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RESUMO

Nesta dissertagao foi implementado um modelo computacional capaz de simular a
resposta vibracional de veiculos de passeio e obter respostas para sinais de excitacdo
aplicados nas rodas, visando a avaliacao de vibracdo e conforto. Tal modelo é criado para
otimizar as analises de conforto vibracional, reduzindo o nimero de testes experimentais,
poupando tempo e recursos e facilitando a avaliagdo de alteragbes nos componentes. Sao
comuns na literatura modelos que representam apenas o veiculo, porém, no modelo
proposto, sdo considerados também o banco e o motorista. Para esta implementacéo foi
elaborado inicialmente um modelo mateméatico, solucionado com o auxilio do software
Matlab®. O modelo é do tipo Half-car com oito graus de liberdade, sendo quatro do veiculo,
um do banco do motorista e trés do modelo biodindmico. Sdo levadas em consideracéo
excitacoes na direcéo vertical, pelo fato de estas serem preponderantes durante o percurso
de um veiculo em percurso com irregularidades e com velocidade praticamente constante.
Através da manipulacdo das matrizes sao obtidas as frequéncias naturais, que se mostram
coerentes com a literatura. Na primeira andlise € utilizado um sinal de excitacdo do tipo
senoidal, para o qual o veiculo se apresenta como ligeiramente desconfortavel, de acordo
com as normas, com aceleracdo RMS no banco do motorista préximas de 0,36m/s2.
Posteriormente é utilizado outro sinal de excitacdo, que simula as amplitudes de
deslocamento de um percurso real. Tendo as respostas do modelo para esse sinal é feita
uma comparacdo com dados coletados em teste experimental, a fim de correlacionar o
modelo e avaliar a confiabilidade dos resultados obtidos para a validacdo do modelo
computacional. A correlacdo indica pequenos erros, motivados por fatores explicados no
trabalho, estando na faixa aceitavel para esse tipo de modelo. Os dados obtidos pelo
modelo computacional e os resultados dos ensaios experimentais indicam que o veiculo é
pouco confortavel, com aceleracdo RMS no banco do motorista préximo a 0,60m/s2. Ao
final, é feita uma andlise da influéncia da alteracdo de componentes da suspensdo no
conforto, alterando os valores de rigidez das molas e o coeficiente de amortecimento. E
observada uma influéncia maior da alteracdo do coeficiente de amortecimento do que da
rigidez das molas no conforto do veiculo. Conclui-se que o modelo computacional
desenvolvido €é valido e podera ser utilizado como ferramenta para otimizar a avaliacéo de

conforto e a analise da influéncia de alteracbes nos parametros dos componentes.

Palavras-chave: Vibragao, Conforto veicular, Modelo computacional.



ABSTRACT

In this dissertation was implemented a parametrical computing model capable of
simulating passenger vehicles and obtain responses for input signals applied on the wheels,
with the goal of evaluating vibration and comfort. The model is designed to optimize the
vibrational comfort analyzes, reducing the number of experimental tests, saving time and
resources and facilitating the evaluation of component changes. Models that represent only
the vehicle are common in the literature, but, in the proposed model, the seat and the driver
are also considered. For this implementation a mathematical model was developed, solved
with Matlab® software. The model is a Half-car with eight degrees of freedom, four of the
vehicle, one of the driver's seat and three of the biodynamic model. Only excitations in the
vertical direction are taken into account, since they are preponderant in a vehicle on a track
with irregularities and constant speed. Through manipulation of the system matrix the
natural frequencies of the model are obtained, with are consistent with the literature. In the
first analysis, a sinusoid input signal is applied, for which the vehicle presents as slightly
uncomfortable, when compared to standards, with an RMS acceleration in the driver seat
close to 0,36m/s2. After, another input signal is used, used to simulate the displacement
amplitudes of a track. Having the answers from the model for this kind of signal, a
comparison is made with data gathered in experimental test, to correlate the model and
evaluate the reliability of the obtained answers for the validation of the computational model.
The correlation indicates small errors, motivated by a series of factors explained in the
paper, being the error margin acceptable for this kind of model. The data from the model
and from the experimental test indicate that the vehicle is mildly uncomfortable, with RMS
acceleration in the driver seat close to 0,6m/s2. Lastly, is made an analysis of the effect of
changing components of the suspension of the vehicle in the comfort of the vehicle,
changing stiffness values of the springs and damping coefficients. It is observed a bigger
influence of changing the damping coefficients, rather than springs stiffness, in the comfort
of the vehicle. It is concluded that the computational model developed is valid and can be
used as a tool to optimize the comfort evaluation and the analysis of the influence of

changes in the parameters of the components.

Keyword: Vibration, Vehicle Comfort, Computational Model



1 INTRODUCAO

Gillespie (1992) considera como um dos principais fatores de qualidade de um
veiculo o seu conforto vibracional, o que corrobora com o que pode ser constatado de que
nao basta que um veiculo tenha apenas boas respostas dinamicas, como de aceleracédo e
de frenagem, em conjunto com uma boa aparéncia estética, mas que também é
necessario que este seja confortavel.

Ainda segundo Brizon (2012), as diferencas entre projetos com bom compromisso
vibracional e acustico e projetos menos refinados nesse quesito sdo notados entre os
clientes de veiculos de passeio de forma significativa, o que faz com que o
comprometimento com o bom desempenho seja ainda mais relevante.

Porém, na maioria das vezes, na indastria automobilistica, tais niveis de conforto
eram avaliados apenas de forma subjetiva, na qual motoristas previamente treinados
avaliavam veiculos, comparando-os baseado em sua percepc¢ao dos niveis de vibracéo.

Mas, atualmente, busca-se atingir menores niveis de vibracdo no habitaculo,
principalmente nas frequéncias mais criticas de ressonancia com o corpo humano, a fim
de diminuir o desconforto aos passageiros e garantir maior integridade aos pequenos
volumes de carga transportados

Com esse aumento da preocupacédo da industria com o conforto veicular, passa-se
a ser utilizadas medi¢cOes objetivas, em conjunto com as subjetivas, para que se tenha
uma maior efetividade dos resultados, aumentando a confiabilidade das comparacoes,
gue passam a ser também quantitativas.

Tais testes se tornam importantes para que se tenha uma correlacdo entre as
sensacdes dos motoristas e o resultado numérico apresentado, ficando mais claras as
decisdes a serem tomadas para atingir melhorias.

Porém, para se obter esse conjunto de respostas subjetivas e objetivas, a industria
tem um custo e tempo de desenvolvimento indesejavel, visto que para cada modificacdo
proposta ao veiculo, mesmo que em apenas um dos componentes da suspenséao, deve-
se haver novas avaliacdes realizadas sobre os veiculos, que demandam instrumentacéo,
rodagens nas pistas determinadas, medic¢des, além da avaliagdo subjetiva em si.

Para resolucdo desse problema fica clara a necessidade de, cada vez mais, serem
elaborados modelos computacionais capazes de otimizar as analises de resposta

vibracional dos veiculos, e, consequentemente, seu desempenho em relacdo ao conforto.
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1.1 Justificativa e Relevancia

O uso de um modelo computacional confiavel, que seja capaz de eliminar grande
parte dos testes em veiculo, sejam esses testes objetivos ou subjetivos, € uma valiosa
maneira de reduzir de forma bastante consideravel o tempo gasto e, principalmente, o
custo operacional necessario para esse tipo de analise.

Cada vez mais, portanto, tem sido viavel utilizar os conhecimentos adquiridos de
dindmica veicular para a criacdo matematica de modelos computacionais, que sejam
capazes de simular respostas para conforto veicular, dirigibilidade ou frenagem dos
veiculos, em diversas situacoes.

Além disso, é relevante que se tenha a possibilidade de aumentar as combinacdes
de parametros testados entre os variados componentes da suspensdo, ja que, utilizando o
modelo computacional, reduz-se infinitamente o tempo gasto.

Isso torna possivel a insercdo de um maior numero de propostas de modificagdo no
mesmo tempo estimado de desenvolvimento, sem interferir nas datas pré-estabelecidas
do projeto, podendo ser possivel alcancar uma combinacdo final mais otimizada e

refinada.

1.2 Objetivo principal

A partir do problema apresentado o trabalho busca elaborar um modelo
computacional do tipo Half-car, que considera, além dos elementos de massa suspensa e
nao suspensa do veiculo, o banco do motorista e um ocupante sobre ele, através da
adicdo de um modelo biodinamico.

O modelo completo proposto tem como objetivo principal avaliar o comportamento
de resposta vibracional de um veiculo de passeio ao ser excitado por um sinal de entrada,
seja este senoidal ou de uma pista real, através da andlise de respostas temporais dos
deslocamentos, velocidades e aceleragbes de cada um dos graus de liberdade e de

respostas em frequéncia das suspensodes anterior e posterior.
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1.3 Objetivos especificos

Para atingir o objetivo principal sdo definidos alguns objetivos especificos, que
permitem a utilizacdo do modelo para realizacdo das andlises de resposta vibracional

desejadas.

e Inicialmente deseja-se definir um numero de graus de liberdade ideal para o
modelo, que n&o o torne complexo, mas que o faca ser capaz de responder com
fidelidade as excitacfes aplicadas;

e Objetiva-se definir os valores para todos os parametros presentes no problema,
tanto para os componentes do veiculo quanto para o corpo humano e o banco
do motorista, baseando-se em um modelo de veiculo real e em dados presentes
na literatura;

e Deseja-se ainda que o modelo seja capaz de obter as frequéncias naturais
amortecidas e ndo amortecidas, além das respostas vibracionais, e que, a partir
disso, possa ser feita uma validacé@o dos resultados encontrados através de uma
correlacdo com testes experimentais e com dados de estudos ja realizados;

e E, por fim, como ultimo objetivo, busca-se que, utilizando o modelo proposto,
seja possivel avaliar a influéncia de alteracbes nos parametros de alguns dos
componentes na resposta de conforto do veiculo.

1.4 Divisao dos capitulos

A dissertacdo € composta de seis capitulos, sendo que neste primeiro séo
apresentados os objetivos do trabalho e as justificativas para sua elaboragcdo, com o
propoésito de deixar claro o que motivou a escolha do tema.

No segundo capitulo, intitulado de Revisao Teorica, é discutido conceitos a respeito
do comportamento dinAmico do veiculo, dos principais tipos e componentes do sistema de
suspensao, das vibracdes e sua relacdo com o conforto, além de alguns modelos
dindmicos existentes.

Na sequéncia se apresenta uma Revisao Bibliografica, como terceiro capitulo, na
gual é feita uma analise de estudos jA publicados a respeito dos assuntos acima

mencionados, a fim de aprofundar no conhecimento dos assuntos discutidos, contando
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com novas aplicacdes e resultados que embasam, de certa forma, o desenvolvimento
deste trabalho.

No quarto capitulo € apresentada a metodologia seguida para a execucdo da
pesquisa e feita a descricdo do modelo dinamico, dos critérios de escolha da tipologia,
dos graus de liberdade e dos fatores considerados, além de apresentar os valores base
para cada um dos parametros e a resposta das matrizes de massa, rigidez e
amortecimento desses parametros.

O capitulo de Metodologia é seguido pelo capitulo chamado de Resultados: Analise
e Discussado, no qual € mostrado o modelo computacional elaborado e os resultados
obtidos através do seu uso e, mediante tais respostas, € feita a discussdo a respeito do
comportamento do modelo e da analise da influéncia da alteracdo dos parametros,
tornando possivel a obtencdo de consideracdes finais, que sdo mostradas no sexto
capitulo, intitulado de Conclusées, no qual também sdo definidas propostas para
possiveis trabalhos futuros.

Ao final da dissertacéo, é apresentado um apéndice, que apresenta o modelamento
matematico de forma mais detalhada, contendo o passo-a-passo do equacionamento

capaz de gerar as relacoes finais utilizadas na rotina computacional.
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2 REVISAO TEORICA

Para o desenvolvimento do trabalho é necessario um prévio conhecimento a
respeito do comportamento dindmico de um veiculo de passeio e dos principais
componentes do sistema de suspensao, responsaveis por grande parte do resultado de

tal comportamento.

2.1 Dinamica Veicular

A dindmica de um veiculo abrange toda a movimentacdo do mesmo, que ocorre
nas trés direcfes de um sistema de coordenados orientado em seu centro de gravidade, e
tem como elementos de causa, variados fatores como a acdo do peso do veiculo, as
forcas de aceleragdo e frenagem, o comportamento aerodindmico de sua estrutura, o
contato com as irregularidades da pista, entre outros.

Todos esses fatores quando somados geram como resultado o comportamento
dindmico geral do veiculo, que nada mais é que a resposta a soma de todas as forcas que
atuam sobre ele.

O estudo e a avaliacdo de tal dinamica podem ser feitos tanto de forma objetiva
guanto de forma subijetiva, levando sempre em consideragdo que, em muitas das vezes, a
forma mais comum de se obter um resultado otimizado baseia-se no fato de unir a
maneira empirica com o embasamento teorico analitico.

No caso dos estudos tedricos em que se considera um modelo analitico de
resolucdo do problema, como para desenvolvimento do modelo computacional deste
trabalho, € utilizado a algebra linear e/ou métodos de equacdes diferenciais, a fim de
obter o resultado esperado de movimentacéo.

Para esses casos 0 veiculo é considerado como um corpo de massa unica e rigida,
definindo que o centro de gravidade do mesmo é localizado exatamente no centro do
corpo, e tomando esse corpo como toda a massa nado suspensa do veiculo.

Porém, como se toma o veiculo como um corpo rigido e todas as manobras e
movimentacgdes sofridas por ele se ddo em relacédo a esse corpo deve-se ter um conjunto
de eixos de referéncia padrao, definidos por norma. Para o modelo computacional deste
trabalho define-se como padrédo o sistema de eixos definido pela SAE e utilizado por

Gillespie (1992), que é mostrado na Figura 1.
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Figura 1 — Sistema de coordenadas do veiculo em relagdo ao centro de gravidade

Vertical

Fonte: Gillespie (1992), pagina 8

As movimentacdes do veiculo ocorrem nos trés eixos apontados acima, e também
no sentido rotacional dos mesmos, assim como identificados na figura. A movimentacéo
vertical da carroceria € chamada Bounce, e ocorre no deslocamento pelo eixo z.

Ja as movimentacdes de rotacdo em torno dos eixos recebem um nome especifico
para cada situacdo: quando em torno do eixo x € chamada de rolagem, e gera um angulo
chamado Roll, j& quando em torno do eixo z é chamada de guinada, ou Yaw, e por fim
guando em torno do eixo y, é chamada de arfagem ou Pitch.

Para cada tipo de andlise ou manobra deve-se atentar a uma ou a um conjunto
dessas movimentacdes, dependendo do que se procura entender da dindmica do veiculo,
como por exemplo para o desempenho de conforto, em que se toma como foco principal a
movimentacao vertical do veiculo (Bounce).

Portanto, as forcas que atuam sobre o veiculo e geram sobre ele alguns tipos de
movimentacdo podem ser classificados de acordo com seu eixo de acéo, podendo estes
ser verticais, como no caso das irregularidades do percurso, longitudinais, como em
manobras de aceleracdo e frenagem e ainda, laterais, como em curvas de alta
velocidade. A dinamica de um veiculo como um todo, portanto, engloba quatro grandes

frentes, chamadas de Ride, Handling, frenagem e tracéo.

2.1.1 Dinamica Vertical

A dinamica vertical, também denominada Ride, tem como foco a andlise das
movimenta¢des do veiculo no sentido dos seus eixos y e z, sendo capaz de analisar o
desempenho de conforto do veiculo.

Segundo Gillespie (1992), quando se fala em desempenho de conforto, o fator de

maior influéncia se da pelas forcas de contato entre pneu/solo, ou seja, pela interacao
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entre a pista e a massa ndo suspensa do mesmo, que é formada pelo conjunto pneu/roda
e pelos componentes da suspensao, como molas e amortecedores.

Porém, tal interacdo com a pista gera vibracdes que sédo sentidas pelos usuarios,
por meio de aceleracdes no seu corpo, que vao desde baixas frequéncias, consideradas
por Gillespie (1992) de OHz a 25Hz e estudadas por este como Ride até altissimas
frequéncias, considerados como ruido ndo audivel e ndo associadas ao conforto
propriamente dito, sendo tratadas como NVH.

O que se busca, quando se pensa em desempenho de conforto veicular, como
neste trabalho, € que se isole do usuario o maximo possivel de vibracdo advinda de
irregularidades do percurso ou de massas rotativas, como pneu, roda, motor e cambio,
garantindo assim um maior nivel de conforto para o usuario, sem prejudicar de forma
aguda o comportamento de Handling do veiculo, ou seja, sua dirigibilidade.

Além de todos esses fatores, dependentes de bons projetos das suspensdes
veicular e motopropulsora, ainda se tem influéncia de outros fatores no conforto de um
veiculo, que sdo chamados de Ride Quality, e estdo ligados ao projeto dos assentos, a
ventilacdo, o0 espaco interno, entre outros. Este trabalho toma como base apenas a
analise de Ride, se preocupando com os desempenhos das suspensfes citadas e da
influéncia delas e de seus componentes nos niveis de conforto sentidos pelo usuario.

Apesar de Gillespie (1992) assumir que apenas o intervalo de frequéncias de 0 a
25Hz é responsavel pelo comportamento de Ride, Rao (2009) e Reimpell et al(2001)
mostram que o estudo de frequéncias para corpo humano e, consequentemente, 0
conforto vibracional de um veiculo tem uma faixa de frequéncia considerada critica de 1 a
80Hz.

As vibracBes mais altas, principalmente acima de 25Hz sdo denominadas na
maioria das vezes como harshness ou aspereza e deixam de ser sentidas, na maioria das
vezes, pelo tronco do corpo humano, passando a ser sentidas pelos membros inferiores,
através do assoalho do veiculo ou do préprio assento, mas ainda assim, sendo parte do
estudo de conforto vibracional.

Quando se fala em Ride, e na preocupacao focada na movimentacdo vertical do
veiculo, define-se como principal fonte de excitacdo do veiculo as irregularidades
provenientes do percurso, ou seja, buracos, calgcamentos soltos, rugosidade do asfalto,
entre outras caracteristicas da pista.

Porém, € importante que se saliente que movimentacdes longitudinais, ou seja,

aquelas que ocorrem no sentido do eixo X, também podem ser de grande importancia em
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alguns aspectos no que se diz a conforto, principalmente em manobras de aceleracéo e
de frenagem, mas néo séo o foco no estudo de desempenho de conforto deste trabalho.
Para o modelo computacional definido neste trabalho toma-se, entdo, como base
de fonte de excitacéo as irregularidades da pista, que servem como funcéo de entrada da
movimentac¢ao sofrida pelo corpo rigido que representa o veiculo.
Tais irregularidades séo representadas pela movimentacdo vertical da massa néao
suspensa do veiculo, ou seja, pela quantificacdo da elevacdo do piso sobre a qual o

conjunto pneu/roda percorre, definindo assim os perfis de pista.

2.1.1.1 Excitacdes por parte da pista

Um determinado perfil de pista, com elevacdes aleatorias, pode ser determinado,
segundo Gillespie (1992), através o uso de perfilbmetros, que medem o perfil de elevacéo
da pista ao longo de seu comprimento. Tal sinal € pOs processado através da
Transformada Rapida de Fourier (FFT), que faz com que se tenha o espectro de
frequéncia do percurso e, a partir dai, gera-se a informacdo de densidade espectral de
poténcia (PSD), que descreve, através de um somatério, a forma como a energia do sinal
se distribui no dominio da frequéncia.

Ainda segundo Gillespie (1992) a maneira mais utilizada de representacéo para um
perfil de pista é através do PSD, tomando como base as frequéncias espaciais, que sao
geradas através da divisdo das frequéncias temporais pela velocidade do veiculo. Tais
frequéncias sdo expressas em relacdo ao numero de onda, que nada mais sédo do que o
inverso do comprimento de onda.

Através da Figura 2 vé-se exemplos de fun¢des PSD para percursos de cimento
rigido (PCC) e de asfalto. Nela fica claro que ha um comportamento padréo entre os PSD
de pistas diferentes, que é o decaimento da amplitude com o aumento da frequéncia
espacial, e que através desses sinais também consegue-se entender a qualidade do
percurso analisado, visto que maiores amplitudes indicam maiores irregularidades do

percurso, indicando piores condicfes da pista.
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Figura 2 — Funcéo PSD de pista de asfalto e de cimento
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Fonte: Adaptado de Gillespie (1992), pagina 127

Um modelo computacional, para que consiga representar um veiculo trafegando
em uma determinada pista, deve ter como entrada o modelo PSD daquele determinado
percurso, ou seja, receber um sinal que seja condicionado de forma a ter as mesmas
caracteristicas da pista em que se deseja analisar o comportamento vibracional.

Para o modelo, as irregularidades sao consideradas entradas do sistema, sendo
sempre analisadas como aceleracdes no sentido da pista para a roda, ou seja, impostas
pelo percurso, fazendo com que se tenha uma forma diferente de PSD. Sendo assim n&o
se analisa basicamente as eleva¢c6es como na figura anterior, mas também funcdes PSD
para a velocidade e para aceleracdo, sendo representadas pela primeira e segunda
derivada da funcdo PSD de elevacdo, respectivamente. Para estes casos deve-se

transformar a frequéncia espacial novamente em frequéncia temporal.

Figura 3 — FuncOes PSD para veiculo a 80km/h
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Fonte: Adaptado de Gillespie (1992), pagina 130
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Na Figura 3, Gillespie (1992) mostra qual seria o resultado dessas derivacdes para
um determinado veiculo trafegando a 80km/h num tipo de perfil de pista, e nota-se que,
para as aceleracdes, ha maior influéncia das irregularidades da pista nas frequéncias
acima de 10Hz, sendo bem importante a analise na faixa de frequéncia de 10 a 50Hz, o
gue mostra a grande relevancia das irregularidades para o estudo das frequéncias da

faixa de Ride.

2.1.1.2 Excitacdes por parte dos componentes

Segundo Gillespie (1992) ndo so6 as irregularidades da pista geram excitacdo no
veiculo, mas também a movimentacado de alguns componentes do mesmo, como o motor,
0 cambio e o conjunto pneu/roda. Tais componentes possuem um movimento rotativo e
devido ao seu desbalanceamento geram vibracdes que sao significativas, mas nem
sempre sao relevantes no estudo do desempenho de conforto do veiculo.

Quando se analisa a movimentacéo do sistema de transmisséo e do motor nota-se
gue tais componentes tém como maior parcela de movimentacdo rotacées que sao
absorvidas quase que praticamente pelos coxins de borracha localizados nos trés
suportes do motor, ou seja, se bem calibrados, causam pouca influéncia na
movimentacgéao vertical do veiculo.

Concomitante a isso, tém-se o0 conjunto pneu/roda, que, apesar de nao ser ideal,
ou seja, apresentar desbalanceamento por diversos fatores, ainda assim, segundo
Gillespie (1992) ndo causam variacdes na movimentacdo vertical, sendo, assim como
motor e cambio, responsaveis por movimentacdes rotacionais de yaw, pitch e roll.

Portanto, para analise do conforto veicular e do comportamento do veiculo quanto
ao Ride deve-se atentar quase que somente para as movimentacdes verticais advindas
das irregularidades da pista.

Porém o pneu tem uma enorme relevancia no que se diz respeito a absorcdo da
movimentacgao vertical, ja que este é o principal componente de interacdo entre o veiculo
e 0 percurso que este se encontra. Segundo Jazar (2008) o pneu pode ser responsavel
por alteracdes no Ride, e como esperado, no Handling e no consumo de combustivel,
sendo, portanto, importante entender o comportamento do mesmo e como determinar sua
presenca no modelo computacional.

Dukkipati et al (2008) indica como principais parametros de um pneu sua rigidez

vertical e seu amortecimento, e diz que, a rigidez dindmica de um pneu é funcdo da sua
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frequéncia de excitacdo, e que estas sao inversamente proporcionais. Deve-se atentar
ainda ao fato do pneu ser constituido de borracha e, por esse motivo, possuir em seu
comportamento o que se chama de histerese, na qual ha diferenca do comportamento
entre o carregamento do pneu e a retirada da carga, sendo influenciada ainda pela
mudanca de temperatura.

Para o modelo computacional descrito, seguindo o que diz Gillespie (1992), deve-
se tomar o pneu como uma mola, que tem como papel absorver a movimentagéo
provocada pela pista e, interagir com as massas suspensas e ndo suspensas. Porém,
além de considerar os pneus como molas deve-se atentar ao fato de que, por ser um
componente dinamico, este possui frequéncias de ressonancia e pode, inclusive, entrar
em ressonancia com algum outro componente da suspensao do veiculo.

Além disso, para aplicacdo de um pneu em um determinado veiculo e para
variacado de parametros além da rigidez do pneu neste modelo computacional, se fosse o
caso, dever-se-ia saber que, segundo Freitas (2006) a influéncia de um pneu na dinamica
vertical de um veiculo se da principalmente por dois fatores: por sua deflexdo radial
(estatica) e por sua velocidade de deflexdo (dinamica), ambos causando forcas no eixo z.

A parcela de forca vertical pode ser calculada por:
FVS = a1A7 + ay(Az)? (1)
Onde:
Fj = carga estética vertical;
a, e a, = ctes obtidas experimentalmente

A;= deformacio devido a forca Fy

A partir dai mede-se, em equipamento especifico, mostrado na Figura 4, a deflexao

radial estatica,

F; = Carga x A= Deflexio (2
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Figura 4 — Aplicacdo de carga em pneu para medicédo de deflexdo

F}

Fonte: Adaptado de Freitas (2006)

Para a parcela dinamica da forca vertical, faz-se:

FP =dra, 3)

Onde:

FP = carga dindmica vertical;
dr = cte de amortecimento

A;= velocidade de deformacio devido a forga F?

