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Resumo

O estudo do comportamento dindmico de veiculos tem sido amplamente beneficiado com o
uso da simulagdo computacional, em relagéo principalmente as possibilidades de analise de
modelos numéricos mais complexos e representativos da realidade. Neste contexto de
evolugdo dos métodos de otimizagcdo automatica aplicados na dinamica de veiculos, foi
proposto o desenvolvimento de uma metodologia que estabeleca as agbes e critérios
associados ao projeto de um veiculo. Para tanto, sdo utilizadas varias ferramentas
computacionais responsaveis pela modelagem de componentes e analise segundo as
técnicas de multicorpos, elementos finitos e otimizagdo numérica. Neste sentido, faz-se um
intenso esforgo para elaborar um modelo numérico de um veiculo real com caracteristicas
semelhantes a do projeto pretendido. Isto envolve a definigdo de modelos tridimensionais
dos componentes, a verificagdo de seu comportamento em dindmica vertical através de
medicdo em campo considerando varias condicbes de excitacdo e na determinacéo
experimental de parametros de inércia, rigidez e amortecimento. Um refinamento aplicado
ao modelo multicorpos do veiculo é feito através da inclusdo da flexibilidade do chassis.
Com a finalizacdo do modelo e sua validacao experimental, volta-se para a etapa em que
sao analisados varios aspectos do comportamento dinamico como conforto e desempenho.
Estes aspectos foram usados na formulacdo de problemas de otimizagdo multi-disciplinar e
multi-objetivo visando a definicdo de uma configuracdo de projeto para o veiculo com
desempenho superior. Como variaveis de projeto foram modificadas varias caracteristicas
dos componentes e sistemas do modelo, a partir das quais foram utilizadas metodologias de
metamodelagem. Por fim, s&o feitas as consideragdes finais e conclusbes com respeito ao

trabalho proposto e realizado.

Palavras chave: Dindmica de Veiculos, Modelagem Computacional, Validagcdo Experimental,

Otimizagdo Numérica, Método de Superficies de Resposta.
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Abstract

The study of vehicle dynamics has been widely improved by the use of numerical simulation,
in particular related to the several possibilities associated to complicated and representative
models. In the context of the evolution of optimization methods applied to vehicle dynamics,
a methodology development able to establish the design actions and requirements related to
the vehicle has been proposed. Several numerical tools were used in the system modeling
and analysis through the multibody technique, finite element method and numerical
optimization. An intense effort was made to build a computational model of a real vehicle
which was similar to the final intended design. That involves, three-dimensional component
models, validation of the dynamic behavior using experimental tests under several operation
conditions, experimental determination of physical properties like inertia tensor, stiffness and
damping. The vehicle model was refined by considering the chassis flexibility. After the
modeling and validation steps, the main aspects of the vehicle dynamics were analyzed
taking into account comfort and performance. These aspects were used in the formulation of
multidisciplinary and multi-objective optimization problems in order to obtain a better vehicle
configuration. The design variables used in the problems are related to characteristic
properties of components and systems, in which were applied meta-modeling techniques. At
last, we have the final considerations and conclusions of the proposed and accomplished

work.

Key words: Vehicle Dynamics, Computational Modeling, Experimental Validation, Numerical

Optimization, Meta-modeling.
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direcao de busca
vetor de variaveis de projeto
vetor de respostas

vetor de respostas preditas

coeficientes do polinbmio ou superficie de resposta
fator de atrito maximo

area frontal do veiculo

amplitudes de sinais harménicos
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distancia do ponto de ancoragem ao centro da roda
forca de arrasto aerodinamico

distancia do engate ao eixo traseiro

deflexdo da suspensao

altura do ponto de ancoragem da suspensao

altura do ponto de ancoragem da suspenséo dianteira
altura do ponto de ancoragem da suspenséo traseira
funcéo objetivo

forca gerada pela inclinagdo da pista

parametros dependentes da pressao dos pneus e da superficie da pista
coeficiente de resisténcia ao rolamento

forca disponivel para vencer as resisténcias ao movimento
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forca de frenagem maxima no eixo traseiro

forca de frenagem no eixo traseiro

aceleracao da gravidade

restricdes

altura do CG

altura do ponto de aplicagédo da forga aerodinamica
altura do engate ao solo

momento de inércia

gradiente de estercamento

rigidez equivalente

rigidez da suspensao dianteira

rigidez da suspensao traseira

distancia entre eixos
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massa nao suspensa do veiculo
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inércia rotativa dos componentes

massa do veiculo
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funcéo de penalidade
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angulo de desvio

escalar do método das dire¢bes conjugadas
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erro aleatério normalmente distribuido
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coeficiente de atrito estatico
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densidade do ar
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CAPITULO |

INTRODUCAO
1.1 A Tecnologia e o Desenvolvimento de Projetos Automotivos

O desenvolvimento de projetos vem se transformando a medida que aumenta a
competicdo em um mercado globalizado, com legislagcdes mais restritivas e consumidores
mais seletivos. Esta transformagéo coloca a otimizagéo de produtos e servigos no principal
foco de atuagéo de varias categorias de industrias, das quais se destacam as industrias
automobilistica e aeroespacial. Este fenbmeno pode ser observado na busca por melhores
produtos e redugéo de custos associados ao desenvolvimento, através do aperfeicoamento
de metodologias de projeto e processos de fabricacao.

Um dos aspectos importantes que pode ser encontrado neste contexto é a utilizacéo
de uma abordagem conjunta entre métodos computacionais e técnicas experimentais
durante o desenvolvimento de um veiculo, através da integracdo de tecnologias como CAD
(Computer-Aided Design), CAE (Computer-Aided Engineering) e CAM (Computer-Aided
Manufacturing), com sistemas e instrumentos avangados de medicdo. Tais tecnologias tém
sido usadas desde a concepgao de um novo veiculo até o aperfeicoamento dos projetos,
através do estudo do comportamento dindmico e estrutural de modelos computacionais.

Estas tecnologias compdem a chamada prototipagem virtual, que pode ser aplicada
ao desenvolvimento de varios tipos de sistemas. De maneira geral, o procedimento abrange
0s seguintes aspectos:

= Elaboracdo de um modelo computacional a partir da concepgéo de um projeto inicial;

= Caracterizacao do comportamento dindmico e estrutural do modelo e seus sistemas
através de simulagbées numéricas;

= Verificagdo da correlagdo entre dados previstos pelo modelo e dados obtidos de
forma experimental sob varios aspectos da dinamica de veiculos como conforto,
estabilidade, manobrabilidade, ruido, durabilidade, etc;

* Introdugédo de refinamentos no modelo como a consideragdo de componentes
flexiveis, a introdugdo de modelos para sistemas hidraulicos e definicdo de sistemas
de controle, podendo ser feitos de acordo com a representatividade do modelo
computacional frente aos dados experimentais ou pela necessidade de se estudar

alguma caracteristica mais especifica.



» Parametrizacdo do modelo, submetendo-o a ag¢des que o transformam em um
modelo geral com o qual suas caracteristicas principais podem ser modificadas de
forma automética.

= Otimizacao de caracteristicas do modelo buscando atingir metas de desempenho e

critérios de projeto.

Podemos observar nos procedimentos de prototipagem virtual mais recentes, uma
tendéncia caracterizada pelo aumento da complexidade dos modelos no sentido de torna-los
cada vez mais representativos da realidade observada nos veiculos. Desta forma, tem
ocorrido uma crescente demanda para os chamados modelos completos de veiculos (full
vehicle models), que levam em conta as caracteristicas basicas (inércia, rigidez,
amortecimento, geometria, restricdes de movimento, etc) de varios sistemas mecanicos
como suspensodes, direcao, propulsao e transmissdo. Além da perspectiva de prever de
maneira mais adequada o comportamento dindmico de um veiculo, uma vez que esta
presente no modelo a influéncia simultdnea do acoplamento de varios sistemas, esta
abordagem elimina a necessidade de que diferentes modelos sejam criados para diferentes
analises. Em contra-partida, com o aumento da complexidade dos modelos e analises torna-
se mais dificil o gerenciamento de informac¢des para sua caracterizagdo e posterior
validacao experimental.

Em grande parte, esta tendéncia no desenvolvimento dos projetos de veiculos tem
sido possivel devido o auxilio de varios cddigos matematicos desenvolvidos com o objetivo
de facilitar a modelagem e a simulagédo de sistemas dindmicos. Haja vista, a grande
utilizacdo de programas pela industria com um enfoque voltado a simulacdo da dinamica de
corpos, como os programas comerciais ADAMS, VirtualLab Motion, SD/FAST, MEDYNA e
AUTOSIM.

A industria de maneira geral conta também com varios cddigos computacionais
desenvolvidos com base no método dos elementos finitos, como ANSYS, NASTRAN,
ABAQUS, GENESIS, etc. Estes programas auxiliam na solu¢cdo de varios problemas de
engenharia, como a determinagdo de tensbes e deformagbes em elementos estruturais
submetidos a carregamentos estaticos, problemas da mecanica dos fluidos (que tratam da
determinacdo de distribuicbes de pressao, velocidade e temperatura sob condi¢cdes de
regime permanente ou transitério), problemas de autovalor (que tratam da determinacéo de
freqUéncias naturais e modos de vibragdo de meios solidos e fluidos), ou ainda problemas
de propagacao nos quais o comportamento do sistema mecénico € caracterizado em fungéo
do tempo (como a determinacdo do movimento de sistemas estruturais a cargas de

impacto).



Uma abordagem conjunta de métodos computacionais e experimentais, aplicados ao
estudo da dinamica e projeto de veiculos, considera naturalmente a importancia de aspectos
como a determinagdo de parametros de entrada para os modelos computacionais e a
execucao de ensaios experimentais para a caracterizacdo do comportamento dinamico dos
sistemas. Isto se deve ao fato de que, para modelos mais complexos e representativos,
torna-se necessario a caracterizacdo experimental de varios tipos de componentes
automotivos.

Stevens et al. (1997) apresenta a definicdo de uma metodologia usada na Ford Motor
Company para melhorar caracteristicas de manobrabilidade (handling) de um veiculo.
Ferramentas CAD e CAE séo utilizadas visando a reducao de custos de desenvolvimento e
mantendo a alta qualidade. Basicamente, as etapas de modelagem envolvem a construgao
de um modelo computacional usando o programa ADAMS através de modelos de geometria
do veiculo elaborados em CAD. Foram realizados ensaios experimentais para obtengéo de
parametros de rigidez e amortecimento de componentes da suspensdo. Os parametros
associados aos pneus foram obtidos através de um equipamento capaz de medir as forcas e
momentos gerados em um pneu, conforme ilustrado na Fig. 1.1. A validagdo do modelo foi
feita através da realizagdo de uma série de ensaios experimentais como: a verificagdo da
geometria de suspensdo e direcdo em testes usando equipamento de medi¢cdo de
coordenadas, chamado de CMM (Coordinate Measuring Machine); a verificagdo da inércia
total do veiculo, com um ensaio em que o veiculo oscila como um péndulo; e a
determinacdo de caracteristicas da dindmica através de ensaios de campo com o veiculo

instrumentado.

Figura 1.1 — Equipamento de medicéo de forcas e momentos MTS — Flattrac.



Subramanyam et al. (2000) apresenta uma metodologia para validagdo de um
modelo computacional elaborado em ADAMS através de ensaios experimentais.
Primeiramente, os ensaios s&o feitos para obtengdo das propriedades de inércia dos
componentes da suspensao, rigidez radial e torcional de buchas e curvas caracteristicas
para os amortecedores. Um ensaio com os pneus, considerado como um dos ensaios mais
importantes, caracteriza os parametros para a elaboragcdo dos modelos empiricos
envolvendo as forgas laterais e longitudinais. A modelagem computacional e a validagao séo
feitas com base nas informagbes obtidas com: a medicdo das coordenadas de pontos da
suspensdo através de um equipamento CMM (Coordinate Measuring Machine); a
determinagédo da cinematica da suspensdo através de um equipamento K&C (Kinematics
and Compliance Testing Machine), ilustrado na Fig. 1.2; a obtencédo do peso, centro de
gravidade e inércia do veiculo com um equipamento chamado de VIMF (Vehicle Inertia
Measurement Facility), ilustrado na Fig. 1.3; e a instrumentacdo e medi¢gdo do veiculo em
um teste de pista, para determinagdo do comportamento dindmico em testes padréo

segundo normas SAE, tais como aceleracao em reta, curva com raio constante, etc.

Figura 1.3 — Equipamento de medi¢do das propriedades de inércia.



Neto et al. (1998) apresenta um trabalho com enfoque voltado mais para os aspectos
da modelagem do que os estudos de Stevens et al. (1997) e Subramanyam et al. (2000) que
tratam da definicdo de parametros de componentes e de caracterizagdo do comportamento
dinamico. Neste trabalho, o autor justifica a importancia da reducéo de peso e custo do
chassis de veiculos pesados e chama a atencado para o fato de que com esse intuito pode
ocorrer o acoplamento de modos naturais de vibracdo do chassis com vibragdes tipicas de
componentes rigidos dos sub-sistemas do veiculo. Buscando incluir estas interacées nas
analises, um conjunto separado de modelos simples foi desenvolvido em ADAMS, usando a
técnica de multicorpos para se obter os diversos modos de corpo rigido e as freqiiéncias de
vibragcado para componentes como 0s eixos, conjunto propulsor, cabine e o chassis. Em uma
segunda etapa o veiculo completo foi modelado em NASTRAN, a partir do qual um modelo
em elementos finitos do chassis foi elaborado para ser introduzido no modelo multicorpos. A
validacédo foi feita através de medi¢cdes experimentais realizadas em campo, utilizando
obstaculos destacados na pista. Por fim, o modelo multicorpos incluindo a flexibilidade do
chassis foi submetido a excitagdo sob os pneus através de sinais aleatoérios que
representam as irregularidade de pistas reais. Nestas simulacdes foi verificado o efeito de
variagcdo da rigidez do coxim da cabine em niveis de conforto segundo critérios da I1SO
Standard 2631-85.

Palcak e Hulla (1998) descrevem uma aplicagao de ferramentas CAE no estudo do
comportamento dindmico em analises que levam em conta a flexibilidade do chassis de um
veiculo do tipo caminhao leve (Light Truck). Um modelo de corpos rigidos foi desenvolvido
para analises iniciais, representando diversos sub-sistemas do veiculo como pneus, molas
pneumaticas, buchas, batentes de fim-de-curso (rubber bumpstops) e o sistema de direcéao.
As propriedades geométricas e de inércia foram obtidas através do software I-DEAS e os
parametros de rigidez e amortecimento foram caracterizados experimentalmente. A carga no
veiculo foi modelada como um bloco rigido montado em seis buchas flexiveis no chassis.
Para a consideracdo da flexibilidade no modelo a abordagem usada foi a da expansao
modal através de um modelo do chassis elaborado no pré-processador I-DEAS/FEM usando
elementos de casca (shell elements).

Pasquini Junior (1999) estuda as vantagens de se utilizar uma abordagem
conjunta MBS (Multi-body System) e FEM (Finite Element Method), destacando a
interdependéncia entre as informacdes provenientes de cada um dos métodos
separadamente. Foi realizado um estudo de caso envolvendo a elaboragdo de um
modelo multicorpos ADAMS para um 6nibus urbano leve levando em conta uma série
de componentes da suspensdo como molas a ar e semi-elipticas, amortecedores, barra

estabilizadoras, etc. Também foi elaborado um modelo completo do veiculo em



NASTRAN, incluindo o chassis e a carroceria com cerca de 30000 elementos. Desta
forma, a partir de uma série de simulagdes do comportamento dindmico envolvendo
obstaculos sobre a pista e manobras em curva, um conjunto de informacdes relativas a
inércia e forcas resultantes foi obtido e entdo aplicado ao modelo de elementos finitos.
Assim, o modelo de elementos finitos pode ser utilizado para analises de tensdo em
diversos componentes da suspensdo e da estrutura levando em conta os
carregamentos encontrados na simulagdo do modelo.

Considerando a associagédo feita entre a técnica de multicorpos e método dos
elementos finitos, vale ressaltar as duas diferentes abordagens. Em Neto et al. (1998) e
Palcak e Hulla (1998), um conjunto de informacgdes relativas ao modelo de elementos finitos
da estrutura sao armazenadas e incorporadas diretamente dentro do modelo multicorpos.
Durante a simulagdo do veiculo as caracteristicas de flexibilidade da estrutura séo
acopladas ao modelo de corpos rigidos usando o0 método dos modos assumidos. Ja em
Pasquini et al. (1999) demonstra-se a possibilidade de transferéncia das informacoes
caracteristicas de um método para outro, levando em conta a simulagdo dos modelos
separadamente.

Mrazek e Marzy (2000) utilizam um modelo computacional em ADAMS para avaliar o
nivel de conforto na cabine de um veiculo pesado através da modificagdo de parametros
das suspensobes. As caracteristicas basicas da modelagem envolvem a representacao do
eixo dianteiro com molas de laminas e do eixo traseiro com molas a ar. Um refinamento
importante trata da inclusao da flexibilidade do chassis através de um modelo elaborado em
NASTRAN e exportado para o ADAMS via expansao modal. O comportamento dinamico do
modelo & confrontado com os resultados obtidos através de ensaios experimentais
caracterizados pela passagem do veiculo sobre obstaculos destacados na pista. Depois de
validado, o modelo € simulado com uma excitagdo determinada por uma funcéo densidade
espectral (PSD - Power Spectral Density) que representa as irregularidades de pistas reais.
Por fim, s&o analisados os resultados com base nos valores da aceleragéo vertical da
cabine calculada em modelos usando diferentes suspensdes.

Chang et al. (1997) realiza estudos da dindmica de veiculos mostrando que o uso de
modelos multicorpos sem a inclusdo de flexibilidade de componentes diminui o tempo de
simulagdo, mas pode introduzir erros significativos na predicdo da interacdo entre os
componentes do veiculo. Utiliza também a formulagdo baseada nos métodos dos modos
assumidos (recurso do programa ADAMS) para estudar a influéncia da flexibilidade de uma
carroceria considerando 30 modos de vibragdo até 50 Hz no comportamento global do

veiculo.



Kulkarni et al. (1997) usa o modelo computacional de um veiculo para avaliar através
de uma analise de sensibilidade a influéncia de varios pardmetros no comportamento lateral
(Rolamento). Os paréametros representam a massa suspensa, posigdo do CG (Centro de
Gravidade) da massa suspensa, parametros de rigidez vertical e lateral dos pneus, rigidez
da barra estabilizadora, curso da direcédo de acordo com uma entrada degrau e o intervalo
de tempo para entrada na direcdo. O procedimento € baseado em uma simulagdo da
dinamica lateral com o veiculo descrevendo curvas concéntricas. No modelo ndo sao
representados os aspectos de flexibilidade da estrutura, ndo linearidades nas buchas, folgas
em juntas, atrito, desgaste, aerodindmica e dinamica do trem de poténcia.

Scholpp et al. (2000), motivado pela importancia da seguranga automobilistica,
desenvolveu um algoritmo matematico capaz de detectar a iminéncia de rolamento do
veiculo com base em seu comportamento dindmico. Foram utilizadas ferramentas
computacionais como ADAMS, MADYMO e PAM-CRASH, submetendo o modelo numérico
de um veiculo a varias condigbes de operagado associadas a situacdes de rolamento. Nas
simulagdes foram modificados diversos parédmetros como velocidade do veiculo, massa,
carga, angulo de direcdo, geometria de obstaculos, condicbes de pista, além das
caracteristicas das molas, amortecedores e pneus. Com base nas simulagbes foi possivel
verificar o comportamento do algoritmo de detecgcdo. Seu funcionamento se baseia no
processamento e comparacéo de sinais de aceleracao lateral, vertical e taxa de rolamento,
com um determinado valor limite (dynamic threshold).

Verros et al. (2000) apresenta uma metodologia que reduz o custo computacional da
determinagdo da resposta dindmica de modelos complexos de veiculos. A idéia basica
envolve a aplicagcdo do método de sintese de componentes para reduzir a ordem de um
modelo de veiculo e melhorar sua representatividade em uma determinada faixa de
freqUéncias. A comparacéo entre o modelo reduzido e o completo, levando em conta os
resultados obtidos em simulagbes com excitagdo harmdnica, demonstra a eficiéncia da
metodologia. Entre outras observacgdes, destaca-se a importancia da flexibilidade de
componentes quando se estuda o comportamento dindmico de um veiculo em freqiiéncias
acima de 15 Hz.

Existem varias técnicas experimentais capazes de fornecer dados e estimativas de
parametros necessarios ja nas primeiras etapas de modelagem computacional de veiculos.
Barber (1999) apresenta uma abordagem que utiliza ensaios experimentais com a finalidade
de obter um conjunto de dados necessarios para a modelagem numérica de componentes
flexiveis e dissipativos encontrados nos veiculos como molas, buchas de suspensao, pneus
e amortecedores. Essencialmente esta abordagem consiste na obtencdo de dados dos

componentes reais durante a realizacdo de ensaios controlados. Estes dados s&o usados



posteriormente na elaboracdo de modelos computacionais baseados na técnica de
inteligéncia artificial conhecida como teoria das redes neurais. A vantagem desta abordagem
vem do fato de que técnicas convencionais, como por exemplo, as técnicas baseadas no
ajuste de polinbmios ou na representagcdo através de fungdes de resposta em freqiiéncia
nao sao capazes de abstrair nos modelos as dependéncias simultdneas da amplitude e
freqiéncia dos movimentos. Embora seja uma abordagem completa e importante,
principalmente em analises que envolvam excitagdes numa banda de frequéncia larga ou
em amplitudes grandes de movimento, o seu uso ainda é restrito em fungédo do elevado
custo dos equipamentos de teste.

De maneira geral, os estudos citados até aqui, juntamente com diversos outros
realizados na area da engenharia automotiva, apresentam o nivel de modelagem e
simulagao de veiculos caracteristicos da industria automobilistica. Assim, observa-se que
um grande avango tem ocorrido na representatividade dos modelos computacionais e na
confiabilidade de dados experimentais obtidos a partir de ensaios de componentes e testes
de campo em veiculos ou protétipos.

Um aspecto que também deve ser lembrado trata dos fundamentos da dindmica de
veiculos amplamente divulgada em trabalhos com Wong (1978), Gillespie (1992), Bastow e
Howard (1993), Bauer (1995), Milliken e Milliken (1995) e Rahnejat (1998). Estes trabalhos
servem como base para a compreensdo dos conceitos, fendbmenos e terminologias
empregadas durante o desenvolvimento de veiculos ou definigdo de uma metodologia de
estudos.

Barbosa (1999) propbe a aplicagéo da técnica de sistemas multicorpos na dindmica
de veiculos guiados em trajetéria variavel. Foi apresentada uma visdo geral do formalismo
matematico baseado nos métodos de Lagrange e Kane, utilizados nos programas de
multicorpos, para a geragédo automatica das equagdes do movimento. A teoria da mecanica
do contato, fundamental para o calculo das forgas de contato entre o veiculo e a guia, foi
exposta detalhadamente. Sua validagdo foi realizada através de ensaios de laboratério,
realizados no INRETS na Franca.

Borges (1999) aplica a modelagem dindmica de veiculos articulados pesados
visando o projeto deste tipo de sistema mecanico. Modelos matematicos foram
desenvolvidos mantendo-se a maior fidelidade possivel para com o veiculo real,
considerando movimentos tridimensionais, flexibilidade do chassis e n&o linearidades
geométricas associadas a movimentos angulares. Além disso, os componentes elasticos e
dissipativos com caracteristicas de rigidez e amortecimento nao lineares foram levados em
consideragdo. A inclusao da flexibilidade do chassis do veiculo foi feita através do método

dos modos assumidos, considerando-se como fun¢des admissiveis para o deslocamento as



formas modais obtidas pelo método do elementos finitos. As equagdes do movimento foram
obtidas a partir do formalismo de Lagrange utilizando ferramentas de computag¢ao simbdlica

e integragdo numérica.

1.2 Otimizagao Numérica Aplicada ao Projeto de Veiculos

Desde a década de 60 tem-se exigido das industrias aeronautica e aeroespacial um
grande desempenho de seus processos e produtos, impondo a necessidade de otimizagao e
servindo de motivagao para novos desenvolvimentos na area. Situagbes relacionadas a
dindmica passam a ter grande relevancia como a modificagéo das freqiiéncias naturais de
sistemas evitando ressonancias, a diminuicdo da energia de deformagdo ou peso das
estruturas, a escolha dos melhores parametros de controle, etc.

O problema geral de otimizagdo pode ser definido como a minimizagdo de um
funcional, chamado de funcdo objetivo, sujeito as funcdes de restricdo (funcbes de
igualdade e desigualdade). Os argumentos destas fung¢des representam um conjunto de
parametros, chamados de variaveis de projeto ou variaveis de decisao, estando sujeitas a
restricbes laterais que as limitam entre determinados valores maximos e minimos
(Vanderplaats, 1998).

Os métodos de otimizagéo classica podem, de maneira bem geral, ser classificados
em métodos diretos e métodos seqlienciais. Os primeiros exploram os limites impostos
pelas restricbes durante todo o processo de minimizagao e utilizam variaveis “de folga” para
garantir que tais restricbes nédo sejam violadas. Os mais conhecidos sao: Método das
Direcdes Viaveis, Método do Gradiente Reduzido Generalizado, Método Modificado das
Direcdes Viaveis. Os métodos seqlenciais, através de uma fungcdo pseudo-objetivo,
permitem obter o projeto restrito 6timo pela solucdo sequencial do problema sem restricao,
destacando-se: Método da Funcédo de Penalidade Exterior, Método da Funcdo de
Penalidade Interior, Método dos Multiplicadores de Lagrange Aumentado, etc.
(Vanderplaats, 1998).

Atualmente existe uma tendéncia em se buscar modelos baseados na natureza,
indicando que o0s processos naturais relacionados aos seres vivos adaptam-se aos
problemas de engenharia e podem trazer bons resultados em varias aplica¢des. Entre os
paradigmas de computacdo mais importantes encontram-se: recozimento simulado
(Simulated Anneling), redes neurais artificiais e computagédo evolucionaria. A computacgéo
evolucionaria engloba um numero crescente de paradigmas e métodos, tendo os algoritmos

genéticos como seu representante mais popular (Steffen, 2000).
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Do ponto de vista da aplicagédo da otimizagdo no desenvolvimento de veiculos,
surgem trabalhos envolvendo o uso de modelos de sistemas multicorpos e modelos de
elementos finitos como parte da formulagéo de diversos problemas de engenharia.

Motoyama et al. (2000) aplica o método dos algoritmos genéticos para a otimizacéo
de parametros associados a uma suspensao do tipo SLA (Short Long Arm) a partir de um
modelo multicorpos elaborado em ADAMS. As respostas relativas ao angulo de
convergéncia, angulo de cadmber e deslocamento lateral no pneu sao otimizadas segundo
um conjunto de 20 variaveis de projeto divididas em propriedades geométricas e
propriedades de rigidez (nas buchas da suspensio).

Kodiyalam et al. (2001) apresenta como foco principal de seu trabalho, a aplicagdo
da otimizagcdo multi-disciplinar em sistemas veiculares sob os aspectos da seguranca, NVH
(Noise Vibration and Harshness) e peso. Neste estudo, diferentes abordagens de otimizagcéo
sao utilizadas com o intuito de resolver o problema do alto custo computacional,
caracteristica do uso de modelos que representam situagdes de colisdo frontal e lateral de
veiculos.

Apesar da simulagdo do comportamento dindmico de veiculos ser uma realidade no
nivel de desenvolvimento de projetos na industria, notam-se duas grandes dificuldades em
se utilizar técnicas de otimizagcdo automatica em conjunto com os codigos de simulagéo
(Borges et al., 1996):

= As técnicas tradicionais de otimizagcdo necessitam de um grande numero de
avaliagdes da fungao objetivo e no caso do estudo do comportamento dindmico de
veiculos cada avaliagéo desta fungéo implica em executar codigos de simulagao de
elevado custo computacional.

= A dificuldade de definicdo de func¢des objetivo que traduzam matematicamente um
comportamento fisico desejado (conforto, desempenho, etc.), de forma independente

da condigéo de operagéo do veiculo (Borges, 1999; Rill; Zampieiri, 1997).

Segundo Kodiyalam (2001), o problema da otimizacdo de sistemas complexos ou
multidisciplinares pode ser representado por uma composicdo de varios sub-sistemas de
engenharia que interagem fisicamente. Esta interagdo pode ser caracterizada de forma que
cada sub-sistema possua um certo grau de autonomia, porém se relaciona com os demais
através de acoplamentos nem sempre bem definidos.

Sendo assim, o projeto baseado em simulagbes computacionais pode depender da
execucao de programas de analise que demandam elevados recursos de processamento.
Além disso, verifica-se que o grau de complexidade destes aplicativos aumenta numa taxa

igual ou maior a do incremento no desempenho dos computadores.
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Dado o intenso esforco computacional geralmente associado a simulagéo de
fendmenos ndo-lineares, o uso de técnicas para a condensagdo de dados torna-se
fundamental, em estudos de otimizagéo aplicados ao comportamento dindmico de veiculos.
Recursos légicos e matematicos tém sido entdo desenvolvidos para contornar este
problema e viabilizar o uso das técnicas de otimizacéo.

No sentido de apresentar formulagdes eficientes, tanto em termos de simulagéo
quanto de otimizagao, diversas metodologias tém sido propostas, sendo uma classe
especial baseada em técnicas de aproximagéo de modelos (Butkewitsch, 1998). De forma
geral, estes métodos podem ser descritos como implementagbes computacionais de
atitudes adotadas em ambientes de projeto ndo automatico por engenheiros com
experiéncia e conhecimento sobre o comportamento fisico de um dado sistema. Este tipo de
abordagem, tentando reproduzir a légica de raciocinio de seres humanos aptos em
determinado ramo da engenharia, tem sua eficiéncia comprovada na otimizagédo de modelos
lineares com reduzido grau de acoplamento multidisciplinar.

A medida que o projeto fica mais complexo, a viabilidade destes métodos passa a ter
limitagbes (Simpson et al., 1998). Nestes casos, técnicas estatisticas voltadas a
condensacao de modelos apresentam vantagens como:

= Condi¢des favoraveis a otimizagdo, associadas a construcdo de um espaco de
projeto numericamente bem condicionado.

= |Integracéo de varias disciplinas de analise hnum mesmo modelo condensado.

= Fornecimento de uma perspectiva simplificada sobre as relagbes entre variaveis de
projeto e respostas, permitindo rapidez na analise de sensibilidade.

= Ampla redugdo do esforgco computacional, uma vez que os dados referentes ao

modelo sdo reformulados numa representagcéo aproximada.

A aplicacao de recursos estatisticos para gerar problemas aproximados envolve um
conjunto de técnicas amplamente empregadas para a analise de dados em varios campos
da ciéncia, o planejamento experimental (Schmidt e Case, 1999).

De modo geral, um sistema fisico ou processo apresenta uma série de respostas de
interesse {y} que dependem de um conjunto de fatores {X4, X,, ..., X}, sendo que em sua
maioria, as relagdes exatas entre os vetores {y} e {X} sdo desconhecidas. Neste caso, é
adequado aproximar a relacao funcional exata através de um modelo empirico.

Montgomery (1996) apresenta os modelos empiricos como sendo, normalmente,
curvas (geralmente polindbmios de primeiro ou segundo grau) ajustadas a partir de um
conjunto de respostas em funcdo das combinacgdes correspondentes das variaveis de

projeto. Neste contexto, cada combinagdo pode ser entendida como uma amostra
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pertencente ao espago de projeto, de forma que arranjos particulares destas amostras
obtidas através de um experimento estatisticamente planejado permitem a abstracéo da
relagdo funcional existente. Por outro lado, a selegédo arbitraria de amostras no espaco de
projeto tende a resultar numa combinacédo de alto custo computacional e aproximacoes
falhas. Em um experimento estatisticamente planejado, a amostragem do espaco de projeto
é feita dentro de critérios matematicos, permitindo a obtencdo da relagdo funcional com
menor esfor¢o computacional, ou seja, com um numero menor de pontos amostrados e com
uma determinada confiabilidade.

Welch et al. (1992) discute sobre as possibilidades de identificacdo de variaveis
significativas (screnning) em um modelo empirico interpolado com pontos amostrados no
espaco de projeto de fungdes matematicas conhecidas.

Lynn (2000) descreve como uma abordagem baseada na utilizagdo conjunta do
método da superficie de resposta (Response Surface Method - RSM) e da técnica de
planejamentos de experimentos (Design of Experiments - DOE) para auxiliar a otimizacéo
do desempenho de veiculos de competicdo. S&o elaborados modelos empiricos baseados
em simulacdes de veiculos completos em ADAMS, permitindo que a avaliagdo em tempo-
real de parametros de influéncia e suas interagdes caracterize um acréscimo ao
desempenho dinamico do veiculo.

Venter et al. (1998) utiliza o método da superficie de resposta na formulagdo de um
problema de otimizagdo. As respostas associadas ao comportamento estrutural de um
modelo de elementos finitos, obtidas para diferentes configuragbes de uma placa com
espessura variavel, permitem a elaboragdo dos modelos aproximados. Entdo, estas
superficies de resposta servem como fonte de informagdes para a formulacdo da
otimizagéo, reduzindo o custo computacional durante a procura pelo ponto étimo.

Unal et al. (1997) realiza uma série de simulagdes computacionais planejadas
através de matrizes ortogonais para a geragao de modelos de superficie de resposta, tendo
em vista a aplicacdo de procedimentos de otimizacdo multi-disciplinar. J& em Unal et al.
(1998), também para estudos de otimizagdo, usam-se os planejamentos D-6timos como
meio para definigdo de modelos de aproximacgéo.

Giunta e Watson (1998) estabelecem uma comparagdo entre as técnicas de
aproximacao de modelos, estudando o desempenho de modelos polinomiais de segunda
ordem e de modelos de interpolacédo (kriging models) na predicao de respostas para
problemas envolvendo diferentes numeros de variaveis.

Na representagédo do comportamento dindmico de veiculos, respostas de interesse

como deslocamentos, velocidades, aceleragcbes e forgas, servem para a construcao de
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modelos empiricos que predizem alguns aspectos dindmicos como estabilidade, seguranca

e conforto.

1.3 Objetivos do Trabalho

Considerando que a qualidade de um projeto e o seu tempo de desenvolvimento

representam pontos vitais no sucesso de um veiculo, e com base em um contexto local em

que, ao longo do tempo, varios trabalhos tém sido desenvolvidos com um enfoque em

sistemas veiculares na FEMEC (Faculdade de Engenharia Mecanica), sdo estabelecidos os

seguintes objetivos:

Desenvolver uma metodologia para o projeto completo de um veiculo de forma a
obter um produto final com o adequado comportamento dindmico e estrutural,
levando em conta os aspectos relativos a viabilidade econémica de uma producao
inicial em pequena escala.

Aplicar a metodologia desenvolvida na realizacdo de um estudo de caso com etapas
de projeto, construcao e ensaios experimentais.

Fazer o levantamento das propriedades dinamicas e estruturais de um veiculo
produzido em série, cujo desempenho seja considerado adequado para servir de
referéncia ao estudo de caso pretendido.

Desenvolver modelos matematicos de veiculos através da técnica de multi-corpos e
do método de elementos finitos, utilizando ferramentas computacionais comerciais.
Utilizar técnicas de planejamento de experimentos, otimizagdo numérica automatica
e o robustecimento de projetos na definicdo do novo projeto a partir de um veiculo de
referéncia e levando em conta a selecdo de componentes disponiveis no mercado de
autopecas.

Desenvolver no Brasil a necessaria competéncia técnica e cientifica em uma area da
engenharia mecanica dominada por empresas multi-nacionais que, em sua maioria,
tém seus centros de desenvolvimento em suas matrizes no exterior.

Proporcionar o desenvolvimento regional através da integracao entre a universidade

e a industria.
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1.4 Divisao do Trabalho

Este trabalho esta dividido da seguinte maneira:

= Capitulo 2 - S&o apresentados alguns conceitos de modelagem e simulagdo

computacionais que refletem a técnica de multicorpos aplicada a sistemas dinamicos;

= Capitulo 3 - Sao revistos os fundamentos da dinamica de veiculos, com um breve
resumo dos sistemas veiculares mais importantes, assim como os principais aspectos

da dinémica vertical, longitudinal e lateral;

= Capitulo 4 - Destina-se a apresentagdo de procedimentos de otimizagdo numérica
mais importantes, com especial atencdo aos métodos que serdo aplicados na

otimizagdo do modelo computacional e das superficies de resposta;

= Capitulo 5 - Sdo apresentadas as caracteristicas do veiculo que serve de referéncia

para o estudo de caso, através principalmente da realizacao de ensaios experimentais;

= Capitulo 6 - A modelagem e validagao do modelo do veiculo de referéncia com dados

experimentais sdo apresentadas neste capitulo;

= Capitulo 7 — Neste capitulo sao apresentados os estudos de otimizagéo aplicados com
a intencéo de se estabelecer uma configuragcéo de projeto que atenda os requisitos de

projeto associados ao comportamento dindmico do veiculo;

= Capitulo 8 — Neste capitulo sdo apresentadas as conclusbes e comentarios finais para

o trabalho, além de propostas para trabalhos futuros.



CAPITULO II

FERRAMENTAS DE MODELAGEM E SIMULAGAO COMPUTACIONAL
2.1 Consideragcoes Gerais

Este capitulo apresenta uma visdo geral da técnica de modelagem de sistemas
multicorpos, levando em conta seu historico e desenvolvimento matematico.
De forma geral a modelagem de sistemas multicorpos pode ser dividida nas
seguintes etapas:
= Descricdo do modelo fisico do sistema, levantamento dos aspectos mais importantes
e das simplificacbes necessarias.
= Obtencéao das equacdes que descrevam o comportamento do sistema.
= Solucao das equacgdes, visando obter o comportamento do sistema.

