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RESUMO

O dimensionamento de uma suspensao para um veiculo do tipo Formula SAE, ¢ um desafio
essencial na otimizacao do desempenho e seguranca desse tipo de automdvel de competigao. A
pesquisa abrange uma andlise detalhada dos tipos mais comuns de suspensdo usados nesses
veiculos, destacando suas caracteristicas, vantagens e desvantagens. Inicialmente, sdo
explorados os diferentes desenhos de suspensdo, como suspensdes independentes, duplo A,
McPherson, entre outros, oferecendo uma compreensdo abrangente de suas estruturas e
funcionamentos. Cada configuracdo ¢ examinada quanto a sua capacidade de lidar com as
demandas especificas de um veiculo de competicdo, como agilidade, aderéncia, controle e
conforto. Posteriormente, o estudo se aprofunda na analise das for¢as e momentos que atuam
sobre os componentes da suspensdo durante a operagao do veiculo. Essa etapa critica permite
identificar as tensdes maximas que esses componentes da suspensdo suportam. Com base nessas
analises de forcas e momentos, o estudo avanca para simulagdes computacionais, onde as
tensdes maximas identificadas sao usadas para prever e analisar as deformagdes nas pegas da
suspensdo. O objetivo final dessas simulagdes ¢ garantir o dimensionamento adequado e a
resisténcia estrutural da suspensido, verificando se os componentes sdo capazes de suportar as
demandas mecanicas e as cargas esperadas. Ao final do estudo, sdo apresentadas conclusdes
sobre o dimensionamento das bandejas, tirantes e balancim em fun¢do das méaximas tensoes
simuladas nessas pecas, conferindo um coeficiente de seguranga de aproximadamente 1.3,

suficiente para producdo da suspensao sugerida ao longo do trabalho.

Palavras-chave: Formula SAE; suspensdao; dimensionamento; simulagdo; frenagem;

aceleragdo; bandeja; tirante; balancim.



ABSTRACT

Designing a suspension for a Formula SAE vehicle is a pivotal challenge in optimizing the
performance and safety of this type of competition automobile. The research encompasses a
detailed analysis of the most common types of suspensions used in these vehicles, highlighting
their characteristics, advantages, and disadvantages. Initially, different suspension designs such
as independent suspensions, double A-arms, McPherson, among others, are explored, providing
a comprehensive understanding of their structures and functionalities. Each configuration is
examined concerning its ability to handle the specific demands of a competition vehicle,
including agility, grip, control, and comfort. Subsequently, the study delves deeper into
analyzing the forces and moments acting on the suspension components during vehicle
operation. This critical stage allows for the identification of the maximum stresses these
suspension components endure. Based on these force and moment analyses, the study proceeds
to computational simulations where the identified maximum stresses are used to predict and
analyze deformations in the suspension parts. The ultimate goal of these simulations is to ensure
proper sizing and structural strength of the suspension, verifying whether the components can
withstand mechanical demands and anticipated loads. At the end of the study, conclusions are
drawn regarding the sizing of the trays, tie rods, and scaffold based on the maximum simulated
stresses in these components, providing a safety factor of approximately 1.3, sufficient for the

suggested suspension production outlined throughout the study.

Keywords: Formula SAE; suspension; sizing; simulation; braking; acceleration; control arm;

tie rod; rocker arm."
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1 INTRODUCAO

A Formula SAE ¢ uma competi¢do que visa enriquecer a formagdo de estudantes
universitarios de engenharia por meio da construcdo de carros do tipo formula. As universidades
competem na criagdo de veiculos testados em avaliagdes estaticas e dinamicas. Na estatica, sdo
considerados constru¢ao, custo, escolhas de projeto, seguranga, enquanto na dindmica, avaliam-
se o desempenho em aceleragdo, pista e consumo de combustivel. A competi¢do, iniciada pela
SAE International em 1979 nos EUA, se expandiu para mais de 8 paises, incluindo o Brasil. O
regulamento da Formula SAE oferece ampla liberdade no design do veiculo, sendo notavel por
ndo impor um peso minimo, especialmente na categoria de combustdo. Nessa categoria, que €
o foco deste trabalho, sdo permitidos motores 4 tempos ciclo Otto com até¢ 710 cm?, cockpit e
rodas descobertas, cinto de seguran¢a com no minimo cinco pontas e capacidade para acomodar
um adulto de pelo menos 1,80 metros (Barbosa et al, 2018).

O desenvolvimento de veiculos de competicdo, especialmente aqueles seguindo as
normas da Society of Automotive Engineers (SAE), requer um conhecimento profundo de
engenharia mecanica, incluindo o projeto de sistemas de suspensdo e dire¢cdo eficientes e
eficazes. A suspensao e dire¢do sao componentes essenciais de um veiculo de competicao, visto
que sdo responsaveis pelo controle do movimento das rodas e, consequentemente, pela
estabilidade, conforto e desempenho do carro (Gillespie, 1992).

A engenharia de suspensdo automotiva ¢ um campo vasto que engloba uma série de
parametros criticos para o desempenho veicular. A rigidez da suspensdo, por exemplo,
desempenha um papel vital na capacidade do veiculo de lidar com diferentes condigdes de
superficie, enquanto a geometria da suspensdo, como o caster, o camber e a convergéncia, afeta
diretamente a estabilidade direcional e a aderéncia das rodas. Além disso, a distribui¢do do peso
e a capacidade de ajuste da suspensdo sdo fatores cruciais para otimizar a tragdo, a resposta ao
volante e o conforto do piloto. Esses pardmetros, interconectados de maneira intrincada, sao
elementos fundamentais para o desempenho global do veiculo e devem ser meticulosamente
avaliados e calibrados para atender aos critérios exigentes de uma competicao SAE.

Dentro deste escopo, o projeto e a otimizagao da suspensao e dire¢dao do veiculo SAE
envolverdo uma andlise abrangente desses parametros e seu ajuste para atingir um equilibrio
ideal entre desempenho, estabilidade e conforto. A compreensdo detalhada desses elementos
permite a maximizagdo do potencial do veiculo, ndo apenas em termos de desempenho puro,
mas também em sua capacidade de manter a estabilidade em curvas, absorver impactos e

oferecer uma experiéncia de conducdo precisa e controlada. Assim, a implementacdo de
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estratégias de projeto que integrem de forma sinérgica esses parametros sera crucial para
alcangar um sistema de suspensao e direcdo eficiente e competitivo para os padrdes da SAE.

Diversos trabalhos ja foram feitos anteriormente por membros da equipe UFU Racing
Formula Team, como por exemplo, Determinacdo de Parametros de Maior Influéncia em
Algoritmo de Predi¢do de Dinamica Veicular na Performance em um Carro de Formula SAE
(BARBOSA, 2019), Development Of An Algorithm For Prediction Of Racing Vehicle
Dynamics And Comparison With A Commercial Software (BARBOSA, 2019), Influéncia da
aerodindmica em um carro de formula SAE (BARBOSA, 2018), Avaliagao de pecas em um
veiculo de Formula SAE através de escaneamento 3D de baixo custo (LEANDRO, 2023) e
Anadlise de silenciadores de escape automotivo visando redugdo da emissdo de ruido
(REZENDE, 2020).

Neste contexto, o presente trabalho tem como objetivo analisar, projetar e otimizar um
sistema de suspensao e direciao para um carro de competi¢do SAE, levando em consideracao os
desafios especificos da categoria e as necessidades dos pilotos. O projeto sera desenvolvido
com base em metodologias consagradas no campo da engenharia automotiva, como a
abordagem de andlise multicorpo (AMB) (Pacejka, 2012) e a otimizagdo por algoritmos
genéticos (Deb, 2001).

Ao longo deste trabalho, serdo abordadas questdes como a sele¢do dos tipos de
suspensdo e direcdo, a determinagcdo das geometrias mais adequadas, a otimizagdo das
configuracdes para atender aos critérios de desempenho e a analise das propriedades dindmicas
do sistema. Além disso, serdo utilizados softwares de simulagdo, como o Lotus Suspension
Analysis para validar o projeto e estudar o impacto das solu¢des propostas no desempenho do

veiculo.
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2 OBJETIVOS

De forma geral, o objetivo do presente trabalho ¢ definir os parametros que
influenciam a suspensdao de um veiculo de féormula SAE, explicita-los, ¢ com base nesses
conceitos, dimensionar a suspensao, baseado na simulagao estatica.

Detalhadamente, as seguintes condi¢des limitardo norteardao o escopo do projeto:

J As regras vigentes nas competicdes de formula SAE devem ser respeitadas, a
fim de conferir realidade a aplicabilidade do projeto.

° O entre-eixos tem um tamanho minimo de 1550 mm, o movimento da roda deve
ser maior ou igual a 50 mm e o veiculo ndao deve tombar quando inclinado a uma angulagdo de
60°, equivalente a 1,7 vezes a aceleracdo da gravidade (aproximadamente 17 m/s?).

. Valores iniciais dos parametros arbitrarios baseados na literatura direcionada ao
tema, além das configuracdes utilizadas em outros carros de competi¢ao;

° Defini¢do das for¢as e momentos maximos, para estudo da flambagem,
transferéncia de carga e razdo de rigidez (motion ratio);

° A partir das simulagdes estaticas, definir as tensoes ¢ deformagdes maximas dos
componentes, € com estas avaliar o dimensionamento do sistema, com um coeficiente de

seguranga aceitavel.
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3  REVISAO BIBLIOGRAFICA

3.1 Tipos de suspensao

A industria automotiva e as competi¢cdes SAE utilizam diversos tipos de suspensdo ¢
direcdo para atender as necessidades de desempenho, conforto e seguranca dos veiculos. Serdao

explorados alguns dos tipos mais comuns € seus usos em ambos 0s contextos.

