois autovalores, sendo eles:

λ1 = ω2
1 = 2.222, 94 (3.5)

λ2 = ω2
2 = 26, 39 (3.6)

Portanto, as duas frequências naturais do sistema analisado nesse trabalho são:

ω1 = 47, 14 rad/s (3.7)

ω2 = 5, 13 rad/s (3.8)

Como as frequências naturais do sistema estão na faixa entre 0− 100 rad/s, as simu-
lações numéricas do sistema de suspensão são feitas nessa faixa de frequência.

3.2 Influência dos subsistemas não suspenso e sus-
penso na resposta global

As respostas do sistema em função da frequência de excitação (ω), mostradas ao longo
desse trabalho, serão baseadas nos dois picos de ressonância referente às duas frequências
naturais do sistema (ω1 e ω2). A massa do sistema não suspenso é muito menor que
a massa do sistema suspenso. Dessa forma, quando ω ≈ ω1, o sistema não suspenso
tem maior amplitude de deslocamento e quando ω ≈ ω2 o sistema suspenso tem maior
amplitude de deslocamento.

A Fig. (3.1) mostra o máximo deslocamento (zs,max), velocidade (żs,max) e aceleração
(z̈s,max) para β = 3. Os máximos deslocamento, velocidade e aceleração ocorrem próximos
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das frequências naturais do sistema. Porém, é possível notar que na frequência natural
ω1 ocorrem as mudanças mais significativas.

Na Fig. (3.1-a), observa-se um pico com valor positivo de máximo deslocamento
próximo de ω2 e valores negativos são observados à medida que ω aproxima-se de ω1. Na
Fig. (3.1-b) nota-se que o sub-sistema suspenso tem mais influência no sistema global do
que o sistema não suspenso. É possível verificar que o maior pico ocorre próximo de ω2,
porém, nessa figura também nota-se um pico próximo de ω1.
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Figura 3.1: Máximo deslocamento (zs,max) (a), máxima velocidade (żs,max) (b) e máxima
aceleração (z̈s,max) (c) da massa suspensa em relação à frequência de excitação (ω) utilizando
β = 3.

Na análise da máxima aceleração mostrada na Fig. (3.1-c) nota-se que o sistema
não suspenso tem maior influência na resposta dinâmica do sistema. O maior valor da
máxima aceleração ocorre próximo da frequência natural ω1. Porém, também verifica-se
um pequeno pico de aceleração na frequência natural ω2.

3.3 Influência de β na resposta da massa suspensa

O objetivo desta seção é observar os dois picos de ressonância separadamente e verificar
qual razão β mostra melhor desempenho, admitindo que uma boa suspensão deve reduzir
a amplitude de deslocamento e também a aceleração. Para essas análises o sistema é
excitado nas duas frequências naturais do sistema separadamente, e para cada valor de ω
é feita uma variação da razão de assimetria (β).

A Fig. (3.2-a) mostra o máximo deslocamento da massa suspensa (zs,max) no primeiro
pico de ressonância (ω2). É possível notar que quanto maior o valor de β menor é o
máximo deslocamento. Porém, observando a máxima aceleração mostrada Fig. (3.2-c)
nota-se o efeito contrário. No primeiro pico de ressonância, quanto menor o valor de β,
menor é a máxima aceleração da massa suspensa.
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Figura 3.2: Máximo deslocamento (zs,max) (a), máxima velocidade (żs,max) (b) e máxima
aceleração (z̈s,max) (c) da massa suspensa em relação a β utilizando ω = 5.13 rad/s.

Na Fig. (3.3) são analisados o máximo deslocamento, velocidade e aceleração da massa
suspensa no segundo pico de ressonância (ω1). Na Fig. (3.3-a) quanto maior β, menor é o
máximo deslocamento da massa suspensa, assim como observado para ω = 5.13 rad/s. O
aumento na razão β, implica em uma diminuição da máxima aceleração. Esse aumento é
vantajoso apenas em uma faixa até próximo de β = 5, pois após isso o valor da aceleração
se mantém.
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Figura 3.3: Máximo deslocamento (zs,max) (a), máxima velocidade (żs,max) (b) e máxima
aceleração (z̈s,max) (c) da massa suspensa em relação a β utilizando ω = 47.14 rad/s.

3.4 Comparação entre os sistemas simétrico e as-
simétrico

Na comparação entre o sistema de suspensão utilizando um amortecimento simétrico e
assimétrico, nota-se pequena variação em algumas faixas de frequência. Nas figuras (3.4-
a, 3.4-b, 3.4-c) são mostrados o máximo deslocamento, velocidade e aceleração da massa
suspensa. Nota-se que no primeiro pico, tanto o sistema simétrico quanto o assimétrico
atingem valores de máximo deslocamento na mesma frequência. O sistema utilizando
amortecimento assimétrico mostra pouca vantagem sobre o amortecedor simétrico quando
se analisa o máximo deslocamento.
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Figura 3.4: Comparação de máximo deslocamento (zs,max) (a), máxima velocidade (żs,max) (b)
e máxima aceleração (z̈s,max) (c) da massa suspensa com amortecimento simétrico e assimétrico
para ω variando de 0 até 100 rad/s.