Portanto, quando se fala em conjunto pneu/roda deve-se entender como um
sistema complexo, e que, por essa complexidade, €& considerado no modelo
computacional deste trabalho, que é elaborado de forma simplificada, como uma mola

gue possui como parametro apenas a rigidez vertical.
2.1.2 Dinamica Lateral — Handling

O comportamento de um veiculo em uma curva, segundo Gillespie (1992) é um
importante modo de mensurar o desempenho de um veiculo, sendo muitas vezes
equiparado ao que se chama de Handling, que, nada mais é que a capacidade que um
veiculo oferece ao condutor em responder aos comandos do mesmo, ou seja, 0 quanto o

veiculo possui de dirigibilidade.
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Esse critério de dirigibilidade, ainda segundo ele, € uma maneira de se medir a
interacao entre veiculo e motorista, sabendo que, a partir do movimento de um veiculo, de
sua direcao e posicado, o motorista altera seus comandos/entradas a fim de que o veiculo
percorra 0 caminho desejado. E como em uma curva em que o carro tende a sair da
trajetoria e o motorista, se capacitado, corrige essa trajetéria com comandos de volante,
aceleragao ou frenagem.

A geometria de um veiculo em curva, € dada por dois angulos diferentes,
chamados de angulos de estercamento, uma para a roda externa (6,) e outro para roda
interna (6;), e, seu comportamento depende ainda de caracteristicas de constru¢do do
veiculo e da curva em que se pretender percorrer.

Segundo Gillespie (1992) pode-se resumir tal geometria na Figura 5, sendo L a

medida de distancia entre eixos, t a bitola do veiculo e R o raio da curva.

Figura 5 — Geometria de um veiculo em uma curva

b 5

I<__ t_‘-‘l Centro da curva

Fonte: Adaptado de Gillespie (1992), pagina 197

Ainda segundo Gillespie (1992) os angulos de estercamento, em pequenas

manobras, sdo tomados como pequenos e podem ser definidos como:

L L

5, 6 =— (4 e5)

IR

N

R+

E a média desses angulos é definida como angulo de Ackerman, e € definida por

Gillespie (1992) como sendo:
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6 = (6)

L
R
Porém, para a dinamica lateral em si, a situacdo que demanda mais atencéo é o
comportamento do veiculo em alta velocidade, j& que nessa situacdo ha presenca de
aceleracéo lateral, gerando o que se chama de angulo de escorregamento («).
Tal angulo é a relacdo entre a direcdo de rolamento e a diregdo instantanea do
movimento, e indica o quanto o veiculo esta tendendo a sair da sua trajetéria esperada.

A relacéo entre esse angulo e a forca lateral do veiculo € vista na Figura 6.

Figura 6 — Relacdo entre a forcga lateral e o &ngulo de escorregamento
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Fonte: Adaptado de Gillespie (1992), pagina 198

Fica claro que quanto maior a forca lateral, maior a tendéncia ao desvio da
trajetéria, e que, para angulos de escorregamento menores que 5° a relacdo € linear, e

pode ser dada pela equacao abaixo, onde Cqrepresenta a rigidez lateral do pneu.
F, = Cax (7)

A forca lateral (Fy) em um veiculo, que define em grande parte o seu
comportamento de dinamica lateral, e consequentemente seu Handling, é influenciada por
diversos fatores, desde a velocidade do veiculo, quanto a caracteristicas dos pneus, como
presséao utilizada, carga radial, tipo de pneu e de carcaca, desgaste da banda de rolagem,

0 proprio angulo de escorregamento, entre outros.
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Portanto, para a dinamica lateral o conjunto pneu/roda tem influéncia ainda maior
do que fora citado na dinamica vertical, onde este conjunto pode ser representado no

modelo como uma mola de Unico parametro, sua rigidez.

2.1.2.1 Gradiente de subestercamento (K)

Um dos fatores mais importantes para o desenvolvimento de veiculos e o seu
resultado final de Handling é a relacédo entre as cargas por eixo e rigidez lateral dos pneus
utilizados em cada um desses eixos.

Tal indice é chamado de gradiente de subestercamento, denominado neste
trabalho pela letra K, e indica a tendéncia de comportamento de um veiculo mediante uma
curva de média/alta velocidade.

Esse indice é dado pela equacgéo abaixo, segundo Gillespie (1992).

Cﬁf Cﬁr

Onde,

Wy = carga no eixo frontal
W, = carga no eixo traseiro
Cof = rigidez lateral do pneu dianteiro

C,r = rigidez lateral do pneu traseiro

Esse coeficiente possui trés possibilidades, indicando trés tipos de tendéncia
distintos em curva, sendo definidas na sequéncia, a primeira delas, e menos comum entre

os veiculos, é o comportamento neutro.

We W,
—_— = - K = 0 - Ester¢camento Neutro (9)
C&f C&r
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A segunda delas, indicada para veiculos de passeio por sua maior facilidade de
controle, é a tendéncia ao subesterco, na qual o veiculo possui maior carga no eixo

dianteiro e o veiculo tende a sair de frente, perdendo entéo a dirigibilidade.

/A
—— > — = K > 0 - Subestercamento (10)
Caf Car

Para esse tipo de comportamento se define uma velocidade caracteristica, que é a
velocidade na qual o veiculo perde a dirigibilidade, dada, segundo Gillespie (1992), pela

equacao abaixo onde L representa a distancia entre eixos e g a aceleracao gravitacional.

573*xLx*g

Vearacteristica = K

(11)

E a terceira, indicada para veiculos de corrida, € a tendéncia ao sobre esterco, na
qual o veiculo, com maior carga no eixo traseiro, consegue contornar a curva de maneira
mais rapida, porém tendendo a escapar a traseira, sendo mais dificil de controlar por

parte do motorista, ja que se perde a estabilidade do mesmo.

W, W

Ca f Car

— K < 0 - Sobre — estercamento (12)

Para veiculos com comportamento sobre-estercante define-se uma velocidade

critica, onde o veiculo perde a estabilidade, que é dada pela equacéo abaixo.

(13)

Veritica =

Em resumo, na Figura 7 vé-se as trés possibilidades de comportamento de um

veiculo e a relacao entre o angulo de escorregamento e a velocidade.
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Figura 7 — Possibilidade de comportamento dinamico lateral de um veiculo
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Fonte: Adaptado de Gillespie (2012), pagina 204

2.1.3 Dinamica Longitudinal — Aceleracéo e frenagem

Por ultimo, mas ndo menos importante, tem-se a dindmica longitudinal de um
veiculo, que aborda o estudo da aceleracéo e frenagem do mesmo, quando este percorre
uma trajetéria em linha reta.

Tal aspecto, assim como a dindmica lateral, tem pouca influéncia no desempenho de
conforto de um veiculo, porém, ainda assim, pode ser capaz de gerar algum tipo de
desconforto ao motorista em casos especificos, como de alguma bucha muito enrijecida,
que provoque trancos nas frenagens, por exemplo.

Durante a movimentacao longitudinal do veiculo, seja em aceleracao ou frenagem,
tem-se algumas forcas atuantes no mesmo, provocando seu deslocamento e definindo

seu comportamento, como definido por Gillespie (1992) e mostrado abaixo na Figura 8.

Figura 8 — Forgas atuantes no movimento longitudinal do veiculo na tragédo

Fonte: Adaptado de Gillespie (1992), pagina 11
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No modelo apresentado acima o veiculo é considerado como um corpo rigido, ou
seja, ndo sédo consideradas deformacbes na carroceria e nem efeitos causados pela
suspensao e pelos pneus.

A superficie em que o veiculo se encontra pode ser inclinada ou plana, dada pelo
angulo ©, e ndo se consideram ondulagdes/buracos e o veiculo € considerado simétrico
em relacdo ao CG, o que implica em reacdes iguais nas rodas do lado direito e esquerdo.

Sendo feitas essas consideracdes, temos ainda:

e W como sendo o peso do veiculo com valor de intensidade igual ao da massa
do veiculo (m) pela aceleracdo gravitacional (g);

e Os valores de Wf e Wr como sendo as reacdes normais dos pneus dianteiros e
traseiros respectivamente, ja sendo a soma dos dois pneus de cada eixo,
considerando-os idénticos;

e As forcas Fxf e Fxr representam as forcas de tracdo em cada um dos eixos e
as forcas Rxf e Rxr as forcas correspondentes a resisténcia ao rolamento,
distribuidas nas areas de contato com a pista;

e O centro de gravidade é dado como CG, a distancia entre eixos como L e a
distancia das rodas dianteiras e traseiras até o CG por, respectivamente, b e c;

e A forca de arrasto (drag) é representada por DA, sendo ignorada sua normal, e

a altura do CG em relacao ao pavimento é dada por hA;

Segundo Gillespie (1992) o movimento longitudinal do veiculo, quando
representado por este modelo, pode ser descrita através de trés equacdes matematicas
capazes de governar 0 movimento.

Considerando o movimento plano, e a direcdo do eixo z, vertical, pode-se inferir

através do teorema da resultante que:

0=W;— Mgcos6 + W, (14)

Para a diregcéo do eixo x, considerando W = mg, temos:

Ma, = —Dy — Ryy + Fyy — Mgsent — Ry, + Fy, (15)
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E por fim, utilizando o teorema de quantidade de movimento angular, faz-se:

0 = —Mha, — Dphy — WrL + Mgcosd — Mghsenf (16)

A dinamica longitudinal do veiculo, caso necessario fosse, poderia ser aprofundada
nos aspectos individuais de aceleracdo e de frenagem, ja& que as duas situacles
provocam no veiculo relevantes respostas em relagdo ao seu desempenho.

Dukkipati et al (2008) considera importante a divisdo entre as duas frentes e
descreve para a dinamica de frenagem de um veiculo as forcas e momentos de frenagem,
equacionando seu movimento e analisando fatores como dispositivos antitravamento das
rodas, transferéncia de peso durante a frenagem, distancia de parada, entre outros.

Para a dinamica de aceleracédo, sdo definidas transferéncia de peso, efeitos da
aerodindmica do veiculo, influéncia do motor e de suas caracteristicas, efeito da
transmissao no desempenho de aceleragéo, além de outros inimeros fatores.

Para este trabalho, com enfoque no desempenho de conforto, ndo é detalhado o
comportamento longitudinal no que se diz respeito a estas caracteristicas, mas, deve-se
atentar ao fato de que o motorista também sente desconforto vindo do sentido

longitudinal.

2.2 Suspenséo

O estudo de desempenho de conforto de um veiculo, baseado principalmente no
gue se denomina dinamica vertical, traz consigo a necessidade de um entendimento
aprofundado dos sistemas de suspensdo de um veiculo, jA que estes sdo peca
fundamental na resposta do veiculo em relagcédo a esse tipo de avaliacdo. Freitas (2006)
mostra a importancia dos pneus na absor¢céo de impactos advindos da movimentacao do
veiculo e no conforto sentido pelos passageiros.

Durante o desenvolvimento dos veiculos posteriores sente-se a necessidade da
insercdo de outros componentes de suspensdo, ja que para baixas frequéncias e
percursos lisos, 0s pneus séo suficientemente bons em conforto e dirigibilidade, mas, para
altas frequéncias e pistas muito irregulares, um conjunto de mola e amortecedor, mesmo
gue simples, se faz necessario.

Segundo Bastow (1990), o sistema de suspensao, com molas e amortecedores,

tem como principal funcdo absorver os impactos de pistas irregulares, garantindo maior
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conforto aos usuérios e aumentando a vida util do veiculo. Mas, ainda segundo ele, a
suspensao também tem como papel fundamental garantir o contato do pneu com o solo,
aumentando a estabilidade do veiculo e sua dirigibilidade.

A adocao de molas foi iniciada ainda no século XIX e até hoje estas séo utilizadas,
mesmo que ndo da mesma maneira. Freitas (2006) cita estudo que aponta o uso de feixe
de molas como alternativa para a dissipacéo de energia, devido ao atrito gerado entre o
contato das laminas e ao fato de que a aplicacdo de amortecedores ainda era recente.

A utilizacdo de amortecedores dividiu opinides entre os que consideravam a acgao
dos mesmos apenas na tracdo ou aqueles que consideravam que tais componentes
deveriam atuar tanto na tragdo quanto na compressao.

Gillespie (1992) define, de forma geral, algumas funcfes para a suspensao de um
automoével, que sdo consideradas como primordiais, e que incluem relevancias tanto para

conforto quanto para handling:

Fornecer uma conformidade vertical das rodas, isolando o chassi das

irregularidades da estrada;

e Garantir que as rodas sejam mantidas na dire¢cdo adequada durante o trajeto;

e Suportar as forcas impostas pelos pneus devido a forcas longitudinais de
aceleracéo e de frenagem, forcas laterais em curvas e demais resultantes de
esforcgos;

e Resistir ao movimento de rolagem (roll — rotacdo em torno do eixo x) do chassi;

e Manter os pneus em contato com a pista ainda que sob uma variagcdo minima

de carga;

Ainda segundo Gillespie (1992), as propriedades importantes de uma suspensao
no que se diz respeito a dinamica veicular s&o observadas principalmente no
comportamento cinematico do veiculo e nas suas respostas em relacdo as forcas e aos
momentos que sao transmitidos dos pneus até o chassi.

E, em adicdo a isso, num processo de desenvolvimento de um veiculo, para a
escolha de tipologias e componentes, sdo analisados também: custo, peso, facilidade de
montagem, espaco disponivel, entre outros aspectos.

Em relacdo ao uso de suspensdo para aumento do conforto em veiculos de
passeio, Milliken e Milliken (1995) descreve a medida desse desconforto como a

aceleracéo vertical em que os usuarios estdo sujeitos durante o percurso irregular. E
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considerado viavel, segundo eles, dispor, em relacdo ao conforto, as irregularidades em
faixas de frequéncia, entendendo as movimentagcbes de baixa frequéncia, como
movimentos de grande amplitude comum em estradas, e as movimentacdes de alta
frequéncia, como movimentacdes com pequena amplitude, presentes em percursos muito

irregulares.

2.2.1 Tipologias

Porém, desde os primeiros veiculos desenvolvidos, existem variadas tipologias de
suspensdao, tanto para a dianteira quanto para a traseira do veiculo, sendo que uma
primeira grande divisédo pode ser feita em relacdo ao tipo de ligagdo mecanica entre 0s
eixos.

A classificacdo utilizada nesse trabalho, porém, baseia-se em dividir as tipologias
primeiramente em duas grandes classes, de acordo com o posicionamento no veiculo, ja
gue a classificacdo de dependéncia dos eixos € praticamente aplicada somente ao eixo

traseiro, visto que em veiculos de passeio raramente se utiliza eixo rigido na dianteira.

2.2.1.1 Suspensao Dianteira

A suspenséo dianteira de um veiculo, além das funcdes ja previamente citadas em
relacdo a conforto tem como funcdo, também, garantir ao motorista do veiculo o dominio
sobre 0 mesmo, através de uma boa dirigibilidade, ja que esta é responsavel pelo esterco
das rodas e pelo controle dos comandos de direcao do veiculo.

Devido a esses fatores, a suspensao dianteira, em veiculos de passeio, € muito
suscetivel a aceleracdes laterais do que a suspenséao posterior, tendo seu comportamento
diretamente influenciado pela sua geometria, sendo esta determinada pela regulagem de
camber, caster e convergéncia.

Existem algumas tipologias de suspenséao dianteira aplicada a veiculos de passeio:

a) Suspensao Dianteira — Brago-de-Arrasto:

Considerada por Gillespie (1992) como um dos mais simples e econdmicos projetos
de suspenséo ja criado, a tipologia chamada de trailing-arm ou braco-de-arrasto foi muito
utilizada por montadoras alemas, principalmente Volkswagem e Porsche, durante a época
da Il Guerra Mundial, mas que fora praticamente abandonada para o eixo dianteiro.
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Tal tipologia utiliza bragos de tamanho idéntico conectados a barra de torgéo lateral,

gue fazem com que as rodas permanecgam paralelas, como mostrado na Figura 9.

Figura 9 — Suspenséo dianteira do tipo brago-de-arrasto

Fonte: Gillespie (2012), pagina 242

b) Suspenséao Dianteira — Wishbone ou Short-Long Arm:

Gillespie (1992) cita esse tipo de suspensdo como a mais utilizada apds terminada a |l
Guerra Mundial e descreve seu acronimo de bracos curto-longos a partir da presenca de

dois bracos de controle com tamanhos desiguais.

Figura 10 — Suspenséo dianteira do tipo Wishbone ou Short-Long Arm

Fonte: Gillespie (2012), pagina 243

Essa tipologia, ilustrada na Figura 10, ganhou forca por estar bem adaptada a

veiculos com motor dianteiro e tracao traseira, devido ao espaco que o pacote fornece ao
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motor posicionado no sentido longitudinal, porém demanda um bom refinamento para que

seja capaz de atingir bons niveis de desempenho.

c) Suspensao Dianteira — MacPherson:

Gillespie (1992) relata que essa foi idealizada por Earle Steele MacPherson, € uma
suspensao largamente utilizada na industria automobilistica, ainda segundo ele uma das
maiores vantagens é a facilidade de montagem e o vao livre disponivel para o motor
guando montado na posi¢ao transversal.

Tem como caracteristicas a maior altura, que é considerada uma desvantagem que
causa dificuldades para o projetista, a presenca de molas helicoidais, amortecedores
telescopicos e de controle da roda pelo tirante de direcdo, em conjunto com o braco
oscilante e o grupo montante/amortecedor estrutural.

Segundo Reimpell (2001) essa tipologia é baseada em uma derivacdo da
suspensdo de bandeja em duplo A, sem a bandeja superior. E utilizada principalmente na
dianteira de veiculos com tracdo dianteira dos segmentos A, B, C, e alguns do D.

Freitas (2006) explica que as fixacdes superiores dos amortecedores sao feitas
diretamente na carroceria ou no chassi por um mancal e as fixacfes inferiores feitas
diretamente na manga de eixo; os amortecedores suportam cargas longitudinais e
laterais, além de exercer sua principal funcdo de gerar carga no sentido contrario ao da
velocidade de oscilacdo da roda. No modelo computacional desse trabalho, essa é a
tipologia considerada para a suspensdo dianteira do veiculo, visto que é o tipo de
suspensao mais utilizada hoje pela industria automobilistica brasileira e um exemplo da

tipologia € mostrado na Figura 11.

Figura 11 — Suspensdo dianteira do tipo MacPherson

Fonte: Freitas (2006), pagina 27
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2.2.1.2 Suspensao Traseira

Em conjunto com a suspensdo dianteira o veiculo deve possuir um sistema de
suspensao traseira que se adeque ao segmento e utilizacdo do mesmo, ndo sendo esta
responsavel pelo esterco das rodas, mas nao por iSSO menos importante para o
desempenho de conforto e de dirigibilidade/estabilidade do veiculo.

Genta (2009), em seu Voluma 1, classificou as suspensfes como dependentes,
guando ha uma ligacéo rigida entre as rodas de um mesmo eixo, independentes, quando
nao apresentam ligacdes rigidas e semidependentes, quando ha uma mistura dessas
duas caracteristicas.

Tal classificacdo é bastante relevante para o estudo da suspenséo traseira, visto
gue atualmente sdo comercializados veiculos com esses trés tipos de suspensao, que

sdo melhores descritas abaixo.

2.2.1.2.1 Suspensdes Dependentes

Gillespie (1992) explica que uma suspensao dependente é aquela na qual ha um
eixo sdlido, que possui em cada uma das extremidades uma roda do veiculo montada e
pelo qual se transmite qualquer movimento de uma roda para a outra.

A utilizacédo de suspensdes dependentes, de eixo rigido, como ja dito, sdo restritas
a suspensdao traseira nos veiculos de passeio. Porém, em veiculos de grande porte com
tracdo nas quatro rodas ou para veiculos que demandam uma grande capacidade de
carga, esse tipo de suspensao também é utilizado na suspenséo dianteira.

Ainda segundo Gillespie (1992) uma das vantagens desse tipo de suspenséo é a
caracteristica de que a rolagem do chassi nao influencia no angulo de camber. Além
disso, o alinhamento das rodas desse tipo de suspensdo é mantido, minimizando assim o

desgaste dos pneus. Existem variados tipos de suspensao dependente, entre elas:
a) Suspensdao Traseira Dependente — Hotchkiss:

As molas semielipticas eram inicialmente aplicadas em eixos rigidos, e Gillespie
(1992) cita que uma das configura¢cdes mais utilizadas era chamada de Hotchkiss, na qual
as molas sdo montadas de forma longitudinal com o eixo rigido, que é acoplado no ponto
meédio das mesmas, como mostrado na Figura 12. A utilizacdo desse tipo de mola é,

talvez, a solucéo de suspensdo mais barata e simples ja utilizada.
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Figura 12 — Suspensao traseira dependente do tipo Hotchkiss

Fonte: Adaptado de Gillespie (1992), pagina 239

Essa tipologia ndo é praticamente utilizada em veiculos de passeio atualmente,
deixando de ser utilizada nas suspensdes posteriores desses veiculos por volta dos anos
60, sendo hoje quase que exclusividade de veiculos comerciais leves, como as pick-ups

por exemplo, devido ao baixo nivel de conforto e estabilidade.

b) Suspenséo Traseira Dependente — Four Link:

Segundo Gillespie (1992) a tipologia de quatro barras foi bastante utilizada para
cumprir as deficiéncias da suspenséo do tipo Hotchkiss. Uma das grandes mudancas
entre elas, e que trouxe maior nimero de possibilidades para as suspensdes, foi a adocao
de molas helicoidais, com amortecedor em separado, que possibilitou um enorme ganho

em conforto, apesar de possuir custo e complexidade mais altos.

Figura 13 — Suspensdo traseira dependente do tipo Four Link

Bragos de controle
superiores

Bracos de controle inferiores

Fonte: Adaptado de Stone e Ball (2004), pagina 22
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Ainda segundo ele, nessa tipologia os bracos de controle inferiores fornecem
controle longitudinal do eixo enquanto os bracos superiores absorvem torques de
frenagem e forcas laterais, proporcionando um melhor desempenho do veiculo. Essa
tipologia foi muito utilizada em veiculos de passageiro de grande porte e é ilustrada na

Figura 13.
2.2.1.2.2 Suspensdes Semidependentes

a) Suspensao traseira semidependente — De Dion:

E um sistema que esta entre um eixo rigido e uma suspenséo independente, mas
gue, segundo Gillespie (1992), € muito pouco utilizado, mas tem como vantagem reducao
da massa néo suspensa, ja que o diferencial central, passa a ser massa suspensa.

Existem duas configuracdes possiveis, vistas na Figura 14, uma utilizando
semieixos estriados deslizantes e outra utilizando tubos deslizantes. A principal
desvantagem notada é justamente pelo fato de essas superficies deslizantes adicionarem

atrito ao sistema.

Figura 14 — Suspenséo traseira semidependente do tipo de Dion

Semi-exos com estriados deslizantes Tubo deslizante

Fonte: Freitas (2006), pagina 23

b) Suspensao traseira semidependente — Barra de Tor¢cao

Ja nesta tipologia as rodas traseiras do veiculo estdo conectadas a bracos que séo
ligados diretamente em uma estrutura deformavel denominado eixo de tor¢do. Segundo
Bosch (2005) a barra de torcdo é utilizada em veiculos de passeio de pequeno e médio
porte, pertencentes aos segmentos A, B e C e possui como vantagens a simplicidade de

montagem e fabricagdo e a minimizagao da tenséo estrutural.
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Gente (2009), em seu Volume 2, considera que um angulo de rolamento excessivo
pode ser causado pela caracteristica elastica do sistema de suspensao, durante percurso
com curvas muito acentuadas. Essa € a explicacdo fundamental da utilizacdo de barras
estabilizadoras, que suportam os carregamentos nessa direcdo, fazendo com que se
limite a rolagem do veiculo e diminua sua instabilidade.

O funcionamento dessa barra estabilizadora simula uma mola helicoidal, produzindo
uma taxa de rigidez muito préxima desse tipo de componente, que € mostrada por Milliken

e Milliken (1995), para barras longas e finas que sofram torcao.

2.2.1.2.3 Suspensoes Independentes

a) Suspensao traseira independente — Bragos longitudinais:

Nessa tipologia as rodas traseiras tém sua movimentacao feita através de bracos
inferiores, o que faz com que tenha desempenho melhor que as do tipo TwistBeam, ou
viga de torgdo, alcangcando niveis razoaveis quando comparada com solu¢bes mais

aprimoradas e de custo muito maior, como MacPherson ou Multilink.

b) Suspenséo traseira independente — MacPherson:

E uma das tipologias mais sofisticadas utilizadas hoje nos projetos de veiculo de
passeio, com conceito semelhante a de mesmo nome utilizada na suspenséo anterior,

tendo algumas pequenas diferencas estruturais e de desempenho.

Figura 15 — Suspensé&o traseira independente do tipo MacPherson

Fonte: Gillespie (1992), pagina 244
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Nessa tipologia as rodas traseiras sao totalmente controladas por bragos
longitudinais e transversais que agem em conjunto com 0 montante/amortecedor
estrutural, assim como na dianteira, como mostrado na Figura 15.

As vantagens de se utilizar esse sistema € o seu bom desempenho e também o
baixo custo em relacdo ao tipo Multilink, porém tem-se a desvantagem de que tamanho

reduzido no vao de roda pode provocar ruidos, diminuindo o nivel de conforto acustico.

c) Suspensao traseira independente — Trailing-Arm ou Brago-de-arrasto:

Segundo Gillespie (1992) essa tipologia foi muito utilizada em veiculos de alto
desempenho e custo, como na linha americana do Corvette, que necessitava de um bom
comportamento dindmico independentemente do valor agregado que fosse necessario.

Ainda segundo ele, o braco-de-arrasto é capaz de absorver de forma eficaz as
forgas longitudinais e os momentos de frenagem e de aceleragdo; nesse caso 0 semieixo
da suspenséo transmite o torque de tracdo as rodas e, além disso, serve como um bracgo

de controle, sendo o braco inferior uma simples barra; um exemplo é visto na Figura 16.