= Validagdo do modelo numérico através de dados experimentais.
2.2 Técnica de Multicorpos

Um sistema multicorpos pode ser entendido como um sistema mecéanico de varios
graus de liberdade que possui dois ou mais corpos. O movimento deste sistema é
governado por um conjunto de equagdes diferenciais e algébricas. As equacdes diferenciais
descrevem os movimentos dos corpos rigidos através das leis de movimento de Newton e
as equacdes algébricas levam em consideracao as restricdes geométricas e de movimento
aplicadas entre os corpos.

Com o aumento da complexidade necessaria para o estudo de novos sistemas, a
obtencdo de forma manual das equacgdes da dindmica do movimento tornou-se uma tarefa
dificil e lenta. Estas dificuldades motivaram o desenvolvimento de algoritmos de geracéo
automatica das equagdes do movimento para os sistemas multicorpos.

A técnica de multicorpos possibilita, com base em formalismos matematico-
numéricos, a obtencdo das equagbes de movimento para um sistema a partir de
informacbes sobre os corpos (geometria e propriedades de inércia) e suas conexdes
(restricdes cinematicas e forcas aplicadas). A técnica pode ser dividida em duas classes,
Euleriana e Lagrangeana, de acordo com o formalismo utilizado para descrever o sistema.

A abordagem MBS foi introduzida na area mecanica e de transportes no final dos

anos 60. Ao final dos anos 70, a partir de trabalhos de Orlandea C. que buscou entre outras
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coisas a solugéo de problemas com encadeamentos cinematicos, originou-se o programa de
simulagao ADAMS.

Na década de 90 varios esforcos de pesquisa foram direcionados para o tratamento
de estruturas flexiveis e da dindmica de multicorpos (Huston, 1996) e mais recentemente
sua integragdo com programas de elementos finitos.

Cddigos especializados podem ser dedicados a um tipo especifico de simulagéo ou
mesmo para uma classe de modelos. Alguns programas deste tipo, implementados de forma
a permitir pequenas modificagdes nos modelos, ainda sdo largamente utilizados na industria
ou em universidades. Normalmente, estes cédigos sao pequenos e rapidos devido a sua
especificidade.

Cdbdigos de uso geral em sistemas MBS sdo atraentes, mas resultam em numero
maior de equacdes para descricdo de um mesmo sistema. Entretanto, implementacoes
numéricas para a solugao confiavel do sistema de equagbes com o uso de meétodos
iterativos (Newton-Raphson), eliminagdo Gaussiana (decomposicdo e pivotamento) e
tratamento de matrizes esparsas, aumentaram a rapidez e eficiéncia deste tipo de
programa.

A utilizagdo do programa ADAMS é voltada para modelagem de sistemas
tridimensionais com configuracédo arbitraria. Com esta finalidade sao adotadas equagdes de
primeira ordem para cada corpo, correspondendo as relagdes cinematicas, equacdes da
dindmica e equacgdes de energia. Um algoritmo Newton-Rapson é utilizado para a solugéo
da parte algébrica, ao passo que o método de Gear € utilizado na integragéo das equacdes
diferenciais (Ryan, 1993). Implementagbes numéricas (eliminagdo de Gauss e tratamento de
matrizes esparsas) permitiram aumentar a eficiéncia do programa, uma vez que 0 numero
de equagdes geradas para um mesmo sistema é maior que em outros métodos.

O software ADAMS utilizado neste trabalho constitui uma ferramenta para a geracao
das equacgdes do movimento, possuindo recursos numéricos avangados para realizar a

integragédo das equacgdes algébrico-diferenciais.

2.3 Método dos Elementos Finitos

O Método dos Elementos Finitos consiste em uma aproximagdo numérica para a
resolucdo de equacgbes diferenciais por integracao (Adams e Askenazi, 1999). Este método
€ aplicado a partir da divisao de um sistema ou conjunto a ser analisado em partes discretas
menores (discretizagdo do modelo). Depois o sistema de equagbes diferenciais inerentes ao

tipo de analise e correspondentes a cada parte discretizada do sistema conhecido



17

usualmente como elemento finito é resolvido a partir de rotinas numéricas. Dai a origem do
nome deste método numérico.

O MEF ¢é utilizado para a resolugao de problemas da mecanica do continuo obtendo
geralmente uma boa precisdo na solucdo de problemas de engenharia. O principio basico
do método é a particdo do dominio em elementos sobre os quais as variaveis do problema
sdo aproximadas por combinagdes lineares de fungdes de interpolagcdo, ponderadas por
parametros a determinar. Obtidas tais fun¢des, o comportamento de cada elemento é
determinado em termos de uma relagdo entre valores nodais das variaveis aproximadas
pelas fungdes de interpolagdo e os parametros a determinar, sendo que estes representam
as incognitas do problema.

A idéia de se dividir o dominio em estudo em diversas regides menores soluciona o
problema referente a dificuldade de se escolher fun¢des de interpolagdo que descrevam o
comportamento das variaveis do problema ao longo de todo o dominio, as quais devem
satisfazer as condi¢cdes de contorno do problema assim como representar satisfatoriamente
a geometria e o comportamento do material.

Segundo Kamal e Wolf Jr. (1982) o método dos elementos finitos tem uma aplicagéo
na analise estrutural importante, reduzindo custos através da simulagédo do comportamento
de componentes como chassis e carroceria. Neste trabalho, o programa ANSYS é utilizado
para geragdo de modelos de elementos finitos e simulagdo de seu comportamento.
Basicamente, o0 modelo para o chassis do veiculo de referéncia € submetido a um conjunto
de simulagdes (sub-estruturagdo, modal e transiente com PSD), resultando em uma base de
dados ordenada definida como parametros de entrada para o modelo multicorpos no
ADAMS. Tendo como base as metodologias apresentadas em diversos trabalhos que tratam
da utilizacdo do método dos modos assumidos e do recurso ADAMS/Flex, estuda-se a

influéncia da flexibilidade do chassis do veiculo na busca por um projeto mais adequado.

2.4 Modelagem Multicorpos

A modelagem computacional de sistemas dinamicos vem se tornando cada vez mais
uma ferramenta poderosa para o desenvolvimento e aprimoramento de projetos. A criagdo
de programas especificos para a modelagem e simulacdo de sistemas dinamicos,
juntamente com o incremento da capacidade de processamento dos atuais computadores,
tem permitido que varias areas da engenharia associadas a industria automobilistica se
empenhem na construcao de protétipos virtuais de veiculos.

Considerado como uma das mais eficientes e versateis ferramentas para o estudo da

dindmica de sistemas, o programa ADAMS apresenta-se como um pacote computacional
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que engloba uma série de recursos de modelagem e simulagdo dinamica na forma de
modulos independentes. Eles permitem que sub-sistemas importantes como pneus,
motorista e conjunto propulsor e aspectos como flexibilidade de componentes e sistemas de
controle sejam agregados ao modelo global do veiculo de forma pratica e funcional.

Com base nos recursos oferecidos pelo programa, a modelagem computacional

pode ser realizada através das seguintes etapas:

2.4.1 Criagéo de Partes do Modelo

Normalmente nesta etapa sédo gerados os desenhos CAD relativos aos componentes
do veiculo com o intuito de obter suas propriedades individuais: geometria, massa e
momentos de inércia.

As fungdes da geometria durante a modelagem s&o basicamente: representar
graficamente o objeto modelado e servir de referéncia para a adicdo de restricoes
cinematicas e forcas. Tendo em vista estes aspectos, a geometria dos componentes é
adicionada ao modelo do veiculo utilizando os recursos de importacdo de arquivos do tipo
IGES (Initial Graphics Exchange Specification).

Com base nos componentes do veiculo, uma série de partes do tipo corpo rigido séo
criadas no modelo, passando a ser representadas pela geometria importada do programa
CAD e pelas suas respectivas propriedades de massa e inércia.

Ao final desta etapa o modelo fica constituido por um conjunto de partes
representadas por geometrias e com valores definidos para as propriedades: massa,
posicao do centro de gravidade, momentos principais de inércia e orientacdo dos eixos

principais de inércia.

2.4.2 Adigdo de restrigbes cinematicas e movimentos

As restricdes definem os graus de liberdade de uma parte e como ela se movimenta

em relacdo as outras. Uma série de restricbes pode ser incorporada ao modelo:

= Juntas — Representam matematicamente as juntas que s&o encontradas em
mecanismos, sendo formuladas em termos de uma ou mais restricbes primitivas.
Podem ser classificadas em: Junta de velocidade constante, cilindrica, fixa, hooke,
planar, pinhdo e cremalheira, revolucdo, parafuso, esférica, de translacdo e
universal. A caracterizacao de cada uma destas juntas é feita em funcdo dos graus

de liberdade que restringem;
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» Restricdes de curva — Definem o acoplamento entre partes segundo movimentos
especificos. Um exemplo de aplicagcdo para este tipo de restricdo é o
desenvolvimento de mecanismos de came-seguidor, onde um ponto ou superficie do
seguidor segue a trajetéria curva determinada pela superficie da came;

= Fungbes geradoras de movimentos — Especificam movimentos de translagdo ou

rotagéo nas juntas através de fungdes no tempo.

2.4.3 Adigédo de forgas resistivas ou que induzem movimentos

As forgas que podem ser incluidas nos modelos podem ser divididas em:

» Forgas aplicadas — Sao recursos oferecidos pelo programa ADAMS para definicdo
de forgas e torques aplicados entre as partes. A intensidade e diregdo das forgas
podem ser definidas através de fun¢des matematicas que envolvem o tempo e/ou
caracteristicas fisicas do modelo. Como exemplo deste recurso pode ser citada a
caracterizacdo de uma forga de contato em que o valor da forca depende de quanto
uma parte penetra em outra e de caracteristicas de rigidez e amortecimento de
contato;

= Gravitacional — reproduz o campo gravitacional que atua nas partes, sendo
caracterizado por um vetor que contém os componentes da aceleragdo nas 3
dire¢des do referencial global do modelo;

= Componentes flexiveis — Representam um conjunto de for¢as especiais que definem
componentes utilizados em grande parte dos mecanismos. A caracterizacéo destas
forcas envolve a determinacdo de uma série de parametros geométricos e fisicos,
com o intuito de reproduzir o comportamento destes componentes durante a

simulagao do modelo.

Os elementos de forga introduzidos no modelo visam representar comportamentos
especificos de componentes flexiveis e hidraulicos existentes no veiculo, como molas,
amortecedores, buchas e pneus. A caracterizacdo desses elementos representa um dos
maiores desafios da modelagem de sistemas devido ao grande numero de parametros e a
dificuldade associada a sua determinacéo experimental.

A forca do tipo mola-amortecedor (Spring-damper) leva em conta o deslocamento e a
velocidade entre os pontos em que foi definida para reproduzir o comportamento tipico de
uma mola associada a um amortecedor. Além das posicbes de ancoragem, é necessario

também definir os parametros de rigidez e amortecimento envolvidos.
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De forma semelhante, a forga do tipo bucha (Bushing) busca representar o
comportamento de um elemento elastico deste tipo, presente principalmente nas
suspensdes de um veiculo. Para sua definigdo, os parametros de rigidez e amortecimento
sdo especificados em trés direcdes.

A forga que representa o comportamento dos pneus pode ser definida de varias
maneiras: for¢ca do tipo mola-amortecedor, forga de contato entre esfera-plano ou modelos
especificos de pneus. Desta forma, a caracterizagédo dos pneus dependera, no minimo, da
definicdo de uma rigidez e um amortecimento. Em casos mais complexos, varios outros

parametros sao incorporados ao modelo.

2.4.4 Refinamentos de modelagem

Dependendo da complexidade do sistema real, varios refinamentos podem ser
introduzidos no modelo com a finalidade de obter uma representagcdo mais fiel do seu

comportamento, por exemplo:

= Definigdo de sistemas de controle usando equacgdes de estado lineares ou gerais;

» Parametrizagdo de variaveis - Permite que caracteristicas fisicas e geométricas
sejam alteradas automaticamente através da mudangca em valores de variaveis
especificas. Desta forma, o comportamento de um modelo pode ser analisado em
funcéo da alteragédo de suas caracteristicas fisicas e/ou geométricas. Procedimentos
de otimizac&do tradicional e planejamento experimental utilizam-se das variaveis
parametrizadas para promoverem mudancas nas caracteristicas do modelo durante

a busca por uma configuragao 6tima.



CAPITULO Il

DINAMICA DE VEICULOS
3.1 Considerag¢é6es gerais

O estudo da dinamica veicular pode ser realizado através de metodologias empiricas
ou analiticas, e mais recentemente com uma aplicagédo conjunta destas duas.

A metodologia empirica usa a tentativa e erro para aprender sobre os fatores que
influenciam o desempenho do veiculo, como e em que condi¢cdes eles se apresentam.
Apesar de apresentar resultados confiaveis, este método é caracterizado por ser de elevado
custo considerando aspectos como a infra-estrutura de ensaios. A dificuldade de extrapolar
resultados obtidos para diferentes condi¢cdes ou novos fatores envolvidos também contribui
negativamente. Isto acontece principalmente porque ndo se conhece de forma
deterministica como alteragdes no projeto ou em suas propriedades afetam o desempenho
do veiculo.

O meétodo analitico baseia-se nas leis fisicas para prever as respostas de interesse
através da construgéo e solugdo de modelos matematicos. Nesta abordagem figura um
aspecto importante que é o grau de complexidade do modelo. Normalmente espera-se de
um modelo mais complexo um nivel de fidelidade maior com relagéo as situagdes reais que
ele tenta prever, muito embora, isto seja proporcional ao aumento do custo computacional.

O uso em conjunto destas metodologias supre suas deficiéncias, uma vez que o0s
resultados confiaveis obtidos de um ensaio experimental podem ser confrontados com os
resultados obtidos pelos modelos computacionais, proporcionando a verificagdo de sua
precisdo e robustez. Uma vez que isto é feito, estes modelos tornam-se fontes de dados
para analises posteriores.

Mais especificamente, estes métodos representam para a dindmica de veiculos um
auxilio no estudo de seu foco principal que sdo os movimentos de um veiculo sobre uma
pista como a aceleracao, frenagem, curva e o conjunto dos movimentos verticais conhecidos
como “Ride”.

Para os movimentos de aceleragéo, frenagem e a algumas situagdes de curva o
veiculo pode ser considerado como um corpo rigido, sendo representado por uma massa
localizada no centro de gravidade e pela matriz de inércia.

De maneira geral, o comportamento dindmico € determinado principalmente pelas

forcas impostas sobre o veiculo através dos pneus, gravidade e da aerodindmica. A
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determinagéo das forgas associadas aos eixos sobre determinadas condi¢des é feita
mediante uma aplicagdo da 22 Lei de Newton.

As equacgbes (3.1) e (3.2) definem o carregamento dindmico nos eixos dianteiro e
traseiro do veiculo, calculado através dos parémetros da Fig. 3.1 para uma condicao
genérica. Outro conceito basico da dindmica de veiculos mostrado pelas equagbes € o efeito
da transferéncia de peso, que ocorre quando o veiculo é submetido a uma aceleragéo

longitudinal e seu peso passa de um eixo para o outro.

Wf :l'(W'C'COSQ—th'hh _ha'dh —K-QY -h—Da .ha —WhSIHQJ (31)
L g

Wr:%-(W-b~cose+th-hh+Rh2-(dh+L)+K-ax-h+Da-ha+W-h-sint9] (3.2)
g

onde: - ¥;é o0 peso no eixo traseiro do veiculo;
- W, é o peso no eixo traseiro do veiculo;
- W é o peso total do veiculo;
- L é a distancia entre eixos;
- b representa a distancia entre o CG do veiculo e o eixo dianteiro;
- ¢ representa a distancia entre o CG do veiculo e o eixo traseiro;
- F\, € a forga de trag&o no eixo dianteiro;
- R, é a forga de resisténcia ao rolamento no eixo dianteiro;
- F,. é aforca de tracao no eixo traseiro;
- R, é aforga de resisténcia ao rolamento no eixo traseiro;
- 6 representa o angulo de inclinagéo do pista;
- hy, € a altura do ponto de aplicagdo da for¢a no engate;
- d, € a distancia do ponto de aplicacao da for¢ca no engate ao eixo traseiro;
- R,y € a forga de trag&o no eixo dianteiro;
- R, representa a componente horizontal da forga no engate;
- R;, representa a componente vertical da forca no engate;
- D, forca de resisténcia gerada pelo arrasto aerodinamico do veiculo;
- h é a altura do CG;
- h, € a altura do ponto de aplicagao da forga de arrasto aerodinamico;

- g € a aceleracao da gravidade;
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Figura 3.1 — Definigdo de dimensdes basicas e de forgas verticais e longitudinais aplicadas a

um veiculo (Gillespie, 1992).

Antes que conceitos matematicos associados a dindmica sejam apresentados em
detalhe, segue-se uma descricdo basica dos componentes automotivos mais importantes
tendo em vista os varios conceitos funcionais e aspectos construtivos que freqlientemente

representam parametros nas analises e procedimentos de otimizacao.

3.2 Sistemas e Componentes

3.2.1 Componentes Estruturais

De forma geral, a estrutura da maioria dos veiculos de passeio vendidos no mercado
(em todas as categorias e com diferentes vocagbes) pode ser dividida em dois tipos
principais, 0 quadro de chassis e 0 monobloco.

O quadro de chassis ou simplesmente chassis é encontrado normalmente em
veiculos grandes e veiculos comerciais e representa a peca basica do conjunto que serve
de suporte para os demais componentes mecanicos como suspensodes, conjunto propulsor e
carroceria. Ele proporciona rigidez e resisténcia a tor¢do e flexdo absorvendo uma parcela
da energia proveniente das excitacdes provocadas pela pista e atendendo a estas
finalidades dentro do limite elastico do material (Kamal, 1982). Estruturalmente, ele é
composto de perfis metalicos de secao aberta ou fechada chamados de longarinas (perfis
longitudinais) e travessas (perfis transversais paralelos ou diagonais), cuja configuragéo

depende de uma série de critérios como a resisténcia, rigidez e necessidade de fixagdo dos
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componentes. O chassis do tipo escada (travessas paralelas) é o mais comum e tem como
principal vantagem a facilidade de instalagdo de componentes. A configuragdo com
travessas diagonais (ou tipo X) proporciona rigidez mais elevada, porém dificulta a utilizagéo
do espaco do veiculo. Além disto, a necessidade de componentes de ligacdo mais
complexos e em maior numero faz com que o custo de produgéo seja elevado.

Do ponto de vista do projeto, os aspectos mais importantes a serem considerados
séo a rigidez a tor¢do e a flexdo e a resisténcia mecanica considerando uma determinada
vida util.

A carroceria € uma sub-estrutura fixada sobre o quadro de chassis que deve atender
as condi¢des de carga, seguranga e conforto recomendados por normas. Além disto deve
também estar de acordo com as expectativas do consumidor. Para o seu projeto é
necessario o conhecimento de diversas informagées como as dimensdes, o tipo de
construcao, o tipo da suspensédo, o posicionamento dos suportes do conjunto propulsor, a
localizacdo dos bancos, os pontos de fixacdo sobre o quadro de chassis, além de varias
outras informacgbes que sao usadas para a determinagéo das cargas aplicadas a estrutura.

A determinacgéo analitica das tensdes em uma carroceria é dificil, pois se trata de
uma estrutura complexa. Para isto séo utilizados freqlientemente cédigos numeéricos
baseados em métodos de energia com simplificagbes introduzidas para facilitar a
determinacgéo das tensdes (Happian-Smith, 2002).

De maneira geral a andlise detalhada das tens6es em carrocerias tem sido feita
através do método dos elementos finitos. Além de apresentar as vantagens oferecidas pela
simulagao, esta metodologia apresenta a possibilidade de aplicacédo de procedimentos de
otimizagcdo numérica visando resolver os problemas estruturais de forma automética.

O segundo tipo de estrutura encontrado nos veiculos é uma estrutura resultante da
unido entre o quadro do chassis e a carroceria, chamado de monobloco. Neste caso, recai
sobre a estrutura da carroceria a fungédo de suportar as cargas aplicadas pelas suspensoes
e a manutencgdo de suas fungdes normais como garantir a funcionalidade de mecanismos,
manter as portas fechadas, etc.

O aspecto de rigidez representa uma caracteristica fundamental e sobre a qual as
dimensdes do veiculo exercem uma grande influéncia. Uma elevada rigidez torcional faz
com que a geometria de suspensdo se mantenha inalterada em situagéo de curva e garante
o melhor desempenho potencial possivel. Por outro lado, uma grande distancia entre eixos
garante estabilidade direcional em alta velocidade. Porém, estes dois objetivos sao dificeis
de serem atingidos simultaneamente uma vez que a deformagdo maxima da carroceria em

flexdo varia na quarta poténcia da distancia entre eixos (Kamal, 1982).
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A experiéncia mostra que o aumento da rigidez de uma carroceria é obtido através
de um extenso trabalho de engenharia sobre as formas que definem sua estrutura.
Buscando-se através do arranjo dos perfis, aumentar a caracteristica tridimensional da
estrutura sem desrespeitar as limitagdes impostas pela utilizacdo adequada do seu espacgo
interior e pela necessidade de ampla visibilidade. Com base nisto, reforgos estruturais sao
geralmente adicionados a lateral inferior do veiculo uma vez que a contribuigdo do teto &

limitada pelas dimensdes das colunas.

3.2.2 Componentes Flexiveis e Dissipativos

Nesta categoria figuram basicamente elementos como as molas, amortecedores,
coxins e pneus.

As molas sdo elementos flexiveis que unem as partes moveis da suspensao,
compondo a ligagdo entre a massa suspensa (carroceria) e a massa nao suspensa do
veiculo (rodas, pneus, eixos e demais componentes ndo vinculados diretamente a
carroceria). Neste contexto, a fungéo principal das molas é estabelecer flexibilidade entre os
componentes da suspenséo e a carroceria e com isto proporcionar o contato permanente
entre 0s pneus e o0 solo mesmo que a estrutura seja rigida e pista irregular. Ela armazena a
energia proveniente das excitagbes e movimentos na forma de energia potencial elastica
que é depois dissipada pelos amortecedores. Do ponto de vista dos sistemas dinamicos, a
mola representa o elemento de rigidez dentro do conjunto da suspensao que ira atuar, junto
com a massa do veiculo, como um filtro de vibra¢des provenientes principalmente das
irregularidades da pista.

Vale ressaltar que a contribuicdo de uma mola como sistema dindmico préprio &
freqUentemente negligenciada na modelagem de veiculos em fungéo das altas freqUiéncias
naturais que apresentam.

As molas séo construidas a partir de diferentes materiais em varios estados fisicos
(solido, liquido e gasoso). Sua caracteristica mais importante é a rigidez, definida a partir de
parametros com a forma e material. As molas mais utilizadas em suspensdes de veiculos
sdo as helicoidais, molas de tor¢ao, molas de lamina e molas a ar.

Em funcéo do seu bom desempenho e baixo custo, as molas helicoidais representam
o tipo mais utilizado em suspensdes automotivas. Seu projeto € baseado na utilizacdo da
propriedade elastica de um fio (ou arame) em tor¢do para produzir uma relagédo entre forca
(de tracdo ou compressao) e deslocamento sendo que esta relagdo pode ser linear ou nédo
linear. Em sua forma mais usual a mola helicoidal apresenta o didmetro da espira, o

diametro do arame e o passo de hélice constantes, contudo existe uma ampla série de
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possibilidades envolvendo esses parametros e o formato das extremidades das molas que
podem proporcionar comportamentos bem especificos.

Normalmente as molas de suspensdo trabalham a compressdo e apresentam
comportamento linear de acordo com a lei de Hooke. Desta forma, na fase elastica do
material as deformacdes serdo proporcionais ao esfor¢co aplicado e com isto surge um
parametro importante que relaciona a deflexdo da mola com o seu carregamento. Esta
propriedade é definida como sendo o coeficiente de rigidez (Spring Rate).

Uma formulagdo analitica capaz de estimar a rigidez da mola com base nas suas
propriedades geométricas e de material pode ser deduzida da resisténcia dos materiais
(Milliken e Milliken, 1995). A selegdo de molas helicoidais para um projeto pode ainda levar
em conta a maxima tensao cisalhante causada pela curvatura do arame na mola durante a
aplicagao da carga.

A mola de tor¢ao € usada de forma que a propriedade elastica de uma barra esbelta
€ usada para produzir uma relacdo entre esforcos e deslocamento angular de maneira
equivalente ao que ocorre com as molas helicoidais. Estas molas sdo normalmente
empregadas nas suspensdes automotivas com a finalidade de reduzir o angulo de
rolamento da carroceria em situagdes de curvas (movimento de rotacdo em torno do eixo
longitudinal), sendo nestes casos chamadas de barras estabilizadoras.

Seu funcionamento baseia-se na transformagcdo dos esforcos que aparecem em
funcdo do rolamento da carroceria em relagcdo a suspensdo em torque na barra
estabilizadora que resiste a este movimento de acordo com a sua rigidez a torcédo. Esta
rigidez torcional é caracterizada pela geometria da mola e das propriedades do material.

A influéncia de uma barra estabilizadora sobre um veiculo pode ser caracterizada
basicamente através da definigdo de um coeficiente ou curva de rigidez.

De maneira geral, as expressbes matematicas que permitem determinar a rigidez
torcional deste tipo de mola representam boas estimativas somente para pequenos valores
do angulo de rotacdo. Seu dimensionamento depende da definicdo da maxima tenséo
cisalhante, sendo que consideracdes mais detalhadas sobre seu desempenho podem ser
encontradas em Milliken e Milliken (1995).

Cabe comentar que alguns veiculos utilizam molas de tor¢gdo como elemento
principal de rigidez de seus sistemas de suspensdo e n&o apenas como barras
estabilizadoras, como por exemplo, o VW Fusca.

Além das molas helicoidais e de tor¢cao, as molas de Iaminas representam outro
tipo de mola bastante empregado principalmente em veiculos de carga. Devido ao
maior numero de variaveis envolvidas na sua definicho geométrica e fisica a

caracterizacdo de seu comportamento torna-se mais complexa. Por exemplo, a largura
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e a espessura das laminas podem ser combinadas ou em alguns casos podem variar
ao longo do comprimento, a fixagdo e a aplicagdo do carregamento também podem ser
modificadas.

Estendendo a formulagédo analitica desenvolvida para a flexao simples de uma viga
de perfil quadrado com extremidades engastada e livre e desconsiderando o atrito existente
entre as laminas, podem ser escritas as expressdes basicas para a andlise do
comportamento de uma mola de lamina.

Um quarto tipo de mola é a mola a ar, que consiste em um reservatério estanque
composto de um fole feito de camadas de borracha reforgada por cordonéis de alta
tenacidade e fechado por fixagbes metalicas. Este conjunto € projetado para operar com
presséo interna de ar comprimido, agua ou solugbes de agua-glicol.

A energia introduzida no sistema pelas irregularidades da pista é transmitida a mola
a ar, sendo entao transformada em energia potencial pela compressao do ar dentro da mola.

Os paradmetros que determinam as caracteristicas de molas a ar sdo a altura de
projeto (ponto ou a faixa ideal de altura na qual a carga deve ser sustentada), a area efetiva
(area reativa necessaria para suportar uma determinada carga a uma presséo interna
especifica), a carga, a pressao e volume internos.

Uma segunda classe de componentes importantes sdo os dissipativos, também
chamados de amortecedores. Estes elementos de ligagao exercem uma forga que resiste ao
movimento (sentido contrario a velocidade relativa de suas extremidades) cujo modulo é
proporcional a velocidade. Sua funcdo basica € limitar a velocidade e a amplitude de
movimentos que ocorrem nos componentes da suspensao dissipando a energia introduzida
pelas excitacbes. Os amortecedores sdo posicionados de forma a dissipar a energia
associada ao movimento relativo entre a carroceria e a suspenséo, porém em alguns casos
aparece também entre o0 chassis e a carroceria e no sistema de direcdo do veiculo
(Gillespie, 1992).

A historia do amortecimento em veiculos tem seu inicio em meados do século 19
com a dissipacao de energia sendo feita através do atrito entre as laminas das molas
empregadas em carruagens (Dixon, 1999). Com o aparecimento do motor de combustéo
interna houve um aumento da velocidade de operacdo dos veiculos, promovendo o
interesse pela descoberta de novas formas de amortecimento que permitissem dissipar uma
maior quantidade de energia.

Atualmente os amortecedores tém seu principio de funcionamento baseado no atrito
viscoso que aparece quando um fluido passa através de valvulas com orificios calibrados.

Analisando o veiculo como um sistema dindmico vibratorio, observa-se que o

amortecimento imposto por estes dispositivos serve fundamentalmente para evitar
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oscilagbes indesejaveis dos componentes, respostas com “overshoot” e influéncia de
ressonancias.

Do ponto de vista da montagem dos amortecedores, duas preocupagdes sao
importantes para garantir seu desempenho. Primeiro é a necessidade de diminuir a
transmissdo de vibragdes de pequena amplitude e alta freqiéncia para a estrutura do
veiculo. Isto é feito com a utilizagdo de buchas de borracha nas extremidades do
amortecedor. O segundo aspecto que deve ser observado € a inclinagdo de montagem do
amortecedor. Considerando que a posigéo vertical € a mais eficiente (uma vez que toda a
componente da velocidade passa por ele), recomenda-se que a inclinagdo do amortecedor
em relacdo a vertical ndo exceda 30°. Nesta condicdo a perda de eficiéncia no
aproveitamento da for¢a gerada € maior que 15%. Além disto, inclina¢gdes maiores que 45°
podem resultar em problemas de sucgéo de gas pelo pistdo do amortecedor (Dixon, 1999).

Matematicamente o comportamento do amortecedor pode ser traduzido como uma
proporcionalidade (coeficiente de amortecimento) entre a velocidade (entre seus terminais) e
a forca resistiva. No entanto sua atuacéo € nao-linear e diferenciada em fungéo do sentido
de operacgdo, uma vez que ele impde uma maior resisténcia ao movimento durante a tragéo
(alongamento) do que durante a compressdo. Também, segundo Gillespie (1992), esta
atuacdo promove cargas de extensao aproximadamente trés vezes maiores do que as
cargas de compressao em veiculos de passageiros.

A atuacdo de um amortecedor pode ser vista sob trés formas, passiva, semi-ativa e
ativa, que se diferenciam basicamente pela possibilidade de alteracdo da absorgdo de
energia durante o movimento do veiculo. As diferentes influéncias destas atuagbes tém sido
estudadas como em Hac e Youn (1993), Karnopp (1990) e Nurnberger et al. (1999).

As buchas de suspensao e coxins também sdo componentes flexiveis encontrados
nos veiculos. Sua principal aplicacdo € nas interfaces dos componentes moveis (bragos das
suspensodes, barras estabilizadoras, molas e amortecedores) onde sao responsaveis por
estabelecer um certo grau de complacéncia aos movimentos permitidos. Ja os coxins sédo
geralmente encontrados na montagem do conjunto propulsor e da carroceria no chassis do
veiculo.

Em sua configuracdo mais tipica, a bucha de suspenséo é composta por uma peca
cilindrica de borracha protegida internamente e externamente por superficies metalicas.

Para os veiculos de passeio estes dispositivos sdo confeccionados em borracha
vulcanizada com a fungéao principal de isolar as vibragbes e de compensar possiveis erros
de alinhamento e fabricacdo das pecas. Contudo, para casos mais especificos como
veiculos de alto desempenho ou competicdo existem buchas de metal, plastico (Urethane

bushings) e nylon que limitam os movimentos de acordo com as restricdes cinematicas
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impostas. Em comparacao com as buchas de borracha, estes materiais apresentam maior
rigidez impedindo que folgas ou deflexdes entre componentes das suspensdes e da diregao
prejudiquem a manobrabilidade e o alto desempenho.

Os componentes de borracha apresentam naturalmente um comportamento nao-
linear dependente do nivel e da taxa de deformagdo, mas em alguns casos este
comportamento pode ser aproximado por uma relagédo linear entre forca e deformacéo.
Neste caso a aplicagédo de deformagdes senoidais com diferentes amplitudes resultara em
sinais de forga também senoidais de mesma frequéncia, porém defasados. Esta defasagem
€ usada para indicar o grau de amortecimento introduzido pelo componente.

De maneira geral a literatura tem apresentado os pneus como um dos elementos
mais importantes presentes em um veiculo. Esta importéncia é atribuida as suas func¢des de
suportar o carregamento vertical, absorver impactos e desenvolver as forgas longitudinais e
laterais associadas ao controle do movimento do veiculo sobre a pista.

Gillespie (1992) enfatiza que, com excecdo das forcas aerodindmicas, todas as
demais forgas de excitagéo externas e de controle que agem no veiculo sdo geradas no
contato entre o pneu e o solo. Isto torna o estudo do comportamento dindmico dos pneus
um aspecto fundamental na analise dindmica e no projeto estrutural de veiculos.

A estrutura dos pneus é composta de uma carcaca moldada em uma matriz de
borracha reforgada com cordonéis flexiveis (lonas) de elevado modulo de elasticidade. Estes
cordonéis sdo responsaveis por suportar as tensées, enquanto a matriz de borracha serve
de suporte estrutural, elemento de vedacdo para o gas de enchimento e estabelece o
contato pneu/solo onde vai se desenvolver a forga de atrito.

Revestindo o perimetro externo do pneu esta a banda de rodagem, que é a parte de
borracha composta por gomos e canais que mantém contato com a pista. A profundidade
tipica dos sulcos de pneus para veiculos de passeio € de 8 mm quando a banda de
rodagem esta nova (12 a 14 mm para caminhdes), 0 que proporciona as condicoes
necessarias de aderéncia, resisténcia ao desgaste, refrigeracéo e drenagem de agua.

Entre os diversos parametros de projeto que influenciam a dindmica do pneu deve-se
destacar o angulo entre os fios das lonas que compde a carcaga e o plano circunferencial de
simetria do pneu. De acordo com esta caracteristica, os pneus s&o classificados em
diagonais e radiais. Os pneus diagonais apresentam varias camadas de lonas dispostas
segundo um angulo de aproximadamente 35° a 40°. Em operacgéao, as lonas sao submetidas
a flexdo e a fricgdo, levando a distorcbes da carcaca, desgaste e elevada resisténcia ao
rolamento.

Nos pneus radiais as lonas séo dispostas segundo um angulo de 90° em relacdo ao

plano circunferencial, sendo reforcadas na regidao da banda de rodagem por uma cinta
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composta de lonas com pequeno angulo (cerca de 20°) com a periferia do pneu. Esta
configuracao proporciona vantagens como baixa distor¢do da carcaga quando submetida a
flexdo, auséncia de escorregamento entre a banda de rodagem e a pista e menor desgaste.

As forcas provenientes de um pneu sdo resultantes de esforcos normais e
cisalhantes distribuidos pela area de contato pneu-solo, sendo geradas basicamente por
dois mecanismos. O principal mecanismo é a adesdo superficial que esta associado a
ligacdo intermolecular da borracha com os agregados da pista. A histerese representa a
dissipacéo de energia da borracha, contribuindo para a geragdo das forgas a medida que a
banda se deforma ao deslizar sobre (e englobar) os agregados da pista.

As propriedades de tragdo dos pneus sdo comumente relacionadas ao coeficiente de
atrito nas condigbes de forca maxima (atrito estatico) e de escorregamento total (atrito
dindmico). Estes coeficientes dependem de uma série de fatores, dentre os quais destacam-
se a carga vertical, a superficie da pista, a pressdo de enchimento e a velocidade.

O aumento da carga vertical reduz o coeficiente de atrito tanto em pista seca quanto
pista molhada. Isto significa que a medida que a carga vertical aumenta, a forca maxima de
atrito ndo aumenta proporcionalmente (Kamal, 1982).

As condi¢des da superficie da pista exercem influéncia direta nos coeficiente de
atrito, uma vez que o pneu isolado nao pode desenvolver este tipo de forga. Em pista seca,
a pressao de enchimento exerce pouca influéncia no coeficiente de atrito. Em pista molhada,
a elevagao da pressao provoca um aumento significativo de ambos os coeficientes (estatico
e dinamico). Este aumento ocorre porque a elevagao da presséo reduz a area de contato e
aumenta a pressdo especifica sobre ela, tornando mais facil o rompimento da camada de
agua que se forma sobre a pista. Aliado a isto, ocorre um alargamento dos canais de
escoamento de agua da banda de rodagem, melhorando a drenagem.

Em pista seca, o aumento da velocidade acarreta uma redugéo dos coeficientes de
atrito. Em pista molhada, esta caracteristica € ainda mais acentuada devido a dificuldade
crescente de drenagem da agua depositada sob a banda de rodagem. Em casos extremos
pode ocorrer o fendmeno da aquaplanagem, que acontece quando o pneu girando sobre a
agua adquire sustentacao hidrodindmica e perde completamente o contato com o solo.

As propriedades laterais de um pneu aparecem quando durante seu rolamento uma
forca lateral o desvia de sua rota, criando um angulo de desvio (slip angle) entre a diregédo
do seu plano vertical de simetria e a diregdo do movimento de translagdo. A medida que o
pneu avanca rolando na direcado do movimento, os elementos da banda permanecem em
contato com o solo, mas séo defletidos lateralmente em relacdo ao pneu. Quando a forga

lateral agindo no elemento ultrapassa a forga limite de atrito disponivel, ocorre o
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deslizamento. A integral das forgas elementares sobre a area de contato fornece a forca
lateral total agindo no seu centréide.

Normalmente, o comportamento lateral de pneus é caracterizado em condigbes de
regime permanente (carga vertical e angulo de desvio constantes), sendo que a inclinagéo
inicial da curva da forga lateral em relagdo ao angulo de desvio recebe o nome de rigidez
lateral (Cornering stiffness). A capacidade de geragcdo de forcas laterais depende de
diversos fatores construtivos e operacionais de um pneu como o tipo, a carga vertical e a
pressao de enchimento.