Quando ω está próximo de ω1, o amortecimento assimétrico mostra maior influência no
máximo deslocamento em relação ao amortecimento simétrico. O máximo deslocamento
apresenta valores negativos quando β = 3, como mostra a Fig. (3.4-a). Isso pode ocorrer
devido a um efeito conhecido como jacking down ou packing. Segundo Rajalingham e
Rakheja (2003), este fenômeno tem sido atribuído à característica assimétrica do amor-
tecedor. A energia potencial armazenada na mola da suspensão durante a compressão é
dissipada durante a extensão sob maior amortecimento, reduzindo assim o curso do amor-
tecedor durante o movimento de extensão. Isso causa um deslocamento negativo posição
média da massa suspensa do veículo (RAJALINGHAM; RAKHEJA, 2003). Porém, essa
posição média apresenta valores positivos quando β = 0.33, valores negativos com β = 3
e nula para β = 1, como mostra a figura Fig. (3.5).
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Figura 3.5: Histórico de deslocamento da massa suspensa (zs) para β = 0.33 (a), β = 1 (b) e
β = 3 (c).

O sistema com amortecimento assimétrico com β = 3 se mostra mais vantajoso quando
comparado ao sistema com β = 1 e β = 0.33, pois há uma diminuição da máxima
aceleração no segundo pico de ressonância, como mostra a Fig. (3.4-c). Porém, quando
é observado o primeiro pico de ressonância nota-se que β = 3 não é a razão que mostra
menor valor de aceleração. A Fig. (3.6) mostra os detalhes da diferença do primeiro para
o segundo pico de ressonância.

Nesse caso foi observada uma redução de 13.25% na máxima aceleração do segundo
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pico, quando se utiliza β = 3 comparado com β = 1. E no primeiro pico quando β = 0.33
houve uma redução de 5.92% na aceleração, enquanto que para β = 3 houve um aumento
de 7.60% na aceleração quando comparado a β = 1.

3.5 Análise da posição média da massa suspensa

Com o intuito de analisar o efeito de jacking down, foram realizadas simulações com
valores de ω = 1, 5, 10, 20 e 50 rad/s. Esses valores foram escolhidos para avaliar qual a
influência da frequência de excitação na posição média da massa suspensa. As respostas
são analisadas utilizando histórico de deslocamento e plano de fase com o sistema suspenso
em estado estacionário.

A Fig. (3.7-a) mostra o histórico de deslocamento da massa suspensa na frequência
ω = 1 rad/s com β = 1 e β = 3. É possível notar que para ω = 1 rad/s a posição média de
equilíbrio dinâmico não sofre mudança. Os sistemas simétrico e assimétrico estabilizam-se
na mesma posição. O plano de fase mostrado na Fig. (3.7-b) mostra que as trajetórias
estão sobrepostas. A partir de ω = 5 rad/s a posição média de equilíbrio começa a se
deslocar negativamente.

Nas análises do sistema com amortecimento assimétrico com β = 3, nota-se que o
sistema tem diferentes valores na posição média da massa suspensa. A posição média da
massa suspensa depende do valor da frequência de excitação (ω). Também observa-se que
quando ω se aproxima da frequência natural ω1, a posição média se distancia da origem.

Através dessa análise também é possível verificar que apesar de haver uma mudança
na posição média da massa suspensa, a amplitude do deslocamento não sofre alteração.
Foram feitas análises para outros valores de ω > 50 rad/s, e a partir desse valor, a posição
média da massa suspensa começa a se aproximar da posição de origem.
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Figura 3.7: Histórico de deslocamento com ω = 1 rad/s (a), plano de fase com ω = 1 rad/s
(b), histórico de deslocamento com ω = 5 rad/s (c), plano de fase com ω = 5 rad/s (d),
histórico de deslocamento com ω = 10 rad/s (e), plano de fase com ω = 10 rad/s (f), histórico
de deslocamento com ω = 20 rad/s (g), plano de fase com ω = 20 rad/s (h), histórico de
deslocamento com ω = 50 rad/s (i), plano de fase com ω = 50 rad/s (j) da massa suspensa com
β = 1 e β = 3.
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3.6 Conclusões

Na análise do sistema de suspensão utilizando amortecimento simétrico e assimétrico com
excitação harmônica, foi possível verificar qual a influência de cada subsistema na resposta
dinâmica global do sistema. Quando é feita uma comparação entre os sistemas utilizando
amortecimento simétrico e assimétrico observa-se que a razão de assimetria β influencia
diretamente o máximo deslocamento, máxima velocidade e máxima aceleração da massa
suspensa. Na análise da máxima aceleração, o amortecimento assimétrico se mostra mais
vantajoso nas frequências mais altas com β > 1. Na região de frequências mais baixas,
entre 0 e 20 rad/s, o sistema assimétrico com β < 1 se mostra mais vantajoso, quando
se analisa a máxima aceleração. Quando se compara os sistemas simétrico e assimétrico,
apesar da posição média da massa suspensa se distanciar da origem, a amplitude de des-
locamento praticamente se mantém. É possível definir pelas figuras que o efeito jacking
down ocorre quando se utiliza um amortecedor assimétrico, porém, a frequência de exci-
tação harmônica interfere na posição média do sistema suspenso. E também esse efeito
se torna mais visível quando o sistema está sendo excitado próximo da frequência natural
ω1.
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Capítulo 4

INFLUÊNCIA DAS NÃO
LINEARIDADES GEOMÉTRICAS

Neste capítulo são apresentados os resultados de simulações do sistema com amorteci-
mento assimétrico considerando as não linearidades geométricas. O amortecedor assimé-
trico é avaliado utilizando diferentes razões de assimetria. As não linearidades geométricas
da suspensão são investigadas mediante a variação de dois parâmetros da geometria que
são: a altura entre a massa suspensa e não suspensa e a inclinação do conjunto mola-
amortecedor. São obtidas respostas de máximo deslocamento, máxima velocidade e má-
xima aceleração da massa suspensa. A amplitude de deslocamento é investigada mediante
a variação na frequência de excitação e da razão de assimetria. Também são realizadas
comparações entre sistema com amortecimento simétrico e assimétrico. Os parâmetros
referentes às simulações são mostrados no capítulo 2.