Figura 16 — Suspensao traseira independente do tipo Trailing-Arm

Fonte: Reimpell (2001), pagina 16

d) Suspensao traseira independente — Multilink:

Gillespie (1992) indica que a suspenséo independente mais comum nos anos mais
recentes possui essa tipologia, que tem como caracteristica o0 montante conectado a trés
ou mais bracos ligados a carroceria, nesse caso ha articulagcées nas conexdes das pontas

das barras, eliminando assim momentos fletores, como visto na Figura 17.
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Figura 17 — Suspensao traseira independente do tipo Multilink
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Fonte: Adaptado de Reimpell (2001), pagina 21

Este tipo de sistema é geralmente utilizado em veiculos de segmentos superiores,
por possuir um desempenho infinitamente superior ao demais tipos de suspensdes
posteriores e por cobrar um alto custo para tal.

Os solavancos, geralmente presentes nos outros tipos de suspensdo, séo
eliminados pelo Multilink, pelo fato de este possuir maior amplitude de dimensoées, o que

favorece na conducéo e aplicacdo em variados terrenos.

e) Suspensdao traseira independente — Semi-Trailing Arm e Swing-Arm:

A tipologia semi-braco de arrasto foi popularizada pelas empresas aleméds BMW e
Mercedes Benz, e nada mais é que uma suspensao com dois eixos de pivotamento, como

visto na Figura 18.

Figura 18 — Suspensao traseira independente do tipo Semi-Trailing Arm

Eixos de pivotamento

Fonte: Adaptado de Gillespie (1992), pagina 246
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J& a tipologia de bragos oscilantes, mostrada na Figura 19, foi muito utilizada pelas
também alemas, Volkswagem e Porsche, em meados de 1940 a 1950, segundo Gillespie

(1992) e na qual existem molas montadas de forma transversal, como barras de torcéo.

Figura 19 — Suspenséo traseira independente do tipo Swing-Arm
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Centro de
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Fonte: Adaptado de Gillespie (1992), pagina 247

2.2.2 Componentes

Conhecidas as tipologias mais utilizadas nos veiculos de passeio em geral, com
suas caracteristicas particulares, € viavel o entendimento mais aprofundado de alguns
dos componentes dessas tipologias, que, de forma geral, possuem elementos basicos em
comum, que sao responsaveis por determinadas respostas do sistema.

Milliken e Milliken (1995) e Stone e Ball (2004) aprofundam o conhecimento em
duas classes de componentes de suspensao, os elasticos e os de amortecimento. Sabe-
se que, além deles, ha uma infinidade de outros componentes, como os de ligacao,
rolamento e fixacao.

Segundo Genta (2009) os principais elementos a serem estudados em uma
suspensao sdo justamente os elasticos, que ele divide em primarios e secundarios, e 0s
de amortecimento, e deve se atentar ao estudo da influéncia dos aspectos cinematicos
nos angulos de roll e de pitch do veiculo.

Os elementos elasticos primarios sdo as molas, eixos e barras estabilizadoras, que
conectam a roda a massa suspensa do veiculo, de forma elastica. Ja os secundarios sao
as buchas elasticas das articula¢des, que de certa forma, adicionam rigidez na suspensao

e sao de grande importancia para o comportamento de handling do veiculo.
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Ja os elementos de amortecimento, ainda segundo Genta (2009), sédo basicamente
0s amortecedores, que tem como funcgéo dissipar a energia elastica que é armazenada
pelos elementos elasticos primarios e secundarios, ja que estes possuem baixo poder de
dissipacao de energia.

De acordo com Stone e Ball (2004), apesar dos componentes principais de uma
suspensao se restringirem apenas a elasticos e de amortecimento, ha uma variagdo muito

grande dentro dessas classes de componente, que devem ser discutidas.

2.2.2.1 Molas

Milliken e Milliken (1995) dividem os componentes primarios elasticos em trés
classes distintas, sendo elas as molas semielipticas, as helicoidais e as barras de tor¢éo.
Avaliando ainda a aplicacdo de molas helicoidais associadas em série e em paralelo e as
consideracdes de aplicacdo das semielipticas.

Stone e Ball (2004) adicionam ao estudo, além das trés classes acima, as molas

pneumadticas, como sendo também uma das tipologias relevantes.

a) Molas Semielipticas ou Feixe de molas:

Stone e Ball (2004) explica que as molas semielipticas sdo utilizadas ha muitos
anos, desde quando se utilizavam carruagens puxadas por cavalos, e por consequéncia
disso foram por um certo tempo o tipo de elemento elastico utilizado também em veiculos.

Tais molas sdo compostas por feixes de ac¢o individuais, que sao fixadas
rigidamente por um parafuso central, que evita o deslocamento durante a deflexéo.
Durante essa deflexdo é gerado um certo atrito entre os feixes, 0 que proporciona uma,

ainda que pequena, capacidade de amortecimento.

Figura 20 — Exemplo de mola semieliptica

Fonte: Adaptado de Stone e Ball (2004), pagina 364



50

Esse tipo de mola, ainda segundo Stone e Ball (2004), é barato e simples, porém
tendem a ser pesado e serem suscetiveis ao desgaste com o tempo, que faz com que 0s
feixes possam ceder. Um exemplo dessa tipologia € visto na Figura 20.

Segundo Milliken e Milliken (1995) o projeto das molas semielipticas € mais
complexo que os das barras de tor¢do ou das molas helicoidais, resultado da variada
combinacdo de estruturas possiveis, ja que os feixes podem ter largura e espessura
diversas, a carga pode ser aplicada no centro ou nas extremidades e a forma de fixacao
pode variar.

Portanto, mesmo que, na teoria, seja uma aplicacdo bastante simples a variacdo de
parametros possiveis para as molas semielipticas requer que, na maioria das vezes,

sejam utilizados fatores de correcéo.

b) Barras de Torgéo:

A barra de torcdo € uma haste de aco circular, que sofre carregamento de
cisalhamento puro devido a tor¢cdo e que possui baixissimo poder de amortecimento,
devendo ser utilizada em conjunto com amortecedores.

Segundo Stone e Ball (2004) a principal desvantagem da utilizacdo desse tipo de
elemento elastico estd no espaco axial necessario para sua instalacdo. Na Figura 21 é

mostrada uma barra de torcéo aplicada a suspensao de um veiculo.

Figura 21 — Exemplo de barra de torcéo aplicada a suspensédo de um veiculo

Fixacdo da barra

"~ Barra de torco

Amortecedor

Fonte: Adaptado de Stone e Ball (2004), pagina 364
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Milliken e Milliken (1995) explica que as propriedades elésticas desse tipo de barra
longa e fina produzem uma elasticidade linear, se assemelhando a de uma mola
helicoidal. A carga da mola é convertida em torque em volta da linha central da barra por

meio de uma espécie de braco de alavanca em uma ou ambas as extremidades.

c) Molas Helicoidais:

De acordo com Stone e Ball (2004) as molas helicoidais s&o basicamente barras de
torcdo que foram condicionadas em forma de bobina, mantendo a pequena capacidade
de amortecimento e, portanto, a hecessidade do acoplamento de amortecedores.

O seu uso pela industria automobilistico € amplo, grande parte disso deve-se ao
fato de possuirem tamanho compacto, sendo facilmente encaixadas no espago disponivel
para a suspensao.

A desvantagem, porém, se da pelo fato da necessidade de bracos de controle para
limitar as movimentacfes longitudinais e laterais da suspensdo, ja que as molas
helicoidais ndo séo capazes de fornecer esse tipo de garantia.

Tanto Milliken e Milliken (1995) quanto Stone e Ball (2004) definem o calculo de

rigidez para uma mola helicoidal pela equagdo mostrada abaixo.

Gd*

_ 17
8D3N a7

K

Onde K é arigidez da mola, dada em N/mm; d € o didametro do fio, dado em mm; D
€ o didmetro da espira, também dado em mm; G é o mddulo de cisalhamento do aco,
constante e igual a 80000N/mmz2 e N é o numero de espiras ativas.

Na grande maioria das aplicagdes as molas helicoidais trabalham em compressao,
mas elas também podem ser utilizadas para trabalhos em distensdo. Aquino (2014) indica
gue alguns tipos de mola trabalham em sua faixa linear, sendo valida a aplicacdo da Lei
de Hooke, que indica que a for¢ca da mola dependerd do seu deslocamento e de sua

rigidez, cuja resposta gréafica pode ser vista na Figura 22.
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Figura 22 — Curva caracteristica de uma mola helicoidal
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Fonte: Aquino (2014), pagina 37

d) Molas Pneumaéticas:

Segundo Stone e Ball (2004) esse tipo de mola é bastante utilizado nos Estados
Unidos em caminhdes, 6nibus e reboques, e, recentemente, tem sido aplicado também
em veiculos de passageiros e utilitarios. Ele é composto por um compressor de ar, um

reservatério e um sistema de controle, como mostrado na Figura 23.

Figura 23 — Suspensdo com mola pneumatica

Fonte: Adaptado de Stone e Ball (2004), pagina 369

A caracteristica mais importante desse tipo de mola € a capacidade de fornecer,
devido ao seu sistema de controle, uma deflexdo estatica constante através da
modulacdo da pressdo da mola, mantendo a altura do veiculo em relacdo ao chéo. Tal
fator € muito relevante em veiculos nos quais o peso bruto sofrem grande variacdo, como

em reboques, dnibus ou caminhdes.
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Esse tipo de mola tem comportamento nédo linear, como mostrado na Figura 24, e,
ao contrario de uma mola linear, ndo possui uma rigidez fixa; a rigidez nesse caso é dada

pela equacédo abaixo, onde W € o peso do veiculo e x € a deflexao.

aw
k=— (18)
dx

Além disso, segundo Stone e Ball (2004) deve-se ainda considerar a operagao da
mola como adiabatica e reversivel, sendo um ambiente fechado com ar se comportando

como gas ideal.

Figura 24 — Comportamento nédo-linear de uma mola pneumatica

Deslocamento (cm)

Fonte: Adaptado de Stone e Ball (2004), pagina 369

2.2.2.2 Amortecedores

Conforme Milliken e Milliken (1995) o uso de elementos elasticos como molas e
barras de torcdo datam desde os veiculos puxados por cavalos, e, portanto, foi adotado
no inicio da histéria do automaével.

J4 os elementos de amortecimento foram introduzidos posteriormente, sendo
inserido entre as massas suspensa e nao suspensa do veiculo, a fim de controlar o
movimento dessa massa em oscilagdes longitudinais e laterais. A primeira aparicao de

amortecedores, ainda que primitivos, datam entre 1902 e 1906.
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Ainda segundo esse estudo, em 1930 surgiram as primeiras aplicagcbes de
amortecedores telescopicos, e a partir dai um vasto nimero de melhorias e variagdes de
projeto foram ocorrendo nesse tipo de amortecedor.

Segundo Stone e Ball (2004) atualmente a maioria dos amortecedores utilizados
sdo do tipo telescopio com Oleo, que produzem a forca de amortecimento através desse
Oleo, que pode ainda ser outro fluido, que é empurrado através de um orificio ou valvula.

Tais amortecedores telescopicos podem ser de tubo Unico ou duplo, como
mostrado na Figura 25.

Figura 25 — Construcdo de amortecedores

Tubo Tubo
Duplo Unico

Fonte: Adaptado de Stone e Ball (2004), pagina 372

Os amortecedores de tubo duplo sdo muito utilizados em veiculos de passeio nos
Estados Unidos, sendo mais pesados, porém, mais faceis de fabricar. Nesse tipo de
amortecedor ha um reservatorio de Oleo entre os dois tubos, o qual enche com a acéo do
pistdo que se move para cima e para baixo.

Ja no amortecedor de Unico tubo a Unica agéo é do proprio fluido, que flui através
da valvula do pistdo; quem move o pistdo € o gas, a medida que o volume do fluido
aumenta. O objetivo desse mecanismo € evitar a formacéo de espuma do fluido e garantir

gue qualquer ar no fluido seja compressivel e passe pela valvula.
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Os amortecedores em geral, segundo Stone e Ball (2004), produzem a forga
proporcional a velocidade do seu pistdo. Quando h& valvulas multiplas tém-se a
possibilidade de fornecer diferentes niveis de amortecimento durante a compressao.

Bastow (1990) e Milliken e Milliken (1995) possuem um estudo mais completo
sobre o funcionamento dos amortecedores, fornecendo exemplos de efeito da relacdo de
amortecimento na amplitude de vibragdo e bons resultados de modelo em relacdo a niveis
de amortecimento.

Segundo Dixon (2007) uma suspensado basica utiliza mola e amortecedor, néo
sendo ideal para todos os casos, mas servindo para a grande maioria dos veiculos, sendo
efetivo principalmente para veiculos de baixo custo.

Ainda segundo Dixon (2007) ha possibilidade de aplicacdo de suspensdes ativas,
mas que, para veiculos de passeio, se torna na maioria das vezes inviavel, devido ao seu
alto custo, exceto para segmentos de luxo, por exemplo.

A curva caracteristica de um certo amortecedor pode ser vista na Figura 26.

Figura 26 — Exemplo de curva de um amortecedor

Forga (Newton)
¥

o
<5000
-
-1000 0 =

-1500.0
«2300 .0 «2000.0 <5000 «<1000.0 <2009 aa 500.0 10000 12000 20000 25000

<= Compressio [-] Welocidade (mm/s) Extensda [+] ->

Fonte: Aquino (2014), pagina 41

2.2.2.3 Barras estabilizadoras

As barras estabilizadoras sdo elementos opcionais de suspensdo utilizadas em
algumas situacfes especificas, sempre com o intuito de permitir o uso de molas menos

rigidas, ou seja, mais macias, favorecendo o conforto, sem que se tenha uma piora
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significante de handling, ja que, segundo Gillespie (1992) molas muito macias podem

acarretar em um veiculo com pouca estabilidade.

Essas barras fazem uma conexdo entre as duas rodas do eixo do veiculo e sO
entram em funcionamento quando ha um deslocamento relativo entre essas duas rodas.
Nessa situagdo as barras estabilizadoras contribuem com o aumento de rigidez do
rolamento conjunto suspenséo, diminuindo a movimentacéo de Roll.

A rigidez de rolamento, que impede a movimentacdo exagerada no sentido
rotacional do eixo x, como visto na Figura 27, pode ser alterada tanto pelas molas quanto
pelo uso de tais barras. Porém, uma mola muito rigida, capaz de impedir o rolamento

excessivo, pode ser extremamente desconfortavel durante o percurso do veiculo.

Figura 27 — Exemplo de funcionamento da barra estabilizadora

Fonte: Adaptado do banco de imagens do Google — Site: http://www.fierrosclasicos.com

A insercdo de barras estabilizadoras pode ser feita tanto na suspensédo dianteira
guanto na traseira, sendo mais comum, em veiculos de passeio de segmento de baixo
custo, no eixo dianteiro.

Para veiculos de segmento superior € normal que se adicione a barra
estabilizadora no eixo traseiro, e em casos de segmentos de luxo, é possivel que se insira
barra estabilizadora com assisténcia elétrica, na qual um motor elétrico corrige a

inclinag&o da carroceria.

2.2.2.4 Articulacdes

As conexdes entre os elementos de suspensédo, sejam eles os de amortecimento,
os elasticos ou ainda quaisquer outros elementos séo feitos através de articulagbes
adequadas, que acompanham de certa forma a movimentacéo, evitando que as ligacdes

entre esses elementos sejam feitas de forma rigida, como visto na Figura 28.


http://www.fierrosclasicos.com/
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Figura 28 — Localizagd@o de buchas e pinos esféricos numa suspenséo

.8

Fonte: Adaptado de banco de imagens do Google

1. Pino esférico

2. Buchas do braco oscilante

Na maior parte das vezes sao utilizados como elementos de articulagdo pinos
esféricos e buchas de PU ou borracha, como no exemplo da figura acima, na qual se

utiliza uma bucha elastica para a articulacdo do brago oscilante.
2.2.2.5 Batentes

Segundo Freitas (2006) os batentes, também chamados de molas auxiliares, sédo
pecas fabricadas de poliuretano micro celular com caracteristicas definidas através da
geometria e da densidade do material utilizado.

Geralmente possuem formato cilindrico ou cénico e sao colocados no fim de curso
da suspensdao, geralmente no ponto de fixagdo do amortecedor com o chassi. Durante a
compressao da suspensao, quando esta atinge seu fim de curso, o batente impede que a
energia ndo absorvida pelos elementos de suspensdo seja transmitida em forma de

choque para o chassi, causando niveis de ruido e impacto relevantes ao motorista.

Figura 29 — Geometria e curva de rigidez de um batente
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Fonte: Freitas (2006), pagina 41
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Na Figura 29, tem-se um exemplo da geometria de um batente aplicado em uma
suspensao dianteira do tipo MacPherson, acompanhado de sua curva de rigidez

caracteristica.

2.2.2.6 Pneus

Para Jazar (2008) os pneus sdo 0 meio em que as forcas entre a pista e o veiculo
sdo transferidas, sendo estes, portanto, componentes de extrema importancia,
responsaveis por controlar o veiculo.

Gillespie (1992) concorda com o fato de que todas as forcas priméarias de controle e
perturbacdo dos veiculos modernos chegam através dos pneus, mas coloca como
excecao uma pequena parcela dessa forca, que atribui a aerodindmica do veiculo.

Portanto, fica claro que as for¢cas que atuam sobre um veiculo e tem desempenho
fundamental na sua aceleracdo, frenagem e dirigibilidade sdo aplicadas em quatro
pequenos contatos menores que a palma da mao de um homem.

Para o entendimento da dindmica de um veiculo, tanto para conforto quando para
handling é considerado por Gillespie (1992) a compreensao completa da relacédo entre os
pneus, suas condicdes de operacéo e as forcas de reacédo por ele exercidas.

Sao definidas trés fungdes principais para os pneus:

a) Suportar a carga vertical enquanto amortece choques e impactos;
b) Desenvolver forcas longitudinais para aceleracdo e para frenagem;

c) Desenvolver forcas laterais para manter o carro na trajetoria em curvas;

Figura 30 — Vista lateral de um pneu contendo as informagdes técnicas

Fonte: Adaptado de Jazar (2008), pagina 2
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As caracteristicas de um pneu, como suas dimensdes de altura e largura, raio, tipo
de bandagem, fabricante, data e local de fabricacdo, entre outras sdo dispostas no
mesmo através de informacdes técnicas escritas em sua banda lateral, e sdo mostradas
por Jazar (2008) na Figura 30.

Pacejka (2005), Jazar (2008), Reimpell (2001) e Stone e Ball (2004) descrevem
detalhadamente o pneu, em capitulos especificos a esse assunto, descrevendo suas
caracteristicas construtivas, designacoes de siglas e dimensdes, classificacdes
relacionadas a velocidade a carga suportada, entre outros topicos.

Em relacdo ao comportamento de um pneu, Gillespie (1992) cita que este tipo de
componente possui uma resposta ndo linear bastante complexa, que faz com que seja
dificil aplicar um modelo com 6tima correlacéo.

Vérios modelos ja foram desenvolvidos com a tentativa de aproximar o desempenho,
mas ainda hoje a forma mais assertiva de conseguir mensurar tal resposta permanece por
dados empiricos quantitativos, o que faz com que no modelo computacional desse
trabalho, como ja dito, o pneu seja tratado como um elemento elastico que possui como

Unico parametro sua rigidez vertical.

2.3 Conforto

Segundo Griffin (1990), um movimento pode causar irritagdo, desconforto,
interferéncia com atividades, problemas de salde e nauseas. Esses cinco fatores sao
diretamente influenciados por caracteristicas do movimento realizado e da pessoa
exposta, além da atividade e de outros aspectos do ambiente.

A relacdo de movimentos vibracionais com o corpo humano é dividida em duas
grandes frentes, chamadas de Vibragcéao de Corpo Inteiro (VCI), onde o corpo € suportado
por uma superficie vibratéria, e Vibracdo de Maos e Bracos (VMB), quando a vibracao
entra no corpo através das maos.

Em um veiculo ha parcelas das duas frentes citadas acima, porém, a mais
relevante delas e que € o foco deste trabalho é a VCI, ja que no modelo computacional o
conforto do motorista é avaliado de acordo com as vibra¢gdes advindas das irregularidades
da pista, que chegam no mesmo pelo trilho do banco e pedana, sendo entdo semelhantes

a uma superficie vibratoria, ndo considerando a vibracao que o afeta pelo volante.
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Porém, ainda segundo Griffin (1990), o corpo humano reage mediante tais
vibracdes de forma complexa, ou seja, existem inumeros fatores que fazem com que a
resposta a um determinado movimento néo seja padrdo entre os seres humanos. Algum
dos fatores responsaveis por isso sdo: peso, altura, pré-disposicdo ao tipo de vibracao,
postura, concentragdo, entre outros.

Tais fatores séo considerados como variaveis nesses testes e recebem dois nomes
distintos, um grupo deles é chamado de variabilidade intersubjetiva, no qual individuos
diferentes respondem de maneira diferente a um estimulo vibratério, e a variabilidade
intra-subjetiva, na qual a resposta do mesmo individuo pode-se alterar dependendo da
ocasiao em que acontece o estimulo.

Por esse motivo, € sempre viavel que se facam testes baseados em diferentes
circulos sociais, com pessoas das mais diversas caracteristicas, a fim de obter uma média
gue se aproxime o maximo possivel da realidade.

Para que se tenha um estudo embasado deve-se entdo estabelecer limites,
através do que € citado em normas, para indicar por exemplo niveis de desconforto que
possam ser medidos, fugindo assim de uma analise meramente subjetiva. A magnitude e
a frequéncia em que a vibracdo ocorre também sédo informacdes importantes do estudo,

em jungdo com a atividade realizada durante a ocorréncia da vibragéo.

2.3.1 Efeito de interesse da vibracao

Sabendo dos trés efeitos de interesse classificados por Griffin (1990) como sendo a
interferéncia no conforto, na sadde e nos movimentos, deve-se entender qual o objetivo
do estudo e, através disso, saber quais critérios e limites devem ser utilizados.

Para este trabalho, cujo interesse € a relacdo entre as vibragbes sentidas pelo
corpo humano e a sensacédo de desconforto do motorista do veiculo, deve-se dar foco ao
efeito de interferéncia no conforto, cuja faixa de frequéncia estabelecida para VCI é de 0,5
— 80 Hz e cujos limites sao definidos na norma ISO 2631 (1997).

A interferéncia no conforto, assim como os dois outros efeitos de interesse, deve
ser quantificada, ja que tais efeitos puramente tedricos sdo muito imprecisos para se obter
limites. Portanto, é necessaria uma especificacdo melhor dos critérios, como por exemplo,
guanto de desconforto, atravées de escalas de severidade, que fazem com que os

procedimentos de medicao sejam realizados de forma uniforme.



61

Para que essa interferéncia de conforto seja compreendida através de um modelo
deve-se atentar ao fato de como sao feitas as consideracdes para tal, considerando por
exemplo o corpo humano como uma massa rigida, apoiada sobre um conjunto de
suspensdo representado por um massa-mola com amortecimento e um pneu,

representado apenas pela sua rigidez, como mostrado na Figura 31.

Figura 31 — Modelo para conforto incluindo massa ndo suspensa e pneu

Massa | X
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Massa ndo %
suspensa

.2

Fonte: Adaptado de Milliken e Milliken (1995), pagina 791

=

Milliken e Milliken (1995) representa um modelo conforme a descricdo acima, e
utilizando valores usuais de rigidez, amortecimento e massa dos corpos chega a uma
resposta com picos proximos a 1Hz para frequéncia natural da massa suspensa e de

11Hz para massa néo suspensa, como visto na Figura 32.

Figura 32 — Resposta para o modelo de conforto da Figura 31
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Frequéncia (Hz)

Fonte: Adaptado de Milliken e Milliken (1995), pagina 791
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Esses valores de frequéncia se tornam muito importantes para as analises de
tolerancia a vibracao em relacéo a frequéncia, que fazem parte de uma das tolerancias do
corpo humano que deve ser analisada, além da magnitude do movimento e do tempo de
exposicao a vibracao.

Na Figura 32 € importante notar a importancia do coeficiente de amortecimento,
gue varia nesse caso de 0,15 até 0,5. Quando o coeficiente atinge o valor maximo testado
nota-se que o pico referente a 1Hz decresce mais do que 50% de sua magnitude, porém
essa energia é dissipada para todo o espectro de frequéncia, que passa a ter amplitudes
maiores de vibracdo em toda a faixa de 0 a 30Hz, o que indica que um veiculo muito
amortecido é prejudicado em relacdo ao conforto.

Para garantir que, além do conforto, seja mantida uma transmissibilidade da massa
nao suspensa, que € inversamente proporcional ao coeficiente de amortecimento,
aceitavel, Milliken e Milliken (1995) prop&e para esta um valor de 2,5 e consequentemente
um coeficiente de amortecimento ideal de 0,25, como visto na Figura 33.

Figura 33 — Transmissibilidade da massa ndo suspensa ao variar 0 amortecimento

L=0.5

Transmissibilidade
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Frequéncia (Hz)

Fonte: Adaptado de Milliken e Milliken (1995), pagina 792

2.3.2 Arelacao entre a vibragcao e o desconforto

Segundo Griffin (1990) a definicdo de conforto encontrada em dicionarios implica
em um bem-estar consciente, criado por determinados movimentos que fornecem prazer
e sensacao de conforto. Mas, o estudo da relagéo entre a vibracéo e esse sentimento tem
como principal objetivo estudar os casos em que a vibracdo causa descontentamento,

insatisfacédo e desconforto.
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A melhor abordagem de estudo para a relagéo entre tais vibracdes e a sensacao
de desconforto tem sido feita em laboratério, através de estudos sistematicos, que
buscam compreender de forma quantitativa os niveis de variacdo de vibracdo que geram
os julgamentos de desconforto. Inicialmente tais estudos tinham como foco apenas a
variagdo de frequéncias, mas atualmente o foco se amplia estudos de multiplas
frequéncias, multiplos eixos de vibracao e de choque.