3.1.1 Suspensdao MacPherson

A suspensdo MacPherson € um tipo de sistema de suspensdo automotiva independente
que foi inventada pelo engenheiro britdnico Earle S. MacPherson em 1947. Este sistema ¢
majoritariamente utilizado em veiculos de tracdo dianteira, como carros de passeio. A estrutura
desse sistema possui o braco inferior fixado em relagdo a roda, mantendo assim a roda na
dire¢do da curvatura. Ja os bragos superiores sdo ligados a carroceria ou ao chassi, ¢ se denota
por articulagdes que captam as forgas laterais e longitudinais (GILLESPIE, 1992).

A suspensdao MacPherson ¢ uma opg¢ao popular em veiculos automotores devido a sua
simplicidade e eficiéncia. Entre as suas vantagens, destacam-se a menor necessidade de espago
(possui menos pecas que a suspensdo de braco duplo, por exemplo) e a melhor estabilidade em
curvas, pela disposicdo mais baixa da suspensdo, o que leva a um centro de gravidade mais
baixo, e por consequéncia, diminuicdo do deslocamento lateral. No entanto, a suspensao
MacPherson (representada na Figura 1) também apresenta algumas desvantagens, como
limitagdes de ajuste em diferentes condi¢cdes de condugdo, menor capacidade de absorcao de
impactos em superficies irregulares ou com grandes buracos, menor durabilidade em condi¢des
extremas e pode restringir o espaco para outros componentes, como o motor e o sistema de

exaustdo, o que pode limitar o desempenho e a eficiéncia do veiculo em algumas situacdes.
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Figura 1: Representacao da suspensdao MacPherson

Fonte: Gillespie (1992)

3.1.2 Suspensio de braco duplo A (Double Wishbone)

Também conhecida como suspensdo de bragos duplos triangulados, a suspensdo
Double Wishbone utiliza uma geometria complexa para fornecer uma conducdo suave e
controlada, mantendo a estabilidade e a aderéncia do veiculo em curvas e em superficies
irregulares. Os bragos superior e inferior se unem em uma junta esférica, permitindo que as
rodas se movam verticalmente em relagdo a carroceria. Essa articulagdo também permite que
as rodas girem em torno de um eixo vertical, permitindo que o veiculo vire e mude de direcao.

O design da suspensdo Double Wishbone (Figura 2) permite uma grande quantidade
de ajustes em relagao ao angulo de cambagem (inclinagao das rodas), ao caster (angulo da roda
em relacdo ao plano longitudinal do veiculo) e a convergéncia (dngulo das rodas em relagdo ao
plano lateral do veiculo). Isso permite que a suspensdo seja afinada para veiculos de

competicao, proporcionando a versatilidade necessaria nesse contexto.

Figura 2: Representacdo da suspensdo Duplo A (Double Wishbone)

UPPER CONTROL ARM
CONTROL ARM BUSH

ANTI-ROLL
BAR BUSHES

LOWER CONTROL ARM

Fonte: Moog Parts
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3.1.3 Suspensiao Multilink

A suspensdo Multilink (Figura 3) ¢ caracterizada por ter trés ou mais bragos de
suspensdo que se conectam a pontos diferentes do cubo de roda. Normalmente, dois bragos
longitudinais sdo conectados ao cubo de roda, enquanto um ou dois bragos transversais sao
conectados ao chassi do veiculo. Esses bragos de suspensdo sdo projetados para controlar a
movimenta¢do da roda em todas as dire¢des, fornecendo um excelente equilibrio entre conforto
e desempenho. De forma geral, sdo utilizados sistemas com 4 bragos, havendo excegdes com 5
bragos (GILLESPIE, 1992).

A principal vantagem da suspensdo Multilink é que ela fornece uma condugdo mais
suave em comparagdo com outros tipos de suspensdo. Isso ocorre porque cada brago de
suspensdo ¢ projetado para lidar com uma parte especifica da carga do veiculo, o que ajuda a
minimizar a transferéncia de vibragdes e impactos para a carroceria do veiculo. Isso torna a
condug¢do mais confortavel e reduz a fadiga do motorista em longas viagens.

Além disso, a suspensao Multilink é muito versatil e pode ser ajustada para atender a
diferentes necessidades de desempenho e condugao. Ela oferece um excelente equilibrio entre
estabilidade e manuseio, o que a torna ideal para veiculos esportivos ou de alto desempenho.
Os sedas Audi A4 e A6 e os Mercedes-Benz Classe C sdo veiculos que utilizam o Multilink

como sistema de suspensao.

Figura 3: Representacdo da suspensdo Multilink

Fonte: Toyota (2015)
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3.1.4 Suspensio de eixo rigido (Solid Axle)

A suspensao de eixo rigido ¢ um tipo de suspensdo utilizada em veiculos que consiste
em um eixo solido conectado as rodas do veiculo. E muito utilizado em veiculos de transporte,
como caminhdes, e veiculos off-road (o Jeep Wrangler ¢ um exemplo).

O eixo rigido ¢ composto por um eixo principal que se estende entre as rodas e ¢
suportado por feixes de molas (Figura 4), molas helicoidais ou ainda molas de tor¢do, em cada
extremidade. As molas sdo geralmente feitas de ago e sdo projetadas para suportar o peso do
veiculo e absorver as irregularidades da estrada. Os amortecedores sao usados em conjunto com
as molas para suavizar o0 movimento do eixo e minimizar o impacto das irregularidades do
terreno nas rodas.

Uma das principais vantagens da suspensdo de eixo rigido ¢ a sua simplicidade e
durabilidade. Como nao ha muitas pegcas moveis, a manutengao ¢ relativamente facil e barata.

No entanto, a suspensdo de eixo rigido tem algumas desvantagens. Pelo fato do
diferencial ser conectado ao eixo, o torque gerado por ele pode fazer que uma roda destracione
mais facil que a outra. Além disso, a suspensdo de eixo rigido ndo ¢ tdo eficaz na absorcao de
choques quanto outros tipos de suspensdo, o que pode tornar a conducao desconfortavel em

estradas irregulares.

Figura 4: Representacdo da suspensao de eixo rigido (feixe de molas)

Fonte: Gillespie (1992)
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3.2 Parametros dos veiculos

Visando o entendimento dos pontos a serem observados no projeto da suspensao de
qualquer veiculo (nesse caso com foco no carro de competicdo Formula SAE), a seguir sao

expostos os principais pontos de analise cinematica da dindmica veicular.

3.2.1 Entre eixos

E a distancia entre os eixos dianteiro e traseiro de um veiculo (medido do centro de
cada roda) e afeta diretamente a dinamica veicular em relagdo ao momento polar de inércia,
distribuicdo de peso, tragdo e estabilidade.

Segundo Seward em Race Car Design, o comportamento dinamico do veiculo também
¢ afetado, em relagdo a distribui¢do de peso, tragdo e estabilidade. Por exemplo, um veiculo
com um entre-eixos mais longos pode ter uma distribui¢do de peso mais equilibrada, o que
melhora a estabilidade em altas velocidades.

Todavia, o aumento desejado do entre eixos, também importante para maior espaco
interno do veiculo, torna-se uma barreira de projeto, ao notar-se que o aumento da deflexdo da

estrutura ¢ proporcional a distancia dos apoios (os proprios eixos) (PINTO FILHO, 2004).

3.2.2 Bitola

Por Seward (2014), bitola ¢ a distancia horizontal entre as rodas de um eixo, de centro
a centro, medida perpendicularmente ao eixo longitudinal do veiculo. A bitola, ilustrada na
Figura 5, afeta a estabilidade, a capacidade de manobra, a aderéncia dos pneus e a distribui¢ao
de carga entre os eixos. Um valor mais amplo resulta em maior estabilidade em curvas
(REIMPELL; STOLL; BETZLER, 2001), mas também aumento o raio minimo de giro do

veiculo.

Figura 5: Entre-eixos e bitola de um veiculo
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Fonte: (SOUZA, 2021)
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3.2.3 Camber

Segundo Jazar (2008), angulacdo de camber (y) gera uma deformacao do pneu de tal
forma que surge uma forga lateral, a forca de camber Fy. Essa for¢a ¢ proporcional a angulagao
de camber y para angulos pequenos e depende diretamente do carregamento no pneu Fz.

E o angulo formado entre a vertical e a linha de contato entre o pneu e o solo quando
visto de frente ou de tras do veiculo, como mostrado na Figura 6. Quando o topo do pneu se
inclina para fora do veiculo, seu valor ¢ positivo, e quando se inclina para dentro, € negativo.

O camber afeta a distribui¢do de carga nas rodas e, portanto, a aderéncia dos pneus ao
solo. Um camber negativo (pneu inclinado para dentro) aumenta a aderéncia lateral em curvas,
mas reduz a aderéncia em linha reta, resultando em maior desgaste dos pneus e menor eficiéncia
de rolamento, frenagem e tracdo do veiculo. Por outro lado, um camber positivo (pneu inclinado

para fora) aumenta a aderéncia em linha reta, mas diminui a aderéncia lateral em curvas.

Figura 6: Camber negativo e positivo, em um sistema de suspensdo MacPherson

Camber Negativo Camber Positivo

Fonte: Jazar (2008)

O valor da angulacdo depende da aplicacdo do veiculo e ¢ um pardmetro ajustavel na
geometria da suspensdo. Em carros de corrida, o camber geralmente ¢ ajustado para maximizar
a aderéncia em curvas, enquanto em carros de passeio, o camber ¢ ajustado para otimizar o
conforto e o desgaste dos pneus. Em geral, o valor do camber positivo ¢ mais comum em carros
de passeio, por exigir menos esfor¢o de estercamento, enquanto carros de corrida podem ter

valores de camber negativos ou proximos de zero para maximizar a aderéncia em curvas.
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Por Milliken (1995), para pneus de rua radiais a for¢a devido ao camber tende a cair
com angulos acima de 5°. Para pneus de corrida, essa mesma for¢a ¢ maxima para angulos

pequenos.