Figura 4.1: Diferentes inclinações para o conjunto mola-amortecedor na posição de equilíbrio,
sendo d = 0 mm (a), d = 150 mm (b) e d = 300 mm (c).
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Figura 4.2: Diferentes valores no comprimento do conjunto mola-amortecedor na posição de
equilíbrio, sendo a0 = 480 mm (a), a0 = 380 mm (b) e a0 = 280 mm (c).

4.1 Influência da inclinação do conjunto mola–
amortecedor

A fim de investigar qual a influência da inclinação do conjunto mola-amortecedor na
resposta dinâmica do sistema, foram feitas simulações com diferentes valores para a di-
mensão d, conforme mostrado na Fig. (4.1). Essas análises são feitas para três inclinações
diferentes e para cada uma é observada a resposta com β = 0.33, β = 1 e β = 3.

O máximo deslocamento do sistema com amortecimento assimétrico com β = 0.33
mostrado na Fig. (4.3-a), mostra que a inclinação tem maior influência no segundo pico
de ressonância. No primeiro pico de ressonância, os valores ficam entre 0.062 m para
d = 0 mm e 0.064 m para d = 300 mm. No segundo pico de ressonância a diferença é
mais significativa. Para d = 0 mm o máximo deslocamento é de 0.069 m e para d = 300
mm o máximo deslocamento atinge 0.077 m. Comparando o sistema com d = 0 mm e
d = 300 mm, no primeiro pico de ressonância o aumento no máximo deslocamento foi
3.20 % enquanto que no segundo pico foi 11.50 %. Neste caso a inclinação do conjunto
mola-amortecedor intensifica o efeito jacking down, aumentando o valor da posição média
da massa suspensa.
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Figura 4.3: Máximo deslocamento (zs,max) (a), máxima velocidade (żs,max) (b) e máxima
aceleração (z̈s,max) (c) da massa suspensa em relação à ω, utilizando amortecimento assimétrico
com β = 0.33.
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A inclinação do conjunto mola-amortecedor causa uma diminuição na máxima veloci-
dade, porém, essa diminuição é mais significativa fora dos picos de ressonância. Também
nota-se que no primeiro pico de ressonância a velocidade é maior em relação ao segundo
pico. Na Fig. (4.3-b) é possível verificar que a diminuição mais considerável ocorre na
faixa entre os picos de ressonância, para ω entre 6 e 40 rad/s.

A Fig. (4.3-c) mostra que há redução da máxima aceleração quando se inclina o
conjunto mola-amortecedor. Um sistema com d = 0 mm mostra maiores valores de
aceleração nos dois picos de ressonância quando comparado com d = 300 mm. No primeiro
pico de ressonância, quando d = 0 mm a máxima aceleração é 1.23 m/s2 e quando d = 300
mm a máxima aceleração é 1.06 m/s2. Nesse caso houve uma redução de 13.80% no
primeiro pico e uma redução insignificante de apenas 0.80 % no segundo pico.

O aumento da inclinação do conjunto mola-amortecedor para o sistema com β =
1 implica em um pequeno aumento no máximo deslocamento no primeiro pico, como
mostrado na Fig. (4.4). O máximo deslocamento no sistema com d = 0 mm é 0.055
m enquanto que o sistema com d = 300 mm é 0.057 m. Próximo do segundo pico há
uma redução de 44.50 % no máximo deslocamento quando se aumenta a inclinação. A
inclinação mostra pouca influência nos picos de ressonância quando se observa a máxima
velocidade (Fig. 4.4-b). No intervalo entre os dois picos de ressonância essa diminuição
torna-se mais significativa. Por exemplo, para ω = 19 rad/s há redução de 13.50 %, mas
próximo aos picos de ressonância a redução é inferior a 2 %. A máxima aceleração sofre
uma redução de 13 % no primeiro pico, porém, a inclinação no conjunto mola-amortecedor
causa uma diminuição de apenas 2 % no segundo pico de ressonância.
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Figura 4.4: Máximo deslocamento (zs,max) (a), máxima velocidade (żs,max) (b) e máxima
aceleração (z̈s,max) (c) da massa suspensa em relação à ω, utilizando amortecimento simétrico
com β = 1.

Analisando o sistema com β = 3 (Fig. 4.5), nota-se efeitos semelhantes aos mostrados
anteriormente. O máximo deslocamento sofre pouco aumento no primeiro pico de resso-
nância, aumentando de 0.048 m para 0.049 m. No segundo pico de ressonância a variação
se torna mais significativa chegando a 18 % quando se compara o sistema com d = 0 mm
e d = 300 mm. Neste caso a inclinação do conjunto mola-amortecedor também intensifica
o efeito jacking down, porém, diminui o valor da posição média da massa suspensa.
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A máxima velocidade (Fig. 4.5-b) mostra pouca variação nos picos de ressonância,
sendo que no primeiro pico há um aumento de 1.80 % e há uma redução de 2.40 %
no segundo pico. A variação mais significativa pode ser observada entre os picos de
ressonância, como mostrado anteriormente (ver Fig. 4.4-b). O aumento da inclinação do
conjunto mola-amortecedor causa uma diminuição da máxima aceleração nos dois picos
de ressonância para β = 3 (Fig. 4.5-c).
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Figura 4.5: Máximo deslocamento (zs,max) (a), máxima velocidade (żs,max) (b) e máxima
aceleração (z̈s,max) (c) da massa suspensa em relação à ω, utilizando amortecimento assimétrico
com β = 3.