De acordo com Griffin (1990), existem algumas variaveis associadas a essa
relacdo entre a vibracdo e o desconforto, podendo ser citadas como principais as
variagbes de frequéncia, magnitude, direcdo de vibracdo, tempo de exposicdo ao
movimento e forma de entrada da vibragcdo no corpo humano, além da presenca de ruido,
da variacdo de temperatura e da alteracdo na dinamica do assento.

A presenca de tantas variaveis dificulta estabelecer procedimentos gerais para
prever o desconforto, gerando, segundo Griffin (1990), trés principais frentes de estudos
de efeito dessas varia¢gdes, de acordo com a andlise de um parametro especifico.

a) Efeito da amplitude de vibracao:

Segundo Griffin (1990) existem variadas maneiras de se medir a variagdo na
magnitude de uma oscilagdo. Para movimentos que possuem baixa frequéncia e grande
amplitude é possivel que se determine o deslocamento maximo do movimento e 0 pico
dessa oscilacdo na direcdo oposta a0 movimento, porém, na pratica esse deslocamento
se torna dificil de ser medido, além do fato de que, para altas frequéncias, a vibracao
pode ser severa mesmo para pequenos deslocamentos nédo visiveis aos olhos.

Devido a isso pode ser utilizada a amplitude de velocidade do movimento, que esta
mais diretamente relacionada a energia envolvida no movimento, para quantificar a
severidade de vibracdo, nesse caso a velocidade pico-a-pico determina a diferenca entre
as maximas velocidades para cada direcdo do movimento.

Embora haja boas razbes para utilizar a amplitude de velocidade como termo de
severidade, Griffin (1990) explica que atualmente as instrumentacdes utilizadas para
medir a severidade sdo, em sua grande maioria, baseadas em medi¢cOes de aceleracéo.
Essas medicfes utilizam a unidade de aceleracdo do Sistema Internacional (SI) que
determina que esta grandeza seja dada em metros por segundo por segundo (m/s?).

Griffin (1990) estabelece uma tabela de conversao entre cada um desses métodos

de medicéo da severidade de vibracao, vista na Tabela 1.
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Tabela 1 — Conversédo entre as formas de medigéo de severidade da vibracdo

Deslocamento, X Velocidade, V Aceleracdo, A
V A
Deslocamento, X X=X X=— X= -

inf 2xf)

; A
Velocidade, V V= 2xfX VeV Ve —
xS

Aceleracdo, A A=Q2xNX A=2xfV A=A

Fonte: Adaptado de Griffin (1990), pagina 12

As medicOes de severidade, geralmente feitas com base na aceleracdo, podem ser
expressas tanto como aceleracdo pico-a-pico quanto como aceleracdo de pico. Porém,
para evitar que em movimentos complexos a severidade de vibracdo seja determinada
por um pico representativo, advindo de alguma anormalidade no movimento, é preferido
gue a expresse em termos de uma medida média.

Segundo Griffin (1990) a forma mais utilizada de calcular essa média € a utilizacéo
da técnica estatistica denominada raiz média quadréatica (RMS — Root Mean Square), na
qual se realiza um somatorio de todos os valores encontrados elevados ao quadrado,
divide-se pelo numero de ocorréncia desses valores e se extrai a raiz quadrada dessa

meédia, como pode ser visto na equacao abaixo.

(19)

Para um movimento harménico simples tem-se que a medicdo de aceleracdo de
pico € dada por A, a de pico-a-pico por 2A e a aceleracdo rms é dada por,
aproximadamente, 0,707A, que representa o valor A multiplicado pela raiz quadrada de 2.

A tabela de conversdo entre essas trés formas de expressar a severidade é

mostrada na Tabela 2, sendo valida apenas para movimentacao senoidal.



65

Tabela 2 — Converséo entre as formas de expressar os picos de vibracéo

Pico Pico — a — pico r.m.s
Pico Pico = Pico Pico = w Pico =2 xr.m.s
Pico — a— pico Pico — a— pico = 2 * Pico Pico — a — pico = Pico —a—Pico  Pico — a —pico = W2xr.m.s
Pico Pico — a — Pico
r.m.s rms=— rms=————— r.Mm.s=1r.ms
V2 02

Fonte: Adaptado de Griffin (1990), pagina 12

Griffin (1990) estabelece um critério para que se estabeleca quando € viavel a
utilizacdo da aceleracdo rms ou da aceleracao de pico, esse critério € denominado Fator
de Crista e € dado pela relacé@o entre o valor da aceleracédo de pico e da aceleragédo rms,

conforme mostrado abaixo.

] aceleracgao de pico
Fator de crista = ~ (20)
aceleracao rms

Como visto na Tabela 2, essa relacdo, para movimentos senoidais, € sempre igual
a raiz de 2, porém existem casos em que 0S movimentos possuem eventos nao
estacionarios, como choques e impactos, nos quais ha a presenca de aceleracbes de pico
muito superiores a aceleragcdo média do movimento. Para essas situacdes, em que as
caracteristicas de vibracdo variam muito de instante para instante, o fator de crista se
torne muito superior e se torna inviavel expressar a severidade em aceleracdo rms.

Segundo Griffin (1990) uma pista em boas condigcdes de rodagem expressa um
fator de crista entre 3 e 6, sendo viavel a utilizacdo da aceleragdo rms, mas, para pistas
com maiores irregularidades esse fator pode aumentar, fazendo com gue se opte pelo uso
da aceleragéao de pico.

Os valores de magnitude de aceleracdo medidos tém como objetivo a possibilidade
de comparacdo com uma ou mais classificacdes estabelecidas que indicam a severidade
da vibrac&o. A norma de maior relevancia nesse tipo de definicdo, que estabelece escalas
para o conforto, é a ISO 2631-1 (1997).
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Figura 34 — Escala de desconforto para aceleragdo ponderada rms em m/s?
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Fonte: Elaborado pelo autor — Baseado na norma ISO 2631-1 (1997) e em Griffin (1990), pagina 117

Ha estudos que indicam contradicdes em ambas as normas, mostrando que existe
muita variabilidade na sensacao de desconforto, mas, tomando-as como referéncia, pode-

se resumir a escala de desconforto conforme a Figura 34.

b) Efeito da frequéncia de vibracéo:

Quando se tem como foco o estudo do desempenho de conforto de um veiculo,
Ganzarolli (2012) entende que o veiculo pode ser visto como um sistema composto por
massas, molas e amortecedores, que, em contato com as irregularidades da pista sofre
com vibracbes que sao sentidas pelos usuéarios gerando o desconforto e que tais
vibracbes podem ser analisadas através de espectro de frequéncia.

De acordo com Rao (2009) e Anflor (2003), o corpo humano possui frequéncias
naturais diferentes em seus membros e 6rgados, que podem entrar em ressonancia com a
movimentacao do veiculo.

Embora concordem nesse ponto, os estudos definem valores diferentes para as
frequéncias naturais do corpo humano, que, por ser um sistema de alta complexidade a
vasta variabilidade impede que se chegue a niumeros absolutos e precisos. Nas Figuras
Figura 35 e Figura 36 fica clara a diferenca entre os modelos, apresentados por Rao
(2009) e por Anflor (2003), respectivamente; ha ainda outras indicacdes em outros

estudos.
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Figura 35 — Sensibilidade a frequéncia de vibrac&o das partes do corpo humano (Rao)
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Fonte: Adaptado de Rao (2009), figura 9.2

Figura 36 — Sensibilidade a frequéncia de vibracdo das partes do corpo humano (Anflor)
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Fonte: Adaptado de Anflor (2003)

Misael (2001) produziu uma coletanea baseando em dados de Chang (1973) a fim
de diminuir as diferengas encontradas entre os estudos de frequéncia natural do corpo
humano, mas, ainda assim os valores sdo distintos aos que foram mostrados acima.

Segundo Gerges (2005) o corpo humano, quando em pé€, esta mais suscetivel a
frequéncias de 4 a 8Hz na direcdo longitudinal e 1 a 2Hz na direcéo transversal. Quando
sentado, como em veiculos, se torna mais sensivel a frequéncias de 4 a 6Hz na
longitudinal e 2 a 3Hz na transversal. A orientacdo segue o sistema de coordenadas (tri-

ortogonal) com centro no coracao.
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Baseado nisso, Griffin (1990) indica que as frequéncias naturais da carroceria
sejam inseridas acima de 1Hz para que se evite 0 mal do enjbéo e abaixo de 4Hz em
funcdo da alta sensibilidade do corpo a essa faixa, sendo comum, por esse conjunto de
fatores, adotar um intervalo entre 1,2 e 1,6Hz para as frequéncias naturais de massa
suspensa do veiculo.

Para a massa ndo suspensa, ou meramente, suspenséo, procura-se que se tenha
frequéncias naturais mais altas, preferencialmente acima dos 10Hz, sendo habitual o

intervalo entre 11 e 17Hz, como visto na Figura 37.

Figura 37 — Picos nas frequéncias naturais de massa suspensa e massa nao suspensa
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Fonte: Adaptado de Milliken e Milliken (1995), pagina 793
c) Efeito da duracéo de vibracao:

A norma ISO 2631-1 (1997) indica que sejam analisadas as movimentacdes com
frequéncia entre 1 e 80Hz e, que, dentro desse intervalo, existem trés limites definidos,
gue definem a acéo para redugédo da vibragdo. O tempo de exposicdo de uma pessoa a
uma dada vibracdo afeta diretamente a reducdo do conforto, porém, como existem
diversos efeitos possiveis de vibracdo, ndo existe uma férmula de dependéncia de tempo
Unica que consiga ser aplicada a todas as situacgoes.

Muitas vezes existe uma relagdo entre a amplitude de vibragdo, com o tempo de

exposicdo a ela, e, muitas dessas vezes, a resposta é dominada pela amplitude de
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vibracéo, fazendo com que, para exposi¢cdo maior do que alguns segundos, mudancas na
duragao tenham efeito relativamente pequeno na resposta.

A relacédo do tempo de exposicdo com a severidade de vibracdo, por demandar um
estudo demorado e ser afetada por diversos fatores, ainda ndo é totalmente
compreendida, ndo possuindo, portanto, uma evidéncia concreta para uso de uma
dependéncia do tempo sem utilizar de uma qualificacdo. A norma ISO 2631-1 (1997) e a
Diretiva Europeia EU44/2002 indicam que, em relacdo a saude do ser humano, pode-se
equacionar a relacdo do tempo de exposicdo, em relacdo a aceleracdo rms (aw), através
da seguinte equacao, onde Ti e T2 indicam respectivamente o tempo de exposicdo e o

tempo de medicao de vibracdo, com seus valores de aceleragao aw1 € awz:

I = (_)2 T, (21)

Para T2 = 8 horas € estabelecido pela Diretiva Europeia que awz obedeca aos

seguintes limites:

e Valor de Exposicao para Acao (EAV): awz = 0,5m/s2
e Valor de Exposigéo Limite (ELV): aw2 = 1,5m/s?

2.3.3 Métodos de avaliacdo da vibracao

De acordo com Griffin (1990) a capacidade de quantificar as observacdes e
experiéncias é uma forma de compreender cada vez mais sobre o assunto. O autor deixa
claro que a medicdo em si, € apenas a atribuicdo de valores numéricos de acordo com
algumas regras, e que, a avaliagdo resulta em, tendo esses numeros, realizar uma
indicacao da classificacao, por exemplo de severidade, desses valores.

S&o consideradas cinco principais razbes pelas quais se mede a exposi¢cao de

seres humanos a vibragao:

e Fornecer documentacéo simples e padréo das condi¢des de vibracao;
e Determinar aspectos da vibracdo benéficos de reducéo;

e Fornecer dados comparativos entre ambientes;

e Prever efeitos adversos a saude, conforto e desempenho;

e Comparar um ambiente com o seu limite de vibracao;
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A avaliacdo, no sentido da medi¢do de conforto humano, revela a severidade da
vibragcdo sentida através dos resultados quantitativos medidos e de andlises subjetivas.
Porém, uma avaliacédo s6 faz sentido se atende aos procedimentos de medicéo, para que
possa ser comparavel com outras medicdes ja realizadas; caso nao haja procedimentos,
nao se consegue obter a comunicacdo e comparacéo entre os dados medidos.

Além disso, Griffin (1990) deixa claro que, além de seguir os procedimentos, ainda
€ necessario que se compreenda que existem variacbes entre 0s seres humanos,
chamadas por ele de intersubjetivas, como idade e género, e variacdes intra-subjetivas,
como a postura na hora do teste ou a mudanca de posi¢cao durante o mesmo, que indicam
que as avaliacdes ndo devem ser feitas em um Unico ser humano, ou em um pequeno
grupo de pessoas com mesma caracteristica, para que se diminua a probabilidade de
influéncia dessas variaveis.

As medicdes para avaliacdo de percepcgédo do conforto citadas por Griffin (1990)
consideram como relevantes quatro aspectos: subjetividade, fisiologia do corpo humano,
atividade realizada e biodinamica.

No caso desse trabalho, ao utilizar o modelo computacional, serdo descartadas as
sensacdes subjetivas, que sdo respostas aos estimulos que variam de pessoa a pessoa
além dos fatores fisiol6gicos do corpo e das atividades realizadas, ja4 que se considera

apenas um motorista sujeito a vibracées do veiculo sem exercer nenhuma outra atividade.

2.4 Vibracoes

Rao (2009) define como vibracdo ou oscilagdo um movimento que se repita depois
de um determinado intervalo de tempo. Sdo dados como exemplo por ele, para uma
vibragdo mecéanica, o movimento de um péndulo ou de uma corda dedilhada.

Séo considerados trés elementos principais em um sistema vibratorio, sendo uma
massa, capaz de armazenar energia cinética, um elemento elastico, que armazena
energia potencial, e, por fim, um elemento de amortecimento, capaz de dissipar essa
energia de forma gradual.

Segundo Jazar (2008) a vibragdo mecéanica esté presente no veiculo, mas pode ser
amenizada desde que se tenha o conhecimento adequado. S&o explicados os principios
de vibracdes, algumas formas de analise e de aplicacdo e, por fim, as respostas do

sistema em frequéncia e tempo.
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Em um veiculo, ainda segundo Jazar (2008), a andlise de resposta em frequéncia é
a maneira mais utilizada e mais conveniente de conseguir obter melhorias significativas
no comportamento da suspensao e de seus componentes. Assim como Rao (2009) séo
definidos os trés elementos principais do sistema vibratorio como sendo a massa, uma

mola e um amortecedor, mostrados na Figura 38.

Figura 38 — Elementos principais de um sistema vibratério
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Fonte: Adaptado de Jazar (2008), pagina 729

Ainda segundo Jazar (2008) o sistema descrito pelos componentes acima possui

um valor de energia mecanica, em qualquer instante, dado pela relacédo abaixo.
E=K+V (22)

Onde o valor de K representa a parcela de energia cinética armazenada pela
massa (m) que é proporcional ao valor do quadrado da velocidade (v3), e V representa a
parcela de energia potencial da mola de rigidez (k), e é definida em funcédo do quadrado
do deslocamento (z).

As relacoes que estabelecem os valores de K e de V para um determinado instante

do movimento sdo mostradas abaixo.

1 1
K = —mv? V= Ekz2 (23 e 24)
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Segundo Timoshenko (1937) um sistema el4stico entra em oscilagcdo toda vez que
este é retirado de sua posicdo de equilibrio ou quando nele € aplicado uma forca
repentina, sendo que tal oscilacdo gerada pode ter diferentes modos de vibrar,

dependendo de algumas caracteristicas do sistema e da aplicacédo da forca.

2.4.1 Classificacao das vibragdes

De acordo com Rao (2009) existem diferentes maneiras de classificar as vibragdes
mecanicas, utilizando como parametro alguns critérios especificos, como a forma de
perturbacdo que excita o sistema, a presenca de elementos de amortecimento, a
aleatoriedade do modulo do valor da aceleracdo e a linearidade ou néo linearidade de
comportamento dos componentes do sistema.

Para essa dissertacdo é de extrema importancia que se compreenda 0s conceitos
de excitacdo livre e forcada e da diferenca de comportamento entre sistemas que
possuem elementos de amortecimento em relacao aqueles que ndo possuem, sejam eles

excitados livremente ou de forma forgada.

2.4.1.1 Quanto ao tipo de excitacdo

O primeiro critério utilizado nessa dissertacdo para classificar as vibracdes
mecanicas tem como parametro a forma com que o sistema é excitado, podendo o
movimento ser do tipo vibracéo livre ou forcada.

As caracteristicas de cada um desses dois tipos de sistema sdo abrangidas de
forma mais detalhada abaixo, juntamente com exemplos do dia-a-dia que ilustram de

forma mais clara a diferenca entre eles.

2.4.1.1.1 Vibragao livre

Uma vibracdo mecanica livre é aquela na qual ndo ha a presenca de uma funcao
excitadora, sendo a oscilacao iniciada por uma condic¢éo inicial de posi¢cao, velocidade ou

aceleracéo nédo nulas, como explica Jazar (2008).
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Figura 39 — Exemplo de um sistema de vibragéo livre do tipo péndulo

Fonte: Jazar (2008), pagina 741

Existem duas formas de um movimento iniciar uma oscilacdo do tipo livre, uma
delas acontece quando este tem sua posicao inicial diferente da posicdo de equilibrio,
como no caso de um péndulo que tenha um angulo © inicial diferente de O graus em
relacdo ao eixo vertical do seu apoio, como na Figura 39.

A outra forma acontece quando ha a aplicacdo de um impulso, que faz com que o
sistema passe a ter uma velocidade inicial ndo nula. Um exemplo dessa forma a utilizacao
de martelos de impacto, muito utilizado comercialmente, em testes estruturais, para medir

a forca de estimulo.

2.4.1.1.2 Vibracéo for¢cada

Porém, h& oscilacdes que ndo sdo geradas simplesmente pelo deslocamento da
posicao inicial ou de uma velocidade inicial diferente de zero, existem sistemas vibratérios
gue entram em oscilacdo devido a acdo de forcas externas, que podem ser ou nao
repetitivas, e recebem o nome de sistema de vibracao forcada.

Rao (2009) da como exemplo de vibracdo forcada a oscilagdo presente em
motores de veiculo a combustdo. Nesse tipo de sistema mecéanico sdo aplicadas forcas
repetitivas, vindas do movimento giratério do virabrequim causado pelas explosées na
camara de combustdo, que fazem com que sejam geradas vibragcdes do motor, que séo
transmitidas para o veiculo.

Uma das situacdes mais estudadas de sistemas com vibracdo do tipo forcada tem
como motivacdo a presenca do efeito denominado ressonancia, que acontece quando a
frequéncia da forca externa aplicada ao sistema coincide com a frequéncia natural do

préprio sistema.
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Esse fenbmeno faz com que as amplitudes do movimento se tornem cada vez
maiores, podendo, caso nao haja interrup¢éo da aplicacdo da forca, chegar ao colapso
mecanico do sistema. Um exemplo comum de ocorréncia de ressonancia aconteceu em
1940, nos Estados Unidos, quando a ponte Tacoma Narrows entrou em colapso e se
partiu em pedacos.

A forca aplicada a um sistema vibratorio para que esse entre em oscilacdo pode
ser de tipos distintos e a analise da vibracdo do sistema dependera de qual dos tipos de

forca atuam sobre ele:

e Forca periddica: excitacdo repetida em um determinado intervalo de tempo
(Ex: motores a combustao);

e Forca transitéria: excitacdes instantaneas e de curta duracéo (Ex: buraco em
uma estrada);

e Forca aleatdria: excitagcdes ndo descritas por funcdes especificas e que, na
maioria das vezes, sdo tratadas com métodos estatisticos. (Ex: percurso em

uma pista irregular);

Jazar (2008) indica que para dinamica veicular uma grande parte dos sistemas de
vibragdo podem ser modelados a partir de um sistema de um grau de liberdade composto

de massa, mola e amortecedor.

Figura 40 - Diferentes tipos de excitagao

(c) ()

Fonte: Jazar (2008), pagina 746
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Como visto na Figura 40 ele classifica quatro tipos de sistemas de vibracao forgcada
para esse caso de acordo com sua excitacdo, sendo eles: (a) excitacdo pela base, (b)
excitacao excéntrica, (c) excitacdo excéntrica pela base e (d) excitacéo forcada.

Para se modelar um veiculo entende-se a excitacdo da oscilagdo como vinda das
irregularidades da pista, servindo como entrada no sistema vibratério através da massa
nao suspensa, ou seja, da suspensdo. Esse tipo de excitacdo, portanto, € do tipo
excitacao pela base, como visto na Figura 40-a.

Segundo Inman (2008), nesse tipo de sistema o conjunto de massa, mola e
amortecedor tem como apoio uma base, considerada como moével, que exerce sobre o

sistema uma excitacao dita harménica, como visto na Figura 41.

Figura 41 — Sistema vibratdrio excitado pela base

1 e
L =il
i [te T

=

Base k(x —y) c(x — y)

Fonte: Inman (2008), pagina 131

Para esse tipo de excitacdo tem-se que a equacdo que o rege, quando 0 mesmo se

encontra em equilibrio, € dada por:

mi+c(x—y)+k(x—y)=0 (25)

Ainda segundo Inman (2008), quando se assume gque ha uma excitacdo harménica

expressa como.

y(t) = Ysenwyt (26)

O que faz com que a equacao que rege 0 sistema passe a ser dada por:
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mX + cx + kx = cYwpcoswy,t + kYsenwyt (27)

Inman (2008) divide a equacdo do movimento pela massa e utiliza da definicdo de

frequéncia natural (wn).

on= |- (28)
E de coeficiente de amortecimento (()
C
¢= Wy (29)
Para chegar em:
¥+ 2Cwnx + wypx = 2{wwpYcoswyt + w,2Ysenwpyt (30)

Para sistemas excitados pela base a andlise é feita pela relacdo entre a amplitude
de movimentacao da base (Y) e do sistema (X), dada através da divisdo da segunda pela
primeira, tendo como resultado dessa relacdo o que se chama de transmissibilidade.

Essa relacdo indica o quanto de vibragdo da base € sentida como vibracédo pelo
sistema, quantificando a capacidade do sistema em reduzir a amplitude de
movimentacgao, que € também chamada de ganho.

Tomando uma razéo de frequéncia (r) dada por:

Wp

"= (31)

Pode-se expressas a transmissibilidade como sendo:

X 1+Q)? 12 (32)

Y |(=r9)2+ 20r)?




77

Um exemplo grafico da transmissibilidade pela razdo de frequéncia r & visto na
Figura 42 abaixo, mostrando a variagdo de transmissibilidade em funcdo da razdo de

frequéncia r, para diversas alteracdes no valor de coeficiente de amortecimento.

Figura 42 — Transmissibilidade em funcéo da razdo de frequénciar

X/Y

Deslocamento

Frequénciar

Fonte: Adaptado de Inman (2008), pagina 133

2.41.2 Quanto a presenca de amortecimento

Um sistema pode ser classificado de acordo com a presenca ou ndo de
amortecimento durante a sua oscilagdo. Segundo Rao (2009) em alguns sistemas o
amortecimento tem uma atuacao tdo baixa que pode considerar-se que ele é nulo, ou

seja, que ele ndo esta presente.

2.4.1.2.1 Vibragdo ndo amortecida

Um sistema vibratério € considerado ndo amortecido, segundo Rao (2009), quando
nao ha nenhuma perda ou dissipacdo de energia causada por resisténcia ou por atrito
durante o movimento de oscilagdo. Nesse caso, um sistema simples de um grau de

liberdade com vibragdo ndo amortecida seria composto apenas de mola e massa.
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No inicio da utilizacdo de veiculos, quando se utilizavam carruagens, eram
projetadas suspensdes apenas com molas, sem a utilizagdo de amortecedores; essas
suspensodes trabalhavam de forma a oscilar sem dissipacédo de energia das molas, tendo

um comportamento semelhante a um sistema de vibracdo ndo amortecida.

2.4.1.2.2 Vibracdo amortecida

Todavia, ainda segundo Rao (2009) se a energia do sistema € dissipada atraves de
atrito ou resisténcia, considera-se o sistema vibratorio como amortecido. Essa dissipacao
pode ser feita de diversas maneiras, mas, nos veiculos em geral, ela € feita através de
amortecedores telescépicos com 6leo, que dissipam energia em forma de calor.

Nesse caso 0 sistema ndo € mais representado apenas como um massa-mola e
deve-se levar em consideracdo o coeficiente de amortecimento; a capacidade de

amortecimento do sistema € diretamente ligada a velocidade de deslocamento.

2.4.2 Graus de liberdade de sistemas vibratorios

Os sistemas vibratorios sdo classificados também pelo niamero de graus de
liberdade que possuem, sendo de extrema importancia uma boa definicdo do numero de
graus de liberdade de um sistema quando esse é modelo computacionalmente.

Rao (2009) diz que o numero de graus de liberdade de um sistema é determinado
pelo menor nimero de coordenadas independentes que sdo necessarias para que seja
possivel indicar qualquer uma das posicdes de qualquer parte deste sistema.

Ele denomina cada uma dessas coordenadas necessarias para determinacdo da
posicdo de um elemento qualquer do sistema como coordenada generalizada, podendo

esta ser do tipo cartesiana ou nao.

2.4.2.1 Sistemas com um grau de liberdade

De acordo com Harris e Piersol (2002) o sistema vibratério mais simples é
composto apenas de um grau de liberdade, onde apenas uma coordenada independente
€ capaz de determinar qualquer que seja a posicao da oscilagdo do sistema.

Para representar um sistema de 1GDL pode-se utilizar de uma massa acoplada a

uma mola, suportadas por uma superficie fixa, como mostrado na Figura 43.
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Nesse sistema o elemento de massa possui apenas uma direcdo de movimento
estando restrito a movimentar-se nas demais dire¢cdes, sendo assim, qualquer que seja a
alteracdo em relacdo a sua posicao inicial esta podera ser definida através de uma nova

referéncia no eixo transladado.