3.2.4 Caster

Segundo Milliken (1995), o angulo de caster (Figura 7) ¢ a inclinacdo vertical do pino
do pivo superior da suspensao em relacao a vertical quando visto de perfil. Esse angulo afeta a
estabilidade direcional, a sensacdo de resposta da dire¢dao, o esforco de estercamento, a
distribuicdo de carga nas rodas e os angulos de camber e convergéncia das rodas.

Em um veiculo com caster positivo, a roda tende a se endireitar automaticamente apos
uma curva, o que proporciona uma resposta mais rapida da direcdo e aumenta a estabilidade
direcional. Por outro lado, um caster negativo proporciona maior conforto em superficies
irregulares e uma menor tendéncia de seguir uma linha reta. Gillespie, em Fundamentals of

Vehicle Dynamics, diz que a angulacdo do angulo de caster normalmente varia de 0 a 5°.

3.2.5 Raio de Deslizamento (Scrub radius)

E a distancia entre o ponto de interse¢do do prolongamento do eixo de diregdo com o
solo e o centro de contato do pneu, na vista frontal. Ele ¢ mostrado na Figura 7.

Segundo Milliken (1995), alguns parametros podem afetar o valor do scrub radius,
como o deslocamento lateral do centro da roda (offset) e o dngulo de inclinagao do pino mestre
(kingpin).

Essa medida tem uma grande influéncia no comportamento do veiculo, pois afeta a
forma como ele se move quando as rodas estdo girando. Quando o valor € zero, o centro de
rotagdo do pneu € no ponto de contato com o solo, o que significa que o pneu ndo exerce nenhum
momento em torno do eixo de direcao durante a curva.

Um scrub radius positivo (ponto mais préximo da banda interna) pode aumentar a
tendéncia do veiculo a puxar para um lado durante a frenagem, enquanto um valor negativo
pode tornar a dire¢do mais pesada. Quando sua medida é zero pode oferecer um manuseio mais

preciso, mas pode ser mais sensivel a irregularidades na superficie da estrada.
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Figura 7: Arranjo da suspensao dianteira
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Fonte: Milliken (1995)

3.2.6 Convergéncia

E uma medida que representa o angulo formado entre os planos dos pneus quando
vistos de cima (Figura 8). A convergéncia pode ser positiva ou negativa. Quando a dianteira
dos pneus esta mais proxima uma da outra, é considerada positiva. Esse valor ¢ negativo para

o efeito inverso, quando a parte traseira estd mais proxima uma da outra.

Figura 8: Convergéncia positiva e negativa dos pneus dianteiros, respectivamente

Toe-in Toe-out

Fonte: Jazar (2008)

Essa angulacao afeta principalmente a estabilidade do veiculo em linha reta. Quando

positiva, torna o veiculo mais estavel em linha reta, mas pode reduzir a precisdo na curva. Com



21

relagdo a negativa, a precisdo na curva ¢ melhorada, mas pode tornar o veiculo menos estavel
em uma reta.

O desgaste dos pneus também ¢ afetado. Uma convergéncia excessiva pode desgastar
0s pneus mais rapidamente na parte interna, enquanto uma convergéncia negativa excessiva
pode desgastar os pneus mais rapidamente na parte externa.

Por Jazar (2008), as variagdes de convergéncia afetam trés desempenhos principais:
desgaste dos pneus, estabilidade em linha reta e dirigibilidade na entrada de curvas. Para valores
convergentes ¢ melhorado a estabilidade em linha reta e para valores divergentes a resposta da

direcdo ¢ aumentada.

3.2.7 Pino mestre (kingpin)

O eixo de pino mestre ou kingpin, mostrado na Figura 9, ¢ medido a partir da vista
frontal do veiculo e no caso de uma suspensao convencional de brago duplo, passa através das
juntas esféricas do braco de controle superior e do brago de controle inferior. O angulo formado
entre o kingpin e o plano vertical ¢ chamado de KPI (Kingpin Inclination, ou Inclina¢do do Pino

Mestre), que ¢ medido em graus.

Figura 9: Angulo de pino mestre, ou kingpin
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Fonte: Milliken (1995)

O KPI afeta diretamente o comportamento da suspensdao e da direcdo, sendo
responsavel por transmitir a carga da roda para a suspensao e permitir a estabilidade direcional
do veiculo. Um KPI maior aumenta a estabilidade direcional em alta velocidade, enquanto um

KPI menor permite maior agilidade e facilidade de manobras em baixa velocidade. Por
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Gillespie (1992), para caminhdes esses valores sdo em torno de 0° a 5°, e para carros de passeio

podem variar entre 10° a 15°.

3.2.8 Centro de Rolagem (Roll Center)

Segundo Gillespie (1992), o Roll Center (RC), ou centro de rotagdo, ¢ um ponto
imaginario em torno do qual o veiculo rola durante as curvas (Figura 10). Ele afeta
principalmente o comportamento dindmico do veiculo, incluindo a estabilidade, a transferéncia

de peso e a rolagem da carroceria.

Figura 10: Analise do centro de rolagem de uma suspensdo independente

Fonte: Milliken (1995)

Quando o veiculo faz uma curva, o RC influencia a inclinacdo do chassi, a
transferéncia de peso lateral entre os pneus e a estabilidade direcional. A mesma técnica para
encontrar o roll center ¢ usada na vista lateral, porém o ponto ¢ chamado de pitch center, e ele
influencia o comportamento de frenagem e aceleracdo do veiculo, devido a transferéncia de

peso longitudinal.

3.2.9 Angulo de Deriva

Na Figura 11 ¢ mostrada a area de contato entre pneu e solo deformada, além da nova
direcao de movimento do pneu. O plano médio da area de contato ndo coincide com o plano
médio do pneu devido da deformagao citada, assim o pneu tem uma dire¢do de movimento

diferente do seu plano médio e essa diferenca € o angulo de deriva (BARRETO, 2015).
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Figura 11: Angulo de deriva de um pneu
Angulo de deriva

Plano médio do pneu Sentido do movimento

Forga lateral

Fonte: Gillespie (1992)

Nas curvas em que os veiculos atingem velocidades elevadas, os pneus geram forgas
laterais que resultam em deslizamento lateral a medida que se movimentam. Isso causa uma
diferenca entre a direcdo em que os pneus estdo apontados e a dire¢cdo em que se movem. A
relacdo entre a forca lateral e o angulo de deriva ¢ funcdo da geometria, pressdo e material dos

pneus (BARROS, 2016).

3.2.10 Geometria de Ackermann

A geometria de Ackermann ¢ uma configuracdo da dire¢do em que os bragos de
direcdo sdo posicionados de forma que, ao girar as rodas, elas descrevem um arco com raios
diferentes. De acordo com a geometria descrita (Figura 12), ao estergar, os arcos que descrevem
a trajetoria das rodas interna e externa sdo concéntricos, porém possuem raios diferentes, de

forma que o angulo de estercamento da roda interna ¢ maior que o da roda externa.
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Figura 12: Geometria bésica para realiza¢do de curvas proposta por Ackermann
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Fonte: Gillespie (1992)

Em veiculos de competi¢do, geralmente sdo utilizadas simulagdes e testes praticos para
ajustar a geometria de Ackermann de acordo com as caracteristicas especificas do veiculo, das
condi¢des da pista e as preferéncias do piloto. Esse ajuste fino pode fazer a diferenga em termos
de desempenho e competitividade, principalmente em termos de desgaste, aderéncia e
estabilidade.

No entanto, em certos veiculos de competicdo, especialmente aqueles com
configuragdes especializadas para lidar com curvas em alta velocidade, pode-se optar por
ajustes na geometria das rodas que nao seguem o modelo de Ackermann. Isso pode ocorrer para
melhorar a estabilidade em altas velocidades, para aprimorar a resposta do veiculo nas curvas
ou para atender a exigéncias especificas de determinadas competi¢des.

Em vez de seguir a geometria classica de Ackermann, algumas equipes de competi¢ao
ajustam deliberadamente as configuragdes das rodas para otimizar a dinamica do veiculo e
atender aos requisitos do circuito ou das condigdes de corrida. Isso pode incluir alteragdes na
convergéncia, camber, caster e outras configuracdes das rodas, buscando um desempenho

maximo em determinadas situagdes de corrida.

3.2.11 Geometria anti-dive
A geometria anti-dive busca minimizar a tendéncia de afundamento da suspensdo
dianteira de um veiculo durante a frenagem. De acordo com a literatura de Milliken (1995),

essa configuracao ¢ obtida quando a linha que passa pelos pontos de contato dos pneus
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dianteiros com o solo (chamada de linha de solo) ¢ inclinada para trds em relagdo ao eixo
longitudinal do veiculo.

Quando o motorista freia, a for¢a de desaceleracdo ¢ transmitida para a suspensao
dianteira, que tende a afundar devido a transferéncia de peso para a frente do veiculo. Com a
geometria anti-dive, a inclinag¢do da linha de solo faz com que o centro de rotagdo da suspensao
se desloque para cima, o que contraria 0 movimento de afundamento da suspensao dianteira
durante a frenagem.

Segundo Gillespie, o valor maximo de porcentagem de anti-dive raramente excede
50% devido a diversos fatores, o principal deles que sera focado nesse projeto, ¢ de que o
incremento desse valor ndo altera a transferéncia de carga longitudinal, e sim a distribui¢cdo de
esforcos que vao para a bandeja da suspensdo e esforgos que vao para o conjunto mola-
amortecedor. Como a fabricac¢do dos bracos de suspensdo (bandejas) serd feita da maneira mais
simples e leve possivel, a fim de diminuir a massa nao suspensa, os esfor¢os transmitidos a elas
também devem ser reduzidos.

Para veiculos de passageiros, a faixa de valores entre 20% a 25% de anti-dive ¢ uma

aplica¢do bem sucedida, diz Dixon, em Suspension Geometry and Computation.