No primeiro pico a redução na máxima aceleração é de 14.30 % enquanto que no
segundo pico a redução é menos significativa, apenas 2.60 %.

4.2 Resposta da massa suspensa em relação à β

Nesta seção serão mostradas simulações comparando os sistemas simétrico e assimétrico
com um valor fixo para d e com três valores diferentes de β. Nas análises de máximo
deslocamento e máxima aceleração, nota-se valores significativos dependendo do valor de
β. A Fig. (4.6) mostra as comparações de máximos deslocamento, velocidade e acelera-
ção da massa suspensa sem a inclinação do conjunto mola-amortecedor, ou seja, d = 0
mm. O sistema com amortecimento assimétrico com β = 3 tem menor valor de máximo
deslocamento, quando se analisa o primeiro pico de ressonância como mostrado na Fig.
(4.6-a). Por exemplo, o valor de máximo deslocamento utilizando β = 0.33 tem menor
valor comparado ao sistema simétrico, sendo que para β = 1 o máximo deslocamento é
de 0.055 m, enquanto que para β = 0.33 é de 0.062 m.

Observando a máxima velocidade (Fig. 4.6-b), o sistema com β = 3 não é o que
apresenta o melhor desempenho. Nesse caso o sistema que apresenta menor valor de
velocidade é o sistema com β = 1. Na análise de máxima aceleração (Fig. 4.6-c), nota-
se diferentes efeitos para cada pico de ressonância. Definindo β = 1 o sistema mostra
melhor desempenho no primeiro pico, porém, no segundo pico o sistema com β = 3 se
mostra mais vantajoso, pois o valor da máxima aceleração é menor dentre os 3 valores
de β analisados. No segundo pico o sistema com β = 3 mostra uma redução de 14.60 %
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Figura 4.6: Máximo deslocamento (zs,max) (a), máxima velocidade (żs,max) (b) e máxima
aceleração (z̈s,max) (c) da massa suspensa em função de ω com β = 0.33, β = 1 e β = 3 para
d = 0 mm.

e para β = 0.33 há um aumento de 12.90 % na máxima aceleração, quando comparados
com o sistema com β = 1.

O máximo deslocamento, máxima velocidade e máxima aceleração para d = 150 mm
são mostrados na Fig. (4.7) e para d = 300 mm na Fig. (4.8). Nessas análises são obser-
vados os mesmos efeitos mostrados para d = 0 mm. Analisando o máximo deslocamento
no primeiro pico, tanto o sistema com d = 150 mm e d = 300 mm têm menor valor de
máximo deslocamento quando se utiliza β = 3. No caso da máxima velocidade, o sistema
com β = 0.33 mostra menor velocidade em toda a faixa de frequência observada.
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Figura 4.7: Máximo deslocamento (zs,max) (a), máxima velocidade (żs,max) (b) e máxima
aceleração (z̈s,max) (c) da massa suspensa em função de ω com β = 0.33, β = 1 e β = 3 para
d = 150 mm.

Analisando a máxima aceleração no primeiro pico de ressonância em relação à incli-
nação do conjunto mola-amortecedor, um sistema com β = 3 mostra desvantagem em
relação a β = 1, pois sofre um aumento próximo de 8 %. A inclinação do conjunto mola-
amortecedor combinada ao amortecimento assimétrico com β = 3 mostra vantagens nas
frequências mais altas próximas de ω1.
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Figura 4.8: Máximo deslocamento (zs,max) (a), máxima velocidade (żs,max) (b) e máxima
aceleração (z̈s,max) (c) da massa suspensa em função de ω com β = 0.33, β = 1 e β = 3 para
d = 300 mm.

4.3 Amplitude de deslocamento da massa suspensa

Nesta seção será analisada a amplitude de deslocamento da massa suspensa em função de
β e de ω e em relação a d. Na Fig. (4.9-a) onde se analisa a amplitude de deslocamento
pela variação de β é possível notar que a amplitude muda muito pouco quando se altera
a razão β. A amplitude sofre uma pequena variação quando β está entre 0 e 1, depois
se mantém praticamente linear. Esse efeito ocorre para os dois picos de ressonância.
Observa-se uma diferença apenas quando se compara os dois picos de ressonância, onde
o primeiro pico a amplitude de deslocamento é 0.1 m e o segundo pico 0.004 m.
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Figura 4.9: Amplitude de deslocamento da massa suspensa (zs,amp) nos picos de ressonância
do sistema com d = 0 mm em função de β (a), amplitude de deslocamento da massa suspensa
(zs,amp) em função de ω com β = 0.33, β = 1 e β = 3 (b).

Na análise da amplitude de deslocamento em função da frequência ω, a variação na
amplitude não mostra diferença quando se compara os sistemas assimétricos com β = 0.33
e β = 3 e o sistema simétrico. Apesar da amplitude de deslocamento variar consideravel-
mente em função de ω, quando se compara o sistema simétrico e o sistema assimétrico
não houve aumento ou diminuição considerável na amplitude. Observando a Fig. (4.9-a)
a amplitude de deslocamento em função de β, no primeiro pico de ressonância para β = 3
a amplitude é 0.099 m. Porém, observando-se a amplitude de deslocamento em função da
frequência Fig. (4.9-b), no primeiro pico a amplitude é de 0.111 m. Esse pico acontece
para ω = 4.5 rad/s, ou seja, o pico na amplitude de deslocamento não ocorre exatamente
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na frequência de ressonância que é 5.13 rad/s.
Na Fig. (4.10) é feita uma comparação dos sistemas assimétricos com valores de

β = 0.33 e β = 3 e o modelo simétrico para três valores de d. Nesse caso é possível
notar que a variação no ângulo de montagem do conjunto mola-amortecedor influencia
muito pouco na amplitude de deslocamento. Porém, quando se analisa a amplitude de
deslocamento em função de β comparando os três valores de d nos picos de ressonância,
nota-se variações consideráveis na resposta do sistema, como mostra a Fig. (4.11).
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Figura 4.10: Amplitude de deslocamento da massa suspensa (zs,amp) em função de ω para d = 0
mm, d = 150 mm e d = 300 mm com β = 0.33 (a), β = 1 (b) e β = 3 (c).