Figura 43 — Sistema vibratério ndo amortecido com um grau de liberdade e vibragéo livre

Fonte: Adaptado de Rao (2009), pagina 50

Se a massa m desse sistema for deslocada a qualquer uma posi¢éo, que nédo a de
equilibrio, e for largada sem mais acdes de forcas externas, serd iniciada uma vibragéo
livre; caso seja exercida uma for¢ca na massa a vibracdo do sistema sera do tipo forcada.

Além disso, deve-se avaliar a presenca de amortecimento ou ndo no sistema, que
mudara a maneira com que esse sistema responde as variadas maneiras de excitacao.
Para isso sdo resumidas as caracteristicas das variacbes de sistemas de um grau de

liberdade, baseado na discusséo feita por Harris e Piersol (2002).
a) Sistema de um grau de liberdade, vibracao livre e sem amortecimento
Para o caso mais simples, sem a presenca de amortecedores e nem de forca

aplicada sobre a massa, como visto na Figura 43, tem-se a movimentagao do sistema

definida abaixo:

mxX+kx =0 (33)

Resolvendo a equacado tem-se a equacao da posi¢do de equilibrio e a definicdo da

frequéncia angular natural, dada por wn.
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/k ’k k
x = Asen |[—t + Bcos |—t, onde |—= w, (34 e 35)
m m m

b) Sistema de um grau de liberdade, vibracao livre e com amortecimento

Quando, segundo Rao (2009), ha dissipacédo de energia da oscilacdo através de
atrito ou resisténcia, o sistema passa a ser amortecido. Um sistema massa-mola com a

presenca de amortecedor € mostrado na Figura 44.

Figura 44 — Sistema vibratério amortecido com um grau de liberdade e vibracéo livre

Fonte: Adaptado de Rao (2009), pagina 66

Para esse sistema a equacdo que determina a movimentacdo da massa m é
acrescida do elemento de amortecimento, dependente da velocidade e do coeficiente de

amortecimento c.

mX+cx+kx=0 (36)

O coeficiente de amortecimento critico € dado pela equacao abaixo.

k
Ceritico = 2Mwy = 2m E =2Vvkm (37)

c) Sistema de um grau de liberdade, vibracao forcada e com amortecimento
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Além da adi¢cdo de amortecimento, ainda ha a possibilidade da presenca de uma
forca externa atuando sobre o sistema, que faz com que sua oscilagdo se comporte de
maneira distinta. Um sistema desse tipo € mostrado na Figura 45.

Existem ainda sistemas com aplicacdo dessa forca externa, mas que nao possuli
elemento de amortecimento. Para que essa dissertacdo ndao se estendesse muito sobre

esse tema, preferiu-se abordar apenas o sistema com amortecimento.

Figura 45 — Sistema vibratério amortecido com um grau de liberdade e vibracéo forcada

m '_l
| +X
Fin)
Fonte: Adaptado de Rao (2009), pagina 101

Na equacdo de movimento desse tipo de sistema insere-se a acdo forca externa,
portanto, ao invés de igualar o somatorio de for¢cas a zero iguala-se ao valor da forca

aplicada, considerada nesse caso como uma excitagao harmonica.

mx + cx + kx = F,senwt (38)

A modelagem de sistemas de um grau de liberdade é de fato simples, mas tem
grande importancia na compreensdo das insercbfes de amortecimento e excitacao
forcada, para que possam ser desenvolvidas modelagens de sistemas de dois ou mais

graus de liberdade.

2.4.2.2 Sistemas com varios graus de liberdade

Segundo Rao (2009) expde que os sistemas estudados pela engenharia, em sua
grande maioria, sdo continuos e possuem varios graus de liberdade, impedindo que
sejam modelados considerando apenas um grau de liberdade, e que € necessario o uso

de equacdes diferenciais ordinarias para obter as respostas do sistema.



82

Harris e Piersol (2002) também deixa claro que ndo ha limites para o nimero de
massas acopladas num sistema e, consequentemente, de graus de liberdade, e reitera a
necessidade do uso de calculos através de equacOes diferenciais para tratar essa
distribuicdo continua de massa.

De acordo com Inman (2008) para se modelar o movimento de maquinas e
dispositivos mecéanicos deve ser utilizado sistemas de varios graus de liberdade. Ele cita
como exemplo a suspensdo de um veiculo, que possui quatro rodas e, movimentacdes de
roll, pitch e yaw, demandando o uso de mais de quatro graus de liberdade.

A andlise de sistemas com numeros finitos de graus de liberdade, ainda segundo
Inman (2008), pode ser realizada através do que se chama de andlise modal, que é

descrita por alguns passos e que traz resultados consistentes de resposta do sistema.

Figura 46 — Sistema com varios graus de liberdade
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Fonte: Adaptado de Rao (2009), pagina 209

Rao (2009) define a modelagem simples de um sistema com varios graus de

liberdade, como o mostrado na Figura 46, através da equacao abaixo.

[m]x + [c]X + [k]Z = F (39)

A partir dela sdo analisadas as variagdes em relacdo a presenca ou nao de forca
de excitacéo e de elementos de amortecimento. Considerando sempre [m], [c] e [k], como

matrizes de massa, amortecimento e rigidez, respectivamente.

a) Sistema com varios graus de liberdade, vibragéo livre e sem amortecimento
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Um sistema de varios graus de liberdade sem a presenca de forca de excitacdo e

de elementos de amortecimento, ou seja, com [c] e F iguais a zero, € modelado por:

[m]% + [k]% = 0 (40)
Onde,
[ 0 0 0 1 ki +k, -k, 0 0 0
[0 my 0 O] [ —k,  kpt+ks —ks 0 0
[m] =| 0 0 my 0 | (k] = l 0 —ky  ky+k, O 0 } (41 e 42)
lo 0o o0 ml 0 0 0 —kn kn+knyt

E os vetores coluna aceleracéo e deslocamento, sdo dados por:

¥4 (t) x1(t)
i={%0 =% (43 e 44)
0 (8) (1)

b) Sistema com véarios graus de liberdade, vibragéo livre e com amortecimento
Quando adicionado o amortecimento a equagcdo modelada passa a considerar a

segunda parcela, onde a matriz de amortecimento em funcédo da velocidade ndo é mais

considerada como nula.

[m]% + [c]x + [k]Z =0 (45)

A matriz de amortecimento e o vetor coluna velocidade sao dados por:

c+cy —C, 0 0 0 .
—Cc; Cytc3 —C3 0 0 ) ;1 Eg
[c]=] O —c3 c3+c, O 0 x=1"2 (45 e 46)
: : : H H xn(t)
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c) Sistema com varios graus de liberdade, vibracédo forcada e com amortecimento

Quando passa a atuar no sistema uma for¢ca de excitacdo, seja ela do tipo que for
entre os ja citados nesse trabalho, passa-se a considera-la na equagdo principal como

diferente de zero.

[m]% + [c]x + [k]Z = F (47)

O vetor coluna de forga € dado por:

Fi(t)
F=]F th) (48)
E,(t)

2.5 Modelos Dinamicos de Dinamica Vertical de Veiculos

Um veiculo € um sistema vibratério complexo, que possui varios graus de
liberdade, e que, segundo Dukkipati et al (2008) para que se tenha sua resposta dinamica
modelada demanda, na maior parte das vezes, modelos baseado em elementos finitos, o
gue demanda um alto custo e um extenso tempo para execucao e analise.

Entretanto, para andlises de desempenho do conforto de um veiculo deve-se focar
a andlise apenas em baixas frequéncias, entre 1 e 80Hz como ja dito por Gillespie (1992),
o que faz com que modelos simplificados atendam para esse tipo de analise.

De acordo com Dukkipati et al (2008), um modelo de Ride, portanto, pode ser muito
mais simples que um modelo de analise de dindmica veicular, sendo, ainda assim, capaz
de auxiliar na definicdo de parametros dos componentes da suspensao, sem que se tenha
necessidade de um grande namero de testes em veiculo.

Esses modelos, porém, podem ser elaborados de diversas formas, sendo mais
comum que se utilize os modelos Quarter-Car, Half-Car e Full-Car que tem suas

caracteristicas descritas nessa dissertagao.
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2.5.1 Modelo Quarter-Car

Segundo Gillespie (1992), a modelagem mais simples do comportamento de um
veiculo consiste em considerar apenas uma de suas rodas, representando 0 que seria um
quarto de um veiculo, vindo disso o nome de Quarter-Car.

Nesse tipo de modelo, mostrado na Figura 47, considera-se que o desempenho de
conforto de um veiculo, no nivel mais simples de comparacédo, pode ser modelado a partir
de uma massa, acoplada a uma mola e um amortecedor.

Além disso, para o pneu, considera-se, geralmente, um comportamento
semelhante ao de uma massa acoplada em uma mola, como feito no modelo dessa
dissertacdo. Porém, de acordo com Meister e Reihler (1931), por possuir comportamento
visco-elastico, o pneu apresenta um certo amortecimento, podendo, caso necessario, ser

adicionado ao modelo um elemento de amortecimento.

Figura 47 — Modelo Quarter-Car com amortecimento
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Fonte: Jazar (2008), pagina 851

Segundo Gillespie (1992), as massas do sistema tém movimentacao restrita
apenas a direcdo vertical, e, como existem dois elementos elasticos acoplados em série
como na Figura 47, é possivel calcular o que ele chama de taxa de ride (Ride Rate — RR),
gue nada mais é que a rigidez efetiva da suspenséo.

Utilizando a nomenclatura dada por Jazar (2008) que denomina ks e ku para os
valores de rigidez da suspensao e do pneu, respectivamente, tem-se que a rigidez efetiva

da suspensao (RR) é dada por:
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RR = (49)

Para o célculo da frequéncia natural de bounce (wn) do veiculo, Gillespie (1992)

primeiramente desconsidera a presenca do amortecedor da suspenséao e define que:

S (50)

rigidez efeitva RR
w., = =
" massa suspensa M

A rigidez do pneu (ku) € geralmente mais rigida que a da suspensao (ks), tendo esta
segunda maior influéncia na rigidez efetiva, na frequéncia natural de bounce (wn) e,
consequentemente, no isolamento das vibracdes vindas da pista.

Gillespie (1992) define que, para um maior isolamento das vibragdes deve-se
manter a frequéncia natural da suspensdao a menor possivel, diminuindo, portanto, a
rigidez da suspensao (ks).

Quando considerado o amortecedor da suspensdo, com coeficiente de

amortecimento c, calcula-se a frequéncia natural amortecida (wd), dada por:

c
wy = wy, /1 — 2 (s = — ({; = taxa de amortecimento) (51 e52)
S

Segundo Gillespie (1992) os valores para a taxa de amortecimento variam
geralmente entre 0,2 e 0,4. Para essas taxas o valor da frequéncia natural amortecida
(wd) varia entre 98 e 92% da frequéncia natural (wn), que por essa proximidade é mais
usualmente utilizada para caracterizagdo do veiculo.

O modelo Quarter-Car pode ter seu comportamento descrito atraveés da utilizacédo
da segunda lei de Newton, conhecida como principio fundamental da dinamica, e que é
mostrada para esse caso, por Gillespie (1992). Considerando as variaveis de rigidez de

Jazar (2008) esse comportamento € descrito nas equacdes a seguir, sendo:

ks = rigidez da suspenséo
ku = rigidez do pneu

Cs = amortecimento da suspensao
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Xs = deslocamento da massa suspensa

xu = deslocamento da massa nao suspensa
y = deslocamento da pista

Fb = forca aplicada sobre a massa suspensa

Fw = forga aplicada sobre a massa néo suspensa

Para o movimento da massa suspensa tem-se a equacéao diferencial:

M%, + Coks + koxs = Cody + ksxy + Fp (53)

E para a massa nao suspensa:

mi, + Csxy + (ks + ky)xy, = CoXs + koxs + kiy + F, (53)

Gillespie (1992) ainda descreve em seu livro as equacdes de transmissibilidade
devido as perturbacbes advindas da pista e das forcas aplicadas sobre as massas
suspensa e nao suspensa, que ndo sao descritas nessa dissertacdo para que néo se

estenda muito as demonstracoes.

2.5.2 Modelo Half-Car

O modelo Half-Car € uma forma um pouco mais elaborada de modelar um veiculo
€ 0 seu comportamento em relacdo as irregularidades da pista, considerando um ndamero
maior de graus de liberdade. Assim como no modelo Quarter-Car o veiculo € modelado a
partir do uso de massas, molas e amortecedores.

Nesse tipo de modelo, simula-se o movimento de duas das quatro rodas do

veiculo, e isso pode ser feito de duas formas, como dito por Jazar (2008):

e Duas rodas do mesmo eixo, por exemplo as rodas esquerda e direita do eixo
dianteiro, permitindo, além da movimentacéao de bounce, a de roll.
e Uma roda de cada eixo, por exemplo as rodas dianteira e traseira do lado

esquerdo do veiculo, a fim de analisar a movimentacéo de bounce e de pitch.

Essas duas maneiras de se modelar um Half-Car, sdo melhor detalhadas abaixo.
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2.5.2.1 Half-car para movimentacdo de Roll

Na modelagem focada na andlise da rolagem do veiculo s@o representadas as
duas rodas dianteiras do veiculo, incluindo, segundo Jazar (2008), as movimentacfes de
bounce (eixo x), roll (¢), translacdo das rodas dianteiras (X1 e x2) e translacao

independente das irregularidades da pista (y1 e y2), como visto na Figura 48.

Figura 48 — Modelo Half-Car para movimentacao de roll
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Fonte: Jazar (2008), pagina 859

Jazar (2008) ainda alerta o fato que, apesar de na maioria das vezes o modelo
Half-Car para roll representar as rodas dianteiras, também ¢é possivel que se elabore a
representacdo das rodas traseiras; como também é possivel, para ambos o0s casos,
considerar uma barra estabilizadora entre as rodas e o amortecimento dos pneus.

Os resultados dos dois eixos podem apresentar uma diferenca relevante, ja que os
componentes utilizados podem possuir diferente rigidez e amortecimento, além do uso ou
nao de barras estabilizadoras.

As equacbes que regem o movimento de um Half-Car frontal como o mostrado na
Figura 48, sao vistas abaixo, conforme Jazar (2008) e considerando a rigidez do pneu
como k:. Para o equilibrio de forcas e momentos no centro de gravidade do veiculo (C),

tem-se, respectivamente:

m¥ +c(x —x, + b)) +c(x—x, —by) + k(x —x; + byp) + k(x —x, —byp) =0 (54)
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Para as rodas esquerda e direita, tem-se:

myXy —c(X —%; +by@) + ke(xy —y1) —k(x —x, + b1p) =0 (56)

MmyXy, — c(k — Xy — b)) + ke(xy —y2) —k(x —x, + byp) =0 (57)

2.5.2.2 Half-car para movimentacao de Pitch

A maior parcela de movimentagdo longitudinal de um veiculo vem da sua
movimentacdo de pitch, que é de grande relevancia para o estudo do desempenho em
conforto, principalmente em baixas frequéncias.

Para modelar a movimentacédo rotacional nesse eixo é utilizado o modelo Half-Car,
representado por uma das rodas dianteiras do veiculo unida a roda traseira desse mesmo
lado escolhido, que permitem a rotacdo em torno de eixo Y, mostrado em Gillespie (1992).

Jazar (2008) explica que, nesse tipo de modelo sdo simuladas as movimentacdes
de bounce (eixo x), pitch (B), translacdo das rodas dianteiras (x1 e x2) e translacéo

independente das irregularidades da pista (y1 e y2), como visto na Figura 49.

Figura 49 — Modelo Half-Car para movimentacdo de pitch

e II; |

s
k.
s
L

Fonte: Jazar (2008), pagina 853



90

As equacbes de equilibrio do modelo da Figura 49, em relacdo as forcas e

momentos, respectivamente, no centro de gravidade do veiculo, sdo mostradas abaixo:

m¥+ ¢ (X — % —a;0) + (X — %y + a20) + ky(x —x; —a,0) + ka(x —x, +a,0) =0 (58)
Izé - alcl(ic - 5{1 - a19) + aZCZ(jC - .7'(,'2 + a29) - alkl(x — X1 — a19) + azkz(x — X3 + a29) =0 (59)

E para as rodas dianteira e esquerda:

mljél - Cl(x - 5('1 - alé) + ktl(xl - yl) - kl(x — X1 — a19) =0 (60)
mzjéz - Cz(jc - XZ + azé) + ktz(xz - yz) - kz(x — Xy — a29) =0 (61)

O modelo Half-Car sera utilizado nessa dissertacdo para as analises de influéncia
dos componentes e suas variagcdes no desempenho do conforto de um veiculo. Segundo
Sant'anna (2007) a utilizacdo desse tipo de modelo permite que seja utilizada uma

metodologia de solucao de sistema do tipo ndo amortecido com varios graus de liberdade.
2.5.3 Modelo Full-Car

Mais complexo que o Half-Car, considerando ainda mais graus de liberdade, o Full-
Car torna possivel a analise de bounce, pitch e roll no mesmo modelo, ainda sendo uma
associacao de molas, amortecedores e molas.

Tal modelo considera as quatro rodas do veiculo, podendo ainda ser associadas
barras estabilizadoras dianteiras e traseiras e amortecimento dos pneus, tornando o
modelo ainda mais complexo. Na Figura 50 & mostrado um modelo Full-Car, elaborado
por Jazar (2008).



91

Figura 50 — Modelo Full-Car
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Fonte: Jazar (2008), pagina 867

O equacionamento desse modelo € complexo, formado por sete equacdes, uma
para cada grau de liberdade do sistema, e como ja dito a modelagem computacional
utilizado por essa dissertacado sera do tipo Half-Car, por esse conjunto de razdes este

equacionamento ndo sera descrito nessa dissertacdo, estando presente em Jazar (2008).
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3 REVISAO BIBLIOGRAFICA

Suzuki (1998) avalia a resposta do ser humano a vibracdo em veiculos guiados em
trilhos, como os trens, através de um simulador de quatro eixos e demonstra que a
preocupacdo com o desempenho de conforto em veiculos ndo se restringe aos veiculos
sob rodas, sejam eles de passeio ou de carga. Além disso, demonstra como as
avaliacfes de conforto podem ser complexas devido a imensiddo de variaveis presentes
no sistema de um veiculo.

No trabalho de Gunther (2000) a referéncia passa a ser os veiculos de passeio,
tendo como foco a avaliacdo da abordagem biomecéanica de andlise, em relacdo a
abordagem tradicional, que consiste em avaliagdo subjetiva do conforto através de
guestionérios respondidos pelos voluntarios. O modelo biomecéanico proposto no trabalho
tem uma complexidade significativa e necessita de um bom desempenho no que se refere
ao tratamento dos dados, sendo proposto pelo autor a utilizacdo da técnica de rede neural
para auxilio na diminuicdo do tempo de processamento desses dados.

Bellmann (2002) descreve a percepcdo de vibracdo de corpo inteiro através,
incialmente, de experimentos basicos em bancada, incluindo analise de ruido, via fones
de ouvido. Posteriormente utiliza um veiculo de passeio instrumentado para analisar a
vibracdo do assento e do volante do veiculo e utilizar como referéncia para analisar o
conforto dos passageiros, comparando o0s resultados com a andlise subjetiva.

Katu et al (2002) se baseia em testes em quatro modelos diferentes de veiculos,
sob trés condi¢cdes diferentes de percurso. Estuda a interferéncia das condicdes da
estrada na vibracdo sentida pelo veiculo, a influéncia da velocidade do veiculo nos
valores de amplitude dessa vibragéo e os efeitos dessas vibragdes no corpo humano. Na
pista menos irregular o veiculo apresenta valores de aceleracdo menores do que a pista
rugosa. Em velocidades proximas a 60km/h ha demérito do conforto em relacédo a 40km/h
e 80km/h, o que pode ser explicado por essa velocidade causar alta rotagdo do motor, ao
utilizar provavelmente a mesma marcha que a 40km/h. Ao considerar os valores
estabelecidos pela norma ISO 2631, para a velocidade de 60km/h, a mais critica, 0s
veiculos se mostraram bastante desconfortdveis em pistas intermediarias e um pouco
desconfortaveis em pistas suaves.

Matsumoto e Maede (2002) avaliam a sensibilidade do ser humano as mudancas

de amplitude de aceleracdo em vibracdes verticais. Os dezesseis voluntarios pertencem a
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um grupo especifico, sendo do sexo masculino, entre 21 e 23 anos de idade, pesando
entre 49kg e 77kg e medindo entre 1,64m e 1,81m, e foram submetidos a vibracoes
sentados sobre uma plataforma circular plana de raio 0,4m. A sensibilidade média de
percepcdo para alteracbes da vibracdo encontrada é aproximadamente 0,7m/s? e a
sensibilidade dos voluntarios é maior em frequéncias proximas de 4Hz e menor na
frequéncia de 16Hz e suas oitavas (31,5 e 63Hz) e a diferenga encontrada intersubjetiva
fica proxima a 6%.

Anflor (2003) ndo avalia o comportamento de um veiculo de passeio, mas modela,
utilizando de quatro graus de liberdade, um sistema representando um banco e o corpo
humano, tendo como objetivo conjunto avaliar a transmissibilidade das vibracdes entre
piso, pélvis, ombro e cabeca, todos em relacdo ao assento. Assim como Matsumoto e
Maede (2002) séo utilizados voluntarios, mas nesse trabalho tem-se uma mescla entre
homens e mulheres, totalizando cinco individuos, com a conclusdo de que héa
amplificacéo de transmissibilidade de 2,5 vezes entre o0 assento e 0 piso e uma atenuacao
para os demais pontos medidos. O modelo construido mostra respostas coerentes com as
medicoes, apesar de valores de erro percentuais consideraveis nas curvas de
transmissibilidade, para faixa de frequéncia entre 4 e 40Hz.

Ferreira (2003) utiliza o software Simulink, do Matlab, para determinar as
frequéncias naturais e os modos de vibrar de um veiculo comercial, tanto para a massa
suspensa, quanto para a massa nao suspensa. Sao utilizados sinais de entrada da forma
PSD com variacdo entre 0 e 22Hz para realizar a excitacdo em uma das rodas do veiculo
e simular a resposta a vibracdo e sinais harmoénicos entre 0 a 40Hz e 0 a 4Hz. As
frequéncias naturais encontradas pelo modelo criado para massa suspensa sdo muito
préximas as encontradas em analise experimental, ficando em torno, por exemplo, de
1,57Hz para movimentacao vertical em fase (pitch) contra 1,47Hz experimentalmente.
Para a massa nao suspensa ha variagcbes de no maximo 20%, que mostram um
comportamento bastante razoavel do software Simulink, do Matlab, e a coeréncia em
utiliza-lo, j& que através dele é possivel realizar um niumero muito superior de testes num
mesmo intervalo de tempo que se gastaria com testes experimentais.

Bellmann et al (2004) estuda como as variagfes de frequéncia e de amplitude de
vibracdo alteram o que é sentido pelo corpo humano, utilizando dezessete voluntarios,
sadios, com idades que variam entre 26 e 33 anos sob uma plataforma vibratéria.
Segundo o estudo a percepcdo permanece constante no intervalo entre 8 e 63Hz e

decresce levemente em frequéncias menores que 8Hz ou maiores que 63Hz,
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apresentando desvios consideraveis para a frequéncia de 16Hz, fugindo um pouco do que
se encontra na literatura.

Ghosh et al (2004), utiliza um modelo Half-Car, construido no Matlab, para avaliar
como um controle semiativo pode auxiliar no conforto, melhorando o isolamento das
vibracdes. Esse controle € baseado na variacdo de pardmetros de amortecimento e de
massa e € modelado como um gerador de for¢ca que utiliza da teoria de controle 6timo
para alterar tais parametros de forma otimizada. O modelo com controle semiativo no
amortecedor mostra resultados significativos de melhoria no desempenho de isolamento
de vibracdes, encontrando solugcbes Otimas para cada situacdo em que o veiculo se
encontra. Além disso, uma comparacdo entre modelos mostra que o Quarter-Car
apresenta picos de transmissibilidade muito altos, e que o ideal seria utilizar o modelo
Full-Car para uma andalise com menor erro.

Pereira (2005) estabelece, através de dados experimentais, curvas de percepgao e
conforto em relacdo a vibragdo, nas posi¢cdes sentado e em pé. Os dados sao
estabelecidos em laboratorio tomando como referéncia um grupo de 30 voluntérios,
divididos igualmente entre homens e mulheres, e tem como foco o estudo de vibracdo de
edificacbes, ndo sendo tratado diretamente vibracdo em veiculos. A vibracdo gerada e
aplicada, tanto para a posicdo sentada quanto em pé, € do tipo vertical senoidal, e a curva
de percepcédo proposta é considerada confiavel, ao ser comparada com as da norma ISO
2631/2:1989, além disso ndo sado encontradas diferencas significativas entre os dois
géneros. Para a posicdo sentada, com vibracdo vertical, as frequéncias de 25, 32 e 50Hz
S840 as que apresentam maior atenuagcdo, com uma transmissdo do piso para 0 assento
de 30 a 40%.

Strandemar (2005) utiliza um modelo Quarter Car, simulando como entrada duas
pistas distintas, uma delas com um sinal do tipo senoidal, obedecendo a norma ISO 8608
e outra, com um sinal transiente variando de 0,03m a 0,06m. O modelo utiliza parametros
de um caminhdo comum e frequéncias de massa suspensa proxima a 1Hz e de massa
ndo suspensa proxima a 10Hz. S&o utilizadas diferentes configuracées de amortecimento
durante as avaliacdes, testadas em pista suave e rugosa. O uso de modelos
computacionais de multiplas entradas e saida Unica € considerado viavel e o refinamento
destes modelos € proposto para que se obtenha respostas otimizadas em relacbes a
manobras e frenagens.

Turkay e Akcay (2005) avalia, também atravées de um modelo Quarter-Car, a

resposta de um veiculo a um sinal de entrada de perfil de pista, nesse caso aleatoria,
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considerando variagdes na velocidade do veiculo. E projetado um filtro linear com um
espectro de saida bem semelhante ao de entrada, que é utilizado para construir graficos
de desempenho de conforto, de vibracdo da pista e da resposta da suspensao, todos em
funcao da velocidade do veiculo.