A resisténcia ao rolamento € uma das mais importantes for¢cas que atuam no sentido
de retardar o movimento do veiculo. Esta forga ocorre sempre que o pneu comega a girar e
sua origem € atribuida a diversos fatores, associados principalmente a dissipacéo de
energia que ocorre nos pneus durante o giro. O principal responsavel por esta dissipagéo de
energia é a deflexdo da lateral do pneu que ocorre quando esta passa pela regido do
contato. Os fatores que afetam a resisténcia ao rolamento sdo todos aqueles que de alguma
forma exercem influéncia sobre a intensidade da dissipa¢do de energia nos pneus, como
pressdo de enchimento (que afeta a sua rigidez e conseqlentemente a sua deflexdo sob
carga), temperatura (também exerce influéncia sobre a rigidez) e a velocidade (afeta a taxa
com que a energia é dissipada).

A resisténcia ao rolamento pode ser caracterizada através de medicoes
experimentais para uma determinada condi¢cdo de uso especifica, ou estimada de acordo

com expressdes empiricas desenvolvidas para diversas aplica¢des (Gillespie, 1992).

3.2.3 Sistemas de Suspenséo

As principais fungdes de um sistema de suspenséo sdo manter as rodas em contato
permanente com o solo, suportar as forgas de controle nos pneus, resistir ao movimento da
carroceria, proporcionar flexibilidade vertical e isolar o veiculo das irregularidades da pista.

De maneira geral o sistema de suspensao influencia a dindmica do veiculo em varios
aspectos como conforto, estabilidade lateral e controle direcional, tendo como requisitos de
avaliagao o seu desempenho, custo, peso, dimensodes, fabricagéo e montagem.

Os sistemas de suspensdo podem ser classificados de forma ampla como eixos
rigidos e suspensdes independentes.

Nas suspensobes de eixo rigido as rodas sao montadas nas extremidades de um eixo
e por isso apresentam movimentos dependentes. Devido as suas caracteristicas estruturais,
os eixos rigidos sdo normalmente encontrados em veiculos com grande capacidade de

carga. Sua principal vantagem € a manutenc¢ao do angulo de camber e do alinhamento das
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rodas, independentemente dos movimentos da carroceria. Contudo, o peso elevado
associado a massa nao suspensa e O grande espago necessario para a montagem e
movimentacdo do eixo restringem a sua aplicagcdo em veiculos compactos. Além disto,
quando as suspensbes de eixo rigido sao utilizadas na dianteira de um veiculo pode
aparecer um comportamento ruim denominado “Shimmy”. Esta vibragdo descontrolada do
sistema de direcao aparece em funcao do efeito giroscopico associado a dependéncia dos
movimentos das rodas.

Nas suspensdes independentes as rodas possuem movimentos independentes
proporcionando vantagens do ponto de vista do projeto de um veiculo como maior curso da
suspensdo e maior rigidez ao rolamento da carroceria. Estes sistemas sao utilizados em
suspensdes dianteiras e traseiras de veiculos de passeio sob diferentes configuragdes como

Trailing Arm, Short-long Arm, Macpherson e Twist Beam Axle (Gillespie, 1992).

3.2.4 Sistemas de Propulsdo e Transmissdo

O motor ou propulsor € a unidade geradora de energia para o movimento do veiculo.
Suas principais caracteristicas sdo definidas por curvas caracteristicas de torque e poténcia
em fungdo da rotagdo. Estas curvas sdo obtidas através testes realizados em bancos
dinamométricos.

Essencialmente a transmissdo conduz a poténcia gerada no motor as rodas
permitindo que o veiculo inicie o0 movimento a partir do repouso com o motor funcionando
continuamente. Ela também estabelece uma relacao de transmissao variavel entre motor e
as rodas que permite a progressao da velocidade e possibilita a imobilizagdo do veiculo
através do desacoplamento entre motor e rodas.

Happian-Smith (2002) afirma que freqlientemente os componentes do sistema de
propulséo e transmissao séo considerados parcelas significativas na caracteristica estrutural
do veiculo, principalmente quando sdo analisados os aspectos de ruido, vibracbes e
rumorosidade (NVH — Noise Vibration e Harshness). Desta forma, a rigidez do conjunto sera
importante para a determinagédo da magnitude e freqiiéncias de vibragéo, além de contribuir
para a integridade fisica do veiculo em situacdes de colisdo. Nestas situacdes as dimensdes
e propriedades de inércia do sistema devem ser levadas em consideracao pela possibilidade
de intrusdo no habitaculo dos ocupantes.

O posicionamento do conjunto propulsor no veiculo afeta o espacgo disponivel para a
montagem dos componentes, a distribuicao de peso, a resisténcia da estrutura que suporta
o torque motriz, os aspectos de conforto, a manobrabilidade, a seguranca da estrutura e

protecao dos ocupantes.
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Um componente importante do sistema de transmissdo é o diferencial,
principalmente quando se trata de veiculos com tragdo nas quatro rodas (4x4). Neste
caso, o comportamento do diferencial diante das diversas condi¢gées de uso define a
qualidade e seguranca associados ao controle direcional do veiculo. O diferencial
consiste em um dispositivo que tem a funcdo de equilibrar as velocidades e torques
entre as rodas de um eixo em situagées em que o veiculo realiza uma curva (ou perde
tracao). Neste caso, os pneus externos percorrem um caminho mais longo que os
internos e a diferenga entre os espagos percorridos é compensada no diferencial

através de engrenagens coOnicas chamadas de planetarias e satélites.

3.3 Analise do comportamento dindmico

A anadlise do comportamento dindmico de um veiculo envolve o estudo de varios
aspectos associados aos seus movimentos e de seus sub-sistemas.

Dixon (1999) classifica o comportamento de um veiculo em duas categorias. A
primeira refere-se aos estudos dos movimentos caracteristicos da estrutura devido as
irregularidades de pista como movimentos verticais e de rotagéo (ride). Neste aspecto as
suspensbes tém um papel fundamental, promovendo o conforto dos passageiros pela
minimizacdo dos movimentos através de uma selecdo adequada de parametros como
rigidez e amortecimento.

A segunda categoria € a qualidade do controle direcional do veiculo pelo motorista
ou “handling”, estando associada as caracteristicas de seguranga e manutencéo do veiculo
na trajetoria desejada sob altas aceleragbes (longitudinal e lateral).

A busca de um comportamento dindmico adequado depende da relacdo de
compromisso entre “ride” e “handling”, uma vez que o maximo desempenho associado a
estes aspectos n&do pode ser obtido simultaneamente. Por exemplo, a diminuicdo da rigidez
da suspensao reduz a frequéncia natural da massa suspensa podendo levar a um aumento
do conforto, mas pode também reduzir o desempenho do veiculo em manobras de

aceleragao, frenagem ou curvas.

3.3.1 Dinémica Longitudinal

A analise do comportamento longitudinal do veiculo depende inicialmente do estudo
de seu desempenho a aceleragdo. Segundo Gillespie (1992), este desempenho em altas
velocidades depende fundamentalmente das caracteristicas do conjunto propulsor e a

baixas velocidades depende da capacidade de tracdo dos pneus no solo.
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3.3.1.1 Desempenho em Aceleragéo Limitada pela Poténcia

Tendo a poténcia do motor como fator limitante, o equacionamento do desempenho
se baseia na segunda lei de Newton escrita na dire¢do longitudinal do veiculo e relaciona as
forcas de tragdo, resisténcia ao rolamento, arrasto aerodindmico e inclinagdo da pista,

conforme mostrado na Eq. (3.3):

FX _(Rx _D(l _EVIC): (MV +Mr)'ax (3'3)
%f—/

Forgas deresisténcia

onde: - F, é a forga disponivel para vencer as resisténcias ao movimento;
- R, representa a parcela da resisténcia ao rolamento dos pneus;
- D, indica a resisténcia gerada pelo arrasto aerodindmico do veiculo;
- F;,. define a influéncia da inclinagdo da pista;
- M, é massa do veiculo;

- M, representa a inércia rotativa dos componentes.

A forga de tragao (F,) € a forga disponibilizada pelo motor e transmitida ao solo, pode

ser escrita como na Eq. (3.4):

F :T;'fo'ntf

X

(3.4)

r

onde: - T, é o torque no motor;
- Ny representa a relacdo de transmissdo total para determinada marcha desde a
entrada da caixa de cambio até os semi-eixos das rodas;
- nyindica o coeficiente de eficiéncia da transmisséo, levando em conta as perdas;

- 7 € 0 raio da roda.

A forca de resisténcia ao rolamento (R,) representa uma das principais parcelas de
resisténcia ao movimento do veiculo. Conforme citado anteriormente, entre os fatores
responsaveis por esta forca podemos citar: a dissipagéo de energia devido a deflexdo das
laterais da carcaga dos pneus e bandas de rodagem, deflexdo da superficie da pista e

arrasto aerodinamico interno e externo dos pneus.
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Varias formulagdes tém sido desenvolvidas para tentar representar a resisténcia ao
rolamento imposta pelos pneus ao movimento do veiculo. Entretanto, o estabelecimento de
uma equagéo geral que leva em conta todas as variaveis envolvidas é uma tarefa
praticamente impossivel devido ao elevado nivel de interacao entre cada um dos fatores.

De maneira geral, as formulagdes tentam representar a resisténcia ao rolamento
como fungéo da velocidade do veiculo, levando em conta na forma de parametros de ajuste
os fatores de pressdo de enchimento, temperatura, carregamento e caracteristicas

especificas do pneu, conforme mostrado na Eq. (3.5):

R =f W (3.5)

onde:
- /. é o coeficiente de resisténcia ao rolamento;

- W é o peso total do veiculo.

Assim, a definigdo da forga de resisténcia ao rolamento depende da caracterizagéo
do coeficiente adequado para a aplicagcdo em estudo. Dentre as abordagens apresentadas
destaca-se uma formulagdo que representa o coeficiente de resisténcia como uma funcgéo

quadratica da velocidade, conforme Eq. (3.6) (Gillespie, 1992):

f. = £, +0,00258- f v** (3.6)

onde: - f, e f, sdo parametros dependentes da pressdo de enchimento dos pneus e da
superficie da pista;

-y & a velocidade do veiculo em m/s.

O coeficiente de resisténcia pode ser também representado através de uma

constante estimada de maneira mais geral segundo a Tabela 3.1 (Gillespie, 1992).

Tabela 3.1 — Coeficientes de resisténcia ao rolamento.

Tipo de Veiculo Concreto Superficie de dureza intermediaria Areia

Passageiro 0,015 0,08 0,30
Caminhéo leve 0,012 0,06 0,25
Caminhao trator 0,020 0,04 0,20
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A forga de arrasto aerodinamico (D,) representa a influéncia do ar agindo sobre o
veiculo como uma forga de resisténcia dependente de varias caracteristicas do meio
ambiente e do proprio veiculo. Hucho (1998) apresenta um estudo amplo e detalhado de
todos os fendbmenos associados a aerodinamica veicular.

Basicamente, o fendbmeno do arrasto aerodindmico é importante em altas

velocidades e pode ser formulado como mostra a Eq. (3.7):

D,=05-p-A-C,-V° (3.7)

onde: - p indica a densidade do ar (1,3 kg/m® em condi¢ées normais de temperatura e
pressao);
- A representa a area frontal do veiculo;
- C; é o coeficiente de arrasto aerodindmico, determinado experimentalmente e
depende principalmente da forma da carroceria do veiculo;

- v é a velocidade do veiculo em m/s.
A forca devido a inclinacao da pista (F;,.) representa a influéncia de uma componente

do peso aplicada a favor ou contra o movimento do veiculo em pistas inclinadas. Ela pode

ser escrita como na Eq. (3.8):

FE,.=W-senf (3.8)

onde: - W é o peso total do veiculo;

- 0 representa o angulo de inclinagao do pista.
3.3.1.2 Desempenho em Aceleragdo Limitada pela Aderéncia

Neste aspecto da dindmica considera-se que a aceleragdo pode ser limitada pelo
coeficiente de atrito entre o pneu e o solo, que relaciona a forga de tracéo e a carga vertical
aplicada sobre o pneu. Assim, a forga longitudinal pode ser escrita como mostrado na Eq.
(3.9).

Fo=pW (3.9)

onde: - u representa o coeficiente de atrito estatico.
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Contudo, o peso do veiculo distribuido em cada uma de suas rodas depende do

carregamento estatico nos eixos e da transferéncia de peso devido as aceleragbes lateral e

longitudinal. Além disto, deve ser considerado no equacionamento do desempenho as

caracteristicas da suspenséao (eixo rigido ou independente), diferencial (blocante ou nao) e

qual é o eixo que proporciona a tragéo (dianteiro, traseiro ou 4x4) (Gillespie, 1992).

Para este estudo sao consideradas as caracteristicas da operagado normal de um

veiculo com tracdo traseira, suspensdo de eixo rigido e com diferencial blocante. Esta

hipotese nos deixa com a Eq. 6.10 para o calculo da forga longitudinal.

onde:

ﬂ:ﬂ.m:ﬂ.{w.(%Jrﬂ.ﬁﬂ (3.10)

- W. € 0 peso no eixo traseiro do veiculo;

- L é a distancia entre eixos;

- b representa a distancia entre o CG do veiculo e o eixo dianteiro;
- h é a altura do CG;

- g € a aceleracao da gravidade;

- a, € a aceleracao longitudinal experimentada pelo veiculo.

Desconsiderando a acéo das forgas resistivas, a aceleracao longitudinal (a,) pode ser

expressa como sendo a forgca longitudinal (F,) dividida pela massa do veiculo. Portanto a

forca maxima conseguida para tragéo do veiculo fica definida na forma da Eq. (3.11).

- L (3.11)

A partir da Eq. (3.11) estima-se a forca de tragdo maxima conseguida para um

veiculo sob a influéncia de seus parametros caracteristicos W, b e L.

3.3.1.3 Desempenho a Frenagem

A equacéo geral para o desempenho a frenagem é obtida através da segunda Lei de

Newton aplicada ao modelo mostrado na Fig. 3.1, o que resulta na Eq. (3.12).
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Mv-ax=—ZDX=—Fxf—Fxr—Da—W-sint9 (3.12)
2 :

onde: - F, e F, sao as forgas de frenagem no eixo dianteiro e traseiro, respectivamente.

Partindo da Eq. (3.12) pode-se desenvolver outras formulagdes que permitem o
calculo do tempo para mudanga de velocidade, tempo de parada e da distancia percorrida
durante a desaceleracgao.

Um aspecto a ser considerado é que a frenagem pode ser analisada em termos da
energia absorvida pelo sistema de freios a partir da energia cinética experimentada pelo
veiculo. A estimativa da absorgao de energia ao longo do tempo representa a poténcia de
frenagem e fornece indicadores do desempenho associado ao sistema de freios.

Em nivel de sistema, o desempenho a frenagem esta ligado ao limite de atuagéo dos
freios. A partir desta fronteira o veiculo experimenta perda de aderéncia com o travamento
das rodas e conseqlientemente a possivel perda de controle direcional.

Pensando na condicao ideal de operacdo, as duas suspensdes deveriam chegar ao
limite simultaneamente. Contudo, o efeito da transferéncia de peso durante a desaceleragéo
reduz a carga vertical nas rodas traseiras na mesma propor¢ao que aumenta a carga nas
rodas dianteiras. Este efeito produz forgas maximas de frenagem diferentes, conforme

mostrado nas equacgdes (3.13) e (3.14).

hw

Eoy =1, W, Zﬂp'{Wfﬁz;Dx} (3.13)
h W

Fo =1y W, =ﬂp'{Wm—ZE'Dx} (3.14)

onde: - F,,,e F,, séo as forcas de frenagem maximas no eixo dianteiro e traseiro;
- u, € o fator de atrito maximo;

- Wy e W,, sdo os carregamentos estaticos no eixo dianteiro e traseiro.

Este desequilibrio nas forcas de frenagem é contornado através do controle de
proporcionalidade no circuito hidraulico de acionamento do freio. Isto permite que a pressio
no sistema de freio seja distribuida de forma desigual entre a suspenséao dianteira e traseira.

Vale ressaltar que existem diferentes tipos de sistema de freios (disco ou tambor)

que afetam o desempenho do veiculo. A discusséao a respeito das caracteristicas, vantagens
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e desvantagens de cada um deles ndo fez parte dos estudos realizados e pode ser

facilmente encontrada na bibliografia (Gillespie, 1992).

3.3.1.4 Caracteristicas Anti-Pitch na Suspenséo

A transferéncia de peso da parte dianteira para a traseira de um veiculo quando
sujeito a aceleragdo longitudinal implica em movimentos importantes da carroceria. Estes
movimentos se caracterizam pelo abaixamento da suspensédo traseira (Squat) e pelo
levantamento da suspensado dianteira (Lift). A definicdo adequada destes movimentos
confere ao veiculo caracteristicas desejadas de estabilidade e seguranca.

Em Gillespie (1992) encontra-se o desenvolvimento completo de como qualquer
suspensao pode ser representada por um sistema com um brago de suspens&o unico, ou

brago equivalente, conforme ilustrado na Fig. 3.2.

<«

l

Pive A W, +AW,
T \ \
e 4

FX
4—

) : w2,
Lg

Figura 3.2 — Forgas agindo no eixo traseiro durante aceleragéo.

O termo AW, representa a variacdo no estado da mola de suspenséo e seu valor

pode ser obtido com o equilibrio de momentos em torno do pivd A, conforme Eq. (3.15).
aw =224 —F 22K .5 (3.15)
g d

onde: - K, é arigidez da suspensao traseira;

- o, representa a deflexdo da suspenséo.
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Considera-se agora que F, depende do peso do veiculo, conforme Eq. (3.16).

F =M -a =—-a (3.16)

X

W
g

Substituindo a Eq. (3.16) em (3.15), tem-se a Eq. (3.17) para AW, igual a zero, ou
seja, deflexdo nula na suspenséo traseira sob influéncia do carregamento dindmico. Nesta

condigdo o veiculo apresenta um efeito “anti-squat” igual a 100%.

(3.17)

N~
QUle

Se considerarmos que a dianteira do veiculo serd sujeita a uma elevacdo de o,
estima-se o angulo resultante (adngulo de pitch) dos dois movimentos (squat e lift) através da
Eq. (3.18).

o :lW.ax.(Lﬁ_L£+Lﬁj (3.18)

Assim para que o veiculo n&o apresente nenhum movimento de rotagcdo em torno de
seu eixo y, basta igualar a Eq. (3.19) a zero, obtendo o efeito “anti-pitcht’ igual a 100%,

conforme mostrado na Eq. (3.19).

e hlL K (3.19)
d L| K,

Segundo Gillespie (1992), espera-se sempre que exista um certo grau de “pitch”
durante a aceleragdo do veiculo. Este efeito ndo pode ser considerado sem a analise de
outras formas de desempenho do veiculo, uma vez que este efeito pode ser conflitante com
caracteristicas de frenagem e manobrabilidade ou “handling”. Um exemplo disso é a
possibilidade de aparecer uma vibragdo indesejada no eixo com a utilizagdo de um braco de
suspensao muito curto.

A Egq. (3.20) mostra uma formulagédo genérica que estima o valor do angulo de

rotagdo em fungéo do sistema de suspenséo e transmissao.
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(3.20)

onde: - ¢ representa a fracao da forga total que € desenvolvida no eixo dianteiro;

-r é o raio da roda.

Para o caso da tragéo, ser aplicada por apenas um dos eixos, basta fazer o termo r
igual a zero na parte da equacgao aplicavel ao eixo (dianteiro ou traseiro).

Os efeitos “anti-dive” e “anti-liff’ também s&o caracteristicas estudadas durante a
definigdo de um sistema de suspensao. Neste caso, o movimento de rotagcao da carroceria
acontece durante uma manobra de frenagem sendo resultado do levantamento da parte
traseira do veiculo (anti-lift) e o abaixamento da parte dianteira (anti-dive). A analise deste
comportamento pode-se ser feito também através da Eq. (3.20), mas levando-se em conta
uma aceleragéo negativa e ¢ representando a proporcionalidade de frenagem.

Na pratica o valor de 100% para “anti-dive” é raramente utilizado porque pode afetar
negativamente o comportamento dindmico vertical e ndo fornece uma sensac¢éo de reducéo

de velocidade ao motorista durante a frenagem.

3.3.2 Dindmica Vertical

FreqlUentemente, a adequada analise matematica dos movimentos verticais torna
necessario representar as rodas como massas separadas da carroceria. Neste caso a
massa que representa a estrutura principal do veiculo é chamada de massa suspensa (M), e
a parte associada as rodas e suspensao de massa ndo suspensa (m).

O termo “Ride” é usado como referéncia as vibragdes percebidas pelos sentidos do
tato e visdo, sendo caracterizadas por estarem na faixa de 0 Hz a 25 Hz. Os fatores que
definem estas vibragbes constituem um ambiente considerado com um dos mais
importantes no julgamento da qualidade de um veiculo. Neste contexto, a andlise da
dindmica envolve o estudo de 3 aspectos: As fontes de excitagcéo, a resposta dindmica e a
tolerancia as vibragoes.

As fontes de excitacdo, em ordem decrescente de importancia, vém basicamente das
irregularidades da pista, do conjunto roda/pneu, dos componentes da transmisséo e

propulséo.
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3.2.2.1 Excitagbes provenientes da pista

Tradicionalmente as excitagbes provenientes da pista sao representadas
matematicamente como sendo movimentos impostos sob os pneus do veiculo. Esta
representagcdo pode ser feita através de uma formulagédo baseada na fung¢do densidade
espectral de poténcia. Borges (1999) demonstra como uma pista pode ser
caracterizada pela adigéo de irregularidades aleatorias sobre um perfil basico formado
por um conjunto de planos e obstaculos isolados de diferentes formas.

As irregularidades da pista sdo definidas por uma série de harménicos dada
pela Eq. (3.21), onde as amplitudes 4, e 4, correspondem as freqliéncias espaciais (2, e
£, respectivamente, e sdo calculadas a partir da fungdo densidade espectral de

poténcia S(£).

Z(x,y) 25{524 sen(Q, x+¢i)+Zn:Aj sen(Q); y+wj)} (3.21)

i=1

A bibliografia mostra que a funcédo densidade espectral de poténcia das
ondulagdes de uma pista pode ser representada como sendo proporcional ao inverso

da freqliéncia espacial, conforme Eq. (3.22).
SQ=CcQ™” (3.22)

Os coeficientes C e N, as freqliéncias espaciais minima £,,,, € maxima Q2,,.. € 0
numero de harmédnicos n, determinam a amplitude média quadratica para os n
intervalos através da integral da Eq. (3.23). A amplitude 4, calculada é entao associada

a freqléncia .

Qmax;
A’ = jc Q™ do (3.23)

Qmin;
3.2.2.2 Analise da resposta dinédmica
Conforme citado anteriormente, os fatores que compdem a analise dos movimentos

verticais sdo a excitacédo da pista, a resposta dindmica e a tolerancia as vibragdes. Do ponto

de vista da resposta dindmica, a andlise de um veiculo como sistema comec¢a com o estudo
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de suas propriedades basicas e de seu sistema de suspensdo. Uma abordagem muito
utilizada para esta analise do comportamento dindmico € a determinagéo das relagbes de
entrada e saida. A entrada representa uma excitagcdo externa e a saida é normalmente a
vibracao do veiculo.

A relacao entre as amplitudes da saida e das entradas representa um valor de ganho
para o movimento, sendo conhecido como transmissibilidade. Esta relagdo auxilia no estudo
de uma propriedade conhecida como a capacidade de absorcdo das irregularidades da
pista, ou no termo em inglés “ride isolation”. Para estudar este efeito consideremos o modelo

dindmico de um quarto de veiculo ou “quarter-car’, conforme ilustrado na Fig. 3.3.

Fy

Figura 3.3 — Modelo “quarter-car”.

Neste modelo a suspenséo possui rigidez e amortecimento. O pneu é representado
somente por um parametro de rigidez, embora um certo grau de amortecimento (devido a
sua caracteristica visco-elastica) pudesse também ser incluido.

A freqUéncia natural vertical para cada extremidade do veiculo pode ser entao escrita

conforme a Eq. (3.24).

0, =0, 1= (3.24)

L ~ o K
onde: - A freqiéncia natural ndo amortecida é o, = Me

- Arigidez equivalente é dada por k, = K, K,
K +K

s t
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- O fator de amortecimento € dado por¢g, = G
4-K -M

Ainda considerando o diagrama de corpo livre para o modelo “quarter-car’ pode-se
representar o seu comportamento dinamico usando a 22 Lei de Newton, conforme equagdes
(3.25) e (3.26).

M-Z+C,-Z+K,-Z=C,-Z,+K -Z +F, (3.25)

m-Z,+C.-Z,+(K,~K,)-Z,=C,-Z+K,-Z+K,-Z.+F, (3.26)

A solucao para estas equacgdes pode ser obtida para o dominio da freqiiéncia com

uma condicdo harménica e em regime estacionario, conforme mostrado na Eq. (3.27).

7 K K, +j(K C o)
- = 4 > ; 3 (327)
7 ko' -(K +K, k+K,) 0+ K -K, |+ j |K,-C-0-(1+x)-C-0*|

onde: -« é arelacao entre m e M;
- C é arelacéo entre C, e M,
- K; é arelacao entre K, e M,

- K, é arelacao entre K, e M.

A Fig. 3.4 ilustra o ganho (response gain) na resposta para a aceleracdo da massa
suspensa em relacéo a aceleragédo imposta pelo perfil da pista utilizando a Eq. (3.27). Este
valor de ganho, também conhecido como transmissibilidade, mostra que para frequéncias
préximas de zero a massa suspensa acompanha o perfil da pista (ganho igual a 1) e para
freqUéncias de excitagdo proximas da freqUéncia natural da massa suspensa ocorre a
ressonancia. Nesta condicdo o ganho fica normalmente entre 1,5 e 3 para veiculos de
passageiro. A medida que a freqiiéncia (frequency) aumenta o movimento da massa
suspensa € atenuado podendo aparecer uma pequena elevagdo quando a excitagdo

provocar a ressonancia da massa nao suspensa.
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Figura 3.4 — Transmissibilidade para massa suspensa (Gillespie, 1992).

A andlise do movimento de rotagdo do veiculo em torno de seu eixo transversal,
conhecido como “pitch” é importante para a caracterizacdo do comportamento dindmico

vertical. Neste caso é usado normalmente o modelo “half-car’ conforme ilustrado na Fig. 3.5.

Figura 3.5 — Modelo do veiculo para analise de movimento de rotagao.

As frequéncias e os centros de movimento (nés dos modos de vibragao) podem ser

obtidos através das equagbes do movimento (3.28).

{Z+a~Z+ﬂ-6’=O

O+B-Z/kK+y-0=0 (529
onde:
a:(Kf+Kr). ﬂ:(Kr'C“LKf'b). ]/:(Kf-b2+Kr-c2)_ = |2
M M ’ M-k ’ M
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Desconsiderando o amortecimento e admitindo uma resposta harménica para Z e 6,
tem-se a partir da Eq. (3.28):

— 7@ -sinot+a-Z-sinwt+ -0-sinwt =0 (3.29)

A solucao da Eq. (3.29) pode ser escrita na forma da Eq. (3.30).

zZ_ P
0 ) (3.30)

Fazendo o mesmo para a segunda Eq. (3.28), tem-se:

Z__ky-o) (3.31)
0 s

Os valores de w que satisfazem a equacgédo resultante da igualdade entre (3.30) e

(3.31) sdo as freqliéncias naturais de vibragao, obtidas através da Eq. (3.32).

o), \/(aw)z _(a. _ﬁ_j] (332)
) 2 4 k

Os centros de oscilagédo séo calculados substituindo w4 e w, nas Egs. (3.30) e (3.31).
O valor de Z/0 fornece a posigéo do centro em relagdo ao CG do veiculo, sendo que para
um valor positivo o centro esta a frente do CG e negativo esta atras.

Para uma freqiéncia de interesse, a posi¢cao do centro de oscilagdo em relacéo a
distancia entre eixos indica se 0 modo associado é de translacdo vertical (centro fora da
distancia entre eixos) ou rotagdo em torno do eixo transversal ou “pitch” (centro dentro do
intervalo definido pelas suspensoes).

Os critérios de projeto para se obter uma boa qualidade nas caracteristicas de “Ride”
ou “Handling” tem sido buscados desde 1930 nos estudos de Maurice Olley (Milliken e
Milliken, 1995). Ele definiu através de ensaios experimentais regras importantes como a
necessidade da suspensao dianteira apresentar uma taxa de rigidez 30% menor que a da
suspensao traseira, a freqliéncia do movimento vertical ser aproximadamente 1,2 vezes a
freqléncia do movimento de pitch, nenhuma das freqliéncias deveria ser maior que 1,3 Hz e

a freqliéncia de rotagdo em torno do eixo longitudinal (roll) deveria ser aproximadamente
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igual as freqliéncias vertical e de pitch. Estas regras buscam, entre outros objetivos, garantir
que durante a passagem do veiculo por obstaculos na pista, as oscilacdes deixem de ser
preferencialmente de rotacdo para se tornarem oscilagdes verticais, mais toleraveis pelos

ocupantes.

3.2.2.3 Tolerancia a vibragoes

O estudo da dinamica vertical se completa com a verificagao da percepgao humana e
da tolerancia as vibragbes. Isto resulta numa caracteristica subjetiva das analises,
aumentando a importancia de fatores como o projeto dos bancos, temperatura, ventilagao,
espaco interno, etc. Esta caracteristica torna o assunto controverso entre as entidades e
pessoas que o estudam.

Na Fig. 3.6 sdo mostradas as propostas de regides limitantes ao conforto dos
passageiros para diferentes entidades.

SAE J60 - Recommended Limits

10
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Figura 3.6 - Regides limitantes ao conforto dos passageiros (Gillespie, 1992).

Duas consideragbes podem ser feitas com base na Fig. 3.6, a medicao do conforto
através dos niveis RMS de aceleragdo experimentados pelas pessoas e a predisposi¢cao ao

desconforto para a faixa de freqiiéncia de 4 Hz a 8 Hz para movimentos verticais.
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3.2.3 Dindmica Lateral

O comportamento lateral de um veiculo representa um aspecto importante na
dindmica global do sistema, sendo normalmente relacionado com manobrabilidade e
estabilidade. Em termos gerais este aspecto pode ser entendido como a facilidade com
que o motorista consegue controlar o veiculo durante uma manobra, expressando uma
medida geral da combinac¢&o entre o veiculo e o motorista.

Para a caracterizagdo do comportamento do veiculo sem a influéncia do
motorista, € utilizada uma abordagem chamada de “open loop”, que se refere a
resposta do veiculo quando sujeito a uma trajetoria determinada.

O estudo do comportamento em curva pode ser dividido em dois momentos,
curva em baixa velocidade e curva em alta velocidade. A diferenca esta na
necessidade ou n&do dos pneus gerarem forgas laterais. Estas forgas sao praticamente
insignificantes em curvas de baixa velocidade, mas aumentam a medida que a
velocidade cresce.

Durante a execugao de curvas em alta velocidade o pneu desenvolve uma forga
lateral que é funcdo do angulo de desvio a, definido como o angulo entre a direcdo do
pneu e a direcao da trajetéria.

Teoricamente para um angulo de desvio menor que 5 graus a sua relagcdo com a
forca lateral é considerada linear, sendo definida pela Eq. (3.33). Contudo, para o
modelo analitico responsavel pela determinagdo do comportamento do pneu a funcao
que define a forga lateral € linear para quaisquer valores de a.

F,=Ca (3.33)

onde: - C, é o coeficiente de rigidez lateral devido ao angulo de desvio.

O angulo de estercamento 6 € um pardmetro importante, definido como a
diferenga entre a dire¢do do pneu e a diregéo longitudinal do veiculo. Este parametro
pode ser deduzido através da analise geométrica do veiculo em curva, sendo dado
pela Eq. (3.34).

L
5=E+K-ay (334)
onde: - L é a distancia entre eixos do veiculo;

- R indica o raio de curvatura da trajetoria;

- ay representa a aceleracgao lateral do veiculo;
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- K é o gradiente de estercamento, definido conforme a Eq. (3.35).

Ve W, (3.35)
c, C,

onde: - W, €& o carregamento dindmico vertical nos pneus dianteiros;
- C, € o coeficiente de rigidez lateral devido ao angulo de desvio para os pneus
dianteiros.
- W, € o carregamento dinamico vertical nos pneus traseiros;
- C, € o coeficiente de rigidez lateral devido ao dngulo de desvio para os pneus

traseiros.

O comportamento do veiculo em curva pode ser classificado segundo o
gradiente de estergcamento como veiculo neutro, sobre-estergcante, e sub-estercante.

O veiculo neutro apresenta o indice K igual a zero, de forma que o veiculo pode
percorrer uma curva de raio constante com velocidade varidvel sem que haja
necessidade de introduzir corregdes no dngulo de estergamento.

O veiculo sobre-estergcante apresenta o indice K menor que zero e ao percorrer
uma curva de raio constante com velocidade crescente, € necessario introduzir uma
correg¢ao no angulo de estergcamento no sentido de diminui-lo.

O veiculo sub-estercante tem o indice K maior que zero e ao percorrer uma
curva de raio constante com velocidade crescente, &€ necessario introduzir uma
correcao no angulo de estergamento no sentido de aumenta-lo.

Um critério de desempenho importante para um veiculo em curva € a medida da
aceleragéo lateral maxima que ele consegue sustentar.

Para o veiculo sobre-estercante a quantificacdo de seu desempenho em curva
pode ser dada também em termos de sua velocidade critica. Esta velocidade € definida
como sendo aquela em que o veiculo percorre uma curva de determinado raio sem que
haja estercamento do volante. Esta situacéo representa uma condi¢cédo de instabilidade

do comportamento do veiculo. A velocidade critica é dada pela Eq. (3.36).

L-
Vcrl'lica =a g (336)

K
No caso do veiculo sub-estergcante seu desempenho pode ser quantificado pela
velocidade caracteristica, conforme mostrado na Eq. (3.37). Esta velocidade

representa a condigdo (geométrica) em que o angulo de estercamento necessario para
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negociar a curva é o dobro do angulo de Ackerman (Gillespie, 1992). Cabe salientar
que o fato de atingir ou superar este valor de velocidade ndo implica em instabilidade

do veiculo.

_|Lzg (3.37)

VCH racterigica - K

De forma geral, as consideragdes levantadas até agora neste capitulo vao ao
encontro a uma necessidade de se conhecer os varios aspectos da dinamica do veiculo e os
fatores que os influenciam. Esta necessidade tem sua origem na formulagdo de um
procedimento de otimizagdo que tem por fungéo, estabelecer as condigbes para a definicdo
de um projeto de veiculo que atenda aos requisitos de desempenho sob o ponto de vista de

varios aspectos simultaneamente.



CAPITULO IV

TECNICAS DE OTIMIZAGAO NUMERICA

4.1 Consideragoes gerais

O conceito de otimizagdo pode ser entendido como sendo um conjunto de

procedimentos que visam promover a melhoria de uma caracteristica tida como importante

num dado sistema. Do ponto de vista matematico, esta caracteristica é representada por

uma fungdo que ao ser minimizada ou maximizada por algoritmos numéricos define uma

condigdo mais favoravel ao sistema, conforme os critérios estabelecidos pela fungao.

De forma geral a formulacédo de um problema de otimizagcdo (Vanderplaats, 1998)

depende inicialmente da definicdo dos seguintes aspectos:

Funcao objetivo F({X}) — define de forma matematica a caracteristica do sistema que

se deseja melhorar;

Variaveis de projeto {X} — parametros que influenciam a funcéo obijetivo;

Restricbes — restringem por meio de equacdes, regides do espago de projeto
(conjunto de todas as possiveis configuragdes de um sistema) para a fungéo objetivo
e ainda delimitam uma faixa de variagao (valor minimo e maximo) para cada variavel

de projeto.

O equacionamento do problema de otimizag&o pode ser definido como sendo:

Minimizar : F(;x}) (4.1)
G, (1X})<0
Sujeitoa:) gy LX) =0 (4.2)
X< <{xp°

A Eq. (4.1) estabelece de forma genérica a fungao objetivo F(7X}) dependente das

variaveis de projeto contidas no vetor {X}. Delimitando regiées dentro do espaco de projeto

estdo as equagdes em (4.2) que representam as ;j restricdes de desigualdade G;({X}), as k

restricoes de igualdade H({X}) e n restricdes laterais, sendo n, o numero de variaveis de

projeto.
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Butkewitsch (1998) ressalta que um problema pode admitir diversas formulagdes de
otimizacado diferentes, existindo casos em que a importancia das restrigbes é tdo elevada,
que a fungéo objetivo passa a ser apenas uma referéncia para se comparar o desempenho
do procedimento de otimizacao. Desta forma, o sucesso da otimizacdo depende muito de
uma formulagcdo competente assim como da definigdo de métodos de solugao adequados ao

problema.

4.2 Técnicas de Aproximacao de Modelos

Existe ainda outro aspecto importante encontrado durante a tentativa de se aplicar
com sucesso os procedimentos de otimizagdo, que se refere ao elevado esforgo
computacional em avaliar as respostas de modelos complexos (Borges et al., 1996). Nestes
casos, a necessidade de avaliar muitas configuracdes de variaveis representa uma
dificuldade. Com o objetivo de contornar este problema, surgem técnicas de condensacgéo
de modelos (Schmidt; Case, 1999) que proporcionam a obtengdo de modelos empiricos
baseados nas respostas dos modelos complexos.

Montgomery (1996) apresenta o método da superficie de resposta (RSM — Response
Surface Method) como um método de condensagao baseado na elaboragéo de polinémios,
além de um método de amostragem do espaco de projeto conhecido como planejamento
experimental (DOE — Design of Experiments). Ambos os métodos serdo detalhados adiante.