Observando a Fig. (4.11-a) e a Fig. (4.11-b) pode-se notar que existe uma alteração na
amplitude de deslocamento quando se analisa a influência da inclinação do conjunto mola-
amortecedor nos picos de ressonância. No primeiro pico de ressonância quando d = 300
mm como mostrado na Fig. (4.11-a), é a configuração que mostra menor amplitude
quando comparado com d = 0 mm e d = 150 mm. Por exemplo, para o sistema com
β = 3 e d = 0 mm a amplitude é de 0.099 m e para d = 300 mm a amplitude é de 0.081
m. Nesse caso há uma redução de 17 % na amplitude de deslocamento.
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Figura 4.11: Amplitude de deslocamento da massa suspensa (zs,amp) em função de β com d = 0
mm, d = 150 mm e d = 300 mm para ω = 5.13 rad/s (a), (zs,amp) em função de β para ω = 47.14
rad/s (b).

No segundo pico mostrado na Fig. (4.11-b), um sistema com d = 300 mm tem uma
amplitude de deslocamento menor quando β = 1. Porém, nota-se nessa figura que apesar
de haver uma diferença de amplitude de acordo com β, a escala da amplitude é muito
pequena. Assim sendo, a redução na amplitude é praticamente desprezível no segundo
pico de ressonância.
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4.4 Influência dos parâmetros a0 e d na amplitude
de deslocamento

Nesta seção é investigada qual a influência da dimensão vertical da articulação do braço
inferior até a fixação superior do conjunto mola-amortecedor (a0) na amplitude de deslo-
camento. As análises são feitas para 3 valores de inclinação do conjunto mola-amortecedor
e são observadas as respostas nos picos de ressonância do sistema.

Na Fig. (4.12-a) é possível notar que no primeiro pico de ressonância, para d = 0 mm
não há alteração na amplitude alterando a0. Para todos os valores de a0 a amplitude de
deslocamento se mantém na faixa 0.1 m.
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Figura 4.12: Amplitude de deslocamento da massa suspensa no primeiro pico de ressonância
em função de β, para diferentes valores de a0 , com d = 0 mm (a), d = 150 mm (b) e d = 300
mm (c).

Na Fig. (4.12-b) é mostrada a amplitude de deslocamento em função de a0 para
d = 150 mm. Nota-se que a0 influencia diretamente na amplitude de deslocamento da
massa suspensa e que quanto menor for a0 menor é a amplitude de deslocamento. Por
exemplo, para a0 = 480 mm e β = 3, a amplitude é de 0.098 m e para a0 = 280 mm a
amplitude é de 0.086 m. Nesse caso há uma redução de 12 % na amplitude de deslocamento
se reduzir a0 de 480 mm para 280 mm.

Na Fig. (4.12-c) nota-se uma redução mais considerável na amplitude de desloca-
mento. Para a0 = 480 mm e β = 3, a amplitude é de 0.081 m e para a0 = 280 mm a
amplitude é de 0.057 m. A redução na amplitude de deslocamento nesse caso é de 29 %.
Comparando a configuração utilizando d = 300 mm e d = 150 mm, é possível notar que o
pior caso utilizando d = 300 mm tem menor amplitude de deslocamento que o melhor caso
observado para d = 150 mm. No primeiro pico de ressonância a0 tem maior influência na
amplitude de deslocamento do que β.

Na Fig. (4.13) é analisada a influência de a0 no segundo pico de ressonância do sistema.
A Fig. (4.13-a) pode-se verificar que não há alteração de amplitude para os 3 valores de
a0 analisados. A menor amplitude de deslocamento é de 0.004 m e ocorre quando β = 1.
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Figura 4.13: Amplitude de deslocamento da massa suspensa no segundo pico de ressonância
em função de β, para diferentes valores de a0 com d = 0 mm (a), d = 150 mm (b) e d = 300
mm (c).

Analisando as configurações com d = 150 mm mostrada na Fig. (4.13-b) e d = 300
mm mostrada Fig. (4.13-c), o sistema com d = 300 mm obteve menor amplitude de
deslocamento para β = 1. Porém, observando-se a escala do gráfico, pode-se notar que
a redução foi de poucos milímetros, podendo ser considerada desprezível essa redução na
amplitude.

Para todos as simulações apresentadas na Fig. (4.13) a menor amplitude ocorre quando
β = 1 e d = 300 mm. Porém, essa análise não mostra ganho nem perda de desempenho
para o sistema, apesar da razão β ter maior influência na amplitude de deslocamento do
que a0 no segundo pico de ressonância.

4.5 Influência dos parâmetros a0 e d na máxima
aceleração da massa suspensa

Nesta seção será analisada qual a influência da dimensão vertical da articulação do braço
inferior até a fixação superior do conjunto mola-amortecedor (a0) na máxima aceleração
da massa suspensa. As investigações são feitas observando a máxima aceleração em função
de ω com amortecimento simétrico e assimétrico com β = 0.33 e β = 3.