% anti — dive front = (% front braking) * (tan ¢F) * (%) 3.1
A partir da formula acima, segundo Miliken (1995), foi possivel determinar o angulo

Ok, (Figura 13), e assim determinar o tamanho do side view swing arm (distancia horizontal do
IC lateral até o contact patch), ou SVSA. O tamanho do SVSA foi definido a partir da anélise
de diferentes valores, para valores menores a variagcdo do caster era aumentada. Como o
objetivo € manter o caster com valor mais préximo ao estatico, foi definido um valor maior que

respeitasse ambos os parametros. Os respectivos valores sdo 2,15° € 2,8 m.

Figura 13: Efeitos da frenagem sobre o veiculo
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Como exemplo de aplicagdo da geometria anti-dive, o chefe da equipe da Mercedes,
Toto Wolft, atribui como um dos principais fatores a dominancia da Red Bull na Férmula 1, o
desenvolvimento do “efeito-solo” no carro, situagdo em que ¢ gerada uma regido de baixa
pressdo embaixo do veiculo, aumentando a sustentacdo na direcdo do solo. Tal efeito ¢

influenciado pelo anti-dive aplicado na suspensao.

3.2.12 Geometria anti-squat

A geometria anti-squat visa minimizar a compressao da suspensao traseira durante a
aceleragdo. Ela ¢ alcancada pela disposi¢ao do eixo de articulagdo do brago superior da
suspensao traseira em relagdo ao centro de gravidade do veiculo, segundo Milliken (1995).

Quando o veiculo acelera, a for¢a do torque tende a fazer com que a traseira do carro
se abaixe, comprimindo a suspensao traseira. No entanto, com a geometria adequada, essa forca
¢ redirecionada para a frente do veiculo, causando um efeito de levantamento na traseira e
mantendo a suspensdo traseira mais rigida. A andlise ¢ semelhante ao anti-dive porém ¢

aplicado a traseira.

Figura 14: Anti-squat traseiro; (a) geometria em eixo rigido (b) geometria em suspensdo
traseira independente
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Fonte: Milliken (1995)

Enquanto as geometrias anti-dive e anti-squat podem ser benéficas em certos

contextos, sua aplicacdo exata em carros de competicdo do tipo Formula pode variar
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consideravelmente com base nas estratégias de engenharia e nas demandas especificas de cada

corrida ou circuito.

3.2.13 Geometria anti-lift
Durante a fase de frenagem, a suspensao traseira experimenta um fendmeno conhecido
como anti-lift, caracterizado pelo levantamento da suspensdo. Um anti-mergulho de 0% ¢

alcancado quando os angulos ¢F e ¢R sdo ambos zero (mostrados na Figura 13).
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4 METODOLOGIA

4.1 Pontos de analise

De inicio, define-se como padrdo um sistema de coordenadas em relagdo ao veiculo,

assim mostrado na Figura 15.

Figura 15: Sistema de coordenadas modelo de um veiculo

Vertical

Fonte: Milliken (1995)

Para a analise de forgas, serd adotado um sistema de coordenadas, e por consequéncia
um sistema de vetores e matrizes, em que a sua origem serd arbitrariamente definida no plano
entre o solo e os pneus, sendo o ponto aquele coincidente entre o ponto médio da bitola e o eixo

longitudinal do veiculo (Figura 16).

Figura 16: Origem do sistema de coordenadas e suas diregdes
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Fonte: Proprios autores
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Em seguida, na Tabela 1, utilizam-se condi¢des de contorno baseados nos veiculos de

formula SAE ja existentes.

Tabela 1: Origem do sistema de coordenadas e suas dire¢oes

Parametros iniciais Dianteira Traseira
Entre-eixos (mm) 1550

Bitola (mm) 1200 1125
Camber (°) -2 -1.5
Caster (°) 4 -
Convergéncia (°) 0.5 -0.5
Kingpin (°) 10 11
Roll Center (mm) 10 32
Anti-dive (%) 10

Anti-squat (%) 15

Fonte: Proprios autores

Foi feito o desenho da geometria de suspensdo primeiramente no Solidworks com o
intuito de definir os pontos com os parametros iniciais mencionados previamente, ilustrados

nas Figuras 17, 18 e 19.

Figura 17: Parametros definidos na vista frontal para a suspensao dianteira (azul) e traseira
(laranja)
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Fonte: Proprios autores



30

Figura 18: Parametros definidos na vista frontal para a suspensdo dianteira (azul) e traseira
(laranja)
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Figura 19: Geometria de suspensdo
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Fonte: Proprios autores

Em seguida, os pontos foram transferidos para o software Lotus Shark, com as devidas
correcdes para o eixo de coordenadas. No Lotus € possivel movimentar os pontos definidos
anteriormente a fim de mudar o comportamento do sistema. Tais mudangas foram feitas e os
dados obtidos foram exportados para o Excel (Tabelas 2 e 3). O tipo de suspensao ilustrado

(Figura 20) utilizado foi pushrod com os tirantes conectados as bandejas superiores.

Figura 20: Geometria de suspensdo exportada para o Lotus Shark
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Fonte: Proprios autores
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Tabela 2: Variacdo dos parametros em funcao do curso
Curso (mm)

Minimo (-25 mm) Inicial (0 mm) Maximo (25 mm)

Camber (em Dianteiro -1.41 -2.00 -2.88
graus) Traseiro -0.37 -1.00 -1.79
Toe (em graus) Dianteiro -1.67 -0.50 1.34
Traseiro 0.31 0.50 0.74
Caster (em Dianteiro 391 4.01 4.13
graus) Traseiro - - -
Kingpin (em Dianteiro 8.64 9.15 9.89
graus) Traseiro 8.46 9.08 9.88
Anti-Dive (%)  Dianteiro 7.35 10.10 13.33
Traseiro - - -
Anti-Squat (%) Dianteiro 11.81 13.68 15.95
Traseiro - - -
Roll Center Dianteiro 49.21 10.14 -28.60
(mm) Traseiro 77.69 30.27 -15.91

Fonte: Proprios autores

Tabela 3: Variacdo dos parametros em funcao do angulo de rolagem

Angulo de Rolagem
Minimo (-3°) Inicial (0°) Maximo (3°)

Dianteiro -4.303 -2.003 -0.151

Camber (em graus) —r. ciro -2.301 -1.000 0.076
Dianteiro -1.824 -0.500 1.891

Toe (em graus) . ceiro 0.315 0.500 0.754
Dianteiro 3.921 4.014 4.122

Caster (em graus) Traseiro i i i

L. Dianteiro 11.539 9.148 7.130
Kingpin (em graus) —. ciro 11.364 9.085 7.036

Fonte: Proprios autores

4.2 Sistema de forcas

Algumas simplificagdes foram feitas no modelo, como: adotar o ponto de conexdo do
tirante com a bandeja sendo o mesmo ponto da bandeja superior com a manga, tratar o cubo,
disco, pin¢a e manga como corpo rigido, desprezo do efeito da massa ndo suspensa nos célculos

de transferéncia de carga, os componentes serem carregados apenas com forcas de tragdo e
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compressao e a transferéncia de carga dada como uma porcentagem da carga total aplicada em
z.

Abaixo, na Figura 21, estdo dispostos num espago tridimensional os pontos de
interesse para os calculos das forgas e momentos nas pecas integrantes da sistema de suspensao

do veiculo.

Figura 21: Componentes analisados da suspensao

Pontos da Suspenséo Dianteira Reilen O SnE S I
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Fonte: Proprios autores

4.2.1 Somatorio de For¢cas e Momentos

A abordagem utilizada para calcular os esfor¢os nos componentes da suspensao sera a
mesma utilizada no artigo de Dhakar (2016). Na tese de mestrado de Flickinger (2014) também
¢ utilizado esse método.

A suspensao ¢ composta por seis elementos (dois para a bandeja inferior, dois para a
bandeja superior, um para o tirante € um para o braco de direcao ou barra antiestercamento no
caso da traseira). As forcas de tragdo ou compressao nesses elementos sdo as incognitas a serem
determinadas. Um equilibrio de forgas e momentos nas direcdes X, Y e Z pode ser estabelecido
em relacdo as forcas no ponto de contato e calculado em relagdo ao centro da roda. O centro da
roda ¢ utilizado como ponto de referéncia para todos os célculos. Esse equilibrio resulta em seis
equagoes e seis incognitas (representando a forca em cada elemento), que sdo organizadas em

uma matriz para facilitar a resolugdo.

[Al{x} = {B}
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A equacido acima ¢ montada da seguinte forma:

e A matriz A ¢ uma matriz 6x6, onde as trés primeiras linhas representam os vetores
unitarios de cada componente, ¢ as trés ultimas linhas representam o produto vetorial da
coordenada interna dos componentes (conexao com o chassi), de acordo com a origem
adotada com o vetor unitario;

e A matriz x € uma matriz 6x1, configurada como um vetor coluna, onde cada linha e
valor correspondente representam a for¢a desconhecida em cada componente da
suspensao;

e A matriz B é uma matriz 6x1, também configurada como um vetor coluna, que engloba
as forgas e momentos nas diregdes X, y € z gerados no centro da superficie de contato

do pneu, calculados em relagdo ao centro da roda.

Dessa forma, a matriz A contém as coordenadas dos componentes, a matriz X contém

as incognitas, e a matriz B contém as informacdes de entrada, conforme a Figura 22.