Morioka e Griffin (2006) estabelecem curvas de conforto para vibragdo do corpo
inteiro, na posicédo sentada, para uma faixa de frequéncia abrangente, de 2 a 315Hz, nos
trés eixos, a fim de avaliar desconforto severo e riscos para saude, considerado
amplitudes de vibracdo desde o limiar minimo de percepcao. As frequéncias inferiores a
4Hz estabelecem maior percepgédo no eixo vertical, do que nos eixos longitudinal e lateral,
enquanto as frequéncias maiores que 10Hz, apresentam percepcdo menor na vertical que
nos outros dois eixos. O aumento da percepcéo em relacdo ao aumento da amplitude de
vibracdo se mostra bastante dependente da frequéncia, o que faz com que as curvas de
conforto geradas dependam diretamente da amplitude de vibragao.

Ainda segundo Morioka e Griffin (2006) € improvavel que uma ponderacdo de
frequéncia linear consiga descrever e prever a percepcao exata, ou seja, o desconforto
sentido por uma variacdo muito ampla de amplitudes de vibracdo. As curvas utilizadas
atualmente para ponderacgdo (Wb e Wq) atendem com coeréncia para amplitudes médias
e altas, mas se tornam menos assertivas para baixas amplitudes, principalmente com
frequéncias acima de 30Hz.

Liang e Chiang (2006) descreve que o ser humano possui maior sensibilidade a
vibracbes de corpo inteiro quando sentado se for excitado em baixas frequéncias, o que
faz com que seja interessante aprofundar o conhecimento a respeito desse efeito, que
ocorre em diversas situacdes, como em veiculos, principalmente no que diz respeito a
construcdo de modelos biodinAmicos que considerem a postura sentada. E feita uma
comparacao entre os diversos modelos computacionais utilizados, validando-os em
relacdo a dados experimentais publicados em literatura, considerando apenas modelos
em que o individuo esta sentado, em posicdo completamente ereta, sem suporte de
encosto para as costas e com massa entre 49 e 94kg. As excitagdes, sempre verticais,
sdo coerentes com as determinadas para analise de conforto veicular, definidas no
intervalo entre 0,5 e 20Hz. O modelo criado por Wan e Schimells, em 1995, é considerado
um bom modelo de quatro graus de liberdade, capaz de descrever de forma mais
coerente o comportamento vibracional de um individuo nessas condi¢fes que os modelos
de dois graus de liberdade de Griffin e Wel, de 1998, de Allen, de 1978 e de Muskian de

1976 e de quatro graus de liberdade de Boileau e de Liu, ambos de 1998. Porém, para
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casos especificos que exijam maiores segmentos de massa para serem analisados €&
sugerido o uso do modelo n&o linear criado por Muskian, em 1974, composto por seis
graus de liberdade, que considera o deslocamento do corpo em relacdo a deslocamentos
senoidais do assento. Tal modelo é considerado mais viavel que os de Patil, de 1977 e de
Qassem, de 1996.

Gao et al (2007) utiliza um modelo Half-Car para obter uma estimativa de resposta
para um perfil de pista, que tem suas irregularidades definidas por um sinal aleatorio
gaussiano e modelada por um espectro do tipo PSD. Os valores estatisticos do veiculo e
de sua resposta ao movimento vibracional do perfil de pista sdo obtidos através do
método de simulacdo de Monte Carlo. Através de tal método € analisada a influéncia dos
parametros do veiculo e de sua suspensao na dinamica do veiculo, em suas frequéncias
naturais e na sua resposta a vibracao aleatoria.

Fenchea (2008) demonstra a melhoria de desempenho de ride e de handling ao
utilizar uma suspensdo ativa em um veiculo, através de um modelo computacional
baseado em um Half-Car que possui, em conjunto com a mola e o amortecedor, um
atuador capaz de ajustar a suspensdo do veiculo de forma a compensar as diferentes
condicdes de pista e de manobra. O atuador funciona através de rotina computacional em
conjunto com um acelerémetro triaxial e faz com que se reduza a aceleracdo da massa
suspensa continuamente, alterando também a deflexdo da mola, aumentando o contato
do pneu com a pista e fazendo com que o handling seja melhorado.

Mahala et al (2009) realiza uma andlise comparativa entre os trés modelos
matematicos mais utilizados para modelar um veiculo, tendo como variacdo mais
importante entre eles o nimero de graus de liberdade. A avaliacao € feita nos modelos
Quarter-Car, com dois graus de liberdade, Half-Car, com quatro graus de liberdade,
adicionando a possibilidade de prever o movimento de pitch e o Full-Car, que possui sete
graus de liberdade e é capaz de obter resposta, tanto de pitch, quanto de roll. S&o
definidos parametros padrao para os trés modelos, seguindo as mesmas caracteristicas,
para que ndo se tenha como variavel o veiculo modelado, e é definido o mesmo perfil de
pista para as trés avaliacdes. Os resultados dos deslocamentos e acelera¢cdes da massa
suspensa e nao suspensa para o modelo Full-Car se mostram validos quando
comparados com os encontrados por Rehan, em 2006, com valores muito préximos e
apenas uma pequena diferenca na parte final do amortecimento.

Na comparacdo, o Half-Car se mostra como aproximagcdo muito boa para

movimentagcao e aceleracdo da massa suspensa em simulacao de pitch, com respostas
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bastante semelhantes ao modelo Full-Car, como visto na Figura 51. Porém, isso ndo se
mantém quando a andlise se baseia em simulacédo de roll, devido ao fato do Half-Car

testado ndo ser apropriado para tal movimentagdo, como visto na Figura 52.

Figura 51 — Resultados para os trés modelos em simulagéo de pitch
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Fonte: Adaptado de Mahala (2009), pagina 173

Figura 52 — Resultados para os trés modelos em simulagéo de roll
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Fonte: Adaptado de Mahala (2009), pagina 173

O modelo Half-Car € considerado por Mahala (2004) uma opcao bastante viavel
para analises de movimentagdo de pitch, visto que, mesmo com menor complexidade,
consegue se manter fiel aos resultados do modelo de sete graus de liberdade.

Nahvi et al (2009) realiza ensaios experimentais em um veiculo em quatro
situacbes de pista, com diferentes condicbes de pavimento, e para cada uma das
condicdes, velocidades de 20, 40, 60 e 80km/h. As pistas sé@o classificadas de acordo
com o Indice Internacional de Rugosidade (IRI) e variam de 2,08mm/m, para a auto
estrada a até 9,75mm/m para a estrada de maior irregularidade. Os valores medidos sao
analisados atraves de quatro técnicas estatisticas e/ou analiticas: valor dose de vibracéo

(VDV), curtose, resposta em frequéncia (FFT) e densidades espectrais de poténcia (PSD).
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A maior parte de concentracdo de amplitudes de energia se concentram em frequéncias
menores que 30Hz e o isolamento dessas vibracbes € bem realizado pelo sistema de
suspensao. Porém, o encosto do banco chega a amplificar a vibragdo em 500%, na
condicdo de pista de maior irregularidade e é proposta a modificagdo do componente ou
de sua montagem. As vibracdes sentidas no encosto, ainda que bastante incOmodas,
possuem amplitude relativamente baixa e apenas uma exposi¢ao superior a 3 horas
geraria um desconforto grave.

Guo e Zhang (2010) geram o perfil de pista de um modelo Half-Car através do
método de pseudoexcitacdes aplicadas como entrada nas rodas. O modelo, que é
utilizado a fim de reduzir a complexidade do uso de um modelo Full-Car mantendo a
fidelidade dos dados, considera a massa do motorista e o amortecimento e rigidez do
assento, possuindo cinco graus de liberdade, conforme mostrado na Figura 53. O modelo
computacional utilizado é validado através de uma simulacdo de aceleracdo do veiculo,
com parametros de massa necessarios. Ainda segundo Guo e Chang (2010) o uso das
pseudoexcitacbes apresenta resultados superiores a de excitacbes tradicionais,

otimizando a parcela computacional do problema.

Figura 53 — Modelo Half-Car considerando o motorista
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Fonte: Guo et al (2010), pagina 4

Szoke et al (2010) utiliza um veiculo rodoviario da General Motors como referéncia
para um estudo numérico de elementos finitos que avalia a influéncia dos parametros dos
componentes, mola e amortecedor, da suspensdo no desempenho de conforto do veiculo
num perfil de pista PSD. O intuito da otimizacdo de tais parametros € que se tenha a

minima influéncia das forcas dinamicas sobre o movimento do corpo. O modelo
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representa as quatro rodas do veiculo, se aproximando de um Full-Car e considera para o
pneu um comportamento elastico linear. A modelagem é dividida em duas partes, sendo
um modelo analitico capaz de quantificar aceleracdes, forcas internas e tensdes, € um
modelo de otimizacdo, pelo qual se restringe os resultados quantificados mediante uma
funcao objetivo, variando os parametros.

O modelo estocéstico simplificado, ainda segundo Szoke et al (2010), se mostra
viavel para descrever o comportamento do veiculo, que pode ser otimizado utilizando
modelagem com elementos finitos, apropriado para estimar os parametros Otimos para
cargas determinadas. A funcao objetivo tem influéncia na obtencdo da solucéo ideal e 0
algoritmo apresenta estabilidade e uma boa convergéncia para o ponto 6timo.

Barbosa (2011) considera a importancia das simulacdes computacionais no ambito
de desenvolvimento de veiculos a fim de minimizar os custos e gastos de tempo com
testes fisicos. Utiliza um modelo Half-Car padrdo, com quatro graus de liberdade, para
avaliar a resposta em frequéncia em pista rugosa de entrada aleatéria. Tal entrada é
medida em duas secdes de estradas, uma medindo 1.4km e outra 2,0km, sendo obtida a
funcdo de densidade espectral de cada pavimento, com variacdo de velocidade entre
25,6km/h e 120km/h. A relagcédo dessa fungdo com o nimero de onda do pavimento gera a
rugosidade da superficie, assim como determinado pelo Indice de Rugosidade
Internacional. Através da medicao de rugosidade da superficie, considerada como entrada
no modelo, e da resposta em frequéncia do veiculo, a ela identifica-se as necessidades
para atender o desempenho de conforto esperado, a partir da comparagcdo com o
estabelecido na norma ISO 2631.

Rego (2011) desenvolve um sistema de controle baseado em um microcontrolador,
dotado de placa de processamento e de acionamento, em conjunto com um modelo Full-
Car, que sao conectados através de um software de parametrizacdo e supervisdo. Tal
software trabalha de forma ciclica, ao avaliar a resposta do veiculo, em aceleragéo, para
uma variagao de coeficiente de amortecimento, a fim de encontrar uma condigédo 6tima
dos amortecedores e do centro de massa, que garanta um melhor desempenho em
conforto do veiculo em determinada pista. E feito um prot6tipo de um amortecedor através
do qual sdo realizadas as variacbes de coeficiente de amortecimento, através de
aplicagéo de forca que varia de acordo com a variagao de rotagdo do motor, entre 1000 e
4000rpm, e que servem de entrada para o modelo computacional, capaz de transformar

essa informacao em resposta de frequéncia a um dado sinal de pista irregular.
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De acordo com Rego (2011) o prot6tipo construido é capaz de variar o coeficiente
de amortecimento em até 587% e 0s tempos necessarios para definir uma resposta sdo
suficientemente rapidos a ponto de ser possivel a realizacdo do controle da suspenséo.
Com a utlizacdo do sistema s&do observadas melhorias em ride e handling, sendo
proposto a implementacao futura do protétipo em tamanho real aplicado ao veiculo.

Drehmer (2012) realiza um trabalho de otimizag&o dos parametros concentrados da
suspensao em busca da minimizacao da aceleracdo vertical transmitida da pista para os
ocupantes do veiculo e da identificacdo do parametro que tem maior influéncia na
melhoria. Sdo utilizados dois modelos veiculares distintos, um Quarter-Car com dois graus
de liberdade que considera, além da rigidez do pneu, também seu amortecimento, e um
Full-Car com oito graus, que n&o considera o amortecimento do pneu. A otimizacao é feita
sob os dois modelos e utiliza como um algoritmo heuristico de enxame de particulas, que
obtém resultados otimizados para os valores de rigidez e de amortecimento da
suspensao, muito préximos aos de outras literaturas como Gomes, em 2009, e capazes
de minimizar em até 35,3% a aceleracao vertical, principal causadora do desconforto em
um veiculo.

O algoritmo heuristico utilizado por Drehmer (2012) se mostra capaz de:

e Encontrar valores 6timos para parametros que mantenham o veiculo com valores
aceitaveis de aceleracao vertical segundo as normas citadas;
¢ |dentificar os parametros de maior influéncia na minimizagéo da aceleracao;

e Calcular a variancia e o desvio padrdo em quaisquer dos graus de liberdade;

Assim como Fenchea (2008), um controle ativo da suspenséao, através de seus
parametros, € proposto para a suspensao, por Marzbanrad et al (2012), que realiza
simulacées com 0 uso de suspensédo ativa e semiativa, através de modelagem do tipo
Half-Car e pista com sinal aleatério. Ha sensores para realizar as medicdes de
irregularidades da pista que se encontram alguns metros a frente da posicéo do veiculo e
para estimar velocidades relativas do veiculo em relagdo a massa ndo suspensa.

O algoritmo proposto por Marzbanrad et al (2012) é do tipo genético, e se baseia
em um método de estimativa para o funcionamento do amortecedor conhecido como
Bouc-Wen e em um filtro semelhante ao de Kalman, para calcular a variavel de estado do
veiculo. Uma comparagcdo com um controlador mais obsoleto € realizada e a viabilidade e
coeréncia do algoritmo utilizado é validada para esse tipo de analise. Com o uso das

suspensdes propostas, ativa e semiativa, o veiculo apresenta um melhor comportamento
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em relacdo a movimentagdo, que é mostrado no trabalho pela reducéo na aceleracéo da
massa suspensa e na aceleracdo quando em simulacédo de pitch, essa ultima mostrada

na Figura 54, gerando melhor desempenho em conforto.

Figura 54 — Comparacdo entre as suspensdes passiva, ativa e semiativa
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Fonte: Adaptado de Marzbanrad et al (2012), pagina 1373

Park e Subramaniyam (2013) descrevem a medicéo de vibragdo de corpo inteiro
transmitida pelo assento, encosto e assoalho em veiculos, responsavel por sensacdes de
desconforto, danos a saude e reducdo de desempenho de funcdes. As analises sao
realizadas de acordo com o que é regulamentado pelas normas BS 6841 e ISO 2631,
consideradas como padrdes principais do assunto. S&o descritas algumas formas de
analise como as de resposta em frequéncia, raiz média quadréatica (RMS), valor dose de
vibracdo (VDV), taxa de ride e valor SEAT, ambos definidos por Griffin (1990). As curvas
de ponderagao, para construcdo de curvas de conforto e avaliagdo das vibragdes sao
definidos como Wy, Wc e W4 e especificados, com valores variaveis, de acordo com a
norma BS 6841.

De acordo com Park e Subramaniyam (2013) o conforto e a vibracdo devem ser
relacionados com uso de valores RMS ponderados, sendo os métodos de VDV e MTVV
0s mais indicados para avaliar a vibragdo transmitida aos ocupantes do veiculo. Além
disso, os valores de taxa de ride e seus secundarios devem ser baseados em rms e a
gualidade do assento deve ser medida pelo fator SEAT.

Sitnik e Kardasz (2013) mostra um exemplo de como o aumento da eficiéncia de

magquinas e equipamentos, trazido pelas novas tecnologias, traz consigo o aumento da
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velocidade de operacdes, e consequentemente o aumento de ruidos de vibragbes, que
causam danos a saude fisica e mental do corpo humano, como também seu conforto. A
analise de vibracdo acontece baseado nos ruidos e vibracdes causados pelo motor em
dois veiculos de mesmo modelo, um deles equipado com motor diesel e outro com motor
a gasolina. As medicdes sao realizadas por um aparelho de vibrometria a laser, que
funciona baseado no efeito Doppler. O veiculo equipado com motor a Diesel apresenta
maior vibracdo, porém, ainda assim, os coxins que o apoiam sdo considerados efetivos na
reducédo da vibracdo transmitida.

Os efeitos de vibracdo e ruidos do motor podem ser considerados influéncia em
analises de conforto que analisam apenas a resposta do veiculo para irregularidades
vindas da pista. Tais efeitos possuem inclusive algumas relacdes, quando se trata de
vibracbes sentidas pelos pés, por exemplo, na regido do quarto pedal, onde o motorista
descansa o pé durante parte do percurso.

Wu et al (2013) apresentam dois modelos para avaliacdo de conforto veicular em
uma estrada digitalizada com variacdo de velocidade e considera os pontos de medicdo
no assento, no encosto e nos pés para o calculo das aceleracdes transmitidas pela pista.
O primeiro modelo € composto apenas por corpos rigidos e o segundo por uma
suspensao traseira flexivel, construida por métodos de superposicdo do modo e de
elementos finitos que consideram a deformacgéo dos componentes. As respostas para 0s
dois modelos, quando comparadas, mostram que ao considerar a flexibilidade dos

componentes os valores de aceleracao sao significativamente alterados.

Figura 55 — Comparacédo de resposta entre os modelos rigido e rigido-flexivel
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103

Baseado nisso Wu et al (2013) considera de extrema importancia o uso de modelos
rigido-flexiveis para analise de conforto em veiculos de passeio, a fim de obter respostas
mais coerentes com a realidade. A diferenga entre os modelos, para a aceleragéo vertical
em relacao a frequéncia € vista na Figura 55.

Mehmood et al (2014) utilizam do software Matlab para comparar como 0s
modelos, segundo ele, mais implementados nas andlises de vibracdo veicular, se
comportam em relagdo as alteragbes de coeficiente de amortecimento da suspenséo. O
modelo de dois graus de liberdade, Quarter-Car, e o de quatro graus de liberdade, Half-
Car, recebem os mesmos parametros, com a excecao dos valores para componentes da
suspensdao traseira que somente aparecem, obviamente, no segundo modelo. Segundo
Mehmood et al (2014) para que se tenha um valor 6timo para o coeficiente de
amortecimento deve-se utilizar os parametros de massa suspensa, massa nao suspensa,
rigidez do pneu e da suspensédo, além do amortecimento do pneu. O amortecimento
considerado como 6timo é aquele que garanta o conforto do passageiro, dissipando a
energia absorvida de forma gradual, sem que essa dissipacdo se estenda por um
intervalo de tempo longo, o que causa desconforto e piora na seguranca. Os valores
6timos de coeficiente de amortecimento variam de 3000 a 4000N.s/m para o conforto e de
1500 a 2000N.s/m para seguranca.

Zehsaz et al (2014) relatam como os desempenhos de ride e de handling tém
relagdo com as alteracbes nos parametros de rigidez e amortecimento da suspenséo de
um veiculo através de um modelo com nove graus de liberdade, capaz de obter respostas
nao s6 de conforto como também para determinadas manobras. O modelo tem como
entrada para analise de ride trés diferentes sinais para o percurso, capazes de simular
uma pista suave, uma com irregularidades aleatorias e um obstaculo. Para a analise do
handling do veiculo sdo geradas trés entradas diferentes que simulam manobras de
aceleracgdo, frenagem e de mudanca de pista. O conforto do veiculo é analisado através
das aceleracdes verticais, com variacdes de rigidez e amortecimento para as entradas de
pista. J& o handling é analisado pela movimentacéo transversal em y, além dos angulos
de guinada e de rolagem, que para que garantam um bom desempenho devem estar,
guando maximos, com desvio minimo da condi¢ao estavel. Com isso Zehsaz et al (2014)
concluem que a entrada tem influéncia na resposta da rigidez e do amortecimento, que,
gquando aumentados geram maior estabilidade, por diminuir os valores de pitch e de roll

do veiculo, exceto na condi¢cdo de obstaculo. Além disso, mostra que a rigidez torcional,
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se aumentada, faz com que a aceleracdo lateral e vertical maxima também sofram
crescimento.

Aquino (2014) desenvolve um modelo computacional de sete graus de liberdade,
considerando o banco do motorista e o0 usuario, descrevendo-o como um modelo
biodinamico dividido em tronco e cabeca, para um veiculo de passeio do tipo sedan.
Através desse modelo é feita uma comparacdo dos resultados obtidos com as respostas
encontradas em um software largamente utilizado na industria automotiva, o Adams Car®.
Sao utilizados sinais senoidais e aleatorios e é encontrada uma boa correlacdo entre o
modelo e o software. Além disso, o autor avalia a influéncia da alteracdo de parametros
do banco do motorista, em relacdo ao nidmero de molas, no desempenho de conforto
vibracional do veiculo.

Dobaj (2015), assim como Zehsaz et al (2014), analisa a influéncia dos parametros
de rigidez e amortecimento da suspensdo no comportamento de ride de um veiculo, e
adiciona a avaliacdo o critério de seguranca veicular. E construido um modelo Quarter-
Car, com dois graus de liberdade, a fim de avaliar a resposta a aceleracao vertical do
veiculo devido a pista, que é tratada como uma entrada de sinal discreto. Os parametros
utilizados, retirados de um modelo especifico de veiculo e tratados como func¢des nao
lineares, quando alterados, causam alteracfes nos critérios de conforto e de seguranca,
comparados entre si por graficos. Tais critérios apresentam inversdo de comportamento,
na maior parte das vezes, mediante a alteracdo de um parametro. Um maior coeficiente
de amortecimento causa uma diminuicdo do conforto, mas € responsavel por uma
melhoria significativa na seguranca veicular, jA 0 aumento da massa ndo suspensa
prejudica tanto o conforto quanto a seguranca. Ha inUmeras possibilidades de variacao
dos parametros, com infinitas combinacdes e Dobaj (2015) deixa clara a necessidade de
utilizacdo de algoritmos computacionais para que se torne possivel encontrar valores
otimos para esses parametros.

Arana et al (2016) prop6e um sistema ativo de suspensdo em série, denominado
SVAGS, capaz de otimizar o desempenho de conforto do veiculo, através do uso de um
controlador em série com o0 amortecedor, capaz de introduzir ndo linearidades a rotacao
da ligacdo mecéanica existente entre o chassi e o amortecedor. Um modelo Quarter-Car é
utilizado, em conjunto com esse controlador, para simular as respostas em frequéncia em
relacdo a trés condi¢es diferentes de pista. A insercdo do controlador com linearizacao
baseada em conservacao de energia, desenvolvido de acordo com técnicas de controle
robusto, segundo Arana et al (2016), aumenta a aplicabilidade dos modelos
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computacionais, diante da limitacdo dos sistemas lineares normalmente utilizados. O
modelo proposto atende tanto as frequéncias muito baixas, ja solucionadas por sistemas
ativos lentos, quanto as frequéncias um pouco mais altas, que afetam diretamente o
conforto, e pode servir de base para a criacdo de um modelo Full-Car com o sistema
SAVGS.

Jugulkar et al (2016) avalia a aplicabilidade de uma suspensédo adaptativa, que,
assim como proposto por Arana et al (2016) possui a capacidade de se adaptar a mais de
uma condicdo de uso. E proposta uma suspensio capaz de garantir que o veiculo possua
um bom desempenho de conforto para variados valores de carga aplicada sob ele, ou
seja, de mudancas no valor da massa suspensa, 0 que nao € possivel com uma
suspensao passiva, que nao varia rigidez e amortecimento. E estimado que a variacéo de
massa suspensa afeta o veiculo da ordem de 50% de aumento da aceleracdo vertical
caso tenha uma diminuicdo de 100kg de massa suspensa. A suspensdo proposta €
composta de duas molas helicoidais e um amortecedor, com quatro niveis de
amortecimento variaveis, e é analisada a partir de trés elementos. O primeiro deles um
modelo numérico criado no software Matlab, visto na Figura 56. Em conjunto com o
modelo, é utilizado um protétipo de tamanho real, visto na Figura 57, para validacéo
experimental do modelo numérico, que varia a rigidez da suspensdo entre 43,5 e
53,8kN/mm, e, por ultimo, um modelo Quarter-Car adaptado, utilizado para estimar a
resposta de conforto do veiculo, composto de uma mola e um amortecedor para a

suspensao e também para o pneu.

Figura 56 — Modelo numérico da suspenséo
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Fonte: Jugulkar et al (2016), pagina 5
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Figura 57 — Prot6tipo em tamanho real da suspensao adaptativa
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Fonte: Jugulkar et al (2016), pagina 6

De acordo com Jugulkar et al (2016) o amortecedor ajustavel € configurado a fim
de garantir que haja um amortecimento 6timo independente da variacdo da massa
suspensa. Com a utilizacdo do sistema proposto ha melhoria de cerca de 15% nos niveis
de aceleracbes medidos, ou seja, € encontrada melhoria na transmissibilidade entre a
pista e o veiculo, em comparacdo com o sistema de suspensao passivo.

Nieto et al (2016) propbe uma suspensdo adaptativa baseada na facilidade e
simplicidade de alteracdo de parametros de um sistema pneumatico, capaz de definir um
bom comportamento, tanto de handling, quanto de conforto, ao analisar a demanda de
cada situacdo. A suspensao nesse caso € composta por molas de ar conectadas a tubos
reservatorios, comandados por eletrovalvulas. Quando tais tubos apresentam maior
diametro e menor comprimento garantem um comportamento melhor de ride e quando
permanecem com menor diametro e maior comprimento fazem com que se tenha um
melhor comportamento de handling. A suspensdo adaptativa proposta € capaz de
selecionar a configuracdo apropriada para cada situacdo através da analise de dois
parametros, o valor do indice de Rugosidade da Pista e o raio da préxima curva do
percurso, ambos capacitados instantaneamente por tecnologia de geoposicionamento
(GPS). Um modelo Full-Car € utilizado para realizar a analise da vibragdo que o veiculo
estara sujeito, que guia a avaliacdo do conforto, de acordo com a norma ISO 2631, e da

movimentagdo de rolagem do veiculo. A sele¢do da suspenséo é definida pelo sistema a
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partir do mapa de decisdo, mostrado na Figura 58, que compara os parametros, a fim de
obter a melhor configuracdo para cada uma das situagoes.