Na Fig. (4.14-a) nota-se que para d = 0 mm, a mudança no valor de a0 não influencia
na máxima aceleração. Todos os valores utilizados para a0 mostram o mesmo valor de
máxima aceleração para todos os valores de ω.

No sistema com d = 150 mm mostrado na Fig. (4.14-b), no primeiro pico de ressonân-
cia quando a0 = 480 mm a máxima aceleração é 1.18 m/s2 e para a0 = 280 mm a máxima
aceleração é de 1.00 m/s2. Nesse caso há uma redução de 7.40 % na máxima aceleração
do primeiro pico, enquanto que pro segundo pico a redução não chega a 1 %.
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Figura 4.14: Máxima aceleração da massa suspensa (z̈s,max) para β = 0.33 e d = 0 mm (a),
d = 150 mm (b) e d = 300 mm (c).

Para sistema com d = 300 mm mostrado na Fig. (4.14-c), para o primeiro pico a
máxima aceleração reduz de 1.06 m/s2 com a0 = 480 mm para 0.88 m/s2 com a0 = 280
mm. A máxima aceleração tem uma redução de 17.40 % no primeiro pico, e para o
segundo pico não há redução da máxima aceleração. Nesse caso alguns pontos fora dos
picos de ressonância mostram redução significativa. Por exemplo, para ω = 22 rad/s, a
máxima aceleração para a0 = 480 mm é de 1.22 m/s2 e para a0 = 280 mm é de 1.00 m/s2.
Nesse valor de ω a redução é de 18 %.

A variação no valor de a0 mostra pouca influência no segundo pico, mas influencia
consideravelmente regiões fora dos picos de ressonância quando d = 300 mm.
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Figura 4.15: Máxima aceleração da massa suspensa (z̈s,max) para β = 1 e d = 0 mm (a),
d = 150 mm (b) e d = 300 mm (c).

Para os três casos analisados na Fig. (4.15), as mudanças mais consideráveis aparecem
quando d = 300 mm e a0 = 280 mm, ou seja, um sistema com um conjunto mola-
amortecedor com maior inclinação mostra menor valor de máxima aceleração. Nesse caso
para todos os valores de d a máxima aceleração no segundo pico é de 5.26 m/s2, enquanto
que no caso anterior onde β = 0.33 a máxima aceleração é 6.12 m/s2.

Comparando os três casos, os sistemas que utilizam amortecimento assimétrico com
β = 3 apresentam melhor desempenho. A máxima aceleração no segundo pico é 4.46
m/s2. Nesse caso há uma redução de 27 % se comparado com o sistema com β = 0.33 e
uma redução de 15 % se comparado com o sistema com β = 1.
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Figura 4.16: Máxima aceleração da massa suspensa (z̈s,max) para β = 3 e d = 0 mm (a),
d = 150 mm (b) e d = 300 mm (c).

4.6 Máximo deslocamento e amplitude de desloca-
mento da massa suspensa

A análise feita nesta seção compara a amplitude de deslocamento e o máximo de deslo-
camento da massa suspensa com d = 0 mm e a0 = 480 mm, a0 = 380 mm e a0 = 280
mm. Essa comparação é feita para verificar qual a relação entre o máximo deslocamento
e a amplitude de deslocamento em função de ω. Quando se utiliza amortecimento as-
simétrico, dependendo da razão de assimetria o máximo deslocamento apresenta valores
positivos se β < 1 e valores negativos se β > 1.
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Figura 4.17: Amplitude de deslocamento (zs,amp) e máximo deslocamento (zs,max) da massa
suspensa em função de ω, para β = 0.33, d = 0 mm e a0 = 480 mm (a), a0 = 380 mm (b) e
a0 = 280 mm (c).

Como visto anteriormente a amplitude não sofre alteração significativa quando se
compara os tipos de amortecimento, porém, quando se compara o máximo deslocamento
e a amplitude de deslocamento verificam-se alguns aspectos importantes. Por exemplo,
para todos os casos analisados, no primeiro pico de ressonância o valor da amplitude é
sempre maior que o valor de máximo deslocamento. Na Fig. (4.17), em todos os casos
nota-se que próximo de ω = 11 rad/s, a amplitude e o máximo deslocamento têm o mesmo
valor de 0.013 m. Após esse valor de ω a amplitude de deslocamento se torna menor que
o máximo deslocamento.

Observando a Fig. (4.18) nota-se que o valor de máximo deslocamento é sempre menor
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Figura 4.18: Amplitude de deslocamento (zs,amp) e máximo deslocamento (zs,max) da massa
suspensa em função de ω, para β = 1, d = 0 mm e a0 = 480 mm (a), a0 = 380 mm (b) e
a0 = 280 mm (c).

que o valor da amplitude de deslocamento. Quando ω > 70 rad/s, a amplitude e o máximo
deslocamento ficam cada vez menores e ficam próximos de zero.

Na Fig. (4.19) que mostra o sistema com amortecedor assimétrico com β = 3, também
nota-se que a amplitude de deslocamento é maior que o máximo deslocamento no primeiro
pico. No segundo pico o valor do máximo deslocamento apresenta valores negativos a
partir de ω = 11 rad/s. Esse é o mesmo ponto onde no caso anterior, para β = 0.33, a
curva de máximo deslocamento cruza com a curva de amplitude.
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Figura 4.19: Amplitude de deslocamento (zs,amp) e máximo deslocamento (zs,max) da massa
suspensa em função de ω, para β = 3 e d = 0 mm, utilizando a0 = 480 mm (a), a0 = 380 mm
(b) e a0 = 280 mm (c).