Figura 22: Produto entre matrizes para definicdo de for¢as e momentos

F,| [-F,]

Al bv e d] et F,| |-F,
Fc 'Fz

"Eg| T |-M,

rﬁxg rnxﬁ rdx? t‘uxﬁ t‘nx; rﬂx? F. -M,
Ff -M,

[4] . () = {B)
Fonte: Proprios Autores

4.3 Equacionamento para transferéncia de carga

Para o calculo da transferéncia de carga, serdo analisados os casos criticos de

frenagem, aceleracdo e combinacdo de ambos, conforme as equagdes abaixo, segundo Seward:

Meotqi*acceligexheg
Bitola

WTiaterar = 4.1)
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__ Mygotarracceliong*heg

WTlongitudinal - (4.2)

Entre—eixos

_ Meotar*d , WTiaterat*WTiongitudinal)
Fz_aplicado - 4 + 2 (4.3)
Fy aplicado
Fpp=—"— 4.4
z-% Mtotal*9g 4.4)
Fy_car = Miotar * ACCELig; 4.5)
Fy_aplicado = Fy_carro * Fz_% (4.6)
Fx_aplicado = Fx_carro * Fz_% 4.7

Os termos das equagdes acima refere-se a:

WT lateral: transferéncia de carga lateral

WT longitudinal: transferéncia de carga longitudinal

Fz aplicado: Forga total aplicada em z, com a transferéncia de carga

Fz %: Razao entre Fz e o peso do carro

Fy carro: Forca lateral

Fy aplicado: Simplificagdo da forga lateral aplicada como porcentagem de Fz
m_total: Massa total do carro

Accel Lat: Aceleragao lateral

Hcg: Altura do centro de gravidade

g: Aceleragdo da gravidade (9.81 m/s?)

4.4 Flambagem

Segundo Hibbeler, em Resisténcia dos Materiais 7ed, podemos calcular a forca critica

para flambagem de uma viga da seguinte maneira:
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Onde
carga critica ou carga axial maxima na coluna imediatamente antes do inicio da

Pcr -

flambagem.
E = modulo de elasticidade do material (aproximadamente 205 GPa para o ago 1020)

I = menor momento de inércia para a area da se¢do transversal da coluna

L = comprimento da coluna

m’E w*(D* —d%)
br =43

A formula acima possui duas incognitas, o diametro externo e o didmetro interno do

tubo. A carga critica sera o maior esforg¢o calculado em todos os casos criticos de transferéncia

de carga e L serd o comprimento do maior tubo.

Figura 23: Valores aproximados para o fator de comprimento efetivo, K
Buckled shape of column is (a) (b (c) (d) {e) (f)
shown by dashed line l I I- I I 1 l I' A
g M| ¥ £
! ? ] X K] i
] ¥ " [ ]
i =. ; VY i
INE R ARIR RN
\ '- " ; 4
by T o e
! ! l I ! ’!
Theoretical K Value 0.5 0.7 1.0 1.0 20 20
Recommended design value when{ —I
r 0.65 0.80 1.2 1.0 2.10 20
deal condition are approximated
——|
i CoRc oo “4  Rotation fixed and translation fixed
? Rotaion free and transiation fixed
9 Rotation fixed and translation free
T Rotation free and translation free

Fonte: ABNT 8800 (2008)
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4.5 Motion Ratio

O amortecedor utilizado para esse projeto possui aproximadamente 131 N/mm de
rigidez. A fim de atingir o curso minimo de 50 mm exigido pelo regulamento, com a carga
critica aplicada, ¢ necessario um aumento da forc¢a transmitida pelo tirante até o amortecedor
(Figura 24). O componente que faz esse incremento ¢ o balancim, através de uma relacio de

momentos entre a forca aplicada pelo tirante e a forga aplicada pelo amortecedor.

Figura 24: Balancim

Spring force, F,

- Rl

Whensk Vihesl force, F

Onde
R,, = motion ratio
F; = forca da mola

F,, = for¢a do pneu (no trabalho em questdo ¢ a for¢a no tirante)

A rigidez ¢ definida como for¢a por deslocamento:

K F w
Y Rnd
k. = Rmfiy
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Onde
K,, = Wheel centre rate

K, = Spring rate

A razdo de rigidez, ou motion ratio, ¢ dado por:

As férmulas citadas sdo validas para o exemplo em questdo, com o balancim conectado
diretamente a roda, no caso do uso de pushrod ou pullrod (tirantes para a transmissao da forga
ao amortecedor) ¢ um pouco mais complexo devido a sua movimentacdo ndo ser exatamente

na vertical.

5 RESULTADOS

Os calculos foram feitos todos através de uma planilha no excel e estdo dispostos nas

tabelas abaixo:

Tabela 4: Dados do veiculo (massa, altura do CG, bitola e entre-eixos)

Variaveis Entrada Unidades
m_total 300 Kg
Hceg 0,40 m
Bitola 1,20 m
Entre-eixos 1,55 m

Fonte: Proprios autores

5.1 Pontos da Suspensio

Com base nos pontos definidos através do Lotus Shark foram calculados os vetores

unitarios que serdo utilizados na Matriz A.



Dianteira
Inboard
-132 -343 338
bds 133 344 338
. -135 -301 129
bdi 133 2301 133
pushrod 9 -341 739
direcio 44 -123 171
Outboard
11 -523 375
bts 11 523 375
. -6 -561 140
bt -6 -561 140
pushrod 11 -523 375
anti-est 67 -508 168
Traseira
Inboard
bd 1425 -298 337
S
1686 -307 338
. 1462 -278 124
bdi
1719 271 111
pushrod 1563 -323 561
direcao 1719 271 147
Outboard
1563 -481 390
bts
1563 -481 390
. 1536 -524 124
bti
1536 -524 124
pushrod 1563 -481 390
anti-est 1600 -523 147
Dianteira
Vetores unitarios (x,y,z)
0,71 -0,70 0,00
bd M b 9
> 0,71 20,70 0,00
0,92 -0,39 0,00
bdi ’
0,91 -0,41 0,00
pushrod 0,42 -0,91 0,00
direcdo 0,58 -0,81 0,00

38



Traseira
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Vetores unitarios (x,y,z)

-0,95 0,20 -0,23

bds
-0,97 0,18 -0,19
) -0,98 0,19 -0,08

bdi
-0,99 0,16 -0,06
pushrod -0,92 0,19 -0,33
direcdo -0,98 0,15 -0,08

Com os pontos da suspensdo definidos, calculados os vetores

unitarios e definido

também uma origem, foi montada a matriz A logo em seguida, tanto para a dianteira quanto

para a traseira, com as trés primeiras linhas compostas dos vetores unitarios de cada

componente, ¢ as trés ultimas linhas compostas pelo produto vetorial da posi¢cao do ponto

interno com o vetor unitario.



5.2 Transferéncia de Carga

Dianteira

Mixima Frenagem Valor

Aceleragdo longitudinal (g) -1,7
Longitudinal Load Transfer, AWx 1291,1
Fz aplicado 1381,3
Fx carro 5003,1
Fx aplicado 23482
Maxima Curva Valor

Aceleragdo lateral (g) 1,7
Lateral Load Transfer, AWy 1667,7
Fz aplicado 1569,6
Fy carro 5003,1
Fy aplicado 2668,3
Combinado Valor

Aceleragdo lateral (g) 1,0

Aceleragdo longitudinal (g) -1,0
Lateral Load Transfer, AWy 981,0
Longitudinal Load Transfer, AWx 759,5
Fz aplicado 1606,0
Fy/Fx carro 2943,0
Fy/Fx aplicado 1606,0

Traseira

Maxima Aceleragio Valor

Aceleragdo longitudinal (g) 1,7
Longitudinal Load Transfer, AWx 1291,1
Fz aplicado 1381,3
Fx carro 5003,1
Fx aplicado 2348,2
Maxima Curva Valor

Aceleragdo lateral (g) 1,7
Lateral Load Transfer, AWy 1667,7
Fz aplicado 1569,6
Fy carro 5003,1
Fy aplicado 2668,3
Combinado Valor

Aceleragdo lateral (g) 1,0

38
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Aceleragdo longitudinal (g) 1,0
Lateral Load Transfer, AWy 981,0
Longitudinal Load Transfer, AWx 759,5
Fz aplicado 1606,0
Fy/Fx carro 2943,0
Fy/Fx aplicado 1606,0

Para os calculos de transferéncia de carga foi utilizado uma aceleragao de 1,7 g [m/s?],
aproximadamente 17 m/s?, conforme exigido pelo regulamento para o caso de rolagem
“IN.9.2.2 Veiculo ndao tomba quando inclinado a um dangulo de 60° em relagdo ao horizontal,
correspondendo a 1,7 g.”. Para os casos de aceleracdo e frenagem também foi considerado a
mesma aceleracdo como critica. O regulamento possui informagdes sobre o layout da prova de
skidpad, a qual possui um didmetro de 18,25m. A partir disso, ¢ possivel utilizar a Equacdo de

Torricelli a fim de determinar a velocidade no percurso com a variagdo dos dados de entrada

(distancia e aceleragao).

v2=vi+2*xaxds

18,25

> )

v? = 2% 9,81 % (2m * =225
’ 2

v2 =2xax (21 *

v = 33,5m/s
v = 120 km/h

Para uma aceleragdo de aproximadamente 1g (9,81 m/s?), a velocidade encontrada foi
de aproximadamente 120 km/h. Visto que o veiculo ndo fara o skidpad nessa velocidade, ela

pode ser considerada para o dimensionamento como um fator de seguranga.