Welch et al. (1992) mostra que em casos onde a ineficiéncia dos métodos que
envolvem o calculo de gradientes associa-se a um custo computacional elevado para a
avaliagao da fungéo objetivo, a otimizagdo de modelos aproximados, ou também conhecidos
como meta-modelos, de base estatistica torna-se uma abordagem mais apropriada. A
vantagem desta abordagem esta na forma com que os modelos s&o elaborados,
proporcionando ao cédigo de otimizacdo um espaco de projeto mais bem condicionado e
livre de ndo linearidades de ordem elevada (Butkewitsch, 1998).

A utilizacdo de meta-modelos em otimizagcdo multidisciplinar representa uma
tendéncia em estudos relacionados principalmente a industria aeroespacial e naval, onde os
célculos envolvem a execucdo, em diferentes areas da engenharia, de cddigos
computacionais “pesados” e modelos complexos. Nestas situacdes a utilizacdo de um
modelo capaz de prever o comportamento de uma funcdo sem a execucgado de cédigos de
simulagdo computacional, torna-se um meio rapido de obter informacbdes a respeito do

sistema, ndo aumentando o custo computacional (Simpson et al., 1998).
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4.2.1 Método da Superficie de Resposta

A técnica da superficie de resposta foi originalmente desenvolvida para criar modelos
empiricos a partir de valores de respostas observadas em experimentos fisicos.
Normalmente é aplicada em problemas onde ndo se conhece a relagao funcional entre uma
determinada resposta de interesse {y} e um conjunto de variaveis independentes {X,, X,, ...,
X,} chamadas de variaveis ou fatores de projeto, onde n € o numero de variaveis
independentes (Venter et al., 1998).

Para que um modelo empirico seja construido, um conjunto de valores
representando a resposta {y} deve ser obtido para algumas combina¢des das variaveis de
projeto. Em outras palavras essas combinagbes podem ser entendidas como pontos
amostrados em um espago de projeto n-dimensional (Balabanov, 1998).

Unal et al. (1997) discute as vantagens e desvantagens de se empregar a
metodologia da superficie de resposta em experimentos computacionais no sentido de
aproximar um modelo numérico complexo e nao linear por um modelo empirico simples.

Um modelo empirico que aproxima a relagéo entre a resposta {y} e suas variaveis,

pode ser traduzido conforme a Eq. (4.3).

V=05, X, X, ) +e (4.3)

onde, f({X}) € uma funcdo a ser determinada, e ¢ o erro aleat6rio assumido como sendo
normalmente distribuido com média nula e variancia o .
A fungéo polinomial f{7X}) usada para aproximar {y} pode ser um polinédmio de

primeira ou segunda ordem, conforme mostrado nas Eq. (4.4) e (4.5), respectivamente.

{)A’} = ﬁo +iﬁi X, (4.4)
v} :ﬁo +iﬂi X, +Zn:iﬂy’ X, Xj (4.5)

Os coeficientes By, B;, B nas Eq. (4.4) e (4.5) s&o determinados pelo método dos
minimos quadrados (Montgomery, 1996), que minimiza a soma dos quadrados dos desvios
entre os valores preditos J e os valores atuais y.

Como os polindmios s&o ajustados com base nos pontos amostrados, os modelos de
superficie de resposta ndo devem ser usados para extrapolar valores fora da regido definida

pelos limites inferior e superior das variaveis independentes (espago de projeto).
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Outra caracteristica importante relacionada a amostragem é que, para estimar os
coeficientes através do método dos minimos quadrados (MMQ) torna-se necessaria a
avaliacdo de um numero de pontos maior que o numero de termos do polindmio. Sendo
assim, quanto maior a relacao entre o0 nimero de pontos amostrados e o nimero de termos
do polinbmio, maior sera a qualidade da interpolagdo e menor a influéncia de ruidos na
resposta.

Giunta e Watson (1998), demonstram que a estimativa dos coeficientes do polinémio

pelo método dos minimos quadrados pode ser definida conforme a Eq. (4.6).

(Br=(X"-X)"- X"y (4.6)

onde, X é uma matriz que contém os valores das variaveis independentes.

A definicdo da matriz X é feita através do planejamento experimental, que é uma
ferramenta estatistica que determina a melhor forma de amostrar o espago de projeto
(valores das variaveis independentes) fornecendo as informag¢des necessarias para a
obtencdo dos parédmetros do modelo empirico (Balabanov, 1998). Em contrapartida, a
amostragem aleatoéria (tendenciosa ou insuficiente), resulta em modelos que né&o
representam a realidade do espaco de projeto amostrado ou levam ao aumento do niumero
de pontos amostrados (mais avaliagdes do coddigo computacional) na tentativa de melhorar a
qualidade do modelo estatistico.

A qualidade de um modelo estatistico construido através de um conjunto de
respostas avaliadas pelo planejamento experimental € duramente influenciada pela
variabilidade existente no espaco de projeto amostrado. Assim sendo, o estabelecimento de
regras gerais para a construgdo de tais modelos representa elevado risco ao sucesso da
aproximacao.

Existem varias métricas capazes de verificar o nivel de erro presente nos modelos
empiricos como as medidas de eficiéncia, analise de erros, de residuos e variancia.
Contudo, o estudo de residuos e andlise da variancia é possivel somente em aproximagdes
super-determinadas, onde o numero de termos no modelo € menor que a quantidade de
experimentos. Caso contrario, a busca dos coeficientes recai num sistema linear cuja
solugdo leva a ajustes precisos nos pontos experimentados, eliminando os residuos a
despeito de erros de arredondamento e truncamento inerentes aos experimentos
computacionais.

Com a andlise da variancia surgem as métricas como o coeficiente de multipla
determinacdo que representa a relagdo entre a variacdo explicada pela equacgédo de

regressao e a variagao total da variavel dependente (resposta de interesse).
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Os graficos estatisticos como Probabilidade Normal dos Efeitos, Probabilidade
Normal dos Residuos e Grafico de Pareto, também sao importantes recursos para a analise
dos dados durante a construgdo dos modelos empiricos de superficie de resposta. Graficos
como estes fornecem informacgdes a respeito da influéncia de cada variavel considerada
pelo planejamento experimental, permitindo a selecdo daquelas que s&o preponderantes.

Montgomery (1996) apresenta alguns tipos de planejamento experimental, sendo
diferentes entre si pela forma com que as variaveis sdo combinadas. Os mais importantes

sao descritos a seguir:

a) Planejamentos fatoriais a dois niveis (2")

Permitem que uma relagdo funcional linear entre uma resposta e as variaveis
independentes seja estimada através da avaliagdo da resposta em pontos extremos do
espaco de projeto definidos nos limites de cada variavel. Neste caso, cada uma das n
variaveis, ou também chamadas de fatores, podem apresentar apenas dois valores. Uma
desvantagem destes planejamentos é o aumento rapido do numero de experimentos a
medida que o numero de variaveis aumenta. Em casos onde o elevado numero de
experimentos torna a solugdo do problema inviavel é possivel estimar a resposta através de
modelos aproximados ajustados com pontos do espaco de projeto. Este tipo de abordagem

(n-m)

€ conhecido como planejamento fatorial fracionado, sendo denotado por 2 onde m é um
numero inteiro menor que n.

O planejamento a dois niveis para duas variaveis (2°) é o planejamento mais simples.
A representacdo geométrica deste planejamento pode ser vista na Fig. 4.1. Os valores para
os fatores A e B sao indicados através dos seus limites, inferior (-1) e superior (+1). A
utilizacdo de valores codificados para as variaveis € um procedimento comum em
planejamentos experimentais.

Na Fig. 4.1, o termo (a) representa a resposta para a combinag&o entre o fator A no
nivel maior (+1) e o fator B no nivel menor (-1). De forma semelhante, (b) representa a
resposta para a combinacgéo entre o fator B no nivel maior e A no nivel menor, o termo (ab)
representa a resposta para a interacéo entre os dois fatores no nivel maior e (média) entre

os fatores no nivel menor.
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Figura 4.1 — Representagéo geométrica do planejamento fatorial 2%

Para o planejamento fatorial 22 dos dois fatores A e B, a matriz de planejamento fica

como mostrado na Fig. 4.2.

Figura 4.2 — Matriz de planejamento fatorial 2%
Um exemplo de aplicagdo de um planejamento experimental 2° & mostrado na Tab.
4.1, onde F representa a for¢a obtida em um sistema dinémico, para diferentes combinagbes

da massa M e aceleragao A.

Tabela 4.1 — Matriz de planejamento 2° e a resposta F para as combinagées.

Experimento | M | A | MxA F
1 -1 ] -1 +1 500
2 -1 | +1 -1 1000
3 +1 | -1 -1 1000
4 +1 [ +1] +1 2000

A matriz experimental, com uma coluna adicional de valores iguais a 1 para estimar o
termo da média, e o vetor de resposta para o exemplo sdo mostrados na Fig. 4.3 com base

nos valores da Tab. 4.1.
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1
1
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1
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1
-1
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1

500
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Y= 11000

2000

Figura 4.3 — Matriz de planejamento fatorial 2°.

Com base nas respostas obtidas com o planejamento experimental 2? pode-se
ajustar um modelo linear, conforme mostrado na Eq. (4.4). Os coeficientes deste polindmio
podem ser obtidos através do método dos minimos quadrados representado na Eq. (4.6). O
polindbmio resultante € mostrado na Eq. (4.7).

F=1125+375-M+375-A+125-M-A (4.7)

A transformacgé&o dos termos codificados M e A da Eq. (4.7) em valores reais é feita
através da Eq. (4.8), levando em conta os limites inferiores e superiores para os parametros.

moMe =75, Ag 150

2,5 50

(4.8)

Desta forma, o polinémio resultante que prediz a resposta da forga em funcéo da

massa e aceleragdo sera dado pela Eq. (4.9).

F=1125+375M+375_AR _150+125MR _795AR —150 _

2,5 50 2,5 50

M, A, (4.9)

b) Planejamentos compostos centrais (PCC)

S&o planejamentos fatoriais de primeira ordem (2") aumentados com pontos
adicionais para permitir a estimagdo dos parametros de uma superficie de resposta
quadratica. Uma caracteristica destes planejamentos é que se assemelham aos

planejamentos fatoriais a 3 niveis sendo capazes de gerar modelos de segundo grau.

c) Planejamentos ortogonais

Um dos mais importantes € o planejamento de Taguchi, sendo muito estudado pelo

potencial para abstrair ndo linearidades do espacgo de projeto devido ao elevado numero de
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niveis em que as variaveis sdo submetidas usando poucos pontos experimentais (Unal et
al., 1997).

d) Planejamentos D-6timos

Sao construidos com base na matriz de variancia-covaridncia que € uma medida
estatistica da eficiéncia do modelo aproximado. Os planejamentos D-6timos sao usados em
casos onde o custo para elaborar uma superficie de resposta de segundo grau através de
um planejamento composto central é elevado. Normalmente o numero de experimentos
usados no planejamento € igual ao numero de coeficientes do modelo a ser ajustado e,

neste caso, o planejamento é chamado de D-6timo saturado (Unal et al., 1998).

e) Planejamentos LHS

O planejamento LHS ou “Latin Hypercube Sampling” € uma abordagem moderna e
popular em aplicacbes baseadas em simulacbes computacionais. Este planejamento
permite, dependendo de certas hipoteses, estimar melhor os paradmetros de média das
funcdes do que uma amostragem com planejamento de Monte Carlo. Outra vantagem do
planejamento LHS esta na possibilidade de ser escolhido um ndmero arbitrario de amostras,
isto o torna ajustavel a capacidade de executar os experimentos (Giunta et al., 2003).

Uma descrigdo basica desta abordagem pode ser feita conforme ilustrado na Fig.
4.4, onde se observam quatro pontos escolhidos aleatoriamente seguindo uma fungao de
probabilidade uniforme. Ainda nota-se que o intervalo das duas variaveis (x; e x,) foi dividido
em quatro setores (bins). Define-se ainda uma regra geométrica que estabelece que nao
devem existir mais de um ponto por setor, ou seja, para cada linha ou coluna do

planejamento so6 € possivel encontrar um ponto de amostragem.

=

X2

¢

*

0 1

Xy

Figura 4.4 — Exemplo de amostragem de 4 pontos em duas variaveis usando planejamento
LHS (Giunta et al., 2003)
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4.3 Métodos de Solucao do Problema de Otimizacao

Uma vez formulado o problema de otimizacdo, seja em termos modelos complexos
nao-lineares (MBS / FEM) ou em termos de modelos mais simples ou aproximados,
algoritmos numéricos tornam-se responsaveis por realizar uma busca no espaco de projeto
no sentido de obter a configuragdo 6tima. Portanto, a solugao do problema de otimizagao
consiste na determinac&o de valores para as variaveis de projeto contidas em {X}, tal que as
condigdes impostas na Eq. (4.2) sejam satisfeitas.

Existem varios métodos de solugdo para um problema de otimizagdo, sendo
diferentes entre si em muitos aspectos, de maneira que a maior ou menor adequagéo de um
em relagdo aos outros depende do problema de otimizacdo e da forma com que ele foi
formulado e equacionado. Neste contexto, observa-se a definicdo de dois grupos, os
métodos baseados no calculo de gradiente e os métodos baseados em conceitos

heuristicos.

4.3.1 Métodos baseados no Calculo de Gradientes

Alguns conceitos devem ser considerados quando estes métodos sao aplicados em

um procedimento de otimizagao.

4.3.1.1 Determinac&o de uma diregdo de busca

a) Método da Maxima Descida

E um método de busca simples e serve como ponto de partida para métodos mais
sofisticados que apresentam melhor desempenho. Baseia-se no fato de que para uma dada
funcao F({X}), as raizes de sua derivada F'({X}) representam os valores extremos da funcao.

A caracteristica basica do método € a busca pela variagao mais rapida do valor da
funcdo objetivo seguindo na diregdo do vetor gradiente da fungédo objetivo VF(X}). Isto
coloca a diregdo de busca em uma direcao perpendicular as projegcbes de valor constante

(curvas de nivel) de F({X}), conforme ilustrado na Fig. 4.5 (Vanderplaats, 1998).
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Figura 4.5 — Busca pelo 6timo através do método da maxima descida.
b) Método das Dire¢cdes Conjugadas ("Fletcher & Reeves")

O método das diregdes conjugadas é semelhante ao método da maxima descida,
contudo incorpora a cada passo as contribuicbes da direcdo de busca anterior. Esta
informacéo é calculada através de um escalar, conforme mostra a Eq. (4.10).

2
VF({X,
q=—‘ « })‘1‘2 (4.10)
VF(xp), |
onde, ¢ é a ordem da iteragao.
A inclusdo desta informagédo no calculo da diregdo de busca subsequente torna o

processo de convergéncia mais direto, conforme ilustra a Fig. 4.6 (Vanderplaats, 1998).
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Figura 4.6 - Busca pelo 6timo através do método das diregbes conjugadas.
c) Métodos da Métrica Variavel (DFP e BFGS)

Como uma aproximacao dos métodos de segunda ordem, estes estabelecem de
forma semelhante ao método das dire¢bes conjugadas um mecanismo para calcular a
direcao de busca atual a partir de informagbes de dire¢gdes de busca anteriores (estimativa
da derivada de segunda ordem da fungdo que é otimizada). Contudo, ao invés de um
simples escalar eles utilizam métricas vetoriais sofisticadas em sua implementagédo. Uma
demonstragdo detalhada do equacionamento destes métodos €& apresentada em
Vanderplaats (1998).

4.3.1.2 Determinagéo do passo a ser dado na dire¢cdo de busca
Para um problema de otimizagcdo de n variaveis, depois de definida uma direcao de
busca o problema se transforma em uma busca unidimensional. Portanto, a busca por uma

configuragcdo otima passa a ser um processo de alteragdo dos valores das variaveis de

projeto na forma da Eq. (4.11).

Xy ={xy" +p, - {5} (4.11)

onde, {X}""' representa o vetor das variaveis de projeto na iteragéo posterior a atual ¢ (qQue

apresenta o conjunto de variaveis de projeto com valores {X}? ). P, € o passo percorrido na
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direcdo de busca {S} para atualizar o vetor das variaveis de projeto de {X}¢ para {X}*"'. Sua
determinagéo é geralmente feita através de métodos conhecidos como método da seccéo

aurea e o método da interpolacéo polinomial cubica.

4.3.1.3 Verificagdo da Convergéncia

Considerando que os métodos baseados no calculo de gradientes tém uma
caracteristica iterativa, surge a necessidade de que critérios de convergéncia sejam criados
para finalizar o processo. Dentre os critérios mais importantes ressalta-se o conjunto de
equagdes conhecido como condi¢des de Kuhn-Tucker. Estas condi¢cdes séo utilizadas na
verificacdo periddica da convergéncia, sendo responsaveis por examinar os valores das
restricoes e da funcédo objetivo, decidindo sobre a continuidade do procedimento de
otimizagao.

Basicamente, as condigdes de Kuhn-Tucker estabelecem que a configuragao 6tima
de projeto deve estar inserida em uma regido viavel do espaco de projeto (satisfazendo
todas restricdes impostas). Expressam também o equilibrio entre os vetores gradiente das
fungdes envolvidas na formulagao do problema de otimizagéo (fungao objetivo, restricbes de
igualdade e desigualdade), ou seja, uma vez satisfeita a equagéo, ndo existira uma direcao
de busca preponderante pela qual o processo de otimizacado deva prosseguir, uma vez que
todas as parcelas da equacao se anulam.

O critério do numero maximo de iteragbes, assim como o da diferenga relativa ou
absoluta na funcéo objetivo sdo geralmente usados como critérios de parada conjuntamente
com as condigbes de Kuhn-Tucker, impedindo que os procedimentos de otimizacdo se

tornem excessivamente demorados.

4.3.1.4 Consideragdo sobre espaco de projeto com restricbes

Os métodos discutidos acima representam uma classe de métodos conhecidos como
sequenciais, mas até aqui, a influéncia das restricdes ndo é considerada no calculo de
dire¢cbes de busca e passo de variagéo.

A influéncia das restrigbes é inserida no contexto da otimizacdo com os métodos
seqléncias através de funcdes chamadas de pseudo-objetivo. Assim, estes métodos
permitem obter o 6timo do problema com restricdes pela solugcao seqliencial de outro
problema sem restricdes. Esta fungdo é formada pela adigdo da funcao objetivo original
F({X}) e uma fungéo de penalidade P({X}) ponderada por um escalar r,, como descrito na
Eq. (4.12):
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p({Xr, ) =F({X}) 1, P({X}) (4.12)

Basicamente, a imposi¢cao da fungédo de penalidade permite que o valor da fungao
pseudo-objetivo seja penalizado enquanto houver restrigbes violadas. A forma com que a
funcédo P({X}) e os coeficientes de penalidade s&o incluidos na formulagéo do problema de
otimizacdo depende do método utilizado. Nesse contexto os métodos sequenciais podem
ser divididos em trés classes: o método da funcdo de penalidade interior, o método da
funcdo de penalidade exterior e o método dos multiplicadores de Lagrange aumentado
(Vanderplaats, 1998).

De maneira geral, os métodos baseados no calculo de gradiente apresentam uma
caracteristica iterativa, ou seja, a busca do ponto 6timo é feita através de varias iteracoes
onde dire¢cbes de busca (vetor {S}) sdo calculadas e sobre as quais passos maiores ou
menores sao dados. Esta caracteristica representa uma vantagem na implementacao
computacional, pois os procedimentos sdo executados de forma automatica até que um
critério de parada ou convergéncia seja satisfeito.

Outra caracteristica destes métodos € a definicao de regides dentro do espaco de
projeto para a fungdo objetivo e restricdes, sendo classificadas como regido usavel (que
proporciona a redugéo da fungdo objetivo) e viavel (onde ndo ha violacao das restricbes),

como mostrado na Fig. 4.7.

VF(X9)

Regido
Vidvel F(X) = const

Vg, (X0

Regido .
Usavel

S

A Regido Viavel
e Usavel

//////

S X,

Figura 4.7 — Defini¢cdo de regides dentro do espago de projeto (Vanderplaats, 1998).

As regibes mostradas na Fig. 4.7 sao definidas a partir das condi¢des de usabilidade

e viabilidade expressas por meio das Eq. (4.13) e (4.14):
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VF({X})-{S} <0 (4.13)
VG, ({X})-{S}<0 (4.14)

4.4 Consideragoes sobre Otimizagao Multi-Objetivo

Em geral, os problemas de otimizacdo aplicados a desenvolvimento de projetos em
engenharia dependem da definicdo de mais de uma funcéo objetivo. Nestes casos, o
equilibrio das influéncias de cada um dos objetivos torna-se essencial para um resultado
satisfatério, como por exemplo: na constru¢cdo de uma ponte, onde se deseja para o projeto
as caracteristicas de baixo peso e alta rigidez; e em uma aeronave, em que critérios como
baixo consumo de combustivel e alta capacidade de carga sao requeridos.

O conceito de otimizagdo multi-objetivo origina-se no trabalho de Pareto V. (1848-
1923) (Steffen, 2000), ao tentar resolver problemas de economia nos quais varios objetivos
deveriam ser alcangados simultaneamente. De maneira geral, existem varias técnicas que
permitem a construcdo de uma Unica fungcéo a ser minimizada sendo ela construida usando
cada um dos elementos do vetor de fungdes objetivo.

Kodiyalam (2000) faz uma revisdo ampla dos métodos de otimizagdo multi-objetivo.
Ja Vanderplaats (1998) demonstra uma abordagem conhecida como “compromise
programming approach” em que k fungbes objetivo F({X}) sao agrupadas em uma unica
fungdo Foy, ({X}) tomando-se como referéncia, valores de ponderagdo ou pesos W, valores

desejados (F *) e valores considerados como ruins (£ "'

h {)G)={§{Wk(Fk({X})'F:)H w15

worst *
k=1 (F k - F k )

), conforme mostrado a Eq. (4.15).

SR

Vale ressaltar que o uso de uma abordagem como a otimizagcdo multi-objetivo
conjuntamente com o método de superficie de resposta e planejamento experimental pode
ainda n&o ser suficiente para conseguir bons resultados. Isto porque, existem situagcées em
que a construgdo de um meta-modelo demanda elevado custo computacional por se
dependente de analises de modelos de alta fidelidade ou complexos. Neste contexto, surge
a possibilidade de realizar os procedimentos de otimizacdo em que algumas das funcgbes
objetivo sdo meta-modelos, mas demais s&o representadas por equacdes algébricas

baseadas em modelos simplificados.



CAPIiTULO V

ENSAIOS EXPERIMENTAIS — VEICULO DE REFERENCIA

Neste capitulo sdo abordadas as etapas relativas as medicbes experimentais
realizadas no veiculo de referéncia e em seus componentes, tendo em vista a definicdo dos
requisitos para o projeto e a obtencédo de parédmetros necessarios a elaboracao e validagéo
de um modelo multicorpos e de elementos finitos.

O veiculo de referéncia utilizado neste trabalho como ponto de partida para um novo

projeto foi um jipe nacional Troller T4, ilustrado na Fig. 5.1.

Figura 5.1 - Jipe Troller T4.

Os aspectos mais importantes que levaram a escolha do veiculo de referéncia foram:
a representatividade deste modelo no mercado nacional na categoria de veiculo fora-de-
estrada, a sua estrutura do tipo quadro de chassis com uma carroceria de resina de poliéster
reforcada com fibra de vidro e o fato de usar um grande numero de componentes
automotivos padronizados e comuns a outros veiculos.

As especificacbes de algumas caracteristicas e componentes do veiculo sao
mostradas na Tab. 5.1. Estes dados foram obtidos a partir do fabricante e revistas

especializadas.



Tabela 5.1 — Ficha técnica do veiculo Troller T4.

Motor Diesel
Tipo (injecéo direta, com Turbo Aftercooler) MWM Sprint 4.07 TCA
Cilindros verticais em linha 4
Didmetro x Curso do émbolo [mm] 93,0 x 103,0
Cilindrada total [cm’] 2800
Relacéo de compresséo 19,0:1
Poténcia liquida [cv / rpm] 114,25/ 3200
Torque [N.m/rpm] 32,7 /1800
Peso Seco [kg] 198
Transmisséo
Caixa de mudancas sincronizada Eaton Fuller FSO2305B
Caixa de transferéncia Borg Warner 32000 - 05003
Acionamento da caixa de transferéncia Elétrico
Relacéo nos eixos 4,88 :1
Redugéo na caixa de transferéncia 248:1
Desempenho
Aceleragdo (0 — 100 km/h) [s] 15,98
Velocidade maxima [km/h] 141,0
Consumo urbano [km/I] 9,04
Consumo rodoviario [km/l] 13,4
Frenagem (60 km/h 0) [s] 22,5
Chassis
Rodas, [polegadas] 7 x15
Freios Disco nas 4 rodas
Pneus 255x75 R 15
Peso (ordem de marcha) 1630
Tanque de Combustivel [litros] 72
Dimensbes
Distancia entre eixos [mm] 2405
Bitola dianteira/traseira [mm] 1590,0/1615,0
Comprimento total [mm] 3940
Largura [mm] 1850
Altura [mm] 1880
Vao livre maximo [mm] 215
Angulo de entrada / saida [graus] 56 /47
Rampa maxima [graus] 47
Inclinacao lateral maxima [graus] 45
Travessia em agua (sem snorkel) [mm] 800
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5.1 Definicao dos Aspectos de Desempenho do Veiculo

Foi inicialmente realizado um teste do tipo impressdes ao dirigir (Fig. 5.2) para
complementar o conhecimento técnico sobre o veiculo de referéncia e levantar suas
principais caracteristicas, virtudes e deficiéncias associadas ao projeto.

Foi proposto um procedimento simples no qual algumas pessoas, convidadas com
base no seu conhecimento e experiéncia com veiculos desta categoria, pudessem fazer
comentarios e criticas apdés um teste de diregdo. Desta forma os participantes puderam
preencher individualmente um relatério elaborado para explorar os pontos mais importantes
do veiculo. Os aspectos avaliados foram o desempenho do veiculo em diferentes pisos, a
construcdo do chassis, o posicionamento de componentes, o controle direcional, o

estercamento das rodas, o conforto/estabilidade da suspensdo, as caracteristicas do
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conjunto propulsor (capacidade de aceleragéo, nivel de ruido, engate das marchas e
acionamento dos pedais), a utilizagdo dos sistemas de tracédo (4x2, 4x4 L e 4x4 H, tracéo
permanente, roda-livre e bloqueio nos eixos) e interior do veiculo (estilo, ergonomia, espaco,

acesso aos bancos e cintos de seguranca, vedagao contra agua e poeira).

Figura 5.2 — Teste de diregéo do veiculo de referéncia.

De forma geral, as consideragbes mais enfatizadas pelos participantes do teste
foram a sugestéo de alteragédo da distancia entre eixos do veiculo para possibilitar o uso do
chassis em diferentes carrocerias (picape e/ou utilitario esportivo), a elevada poténcia do
motor para o veiculo em questao, a elevada rigidez vertical resultando em um baixo nivel de
conforto, a inconveniéncia do sistema de furagdo dos cubos que limita as op¢des de rodas
disponiveis, o baixo desempenho em frenagem associado a um elevado movimento de
mergulho, os problemas de geometria da dire¢cao resultando em um grande raio de giro, o
espaco interno reduzido e o precario acesso ao banco traseiro. A definicdo de um novo
conceito de design e estilo para o projeto do veiculo também foi sugerida pelos
participantes. Este fato justificou o inicio de atividades que buscavam estabelecer um novo

desenho para o veiculo, conforme ilustrado no Anexo B.
5.2 Levantamento de Propriedades para Modelagem do Veiculo

Os ensaios descritos nas seg¢des seguintes foram realizados com o objetivo de obter
parametros de entrada para a modelagem computacional. Estes parametros podem ser
divididos em duas classes: as propriedades de inércia e as propriedades de rigidez e
amortecimento.

As medigbes foram realizadas de forma individual em varios componentes depois do

procedimento de desmontagem do veiculo de referéncia. Embora aparente ser uma etapa
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pouco importante, houve um grande esfor¢go no sentido de realizar a desmontagem com um

nivel de seguranga razoavel para os envolvidos e mantendo a integridade fisica do veiculo.

5.2.1 Preparacéo do Veiculo

Basicamente a desmontagem foi executada seguindo passos como desligamento de
todas as conexdes elétricas e hidraulicas entre a carroceria, chassis e o conjunto propulsor,
desligamento dos vinculos mecanicos (parafusos dos coxins existentes entre a carroceria e
o chassis, protecao do radiador, barra de dire¢do, atuador da embreagem, freio de méo,
alavanca de cambio, filtro de ar, reservatério do liquido de arrefecimento, entre outros),
remocgao da capota, bancos e console central.

Outra atividade importante foi a retirada da carroceria de sua posigéo sobre o chassis
através de um dispositivo mecanico preso ao teto do galpao (talha) e correntes parafusadas

nos locais de fixacado dos bancos, como mostrado na Fig. 5.3.

Figura 5.3 — (a) Remocgéo da carroceria; (b) Pontos de fixagdo da talha na carroceria.

A carroceria foi colocada sobre um suporte metalico com rodas, sendo entao
removida para possibilitar a retirada do conjunto propulsor usando um procedimento similar.
Para a retirada do conjunto propulsor foi necessaria a remogéo do radiador, dos parafusos
de fixacao nos trés coxins com o chassis e dos cardans que ligam a caixa de transferéncia
aos eixos dianteiro e traseiro. O conjunto propulsor foi elevado e posicionado em um suporte
metalico especialmente construido para esta finalidade. A Fig. 5.4(a) ilustra o veiculo sem a
carroceria sendo preparado para a retirada do conjunto propulsor. Por fim, o chassis é

isolado das suspensdes dianteira e traseira conforme mostrado na Fig. 5.4(b) através da
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remocgéo dos parafusos que fixam os bragcos das suspensdes, as barras Panhard, os

amortecedores e o tanque de combustivel.

Figura 5.4 — (a) Veiculo sem a carroceria; (b) Remoc¢ao dos eixos.

Vale ressaltar alguns aspectos importantes observados durante a desmontagem:
todo o interior da carroceria (incluindo capota e estepe) foi retirado na tentativa de diminuir o
peso do componente para a remogédo manual; em todo o processo houve uma preocupagao
especial por parte dos envolvidos em catalogar as pecas retiradas de maneira que a
remontagem fosse feita com mais facilidade; em praticamente todas as atividades foi
necessario o0 manuseio de componentes grandes e pesados aumentando a preocupagdo em

terminar as etapas sem acidentes e prejuizos materiais.

5.2.2 Instrumentacgéo para Determinacdo das Propriedades de Inércia

Para elaborar um modelo multicorpos € necesséaria a definicdo das propriedades
associadas a dinadmica de corpo rigido, ou seja, parametros como a posi¢cao do centro de
gravidade, massa, momentos de inércia e orientagdo dos eixos de inércia associados.

Em casos em que um modelo geométrico tridimensional pode ser criado para
representar fielmente um determinado componente, existe a possibilidade de usar recursos
das ferramentas CAD para calcular as propriedades de inércia. Este procedimento foi
adotado para alguns componentes neste trabalho. Contudo, varios componentes que
constituem o veiculo tiveram suas propriedades determinadas de forma experimental.

A instrumentacdo utilizada nos ensaios é constituida basicamente por trés
dispositivos com as fungdes de pesar, medir aceleragcdo e servir de suporte para os

componentes.
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A medicéo do peso dos componentes foi realizada por meio de uma célula de carga
KRATOS do tipo resistiva, como ilustrado na Fig. 5.5. O seu principio de funcionamento
baseia-se na relacdo entre o sinal elétrico de saida da célula e a deformacao de
extensdbmetros colados no seu interior durante uma solicitagdo axial. O indicador mostra a
quantidade relativa de carga aplicada em relacdo a carga maxima suportada pela célula.
Com a célula ajustada para 500 Kgf, o indicador de deformacgéo ird mostrar o valor 100.00
quando uma carga de 500 Kgf for aplicada, ou seja, indica o percentual de carga aplicada
em relacdo a carga maxima. Foi realizada uma calibragdo estatica pelo método direto

através de um teste de compressao usando um conjunto de pesos conhecidos.

KRATOS

lp
Célula de Carga

Indicador |

Figura 5.5 — Esquema da montagem da célula de carga.

Para a medigdo dos momentos de inércia foi necessaria a utilizagdo de um sensor de
aceleragcao capaz de medir baixas freqiéncias. Para isto, um acelerbmetro resistivo foi
usado em conjunto com uma placa de aquisicao de sinais, como ilustrado no esquema da
Fig. 5.6. Vale ressaltar que o principio de funcionamento deste tipo de acelerébmetro
(extensébmetros montados em uma ponte de Wheatstone como na célula de carga), torna

possivel a medigéo até de niveis DC de aceleragao.

Acelerébmetro

. Tomada de
Fonte de energia eletricidade
Condicionador O

L]
Base Magnética de Sinais | L]

Cabo Co-axial Notebook

Placa de Aquisigéo
PICO de 2 canais o0

Porta Paralela

Figura 5.6 — Esquema de montagem do acelerbmetro resistivo.
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O uso deste acelerbmetro esta associado a um dispositivo projetado e construido
visando estimar os valores para os momentos de inércia de diferentes componentes do
veiculo de referéncia. O dispositivo consiste em uma plataforma construida com perfis
metalicos parafusados que oscila sobre um eixo metalico macigco apoiado em um par de
mancais de rolamento, conforme ilustrado na Fig. 5.7. As extremidades da plataforma séo
apoiadas sobre molas helicoidais de comportamento linear e com constante de rigidez igual
a 21000 N/m.

O dispositivo funciona como um sistema de 1 gdl de rotagédo, desconsiderando os
efeitos de flexibilidade nas juntas aparafusadas ou nos proprios perfis. Sendo assim, a sua
freqUéncia natural estara associada com a massa do sistema, ao momento de inércia de

massa, a rigidez e distancia das molas ao eixo de rotagédo da plataforma.

Figura 5.7 - Dispositivo de medi¢ao de inércia (DMI).

A Fig. 5.8 ilustra os parametros importantes na relacdo entre momento de inércia e a

C@omponente

!
H |
|
|

o
}4— a P b :I

Figura 5.8 — Parametros de influéncia na estimativa do momento de inércia.

freqUéncia natural da bancada.

A partir do diagrama de corpo livre deduz-se a equagéo do movimento de rotacao do

sistema conforme mostrado na Eq. (5.1).
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d’e
dt?

~k(ab)-a~k,(00)b=1,- (5.1)

onde Ir € o momento de inércia de massa do conjunto bancada/componente em torno do
eixo de rotacao no mancal de rolamento.

Algumas consideracbes devem ser feitas com relacdo ao sistema: as molas
apresentam uma taxa de deformacéo constante com a forgca aplicada, estdo igualmente
distantes do eixo de rotacdo, tém uma carga inicial suficiente para impedir a perda de
contato da mola com seu apoio na bancada durante o movimento oscilatério e existe a
hipétese de pequenos deslocamentos angulares.

Desta forma, a Eq. (5.1) pode ser re-escrita como:

d’o

i +@*-0=0 (5.2)
sendo que:
2
W =2 l; d (5.3)
T

Na Eq. (5.3) w é a chamada frequiéncia natural do sistema, k é a constante de rigidez
das molas, d é a distancia entre o centro de uma mola e o eixo em torno do qual a
plataforma oscila.

Outra importante equacéo é obtida pelo principio dos eixos paralelos, que quantifica
a variacao do momento de inércia do componente sob medicdo em relacao a distancia entre

o seu CG e o centro de rotagéo:
I =1, +(I.+M, -H?) (5.4)

sendo, Ipy; € 0 momento de inércia da bancada em relagdo ao eixo de rotacdo, I- é o
momento de inércia do componente em relagdo ao seu CG distante A do eixo de rotacado e
M. é a massa do componente.

Introduzindo (5.3) em (5.4) e arranjando os termos pode-se escrever a equagao que
relaciona 0 momento de inércia do componente (/) com a freqliéncia natural n&o

amortecida do sistema (w) em termos dos parametros do dispositivo de medicao:
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~1,,—M,-H* (5.5)

O esquema mostrado para a medi¢do da aceleragao € usado juntamente com o DMI

para a determinagao da frequéncia natural do conjunto, conforme ilustra a Fig. 5.9.

-

REPTER LT TN e

Figura 5.9 - Instrumentag&o usada no ensaio de determinagéo do momento de inércia.

Para a verificagdo do comportamento do dispositivo experimental e da formulagéo
demonstrada foi realizado um procedimento que se baseia na medigdo da aceleragcao
vertical na extremidade da bancada livre (sem nenhum componente). A partir dos valores da
freqUéncia natural observada experimentalmente, aplica-se a formulagdo tomando como
referéncia os valores de massa e posic¢ao vertical do CG da bancada, obtidos em CAD.

Nos graficos da aceleracao vertical no dominio do tempo e da freqiiéncia mostrados
na Fig. 5.10 podemos observar que a freqiiéncia natural € de 8,1543 Hz (51,2350 rad/s).

A partir da geometria em ambiente CAD, calcula-se os valores de 112,051 Kg para a

massa e 0,0754 m para a altura do CG da bancada em relagdo ao eixo de rotacgao.
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Figura 5.10 — Grafico da amplitude da aceleragdo medida para o dispositivo.

Considerando que a bancada é o proprio componente a ter seu momento de inércia
calculado, a Eq. (5.5) fica:

2-k-d*
Iy = P — My 'HDMLCG2 (5.6)
2
oy = 2221000 U35)" 15 51 (0,0754) = 28,5226 (57)

(51.2350)°

O momento de inércia, em torno do CG da bancada, obtido numericamente é de
26,6770 kg m?, correspondendo a um erro relativo de 7% em relacédo ao valor medido
através da Eq. (5.7).