Para esse estudo também foram feitas outras comparações de amplitude de desloca-
mento e máximo deslocamento para valores de d = 150 mm e d = 300 mm. As respostas
obtidas para essas análises foram praticamente as mesmas. Os valores de cruzamento das
curvas de amplitude de deslocamento e máximo deslocamento para β = 0.33 ocorrem pró-
ximos ω = 11 rad/s. O sistema com β = 3 também apresenta valores negativos próximo
de ω = 11 rad/s.
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4.7 Parâmetros geométricos combinados ao amor-
tecimento assimétrico para melhoria do con-
forto

Essa seção apresenta resultados de um sistema de suspensão que combina os parâmetros
geométricos com o amortecimento assimétrico. As análises têm como objetivo verificar
possíveis ganhos em relação à redução da máxima aceleração da massa suspensa.

A Fig. (4.20) mostra a influência na inclinação do conjunto mola-amortecedor e da
variação de a0 comparado ao sistema sem alterações na geometria. Esta comparação
mostra algumas particularidades sobre as alterações na geometria. O sistema com β =
0.33 sem inclinação e mudanças em a0 é o pior caso entre todos analisados, como mostrado
na Fig. (4.20-a), em que a máxima aceleração é maior para todos os valores de frequência.
Os sistemas com β = 3 apresentaram melhores resultados, quando comparados com β =
0.33 e β = 1. No entanto, pode ser melhorado combinando o amortecimento assimétrico
com as alterações na geometria. A Fig. (4.20-c) mostra que o ganho no segundo pico de
ressonância é baixo, de apenas 3.90 %. No entanto, analisando as regiões fora do segundo
pico de ressonância, a redução na máxima aceleração é mais expressiva. Por exemplo,
para ω = 60 rad/s a redução na máxima aceleração é de 29.30 %.
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Figura 4.20: Máxima aceleração da massa suspensa (z̈s,max) de 3 sistemas de suspensão com
d = 300 mm e a0 = 280 mm com β = 0.33, β = 1 e β = 3 comparando com um sistema sem
modificações na geometria (d = 0 mm e a0 = 480 mm) e β = 0.33 (a), β = 1 (b) e β = 3 (c).

4.8 Conclusões

Analisando as não linearidades geométricas com amortecimento simétrico e assimétrico,
pode-se concluir que a mudança na inclinação do conjunto mola-amortecedor tem uma
influência significativa no máximo deslocamento da massa suspensa no segundo pico de
ressonância. Observando a influência de β no segundo pico de ressonância, os valores de
β < 1 mostram valores de máximo deslocamento positivos, e para β > 1 mostram valores
negativos no máximo deslocamento.
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Analisando o conforto dos passageiros, um sistema com maior inclinação do conjunto
mola-amortecedor e β = 3 mostra melhor desempenho, pois tem menor valor de máxima
aceleração nas frequências mais altas. Próximo do primeiro pico de ressonância o sistema
com amortecimento assimétrico com β < 1, mostra-se mais vantajoso. Porém, se analisar
o sistema em todas as frequências, a redução obtida no segundo pico ainda torna o sistema
com β = 3 mais eficiente.

Na análise de amplitude de deslocamento da massa suspensa as simulações mostram
que as amplitudes praticamente não sofrem alterações quando se altera o valor de β.
Quando se observa a amplitude de deslocamento com variação de ω, tanto o amorteci-
mento simétrico quanto o amortecimento assimétrico com valores de β > 1 e β < 1 não
mostraram mudanças significativas.

Nas análises de amplitude considerando a inclinação do conjunto mola-amortecedor
nos picos de ressonância, foi possível verificar que no primeiro pico a razão β não tem muita
influência na amplitude. No segundo pico, valores de β < 1 não mostraram mudanças
significativas em função da inclinação do conjunto mola-amortecedor. Nesse caso a razão β
mostra maior influência que a mudança na geometria. Para valores de β > 1 a configuração
que mostrou menor amplitude de deslocamento foi a que não havia inclinação. Analisando
as simulações em função de a0 e a inclinação do conjunto mola-amortecedor, foi possível
verificar que nos dois picos de ressonância a dimensão a0 não influencia na amplitude se
d = 0 mm. Nos casos para d = 150 mm e d = 300 mm no primeiro pico de ressonância,
quanto menor for a0 menor a amplitude de deslocamento.

Observando a máxima aceleração no modelo incluindo não linearidades geométricas,
nota-se que a variação na inclinação do conjunto mola-amortecedor e a variação de a0

não apresentam melhoria significativa nas frequências mais altas. Nesse caso observa-se
uma redução da aceleração no primeiro pico e nas outras regiões fora do segundo pico
de ressonância. A configuração que apresentou melhores resultados foi o sistema com
amortecimento assimétrico com β = 3, d = 300 mm e a0 = 280 mm.

Na comparação entre o máximo deslocamento e a amplitude de deslocamento pode-se
concluir que para todos os casos analisados o valor da amplitude do primeiro pico é sempre
maior que o valor de máximo deslocamento, isso explica a maior eficiência do amortecedor
assimétrico em frequências mais altas. No sistema assimétrico com β = 0.33 existe um
ponto onde o valor de amplitude se iguala ao valor de máximo deslocamento. Nesse
mesmo ponto quando β = 3 o valor de máximo deslocamento passa a apresentar valores
negativos. Quando β = 1 os valores de amplitude e máximo deslocamento apresentam
valores praticamente semelhantes em frequências altas acima de 70 rad/s.
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Capítulo 5

CONCLUSÕES FINAIS E
TRABALHOS FUTUROS

Nesse capítulo serão apresentados os comentários finais pertinentes aos sistemas de sus-
pensão com amortecimento assimétrico e o modelo de suspensão com amortecimento
assimétrico que incluem não linearidades geométricas. Também será apresentada uma
sugestão de trabalho futuro, com o objetivo de dar continuidade às análises mostradas
nesse trabalho.