Matriz A (dianteira)

BDS1 BDS2  BDI1 BDI2 Pushrod Direcgio

X Fx 0,61 -0,56 0,45 -0,47 0,00 0,06
X Fy -0,77 -0,81 -0,89 -0,88 -0,45 -1,00
X Fz 0,16 0,17 0,04 0,02 -0,89 -0,01
X Mx 207 215 105 111 635 172
X My 229 2211 63 -66 11 10

XMz 313 -300 255 -259 -3 -37




Matriz A (traseira)

BTS1 BTS2 BTIl1 BTI2 Pushrod Anti-est
X Fx 0,59 -0,56 0,29 -0,58 0,00 -0,42
X Fy -0,78 -0,79 -0,96 -0,81 -0,68 -0,91
Y Fz 0,23 0,24 0,00 0,04 -0,73 0,00
X Mx 194 194 119 79 618 133
X My -127 -594 37 -135 1146 -62
Y Mz -934 -1511  -1321  -1551 -1063 -1671
5.2.1 Frenagem — dianteira (1,7g)
X y V/
Fx 2348,23 0 0
Fy 0 0 0
Fz 0 0 1381,31
Mx My Mz
M from Fx -0 0 1408937.5
M from Fy -0 0 0
M from Fz -828786.7 0 0

Vetor B para frenagem

Fa -2348,23
Fb 0

Fc -1381,31
Fd 828786,78
Fe 0

Ff -1408937,52

40
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5.2.2 Curva — dianteira (1,7g)

X y z
Fx 0 0 0
Fy 0 2668,32 0
Fz 0 0 1569,6
Mx My Mz
M from Fx -0 0 0
M from Fy -0 0 0
M from Fz -941760 0 0

Vetor B para curva (dianteira)

Fa -2668,32
Fb -1569,6

Fc 941760

Fd 0

Fe 0

Ff 0

5.2.3 Aceleracao — traseira (1,7g)

X y z
Fx 234823 0 0
Fy 0 0 0
Fz 0 0 1381,31

Mx My Mz




M from Fx 0 9392,92 1320878,91

M from Fy 0 0 0

M from Fz  -776987,6 -2141032,51 0

Vetor B para combinado (traseira)

Fa -2348,23
Fb 0

Fc -1381,31
Fd 776987,60
Fe 2131639,58
Ff -1320878,92

5.2.4 Curva — traseira (1,7g)

X y z
Fx 0 0 0
Fy 0 2668,32 0
Fz 0 0 1569,60
Mx My Mz
M from Fx 0 0 0
M from Fy 0 0 4135896

M from Fz  -882900 -2432880 0




Vetor B para curva (traseira)

Fa 0
Fb -2668,32
Fc -1569,6
Fd 882900
Fe 2432880
Ff -4135896
5.2.5 Combinado — dianteira (1g)
X y z
Fx 1,605.99 0.00 0.00
Fy 0.00 1,605.99 0.00
Fz 0.00 0.00 1,605.99
Mx My Mz
M from Fx 0 0 963595.2
M from Fy 0 0 0
M from Fz -963595 0 0

Vetor B para combinado (dianteira)

Fa -1605,99
Fb -1605,99
Fc 963595,2
Fd 0

Fe -963595
Ff -1605,99

43



5.2.6 Combinado — traseira (1g)

X y V/
Fx 0 0 0
Fy 0 2432,88 0
Fz 0 0 1520,55
Mx My Mz
M from Fx 0 0 0
M from Fy 0 0 3770964
M from Fz 855.309.375 -2356852,5 0
Vetor B para combinado (traseira)
Fa 0
Fb -2432,88
Fe -1520,55
Fd 855309,4
Fe 2356853
Ff -3770964
5.3 Esforcos nos componentes
Forcas nos componentes (N)
Fa Fb Fc Fd Fe Ff
Curva -1136 -1090 1970 1740 1462 484
Frenagem 1021 -1259 -4512 3609 1386 472
Combinado 52 -1501 -1869 3574 1524 628
Maxima 1021 -1090 1970 3609 1524 628
Minima -1136 -1501 -4512 1740 1386 472

13
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Forcas nos componentes (N)

Fa Fb Fc Fd Fe Ff
Curva -1162 -1142 2382 326 1422 1066
Aceleracao 384 -1377 -3862 3360 1746 644
Combinado -343 -1549 -1160 2508 1719 1117
Miaxima 384 -1142 2382 3360 1746 1117
Minima -1162 -1549 -3862 326 1422 644

Fonte: Proprios autores

Com os esforgos calculados, ¢ possivel dimensionar o tubo que seré utilizado para a
fabricacdo. Para o projeto em questdo, os tubos terdo as mesmas dimensdes, porém, podem ser
utilizados tubos sextavados com terminais rotulares de roscas inversas nas extremidades (uma
rosca direita e outra esquerda), no braco de dire¢do, nos tirantes ¢ também na barra anti-
estercamento. Tal aplicacdo conduz de forma mais eficaz o ajuste dos angulos de convergéncia
e divergéncia do pneu (através do brago de direcdo e da barra anti-estercamento) e altura do

carro (através do tirante).

5.3.1 Flambagem

Para o trabalho em questdo ndo sera abordado o dimensionamento de terminais
rotulares, serd assumido um terminal rotular M10 para conexd@o de todos os componentes. Esse
terminal exige uma broca de 8,5 mm de didmetro para rosquear o tubo. Por questdes de
seguranca, foi escolhido um didmetro externo de 1/4” ou 13,72 mm (D = 13,72), logo, o
didmetro interno deve ser menor que 8,5 mm. A Figura 25 fornece medidas padronizadas para

os tubos schedule.



Figura 25: Medidas comerciais de tubos padrao Schedule, pela Norma NBR 5590
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Tubos Schedules

Espessura da parede (mm) e Peso por Mefro (kg/m)

SCH 055 SCH 80s SCH 160s XXS

Pl [Externo Parede] peso peso peso peso peso | Parede | peso |
18" 1029 - - 124 02820 173 03722 241 04773 - - - -
1 1372 - - 185 05005 224 08463 302 08121 330 08642 - -
38" 1715 - - 165 06428 2,31 08616 320 11219 475 14803 - -
12" 2134 165 08165 211 10198 277 12028 373 16509 478 19894 74700 26040
34" 2667 165 10376 211 13024 287 17167 391 22366 556 29499 78200 37048
1" 3340 1865 13166 277 21324 338 25502 455 32991 636 43222 90900 55538
11/4" 4216 165 16799 277 27422 356 34536 485 45479 635 57150 07000 79134
11/ 4826 165 19329 277 31669 368 41231 508 55130 7,14 73789 10,1600 9,7288
2" 6033 165 24334 277 40072 391 55444 554 76287 874 113323 11,0700 137051
212" 7303 211 37609 305 53643 516 88017 701 116315 952 151957 14,0200 20,7929
3" 8890 211 46025 305 65808 549 115088 762 155661 11,13 217545 152400 282135
31/2° 101,60 211 52760 3,05 75544 574 138290 808 189914 - - 16,1500 34,6837
4" 11430 211 58495 3,05 85279 6,02 163827 856 227436 1349 34,1788 17,1200 418140
5 14130 277 95442 340 117838 655 22,1825 953 315610 1588 500562 19,0500 585308
6" 16828 277 115225 340 140892 711 288001 10,97 433714 1826 6835479 21,9500 80,7251
8" 21908 277 150500 376 203476 8,18 433582 12,70 658737 2301 113,3884 22,2300 109,9805
10" 27305 - - 419 283127 927 614557 1270 83,1002 2857 1755474 254000 158,0931
12 32385 - - 457 366715 953 752845 12,70 99,3149 3332 2432971 25,4000 190,5225
14" 35560 - - 478 421457 - - - - - - - -
16" 406,40 - 478 482485 - - - - - - - -
18" 45720 - - 475 540138 - - - - - - -
20" 50800 - - 554 699604 - - - - - - - -
22" 55880 - - 554 770336 - - - - - - - -
24" 60960 - - 635 962746 - - - - - - - -

Fonte: Mundial Inox

O tubo % SCH 80s possui um diametro interno de 7,68 mm o que permite o

rosqueamento para encaixe do terminal rotular. O calculo da forga critica nesse tubo ¢ feito da

seguinte forma:

n2E  w(13,72% — 7,68%)
= *

Ccr

LZ

64

Segundo a tabela A-21 de Shigley, o modulo de elasticidade para um aco 1020 ¢ de
205 GPa.

E =205000 Mpa

L =352 mm (maior tubo presente nos componentes da suspensao)

I = 6”—4 « (13,72% — 7,68%) = 1568,6 mm*



m2205000

P = TS5+ 1568,6 = 256138 N

Py = 4512 n = 9024 N

Onde:
P4 = forca maxima calculada nos componentes

n = fator de seguranca aplicado (2)

Com uma inércia [ = 1568,6 mm* foi encontrado uma forga critica

25613,8 N. Para uma carga B,,,,, a inércia necessaria ¢ dada por

P 9024

Inecessaria = H x| = m * 1568,6 = 552,6 mm*

Por fim ¢ determinada a espessura minima para que nao ocorra a flambagem

Liestante = I — Inecessaria = 1568,6 — 552,6 = 1016 mm*

d — 4\/13’724 _ 64 Irestante
A

d =~ 11,02 mm

D—-—d 13,72 -11,02
€minima = 2 = 2 ~ 1,4mm
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A espessura minima calculada foi de 1,4 mm para um coeficiente de seguranga igual

a 2, o tubo escolhido tem 3,02 mm de espessura, portanto, ndo ocorrera flambagem.

5.3.2 Motion Ratio

Para a definicdo do motion ratio foi feita uma tabela no excel com alguns parametros

de entrada necessarios para o calculo.



Parametros de Entrada

Massa suspensa [kg] 300
Distancia do CG ao Roll Axis [mm] 370
Distribuicao da massa suspensa (dianteira) [%] 45%
Distrubuicao de rolagem (dianteira) [%] 55%
Bitola dianteira [m] 1,2
Bitola traseira[m] 1,125
Rigidez do pneu [N/mm] 250
Forga Lateral [G] 1,7
Gravidade [m/s?] 9,81
Deslocamento do pneu [mm] 30
Spring Rate [N/mm)] 131,35
Parametros de Saida
Distribui¢ao da massa suspensa (traseira) [%] 55%
Distrubuicao de rolagem (traseira) [%] 45%
Roll Couple [Nm] 1742,3
Dianteira
Momento devido a rolagem [Nm] 1018,1
Transferéncia de carga resultante [N] 848.4
Ride Rate [N/mm] 28,3
Wheel Center Rate [N/mm] 31,9
Massa suspensa/Roda [kg] 67,5
Motion Ratio 2,0
Traseira
Momento devido a rolagem [Nm] 833,0
Transferéncia de carga resultante [N] 740,5
Ride Rate [N/mm] 24,7
Wheel Center Rate [N/mm] 27,4
82,5

Massa suspensa/Roda [kg]
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Motion Ratio 2,2

Ap6s calcular ambas as relagdes, ¢ necessario conferir se o peso estatico do veiculo
somado a transferéncia de carga devido a rolagem (simplificagdao) permitem o deslocamento
minimo de 50 mm na roda. As forgas estaticas para os tirantes foram simplificadas como a forga

estatica no pneu.