Uma segunda verificag&o foi realizada de forma semelhante a anterior, mas com uma
montagem das molas numa posi¢cdo mais proxima ao eixo de rotacdo, correspondendo a
0,558 m. A medicao experimental da aceleracao na extremidade indicou um valor de 3,5156
Hz (22,0892 rad/s). Nesta condicdo, o0 momento de inércia da bancada na diregdo X em
torno de seu CG foi calculado como 26,8014. Este valor apresenta um erro relativo de 0,4%
em relagcdo ao momento de inércia obtido numericamente.

Os valores para o erro relativo nas duas condi¢des mostradas indicam que existe
uma relagdo com o valor da freqiéncia natural do sistema de forma que, quanto menor a
freqUiéncia natural medida, melhor sera a precisédo na obtencado do valor do momento de
inércia do componente. Esta verificagdo fornece uma explicacdo para a montagem das
molas na condicdo mais préoxima do eixo de rotacdo para alguns dos componentes do

veiculo como capota e eixos.
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5.2.3 Determinagdo Experimental da Posi¢do do Centro de Gravidade do Veiculo

Com o objetivo de determinar as coordenadas espaciais do CG do veiculo em estudo
foi utilizada a técnica da pesagem em planos horizontal e inclinado através de uma balanca
para a pesagem de veiculos de transporte de carga (Maximo, 2002).

A posicédo do centro de gravidade (CG) &€ um parametro importante que influencia
varias caracteristicas dindmicas do veiculo. Seu posicionamento estad relacionado
principalmente com a transferéncia de peso lateral ou longitudinal durante a realizagcéo de
curvas e manobras em aceleragdo ou frenagem (Gillespie, 1992). Desta forma, a
determinacgéo experimental do CG permite a complementacdo das informacdes técnicas do
veiculo, servindo como mais um parametro de verificagdo do modelo computacional.

O procedimento consistiu inicialmente na determinagéo do peso nos eixos dianteiro e
traseiro, do peso nas rodas esquerdas e nas rodas direitas. Isto permitiu o céalculo das
coordenadas x e y do CG no plano horizontal através da distribuicdo de carga entre os eixos
e as laterais do veiculo. Na Fig. 5.11(a) é ilustrado o posicionamento do eixo dianteiro do
veiculo sobre a plataforma da balanga.

A determinacdo da coordenada z do CG é feita através da pesagem do eixo do
veiculo sob duas condigbes (veiculo no plano horizontal e plano inclinado), levando em
conta também a distancia entre eixos, o angulo de inclinagéo imposto e raio do pneu.

A inclinagdo do veiculo foi possivel através do uso de um guincho do tipo prancha,

que proporcionou a elevacao dos eixos em até 0,82 m de altura, como mostrado na Fig.
5.11(b).

(b)
Figura 5.11 — (a) Pesagem do eixo dianteiro; (b) Elevacao do eixo para medicao da altura do

CG do veiculo.
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O funcionamento da balanga mostrada na Fig. 5.12(a) foi verificado com a pesagem
de um veiculo de passeio (Palio ED fabricado em 1998) ao longo de trés pontos da
plataforma da balanga. O peso declarado pelo fabricante para o veiculo € de 9100 N em
ordem de marcha, sendo que para estas condigcbes a balanga indicou um valor médio de
9350 N.

Uma premissa necessaria para o uso da técnica € que durante inclinagado do veiculo
ndo haja nenhuma deformagé&o ou modificagdo da geometria da suspensdo. Assim, a
suspenséao deve ser travada com o uso de espagadores nas hastes dos amortecedores e o
raio dos pneus sob carga € controlado no plano horizontal através da presséo de
enchimento. Para o ensaio em questdo somente a suspensao submetida a aumento de
carga foi travada (Fig. 5.12b) durante a inclinagdo devido a limitagdes técnicas.

Os resultados da pesagem resumidos na Tab. 5.2 mostram que a balanga indica
como o peso total do veiculo um valor cerca de 17% maior em relagéo ao valor especificado
pelo fabricante, havendo pequenos desvios nos valores medidos em cinco pesagens. Desta
forma, embora os valores ndo se apresentem conforme o esperado, o calculo da posi¢do do
CG é pouco influenciado por um erro sistematico na balanga uma vez que as estimativas

séo feitas com base em proporgdes relativas.

(a) (b)

Figura 5.12 — (a) Indicador da balanga; (b) Travamento da suspenséo.
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Tabela 5.2 — Valores obtidos com a pesagem do veiculo.

Veiculo Média [N] Desvio [N]
Peso Total 19067 28.8
Peso Eixo Dianteiro 9112 255
Peso Eixo Traseiro 9450 40.8
Peso Lado Direito goo | -
Peso Eixo Esquerdo 930 | e
Peso Eixo Dianteiro plano Inclinado 10800 | -
Peso Eixo Traseiro plano Inclinado 10450 | -

Do ponto de vista matematico demonstra-se que a altura do CG pode ser escrita
conforme a Eq. (5.8) (Maximo, 2002; Milliken e Milliken, 1995):

L AW
“ W tan(0)

+7,, (5.8)

sendo, L é a distancia entre eixos; W & o peso total, AW é a parcela de peso transferida de
um eixo para o outro, # € o angulo de inclinagéo aplicado ao veiculo e r;, é o raio do pneu.

A analise do valores obtidos mostra que uma estimativa razoavel para a posi¢gdo do
CG do veiculo é a de que as coordenadas x e y estejam no centro do quadrilatero definido
pelas rodas, com uma tendéncia a estar mais para a traseira e para a esquerda do veiculo.
Ja a coordenada z (posicdo vertical) pode ser estimada, para um angulo de

aproximadamente 20°, como sendo 0,825 m.

5.2.4 Medig¢do das Propriedades de Inércia

Dentre todos os componentes do veiculo a carroceria pode ser considerada o item
mais importante no que se refere as propriedades de inércia, uma vez que representa o
elemento de maior massa, dimensdes e complexidade. Neste caso, a complexidade da
carroceria nos forca a dizer que seria inviavel dentro do contexto do trabalho, a elaboracéo
de um modelo em ambiente CAD que permitisse a obtengéo numérica das propriedades de
maneira adequada. Portanto, alguns procedimentos foram adotados para a determinacéo
experimental dos seguintes parametros: posigcdo espacial do centro de gravidade e
momentos de inércia associados aos eixos longitudinal (roll) e transversal (pitch).

A posigcdo do CG e a massa da carroceria sao obtidas simultaneamente com a
medicao do seu peso em trés condigbes, conforme ilustrado na Fig. 5.13. Os parametros P,,
P, P,; e 0 representam respectivamente o peso na parte dianteira da carroceria com a

traseira simplesmente apoiada, o peso da parte traseira da carroceria com a dianteira
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também apoiada, o peso da parte traseira com a carroceria inclinada e o angulo de

inclinagao aplicado.

A A

| |

Figura 5.13 — (a) Medicao na parte dianteira; (b) Medicao da parte traseira; (c) Medi¢ao da

parte traseira em um plano inclinado com angulo .

Na Fig. 5.14 é ilustrada a montagem da célula de carga juntamente com o macaco
hidraulico para medicdo do peso na parte dianteira da carroceria. Uma montagem
semelhante permitiu a medigcdo do peso na parte traseira da carroceria nivelada com o solo

e inclinada.

(b)

Figura 5.14 — Montagem da célula de carga e macaco hidraulico para a pesagem da parte

dianteira da carroceria.

Vale ressaltar que as medigbes foram realizadas com a carroceria completa, porém
sem a capota que teve suas medidas tomadas separadamente. Para inclinacdo da
carroceria foram medidos os valores de carga para diferentes alturas (inclinagbes), conforme

mostrado no gréfico da Fig. 5.15. Os valores obtidos sdo mostrados na Tab. 5.3.
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Figura 5.15 — Peso da parte traseira da carroceria submetida a inclinacao.

Tabela 5.3 — Resultados da pesagem da carroceria.

Componente | Peso na Dianteira [N] Peso na Traseira [N]

Carroceria 0=0°=>p,=2060 | 0=0°=>P,=3240 | 6 max =5°=>Pr=3060

A massa da carroceria pode ser estimada através da soma dos termos P, e P,. A
posicao do CG ao longo do eixo longitudinal é obtida simplesmente considerando nula a
soma dos momentos em torno de um ponto qualquer. A posicdo do CG ao longo do eixo
transversal pode ser admitida por hip6tese como estando no plano de simetria da carroceria.

Para a determinacédo da altura do CG da carroceria foi aplicada uma abordagem
semelhante a realizada para o veiculo. Neste caso, a influéncia (propriedades de inércia) do
suporte da carroceria (Fig. 5.14) na medicao de peso pdde ser estimada com auxilio da
modelagem geométrica e descontada durante o calculo da altura do CG.

Juntamente com as informac¢des medidas para a capota (massa, posi¢cdo do CG e
posigéo relativa a carroceria), podemos considerar a carroceria completa com um peso de
6000 N (5300 N para carroceria e 700 N para a capota) e com as coordenadas x, y e z do
CG sendo 828 mm, 0 mm e 925 mm em relag&o ao referencial global, ilustrado na Fig. 5.16.
Este ponto servird como referencial para o posicionamento dos demais componentes do

veiculo.
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y =0 (Plano de simetria do veiculo)

Rgferéncia
_.7Global

Figura 5.16 — Referéncia para a posigédo espacial dos centros de gravidade.

A medigdo dos momentos de inércia em relagdo aos eixos x e y (rolamento e
mergulho) foram realizados com a carroceria montada sobre um estrado de madeira e este
sobre o dispositivo de medigéo de inércia, conforme mostrado na Fig. 5.17.

A montagem mostrada na Fig. 5.17(b) foi feita através da elevagéo da carroceria com
a talha mecanica, seguida do posicionamento do DMI e do estrado. A fungao do estrado de
madeira foi a de permitir que a carroceria pudesse ser movimentada, possibilitando que o
seu CG fosse alinhado verticalmente com o eixo de oscilagdo do dispositivo de medi¢ao de

inércia.

(a) (b)

Figura 5.17 — (a) Estrado de madeira e DMI; (b) Carroceria fixada ao estrado e DMI.

Depois de posicionado o CG da carroceria sobre o eixo de oscilagao da plataforma, a
aquisicéo do sinal de aceleragao foi realizada na extremidade da bancada usando o aparato

de medig&o apresentado anteriormente. O grafico da Fig. 5.18 mostra o sinal no dominio do
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tempo e da frequéncia, com uma taxa de aquisicao de 0,1 KHz e tempo total de 10
segundos.

Aceleracao - Movimento de mergulho (Pitch)
100 T T T T T

50 - A

Amplitude

-100 : ; :
0 12
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O r r
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Frequéncia [Hz]

Figura 5.18 — Aceleracgao obtida no DMI para a carroceria em movimento de mergulho.

Desenvolve-se a Eq. (5.9) a partir da Eq.. (5.5) e dos seguintes valores: a freqiiéncia
natural obtida no grafico da Fig. 5.18, a altura entre o CG e o eixo de rotagéo da plataforma,

a massa da carroceria e as propriedades de inércia do dispositivo.

2 2
1 rocoria = 2k 2d ~I, —M-H* = 2-21000 (1’325) —44,8021-530-(0,579)*
mergulho @ (272- . 1,367) (59)

=815,096 kg-m”> =815096x10° kg-mm’

Para o calculo do momento de inércia da carroceria completa em relagéo ao eixo y
(mergulho) é necessario medir a contribuicdo da capota. Repetindo os mesmos
procedimentos para este componente obtém-se uma freqiiéncia natural de 1,813 Hz e
conseqiientemente um momento de inércia de 30,519 kg m?.

Portanto, o momento de inércia da carroceria completa sera dado pela adicdo dos
momentos da carroceria e capota levando em conta a teoria dos eixos paralelos:

Lomoris = Leamocria+ 330-(0,1338) |+ 1., + 74+ (0,9542)? ]

P (5.10)

=9,26992x10°  kg-mm’
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Sendo que os valores de 0,1338 e 0,9542 sédo referentes a distancia do CG da
carroceria e CG da capota, respectivamente, medidos em relagdo ao CG resultante com a
adicéo da capota a carroceria.

De forma semelhante a adotada para a determinagcdo do momento em relagéo ao
eixo y, foi realizada a medicdo do momento em relagéo ao eixo x (longitudinal). Assim, o
DMI foi re-orientado com uma rotagcao de 90° em relagéo ao eixo vertical possibilitando a
medida da oscilagdo (rolamento) da carroceria e capota. Os valores obtidos para as
freqUéncias naturais da carroceria e capota sdo 1,757 Hz e 1,855 Hz, proporcionando um
momento de inércia total de rolamento igual a 4,6596 x10’ kg mm?.

A metodologia experimental aplicada a carroceria foi empregada também na
determinagéo das propriedades de inércia para o conjunto propulsor, eixo dianteiro e eixo
traseiro. Portanto, algumas consideragdes seréo feitas deixando a apresentagao dos valores
obtidos para a etapa da modelagem.

Apds a remocao do conjunto propulsor do veiculo e sua montagem em um suporte
metalico, foram realizadas as medi¢cdes para determinagcdo da posicdo do CG e massa
utilizando a célula de carga. Feito isto, procedeu-se a determinagdo dos momentos de
inércia com a montagem e o posicionamento do conjunto propulsor (motor, caixa de

marchas e caixa de transferéncia) sobre o dispositivo de medigdo de inércia, conforme

mostrado na Fig. 5.19.

Figura 5.19 — Conjunto propulsor montado com suporte sobre o DMI.

Por motivo de seguranca, o radiador e o intercooler foram retirados. A montagem foi
feita de forma que o conjunto permanecesse paralelo a plataforma para facilitar a medicéo

das dimensodes.
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A aquisicao dos sinais de aceleragdo para o movimento de mergulho foi realizada
com taxa de aquisicao e tempo total semelhante a usada para a carroceria, permitindo o
calculo do momento de inércia em relagdo ao eixo y.

A Fig. 5.20 ilustra a montagem do conjunto propulsor no DMI para medigc&o da inércia

ao rolamento (rotagdo em torno do eixo x ou eixo longitudinal).

(b)

Figura 5.20 — Montagem do conjunto propulsor para medigdo da inércia em relacdo ao eixo

longitudinal (rolamento).

Para o caso dos eixos, a determinagdo das propriedades foi realizada para todo o
conjunto envolvendo o eixo diferencial, bragos longitudinais, barra Panhard, cardan,
conjunto roda/pneu e amortecedores, € no caso do eixo dianteiro, as barras de diregcéo
também. Tal procedimento permitiu a redugcéo do tempo necessario para desmontagem e
evitou a alteracao de caracteristicas de montagem originais de fabrica para os componentes
da suspensédo. Outra justificativa para um ensaio do conjunto se deve ao fato da pequena
influéncia dos componentes quando comparados ao eixo, rodas e pneus.

Outra caracteristica importante € que, de forma semelhante ao caso da capota, os
eixos foram ensaiados com as molas do dispositivo em diferentes posi¢cdes, ou seja,
também mais proximas do centro de rotacdo. Esta modificagdo da posicédo das molas
diminui a rigidez do sistema, reduzindo a freqliéncia natural e por conseqiéncia
aumentando a precisdo da medicdo do momento de inércia, conforme discutido
anteriormente durante a apresentagao do dispositivo de medigéo.

Na Fig. 5.21 é mostrada a montagem do eixo traseiro sobre o dispositivo.
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(b)

Figura 5.21 — Medicdo do momento de inércia em relacao ao eixo x (rolamento) do eixo.

5.2.5 Determinagéo das Propriedades de Rigidez e Amortecimento

As propriedades de rigidez e amortecimento estdo relacionadas com a representacéo
do comportamento de elementos flexiveis e dissipativos como os pneus, molas, buchas,
coxins e amortecedores. De forma geral, estes componentes s&o caracterizados através de
curvas de forga em funcao da deflexdo ou forga em fungéo da velocidade (Milliken e Milliken,
1995 ; Gillespie, 1992).

Neste caso, a instrumentacéo utilizada se baseia em um equipamento universal de
ensaios de tragcdo/compressédo (MTS), propriedade da Faculdade de Engenharia Mecanica
da Universidade Federal de Uberlandia, e diversos suportes especificos através dos quais
foi possivel aplicar sobre os componentes do veiculo os esfor¢os de tragdo e compressao.

O procedimento para a determinagéo da rigidez das molas se baseia em um ensaio
de compressao simples, em que uma deflexado é aplicada a mola resultando em uma forga
de reacdo. A andlise do grafico da forca em fungdo da deflexdo determina como o
comportamento estatico para a mola sera representado no modelo multicorpos.

O ensaio para a mola traseira do veiculo é mostrado na Fig. 5.22, sendo possivel

identificar os suportes fixados nos terminais, superior e inferior da maquina de ensaios.
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Figura 5.22 — Ensaio da mola traseira.

Com base no grafico mostrado na Fig. 5.23, nota-se que a rigidez da mola apresenta
um comportamento linear dentro da faixa de deflexdo imposta (0,1 m). Portanto, o valor do
coeficiente de rigidez para a mola pode ser estimado através da inclinagdo da reta, como
sendo aproximadamente 28400 N/m.

3000

2500 //
2000 /

/

1000 //
500 q
0
0 0.02 0.04 0.06 0.08 0.1
Deflexdo [m]

Figura 5.23 — Curva de rigidez para a mola traseira.

Considerando que o ensaio experimental foi feito somente para a mola traseira do
veiculo, devemos levar em conta uma estimativa analitica para a rigidez da mola dianteira a
partir de seus parametros, conforme mostrado na Tab. 5.4. Com relagdo aos valores nesta
tabela vale ressaltar que a forma das extremidades das molas foi levada em consideracéo.
Neste caso a mola dianteira sem espira inativa do tipo “Plain Ends® e a mola traseira com
uma espira inativa para cada extremidade do tipo “Closed and Ground Ends®. Além disto, o
modulo de cisalhamento de 11,0x10° Ib/in? é dado pela literatura como um valor comum, e

com base na rigidez medida experimentalmente para a mola traseira foi também calculado
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um valor para estes parametros de 9,85x10° Ib/in®>. Supde-se que uma estimativa
consideravel para a rigidez da mola dianteira esteja entre o intervalo de 22,7 N/mm e 25,4

N/mm.

Tabela 5.4 — Parametros da mola dianteira.

Parémetros Mola Dianteira
Diadmetro do arame (d) [mm] 14
Diametro médio da espira (D) [mm] 119
Numero de espiras ativas (N) 8,5
Médulo de cisalhamento (G) [N/m2] Referéncia = 11 x10"° Experimental = 6,7x10"°
Rigidez (Spring Rate) [N/mm] 25,4 22,7

O procedimento usado para a determinacdo das propriedades dos pneus é
semelhante ao empregado para a mola, porém com deslocamentos impostos e suportes
diferentes.

O pneu foi caracterizado em condi¢cao de baixa velocidade para diferentes pressdes
de enchimento (15, 25 e 35 psi). Este procedimento tem o intuito de identificar a alteracéo
da rigidez com a pressdao de enchimento, além de verificar a rigidez para as pressodes
usadas nos ensaios de dinamica vertical.

O deslocamento imposto durante a compressao iniciou-se em zero indo até 0,06 m
para o pneu com pressao de 35 psi, e 0,05 m para o pneu com pressdes de 15 e 25 psi.
Esta mudanca de 0,06 m para 0,05 m foi motivada por razées de seguranca devendo-se ao
fato de que em 0,06 m e a 35 psi o perfil do pneu se alterava de forma perigosa
considerando a auséncia de protecdo no local. A velocidade dos movimentos impostos
durante a compresséo e a descompresséo ficou compreendida entre 0,2 e 0,4 mm/s.

Na Fig. 5.24 ¢ ilustrada a montagem do pneu nos atuadores da MTS através de seus

suportes e a utilizacdo de um cabo de segurancga entre o pneu e o suporte superior.

Figura 5.24 — Ensaio de compress&o para o pneu.
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Os graficos de resultados obtidos nos ensaios do pneu para as pressodes de 15, 25 e
35 psi sdo mostrados na Fig. 5.25.
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Figura 5.25 - Curva de rigidez radial para o pneu em diferentes pressdes.

Uma consideragado que deve ser feita € que a rigidez observada nas curvas de forga
por deflexao representa a metade da rigidez radial real de cada pneu, uma vez que tanto o
lado superior do pneu quanto o lado inferior sofreram compressdo. Isso € equivalente a
compressao de dois elementos de igual rigidez associados em série.

Com base nos resultados obtidos (Fig. 5.25) e na condigéo de rigidez associada em
série, pode-se estimar os coeficientes de rigidez radial para o pneu através da relagdo entre
a carga maxima e a deflexdo correspondente. Os valores indicam que o comportamento do
pneu pode ser aproximado como um elemento elastico linear com rigidez de 190, 271 e 302
N/m para as pressdes de enchimento de 15, 25 e 35 psi, respectivamente.

A caracterizacdo do coxim de fixagdo da carroceria ao chassis representa um item
importante para a previsao dos movimentos diretamente associados aos ocupantes do
veiculo.

Existem varias formas de se determinar o comportamento de elementos flexiveis de
acordo com a literatura, contudo, modelos baseados em curvas de resposta em frequiéncia
ou modelos neurais dependem exclusivamente de equipamentos de testes mais avancados
e especificos. Neste caso, como o equipamento universal de testes nédo é capaz de aplicar
movimentos com altas velocidades ou oscilagcbes em alta freqiéncia, tem-se que levar em
consideracdo apenas uma caracteristica média para o comportamento do coxim. Assim,
com uma montagem usando um dispositivo que reproduz na MTS a fixagcdo do coxim, foi

realizado um ensaio de tragdo/compressao como ilustra a Fig. 5.26.



88

Figura 5.26 — Fixagcdo do coxim através de dispositivos na MTS.

Os ensaios do coxim foram definidos em duas etapas. Na primeira medicao foi
aplicado um deslocamento com freqiiéncia de 1 Hz e amplitude de 0,5 mm, resultando em
uma velocidade maxima de aproximadamente 3 mm/s. Na segunda parte do ensaio foi
aplicado um deslocamento em rampa com uma amplitude de aproximadamente 1 mm
durante 20 segundos, resultando em uma condi¢ao quase estatica.

A anadlise das Fig. 5.27(b) e 5.28(b) (referentes respectivamente a primeira e
segunda fases do ensaio) mostra que a rigidez caracteristica para o coxim testado
demonstra uma variagdo entre o ensaio 1 e 2, sendo de 1530 N/mm e 1200 N/mm,
respectivamente. Estes valores estabelecem uma relagdo entre a rigidez observada no

coxim e a velocidade ou freqiiéncia imposta no ensaio.
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Figura 5.27 — (a) Deslocamento aplicado no ensaio 1; (b) For¢ca em fungcéo do deslocamento no

ensaio 1.
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Figura 5.28 — (a) Deslocamento aplicado no ensaio 2; (b) Forca em fungéo do deslocamento no

ensaio 2.

A caracterizacdo do amortecimento nas suspensdes do veiculo em estudo foi feita
através de ensaio de tracdo/compressdo em um amortecedor, conforme ilustrado na Fig.
5.29.

O ensaio consistiu na aplicacdo de um deslocamento (tipo rampa) de
aproximadamente 20 mm nos dois sentidos e medicao da forgas gerada pelo amortecedor,
conforme mostrado na figura 5.30(a). Vale ressaltar que o equipamento de testes deveria
executar esta condicdo de deslocamento no menor tempo possivel, visando a medicao das
forcas em valores de velocidade maiores.

Na Fig. 5.30(b) € mostrado o grafico obtido para o ensaio do amortecedor, em que se
observam os valores médios de 60 N e 10 N para as forcas geradas na tracdo e
compressao, respectivamente. Desta forma o componente seria caracterizado por um
coeficiente de amortecimento igual a 0,6 N.s/mm para a tragdo e 0,1 N.s/mm para
compressao.

Vale ressaltar que a velocidade maxima (aproximadamente 100 mm/s) conseguida
pelo equipamento de teste durante o ensaio, representa cerca de 20% do valor indicado
pelas normas especificas (Maximo, 2002). Sendo assim, os valores obtidos para o
amortecimento contém um nivel de incerteza elevado, constituindo somente uma estimativa

considerada na modelagem.
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Figura 5.29 — Ensaio de compressao/tracao no amortecedor traseiro.
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Figura 5.30 — Dados obtidos para o ensaio do amortecedor - (a) Deslocamento aplicado em

funcéo do tempo; (b) Forga resultante em fungéo do tempo.

5.3 Levantamento do Comportamento Dindmico do Veiculo

Para caracterizar o comportamento dindmico vertical do veiculo e seus componentes
foi realizado um ensaio experimental que consistiu na passagem do veiculo de estudo sobre
obstaculos destacados da pista e na correspondente medigéo dos niveis de aceleragcdo em
seus principais componentes.

A variagdo de parametros como a pressao dos pneus, a carga, a posicdo dos
obstaculos na pista e a velocidade longitudinal do veiculo, foram levados em conta durante

0s ensaios seguindo as condi¢des mostradas na Tab. 5.5.
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Tabela 5.5 - Combinag&o dos parametros modificados no ensaio.

Condigao Pre;sao dos Carga Obstaculos Velocidade
neus
1 1 1 1 1
2 1 1 0 0
3 1 0 1 0
4 1 0 0 1
5 0 1 1 0
6 0 1 0 1
7 0 0 1 1
8 0 0 0 0

Na Tab. 5.6 s&o descritos os cédigos 1 e 0 como condigbes especificas para os

parametros modificados durante os ensaios.

Tabela 5.6 - Descri¢cao dos codigos 1 e 0 para os parametros de ensaio.

Parametros 1 0
Pressao 4 pneus com pressao de enchimento de 35 psi 4 pneus com pressao de enchimento de 15 psi
Carga 300 Kg colocados no compartimento traseiro Sem nenhuma carga
Obstaculos Dispostos em paralelo Defasados
Velocidade 2000 rpm em 22 marcha ( 8 m/s ) 1500 rpm em 22 marcha ( 6 m/s )

O posicionamento dos obstaculos e seu perfil sdo mostrados esquematicamente na

Fig. 5.31.
1m-|_ I0,1rr] 0,3m |0,1rq

0,03 m

(a) (b) (c)

Figura 5.31 - Configuracdes para os obstaculos: (a) Paralelos ; (b) Defasados ; (c) Perfil dos

obstaculos.

O procedimento de ensaio consistiu na colocacao de acelerémetros em 20 pontos do
veiculo, divididos em grupos de 8 canais simultaneos. Para efeito de referéncia entre os
acelerdbmetros de cada grupo, o acelerémetro colocado na posigéo 1 foi mantido fixo durante
todo o ensaio. Desta forma, foram realizadas cerca de 72 passagens do veiculo sobre os
obstaculo, sendo 3 passagens para cada uma das 8 condi¢cbdes de pardmetros em 3 grupos
de acelerébmetros.

O posicionamento dos pontos de medi¢do foi definido de forma a captar os
movimentos caracteristicos do chassis, conjunto propulsor, eixo dianteiro, eixo traseiro e

carroceria, conforme mostrado na Fig. 5.32.
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Os parametros de aquisicao utilizados foram: frequéncia de amostragem de 1 kHz;

tempo de aquisigéo de 5 segundos; e filtro passa-banda entre 1 Hz e 100 Hz.

Carroceria

.'2

Conjunto Eixo Dianteiro

Propulsor

Figura 5.32 - Posicionamento dos acelerébmetros para o ensaio da dindmica vertical.

A aquisicao dos sinais foi feita em computador portatil com placa de aquisicao de 8
canais (National Instruments - 6024E), conforme ilustrado na Fig. 5.33(a), e a interface de
comunicagdo foi feita com software Labview. Na Fig. 5.33(b) sdo mostrados os
condicionadores de sinais associados aos acelerdbmetros colocados na parte dianteira do

veiculo.

(a) (b)

Figura 5.33 - (a) Computador portatil e placa de aquisicdo sobre o banco de passageiros

dianteiro; (b) Condicionadores de sinal fixados a carroceria do veiculo.
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Na Fig. 5.34 é mostrada a fixagdo de cubos metalicos na carroceria e chassis do

veiculo de forma a permitir a montagem dos acelerémetros através de bases magnéticas.

(b)
Figura 5.34 - (a) Cubo metalico fixado a carroceria; (b) Acelerémetro montado em cubo

metalico fixado no chassis na posicao 5.

Vale ressaltar que para o inicio da aquisicdo e para o calculo da velocidade
instantanea do veiculo sobre os obstaculos foi usado um sensor 6tico montado no para-
choque dianteiro em conjunto com duas faixas reflexivas posicionadas a 1 metro de

distancia uma da outra e a 0,4 m do primeiro obstaculo, conforme ilustrado na Fig. 5.35.

(a) (b)

Figura 5.35 — (a) Posicionamento dos obstaculos na pista e faixas reflexivas no solo; (b) Sensor

6tico montado sob o para-choque dianteiro.
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Utilizando-se de todo o aparato empregado nos ensaios de dindmica vertical com
obstaculos, foram realizadas também medigbes no veiculo submetido ao teste de
amortecedores no equipamento do érgdo de inspecao veicular da FEMEC. O objetivo
principal deste ensaio foi a aquisicdo dos niveis de aceleragdo aplicados na entrada ou
excitagdo do veiculo, simultaneamente ao movimento dos componentes. A Fig. 5.36 ilustra
momentos do ensaio com o veiculo posicionado sobre o equipamento de teste e o

acelerébmetro destinado a medigao da aceleracédo nas bases de excitacao.

(b)

Figura 5.36 — Medicao da aceleracdo usando uma excitagdo conhecida.

5.4 Levantamento do Comportamento Dinamico do Chassis

Esta secdo visa apresentar os ensaios realizados no chassis do veiculo para
validacdo dos resultados do modelo de elementos finitos, desenvolvido por Pinto et al.
(2003). Os ensaios foram feitos em parceria com o autor citado e representam uma etapa
importante nos trabalhos realizados que tiveram como foco o desenvolvimento de uma
metodologia de projeto aplicada a veiculos.

Os ensaios podem ser divididos em 3 etapas. A primeira foi a pesagem, através da
montagem em uma condi¢ao bi-apoiada, sendo que em uma das extremidades foi utilizada
a célula de carga. A medicao foi feita novamente, mas com a célula de carga na outra
extremidade, resultando em dois valores medidos. Com base na distancia entre os dois
pontos de medigéo foi estimado o peso e a posi¢cao do CG ao longo da dire¢ao longitudinal
(eixo de referencia x).

Em uma segunda etapa, foram realizados os ensaios de tor¢cdo e flexdo para
obtencgéo dos valores de rigidez associados. A rigidez torcional foi medida considerando a

capacidade do chassis suportar um esforco de torcdo entre os pontos de apoio das
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suspensdes. A Fig. 5.37 mostra a montagem que se resume no travamento dos pontos de
apoio da suspenséo traseira e aplicagdo de uma torgéo nos pontos de apoio da suspenséo
dianteira através de um conjunto de massas e de um atuador hidraulico. Com base nos
valores indicados em um conjunto de relégios comparadores e na carga aplicada, estimou-

se o valor para a rigidez a tor¢do do chassis.

(L T T&

g.’l

Figura 5.37 — Ensaio de torg&o do chassis do veiculo de referéncia.

O ensaio de flexdo seguiu procedimento semelhante ao realizado para a torgéo,
sendo feita uma medigdo com o objetivo de determinar a deflexdo vertical no ponto médio
das longarinas quando submetidas a um carregamento normal vertical. Em uma montagem
simples, o chassis foi apoiado nas suas extremidades (ponto de fixagdo das suspensdes
dianteira e traseira) e um conjunto de massas calibradas foi posicionado na sua secéo
central. Apés uma série de medi¢des abrangendo varias condi¢des de carga foi possivel
estimar a rigidez a flexdo representando mais um parametro experimental para validagcao
numérica.

Na terceira etapa o objetivo foi verificar as frequéncias naturais e modos de vibragéo
através da medigdo da aceleracao vertical em pontos da estrutura (extremidades e meio de

cada uma das duas longarinas). No procedimento foram usados 6 acelerOmetros, martelo
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inercial (excitagdo por impacto), além de um sistema de sustentacdo simulando uma

condigdo livre-livre, como ilustrado na Fig. 5.38.

sustentacao

\Cordas de \

. Condicionadores de ¢
< sinal

Figura 5.38 — Ensaio para analise modal experimental.

A metodologia utilizada nestes ensaios e os resultados obtidos podem ser vistos com
mais detalhes no trabalho de Pinto (2003).



CAPITULO VI

ELABORA(;AO DO MODELO COMPUTACIONAL DO VEICULO
6.1 Modelo base
6.1.1 Modelos da geometria em ambiente CAD

Geralmente a definicdo do modelo multicorpos de um veiculo tem seu inicio com a
elaboracdo de modelos geométricos tridimensionais para os seus componentes, permitindo
a localizagéo de suas interfaces e o calculo numérico de suas propriedades de inércia.

O modelo para o chassis do veiculo, conforme mostrado na Fig. 6.1, define as
posicbes mais importantes em um modelo multicorpos, como os pontos de fixagdo da
carroceria, suportes de mola e amortecedores, suportes das barras Panhard, suportes do
conjunto propulsor, etc. Este modelo foi validado com sucesso através da comparacao entre
os valores da massa, obtido numericamente e determinado mediante medig&o experimental

através de célula de carga, conforme mostrado em Pinto (2003).

Figura 6.1 — Modelo geométrico do chassis.

A Fig. 6.2 apresenta a vista superior e lateral do modelo geométrico do chassis do

veiculo de referéncia, ilustrando a forma caracteristica de um chassis do tipo escada.
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(a) (b)

Figura 6.2 — (a) Vista superior; (b) Vista lateral do chassis.

A modelagem das suspensdes do veiculo foi feita a partir da unido de modelos
individuais de varios componentes. Os modelos representam detalhadamente os bragos
longitudinais, as barras do tipo Panhard, as barras estabilizadoras, as rodas, os pneus e 0s

préprios eixos, conforme ilustrado na Fig. 6.3.

(a) (b)

Figura 6.3 — Modelo geométrico para os conjuntos das suspensoées: (a) Dianteira, (b) Traseira.

Vale ressaltar dois aspectos importantes sobre as suspensdes: as propriedades de
inércia para os bragos longitudinais e barras Panhard foram obtidas numericamente através
dos modelos geométricos, ja a rigidez a torgéo (ao rolamento) que caracteriza cada uma das
barras estabilizadoras foi obtida de forma analitica utilizando suas dimensdes.

Com base no conjunto propulsor do veiculo de referéncia foi elaborado um modelo
para servir principalmente como geometria de visualizagcdo, uma vez que da mesma forma

que os demais componentes (exceg¢do feita ao modelo geométrico do chassis), as
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propriedades de inércia foram determinadas experimentalmente. Na Fig. 6.4 ¢é ilustrada a

geometria definida para o conjunto propulsor.

(a) (b)

Figura 6.4 — Modelo geométrico para o conjunto propulsor, Vistas: (a) Isométrica, (b) Lateral.

Com a elaboragédo do modelo geométrico para a carroceria, todos os demais
conjuntos foram unidos formando o modelo completo para o veiculo, conforme ilustrado na

Fig. 6.5. Na Fig. 6.6 sdo mostradas as vistas frontal e lateral deste modelo.

Figura 6.5 — Modelo geométrico para o veiculo completo.
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(a) (b)

Figura 6.6 — Modelo geométrico do veiculo: (a) Vista Frontal, (b) Vista Lateral.

6.1.2 Modelos em ambiente CAE

Nesta etapa foram utilizados os recursos de modelagem do software MSC ADAMS
para a elaboracdo de um modelo multicorpos usando os modelos de geometria, os
parametros de entrada obtidos experimentalmente e valores estimados numericamente.

Com o propésito de apresentar o modelo do veiculo em ambiente CAE, segue-se
uma seqliéncia de agdes envolvendo a introdug¢do de geometrias e a definicdo de elementos
que representam forgas e juntas cinematicas.

Em algumas situagbes os valores de rigidez e amortecimento de alguns
componentes foram definidos levando-se em conta valores presentes em exemplos do
préprio software, conforme ilustrado no Anexo A.

O modelo multicorpos do veiculo é iniciado com a introdugédo do modelo do chassis
ja desenvolvido em ambiente CAD. Esta geometria passa a ser referenciada a um corpo
rigido definido com suas propriedades de inércia (Tab. 6.1). Vale lembrar que o sistema de
referéncia utilizado é definido no capitulo 5 (Fig. 5.16). Com a geometria sdo introduzidos os
elementos de forgca que representam as buchas de suspenséo, conforme mostrado na Fig.
6.7.

Tabela 6.1 — Propriedades de inércia para o chassis obtidas numericamente.

- x Posigcéo do referencial.
Componente Massa [kg] Posigdo do CG para o Tensor de inércia Tensor de Inércia [kg mm2]
[mm] [mm]
1151,04 0,0 7,402 x 107
Chassis 163,0 y -1,67 0,0 -3,645 x 10° | 4,081 x 10° | ---memmmmeeev
z 544,06 0,0 -1,400 x 10° | 1,006 x 10° | 3,816 x 10°
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Buchas — B2

Bucha — B1

Buchas — B2

Bucha — B1

Figura 6.7 — Geometria do chassis e posicionamento das buchas de suspensao.
Vale ressaltar que o eixo axial (ou eixo z) das buchas na Fig. 6.8 esta orientado
segundo a direcdo do eixo global X (longitudinal ao veiculo). As propriedades de rigidez

linear, rigidez angular e pré-carga sdo mostradas na Tab. 6.2.

Tabela 6.2 — Propriedades de rigidez das buchas.