5.1 Conclusões finais

Durante esse estudo pôde-se analisar com mais detalhes o comportamento do sistema as-
simétrico mediante a uma excitação harmônica e compará-lo com um sistema simétrico.
Nesse trabalho foi possível verificar que a razão de assimetria influencia o máximo des-
locamento e máxima aceleração, porém, a amplitude de deslocamento quase não sofre
alteração. Também foi verificado que o uso desse tipo de amortecedor assimétrico implica
na variação da posição média da massa suspensa. Essas diferentes posições dependem da
razão de assimetria, e o máximo deslocamento depende da frequência da excitação. Po-
rém, esse efeito só acontece nas frequências mais altas, que estão próximas da frequência
natural ω1 = 47.14 rad/s.

Analisar a dinâmica de um sistema de suspensão incluindo as não linearidades ge-
ométricas utilizando amortecimento assimétrico também é de grande relevância para a
otimização do sistema. Através das análises paramétricas foi possível verificar qual a in-
fluência da inclinação do conjunto mola-amortecedor na dinâmica do sistema. Também
foi possível notar que a escolha da razão de assimetria aliada a mudança da inclinação
do conjunto mola-amortecedor pode ser vantajosa. A razão de assimetria está ligada à
diminuição na aceleração e a inclinação do conjunto mola amortecedor reduz a amplitude
do deslocamento da massa suspensa. Foi verificado que a variação na dimensão a0 tam-
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bém pode melhorar o conforto. Nesse caso, considerando ao mesmo tempo a variação
de a0, a inclinação do conjunto mola-amortecedor e a razão de assimetria, obteve-se uma
redução de aproximadamente 30% na máxima aceleração e na amplitude de deslocamento
da massa suspensa.

Ressalta-se que nos trabalhos relacionados a sistemas de suspensão com amortecimento
assimétrico, a razão de assimetria utilizada é sempre maior do que 1. Porém, verificou-se
neste trabalho que para algumas faixas de frequência de excitação, é mais vantajoso ter
essa razão menor do que 1.

5.2 Trabalhos futuros

O próximo passo para esse estudo é obter um modelo matemático que descreva o compor-
tamento dinâmico de um sistema de suspensão veicular com amortecimento assimétrico
e represente as não linearidades geométricas através do modelo de metade de carro, mos-
trado na Fig. (5.1).

Figura 5.1: Modelo de metade de carro através de um modelo massa mola amortecedor de 4
GDL com seus respectivos parâmetros.

O objetivo principal será analisar a resposta de um sistema de suspensão veicular com
amortecimento assimétrico, com foco no movimento de arfagem. Resultados da dinâmica
vertical de um sistema com amortecimento assimétrico mostram uma considerável vanta-
gem deste tipo de sistema. Portanto, uma análise detalhada do movimento de arfagem
pode ser feita a fim de verificar potenciais vantagens.

Ao incluir não linearidades geométricas no modelo, como mostra a Fig. (5.2), será
possível analisar os efeitos das não linearidades geométricas da suspensão e verificar qual
a influência dos parâmetros da geometria para a melhoria do conforto para os passageiros.
Devido ao fato de haver pouco entendimento em relação a combinação do amortecimento
assimétrico e dos parâmetros da geometria, análises mais aprofundadas como, histórico de
deslocamento, velocidade e aceleração da massa suspensa, a influência das não linearidades
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geométricas utilizando amortecimento assimétrico devem ser realizadas, e será o principal
objetivo para dar continuidade à esse projeto.

Figura 5.2: Representação esquemática e parâmetros geométricos de uma suspensão do tipo
double wishbone: (a) modelo de 2 GDL incluindo a geometria da suspensão, (b) distância até a fi-
xação inferior do amortecedor (ba), comprimento dos braços inferior e superior (bs), comprimento
do segmento AF (h), dimensão de auxilio para definir a inclinação do conjunto mola-amortecedor
(d); (c) dimensão vertical da articulação do braço inferior até a fixação superior do conjunto
mola-amortecedor (a0), comprimento do conjunto mola-amortecedor (a), ângulo formado entre
o segmento AF e a barra inferior da suspensão AB (Θ), ângulo formado entre o braço inferior
da suspensão e a horizontal (γ)

Esse objetivo principal poderá ser dividido em quatro partes:

1. Obter um modelo de metade de carro que descreva o comportamento dinâmico de
um sistema de suspensão veicular com amortecimento assimétrico, incluindo não
linearidades geométricas. A inclusão dessas não linearidades já se mostrou essencial
para correto entendimento da resposta dinâmica.

2. Identificar a influência do índice de assimetria e parâmetros geométricos dos subsis-
temas dianteiros e traseiros no movimento de arfagem do sistema. Esta identificação
destacará quais parâmetros influenciam diretamente a melhoria do conforto para os
passageiros.

3. Desenvolver e aplicar uma técnica de otimização para maximizar o conforto para
os passageiros do veículo, envolvendo o índice de assimetria e os parâmetros geomé-
tricos do sistema. Isto permitirá estabelecer diretrizes para o projeto deste tipo de
sistema.

4. Desenvolver estratégia de controle semi-ativo que atue no índice de assimetria, de
forma a possibilitar adaptação a condições de rodagem díspares.
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