Figura 58 — Mapa de deciséo para selecdo de suspenséao
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Fonte: Nieto et al (2016), pagina 10

Pranowski e Mamala (2016) se baseiam nos niveis de vibracdo da massa
suspensa de um veiculo de passeio de tamanho médio para classificar a qualidade de
pistas, com variagdo de velocidade de 50km/h a 110km/h. O veiculo € instrumentado com
acelerometro triaxial em seu para brisa e equipamento de medicdo de velocidade
baseado em sistema de geoposicionamento (GPS), com peso total de 1160kg, no qual
990kg do préprio veiculo e equipamentos e 170kg dos dois ocupantes. Além disso os
pneus séo calibrados com pressao padrao de 0,2bar. A medicéo leva em consideracao as
vibragdes longitudinais, primordialmente, e as vibracdes verticais, e sdo utilizadas duas
técnicas de analise: a transformada de Fourier (FFT) e a densidade do espectro de
poténcia (PSD), capazes de obter a resposta do veiculo em relacdo a movimentagdo da
pista na velocidade testada. Para a comparagao entre as respostas € utilizada a relacao
sinal-ruido, com melhores valores em 13,8Hz. O estudo detecta influéncia significativa das
irregularidades da pista, analisadas pela técnica PSD, sobre o desempenho de conforto
do veiculo. Ha indicios de que o desbalanceamento das rodas também tenha interferéncia
nos resultados de classificacdo da pista e de sentimento de desconforto. Na faixa de
frequéncia de rotacdo da roda, entre 8,5 e 18Hz, chega-se a um valor maximo de
amplitude de aceleracao de vibracdo longitudinal de 0,018m/s?, aproximado pelo autor

para 0,2m/s2.
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Por fim, Souza e Avila (2016) propdem a busca por parametros 6timos de rigidez e
amortecimento da suspensdo de um veiculo de passeio, com base em andlise de
vibragéo e carga em um modelo Quarter-Car de dois graus de liberdade, que considera o
pneu como um elemento meramente elastico. As excitacdes advindas da pista séo
tomadas por fungbes pré-definidas de trés tipos: impulso, degrau e funcdo gaussiana e 0s
parametros iniciais estimados para um veiculo de passeio comum. A analise da influéncia
da variagdo dos parametros no comportamento de ride e seguranca do veiculo é realizada
com rigidez de 4000 a 14000N/m e de amortecimento de 800 a 2500N.s/m. Fica evidente
que a suspensdo de um veiculo é bastante sensivel a essa variagdo de parametros e
utiliza uma técnica de otimizacdo para atingir valores 6timos destes para as excitacdes
em questdo. Sdo utilizadas duas fungdes objetivo, uma responsavel por minimizar a
variacdo de carga dinamica transmitida a roda, o que proporciona maior seguranca ao
veiculo e uma segunda, capaz de minimizar a aceleracao vertical e 0 curso de suspensao,

a fim de garantir um maior conforto.

Figura 59 — Valores 6timos do coeficiente de amortecimento

0.12
Seguranca
— — — Conforto |
0:11 © b_:1900 Ns/m
o) by:1300 Ns/m
0.1
N° 0.09
©
> e
<\C4.1 i
© =
0.08 | e PR Crm T
> S —
0.07
0.06 ™~ ot T
- jo e e
i o ——

0.05 s s H " s i s s
800 1000 1200 1400 1600 1800 2000 2200 2400 2600

b_(Ns/m)

Fonte: Souza et al (2016), pagina 14

O trabalho busca um valor de coeficiente 6timo para cada uma das duas funcdes
objetivo, como visto na Figura 59, onde sdo detectados os valores 6timos para conforto
(bsc) proximo de 1300N.s/m e para seguranca (bss), de aproximadamente 1900N.s/m, para
a simulacdo da pista de sinal gaussiano. Os valores encontrados apresentam uma
pequena divergéncia com os apresentados em literatura, que segundo Souza e Avila

(2016) pode ser explicado por alguns fatores, como a presenca da variagdo da constante
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elastico, e a ndo consideracéo da gravidade e da velocidade do veiculo. O autor deixa
clara a influéncia de cada um dos dois parametros na suspensdo de um veiculo e cita
gue, através de otimizacOes € possivel que se tenha uma boa referéncia para o projeto de
uma mola helicoidal e de um amortecedor que se propde aplicar em um veiculo de
passeio. Além disso ha uma énfase no fato de os comportamentos de seguranca e
conforto serem conflitantes e de que a suspensao passiva nédo possui capacidade de ser
otima nos dois aspectos, devendo, se necessario, utilizar de suspensdes ativas que se
adaptam a variadas condi¢des, 0 que as permite alternar entre um comportamento bom

de conforto e seguranca, de acordo com a necessidade, inclusive de forma automatica.
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4 METODOLOGIA

Para o desenvolvimento deste trabalho foi utilizado um modelo fisico baseado no
gue é mostrado na Sec¢do 2.5.2.2, através do qual se considera apenas a metade de um
veiculo, dividindo-o em parte anterior e posterior.

Esse tipo de modelo € denominado na literatura por Half-Car e, no caso deste
trabalho, é acoplado a um segundo conjunto de massas, molas e amortecedores, que
representam o modelo biodinAmico do corpo e o banco do veiculo.

Através da juncao desses dois modelos torna-se possivel analisar a resposta para
determinadas alteracfes realizadas sobre os componentes das suspensfes anterior e
posterior, e como estes componentes podem influenciar na sensacéo de vibracdo advinda
da excitacdo da pista, sentida pelo usuério do veiculo e denominada conforto veicular.

O fluxograma da elaboracédo do modelo é mostrado na Figura 61.

Figura 60 — Fluxograma da elaborac¢do do modelo
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O modelo apresentado é elaborado através de equagbes matematicas e pode ser
considerado simples, em relacdo ao que se tém como alternativa no mercado automotivo,
porém sua simplicidade faz com que possa ser utilizado de forma intuitiva e que, por
possuir poucas variaveis, possa analisar de forma bastante direta a influéncia exercida
por cada uma delas.

Portanto, a metodologia utilizando esse tipo de modelo é baseada em etapas, que
consistem em: definir as variaveis estudadas e o numero de graus de liberdade
necessarios para uma boa resposta, estabelecer valores iniciais para 0s parametros
coerentes com a realidade, implementar de forma computacional 0 modelo matematico

criado e, por fim, validar esse modelo através de software ou aquisi¢éo real.

4.1 Elaboracédo do modelo

s

Assim como em Jazar (2008), é utilizado nesse trabalho, para a elaboracdo
matematica do modelo, um Half-Car com quatro graus de liberdade. Acoplado a ele é
desenvolvido um modelo do tipo banco/usuario com mais quatro graus de liberdade,
baseado em Suggs et al (1969), totalizando assim oito graus de liberdade, citados e
detalhados adiante nesse trabalho.

Sant’anna (2007) mostra ser vantajosa a utilizagdo de modelos do tipo Half-Car
para problemas em que se considera varios graus de liberdade, portanto, sendo viavel a
utilizacao deste tipo para a resolucao do problema em questéo.

Na Tabela 3 sdo mostrados os graus de liberdade do modelo, com suas
respectivas associagfes, para que se facilite o entendimento do esquema mostrado
posteriormente. Existem, além dos oito graus de liberdade, as denominadas variaveis
auxiliares, referentes a movimentacédo do conjunto de suspenséao anterior e posterior e do
trilho do banco, necessarias para o desenvolvimento do equacionamento do modelo.

Além dos graus de liberdade, sdo definidos também os demais elementos do
modelo, como massas, amortecedores molas, bem como as excitacdes advinda da pista e
as dimensbes do veiculo. Os elementos que compdem os modelos Half-Car e

biodinamico séo descritos na Tabela 4 e Tabela 5, respectivamente.
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Variavel Descrigdo Tipo
Ve Deslocamento vertical da cabeca Grau de liberdade
Vi Deslocamento vertical do tronco superior Grau de liberdade
Yo Deslocamento vertical do tronco inferior (pernas) Grau de liberdade
Vi Deslocamento vertical dos bancos Grau de liberdade
Yrp Deslocamento vertical das rodas posteriores Grau de liberdade
Via Deslocamento vertical das rodas anteriores Grau de liberdade
Ve Deslocamento vertical do centro de gravidade Grau de liberdade
5] Angulo de pitch do centro de gravidade Grau de liberdade
Vsp Deslocamento vertical da suspensdo posterior Variavel auxiliar
Vsa Deslocamento vertical da suspensdo anterior Variavel auxiliar
Ve Deslocamento vertical do trilho do banco Variavel auxiliar
Fonte: Elaborado pelo autor
Tabela 4 — Descri¢cdo dos elementos do modelo Half-Car
Elemento Descrigdo Tipo
My Massa ndo suspensa anterior Massa
Kea Rigidez da suspensdo anterior Mola
Ceg Coef. de amortecimento da suspensdo anterior Amortecedor
Kpa Rigidez do pneu anterior Mola
Mg Massa ndo suspensa posterior Massa
kep Rigidez da suspensdo posterior Mola
Cep Coef. de amortecimento da suspensdo posterior Amortecedor
Kpp Rigidez do pneu posterior Mola
Xz Distancia do CG ao eixo anterior Dimensdo
Xp Distancia do CG ao eixo posterior Dimensdo
Mg Massa considerada no CG do veiculo Massa
leg Inércia do CG do veiculo Momento
Fonte: Elaborado pelo autor
Tabela 5 — Descri¢do dos elementos do modelo biodinamico
Elemento Descrigdo Tipo
me Massa da cabeca Massa
k, Rigidez da cabeca Mola
Cc Coef. de amortecimento da cabeca Amortecedor
m, Massa do tronco superior Massa
ke Rigidez do tronco superior Mola
Ct Coef. de amortecimento do tronco superior Amortecedor
mg Massa do tronco inferior (pernas) Massa
kg Rigidez do tronco inferior (pernas) Mola
Cp Coef. de amortecimento do tronco inferior (pernas) Amortecedor
my, Massa do banco Massa
kp Rigidez do banco Mola
Cp Coef. de amortecimento do banco Amortecedor
lp Comprimento do banco Dimensdo
Xp Distancia do CG ao banco Dimensdo

Fonte: Elaborado pelo autor
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Unindo os GDL'’s e elementos definidos nas Tabelas 3 a 5, o esquema do modelo
proposto é mostrado na Figura 61, composto, portanto, por oito graus de liberdade e

utilizado para modelar o veiculo, o banco e o motorista.

Figura 61 — Esquema do modelo completo proposto
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Fonte: Elaborado pelo autor

Para o0 modelo proposto acima sdo necessarios que alguns elementos sejam
tratados como dados de entrada do problema, afim de se obter os deslocamentos como
resposta. Sendo assim, os coeficientes de amortecimento, as rigidezes das molas, as
massas das rodas e de cada parte do corpo, além das dimensdes geométricas,
velocidade do veiculo e excitacOes da pista devem ser conhecidas/estabelecidas.

A fim de que fosse possivel tratar de forma mais simples o problema, algumas
consideragcdes foram tomadas acerca do modelo. Uma delas foi desconsiderar o
amortecimento do pneu, ja que o modelamento do comportamento de um pneu depende
de uma infinidade de fatores que ndo séo o foco do estudo.

Além disso nao foi considerada nenhuma angulacdo entre os conjuntos de

suspensdao e o chassi do veiculo, mesmo estando ciente de que na realidade isso ocorre,
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ja que tal consideracdo geraria uma imensa quantidade de equagbes que, por ora, ndo
sdo0 necessarias e agregam pouca melhoria significativa nos resultados.

O modelamento matematico em si é feito através do método proposto por Newton,
como mostrado abaixo, método esse que torna possivel a analise mais detalhada de cada
elemento do modelo, e se mostra mais viavel para a utilizacdo nesse caso.

Tal método leva em consideragdo os estudos das forcas aplicadas em cada parte
do modelo, assim como o comportamento de resposta de cada um deles, o que possibilita
a analise de alteracbes nos componentes, sem que seja necessaria a discretizacao no
espaco de solucao das equacdes diferenciais parciais, como proposto por Lagrange.

O sistema proposto nesse trabalho € composto por subsistemas massa-mola e

pode ser visto, de forma geral, como:

[m]{y} + [cl{y} + [k]{y} = {f} (62)

Nessa equacao tém-se as trés matrizes que compdem o sistema, denominadas
respectivamente matriz massa [m], amortecimento [c] e rigidez [k], acompanhadas de trés
vetores de aceleracédo, velocidade e deslocamento, respectivamente.

O vetor deslocamento {y} é definido a partir dos deslocamentos de cada um dos
graus de liberdade mostrados no esquema da Figura 61 e os vetores velocidade e
deslocamento sdo definidos através da primeira e segunda derivadas de {y},

respectivamente.

4.1.1 Detalhamento do modelo biodinamico

O modelo biodinamico utilizado neste estudo possui trés graus de liberdade para
representagéo do corpo humano e um grau de liberdade para o banco, totalizando quatro
graus de liberdade, como ja fora citado.

A escolha do numero de graus de liberdade e dos valores de massa, rigidez e
amortecimento referentes ao corpo humano a serem utilizados nesse trabalho foi baseada
em anadlise de alguns outros estudos ja elaborados a respeito do assunto.

O principal foco dessa escolha foi o equilibrio entre a quantidade de graus de

liberdade e a qualidade do resultado obtido em relacdo a realidade, ou seja, a correlagcéo
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das respostas desses modelos, ja que adicionar graus de liberdade demanda tempo de
processamento e, em muitos casos, ha um limite nesse custo-beneficio.

Becker (2006) mostra que a opc¢do por um modelo biodindmico de mais de trés
graus de liberdade ndo se mostra viavel, visto que a melhoria obtida com a adicao de
mais subsistemas massa-mola € infima e insignificativa.

Na Tabela 6 é mostrada a diferenca entre os dados experimentais e os dados
obtidos, ainda com parametros inicias, por cada um dos modelos propostos por Becker
(2006), em porcentagem, tanto em relacéo a transmissibilidade quanto a massa aparente.

Os dados para referéncia foram coletados através de individuos do sexo
masculino, sujeitos a vibracdo forcada em Onibus brasileiros, na condicdo de corpo

sentado e relaxado, com aceleracdes de 1,5m/s2 e frequéncias de 1 a 20Hz.

Tabela 6 — Diferenca (%) entre dados experimentais e modelos computacionais

Pardmetro 1GDL 2GDL 3GDL 4GDL
Transmissibilidade (magnitude) 31,5% 29,2% 13,2% 13,2%
Transmissibilidade (fase) 17,6% 12,6% 10,5% 10,3%
Massa aparente (magnitude) 6,4% 8,5% 4,1% 4,2%
Massa aparente (fase) 31,5% 9,1% 8,1% 7,7%
Média 21,8% 14,9% 9,0% 8,9%

Fonte: Adaptado de Becker (2006)

Através dessa comparacao fica clara a viabilidade da utilizacdo de um modelo de
trés graus de liberdade para o corpo humano, no qual o individuo € dividido em cabeca,
tronco superior e tronco inferior.

Esse viabilidade é justificada por erros médios proximos quando comparados 0s
modelos de 3GDL e 4GDL, evidenciando que a adicdo de mais graus de liberdade, nesse
caso, ndo gera um beneficio que compense 0 aumento da complexidade do modelo.

Além disso, considera-se que o comportamento vibracional do corpo humano é
linear. A quantificacdo dos elementos de massa, rigidez e amortecimento é feita através
de otimizacdo computacional, jA que existe uma infinidade de combina¢cbes de corpos
humanos, sendo um dado dependente de cada individuo.

Bolina et al (2011) avalia o estudo dos modelos lineares de Becker (2006),
comparando os valores de chute iniciais com os valores otimos encontrados. A utilizagéo
de tais valores 6Otimos faz com que a diferenca entre os dados experimentais e as

respostas encontradas pelo modelo seja ainda menor, otimizando o modelo.
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Para este trabalho, toma-se como referéncia o modelo de 3GDL de Becker (2006),
mostrado na Figura 62. Os valores de massa, rigidez e amortecimento utilizados sao
semelhantes aos encontrados como o0timo, para esse modelo de Becker (2006), por
Bolina et al (2011), apresentando diferenca percentual média de 1,323% em relacdo aos

dados experimentais obtidos por eles. Tais valores mostrados na Tabela 7.

Figura 62 — Relagdo entre o modelo proposto e o modelo de Becker (2006)
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Fonte: Elaborado pelo autor e adaptado de Becker (2006)

Tabela 7 — Valores de referéncias considerados para o corpo humano

Elemento Descrigdo Valor

me Massa da cabeca 5,42 kg
m, Massa do tronco superior 35,49 kg
my Massa do tronco inferior (pernas) 15,09 kg
k. Rigidez da cabeca 170000 N/m
ke Rigidez do tronco superior 58000 N/m
ko Rigidez do tronco inferior (pernas) 200000 N/m
Ce Coef. de amortecimento da cabeca 300 N.s/m
Ct Coef. de amortecimento do tronco superior 1500 N.s/m
Cp Coef. de amortecimento do tronco inferior (pernas) 5000 N.s/m

Fonte: Elaborado pelo autor e baseado em dados de Becker (2006) e Bolina et al (2011)

Anflor (2003) mostra que nesse tipo de modelo biodindmico, em obediéncia a
norma ISO 7962:1987, ndo devem ser considerados parte da massa das pernas, do
joelho para baixo até os pés, ja que esta vibra em fase com o piso, o que corrobora com
os valores utilizados nesse trabalho de 15,09kg para massa do tronco inferior (pernas). A
divisdo do corpo humano considerada neste trabalho, portanto, € mostrada na Figura 63.
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Figura 63 — Divisdo do corpo humano — Baseada em Anflor (2003)
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Fonte: Elaborado pelo autor e adaptado de Anflor (2003)

As consideragOes utilizadas para obtencédo dos valores de rigidez e amortecimento
do banco do motorista sdo apresentadas posteriormente, junto com os demais dados de

entrada do modelo Half-Car, ap0s ser feito o modelamento analitico.
4.1.2 Modelamento matematico

Feito o esquema do modelo fisico e descritos seus parametros e variaveis deve ser
desenvolvido o modelo matematico, a fim de encontrar os equacionamentos referentes ao
equilibrio dindmico do movimento.

Para que um sistema se encontre em equilibrio € necessario que:

ZF = (m+*a) 63)

Onde m é a massa e a € a aceleracao.

Portanto,

(m*a)—ZF=O (64)

Para cada um dos sistemas presentes no modelo proposto deve-se encontrar 0
equilibrio de forcas presente no mesmo, e por fim, a equacdo de equilibrio dinamico; as

parcelas positivas de cada uma das equacdes, exceto para as relacionadas ao centro de
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gravidade, representam diretamente a forca transmitida pelo componente daquele
sistema, como por exemplo os pneus nas equacodes das rodas.

Para o centro de gravidade do veiculo devem ser encontradas duas equacdes de
equilibrio dindmico, ja que existem dois graus de liberdade presentes nesse ponto, tanto a
translacao (ycg) quanto a rotagao ().

As equacdes de equilibrio dinamico sao dadas por:

a) Rodas anteriores:

mraj}ra + kpa(yra - ypa) - ksa(ysa - yra) - Csa(:).Isa - YTa) =0 (65)

b) Rodas posteriores:

MypVrp + Kppp (yrp - ymo) —ksp (ysp - yrp) — Csp (ySp - yrp) =0 (66)

c) Centro de gravidade (Forcas):

mcgycg + ksp (:Vsp - yrp) + Csp (ysp - yrp) + ksa (ysa - yra) + Csa(ysa - yra)

. _ (67)
—ky(vp—vy) — (7 —95) =0
d) Centro de gravidade (Momentos):
]cgé - xpksp (ysp - yrp) — XpCsp (ysp - yrp) + xaksa (ysa - yra) + xacsa(ysa - yra)
l l (68)
— (xb + fb) kb()’b - }’g) - (xb + fb) Cb(5’b - 5{9) =0
e) Banco:
myyp + kb(yb - }’g) + Cb(S’b - S’g) - kp(yp - )’b) — (O —Yp) =0 (69)
f) Tronco Inferior (Pernas):
mpj}p + kp(yp - yb) + Cp(yp - yb) - kt(yt - yp) =V — Yp) =0 (70)
g) Tronco Superior:
my; + kt(yt - }’p) + Ct(yt - Yp) —kce—y) —cc(e —y:) =0 (71)

h) Cabeca:

mcj}c + kc()’c - Yt) + Cc(yc - yt) =0 (72)
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As variaveis auxiliares sdo, neste modelo, trés distintas e devem ser descritas em
funcdo dos graus de liberdade principais e/ou das dimensfes mostradas na Figura 61,
para que possam ser utilizadas no modelamento final de equacdo dinamica quando, por
fim, se agrupa cada equacao por grau de liberdade.

Para encontrar um equacionamento para os deslocamentos ysa € Ysp, referentes as
suspensodes anterior e posterior, deve-se levar em consideracao que existem as relagoes,

considerando a aproximacao para angulos muito pequenos:

Ysa = Yeg + x40 - Yeg = Ysa — Xq 0 (73)

Ysp = Yeg — xpe = Yeg = Ysp T xpe (74)

Igualando as duas equacdes, tém-se:

Vsa — Xqa0 = Vsp + xpe (75)
Que pode ser dado por:
Vsa = Ysp = xpe +%,0 = Ysa — Vsp = H(Xp + xq) (76)
Por fim, entéo:
YVsa — Ysp
g =22 ¢
Xp + Xq (77)

E, portanto, os graus de liberdade ysa e ysp sdo dados pela relagéo:

Vsa — Y.

Yeg = Vsa — X0 = Ysq = Yeg T Xa <H> (78)
YVsa — YVsp

Yeg = Ysp T xp9 = Ysp = Yeg — Xp <xpTxa> (79)
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A partir disso, torna-se possivel encontrar a relacdo para o terceiro grau de

liberdade auxiliar (yg), que € dado em funcao de (ycg) através da equacao:

Ly
Yg =Veg t (xb +E)

Para encontrar ycg multiplica-se a distancia xa por cada elemento:

_ " XaYsa _ XaYsp
Ysa = Yeg X, + Xg Xy + Xgq

Logo:

[ XaVsa \ _ [ *XaYsp
Ysa Xy + Xg Yeg Xy + Xg

Através do método de Minimo Multiplo Comum (MMC):

ysa(xp + xa) - (xaysa) _ _ < XaYsp )
Xy + Xgq 9 \xp + x4

E simplificando:

( ysaxp > < xaysp >
=Yeg —
Xp t Xq Xp + Xq
Isolando Ycg,
ycg — < ysaxp )+< xaysp >
Xp + Xq Xp t+ Xq
Por fim,

_ [ YsaXp + XaVsp
Yeg Xy + Xgq

(80)

(81)

(82)

(83)

(84)

(85)

(86)
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E entdo,

lb VsaXp + XaYsp lb
YgZYCg'i'(xb +?)_> Yg=<W +(xb +E> (87)

Tendo em méaos as relacbes para cada uma das trés variaveis auxiliares e as
equacbes de equilibrio dindmico para cada um dos sistemas que compdem o modelo
completo torna-se possivel substitui-las nas equacdes de equilibrio e agrupa-las de forma

a montar as matrizes de amortecimento, rigidez e massa.
4.1.3 Matrizes de massa, rigidez e amortecimento e vetor forca

Como dito anteriormente, um sistema composto por subsistemas massa-mola pode
ser descrito utilizando o método proposto por Newton, que associa 0s elementos de
massa, mola e amortecedor.

O sistema em questdo neste trabalho pode ser descrito por esse método atraves
de uma equacdo, composta por trés matrizes e um vetor forca, além dos vetores dos

graus de liberdade, com suas derivadas primeira e segunda, ficando da seguinte forma:

[m]{y} + [c]{y} + [k]{y} = {f} (88)
Onde,

(Ve
Vi
Yp

=150t @7

yra
\Vrp

E suas derivadas primeira e segunda,
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(Ve (Ve
Ve Ve
Yp Vp
{y‘}=<y-y” \ {y}=<§” \ (88 e 89)
cg cg
6 6
Yra yra
U.’rpj kyer

Para obter as matrizes de massa [m], amortecimento [c] e rigidez [K] é necessario
gue se agrupe as equacdes de equilibrio dindmico de acordo com os graus de liberdade
principais, e, feito isso, sejam alocados em cada elemento de cada matriz seu elemento
ou conjunto de elementos correspondente.

Como o sistema em questdo possui oito graus de liberdade, conclui-se que cada
uma das trés matrizes citadas acima possuira um tamanho de oito linhas por oito colunas,
totalizando assim 64 elementos; tais matrizes sdo determinadas através das equacdes de
equilibrio dindmico do sistema.

Para ndo se estender muito o corpo de texto dessa dissertacdo ndo sdo detalhados
0 agrupamento em graus de liberdade passo-a-passo de cada uma das equacbes de
equilibrio dindmico, que pode ser visto no Apéndice A, sendo mostrado apenas o
resultado da alocacéo dessas equacdes em forma de matriz, como visto abaixo.

A primeira matriz a ser determinada € a matriz massa, que acompanha o vetor da
segunda derivada de cada um dos graus de liberdade, ou seja, de sua aceleragao.
Através das equacdes do Apéndice A chega-se a:

a) Matriz Massa:

me 0 0 0 0 0 0 07
0 m, 0 0 0 0 0 0
0 0 m 0 0 0 0 0
0 0 0 m 0O 0 0 0
M=o 0o 0o 0 my 0 0 0 (90)
0 0 0 0 0 J, 0 0
0 0 0 0 0 0 my O
0 0 0 0 0 0 0 myl
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A matriz massa encontrada deixa claro que nenhuma das massas € dependente de
outra, sendo cada uma correspondente a um grau de liberdade, o que faz concluir que
essas sao fixas e que ndo ha transferéncia de massa entre os sistemas.