Rigidez linear [N/mm] Rigidez angular [N.mm/graus] Pré-carga [N]
Componentes
X y z X y z x|y |z
B1 50x10%|50x10%|1,0x10*| 1,0x10* 1,0x10* | 50x10° |0,0|0,0/0,0
B2 1,0x10* [ 1,0x10* | 1,0x10®| 1,0x10* 1,0x10* | 50x10° |0,0|0,0/0,0
Amortecimento linear [N.s/mm] | Amortecimento angular [N.s.mm/graus] | Pré-carga [N]
X y z X y z X y z
B1 1,0 1,0 1,0 2,0x10% | 20x10* | 2,0x10> |0,0[0,0|0,0
B2 1,0 1,0 1,0 2,0x10* | 2,0x10* | 2,0x10° |0,0|/0,0|0,0

De forma semelhante ao caso do chassis, os bragos longitudinais das suspensdes
dianteira e traseira, assim como as barras Panhard dianteiras e traseiras sdo inseridos no
modelo. Assim, as buchas de suspensdo inseridas anteriormente sdo definidas
completamente a partir da indicacdo dos corpos rigidos associados ao chassis.

Na Fig. 6.8 sdo mostradas as representacées geométricas para cada corpo rigido
referente as suspensodes, estando interligados pelos elementos de forga do tipo bucha. As

propriedades de inércia destes componentes encontram-se na Tab. 6.3.
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Barra Panhard

Bragos
Longitudinais

Bragos
Longitudinais

Barra Panhard

Figura 6.8 - Bragos longitudinais e Barras Panhard.

Tabela 6.3 — Propriedades de inércia referentes aos componentes das suspensdes obtidas

numericamente.
- Posigéo do
Componentes Massa [kg] Pogﬁ:\zg: dg?;:;% de referencial para o Tensor de Inércia [kg mmz]
tensor [mm]
6
Brago Longitudinal X 1995,09 0,0 3,212 x 10
Dianteiro 9,15 y 472,36 0,0 8,607 x 10° | 3,829 X 107 | —--meemmmmev
Esquerdo z 353,72 0,0 1,531 x 10° | 6,439 x 10° | 3,917 x 10
X 1994,47 0,0 3,206 x 10°
B Longitudinal
rago Longitudina 9.15 y 472,75 0,0 -8,611x10° | 3,826 X 107 | ---mememememees
Dianteiro Direito
z 352,28 0,0 -1,526 x 10° | 6,411 x10° | 3,915 x 10"
X 475,32 0,0 3,759 x 10°
Bracgo Longitudinal
go tong 9,15 y 530,04 0,0 2,284 x 10° | 3,929 X 10° | eeomemmecmecee
Traseiro Esquerdo
z 356,33 0,0 1,728 x 10° | 1,579 x 10° | 5,319 x 10°
X 474,71 0,0 3,759 x 10°
Braco Longitudinal
raco ~ongituaina 9,15 y 529,98 0.0 2,280 x 10° | 3,924 X 10° | —-ooeomeceeeeee
Traseiro Direito
z 356,36 0,0 -1,728 x10° | 1,577 x 10° | 5,313 x 10°
X 2509,13 0,0 1,739 x 10°
Barra Panhard
arra Panhar 5095 y 3,99 0,0 7,049 x 10* | 3,882X 107 | -rormememmeenee
Dianteira
z 472,64 0,0 5,669 x 10* | 7,064 x 10° | 3,788 x 107
X -63,49 0,0 1,850 x 10°
Barra Panh
arra Panhard 5.90 y 13 0,0 2,975 x10* | 1,346 x 10° | ——oemeeeeen
Traseira
z 471,94 0,0 3,374 x10* | -1,802 x 10° | 5,582 x 10°
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Com base na geometria das suspensdes introduzidas na etapa anterior, outros
elementos de forca do tipo bucha sdo inseridos nas suas respectivas posi¢des,
possibilitando uma unido entre as suspensdes e os eixos, como ilustra a Fig. 6.9. Os

coeficientes estimados que caracterizam estas buchas sdo mostrados na Tab. 6.4.

Bucha — B1

Buchas — B3

Buchas — B3

Bucha — B1

Figura 6.9 - Buchas entre os bracgos longitudinais e os eixos de suspenséo.

Tabela 6.4 — Propriedades de rigidez para as buchas nos bragos das suspensdes.

Rigidez linear [N/mm] Rigidez angular [N.mm/graus] Pré-carga [N]
Componentes
X y z X y z x|y | z
B3 50x10°|50x10°[1,0x10*| 1,0x10* | 1,0x10* | 50x10° |0,0(/0,0/0,0
Amortecimento linear [N.s/mm] | Amortecimento angular [N.s.mm/graus] | Pré-carga [N]
X y z X y z Xly | z
B3 1,0 1,0 1,0 2,0x10* | 2,0x10* | 2,0x10° [0,0[0,0|0,0

Entende-se ainda que o eixo axial (ou eixo z) das buchas (B3) na Fig. 6.9 esta
orientado segundo a diregcéo do eixo global Y (transversal ao veiculo).

A definicao dos corpos rigidos que representam os eixos do veiculo é feita a partir da
introducéo das respectivas geometrias e propriedades de inércia (Tab. 6.5). Mais uma vez,
as buchas inseridas no passo anterior podem ser completamente definidas com a indicagéo
dos eixos como corpos interligados com os elementos das suspensdes, conforme ilustrado
na Fig. 6.10.



Eixo dianteiro

Figura 6.10 - Geometria dos eixos da suspensao.

Tabela 6.5 — Propriedades de inércia para os eixos.
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Eixo traseiro

Posicéo do Centro de

Posicéo do referencial

Componente Massa [kg] Gravidade [mm] para o ter[\;?;]de inércia Tensor de Inércia [kg mmz]
X 2435,0 2435,0 8,194 x 107

Eixo Dianteiro 225,0 y 35,0 0,0 0,0 1,638 X 107 | —--meeeemee
z 375,0 375,0 0,0 0,0 8,194 x 107
X 35,0 35,0 7,290 x 107

Eixo Traseiro 167,0 y 0,0 0,0 0,0 1,458 X 107 | —-mermmmmeemeee
z 375,0 375,0 0,0 0,0 7,290 x 10’

Com a geometria dos eixos e chassis definida, torna-se possivel a modelagem dos

elementos relativos as molas e aos amortecedores presentes no veiculo. Estes elementos

representam sob varios aspectos o comportamento real, a partir da definicdo de parametros

tais como, a diregédo da forga resultante entre os corpos, coeficientes ou curvas de rigidez e

amortecimento e niveis de pré-carga.

Na Tab. 6.6 encontram-se os valores utilizados para a definicao das forgas de mola e

amortecedor no modelo.
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Tabela 6.6 — Propriedades de rigidez e amortecimento.

Componentes | Rigidez [N/mm] Amortecimento [N.s/mm] Pré-carga [N]
Molas Dianteiras 250 | e 3000,0 **
Molas Traseiras 28,0 | e 3200,0 **
Amortecedores | = - Tragdo =1,2; Compressdo =0,2 **| -

* Obtido com calculo analitico; ** Obtido experimentalmente;

Na Fig. 6.11 sdo destacados os elementos de rigidez e amortecimento aplicados

entre os eixos e o chassis.

Elementos de
Mola

Elementos de
Amortecimento

Figura 6.11 — Elementos de forga representando as molas e amortecedores.

As barras estabilizadoras sédo representadas por meio de forcas semelhantes as
aplicadas para as molas, contudo sao definidas para um movimento de rotagdo relativo
entre dois corpos.

Com base em expressdes analiticas (Milliken e Milliken, 1995) e nos parametros

mostrados na Tab. 6.8, pode ser estimada a rigidez das barras (Tab. 6.9).

Tabela 6.8 — Parametros das barras estabilizadoras.

Comprimento (L) Modulo de Rigidez (K ji )
Componentes Diametro (d) [mm] Brago (R) [mm] Cisalhamento 9 linear
Barra Dianteira 26 390 235 7,5x 10" 38,54
Barra Traseira 19 455 320 7,5x10" 85,05
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Tabela 6.9 — Propriedades de rigidez a torgéo para as barras estabilizadoras.

Componentes Rigidez Angular [N.mm/graus] Amortecimento Angular [N.s.mm/graus]
Barra Dianteira 2,25761 x 10° 0,0
Barra Traseira 1,39245 x 10° 0,0

Neste caso, elementos de for¢a sdo colocados entre os eixos e o chassis, conforme
ilustrado na Fig. 6.12, sendo caracterizados por coeficientes de rigidez angular. Vale
ressaltar que, assim como as molas e amortecedores, estes componentes se comportam

como forgas, e ndo representam corpos rigidos.

Elementos de
Torgéo

Figura 6.12 — Forcgas representando as barras estabilizadoras.

Os coxins sdo componentes semelhantes as buchas e sdo representados por
elementos de forca que se caracterizam basicamente por parametros de rigidez e
amortecimento. Para o conjunto propulsor a geometria do chassis indica as posi¢gbes destes

elementos, conforme ilustrado na Fig. 6.13.



Coxins do Conjunto Propulsor

Figura 6.13 — Elementos de forgas representando os coxins do conjunto propulsor.
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A Tab. 6.10 mostra os valores definidos inicialmente para as caracteristicas de

rigidez e amortecimento dos coxins a partir de valores da literatura (Anexo A).

Tabela 6.10 — Propriedades de rigidez dos coxins do conjunto propulsor.

Rigidez linear [N/mm]

Rigidez angular [N.mm/graus]

Pré-carga [N]

Componentes
X y z X y z X y z
c1 3,0x10° | 3,0x10° | 3,0x10° | 1,0x10° | 1,0x10° | 1,0x 10° 0,0 0,0 8,0x 10°
c2 3,0x10% | 3,0x10® | 3,0x10° | 1,0x10° | 1,0x10° | 1,0x 10° 0,0 0,0 8,0 x 10
Amortecimento linear [N.s/mm] Amo[lr'\ltt-a;:-imgr;;?aa:]r;g];ular Pré-carga [N]
X y z X y z X y z
c1 10,0 10,0 10,0 20,0 20,0 20,0 0,0 0,0 0,0
c2 10,0 10,0 10,0 20,0 20,0 20,0 0,0 0,0 0,0

Como em passos anteriores, um corpo rigido € criado a partir de determinadas

propriedades de inércia (Tab. 6.11) e de uma geometria caracteristica para representar os

movimentos do conjunto propulsor. Na Fig. 6.14, o conjunto propulsor é representado por

sua geometria interligada ao chassis pelos coxins.




Conjunto Propulsor

Figura 6.14 - Geometria do conjunto propulsor inserida no modelo.

Tabela 6.11 — Propriedades de inércia para o conjunto propulsor.
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Posiggo do Posigcéo do referencial para o - 2
Componente Massa [kg] Centro de tensor de inércia [mm Tensor de Inércia [kg mm?]
Gravidade [mm]
Con X 1850,0 1850,0 1,892 x 10°
Pg’gﬂg‘;’r 388,0 0,0 0,0 0,0 2,644 X 10° | —eoeeeemee
z 700,0 700,0 0,0 0,0 2,644 x 10°

De forma semelhante aos coxins do conjunto propulsor, 0s coxins da carroceria séo

posicionados a partir da geometria do chassis, sendo introduzidos conforme destacado na

Fig. 6.15. Ressalta-se que os valores apresentados na Tab. 6.12 estdo definidos segundo

um referencial préprio do elemento, de forma que a rigidez axial no eixo z do coxim esta

orientada segundo o eixo global Z (vertical em relagéo ao veiculo).

Tabela 6.12 — Propriedades de rigidez dos coxins da carroceria.

Rigidez linear [N/mm] Rigidez angular [N.mm/graus] Pré-carga [N]
Componente
X y z X y z X y z
C3 2,0x10° | 2,0x10* | 1,5x10°* | 1,0x10* | 1,0x10* | 1,0x10° 0,0 0,0 7,0 x 10
Amortecimento linear [N.s/mm] Amortecimento angular Pré-carga [N]
[N.s.mm/graus]

X y z X y z X y z
C3 200,0 200,0 200,0 20,0 20,0 20,0 0,0 0,0 0,0

* Obtido experimentalmente



Coxins — C3

Figura 6.15 — Definicdo dos coxins entre a carroceria e o chassis.
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A definicdo da carroceria como corpo rigido é feita a partir de sua geometria,

conforme mostrado anteriormente na Fig. 6.5, e de suas propriedade de inércia (Tab. 6.13).

Contudo vale lembrar que tanto a carroceria quanto o conjunto propulsor e eixos tiveram

suas respectivas propriedades de inércia obtidas de forma experimental.

Tabela 6.13 — Propriedades de inércia referentes a carroceria.

Posigéo do Centro de

Posig&o do referencial

Componente Massa [kg] Gravidade [mm] para o terEsor]de inércia Tensor de Inércia [kg mmz]
mm
828,0 828,0 4,657 x 10°
Carroceria 600,0 0,0 0,0 0,0 {0 R & [0 —
z 925,0 925,0 0,0 0,0 9,270 x 10°

6.1.3 Insercao dos pneus no modelo

A modelagem dos pneus é discutida em separado neste item em fungdo das

inumeras possibilidades de abordagem durante a sua aplicagdo. Neste trabalho, duas




110

abordagens distintas s&o utilizadas visando a observagdo de suas influéncias no
comportamento dindmico do veiculo.

A primeira abordagem considera os pneus como um conjunto de mola e amortecedor
vinculados nas extremidades dos eixos e nas bases que representam a pista, conforme
ilustrado na Fig. 6.16.

Os parametros associados neste modelo sdo tdo somente um coeficiente ou curva
de rigidez (forga em fungéo do deslocamento) e um coeficiente ou curva de amortecimento
(forca em fungédo da velocidade). Esta é a abordagem mais simples de modelagem e
proporciona a simulagdo com um custo computacional baixo.

Vale ressaltar que, mesmo que esta seja a abordagem mais utilizada para analise de
dindmica vertical de veiculos, existem restricdes quanto a sua utilizacdo em aspectos que
envolvam efeitos da dinamica longitudinal e lateral. Isto se deve principalmente pelo fato de
que os eixos de suspensdo devem apresentar somente 2 graus de liberdade (translagéo
vertical e rotagdo em torno do eixo longitudinal) para que a condi¢do de equilibrio do veiculo

seja conseguida.

Elementos de Forga

/ representando os Pneus

Figura 6.16 — Modelagem dos pneus com elementos de mola e amortecedor.

A definicdo dos parametros de rigidez e amortecimento nestes modelos de pneus é
discutida mais adiante durante as comparagdes de seus efeitos no comportamento dinamico

do veiculo.
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A segunda abordagem estudada se refere ao recurso de modelagem proporcionado

pelo software, chamado de Pneu Fiala. Segundo Blundell e Harty (2004) este € um dos

modelos mais conhecidos pelos usuarios da ferramenta, e embora apresente algumas

limitacbes, tem a vantagem de representar o comportamento de um pneu levando em conta

poucos parametros.

Os parametros que definem o pneu neste modelo s3o:

O raio do pneu sem carregamento

O raio da carcaga do pneu

A rigidez radial

A rigidez longitudinal, que representa a inclinagcdo na origem da curva que
caracteriza a forga de frenagem pela taxa de escorregamento longitudinal ou “Slip
Ratio”.

A rigidez lateral devido o efeito do angulo de desvio, que representa a inclinagao
na origem da curva que caracteriza a forca lateral pelo angulo de desvio ou “Slip
Angle”.

A rigidez lateral devido o efeito do &ngulo de camber, que representa a inclinacao
na origem da curva que caracteriza a forga lateral pelo angulo de camber ou
“Camber Angle”.

A resisténcia ao rolamento representada pela distancia entre o ponto de
aplicagao da forca normal e o centro do pneu. Este valor multiplica a forga
normal no pneu gerando um momento que resiste ao seu rolamento.

O fator de amortecimento radial £, que é a relacéo entre o amortecimento do
pneu e o amortecimento critico.

O coeficiente de atrito estatico. Efetivamente representa o valor maximo de
atrito presente no contato do pneu com o solo.

O coeficiente de atrito dinamico. E o valor de atrito durante um escorregamento

total do pneu em relag&o ao solo.

Na Fig. 6.15 ¢ ilustrado o modelo parcial do veiculo em que se observam os pneus

posicionados sobre um conjunto de elementos planos representando uma superficie de

pista. Neste tipo de modelagem o veiculo se comporta como se estivesse rodando sobre

uma pista virtual e os pneus sao responsaveis pela geragdo das forcas verticais, além das

longitudinais e laterais. Mais especificamente 0 modelo da Fig. 6.17 se aproxima dos

obstaculos destacados da pista representando exatamente os obstaculos usados nos

ensaios experimentais.
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Figura 6.17 — Modelo do veiculo utilizando uma abordagem de pneus do tipo Fiala.

6.1.4 Inserg&o do chassis flexivel no modelo

Uma investigacao importante diz respeito a possibilidade de integracao do modelo
multicorpos do veiculo com o0 modelo de elementos finitos do chassis. Esta abordagem vem
sendo aplicada pela industria para melhorar a qualidade de predicdo dos modelos
computacionais, considerando que em alguns casos a influéncia da flexibilidade pode ser
significativa.

A introducdo da flexibilidade no modelo multicorpos depende inicialmente da
elaboragdo de um modelo de elementos finitos adequado e representativo. A partir deste
modelo, informa¢des como as propriedades de inércia, geometria e os modos de vibragéo
numa banda limitada de frequéncias devem ser entdo ser extraidas. No ANSYS esta
operagdo é automatica e gera um arquivo de entrada para o ADAMS. Estas informacdes
permitem a inclusdo da flexibilidade no modelo multicorpos através do método dos modos
assumidos discutido em Borges (1999).

A influéncia da flexibilidade do chassis do veiculo de referéncia torna-se também
objeto de estudo nas simulagdes do comportamento dindmico. Partindo do modelo de
elementos finitos desenvolvido por Pinto (2003) e considerando sua representatividade
verificada de acordo com os ensaios descritos na secéo 5.4.

Uma vez que certas informacdes presentes no trabalho desenvolvido por Pinto
(2003) tém uma importancia essencial na definicdo de uma metodologia de projeto e no
estudo da introdugéo da flexibilidade de componentes em modelos multicorpos de veiculos,

alguns comentarios s&o apresentados a seguir.
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Basicamente, o modelo ilustrado na Fig. 6.18 foi elaborado no software ANSYS
partindo da geometria definida em CAD e levando em conta as propriedades do material. Foi
usado um elemento de casca (Shell63) que possui seis graus de liberdade em cada né
sendo 3 translagdes e 3 rotagbes em torno dos eixos nodais. Outra caracteristica do
elemento é a possibilidade de representar grandes deformagbes. Os elementos utilizados
apresentavam-se nas formas quadrilateral e triangular, com tamanhos variando de 15 mm a

30 mm e espessuras de 3 mm e 4 mm.

Figura 6.18 — Modelo de elementos finitos para o chassis (Pinto, 2003).

O modelo apresenta as propriedades mostradas na Tab. 6.14, e algumas
consideragbes sobre a modelagem s&o destacadas: a geometria (dimensdes gerais do
chassis) foi medida com precisao de 4 mm; as espessuras foram medidas com precisao de
0,2 mm; todos os suportes foram excluidos do modelo; as conexdes entre as longarinas e
travessas sdo consideradas perfeitas, desprezando possiveis variagbes na rigidez devido a
solda; o material é considerado isotropico dentro de sua faixa linear elastica; os calculos
foram feitos através de uma analise linear estatica com pequenas deformagdes resultando

em rigidez torcional constante.

Tabela 6.14 — Caracteristicas do modelo de elementos finitos do chassis.

Numero de nos 7717
Numero de elementos 10845
Numero de graus de liberdade 65070
Material Aco carbono
Densidade [Kg/m?] 7830 kg/m?®
Madulo de Elasticidade [N/m?] | 2,1e11N/m
Coeficiente de Poisson 0,3
Massa do Chassis [Kg] 99,0
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Tabela 6.15 — Propriedades de inércia para o modelo de elementos finitos do chassis.

Posigéo do o
) Posicéo do
Posigéo do Centro de .
Massa . . referencial para )
Componente Referencial Gravidade Tensor de Inércia [kg mm2]
[ka] ) o tensor de
Local [mm)] (referencial local) L
inércia [mm]
[mm]
-520,0 1714,3 1714,3 2,614 x 107
Chassis . .
. 159,5 0,0 0,60 0,60 3,141 x 10 6,318 x 10° | -=---mmmmmmmm-
Flexivel . . .
650,0 -68,04 -68,04 -2,033 x 10 -5,744 x 10 6,525 x 10

A definicdo dos modos de vibragdo para a inclusdo da flexibilidade no modelo é
fundamental considerando que o método dos modos assumidos lida com a combinagéo
destes modos flexiveis. Na Fig. 6.19 sdo mostrados os primeiros modos flexiveis (condicéo

livre-livre) usados na definicdo do componente flexivel no modelo multicorpos.

(a) Modo 1 — 27,2 Hz (b) Modo 2 - 36,9 Hz

(c) Modo 3 - 45,9 Hz (d) Modo 4 — 59,9 Hz
Figura 6.19 — Modos de vibrag&o obtidos via FEM.
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6.2 Simulacao e comparacgao dos resultados com os ensaios experimentais

Nesta etapa sado realizadas as simulagbes dos modelos buscando a comparacgéo
entre valores de aceleracéo simulados e os sinais medidos experimentalmente.

Considera-se para a comparacao de resultados a condigéo 4 (tabela 5.5) do ensaio
de dindmica vertical por se tratar de uma condicdo de operagdo mais usual, em que o
veiculo trafega sem carga (apenas o motorista) e com 35 psi de pressdo nos pneus (valor
recomendado pelo fabricante).

A acao dos obstaculos sobre os pneus € representada por deslocamentos impostos
nas bases dos pneus no modelo, sendo compativel com seu perfil e a velocidade do veiculo

no instante da passagem durante o ensaio experimental, como ilustrado na Fig. 6.20.

40 T T T T T T T T T
=== DD - Roda Dianteira Direita
—— DE - Roda Dianteira Esquerda
35 ==+ TD - Roda Traseira Direita I
DE DD TE TD | eeeeee TE - Roda Dianteira Esquerda
30 _——— e . e -
E 25+ 8
£
S
E 20+ '
=4
g1 i .
1
~ 1 . —
10 oo i i
1 1 ! i
! i i i
5 i i i i .
| i Py
0 J c b I PO . . .
0 0.1 0.2 0.3 0.4 0.5 0.6 0.7 0.8 0.9 1

Tempo [s]

Figura 6.20 — Deslocamentos impostos nas bases para condig¢ao 4.

As simulagdes iniciam-se a partir da condigdo de equilibrio estatico, com tempo de
duragéo de 1,5 s e passo de integracéo de 0,001 s.

Uma observacdo inicial pode ser feita com relagdo ao carregamento estatico
(simulado) suportado pelos pneus que nas condi¢des em questédo foi de 3932 N, 4017 N,
3783 N e 3795 N, respectivamente para os pneus dianteiro direito, dianteiro esquerdo,
traseiro direito e traseiro esquerdo. Estes valores colocam o centro de gravidade em uma
posicdo no plano horizontal, muito proxima dos valores obtidos experimentalmente no
ensaio de determinacdo do CG na balanga. Além disto, o peso do veiculo no modelo dado

pela soma dos quatro valores medidos nos pneus difere do peso real em apenas 2%.
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A seguir sdo demonstrados alguns estudos de caso em que diferentes alternativas
de modelagem sao utilizadas para alguns componentes, buscando-se um ponto de equilibrio
entre requisitos de representatividade do modelo e de tempo computacional necessario.

A plataforma utilizada para as simulagbes € um AMD Athlon 1.4 GHz e 512 Mb de
Memoria RAM.

6.2.1 Caso 1 — Mola e amortecedor representando o pneu

Neste caso os pneus no modelo base s&o representados por molas e juntamente
com o conjunto de mola e amortecedor, podem ser usadas com parametros constantes
definindo um comportamento linear ao longo de sua deflexdo ou com curvas do tipo “spline”,
definindo um comportamento nao linear.

Na Fig. 6.21 sao ilustradas duas maneiras de como a rigidez pode ser ajustada, na
primeira, a mola pode apresentar uma for¢a de tracdo dependendo de sua deflexdo, o que
nao seria real. Ja na segunda forma, qualquer que seja a deflexdo da mola no sentido de
abrir ou se estender, a forca ndo aparecera. Esta diferenciagcdo também foi aplicada ao
comportamento do pneu, abordando uma condigdo muito importante da simulagéo

envolvendo pneus que € a perda de contato como o solo.
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Figura 6.21 - Rigidez da mola da suspenséo: (a) linear; (b) nao linear.

O amortecedor definido por um parametro constante é semelhante ao apresentado
para mola. A curva de amortecimento ndo linear faz com que o amortecedor apresente
comportamento diferente para expansdo e compressdo. Uma boa aproximacao para esta
caracteristica seria algo em torno de um coeficiente a expansao trés vezes maior que o

coeficiente a compresséao, conforme ilustrado na Fig. 6.22.
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Figura 6.22 — Coeficiente do amortecedor da suspenséo traseira: (a) linear; (b) n&o linear.
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As simulagbes para as duas formas (parametros lineares e nao lineares) foram

realizadas representando um custo computacional de 15 segundos, e os resultados de

alguns pontos foram extraidos para efeito de comparagao, conforme ilustrado nas Fig. 6.23

e 6.24. Nestas figuras observa-se que a utilizacdo de curvas nao lineares para rigidez e

amortecimento reduz o erro entre os resultados de simulacdo e aqueles medidos

experimentalmente para a aceleragcao no eixo e chassis.
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Figura 6.23 — Comparagao no caso 1 entre as aceleragbes obtidas com simulagéo e

experimental no ponto 1 no eixo dianteiro: (a) linear; (b) nao linear.
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Figura 6.24 — Comparagéo no caso 1 entre as aceleragdes obtidas com simulacdo e

experimental no ponto 7 no chassis: (a) linear; (b) n&o linear.

Com base nos valores RMS e no formato das curvas de aceleragao analisadas
verifica-se que o efeito da consideragéo de parametros nao lineares melhora, em todos os
casos, os resultados com relagdo aos valores experimentais. Assim comprova-se que a
utilizacdo de parametros de rigidez e amortecimento representados por curvas nao lineares
oferece um aumento no nivel de fidelidade do modelo com relagdo ao veiculo real.

Considerando que valores associados a aceleragédo da carroceria sdo especialmente
importantes no contexto da otimizacdo do comportamento dindmico, foi analisado o efeito
entre as formas linear e nao linear, a partir somente do modelo computacional, conforme

ilustrado na Fig. 6.25.
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Figura 6.25 — Comparacao no caso 1 entre efeitos dos parametros (linear e nao linear) nas

aceleracdes no CM da carroceria obtidas com simulagéo: (a) Lateral; (b) Vertical.
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6.2.2 Caso 2 — Mola e amortecedor representando o pneu e chassis flexivel

Este caso apresenta as mesmas condi¢cdes do caso 1, mas com a flexibilidade do
chassis considerada no modelo. Estas simulacdes visam avaliar a influéncia da flexibilidade
nos resultados, em um contexto puramente computacional.

A Fig. 6.26 mostra a aceleracao obtida na suspensao com e sem a consideragao da
flexibilidade. A comparacao entre chassis rigido e flexivel a partir dos resultados para os

demais pontos medidos e simulados é semelhante a ilustrada nesta figura.

ZZ . M | S— Chassis rigido | |
B
s o
g o L A A A
SRR
g AN
BT A -

Tempo [s]
Figura 6.26 — Comparacao entre as aceleragdes obtidas no ponto 2 do eixo dianteiro para o

modelo com chassis flexivel e rigido.

Os resultados mostrados para este caso demonstram que de maneira geral o efeito
da flexibilidade ndo altera significativamente os valores de aceleracdo analisados. Uma
explicacdo para esta caracteristica pode estar associada a elevada rigidez a torcédo e a
flexdo da estrutura do veiculo em estudo.

Outra comparacao pode ser feita entre os tempos gastos nas simula¢des, sendo que
no caso sem flexibilidade foi de 50 segundos e no caso com flexibilidade 9 minutos,
representando um aumento de cerca de 10 vezes. Esta caracteristica somada a um efeito
pouco significativo (para as condigdes simuladas) da flexibilidade, praticamente inviabiliza o
uso do modelo com chassis flexivel para estudos de otimizacédo até o momento.

Ha de se notar também que a diferenga para o tempo de simulagéo entre o caso 1
(15 segundos) e caso 2 (50 segundos) considerando o chassis rigido, deve-se ao fato de
que no caso 1 o chassis € modelado como corpo rigido diretamente e no caso 2, o chassis

rigido & conseguido por meio de uma opgédo do modelo flexivel do chassis.
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6.2.3 Caso 3 — Mola e amortecedor representando o pneu, chassis flexivel e excitagdo por
PSD

Para este caso considera-se a excitagdo proveniente do solo como sendo um sinal
harménico gerado a partir de uma fungéo PSD agindo sobre as rodas do modelo durante 5
segundos e com um intervalo de tempo de integragdo de 0,01 segundo. Vale ressaltar que
0s sinais para rodas direitas e esquerdas séo diferentes e as rodas traseiras seguem o perfil
percorrido pelas rodas dianteiras com um atraso no tempo devido a distancia entre eixos do

veiculo. Na Fig. 6.27 ¢ ilustrado um dos sinais utilizados na simulagao.
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Figura 6.27 — Excitacdo aplicada pela pista na roda dianteira direita para o caso 3: (a)

Dominio do tempo; (b) Dominio da freqliéncia.

Os resultados das simulagbes mais uma vez demonstram que, aparentemente, a
influéncia da flexibilidade n&do é suficiente para gerar diferengas significativas nas

aceleragdes calculadas, conforme ilustrado nas Fig. 6.28 e 6.29.
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Figura 6.28 — Comparacao no caso 3 entre as aceleragbes no ponto 1 no eixo dianteiro

obtidas com o chassis rigido e flexivel.

X 104 Aceleragdo no Ponto 7 no Chassis
2 r
— Chassis rigido
15 - Chassis flexivel ||

T

Tempo [s]
Figura 6.29 — Comparagao no caso 3 entre as aceleragdes no ponto 7 no chassis obtidas

considerando o chassis rigido e flexivel.

Uma caracteristica observada neste caso é que dependendo da forma e intensidade
das irregularidades provenientes da pista, as deflexdes apresentadas pelas molas do
veiculo podem facilmente extrapolar os valores definidos para o veiculo real. Na realidade

estas deflexbes sofrem a influéncia dos batentes que desempenham um papel de fim de
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curso para a suspensdo do veiculo proporcionando uma variagdo maxima de
aproximadamente 60 mm entre expansdo e compressdo. Na Fig. 6.30 sao ilustradas as
grandes deflexdes das molas durante a simulagdo sem a presenca de elementos de
modelagem representando o efeito de fim de curso que impegam sua variagdo além de

valores reais.
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6.2.4 Caso 4 — Mola e amortecedor representando o pneu, chassis flexivel e excitacdo por

PSD com altas freqliéncias

Para o caso 4 considera-se o modelo desenvolvido no caso 3, mas com a
modificagdo na excitagdo sob os pneus, definida de forma a considerar uma banda de

freqliéncias mais larga (freqiiéncias mais altas) conforme ilustrado na Fig. 6.31.
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Figura 6.31 — Excitagédo aplicada pela pista na roda dianteira direita para o caso 4: (a)

o

Dominio do tempo; (b) Dominio da freqiiéncia.
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A comparagao entre os resultados de aceleragdo indica que o comportamento
dindmico foi alterado devido a insercao da flexibilidade, conforme ilustrado na Fig. 6.32. De
maneira geral para o caso com a flexibilidade incluida no modelo, os valores RMS e de pico

para as aceleragdes observadas apresentam uma reducgéo de 30% e 40% respectivamente.

x10* Acelerag&o no Ponto 7 no Chassis

— Chassis rigido
———— Chassis flexivel |

o=
[

=g
e e

Aceleragéo [m/sz]
=)
» o
{_ﬁ’;’_/—“

4—’;"’“_1-«—“‘»
e N .

4 4.2 4.4 4.6 4.8 5
Tempo [s]

Figura 6.32 — Comparacédo no caso 4 entre as aceleragbes no ponto 7 no chassis obtidas

com o chassis rigido e flexivel.

O efeito da flexibilidade também pode ser observado através das aceleragcbes
definidas no dominio da freqiiéncia, conforme ilustrado na Fig. 6.33.
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Figura 6.33 — Comparagéo no caso 4 entre as aceleragdes no ponto 7 no chassis definidas
no dominio da freqiiéncia obtidas com o chassis rigido e flexivel.
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Para as op¢des analisadas neste caso, o custo computacional foi de 3 minutos para

a simulagdo com o chassis rigido e 25 minutos para a com o chassis flexivel.

6.2.5 Caso 5 — Mola e amortecedor representando o pneu, chassis flexivel, excitagdo por

PSD e batentes de fim de curso

Neste caso, considera-se o modelo desenvolvido no caso 3, em que foram
observadas condi¢cées onde a suspensdo do modelo n&o representa de forma adequada o
comportamento do componente real no veiculo. Contudo, foi inserido um elemento de
modelagem buscando restringir o curso da suspensdao no modelo. Este elemento
basicamente se comporta como uma forga de mola que age somente quando sua deflexdo
extrapola um intervalo de variagao previamente estabelecido.

A Fig. 6.34 ilustra a deflexdo de uma mola tendo seu comportamento alterado para
limitar o curso em aproximadamente 60 mm. Vale ressaltar que esta limitacdo ndo é
totalmente obedecida uma vez que ela representa a acdo de uma forca e ndo de uma
restrigdo cinematica como as juntas.
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Figura 6.34 — Deflexdo na mola dianteira direita para o caso 5.

A influéncia deste recurso de modelagem pode ser observada nos valores de
aceleragao dos componentes do modelo. Conforme ilustrado na Fig. 6.35, a aceleragéo
vertical do centro de massa da carroceria sofre um aumento de cerca de 100% com relagao
aos valores obtidos sem o uso dos batentes virtuais. Contudo, esta caracteristica esta
diretamente ligada a intensidade com que as irregularidades da pista sdo definidas sob os

pneus do modelo.



125

x10

N Com o uso de batentes
| Sem batentes

|

1
wlw

k

Aceleracéo [mm/sz]

Tempo [s]

Figura 6.35 — Aceleracao vertical no CM da carroceria para o caso 5.
6.2.6 Caso 6 — Pneus Fiala e chassis flexivel

Outra abordagem verificada para modelagem do veiculo leva em conta a definigéo
dos pneus através de um recurso proporcionado pela ferramenta computacional de
simulagdo chamado de modelo “Fiala”. Este recurso de modelagem apresenta um conjunto
de equagdes cinematicas e dindmicas que tentam representar o comportamento de um pneu
real rodando sobre uma pista tridimensional. Para tanto, existem varias propriedades
envolvidas como a rigidez radial, lateral e longitudinal, além de pardmetros associados ao
amortecimento e atrito.

Na Fig. 6.37 sao ilustrados os valores de aceleragao verificados para a simulagédo em
alguns pontos do modelo, através dos quais verifica-se que, de maneira semelhante aos
modelos dos casos 1 e 2, as acelerac¢des simuladas apresentam amplitudes maiores do que

0s observados no ensaio experimental.
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Figura 6.37 — Comparagéo no caso 6 entre simulagao e ensaio experimental: (a) Ponto 1

no Eixo; (b) Ponto 7 no chassis.
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A simulagéo para este caso considerando o efeito da flexibilidade levou a resultados
semelhantes aos encontrados usando o chassis rigido, porém com um aumento no tempo
computacional de cerca de 200 % (35 minutos contra 12 minutos).

De maneira geral, a introdugéo deste tipo de pneu, embora aumente a fidelidade do
modelo, também insere mais incertezas associadas aos parametros que definem o
comportamento do pneu, principalmente os coeficientes de rigidez lateral e longitudinal.
Estas incertezas podem explicar em muito a grande diferenga observada nos grafico da Fig.
6.37. Além disto, também surgem questdes associadas a representatividade da modelagem

do obstaculo e da forma com que o modelo do veiculo realiza o contato com estes.



CAPITULO VII

OTIMIZACAO APLICADA A DEFINICAO DO VEICULO
7.1 Consideragé6es gerais

Em etapas anteriores, foram realizadas a¢gdes com o objetivo de elaborar um modelo
computacional de um veiculo de referéncia e levantar informagdes que permitissem a
verificacdo de sua representatividade.

Neste capitulo € descrita a metodologia para definicao de parametros de projeto que
proporcionem a um novo veiculo, um melhor comportamento dinamico frente aos requisitos

desejados.
7.2 Formulagao do problema de otimizagao

Os aspectos que compde um problema de otimizagdo sao basicamente, as funcbes
que servirdo como objetivo(s) ou restricdo(des) e as variaveis de projeto segundo as quais
as fungbes terdo seu dominio analisado.

As fungdes objetivo devem ser definidas de modo a representar os aspectos que o
projetista deseja melhorar. Como o enfoque deste trabalho é o comportamento dindmico de
um veiculo, nada mais natural que estabelecer critérios associados a niveis de aceleracgéo,
deslocamento e forgas aplicadas nos componentes.

A obtencdo de uma melhor caracteristica dindmica para o veiculo depende da
combinagédo de parametros de massa, rigidez, amortecimento e posicdo de componentes.
Assim estes parametros sdo referenciados como variaveis de projeto na formulacédo do
problema de otimizagéo.

As condigbes de simulacdo adotadas para o estudo do espaco de projeto s&o
semelhantes as definidas para o caso 1 (Segéo 6.2) do capitulo anterior, no qual simula-se o
veiculo sobre um conjunto de obstaculos destacados sobre uma pista plana e tempo de
simulacao de 1,5 segundo.