Ftirante dianteiro = 662 N

MRgianteiro = 2

Finota = Ftirante dgianteiro * MRaianteiro
Fota = 1324 N

_ Fmola _ 1422
Aestético - K = H
N

Aestatico = 10,11 mm
1524 -2
Atransf de carga = 131 = 23,27 mm

A?‘Oda = (Aestético + Atransf de carga) : MRdianteiro = (10,11 + 23,27) -2 =66,76 mm

Fiirante traseiro = 809 N
MRygseiro = 2,2
Fmola = Ftirante traseiro * MRtTaseiro

Froa = 1779,8 N
Fmola _ 1779,8

Aestatico = K, 131
Aestatico = 13,59 mm

1746 - 2,2
Atransf de carga = T

Atransf de carga = 23,27 mm

Aroda = (Aestatico + Atransf de carga) * MR¢ygseiro = (13,59 + 29,32) - 2 = 85,82 mm
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Portanto, a altura minima do veiculo deve ser de aproximadamente 90 mm da pista de
rolamento para que em nenhum caso de ester¢amento, aceleracao ou frenagem, o assoalho toque

a pista.

5.4 Dimensionamento

Os esforgos utilizados para todas as simulagdes (Figura 26) foram os mais criticos
encontrados nos calculos, ainda que possam nao ocorrer, como por exemplo a juncao dos
esforcos, 0 maximo em frenagem no brago da frente da bandeja com o minimo em frenagem e
curva combinados no brago traseiro. E um caso que ndo ira ocorrer, porém, pode-se utilizar
para dimensionamento, como um fator de seguranca.

Foi considerada também, uma convergéncia dos resultados de tensdo maxima com o

refinamento da malha de até 5%.

5.4.1 Bandejas

Para a simulacdo das bandejas, como dito anteriormente, foi considerado os maiores
esfor¢os encontrados nos calculos, e, o suporte que faz a conexdo do tirante com a bandeja foi
removido, com sua carga aplicada diretamente na chapa, na mesma inclinagdo. A geometria da
peca contém filetes nas areas que serao soldadas para diminuir concentradores de tensdo. Os
efeitos de solda foram desprezados mas podem ser considerados em trabalhos futuros.

No interior do tubo que conecta os dois bragos da bandeja, serd alocada uma rotula
esférica, que permite a movimentagdo com a manga de eixo. Essa rétula € fixada com um anel
elastico, porém, esses componentes nao foram dimensionados no trabalho presente. Foi
colocada a opg¢do de suporte fixo na face interna do tubo para observar os efeitos na propria
peca. As condigdes de contorno estdo apresentadas nas figuras 26 e 30, existem outros modos
de simular o mesmo componente, mas a fim de simplificar foi adotado desta maneira. Para a
bandeja inferior as condi¢des de contorno sdo as mesmas, com a variagdo dos respectivos
esforcos. A inica mudanca ¢ a remog¢ao da chapa de suporte para a conexao com o tirante. Os
esforcos aplicados sdo alternados e os resultados para deformacao total e tensdo equivalente sao
apresentados nas figuras 27 e 28 (bandeja superior dianteira), figuras 31 e 32 (bandeja inferior
dianteira), figuras 35 e 36 (bandeja superior traseira) e figuras 39 e 40 (bandeja inferior
traseira). As figuras 29, 33, 37 e 41 mostram a convergéncia da malha para validacdo dos

valores obtidos.



Figura 26: Condi¢des de contorno da bandeja superior dianteira
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30,00

Fonte: Proprios autores

Figura 27: Deformag¢ao maxima da bandeja superior dianteira
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Fonte: Proprios autores
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Figura 28: Tensdao maxima da bandeja superior dianteira
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Fonte: Proprios autores
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Figura 29: Convergéncia da tensdo com o refinamento da malha — Bandeja superior dianteira
Convergence History
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Figura 30: Condi¢des de contorno da bandeja inferior dianteira
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Fonte: Proprios autores

Figura 31: Deformagdo maxima da bandeja inferior dianteira
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Figura 33: Convergéncia da tensdo com o refinamento da malha — Bandeja inferior dianteira
Convergence History
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Figura 34: Condi¢des de contorno da bandeja superior traseira
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Fonte: Proprios autores

Figura 35: Deformagdo maxima da bandeja superior traseira
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Figura 37: Convergéncia da tensdo com o refinamento da malha
Convergence History
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Figura 38: Condi¢des de contorno da bandeja inferior traseira
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Fonte: Proprios autores

Figura 39: Deformagao maxima da bandeja inferior traseira
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Figura 40: Tensdo maxima na bandeja inferior traseira
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Fonte: Proprios autores

Figura 41: Convergéncia da tensdo com o refinamento da malha
Convergence History
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5.4.2 Tirantes

Na simulacdo dos tirantes, primeiro foram feitos os célculos para flambagem por meio
de uma planilha montada no Excel. Apds validados os dados, a geometria foi desenhada com o
diametro e espessura adotados anteriormente, e exportada ao Ansys. A simplificagdo feita pode
ser observada nas figuras 42 e 46, onde tém-se a aplicagdo da carga de um lado, e um suporte
fixo na face da extremidade oposta. Alguns resultados proximos do suporte estdo
superestimados devido a simplificacdo adotada, porém, ainda sdo considerados satisfatorios e
estdo apresentados abaixo para deformacdo total e tensdo maxima, nas figuras 43 e 44 (tirante
dianteiro), e nas figuras 47 e 48 (tirante traseiro). A convergéncia de malha, que garante a
validagdo dos resultados obtidos, pode ser observada nas figuras 45 (tirante dianteiro) e 49

(tirante traseiro).

Figura 42: Condi¢des de contorno do tirante dianteiro

000 100,00 (i
50,00

Fonte: Proprios autores



Figura 43: Deformagdo méxima do tirante dianteiro
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Fonte: Proprios autores

Figura 44: Tensdo maxima do tirante dianteiro
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Figura 45: Convergéncia da tensdo com o refinamento da malha — Tirante dianteiro
Convergence History
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ura 46: Condic¢des de contorno do tirante traseiro
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Figura 47: Deformagdo maxima do tirante traseiro
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Figura 49: Convergéncia da tensdo com o refinamento da malha
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5.4.3 Balancins

O balancim ¢ composto por dois componentes iguais, que transmitem os esfor¢os do
tirante ao amortecedor. Para a simulacao, a simplificacdo adotada foi considerar o amortecedor
como um suporte fixo, o esforco méximo obtido dos calculos aplicado na mesma direcdo do
tirante, um suporte cilindrico que representa sua fixa¢ao com o chassi, e também, uma restri¢ao
de movimento em sua face, que permite apenas a movimentagdo em X € y, € a rotacdo em torno
de z. As figuras 50 (balancim dianteiro) e 54 (balancim traseiro) mostram as condi¢des de
contorno adotadas para a simulagdo estatica e os eixos de referéncia.. Foi considerado apenas
um dos componentes, com a mesma carga que seria aplicada em ambos, como um fator de
seguranca adicional. Os resultados obtidos para deformacdo total e tensdo maxima estdo
apresentados nas figuras 51 e 52 para o componente dianteiro, € nas figuras 55 e 56 para o
componente traseiro, assim como a convergéncia de malha nas figuras 53 (balancim dianteiro)

e 57 (balancim traseiro), que validam tais valores.



Figura 50: Condi¢des de contorno do balancim dianteiro
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Figura 51: Deformagdo méxima do balancim dianteiro
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Figura 52: Tensdao maxima do balancim dianteiro
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Figura 53: Convergéncia da tensdo com o refinamento da malha — Balancim dianteiro
Convergence History
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Figura 54: Condi¢des de contorno do balancim traseiro
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Figura 55: Deformagao total do balancim traseiro
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Figura 56: Tensdo maxima do balancim traseiro
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Figura 57: Convergéncia da tensdo com o refinamento da malha — Balancim traseiro
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6 CONCLUSAO

Para o trabalho em questdo, primeiro foi feito um estudo sobre os parametros
empregados na dinamica veicular a fim de escolher dados iniciais para o projeto de um veiculo
de formula SAE. Com os dados adotados, o desenho da geometria de suspensdo foi feito e
simulado no software Lotus Shark, onde ¢ possivel observar a variagdo de cada parametro de
acordo com o curso da suspensao. Os resultados obtidos podem ser utilizados para a aplicagao
de melhorias e desempenho do veiculo de acordo com o circuito, algo que nao foi trabalhado
no trabalho presente, mas pode ser feito em projetos futuros da equipe.

Com a geometria definida, foi feito o desenho dos componentes da suspensdo no
software solidworks, calculados os esfor¢os de acordo com as literaturas citadas previamente e
por fim, a simulacao por meio do Ansys Mechanical.

As tabelas abaixo mostram os resultados obtidos para as simula¢des das bandejas. Para
todos os componentes foi considerado o aco 1020 laminado a quente, que segundo Shigley,

possui um limite de escoamento de 210 MPa.
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Bandeja Dianteira Superior Inferior
Tensao Maxima (MPa) 114 58
Deformacgao Maxima (mm) 0,14 0,057
Bandeja Traseira Superior Inferior
Tensao Maxima (MPa) 109 67
Deformacgao Maxima (mm) 0,12 0,048

As maiores tensdes aparecem na dianteira do veiculo devido a menor dimensdo dos
componentes e condicdes criticas adotadas para as transferéncias de carga. Os resultados sdo
considerados satisfatorios pois, ainda que os esforcos adotados estejam superdimensionados,
nenhuma bandeja ultrapassou o limite de escoamento e as deformagdes sdo bem pequenas,
porém, podem ainda ser impactantes e deve ser feito um estudo de compliance (efeito da
deformacao sob aplicacdo de carga) para possiveis melhorias de projeto.