Antes da definicao especifica de quais variaveis e fungdes serdo utilizadas na
otimizagéo, verifica-se como as principais respostas dinamicas se comportam diante de
alteragbes nos valores dos parametros do modelo. Para esta finalidade foi empregado o
recurso do planejamento de experimentos além de metodologias estatisticas para a

avaliagdo da qualidade de resultados, conforme apresentado a seguir.
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7.2.1 Estudo do espaco de projeto

Para o estudo do espago de projeto foram utilizados diferentes planejamentos de
experimentos considerando que um planejamento pode ser mais adequado do que outro
para abstrair uma fungédo desejada. Por exemplo, se uma fungédo tem caracteristicas nédo
lineares, os resultados de um planejamento a dois niveis ndo conseguirdo mostrar
completamente este comportamento e, portanto a confiabilidade das analises subseqlientes
pode ser reduzida. Contudo, um planejamento a dois niveis pode abstrair efeitos principais

de variaveis usando um numero menor de simulagdes.
a) Planejamento Fatorial a 2 niveis

A construgdo de um planejamento experimental depende da definicdo dos limites
inferior e superior para cada variavel. Na Tab. 7.1 s&o mostrados estes limites para um

conjunto de variaveis que se espera ser importante para as respostas de interesse.

Tabela 7.1 — Limites para as variaveis de projeto no estudo do espacgo de projeto.

Variaveis Variaveis de Projeto Limite Inferior | Valor Central | Limite Superior

V1 Amortecimento Dianteiro [N.s/mm] 0,9 1,2 1,5

V2 Rigidez Dianteira [N/mm] 20,0 25,0 30,0

V3 Rigidez Torcional Dianteira [N/deg] 1,2x10° 2,2x10° 3,2x10°
V4 Posicao X do Eixo Traseiro [mm] -200,0 0,0 200,0

V5 Posicao X do Motor [mm] -200,0 0,0 200,0

V6 Posigao X da Carroceria [mm] -100,0 0,0 100,0

V7 Fator da Massa do Motor 0,5 0,75 1,0

V8 Fator da Massa da Carroceria 0,8 1,0 1,2

As variaveis de amortecimento, rigidez da mola e rigidez torcional para a barra
estabilizadora associadas a suspenséo traseira foram parametrizadas em fungéo dos
valores da suspensao dianteira. Isto reduz o nimero de variaveis, e conseqientemente, o
risco de problemas causados por um espaco de projeto maior e possivelmente mais
complexo. Ja os fatores de massa para o motor e a carroceria representam valores que
multiplicam as respectivas propriedades de inércia dos componentes.

Foi gerado um planejamento fatorial fracionado com 128 experimentos através da
combinagéo das variaveis mostradas na Tab. 7.1. Para efeito de validagao dos resultados
também foi gerado de forma aleat6ria um conjunto de 200 pontos para as simulagdes.

Para cada combinagao destas variaveis foi calculado o valor médio quadratico (valor

eficaz - RMS) para os sinais de aceleragéo e deslocamento do CG da carroceria. Cada um
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destes sinais corresponde a uma fungdo a partir da qual tenta-se caracterizar o
comportamento dindmico do veiculo, como conforto e estabilidade.

O método de regresséo linear multipla € empregado para elaborar metamodelos ou
superficies de resposta lineares, a partir dos resultados (valores RMS) das funcbes
avaliadas, obtidos para cada experimento do planejamento fatorial. Por fim, o planejamento
de validacado é submetido a estes metamodelos e suas respostas sdo comparadas aos
valores obtidos por simulagédo do modelo multicorpos. A diferenca média relativa entre estas
respostas fornece uma métrica de erro, conforme mostrado na Tab. 7.2. Espera-se que
quanto menor for este valor de erro, melhor sera a qualidade em termos globais do
metamodelo. Um valor elevado pode significar que a fungéo apresenta um comportamento

mais complexo do que o previsto, como por exemplo, nas fungdes 3 e 6.

Tabela 7.2 — Diferengas médias apresentadas pelos metamodelos lineares.

Fungdes avaliadas Erro relativo médio [%)]
Fungao 1 Aceleragéo translacional na direcdo z 55
Funcgéo 2 Aceleragéo translacional na diregcdo y 15,0
Fungédo 3 Deslocamento translacional na diregédo z 22,2
Fungéo 4 Deslocamento translacional na diregdo y 7,2
Funcéo 5 Aceleragéo angular em torno de y 6,3
Funcéo 6 Deslocamento angular em torno de y 221

Na Fig. 7.1 é mostrada uma comparacéao entre valores simulados e preditos para as

fungbes 1 (melhor qualidade) e 3 (pior qualidade).
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Figura 7.1 — Comparacao de resultados simulados e preditos para os metamodelos no caso
(a): (a) Funcao 1; (b) Funcéo 3.

Visando aprofundar o estudo do comportamento de variaveis e fun¢des em relagéo

aos planejamentos e condigbes de simulagéo, mostra-se na Tab. 7.3 os coeficientes de
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regresséo para as fungbes e seus respectivos valores de significancia “p-level”. Estes
valores em termos gerais representam a probabilidade da variavel considerada nao
influenciar a resposta de interesse. Assim, seguindo a pratica usual (Chen et al., 1999), uma
variavel é considerada importante para o modelo quando seu valor de significancia € menor
que 0,05.

A analise dos resultados pode ser feita também através da comparagéo entre os
valores dos coeficientes. Por exemplo, observa-se para a fungéo 1 (aceleragao translacional
na dire¢do z) o valor de —216,03 para a variavel 8 e de 40,05 para a variavel 5. Isto significa
que a variavel 8 tem na média uma importancia 5 vezes maior do que a variavel 5 e contribui
para diminuir o valor da resposta.

A analise da correlagcdo também pode ser feita entre os coeficientes e as
caracteristicas fisicas reais da fungdo que tentam representar. Por exemplo, ja seria
esperado dizer que a variavel 3 (rigidez das barras estabilizadoras) ndo seria significativa
nas fungdes nao associadas a direcado y (funcdes 1, 3, 5 e 6), uma vez que esta variavel

representa uma rigidez associada ao comportamento lateral do veiculo e nao vertical.

Tabela 7.3 — Coeficientes dos metamodelos e seus valores “p-level’ para o caso (a).

Funcdes Parametros V1 V2 V3 V4 V5 V6 V7 V8
p-level 0,00 0,00 | 0,77 | 0,00 | 0,00 | 0,00 | 0,00 0,00
Aceleragéo translacional na diregéo z
coeficiente | -30,32 | 95,40 | 5,77 | 67,66 |40,05|57,72|-102,09 | -216,03
p-level 0,00 0,00 | 0,29 | 0,00 | 0,00 | 0,00 | 0,00 0,55
Aceleragéo translacional na diregéo y
coeficiente | -266,73 | -50,30 | 21,35 | -319,27 | 69,16 | 61,84 | 117,93 | -11,98
p-level 0,00 0,09 | 0,66 | 0,00 | 0,00 | 0,00 | 0,00 0,00
Deslocamento translacional na diregdo z
coeficiente | -0,21 0,07 | 0,02 | -0,64 | 0,09 | 0,13 | -0,08 -0,46
p-level 0,00 0,00 | 0,00 | 0,00 | 0,77 | 0,66 | 0,00 0,00
Deslocamento translacional na diregao y
coeficiente | -0,34 | -0,97 | 0,07 | -0,05 |-0,01 | 0,01 | -0,14 -0,20
p-level 0,00 042 | 0,89 | 0,30 | 0,00 | 0,00 | 0,00 0,00
Aceleragéo angular em torno de y
coeficiente | -3,15 | -0,39 | 0,07 | -0,51 |-2,14 | 1,47 | -4,13 -4,19
p-level 0,00 0,00 | 0,67 | 0,00 | 0,05 | 0,00 | 0,00 0,00
Deslocamento angular em torno de y
coeficiente | -0,37 | 0,15 | 0,03 | -1,09 | 0,14 | 0,19 | -0,15 -0,77

Na tentativa de observar as vantagens oferecidas pela metamodelagem visando a
otimizagdo do comportamento dinamico do veiculo, foi utilizado um procedimento de
otimizagdo classica (Método da Meétrica Variavel) disponivel no software Matlab para
verificagdo da capacidade em atingir um ponto 6timo no espago de projeto.

A Tab. 7.4 mostra a configuragdo 6tima obtida para a fungéo 1, juntamente com os

valores predito e validado no modelo original (ADAMS).
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Tabela 7.4 — Configuracao 6tima para fungéo 1 obtida e validada.

Valor Predito | Valor Real | _. o
V1 V2 V3 V4 V5 V6 V7 V8 (Metamodelo) | (ADAMS) Diferenca %
1,0 -1,0 0,87 1,0 -1,0 -1,0 1,0 1,0 1080,2 1151,0 6,2

A otimizagdo da mesma fung¢ao dentro da plataforma ADAMS foi realizada seguindo

as mesmas condi¢bes de simulagéo resultando nos valores mostrados na Tab. 7.5.

Tabela 7.5 — Configuragao 6tima para fungéo 1 obtida diretamente no ADAMS.

V1 V2 V3 V4 V5 V6 V7 V8 Valor da Funcéo
1,0 -1,0 1,0 -0,56 -1,0 -1,0 1,0 1,0 988,2

Embora, a diferenca entre o valor 6timo obtido pelo metamodelo e o valor validado
no modelo original seja de aproximadamente 6% (Tab. 7.4), a combinacao de variaveis para
0 ponto 6timo no metamodelo (Tab. 7.4) foi muito proxima da configuragdo do ponto 6timo
obtido pelo ADAMS (Tab. 7.5). As diferencas ocorreram somente nas variaveis V3 (que néao
€ significativa) e V4. No caso da variavel V4, o fato de seu valor ser diferente de —1 ou 1
(limites laterais para esta variavel), sugere que existe uma caracteristica quadratica desta

variavel na resposta da funcao 1.
b) Planejamento Fatorial a 3 niveis

Neste caso utiliza-se um planejamento fatorial a 3 niveis com 81 pontos de avaliagcéo
para o mesmo espaco de projeto e fungdes analisadas no caso (a). Na Tab. 7.6 € mostrada
a comparagéo entre os resultados dos metamodelos (agora quadraticos) e os resultados

obtidos pelo planejamento de validag&o, através da medida do erro entre os valores.

Tabela 7.6 — Diferengas médias apresentadas pelos metamodelos néo lineares.

Funcgdes avaliadas Erro médio relativo %
Funcéo 1 Aceleracao translacional na dire¢éo z 3,4
Fungéo 2 Aceleragéo translacional na diregdo y 1,3
Fungédo 3 Deslocamento translacional na diregédo z 8,3
Funcao 4 Deslocamento translacional na diregao y 6,1
Funcéo 5 Aceleragéo angular em torno de y 6,1
Fungéo 6 Deslocamento angular em torno de y 8,2

Os resultados mostrados na Tab. 7.6 mostram que houve aumento da precisédo em
relacdo aos valores mostrados na Tab. 7.2. Vale ressaltar que, este aumento de qualidade
foi conseguido com o aumento do grau do metamodelo mesmo levando em conta a redugéo

do numero de pontos amostrados (passou de 128 simula¢des para 81).
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De maneira semelhante ao caso (a), mostra-se na Tab. 7.7 o comportamento de
alguns parametros associados aos metamodelos. Aspectos que poderiam ser de dificil
explicagdo com os resultados da Tab. 7.3, se tornam mais claros como, o aparecimento da
influéncia da variavel V4 (posicado x do eixo traseiro) na funcdo 5 (aceleracao angular em
torno de y), o desaparecimento desta mesma variavel na fungdo 4 (deslocamento
translacional na diregéo y), o aparecimento da influéncia da variavel V3 (rigidez torcional) na
funcédo 2 (aceleragéo translacional na dire¢do y). Ainda assim, sdo observados aspectos
inesperados como a influéncia significativa das variaveis V5 e V6 (definem posicionamento

do motor e carroceria na diregao x) na fungao 2.

Tabela 7.7 — Coeficientes dos metamodelos e seus valores “p-level’ para o caso (b).

Funcdes Parametros V1 V2 V3 V4 V5 V6 V7 V8
p-level 0,00 0,00 | 0,61 0,00 0,00 | 0,00 | 0,00 0,00
coeficiente | -44,04 | 64,18 | 3,99 | 59,51 | 32,56 | 33,17 | -131,99 | -223,0
p-level 0,00 0,39 | 0,00 0,00 0,00 | 0,00 | 0,00 0,09
coeficiente |-357,13 | -31,44 | -85,51 | -374,96 | 111,43 | 93,15 | 80,88 |-62,57
p-level 0,00 0,85 | 0,26 0,00 0,05 | 0,06 | 0,00 0,00
coeficiente | -0,22 | 0,01 | 0,05 | -0,69 0,09 | 0,09 | -0,13 | -0,45
p-level 0,00 0,00 | 0,00 0,63 0,11 | 0,80 | 0,00 0,00
coeficiente | -0,37 | -0,13 | 0,06 0,01 -0,03 | -0,01 | -0,13 | -0,16
p-level 0,00 0,18 | 0,23 0,00 0,00 | 0,00 | 0,00 0,00
coeficiente | -2,40 | -0,48 | -0,43 | 0,89 -1,84 | 199 | -3,54 | -3,94
p-level 0,00 0,55 | 0,26 0,00 0,08 | 0,73 | 0,00 0,00
coeficiente | -0,39 | 0,05 | 0,09 | -1,20 0,15 | 0,13 | -0,23 | -0,75

Aceleragéao translacional na diregéo z

Aceleracao translacional na diregao y

Deslocamento translacional na diregdo z

Deslocamento translacional na diregao y

Aceleragdo angular em torno de y

Deslocamento angular em torno de y

A analise das Tabs. 7.6 e 7.7 mostra o aumento da qualidade dos resultados em
relagcdo ao caso (a), provavelmente em fungéo da caracteristica n&o linear conseguida com
o planejamento em 3 niveis.

A Tab. 7.8 mostra a configuracdo oOtima obtida para a funcdo 1 (Aceleragéo
translacional na diregéo z), juntamente com o valor predito pelo metamodelo quadratico e o

validado no modelo original (ADAMS).

Tabela 7.8 — Configuragao 6tima para fungéo 1 obtida e validada.

Valor Predito | Valor Real

V1 V2 V3 V4 V5 V6 V7 V8 Diferenca %
(Metamodelo) | (ADAMS)

1,0 -1,0 -0,13 -1,0 -1,0 -1,0 1,0 1,0 968,2 1035,0 6,5

A analise das Tab. 7.4, 7.5 e 7.8, mostra que o ponto 6timo obtido com o uso do

metamodelo quadratico se aproximou do ponto 6timo real em aproximadamente 10%.
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¢) Planejamento Hipercubo Latino

O planejamento Hipercubo Latino (LHS) tem sido utilizado para a construgéo de
modelos n&o lineares através da amostragem no interior do espaco de projeto das funcgdes,
abordagem esta diferente da maioria dos planejamentos que amostram nas fronteiras do
espago de projeto. Seguindo esta tendéncia foi proposto um caso para avaliagdao do
comportamento deste planejamento.

Foi construido e simulado um conjunto de 81 configuragbes de projeto dentro das
condigdes estabelecidas para os casos (a) e (b) utilizando uma rotina presente no Matlab
“Ihsdesign’.

Tabela 7.9 — Diferengas médias apresentadas pelos metamodelos nao lineares (LHS).

Fungdes avaliadas Erro médio relativo &
Funcgéo 1 Aceleragao translacional na dire¢éo z 3,0
Fungéo 2 Aceleragéo translacional na diregdo y 13,4
Fungéo 3 Deslocamento translacional na direcao z 8,7
Funcao 4 Deslocamento translacional na dire¢cdo y 53
Funcéo 5 Aceleragéo angular em torno de y 6,4
Funcéo 6 Deslocamento angular em torno de y 8,5

Tabela 7.10 — Coeficientes dos metamodelos e seus valores “p-level’ para o caso (c).

Funcdes Parametros | V1 V2 V3 V4 V5 V6 V7 V8
p-level 0,00 0,00 0,37 0,00 0,00 | 0,00 | 0,00 0,00
coeficiente |-41,20 | 58,97 | -8,04 | 104,76 | 21,96 | 27,62 | -158,62 | -224,27
p-level 0,00 0,22 0,55 0,00 0,06 | 0,96 | 0,21 0,64
coeficiente |-339,3 | -103,35 | -64,55 | -551,58 | 189,03 | 4,78 | 128,67 | -42,85
p-level 0,00 0,68 0,00 0,27 0,00 | 0,00 | 0,00 0,00
coeficiente | -0,16 | 0,09 | -0,02 | -0,56 | -0,05 | 0,20 | -0,17 -0,41
p-level 0,00 0,00 0,00 0,00 0,177 | 0,72 | 0,00 0,00
coeficiente | -0,36 | -0,10 | 0,07 0,07 -0,04 | -0,04 | -0,12 -0,14
p-level 0,00 0,55 0,10 0,00 0,00 | 0,49 | 0,00 0,00
coeficiente | -3,82 0,29 1,02 2,49 -2,45 | 0,35 | -3,00 -1,39
p-level 0,00 0,00 0,70 0,00 0,20 | 0,00 | 0,00 0,00
coeficiente | -0,30 | 0,18 | -0,03 | -0,98 | -0,09 | 0,33 | -0,31 -0,70

Aceleragao translacional na dire¢éo z

Aceleragéao translacional na diregéo y

Deslocamento translacional na diregdo z

Deslocamento translacional na diregao y

Aceleragéo angular em torno de y

Deslocamento angular em torno de y

Um ponto positivo para os metamodelos elaborados com LHS pode ser mostrado
com o resultado da otimizagédo da fungédo 1, em que o ponto 6timo se aproxima do real em
2% quando comparado com o fatorial a 3 niveis. Além disto o valor da variavel V4 deixa pela
primeira vez de ser um valor na fronteira e caminha para -0,30, se aproximando do valor da

variavel encontrado pelo ADAMS que foi de -0,56.
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7.2.2 Metamodelagem do Comportamento Dindmico

Com base no conhecimento obtido sobre as variaveis e fung¢des a partir das

simulagdes e analises da etapa anterior, propdem-se uma formulagao para o problema de

otimizacdo baseado nas seguintes fungdes:

Funcdo 1 - A aceleragdo angular da carroceria em torno do eixo X (longitudinal)
medida no centro de gravidade, através de seu valor RMS. Este movimento
corresponde ao rolamento “roll’ da carroceria.

Fungcdo 2 - A aceleragdo angular da carroceria em torno do eixo Y (transversal)
medida no centro de gravidade, através de seu valor RMS. Este movimento
corresponde ao “pitch” da carroceria.

Funcdo 3 - A aceleragédo de translagdo da carroceria ao longo do eixo Z (vertical)
medida no centro de gravidade, através de seu valor RMS.

Funcéo 4 — A amplitude média da aceleracao angular da carroceria em torno do eixo
Y no dominio da freqiiéncia, medida no centro de gravidade no intervalo de 4 a 8 Hz.
Neste caso, assim como na Funcdo 5 a seguir, o objetivo é avaliar os niveis de
vibracao associados a uma banda de freqiiéncias reconhecidamente associadas ao
desconforto dos passageiros.

Funcdo 5 — A amplitude média da aceleragéo translacional da carroceria ao longo do
eixo Z (vertical) no dominio da freqiiéncia, medida no centro de gravidade no
intervalo de 4 a 8 Hz.

Funcdes 6 a 9 - Valor RMS da deflexdo das molas das suspensdes dianteira e
traseira, formando um conjunto de 4 fungdes. Neste caso espera-se que a medicao
dos niveis de deslocamento da carroceria possam diferenciar uma configuracao de
projeto que seja mais estavel ou apresente menor oscilagdo durante a passagem
sobre uma seqliéncia de obstaculos.

Funcdes 10 a 13 - Valor RMS da forga normal nos pneus, formando um conjunto de
4 fungbes. Neste caso as fungbes sao utilizadas para medir a oscilagao dos pneus
sobre seu contato com o solo e, portanto, avaliar como a forca de atrito se comporta

enquanto o veiculo trafega sobre a pista.

As cinco primeiras fungbes tentam representar caracteristicas de conforto obtidas

normalmente com a reducdo dos niveis de aceleragdo experimentados pelos ocupantes. As

funcbes de deflexdo das molas tentam representar o nivel de deslocamento apresentado

pela carroceria do veiculo durante o percurso e as fungbes associadas aos pneus permitem
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deduzir a variagdo da for¢ga normal nos pneus aumentando a sensacao de estabilidade e
seguranga.

Foi utilizado para a amostragem do espago de projeto um planejamento de
experimentos LHS considerando seu bom desempenho em abstrair as fungbes associadas
ao comportamento dindmico do veiculo (comportamento ndo linear). O niumero de pontos
simulados foi de 300, definido como sendo aproximadamente duas vezes o nimero minimo
de pontos para interpolar um polinémio quadratico (para 15 variaveis seriam 136 pontos).

As variaveis refletem um conjunto maior de aspectos que podem ser levados em
conta nas decisdes de projeto, sendo definidas conjuntamente com seus limites na Tab.
7.11. A maior diferenga na definicdo das variaveis fica por conta da alteragdo nas posi¢des
dos pivés para os bragos longitudinais das suspensdes dianteira e traseira, visando a
verificagdo de sua influéncia no comportamento dindmico do veiculo. De maneira geral os
valores mostrados na Tab. 7.11 representam o resultado de diversas analises preliminares,
realizadas com o intuito de estabelecer um intervalo de variacdo adequado para obter uma
configuracdo de projeto diferenciada, mas sem comprometer as etapas posteriores de

metamodelagem e otimizagdo com a definicdo de um espaco de projeto muito abrangente.

Tabela 7.11 — Valores limite para as variaveis de projeto.

Variaveis Variaveis de Projeto Limite Inferior | Valores Iniciais | Limite Superior
V1 Amortecimento Dianteiro [N.s/mm)] 0,9 1,2 1,5
V2 Amortecimento Traseiro [N.s/mm] 0,9 1,2 1,5
V3 Rigidez Dianteira [N/mm] 18,0 25,0 32,0
V4 Rigidez Traseira [N/mm] 21,0 28,0 35,0
V5 Rigidez Torcional [N/deg] 1,2x10° 2,2x10° 3,2x10°
V6 Posicéo X do Eixo Traseiro [mm] -200,0 0,0 0,0
V7 Posicao X do Motor [mm] -200,0 0,0 0,0
V8 Posigao X da Carroceria [mm] -150,0 0,0 150,0
V9 Fator da Massa do Motor 0,5 1,0 1,0
V10 Fator da Massa da Carroceria 0,8 1,0 1,2
V11 Fator da Massa do Eixo Dianteiro 0,8 1,0 1,2
V12 Variagdo na diregdo X do pivo da barra dianteira [mm] -50,0 0,0 50,0
V13 Variacéo na diregéo Z do piv6d da barra dianteira [mm] -50,0 0,0 50,0
V14 Variagao na diregédo X do piv0 da barra traseira [mm] -50,0 0,0 50,0
V15 Variagado na diregédo Z do pivo da barra traseira [mm] -50,0 0,0 50,0

A simulagédo reflete as condicdes usadas no caso 1 (Secdo 6.2), onde foram
analisadas algumas abordagens de modelagem.

Os resultados para os coeficientes dos metamodelos e coeficientes de correlagdo
sdo mostrados nas Tab. 7.12 e 7.13. Como ja mencionado, a magnitude do valor associado

ao coeficiente fornece uma indicagdo de sua influéncia na resposta. Por exemplo, nas
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funcbes 10 e 11 associadas ao movimento vertical dos pneus dianteiros verifica-se uma
importancia significativa dos parametros de amortecimento dianteiro e massa do eixo
dianteiro através dos coeficientes, ao passo que o amortecimento traseiro ndo aparece
como importante neste comportamento. Os termos n&do apresentados na Tab. 7.12

correspondem a coeficientes ndo significativos para as fungdes avaliadas.

Tabela 7.12 — Coeficientes lineares (efeitos principais) nos metamodelos (polinémios).

F1 F2 F3 F4 F5 F6 F7 F8 F9 F10 | F11 F12 | F13
vl | -4,040 | -2,311 |-42,957 | - 19,713 | -8,414 | -8,354 | 2,911 [-123,135/-198,578| -~ | --m-
v2 | 5,451 | -5,177 | 21,651 | -0,199 | 14,746 | -1,769 | - 3,786 | 4,032 | e | e -158,134| -72,574
v3 | 2,520 | - 34,085 | —m | e | e | | e S [ 25573 | -16,727 | -
V7 IR R — 48643 | 0135 | 5777 | - | — 4,299 | e | e 13,542 | -33,381 | -21,892
V-3 [ p— 48,018 | o | e | e | e | e 0,756 |-14,923|-17,949 | 21,646 | -
V- (—— 57,792 | -0,887 | 25,398 | -rr | e 1,698 | e | e | e 51,930 [ -
VT | e cc LV NS IR, [, O (U — 0,763 | —oe | e | e | e
VR 2 ) p— 0,251 | —om | oeee 0,829 | - 1,397 | 28,171 | 16,183 | -~ 24,512
VO | 40,056 | - -196,187| - -47,804 | -2,656 | - 1,072 | 1,645 | 36,454 | 25,593 |-70,225 | -24,992
v10| 8,658 | 5,485 |-273,700| -0,952 |-53,828| -1,300 | 1,350 | - 1,754 | 54,292 | 55,937 | -41,265 | -28,231
vi1| 13,081 | 9,386 [135,854| -0,784 [108,002| -~ 7,556 | 4,004 | 9,443 |364,792|783,150|575,432|549,617
VT — 1,816 | 72,952 | 3,100 | -——- 2291 | 2,674 | - 1,294 |-75,924 [-119,891| e | e
vi13| 4,977 | 6,350 | 70,638 | - 19,800 | -2,059 | -3,291 | 1,132 | - |[-98,459 |-140,275|149,554 | 33,016
VAV p— 1,980 |-54,215| 1,890 | 4,210 | ——— | - 0,897 | 1,619 | 18,734 | - 44,837 | 57,672
VL] p— 20,909 | 82,684 | 2,315 | 8640 | - | e | e S [ — -157,512| -28,762

Tabela 7.13 — Coeficiente de correlacdo multipla ajustado dos metamodelos.

F1 | F2 | F3 | F4 | F5 | F6 | F7 | F8 | F9 | F10 | F11 | F12 | F13
R?ajustado | 91,5 | 88,4 | 94,3 | 956 | 98,4 | 885 | 88,3 | 759 | 88,1 | 953 | 98,8 | 97,7 | 97,4

Para a validacdo foram simulados mais 50 pontos diferentes no espacgo de projeto
das 15 variaveis. A diferenca relativa entre valores preditos e simulados € mostrada na Tab.
7.14 em que se observa as funcbes F2 e F11 como as de pior e melhor qualidade,

respectivamente, com erro médio relativo de 10,0% e 3,6%.

Tabela 7.14 — Erros entre valores simulados e preditos para as fungdes.

F1 F2 F3 F4 F5 F6 F7 F8 F9 F10 F11 F12 F13
Erro Relativo %| 5,9 10,4 4,4 6,5 3,9 5,6 6,9 4,4 5,1 3,8 3,6 4,8 4,8

Na Fig. 7.2 s&o mostrados graficamente os valores simulados e preditos para as

funcdes com pior e melhor qualidade. Na situagao da fungéo 2 surge a possibilidade de usar
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um polindmio de terceiro grau ou mesmo outro tipo de abordagem como redes neurais. Para

isto seria necesséria a simulagdo de outro conjunto de pontos.
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Figura 7.2 — Valores preditos e simulados na validag&o: (a) Fungéo 2; (b) Funcao 11.

7.2.3 Modelagem Analitica do Comportamento Dindmico

Com o objetivo de adicionar mais informacdes e enriquecer a analise das

otimizagdes do comportamento dindmico do veiculo de referéncia foram implementados

alguns

modelos analiticos que representam conceitos e caracteristicas desejaveis

apresentadas na literatura. Estes aspectos, calculados em funcéo das variaveis de projeto

definidas para a otimizagao sao:

Dinamica vertical: a frequéncia vertical (bounce) e a posigéo do centro de oscilagéo,
a freqiéncia de rotagéo (pitch) e a posi¢ao de seu centro de oscilagéo.

Dindmica longitudinal em frenagem: as forcas maximas de frenagem em uma
desaceleracdo de 5 m/s® e o fator de proporcionalidade entre freios dianteiros e
freios traseiros para que estas forgas sejam maximas.

Dinémica longitudinal em aceleracdo: aceleracdo maxima limitada pela aderéncia
com coeficiente de atrito entre pneus e solo igual a 0,8.

Dinamica longitudinal (Movimentos de suspensdo): Sao calculados os aspectos “anti-

T “ o«

squat®, “anti-pitch®, “anti-dive“ e “anti-lift* a partir dos paradmetros de posicdo dos
pivds dos bragos, geometria do veiculo, rigidez das suspensdes e o fator de

proporcionalidade de frenagem.
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7.3 Otimizagao Multi-objetivo para Dinamica

Nesta secao sédo apresentadas as metodologias empregadas na definicao de um
conjunto de variaveis de projeto capaz de representar melhor o comportamento dindmico do
veiculo.

De maneira geral sao utilizadas duas abordagens:

= A definicho de um modelo baseado em superficies de respostas ou também
chamadas de metamodelos, representando algumas caracteristicas de interesse
como, por exemplo, conforto através da previsdao dos niveis de aceleragdo da
carroceria;

= A definigdo de um modelo analitico composto por um conjunto de equagbes que

calculam também algumas caracteristicas de interesse como, por exemplo, a

freqiéncia natural do movimento vertical da carroceria indiretamente associada ao

conforto.

7.3.1 Modelo baseado em metamodelagem (Superficies de Resposta)

Os metamodelos associados as caracteristicas de desempenho em dinamica vertical,
desenvolvidos no item 7.2.2, s&o introduzidos no formato de coédigo Matlab para
implementacao das otimizagdes.

A metodologia conhecida como “Compromise Programming” em Vanderplaats,
(1992), foi empregada como abordagem multi-objetivo condensando as fungdes a partir de
valores de ponderagcdo. Os valores desejados (target) e os piores valores (worst) séo
definidos como sendo os valores minimos e médios, respectivamente, obtidos nas 300

simulagdes do planejamento LHS, conforme mostrado na Tab. 7.15.

Tabela 7.15 — Valores de referéncia na equagao multi-objetivo.

F1 F2 F3 F4 F5 F6 F7 F8 F9 F10 F11 F12 F13
Worst | 180,0 | 93,0 [2161,0| 12,0 | 409,0 | 92,0 81,0 83,0 65,0 |2272,0|2390,0 | 2102,0 | 1338,0
Target | 127,0 | 54,0 |1626,0| 6,0 259,0 | 70,0 57,0 63,0 52,0 |[1478,0 (1394,0 [ 1165,0 [ 870,0

Na Tab. 7.16 sdo mostrados os resultados de trés otimizagbes (pontos 1, 2 e 3)
realizadas com o mesmo procedimento, mas partindo de pontos iniciais diferentes definidos
aleatoriamente dentro do espago de projeto. Na realidade as configuragbes otimas
demonstraram ser dependentes dos pontos iniciais em uma formulagdo sensivel as

mudancgas dos valores de referéncia na equagao multi-objetivo.
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Valores

Variaveis Variaveis de Projeto Iniciais Ponto 1 Ponto 2 Ponto 3
V1 Amortecimento Dianteiro [N.s/mm] 1,2 1,5 1,5 1,5
V2 Amortecimento Traseiro [N.s/mm] 1,2 1025,0 1102,0 905,0
V3 Rigidez Dianteira [N/mm] 25,0 18,0 32,0 18,0
V4 Rigidez Traseira [N/mm] 28,0 35,0 21,0 35,0
V5 Rigidez Torcional [N/deg] 2,2x10° | 32x10° | 1,2x10° | 3,2x10°
V6 Posicéo X do Eixo Traseiro [mm] 0,0 0,0 0,0 0,0
V7 Posigcao X do Motor [mm)] 0,0 0,0 0,0 0,0
V8 Posigéo X da Carroceria [mm] 0,0 150,0 -150,0 -150,0
V9 Fator da Massa do Motor 1,0 0,7 0,7 0,8
V10 Fator da Massa da Carroceria 1,0 1.1 1,0 1,2
V11 Fator da Massa do Eixo Dianteiro 1,0 0,8 0,8 0,8
V12 Variagdo na Coord. X do pivé da barra longitudinal dianteira [mm] 0,0 -50,0 -50,0 -50,0
V13 Variagdo na Coord. Z do pivé da barra longitudinal dianteira [mm] 0,0 -50,0 -50,0 -50,0
V14 Variagdo na Coord. X do piv6 da barra longitudinal traseira [mm] 0,0 50,0 50,0 50,0
V15 Variagdo na Coord. Z do pivd da barra longitudinal traseira [mm] 0,0 -50,0 -50,0 -50,0

Na Tab. 7.17 sdo mostrados os resultados para as fun¢des envolvidas para os trés

pontos 6timos, onde se compara a eficiéncia de cada caso em relagéo aos valores iniciais.

Tabela 7.17 — Valores iniciais e otimizados das fungbes para trés candidatos a 6timo.

Funcdes Con;‘;gi];;?géo Ponto 1 Ponto 2 Ponto 3
F1 RMS Aceleragdo angular em torno do eixo X 225,0 184,0 161,0 169,0
F2 RMS Aceleragao angular em torno do eixo Y 101,0 97,0 88,0 105,0
F3 RMS Aceleragéo vertical ao longo de Z 1889,0 1581,0 1600,0 1477,0
F4 Fungédo F2 no intervalo de 4 a 8 Hz 6,0 6,0 5,0
F5 Funcao F3 no intervalo de 4 a 8 Hz 370,0 287,0 293,0 265,0
F6 RMS da deflexdo da mola dianteira direita 82,0 68,0 69,0 68,0
F7 RMS da deflexdo da mola dianteira esquerda 87,0 55,0 61,0 56,0
F8 RMS da deflexdo da mola traseira direita 85,0 73,0 68,0 69,0
F9 RMS da deflexdo da mola traseira esquerda 63,0 55,0 57,0 58,0
F10 RMS da deflexdo do pneu dianteiro direito 2450,0 1839,0 1837,0 1883,0
F11 RMS da deflexdo do pneu dianteiro esquerdo 2481,0 1662,0 1614,0 1627,0
F12 RMS da deflexdo do pneu traseiro direito 1908,0 1584,0 1452,0 1355,0
F13 RMS da deflexdo do pneu traseiro esquerdo 1213,0 941,0 922,0 954,0

Uma comparagéo entre a redugao das fungdes para

mostrada na Tab. 7.18.

os trés pontos analisados é
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Tabela 7.18 — Redugéo percentual nos valores das fungdes com relagéo os valores iniciais.

Funcdes Ponto 1 Ponto 2 Ponto 3
F1 RMS Aceleragéo angular em torno do eixo X 18 28 25
F2 RMS Aceleragdo angular em torno do eixo Y 04 13 -04
F3 RMS Aceleragéo vertical ao longo de Z 16 15 22
F4 Fungédo F2 no intervalo de 4 a 8 Hz 33 33 44
F5 Fungédo F3 no intervalo de 4 a 8 Hz 22 21 28
F6 RMS da deflexdo da mola dianteira direita 17 16 17
F7 RMS da deflexdo da mola dianteira esquerda 37 30 36
F8 RMS da deflexdo da mola traseira direita 14 20 19
F9 RMS da deflexdo da mola traseira esquerda 13 10 08
F10 RMS da deflexdo do pneu dianteiro direito 25 25 23
F11 RMS da deflexdo do pneu dianteiro esquerdo 33 35 34
F12 RMS da deflexdo do pneu traseiro direito 17 24 29
F13 RMS da deflexdao do pneu traseiro esquerdo 22 24 21

Na Tab. 7.19 sdo mostradas as métricas desenvolvidas com a modelagem analitica

calculadas para os trés 6timos obtidos. O intuido destes resultados € mostrar se, e quanto,

as outras métricas melhoram com as configuragdes 6timas obtidas com a metamodelagem.

Tabela 7.19 — Valores das fun¢des baseadas no modelo para os trés candidatos a 6timo.

Fungdes Analiticas Conifri]?;;ellgéo Ponto 1 Ponto 2 Ponto 3
FA1 Relagédo entre Rigidez Dianteira e Traseira 0,9 0,5 1,5 0,5
FA2 FreqUiéncia Vertical [Hz] 1,3 1,1 1,1 1,2
FA3 Centro de Oscilagédo para FA2 [m] -9,9 -1,5 1,5 -1,3
FA4 Frequéncia de Rotagdo em Y [Hz] 1,4 1,6 1,7 1,4
FA5 Centro de Oscilagédo para FA4 [m] 0,1 0,8 -0,8 1,0
FA6 | Forga Maxima de Frenagem [N] 1,2x10* 1,2x10* 1,2 x 10* 1,2 x 10*
FA7 Aceleragao Longitudinal Maxima [m/s?] 53 53 6,0 6,1
FA8 Anti-Squat 1,3 1,0 1,1 1,0
FA9 Anti-Pitch 0,6 0,4 0,6 04
FA10 | Anti-Dive 0,8 0,7 0,6 0,6
FA11 Anti-Lift 0,5 0,4 0,5 0,4

7.3.2 Modelo analitico baseado em equagbes simplificadas

A formulagdo multi-objetivo semelhante a adotada para a otimizagcédo das superficies

de resposta foi adotada também para o estudo de otimizacdo das métricas calculadas com o

modelo analitico.

Os valores desejados (“target’) e os piores valores (“worst’) foram definidos,

conforme mostrado na Tab. 7.20.



141

Tabela 7.20 — Valores de referéncia na equagao multi-objetivo.

FA1 FA2 FA3 FA4 FA5 FAG6 FA7 FA8 FA9 | FA10 | FA11
Worst 0,1 1,5 -20,0 1,5 10,0 | 8000,0 2,0 0,1 0,1 0,1 0,1
Target 0,7 1,0 -1,5 1,0 1,5 | 14000,0 [ 6,0 1,0 1,0 1,0 1,0

Na Tab. 7.21 sado mostradas as configuracbes das variaveis obtidas com a
otimizagdo do modelo analitico através da formulacdo “Compromise Programming” que
condensa a influéncia de diversas fungées em uma unica funcao objetivo. Mais uma vez, os

pontos iniciais foram definidos de forma aleatéria dentro do espago de projeto.

Tabela 7.21 — Valores 6timos para trés candidatos a partir do modelo analitico.

Variaveis Variaveis de Projeto \I/:}Icc;;?ss Ponto 4 Ponto 5 Ponto 6
V1 Amortecimento Dianteiro [N.s/mm] 1,2 0,9 1,2 1,4
V2 Amortecimento Traseiro [N.s/mm] 1,2 1,4 1.1 1,4
V3 Rigidez Dianteira [N/mm] 25,0 18,3 18,0 18,0
V4 Rigidez Traseira [N/mm] 28,0 21,0 25,0 25,0
V5 Rigidez Torcional [N/deg] 22x10° | 1,2x10° | 2,6x10° | 1,3x10°
V6 Posicéo X do Eixo Traseiro [mm] 0,0 0,0 0,0 0,0
V7 Posigcao X do Motor [mm)] 0,0 0,0 0,0 0,0
V8 Posigéo X da Carroceria [mm] 0,0 150,0 -150,0 -150,0
V9 Fator da Massa do Motor 1,0 1,0 1,0 1,0
V10 Fator da Massa da Carroceria 1,0 1,2 1,2 1,2
V11 Fator da Massa do Eixo Dianteiro 1,0 1,2 1,2 1,2
V12 Variagdo na Coord. X do pivé da barra longitudinal dianteira [mm] 0,0 50,0 -48,0 10,0

V13 Variagdo na Coord. Z do pivd da barra longitudinal dianteira [mm] 0,0 50,0 14,0 -23,0
V14 Variagdo na Coord. X do pivé da barra longitudinal traseira [mm] 0,0 -50,0 44,0 -30,0
V15 Variagdo na Coord. Z do pivo da barra longitudinal traseira [mm] 0,0 50,0 -46,0 -48,0

Nas Tab. 7.22, 7.23 e 7.24 sdo mostrados respectivamente: os resultados das
funcbes obtidos com as configuragbes 6timas (Tab. 7.21); a redugdo percentual entre os
resultados obtidos e os valores da configuragéo inicial; e os valores obtidos com os
metamodelos a partir das configuragbes o6timas obtidas com a otimizagdo do modelo
analitico.

Vale ressaltar que, para o caso da otimizagdo do modelo analitico, o ponto que
apresenta os maiores valores de redugdo percentual obtidos para as fungbes (Tab. 7.22),
nao € necessariamente o melhor. Uma melhor caracterizacdo do o6timo depende da

proximidade entre os resultados das funcgdes e os valores definidos como (target).
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Tabela 7.22 — Resultados iniciais e otimizados das fungbes para trés candidatos 6timos na

otimizagdo do modelo analitico.

Funcgdes Analiticas Configuragéo inicial Ponto 4 Ponto 5 Ponto 6
FA1 | Relacdo entre Rigidez Dianteira e Traseira 0,9 0,9 0,7 0,7
FA2 | Frequéncia Vertical [Hz] 1,3 1,0 1,1 1,1
FA3 | Centro de Oscilagao para FA2 [m] -9,9 -3,7 -5,0 -5,0
FA4 | Freqiiéncia de Rotagéo em Y [Hz] 1,4 1,2 1,2 1,2
FA5 | Centro de Oscilagdo para FA4 [m] 0,1 0,3 0,2 0,2
FA6 | Forca Maxima de Frenagem [N] 1,2 x 10 1,4 x10* 1,4 x 10* 1,3 x 10
FA7 | Aceleragéo Longitudinal Maxima [m/s?] 53 51 538 58
FA8 | Anti-Squat 1,3 1,6 1,1 1,2
FA9 | Anti-Pitch 0,6 0,7 0,4 0,5
FA10 | Anti-Dive 0,8 1,0 0,7 0,7
FA11 | Anti-Lift 0,5 0,5 0,5 0,5

Tabela 7.23 — Redugbes percentuais nos valores das fun¢des com relagcdo os valores

iniciais para os pontos 6timos obtidos com a partir do modelo analitico.

Fungdes Analiticas Ponto 4 Ponto 5 Ponto 6
FA1 Relagéo entre Rigidez Dianteira e Traseira 0 20 20
FA2 Frequéncia Vertical 20 20 20
FA3 Centro de Oscilagdo para FA2 60 50 50
FA4 Frequéncia de Rotagdo em Y 10 10 10
FA5 Centro de Oscilagao para FA4 -200 -100 -100
FAG6 Forga Maxima de Frenagem -200 -20 -10
FA7 Aceleragéo Longitudinal Maxima 0 -10 -10
FA8 Anti-Squat -20 20 10
FA9 Anti-Pitch -20 30 20
FA10 Anti-Dive -30 10 10
FA11 Anti-Lift 0 0 0

Tabela 7.24 — Verificagdo dos valores dos metamodelos com os pontos 6timos obtidos com

a partir do modelo analitico.

Configuragéo inicial Ponto 4 Ponto 5 Ponto 6
F1 | RMS Aceleragao angular em torno do eixo X 225,0 202,0 243,0 218,0
F2 | RMS Aceleragao angular em torno do eixo Y 101,0 124,0 92,0 80,0
F3 | RMS Aceleragao vertical ao longo de Z 1889,0 2200,0 1828,0 2020,0
F4 | Fungéo F2 no intervalo de 4 a 8 Hz 9,0 16,0 9,0 7,0
F5 | Fung&o F3 no intervalo de 4 a 8 Hz 370,0 485,0 397,0 448,0
F6 | RMS da deflexdo da mola dianteira direita 82,0 107,0 97,0 91,0
F7 | RMS da deflexdo da mola dianteira esquerda 87,0 99,0 83,0 79,0
F8 | RMS da deflexdo da mola traseira direita 85,0 80,0 90,0 92,0
F9 | RMS da deflexdo da mola traseira esquerda 63,0 73,0 82,0 74,0
F10 | RMS da deflexdo do pneu dianteiro direito 2450,0 2635,0 2579,0 2507,0
F11 | RMS da deflexdo do pneu dianteiro esquerdo 2481,0 3382,0 3217,0 3147,0
F12 | RMS da deflexdo do pneu traseiro direito 1908,0 1735,0 3008,0 2863,0
F13 | RMS da deflexdo do pneu traseiro esquerdo 1213,0 1446,0 2221,0 1919,0
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7.4 Definigcao do Projeto levando em conta a Dindmica do Veiculo

As otimizacdes foram usadas como levantamento de configuragbes de projeto que

pudessem fornecer ao veiculo boas caracteristicas dinamicas. Da otimizagdo dos

metamodelos gerados a partir de um modelo do veiculo de referéncia foram obtidos trés

pontos 6timos (ponto 1, ponto 2 e ponto 3). E da otimizagao do modelo analitico também

foram selecionados trés pontos (ponto 4, ponto 5 e ponto 6).

A partir dos resultados mostrados obtidos com a otimizagdo dos metamodelos sao

feitas algumas consideragbes:

As configuragbes de projeto obtidas apresentam maior correlagéo entre si, uma vez
que as variaveis V1, V6, V7, V11 a V15 se fixaram com o mesmo valor. Portanto,
com relagcdo ao veiculo de referéncia, uma primeira estimativa de parédmetros de
projeto levaria a caracterizacdo de maior amortecimento na suspensdo dianteira,
menor amortecimento na suspensao traseira, manutencdo da posicdo do motor e
eixo traseiro, reducdo do peso no eixo dianteiro, aumento do peso da carroceria,
diminuicdo da altura e aproximacéo na direcao longitudinal dos pivés dos bracos de
suspensao.

Para os trés pontos, o veiculo ficaria mais sensivel aos movimentos de aceleragao e
frenagem, uma vez que os valores “anti-squat®, “anti-pitch“, “anti-dive e “anti-lift*
foram na média reduzidos. Isto indica um certo grau de antagonismo entre aspectos
da dinamica vertical e longitudinal.

A configuragdo do ponto 2 apresentou bons resultados mesmo com a inversao de
rigidez para as suspensdes (em que a suspensao dianteira ficou mais rigida do que a
traseira). Isto de acordo com as regras de Olley (Gillespie, 1992) ndo proporciona um
bom comportamento dindmico quando o veiculo passa sobre obstaculos destacados
na pista.

Uma observagao importante é que as fungbes que compdem a fungdo multi-objetivo
tiveram seus valores igualados ou melhorados. Foi possivel reduzir simultaneamente
0s niveis de aceleragcédo e deslocamento da carroceria, além da vibracdo da massa
nao suspensa. Além disto, a variacdo da forca normal nos pneus foi reduzida entre
20% e 35%.

Embora as caracteristicas “anti-squat®, “anti-pitch®, “anti-dive* e “anti-lift* tenham sido
penalizadas, os demais aspectos medidos com o modelo analitico foram melhorados
ou se mantiveram iguais. As frequéncias associadas aos movimentos vertical (FA2) e

de rotacdo em torno de Y (FA4) foram reduzidas, houve um o posicionamento dos
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centros de oscilagao na regiao dos eixos e ocorreu um aumento da capacidade de

aceleracgao.

Por sua vez, a otimizacdo dos modelos analiticos (item 7.2.3) pode ser avaliada da

seguinte forma:

De maneira geral as varidveis mostram uma tendéncia geral de aumento do
amortecimento da suspensao traseira, reducao da rigidez das molas, manutencao do
peso e posi¢ao do motor, além de aumentar o peso da carroceria.

As variaveis relacionadas com as posi¢ées dos pivos dos bragos de suspenséo (V12
a V15 na Tab. 7.21) ndo apresentaram uma tendéncia definida, ou seja, as
configuracdes 6timas determinam diferentes posi¢des de fixagdo dos pivos.

As configuragdes melhoraram os valores das fungdes de interesse com a redugao da
relacdo entre rigidez dianteira e traseira e das freqiéncias para os movimentos
vertical e de rotacdo em torno de Y, além de aumentar da capacidade de frenagem e
aceleracao.

Embora as configuragbes tenham melhorado os aspectos desejados na otimizagao
com o modelo analitico, a simulagdo do modelo multicorpos no ADAMS néo
demonstrou os resultados esperados, apresentando um aumento dos valores para
praticamente todas as fungdes.

O ponto 4 dentre os trés obtidos com a otimizacdo do modelo analitico, foi o que
melhor atendeu aos critérios de “anti-squat‘, “anti-pitch®, “anti-dive* e “anti-lift",
contudo ele apresentou os valores mais elevados para praticamente todos os
aspectos que se desejava minimizar com a otimizagdo dos metamodelos, como a
aceleracao angular em torno de y, aceleracao vertical ao longo de z e amplitudes
médias de valores definidos no dominio da freqiéncia para as acelerag¢des. Isto
aumenta a hipotese de antagonismo entre aspectos da dinamica vertical e

longitudinal.

De maneira geral, ndo foi possivel obter uma configuragdo de projeto que atendesse

a todos os critérios, mas foi possivel identificar pontos no espagco de projeto que

representam um conjunto de boas caracteristicas dindmicas para o veiculo.

Contudo, uma possibilidade interessante fica por conta da integracdo das duas

abordagens (modelo baseado em metamodelagem e modelo analitico baseado em

equagdes) em uma unica formulagado de otimizagdo. Basicamente monta-se uma arquitetura

onde um cddigo principal estabelece as conexdes entre as fungdes obtidas através das duas

abordagens.
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Formulado desta maneira, o problema passa a ser uma otimizagao multi-objetivo em
que aparecem fun¢des objetivo em diferentes niveis de fidelidade (metamodelos e equacdes
analiticas). Com valores desejados para anti-squat (FA8) igual a 1,3, “anti-pitch” (FA9) igual
a 1,0, “anti-dive” (FA10) de 0,5 e “anti-lift” (FA11) igual a 1,0.

A formulagéo conta com uma restricdo de igualdade para a relagédo entre a rigidez
dianteira e traseira (FA1) de 0,7, baseada na regra de Olley comentada anteriormente. Além
disto é adicionada uma restricdo na posicao do eixo traseiro estando associada a um
requisito de aumento da distancia entre eixos para o novo veiculo.

As variaveis de projeto sdo mostradas na Tab. 7.25, e seus resultados na Tab. 7.26.

Tabela 7.25. Variaveis de projeto para a configuragdo 6tima com fun¢des em diferentes

niveis de fidelidade.

Variaveis Variaveis de Projeto Valores Iniciais | Valores Otimos

V1 Amortecimento Dianteiro [N.s/mm] 1,2 0,9
V2 Amortecimento Traseiro [N.s/mm] 1,2 1,5
V3 Rigidez Dianteira [N/mm] 25,0 18,0
V4 Rigidez Traseira [N/mm] 28,0 27,0
V5 Rigidez Torcional [N/deg] 2,2x10° 3,2x10°
V6 Posicéo X do Eixo Traseiro [mm] 0,0 -100,0
V7 Posigéo X do Motor [mm] 0,0 0,0
V8 Posigéo X da Carroceria [mm] 0,0 -150,0
V9 Fator da Massa do Motor 1,0 0,5
V10 Fator da Massa da Carroceria 1,0 1,0
V11 Fator da Massa do Eixo Dianteiro 1,0 0,8
V12 Variagdo na Coordenada X do pivo da barra longitudinal dianteira [mm] 0,0 -50,0
V13 Variagdo na Coordenada Z do pivd da barra longitudinal dianteira [mm] 0,0 -50,0
V14 Variagdo na Coordenada X do piv6 da barra longitudinal traseira [mm] 0,0 50,0
V15 Variagdo na Coordenada Z do pivd da barra longitudinal traseira [mm] 0,0 -50,0




Tabela 7.26 — Resultados 6timos para as fungdes em diferentes niveis de fidelidade.

Configuracéao inicial

Configuragéo 6tima

Diferenga %

F1 | RMS Aceleragéo angular em torno do eixo X 225,0 137,0 39
F2 | RMS Aceleragdo angular em torno do eixo Y 101,0 80,0 21
F3 | RMS Aceleragao vertical ao longo de Z 1889,0 1866,0 01
F4 | Funcéo F2 no intervalo de 4 a 8 Hz 9,0 6,0 33
F5 | Funcdo F3 no intervalo de 4 a 8 Hz 370,0 344,0 07
F6 | RMS da deflexdo da mola dianteira direita 82,0 85,0 -04
F7 | RMS da deflexdo da mola dianteira esquerda 87,0 87,0 00
F8 | RMS da deflexdo da mola traseira direita 85,0 73,0 14
F9 | RMS da deflexdo da mola traseira esquerda 63,0 57,0 10
F10 | RMS da deflexdo do pneu dianteiro direito 2450,0 2136,0 13
F11 | RMS da deflexdo do pneu dianteiro esquerdo 2481,0 1995,0 20
F12 | RMS da deflexdo do pneu traseiro direito 1908,0 1454.,0 24
F13 | RMS da deflexdo do pneu traseiro esquerdo 1213,0 913,0 25
FA1 | Relacéo entre Rigidez Dianteira e Traseira 0,9 0,7 22
FA2 | Frequéncia Vertical 1,3 1,3 00
FA3 | Centro de Oscilagao para FA2 -9,9 -9,2 07
FA4 | Frequéncia de Rotagdo em Y 1,4 1,4 00
FAS5 | Centro de Oscilagéo para FA4 0,1 0,1 00
FA6 | Forca Maxima de Frenagem 1,2x10* 1,0 x 10* 17
FA7 | Aceleragéo Longitudinal Maxima 53 5,9 -11
FA8 | Anti-Squat 1,3 1,0 23
FA9 | Anti-Pitch 0,6 04 33
FA10 | Anti-Dive 0,8 0,6 25
FA11 | Anti-Lift 0,5 0,4 20
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Considera-se que esta otimizacdo chegou a uma configuragcdo de projeto que

representa um ganho em termos dos requisitos desejados, estabelecendo os seguintes

aspectos positivos:

Ganho na capacidade de aceleragao longitudinal maxima.

Reducéo do valor de “anti-dive” para 0,6, considerando que 0,5 € um valor usual nos

projeto de veiculos modernos.

A manutencao da relagéo entre rigidez dianteira e traseira igual a 0,7, considerada

por Olley como sendo um valor adequado.

A reducao média de 20% para os critérios de aceleracéo.

A reducdo média de 20% para os critérios de variagcao da for¢a nos pneus.

A manutencao dos niveis de deslocamento da carroceria.
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Contudo, fica pendente a questéo da reducéo da capacidade de frenagem em cerca
de 20% e principalmente a reducdo de 33% do aspecto de “anti-pitch”. O risco de
conseqliéncias negativas devido a estes dois pontos pode ser mitigado considerando que
em testes oficiais de frenagem o veiculo apresentou elevada capacidade de desaceleragéo
(cerca de 1g) e que o uso de batentes de fim de curso na suspensao pode controlar o efeito
de levantamento da dianteira do veiculo.

Vale ressaltar que nas analises utilizando a configuragao 6tima o nivel de aceleragéo
ao longo de z foi o segundo menor entre 81 simulagdes com diferentes valores para as
variaveis associadas aos pivés dos bragos de suspensdo. A configuragéo destas variaveis
que fornece as melhores condicdes de “anti-squat‘, “anti-pitch“ e “anti-lift‘ coloca a
aceleragao na penultima posigéo. Isto confirma que os aspectos de conforto sdo contrarios
aos aspectos que garantem estabilidade em manobras de aceleragao e frenagem.

Para finalizar estas consideracdes as Fig. 7.3 a 7.8 mostram graficamente a
comparagdo entre os resultados obtidos com a configuragdo inicial do veiculo e a
configuracao 6tima através da otimizagdo multi-objetivo com fun¢des em diferentes niveis de
fidelidade. A simulacédo é realizada com uma condi¢cao de excitagdo por PSD representando
uma pista de asfalto ruim e com o veiculo trafegando a uma velocidade baixa

(aproximadamente 10 m/s).
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Figura 7.3 — Aceleragcao em torno de x para a configuragao inicial e 6tima.
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Figura 7.4 — Aceleracéo em torno de y para a configuracéao inicial e 6tima.
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Figura 7.5 — Aceleracgao ao longo de z para a configuracao inicial e 6tima.
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Figura 7.7 — Forca normal no pneu dianteiro direito para a configuragao inicial e étima.

Amplitude [mm]

14000+

Forga normal no pneu dianteiro direito

12000 -

10000 |-

8000

6000

4000 -/

2000

-

- Inicial
. S— —— Otimo ||

-2000°"
0

x 10" Acel
1¢

eracao Trans

Tempo [s]

versal ao longo de Z para o motorista

-

o
o]
I

— Inicial
—— Otimo

o o 9
ST e

Amplitude [mm]
o

0.2
0.4 |
0.6 }
038 |
4t :
0 1 2 3 4
Tempo [s]

150
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6tima.



CAPITULO VIII

CONCLUSOES E PROPOSTAS PARA TRABALHOS FUTUROS

A premissa na qual este trabalho foi proposto sempre consistiu na possibilidade
de que a aplicagado conjunta de técnicas de modelagem, simulagdo computacional,
condensagao de modelos e otimizagdo numérica, pudessem resultar em uma
metodologia suficientemente consistente para ser utilizada em estudos de
desenvolvimento de projeto de veiculos. Neste contexto, foi observado nas varias
publicacdes associadas que a industria tem buscado a construgdo de um ambiente de
desenvolvimento de produto colaborativo, com capacidade de responder as mudancas
de mercado de forma eficiente e eficaz. Para isto se tornar realidade, as abordagens
tém caminhado no sentido de integrar diferentes tecnologias como o design e a
engenharia de produto através de métodos e procedimentos definidos a partir de um
ambiente virtual.

Embora as tendéncias mais modernas tenham sido apresentadas pelos
principais desenvolvedores de tecnologia automotiva, os métodos e procedimentos
realmente capazes de gerar um produto de qualidade nao sdo demonstrados a ponto
de serem adaptados a um ambiente de menores propor¢des. Entre estes métodos e
procedimentos encontram-se, a definicdo de requisitos de projeto, a definicao do nivel
de fidelidade ou representatividade mais adequado a determinadas classes de
aplicacdes de dinamica veicular, a definicdo de dados e sua interpretacdo mais
adequada para caracterizar um bom projeto, além de informagbes especificas de
componentes. Basicamente o que tem se afirmado como procedimento corrente no
desenvolvimento de um produto como um veiculo, envolve a analise sistematica de um
modelo computacional representativo.

Considerando que as ferramentas sao um dos trés aspectos que definem um
processo (Ahern et al., 2003), o trabalho buscou refletir as tendéncias de
desenvolvimento, promovendo a comunicacdo de ferramentas de design auxiliado por
computador (CAD) e ferramentas computacionais de engenharia (CAE).

A aplicacdo da tecnologia CAD garantiu dois aspectos importantes no trabalho:
o calculo de informacdes necessarias a definicdo de um modelo, como propriedades de
inércia e posicionamento de componentes, e a especificacao de componentes através

de modelos geométricos parametrizados visando uma possivel utilizacdo associada a
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otimizagcdo, como por exemplo, a influéncia obtida em uma resposta dindmica de um
sistema com a modificagédo de uma dimensdo geométrica de um componente.

O ambiente CAE foi definido com base na execugédo de trés programas: o
MSC.ADAMS reconhecido principalmente no ambito da engenharia automotiva como
um dos melhores pacotes comerciais de modelagem e simulacdo de multicorpos; o
ANSYS foi escolhido como ferramenta de elementos finitos tendo como aspecto mais
importante, a comunicagdo com os modelos geométricos gerados em CAD através de
arquivos no formato IGES e o nivel de integracdo elevado com o modelo dinédmico
elaborado no ADAMS; e o Matlab que foi a ferramenta escolhida para integrar o
ambiente de modelagem e simulacdo, tendo em vista o avancado conjunto de
toolboxes (estatistica, redes neurais, analise de sinais, otimizagéo, etc).

As etapas de modelagem desenvolvidas no ADAMS permitiram a elaboragdo de um
modelo com grau de complexidade variavel capaz de representar o comportamento de um
veiculo real. Constatou-se ainda uma dificuldade associada a definicdo de propriedades
fisicas de componentes considerando a inexisténcia de dados publicados ou conhecidos.
Também em termos de modelagem, ficou evidente o elevado grau de complexidade
envolvido na integracdo de um modelo flexivel com o modelo multicorpos representando
para a aplicacao de determinados estudos de otimizagdo, uma tarefa praticamente inviavel.
De maneira geral, as simula¢cdes do veiculo desenvolvidas no ADAMS se comportaram
como esperado, apresentando um custo computacional admissivel, e poucas falhas
relacionadas com a divergéncia do algoritmo de integragdo. Entretanto, vale ressaltar a
necessidade de ajustes nos parametros de integracdo e atengcéo na definicdo de condigdes
de simulacdo com excitagdes em altas freqiiéncias. Ainda do ponto de vista de modelagem,
observa-se a enorme quantidade de dados necessarios para a definicho de um modelo
deste nivel de complexidade e o potencial de utilizacdo dos modelos em aplicagbes como
ajuste de modelos e controle utilizando para isto ferramentas como o Matlab/Simulink. Neste
trabalho o Matlab foi utilizado como ferramenta de otimizagdo numérica.

Vale ressaltar que durante o desenvolvimento das atividades foram utilizados
programas de andlise estatistica e metamodelagem, além do LabView para o uso da
placa de aquisicao de dados nos ensaios experimentais.

Com relagdo aos ensaios experimentais realizados, fica confirmada a
importancia de se definir um veiculo para servir como referéncia, considerando a
grande quantidade de dados utilizados na elaboracédo dos modelos e a necessidade de
validagcdo de resultados de simulagcbes. O teste de direcdo proporcionou o
levantamento das caracteristicas desejaveis em um veiculo desta categoria, ainda que

de forma qualitativa. A medicdo das propriedades de inércia representou uma etapa
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dificil no sentido de que exigiu muito esforgo, mas os métodos utilizados cumpriram
com a tarefa de fornecer os dados de massa e momentos de inércia necessarios a
modelagem do veiculo. Observou-se que o dispositivo de medi¢cao de inércia pode ser
melhorado com o aumento da rigidez de sua estrutura, mas de forma geral funcionou
da maneira esperada e com baixo custo de construcdo. Isto vale também para os
procedimentos da medicdo da massa e CG, do veiculo e seus componentes. Todos
estes dispositivos forneceram resultados importantes, mas que podem ser melhorados
com a construgédo de novas versdes mais sofisticadas e especificas. O procedimento
para a definicdo das propriedades dos componentes flexiveis confirmou as estimativas
fornecendo e validando dados de rigidez. Ja o procedimento para a definicdo da
caracteristica do amortecedor demonstrou ser coerente, mas a ferramenta utilizada
para o ensaio (MTS usada para ensaios de tragao) se confirma como incapaz de gerar
as velocidades necessarias para testes deste tipo. Os ensaios experimentais da
dindmica vertical do veiculo de referéncia também demonstraram sua coeréncia e sua
necessidade para a validacdo do modelo computacional. Os equipamentos utilizados
como acelerbmetros piezo-elétricos e seus condicionadores de sinal, placa de
aquisicao (National Instruments) de 8 canais e notebook, desempenharam bem a tarefa
de adquirir os dados de aceleracao do veiculo. Entretanto, observou-se neste ensaio o
grande esforgo necessario para sua execugdo, considerando o elevado numero de
pontos de medigéo, a dificuldade caracteristica de ensaios em campo, o elevado custo
dos equipamentos e a seguranca necessaria. Esta conclusédo permite mais uma vez,
justificar o crescente interesse das industrias automobilisticas e aeroespaciais em
investir nas modernas técnicas de simulagao e otimizacdo computacional.

Em termos de simulag¢des, chegou-se a conclusao de que a consideragcao de
diferentes abordagens de modelagem representou uma acgao valida, uma vez que,
foram constatadas diferengas significativas entre modelos. A flexibilidade do chassis foi
considerada de pouca influéncia para as analises, tendo em vista a sua elevada rigidez
e o cumprimento de requisitos de conforto dentro de uma faixa de frequéncia restrita a
cerca de 25 Hz. Fica definido também que um modelo muito sofisticado, como o caso
do veiculo com um modelo de pneu complexo, ndo necessariamente contribui para as
andlise de dindmica vertical. Vale ressaltar também que as simulacdes foram
realizadas com modelos elaborados sem qualquer tipo de ajuste, buscando se encaixar
na premissa de estabelecer uma metodologia com minimo de recursos.

Em termos de otimizacao, ficam estabelecidos a partir dos resultados, aspectos
como: o papel fundamental do planejamento experimental para proporcionar o

conhecimento basico do comportamento das respostas; o relativo sucesso do
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planejamento hipercubo latino no tratamento de respostas associadas a dinamica,
explicado por sua capacidade de amostrar o interior do espaco de projeto; a dificuldade
em definir uma formulagcdo de otimizagcdo que contemple varias caracteristicas pode
ser contornada com o uso de modelos de diferentes niveis de fidelidade; & possivel
encontrar uma configuragcdo de projeto que seja melhor em muitos aspectos da
dindmica como deslocamento, aceleragdo e forga; fica verificada a dificuldade em
otimizar o comportamento dinamico vertical e longitudinal de forma simultanea.

Os bons resultados obtidos com a otimizagao baseada em um veiculo real ndo o
colocam de maneira alguma em uma condicdo desfavoravel. Pelo contrario, sua
escolha como veiculo de referéncia recaiu exclusivamente em pelo seu reconhecido
desempenho em condi¢cbes fora de estrada. Vale ainda ressaltar que a abordagem que
resultou em configuragbes oOtimas de desempenho, n&o incluiu simulagbes com
condigbes de uso tipicamente fora de estrada, como por exemplo, transposi¢cao de
grandes obstaculos em baixas velocidades. Estas condi¢bes poderiam definitivamente
influenciar nos resultados caso fosse consideradas.

ApOs a realizagéo deste trabalho ficou clara a necessidade de estudos mais
profundos, no sentido de encontrar par@metros associados aos pneus que viabilizem o
uso da modelagem analitica mais complexa como a usada no modelo Fiala, dada a
diferengca com os dados experimentais. Além de proporcionar o aumento da
representatividade do modelo em condi¢cbes de dindmica vertical, estes pardmetros de
pneus sdo também a chave para se estudar, simular e otimizar o veiculo sob os
aspectos de dindmica lateral, como por exemplo, o gradiente de estercamento, a
resisténcia ao rolamento e a estabilidade lateral.

Outra questdo importante fica por conta de se estudar os critérios de
modelagem da pista, uma vez que, a utilizacdo de segmentos planos para definir os
obstaculos em uma pista tridimensional, ndo demonstrou ser uma abordagem pratica
do ponto de vista de custo computacional e de convergéncia das simulacgdes.

Muito embora o uso simultdneo de funcdes de fidelidade varidvel em um
procedimento de otimizacdo multi-objetivo tenha dado bons resultados, abre-se
também uma possibilidade de se aplicar uma abordagem conhecida como multi-
fidelidade. Neste caso, devem ser utilizados na otimizagcdo, modelos mais simples
baseados nas mesmas variaveis de projeto de modelos mais complexos e fornecendo
respostas de mesma natureza.

Ainda como possibilidade de trabalhos futuros, espera-se poder trabalhar melhor
a grande quantidade de sinais medidos experimentalmente nas varias condi¢cbes e

configuragbes, com o objetivo de se ajustar um modelo computacional de forma a
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representar o veiculo real em uma faixa de operagcao maior, levando em conta que o
modelo deve se comportar como o veiculo em diferentes condicbes de velocidade,
obstaculos, carga, etc.

Espera-se no futuro com a construgdo de um protétipo, a possibilidade, de
colocar em pratica a configuracdo de projeto obtida com a otimizagédo, e de realizar
novamente 0s ensaios experimentais. Isto representaria um passo importante no
sentido de validar a metodologia empregada, mesmo considerando o uso de
abordagens ja reconhecidas pela industria e academia.

Durante o trabalho existiu constantemente a preocupagcdo de obter mediante
simulagao e otimizagcdo, uma configuragcdo de componentes viavel do ponto de vista
comercial, de construcédo e de montagem. Basicamente foi a etapa mais dificil a ser
superada pela alta dependéncia do processo com relagao a industria automotiva e a
legislagédo vigente. Embora a eficiéncia das técnicas de otimizagdo baseadas em
métodos estatisticos tenha sido amplamente demonstrada, a formulacdo de um
problema de otimizacdo aplicado ao projeto recai naturalmente na definicdo de um
espaco de projeto que deve ser consistente com as possibilidades encontradas no
mercado.

Por fim, ressalta-se a contribuicdo mais importante do trabalho que fica por
conta de seu aspecto multi-disciplinar envolvendo diversas areas com foco diferente.
Dentro do seu escopo foram realizadas etapas de modelagem e simulacao de sistemas
multicorpos e elementos finitos, ensaios experimentais para estrutura e para dinamica
veicular, o projeto e construgado de instrumentacado de ensaios, otimizacdo numérica,
técnicas estatisticas de metamodelagem, acompanhamento de atividades de design e
estilo e a busca de correlacéo entre os resultados do trabalho e a sua implementacao

pratica através do estudo de viabilidade com componentes comerciais.
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ANEXO A — Propriedades de rigidez e amortecimento de componentes flexiveis

Algumas propriedades de rigidez e amortecimento de componentes flexiveis usadas
normalmente na modelagem de buchas e coxins nos sistemas de suspensdo, séo
mostrados a seguir. Estes dados sdo encontrados como arquivos de entrada em modelos
que compde os recursos do programa ADAMS. Vale ressaltar que estes dados s&o bastante
importantes, servindo como estimativa razoavel em uma condicdo em que dificiimente
encontram-se tais valores na literatura ou junto aos fabricantes de componentes.

Uma particularidade dos graficos mostrados nas figuras contidas neste anexo é a
representacao das curvas de rigidez de acordo com a direcdo, onde a coordenada z é
usualmente adotada como sendo diregcao axial do componente e as demais x e y como

sendo componentes radiais.
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Figura A.1 — Rigidez e amortecimento lineares para uma bucha usada na fixagdo de barras

estabilizadoras.

Nas figuras A.2, A4, A6, A8, A.10, A.12, A.14, os graficos representam as curvas
caracteristicas de rigidez descritas em coordenadas angulares, ou seja, definem a rigidez
angular ou torcional. Neste caso, também vale a consideragéo feita com relagédo as dire¢des

de referéncia no componente.
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Figura A.2 — Rigidez e amortecimento angulares para uma bucha usada na fixagédo de
barras estabilizadoras.
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Figura A.3 — Rigidez e amortecimento lineares para uma bucha usada na fixagéo inferior de
amortecedores.
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Figura A.4 — Rigidez e amortecimento angulares para uma bucha usada na fixagéo inferior
de amortecedores.
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Figura A.5 — Rigidez e amortecimento linear para uma bucha usada na fixagdo superior de
amortecedores.
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Figura A.6 — Rigidez e amortecimento angulares para uma bucha usada na fixagéo superior
de amortecedores.
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Figura A.7 — Rigidez e amortecimento linear para um coxim usado na fixagdo do conjunto
propulsor.
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Figura A.8 — Rigidez e amortecimento angular para um coxim usado na fixagdo do conjunto
propulsor.
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Figura A.9 — Rigidez e amortecimento linear para um coxim usado na fixacdo de uma
balanca inferior.
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Figura A.10 — Rigidez e amortecimento angular para um coxim usado na fixagdo de uma

balancga inferior.
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Figura A.11 — Rigidez e amortecimento linear para um coxim usado na fixacdo de uma

balanga superior.
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Figura A.12 — Rigidez e amortecimento angular para um coxim usado na fixagdo de uma
balanga superior.
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Figura A.13 — Rigidez e amortecimento linear para um coxim usado na fixacdo de uma

carroceria.
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Figura A.14 — Rigidez e amortecimento angular para um coxim usado na fixagcdo de uma

carroceria.
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ANEXO B - Estudo de Estilo para a Carroceria do Veiculo

Dentro do contexto deste trabalho foi desenvolvido um estudo de estilo para
carroceria durante as atividades de definicdo dos sistemas do veiculo. O procedimento foi
liderado por um designer experiente em desenhos de veiculos.

Em uma primeira etapa foram levantados os requisitos para o estilo que seriam os
aspectos que direcionariam o desenvolvimento. Basicamente as informagbes definidas
foram:

= O veiculo seria um utilitario esportivo com vocacgéo “off road” mas aprersentando
elevado nivel de conforto para permitir seu uso diario em transito urbano e
rodoviario.

= O estilo deveria ressaltar praticidade de uso, robustez e modernidade.

= O publico alvo dentro do mercado consumidor seria de pessoas entre 30 e 45 anos
da classe média no Brasil.

= A producéo da carroceria deveria se enquadrar dentro das limita¢cdes impostas por
uma producao inicial em pequena escala.

Posteriormente foi realizada uma analise através de pesquisa bibliografica sobre a
tendéncia mercadologica para veiculos urbanos que fossem capazes de esporadicamente
trafegar em terrenos sem pavimentagdo e sem a necessidade obrigatoria de tragédo nas
quatro rodas permanente. Ficou evidente a preferéncia dos usuarios deste tipo de veiculo
por um estilo que demonstrasse robustez e elegancia, sobriedade e sofisticagao.

Neste sentido, foram realizadas varias discussbes sobre a definicdo do estilo do
veiculo. A idéia central foi a de buscar o destaque de uma caracteristica visual de robustez
sobre dois pontos de vista, resultando dois estilos bem definidos e diferentes entre si.

O primeiro estilo foi estabelecido tendo como referéncia veiculos de passeio e
utilitarios leves. Nas Fig. B.1, B.2 e B.3 séo ilustradas as fases desenvolvidas até a definicao
final do estilo.

O segundo estilo, por sua vez, teve como referéncia veiculos de caracteristica off-
road mais acentuada como jipes. Seguindo as fases de desenvolvimento do estilo
semelhantes as do primeiro caso, foram elaboradas as figuras mostradas em Fig. B.4, B.5 e
B.6.
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Figura B.1 — Primeiros esbocos de estilo para o veiculo.
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Figura B.2 — Definigéo preliminar do estilo para o veiculo.
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Figura B.3 — Finalizagdo do estilo escolhido.
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Figura B.4 — Estudo de um segundo estilo na fase de esboco.
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ANEXO C - Sinais de Aceleragao medidos na Configuragéo 1

A seguir ilustram-se alguns dos resultados obtidos nos ensaios de dinamica vertical.
Os sinais correspondem aos pontos medidos na configuragdo 1 para as 8 condigbes de

parametros modificados (Tab. 5.5).
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Figura C.1 — Sinais de aceleracao de 7 pontos do veiculo (Configuracdo 1) na condigao 1.
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Figura C.2 — Sinais de aceleracao de 7 pontos do veiculo (Configuragcéo 1) na condigao 2.
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Figura C.3 — Sinais de aceleracao de 7 pontos do veiculo (Configuragédo 1) na condigao 3.
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Figura C.4 — Sinais de aceleracao de 7 pontos do veiculo (Configuracédo 1) na condigao 4.
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Figura C.5 — Sinais de aceleracao de 7 pontos do veiculo (Configuracao 1) na condigao 5.
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Figura C.6 — Sinais de aceleracao de 7 pontos do veiculo (Configuragcéo 1) na condigao 6.
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Figura C.7 — Sinais de aceleracao de 7 pontos do veiculo (Configuracao 1) na condigao 7.
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Figura C.8 — Sinais de aceleracao de 7 pontos do veiculo (Configuracdo 1) na condigao 8.