Os tirantes também estdo dimensionados e os resultados estdo apresentados na tabela

abaixo.

Tirante Dianteiro Traseiro
Tensao Maxima (Mpa) 22 43
Tensdao Média (Mpa) 15 16
Deformacgao Maxima (mm) 0,027 0,014

Ainda que a tensdo maxima seja no tirante traseiro, a deformac¢do maxima aparece no
dianteiro. Isso se deve as condi¢des de contorno aplicadas na simulagao, e, alguns nés da malha
mais proximos ao suporte fixo, perto das arestas, apresentarem resultados elevados por conta
de singularidades. Por ter também quase o dobro do comprimento, e a carga critica a flambagem
ser inversamente proporcional ao quadrado do comprimento, possibilita uma maior deformacao
com menor carga.

Por fim, a tabela abaixo mostra os resultados obtidos com as simulagdes feitas para os

balancins.

Balancim Dianteiro Traseiro

Tensdo Maxima (Mpa) 148 169

Deformagao Maxima (mm) 0,085 0,097
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Os resultados obtidos sdo satisfatorios pelo fato de ter sido simulado apenas um dos
componentes, que apresenta coeficiente de seguranca de 1,3 aproximadamente, na pratica o
esforco ¢ dividido entre os dois. A deformagdo também se mostrou pequena. Todas as pegas
propostas no trabalho presente foram dimensionadas com esfor¢os acima da realidade de uma

competicao de formula SAE.

6.1 Propostas de trabalhos futuros

Considerados os dados, hipdteses e simulagdes estudadas, verifica-se o
dimensionamento apropriado dos componentes pertencentes a suspensdo do veiculo,
respeitando o regulamento de 2023 e implicagdes basicas de fabricagao.

Para obtencao de dados importantes que proporcionam melhorias em todos os sistemas
do veiculo (a propria suspensdo, estrutura, direcdo e outros), indica-se a instalagdo de
extensometros (strain gauges), para obtencao da deformagdo dos componentes em situagdes
dindmicas de teste. Em cenarios de maior investimento, ainda recomenda-se a fibra de carbono
para fabrica¢do de alguns componentes, j4 que possui como principal caracteristica deter alta
resisténcia mecanica e baixa densidade.

O veiculo de FSAE, caracterizado por sua natureza de aplicacdo (situagdes de grande
impacto, aceleragdes e frenagens bruscas e alta variacdo de elevacao da pista), geralmente ¢é
projetado com coeficientes de seguranca acima do padrao utilizado na engenharia veicular
(fator 2). Tal implicacdo torna imprescindivel algumas verificagdes de projeto que, em alguns
casos, podem ser analisados como redundantes, como analise de qualidade dos materiais
utilizados, observar e executar o projeto final de forma rigorosa, além de seguir planos de
manutengao adequados.

Algumas melhorias que podem ser citadas para projetos futuros sdo, a utilizagdo dos
dados do TTC (Tire Test Consortium) para obten¢do das for¢as de acordo com a variacao dos
parametros, como o angulo de deriva (slip angle), e a partir desses dados obter o grafico de
friccdo do pneu. Com esses dados seria possivel uma analise mais aprofundada e realista do
modelo, calcular os esfor¢os nos componentes com maior precisdo, € com isso buscar a reducao
de massa do veiculo para melhorar a performance sem afetar a seguranga.

Os calculos de transferéncia de carga também foram simplificados para o projeto em

questao, porém, ¢ possivel também calcular a influéncia da massa nao suspensa na dinamica
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veicular, analisar os pardmetros cinematicos a fim de buscar a melhor configuracdo para o
veiculo, circuito e regras da competicao.

Nao foram feitas analises dinamicas e de vibracao do sistema, dimensionamento do
amortecedor e a influéncia da transferéncia de carga no comportamento oversteer ¢ understeer
do carro.

Para projetos futuros ¢ importante também a aplicagdo de barras anti-rolagem, para
uma melhor estabilidade do veiculo e consequentemente uma maior facilidade de outras areas
implementarem melhorias, como por exemplo a aecrodinamica, que precisa de uma determinada
estabilidade para gerar downforce.

O projeto de suspensao ¢ um processo iterativo, por isso € importante que uma equipe
de formula SAE busque construir seu modelo para a realizagdo de testes e assim encontrar

melhorar os pontos fracos do veiculo.



73

7 REFERENCIAS

ASSOCIACAO BRASILEIRA DE NORMAS TECNICAS. ABNT NBR 8800: Projeto de
estruturas de aco e de estruturas mistas de aco e concreto de edificios. Rio de Janeiro:

ABNT, 2008.

BARRETO, Rodrigo Luis Pereira et al. Simulacao de 4ngulos de deriva e dinimica veicular

lateral utilizando modelo de quatro rodas com restricoes geométricas e cinematicas. 2015.

BARROS, Clarisse Pétua Bosman et al. Desenvolvimento de simuladores para a dinimica

veicular. 2016.

DEB, K; GOEL, T. Controlled elitist non-dominated sorting genetic algorithms for better
convergence. International conference on evolutionary multi-criterion optimization. Berlin,

Heidelberg: Springer Berlin Heidelberg, 2001.

DHAKAR, A.; RANJAN, R. Force Calculation In Upright of A FSAE Race Car.
International Journal of Mechanical Engineering and Technology, 7(2), 2016.

FLICKINGER, E. D. Design and Analysis of Formula SAE Car Suspension Members.
Dissertagdo (Mestrado em Engenharia Mecanica) - California State University, Northridge,

2014.

GILLESPIE, T. D. Fundamentals of vehicle dynamics. Warrendale, PA - USA: Society of

automotive engineers, 1992.

HIBBELER, Russell Charles. Resisténcia dos materiais. 7.ed. Sdo Paulo : Pearson Prentice

Hall, 2015.

JAZAR, R. N. Vehicle dynamics: theory and application. Riverdale: Springer, 2008.

MILLIKEN, W. F.; MILLIKEN, D. L. Race car vehicle dynamics. Warrendale: Society of

Automotive Engineers, 1995.



74

NICOLAZZI, L. C.; LEAL, L. da C. M.; ROSA, E. da. Uma introduc¢io a modelagem quase
estatica de automoveis. Publicagdo Interna Do Grate—Departamento De Engenharia Mecanica

Da Ufsc, Florianépolis, 2012.

PACEJKA, H.B.: Tyre and Vehicle Dynamics. Elsevier Butterworth-Heinemann, Oxford,
2012.

PINTO FILHO, R. R, Conception, Design and Optimization of an All Terrain Vehicle
Structure. 2004. 187 f. Dissertacdo (Mestrado em Engenharias) - Universidade Federal de
Uberlandia, Uberlandia, 2004.

REIMPELL, Jornsen; STOLL, Helmut; BETZLER, Jurgen. The automotive Chassis:
Engineering Principles 2 nd Edition. SAE. Portland, OR. 2000.

SAE BRASIL. Regulamento administrativo e técnico Baja Sae Brasil, 2023 Disponivel em:
https://saebrasil.org.br/programas-estudantis/baja-sae-brasil/regras-e-relatorios-2/. Acesso em:

10 out. 2023.

SEWARD, Derek. Race Car design. Macmillan Publishers Limited. Londres, Inglaterra. 2014.

SHIGLEY, J. E., BUDYNAS, R. G., KEITH, J. N. Elementos de maquinas. 10 ed. McGraw
Hill, 2016.

SOUZA, Lucas Martins. Proposta para sistema de validacio de parametros de direcio de

prototipos Baja Sae. 2021.

REZENDE, Marcos Carvalho. Analise de silenciadores de escape automotivo visando
reducdo da emissdo de ruido. 2020. 56 f. Trabalho de Conclusdao de Curso (Graduagdo em

Engenharia Mecanica) - Universidade Federal de Uberlandia, 2020.

LEANDRO, Guilherme Andriani. Avaliacio de pecas em um veiculo de Formula SAE
através de escaneamento 3D de baixo custo. 2023. 54 f. Trabalho de Conclusdo de Curso
(Graduagdo em Engenharia Mecanica) — Universidade Federal de Uberlandia, Uberlandia,

2023.


https://saebrasil.org.br/programas-estudantis/baja-sae-brasil/regras-e-relatorios-2/

75

BARBOSA, Lucas Melo Queiroz. Influéncia da aerodiniAmica em um carro de Féormula
SAE. 2018. 58 f. Trabalho de Conclusdao de Curso (Graduacao em Engenharia Mecanica) -
Universidade Federal de Uberlandia, Uberlandia, 2018.

BARBOSA, Lucas Melo Queiroz. Determinacido de Parimetros de Maior Influéncia em
Algoritmo de Predicdo de Dinamica Veicular na Performance em um Carro de Formula
SAE. 2019. 29° Simpo6sio do Programa de Pos-graduacao em Engenharia Mecanica. Faculdade
de Engenharia Mecanica — Universidade Federal de Uberlandia, Uberlandia, 2019.

BARBOSA, Lucas Melo Queiroz; RESENDE, Lucas Tannus; GUARATO, Alexandre
Zuquete. Development Of An Algorithm For Prediction Of Racing Vehicle Dynamics And
Comparison With A Commercial Software. 2019. 25th ABCM International Congress of
Mechanical Engineering. Faculdade de Engenharia Mecanica — Universidade Federal de

Uberlandia, Uberlandia, 2019.

SOCIETY OF AUTOMOTIVE ENGINEERS INTERNATIONAL. Formula SAE Rules
2023. 2023.