A ordem encontrada foi baseada no sentido cabeca-rodas, escolhida por

conveniéncia da montagem das matrizes.

b) Matriz Rigidez [K]:

rke -k 0 0 0 0 0 0
ke (ketk) -k, 0 0 0 0 0
0 k¢ (kp+ky) -k, 0 0 0 0
b
0 0 Kk, (kp+kp) -k, - (xb+ E) ky, 0 0
Ib (91)
0 0 0 -k, (kgptksatky) (-xpkep+x.keat | xp+ > ky) ke, Kep
Ib Ib o, Iby?
0 0 0 - (xb+ ?) ky  (XpKgpt+x.Keat (Xb+ E) k)  (XpKgptxiKe,+ (xb+ ?) ky)  -X.Kea XpKgp,
0 0 0 0 ke, XKy KpatKs, 0
1 0 0 0 0 Kp XpKgp 0 kpptk |

A matriz rigidez se mostra, assim como a matriz massa, simétrica, o que faz com
gue se conclua que o sistema apresenta todos os subsistemas nao rigidos. Porém, no

caso da matriz rigidez, ao contrario da matriz massa, ha acoplamento.

C) Matriz Amortecimento [c]:

[ Cc -Cc 0 0 0 0 0 0 17
-cc  (ci+ce) -Cy 0 0 0 0 0
0 -Ct (cptcy) -Cp 0 0 0 0
1b
0 0 -Cp (cptcp) -Cp - (Xb-l— 5) Cp 0 0
Ib 92
0 0 0 -Cp (csptCsatcy) (-XpCsp+XaCsat (Xb-l- E) Cp)  Csa -Csp ( )
Ib Ib ) ) by?
0 - <Xb+ 3) e (-XpCsptXaCeat <Xb+ 3> Cp)  (XpCsptxiCeat (xb+ ?) Chb  “XaCsa XpCsp
0 0 0 -Csa “X2Csa Csa 0
| 0 0 0 0 -Csp XpCsp 0 Csp |

Conforme esperado, tem como resultado uma matriz amortecimento semelhante a
matriz rigidez, com as mesmas caracteristicas descritas acima, deixando claro que a

modelagem é correta e descreve de forma fidedigna o modelo proposto.
d) Componentes do vetor forca {f}:

Além das matrizes massa, rigidez e amortecimento do sistema, que sao
multiplicadas pelos vetores que representam os graus de liberdade, deve-se definir as

componentes do vetor forca {f} resultante da equacéo dinamica completa do modelo.
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7

Esse vetor é composto pelas parcelas responsaveis pela excitacdo sofrida pelo
veiculo, advindas, no caso deste modelo, da fungdo que simula o perfil de uma ou mais
determinadas pistas. Nota-se que, para esse modelo, somente para as equacfes das
rodas anterior e posterior ha forcas resultantes simulando tal perfil.

Atraves das equacdes toma-se como vetor forga:

()= > (93)

SO OO OO

kpaypa
\KkppYpp

4.1.4 Modelo computacional implementado em Matlab®

De posse de todo o equacionamento do modelo proposto torna-se possivel a
implementacdo numérica do problema, a fim de obter resolucéo para a equagdo matricial,
considerada de alta complexidade pelo niumero elevado de variaveis, ndo sendo viavel
sua resolucdo sem o uso de ferramentas computacionais.

O programa escolhido para a implementacdo do problema é o Matlab®, que é
capaz de solucionar de forma relativamente simples as equacdes diferenciais, através da
manipulacdo das variaveis utilizando métodos especificos.

Além disso, o Matlab® permite que as respostas sejam vistas numérica e
graficamente, o que facilita a interpretagcdo dos resultados, principalmente no que se
refere ao comportamento vibracional do veiculo e de cada um dos subsistemas.

A rotina numérica criada pelo autor para resolucdo desse problema utiliza, assim
como em Aquino (2014), a funcdo presente no Matlab® denominada ode45, especifica
para problemas que envolvem alta ordem, além dos dados de entrada do modelo,
detalhados no item posterior a este, tornando o software capaz de exprimir a solucao para
o problema.

De acordo com que se muda o foco das analises, 0 mesmo algoritmo pode ser
utilizado, bastando que se alterem os dados de entrada no arquivo inicial da rotina, o que

possibilita uma infinidade de alteragGes e comparacoes.
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4.1.4.1 Variaveis de entrada do modelo

O modelo proposto possui vinte e seis variaveis de entrada, sendo quatorze delas
correspondente a parte biodindmica e doze ao modelo Half-Car, conforme fora descrito
nas Figuras 64 e 65.

Os valores utilizados para rigidez, amortecimento e massa do corpo humano no
modelo biodindmico sao detalhados no item 4.1.1, baseados nos estudos de Becker
(2006) e Bolina et al (2011).

Além desses valores, deve-se definir as dimensdes, rigidez, amortecimento e
massa do banco modelado, para que se torne completos os quatorze dados de entrada
necessarios para a implementacao da parte biodinAmica do modelo.

Tais valores referentes ao banco do motorista sdo estimados pelo proprio autor
desse trabalho, de forma coerente e aproximada em relacdo ao veiculo utilizado como

referéncia, e mostrados na Tabela 8.

Tabela 8 — Valores das variaveis de entrada do banco

Elemento Descrigdo Valor
my, Massa da espuma do banco 2,0kg
kg Rigidez do banco 1200 N/m
Cp Coef. de amortecimento do banco 80 Ns/m
lp Comprimento do banco 390 mm
Xp Distancia do CG ao banco 350 mm

Fonte: Elaborado pelo autor

Os valores de todas as variaveis de entrada do modelo Half-Car sdo estimados
tomando como base um veiculo de segmento de entrada, com carroceria hatch,
motorizacdo 1.0 e opcionais basicos, para que seja estudado o comportamento
vibracional de um veiculo bastante comercializado, evitando assim andlises de algum
segmento pouco utilizado no Brasil.

Inicialmente sdo coletados os valores de massa total do veiculo, as parcelas de
massa dos eixos anterior e posterior, considerando o peso do conjunto roda/pneu de cada
um deles, além da distancia entre eixos.

Esses valores sdo mostrados na Tabela 9, e tornam possivel a definicdo das

distancias de cada um dos eixos até o CG (centro de gravidade).
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Tabela 9 — Massas do veiculo, dos eixos completos e distancia entre eixos

Elemento Descrigdo Valor
Mhotal Massa total do veiculo 923 kg
Manterior Massa total anterior 584 kg
Mposterior Massa total posterior 339 kg
Xtotal Distancia entre eixos do veiculo 2305 mm

Fonte: Elaborado pelo autor

Tendo tais valores torna-se possivel definir as distancias de cada um dos eixos em
relacdo ao CG considerando a proporcdo de massa K como referéncia. Tal constante é

definida através da equacao (Gillespie, 1992).

K _ Meixo+rodas
eixo —

(94)

Meotal

Tomando como base os valores de massa definidos para o modelo, encontra-se 0s
valores de Kanterior igual a 0,63 e Kkposterior igual a 0,37, indicando que a proporgédo de massa
do veiculo tende a 63% para parte anterior e 37% para a parte posterior.

Obedecendo essa a propor¢ao k para as distancias dos eixos até o CG temos, ha

Tabela 10, os valores definidos.

Tabela 10 — Distancias dos eixos do veiculo em relagcdo ao CG

Elemento Descrigdo Valor
Xiotal Distdncia entre eixos do veiculo 2305 mm
X3 Distancia do CG ao eixo anterior 920,4 mm
Xp Distancia do CG ao eixo posterior 1585,6 mm

Fonte: Elaborado pelo autor

As massas dos eixos completos definidas na Tabela 9 consideram tanto a massa
suspensa quanto a massa nao suspensa, sendo a ultima referente a suspensdo e
conjunto pneu/roda.

Para o modelo implementado € necessario que se separe o valor de massa dos
componentes de suspensdo (massa nao suspensa) do restante, estabelecendo valores
para as variaveis mmp € mra, encontrando assim a massa suspensa do veiculo, Mcg.

Os valores sdo estimados de myp e mra levando em consideragéo a tipologia de
suspensao, MacPherson para a anterior e Eixo Rigido para a posterior, o tamanho das

rodas e pneus, a utilizacéo de rodas de liga leve, entre outros fatores.
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Tais valores, além do encontrado para mcg S0 mostrados na Tabela 11.

Tabela 11 — Valores de massa suspensa e ndo suspensa do veiculo

Elemento Descrigao Valor
Manterior Massa total anterior 584 kg
Mposterior Massa total posterior 339 kg

Mg Massa ndo suspensa anterior 60 kg
Mg Massa ndo suspensa posterior A0 kg
Mes Massa suspensa anterior 524 kg
mgp Massa suspensa posterior 299 kg
Mgy Massa suspensa considerada no CG do veiculo 823 kg

Fonte: Elaborado pelo autor

Através das Tabelas 9 a 11, portanto, define-se os valores para as variaveis de
massa suspensa e ndo suspensa, além dos valores dimensionais do modelo Half-Car,
restando estabelecer o valor de Inércia referente ao CG e os coeficientes de rigidez e
amortecimento dos componentes das suspensdes anterior e posterior.

A inércia do veiculo é estimada através dos valores de massa dos eixos anterior e
posterior, além da distancia entre eixos, utilizando os calculos de inércia para um bloco
fechado de massa, encontrando, para o veiculo referéncia desse trabalho, um valor de
inércia aproximado de 1.347.016.692 kg.mm?2 ou, na forma coerente, 1347 kg.m>.

Portanto, para as variaveis do CG do veiculo no modelo implementado séo

considerados os valores mostrados na Tabela 12.

Tabela 12 — Valores para as variaveis de entrada referentes ao CG do veiculo

Elemento Descrigdo Valor
Jeg Inércia do CG do veiculo 1347 kg.m?
Mg Massa suspensa considerada no CG do veiculo 823 kg

Fonte: Elaborado pelo autor

Para calcular os valores de rigidez das suspensdes anterior e posterior baseia-se
no que é estabelecido por Gillespie (1992) em relacdo ao que ele chama taxa de ride
(RR), que é estabelecida através da relacdo entre a massa suspensa e a frequéncia
natural ndo-amortecida (f,) da suspensao estudada.

Segundo Gillespie (1992) as suspensdes anterior e posterior possuem frequéncias
naturais 6timas diferentes que devem obedecer ao critério de Olley. E definida uma faixa
de valores para tal, sendo escolhidas para esse trabalho os valores minimos de rigidez

dessa faixa, sendo 1,1Hz para a suspensao anterior e 1,3Hz para a suspensao posterior.
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Além de frequéncias diferentes, as suspensfes também apresentam massas
suspensas (M) diferentes, e, portanto, deve-se definir a taxa de ride de cada uma delas

em separado, através da equacéo adaptada de Gillespie (1992):

1 |RR
n =5 W—>RR=M*(27T*fn)2 (95)

Utilizando a equacéo encontra-se os valores da Tabela 13.

Tabela 13 — Taxa de Ride calculada para as suspensdes anterior e posterior

Elemento Descri¢do Valor
Mgy Massa suspensa anterior 524 kg
fra Frequéncia natural da suspensdo anterior 1,1 Hz
RReq Taxa de Ride da suspensdo anterior 25031 N/m
Mg Massa suspensa posterior 299 kg
frp Frequéncia natural da suspensdo posterior 1,3 Hz
RRsp Taxa de Ride da suspensdo posterior 19949 N/m

Fonte: Elaborado pelo autor

A partir das taxas de ride (RR) de cada uma das massas nao suspensas € possivel
definir os valores de rigidez equivalentes relacionados ao conjunto suspenséo, desde que

se conheca os valores de rigidez do pneu, através da equacao abaixo:

ksuspenséo * kpneu _ RR * kpneu

RR = k 1o = ——— o2
ksuspensao + kpneu SUSPENSAo kpneu —RR

(96)

Onde, para cada um dos pneus, definiu-se o valor de rigidez adotado por Gillespie
(1992), de aproximadamente 154 kN/m, sendo, portanto, para esse modelo Half-Car, 308
kN/m para cada um dos conjuntos. O valor aproximado de rigidez para as suspensoes e

0s pneus do modelo, sao vistos na Tabela 14.

Tabela 14 — Valores de rigidez das molas de suspenséao e dos pneus

Elemento Descrigéo Valor
kes Rigidez da suspensdo anterior 29889 N/m
kpa Rigidez do pneu anterior 308000 N/m
Kep Rigidez da suspensdo posterior 22918 N/m
kpp Rigidez do pneu posterior 308000 N/m

Fonte: Elaborado pelo autor
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Assim como para os célculos de rigidez, baseou-se no indicado por Gillespie (1992)
para os calculos de amortecimento da suspensao, lembrando que para os pneus nao foi
considerado amortecimento algum, definindo-os simplesmente como um elemento mola.

Sabe-se que, para calcular o coeficiente de amortecimento (Cs) da suspensao
deve-se obedecer a seguinte relacdo, que depende da relacdo de amortecimento ({s), da

massa suspensa (M) e da rigidez da suspenséao (Ks):

Cs

(s = \/ﬁ (97)

Gillespie (1992) considera que uma boa relacdo de amortecimento, que garanta
bons critérios de conforto, amplificacdo entre 1,5 e 2,5 da frequéncia de ressonancia e
bom contato do pneu com o solo, gira em torno de 40%, como mostrado na Figura 64.

Ainda segundo Gillespie (1992) a grande maioria dos veiculos atuais utilizam a

relacdo de amortecimento proximas a esse valor 6timo.

Figura 64 — Amplificacdo da frequéncia de ressonéancia x Relagdo de amortecimento

10%

40% Amortecimento

] Ganho
w

0 5 10 15 20 25
Frequéncia (Hz)

Fonte: Adaptado de Gillespie (1992)

Para o modelo implementado nessa dissertacdo foi escolhido considerar a relagéo
de amortecimento ({s) igual a 30%, um pouco abaixo da considerada mais comum para
carros de passeio por Gillespie (1992), por se aproximar da relacéo utilizada no veiculo de
referéncia e, adotando esse percentual, foi calculado o coeficiente de amortecimento da

forma:

Cs = s * J4K ;M - C; = 0,3 x \JAK.M (98)
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Tendo os valores de massa suspensa e de rigidez calculados anteriormente, torna-
se possivel encontrar valores de coeficiente de amortecimento para cada uma das

suspensodes, mostrados na Tabela 15.

Tabela 15 — Valores de coeficiente de amortecimento das suspensdes

Elemento Descrigdo Valor
Cen Coef. de amortecimento da suspensdo anterior 2374,5 N.s/m
Csp Coef. de amortecimento da suspensdo posterior 1570,6 N.s/m

Fonte: Elaborado pelo autor

Além disso, para estabelecer as frequéncias naturais amortecidas do modelo
utiliza-se a equacgéo:

o= T2 9

Sendo o valor da relacdo de amortecimento (s) igual a 0,3 e os valores de
frequéncia natural ndo-amortecida (f,) igual a 1,1 e 1,3Hz para as suspensfes anterior e
posterior, respectivamente, encontra-se valores de frequéncia natural amortecida iguais a
1,04 e 1,24 Hz.

4.1.5 Modelagem do sinal de excitagao

Existem variadas formas de se criar um sinal que represente a excitacdo advinda
da pista em uma implementacdo numérica do modelo veicular, sendo diferenciados por
sua complexidade, pela quantidade de variaveis consideradas e por sua exigéncia tempo-

computacional.

O sinal mais utilizado em simulagbes computacionais desse tipo sdo os do tipo
PSD, descritos de forma mais detalhada no item 2.1.1.1 dessa dissertagao; tais sinais sao
capazes de descrever de forma bastante coerente as diferencas de velocidade e
condic¢des entre pisos variados.

Porém, chega-se a conclusdo de que, para o modelo proposto, basicamente

didatico, ndo se faz necessario o uso de um sinal robusto do tipo PSD, sendo possivel
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7

entender se o comportamento de resposta dinamica do modelo é coerente com a
realidade utilizando um tipo de sinal de excitagdo mais simples, do tipo senoidal.

Esse tipo de sinal considera o deslocamento das rodas provocado pelas
irregularidades da pista como um evento periédico, com determinada frequéncia (w),

tempo (t), amplitude (A) e fase (¢), regido pela equacado mostrada abaixo.

y = Asen(wt — @) (99)

Esse tipo de sinal tem sua utilizacdo viavel nesse modelo por se tratar de uma
implementacdo de apenas duas dimensfes, que considera para o0 veiculo apenas
movimentos retilineos, sem considerar qualquer inclinagao.

Além disso, o sinal senoidal, por sua natureza, permite que se considere atraso,
através da parcela de fase, que, nesse caso, € utilizado para diferenciar o instante de

movimentacao das suspensdes anterior e posterior.

4.1.5.1 Sinal senoidal para a roda anterior

Primeiramente é definido o sinal de excitacdo para a roda anterior, através da
definicdo dos dois parametros iniciais da funcéo senoidal, que determinam sua frequéncia

(f) em Hertz (Hz), através da equacéo:

e (100)

N
t
Onde N representa o numero de picos de excitacao ocorridos em um determinado
intervalo de tempo t. Tal nimero, portanto, € diretamente proporcional a irregularidade da
pista, que, quanto maior, provoca um maior nimero de picos.
Para o sinal utilizado na correlacdo do modelo proposto € definido pelo autor um
intervalo de tempo de 60 segundos com a presenca de 45 picos de excitagcdo de 0,005m

(5mm) de amplitude cada durante o percurso, encontrando uma frequéncia (f) igual a:

N  45picos
—— =77 101
f " 05 0,75 Hz (101)

Tendo a frequéncia (f), é calculada a frequéncia angular:
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w = 2nf = 2n(0,75) = 4,71 rad/s (102)

A velocidade do percurso (v) e a distancia entre o eixo estudado e a referéncia (d),
determinam o intervalo de tempo (At) entre a passagem da roda anterior e da roda
posterior, através da equacao do movimento.

Como a roda anterior é definida como referéncia para o modelo, temos que a

distancia para a referéncia e consequentemente o intervalo de tempo sao nulos.

dreferéncia _ 0 (103)

At = = =
t » 22208

E por esse motivo a fase (@) para a roda anterior também € nula, j& que esta é
calculada em funcédo do intervalo de tempo (At), como mostrado pela equacao abaixo,
havendo a presenca de fase apenas para a roda posterior.

¢=w*At=471%0=0rad (104)

Por fim, para encontrar a frequéncia de excitacéo (fe) da roda anterior, faz-se:

= = [ 105
222 0,03375 ciclos/m (105)

N f 075
Y,

Os valores dos parametros que definem, portanto, as caracteristicas do sinal de
excitacao para a roda anterior, utilizado na correlacdo do modelo proposto, sédo agrupados

e mostrados na Tabela 16.
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Tabela 16 — Parametros do sinal senoidal para a roda anterior

Percurso 80km/h - Roda Anterior

Fator Descrigdo Valor Unidade
A Amplitude 0,005 m
N Ciclos 45 ciclos
t Tempo 60 s
v Velocidade 20 km/h

Velocidade 22,22 m/s

f Frequéncia 0,75 Hz
w Frequéncia 471 rad/s
d Distancia até o eixo dianteiro 0 m
At Intervalo de tempo 0 s
fe Frequéncia de excitacdo 0,0338 ciclos/m
b Parcela fase 0 rad

Fonte: Elaborado pelo autor

Com todos esses dados torna-se possivel o equacionamento do sinal de excitacdo

da pista na roda anterior (ypa), €m metros, dado por:

Ypa = Asen(wt — @) = y,, = 0,005sen(4,71t)

(106)

No Gréfico 1 € mostrado o sinal de excitacdo da pista para a roda anterior.
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Grafico 1 - Sinal de excitagdo da pista na roda anterior
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Fonte: Elaborado pelo autor através do Matlab®

4.1.5.2 Sinal senoidal para a roda posterior

50

Para a excitacdo da pista na roda posterior € considerado 0 mesmo percurso, com

as mesmas caracteristicas, podendo ser considerado, portanto, os mesmos valores

calculados para frequéncia, frequéncia angular e frequéncia de excitacao.
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Porém, para esse segundo sinal € considerado um atraso de fase que representa o
intervalo de tempo em que a roda posterior demora a mais a receber a excitagao da pista,
em comparacao com a roda anterior.

O intervalo de tempo € calculado como mostrado anteriormente, pela equacéo
simples do movimento, porém, nesse caso, diferente de zero, ja que a distancia para a
roda dianteira, dada como referéncia, ndo é nula.

O valor da distancia entre as rodas anterior e posterior € igual ao valor do entre
eixos considerado pelo modelo, de 2305mm ou 2,305m, e portanto, o intervalo de tempo

(At) pode ser calculado por:

dreferéncia _ 2:305

At = = =01037 107
t - 222 0,10373s (107)
E o atraso de fase, € dado por:

@ =wx*At =4,71%0,10373 = 0,4888 rad (108)

Os parametros adicionais para o sinal de excitacdo da roda posterior séo

mostrados abaixo na Tabela 17

Tabela 17 — Parametros do sinal senoidal para a roda posterior

Percurso 80km/h - Roda Posterior

Fator Descrigdo Valor Unidade
d Distancia até o eixo dianteiro 2,305 m
At Intervalo de tempo 0,1037 s
fe Frequéncia de excitacdo 0,0338 ciclos/m
b Parcela fase 0,49 rad

Fonte: Elaborado pelo autor

Portanto, o sinal de excitacdo da pista na roda posterior (ypp), €m metros, € dado
pela equacéao:

Ypp = Asen(wt + ¢) = 0,005sen(4,71t + 0,49) (108)

No Grafico 2 é mostrado o sinal de excitacédo da pista para a roda posterior.
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Gréfico 2 — Sinal de excitacéo da pista naroda posterior

Sinal Senoidal - Excitagao Roda Posterior
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Fonte: Elaborado pelo autor através do Matlab®

4.1.5.3 Sinal senoidal de excitacdo da pista

Tendo sido determinado os sinais de excitacdo da pista para as rodas anterior e
posterior, é feita a comparacdo entre os sinais, deixando claro a diferenca de fase
existente entre eles que representa a diferenca entre os intervalos de tempo (At) que os
eixos do veiculo sofrem cada pico de excitacao.

No Gréafico 3 € mostrada tal comparacdo, sendo recortado apenas 0S cinco
primeiros segundos do sinal para que se facilite a visualizacdo da diferenca de fase entre

0s eixos do veiculo.

Gréfico 3 — Defasagem entre a excitagcdo das rodas do veiculo

Defasagem entre a excitagado das rodas anterlor e posterior
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Fonte: Elaborado pelo autor através do Matlab®

4.1.5.4 Sinal de excitacdo de percurso real

O sinal senoidal utilizado na primeira parte do trabalho é substituido por um sinal
de excitacdo obtido através de mapeamento de um percurso real, que faz com que as
movimentagOes aplicadas nas rodas anterior e posterior do veiculo ndo sejam mais

senoidais e periddicas, mas sim, de acordo com o pavimento da pista.
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O asfalto irregular, a presenca de lombadas e de diferencas, embora que minimas,
na velocidade do veiculo durante o percurso, fazem com que o sinal digitalizado seja
bastante semelhante a alguns percursos utilizados no dia-a-dia de usuarios comuns de
veiculo de passeio.

A digitalizacdo de percursos é feita por meio de um escaneamento, muito comum
no meio automotivo, sendo o sinal de excitacdo descrito para o Matlab® através de
valores de amplitude de deslocamento associados a pequenos intervalos de tempo, que
sdo aplicados nas rodas do modelo computacional elaborado. Tal sinal pode ser visto no

Gréfico 4 abaixo.

Grafico 4 — Sinal de excitacéo de pista real
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Fonte: Elaborado pelo autor através do Matlab®

Neste sinal tem-se um valor de amplitude de deslocamento das rodas a cada
intervalo de 0,0019 segundos, sendo esse 0 tempo de amostragem. A descricdo completa

do percurso real simulado € mostrada na Tabela 18.

Tabela 18 — Descri¢cdo do percurso utilizado como sinal de excitacéo

Dados do percurso simulado

Velocidade 40,00 km/h
11,10 m/s
Tempo 128,00 5
Amostras 66218 -
Distancia 1421 m

Fonte: Elaborado pelo autor

Com esse sinal de excitacdo aplicado ao modelo torna-se possivel avaliar, assim
como feito para o sinal senoidal, as respostas de deslocamento, velocidade e aceleracao
de cada um dos graus de liberdade considerados.
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Tal sinal traz consigo duas peculiaridades, a primeira, de representar de forma
mais coerente as movimentac¢des sofridas por um carro no dia-a-dia, quando comparado
com o sinal anteriormente utilizado, e a segunda, de permitir que se correlacione tais
resultados com os do teste experimental descrito no proximo item, para entender quéo
préximo da realidade se encontra 0 modelo computacional proposto.

A interagdo do sinal com o modelo acontece através de alguns comandos de
repeticdo, cada um deles com centenas de milhares de interacdes, acompanhando o
namero de amostras do sinal. Através desse algoritmo as amplitudes de deslocamento

sdo alocadas em vetor e os calculos de velocidade, aceleracéo e for¢a séo realizados.

4.1.6 Teste Experimental

As respostas obtidas através do modelo computacional, para serem consideradas
corretas e confiaveis devem ser comparadas e correlacionadas com respostas obtidas em
testes experimentais.

Uma medicdo experimental deve ser realizada utilizando um conjunto de
equipamentos, denominado Sistema de Medicdo, composto por sensores, amplificadores
de sinal, unidade de tratamento do sinal e mostradores. Para essa medicdo em
especificos sao utilizados os componentes descritos a seguir.

A medicéo é feita em um veiculo com caracteristicas similares aquelas utilizadas
como valores de entrada do modelo computacional, tanto em relagdo a dimensao e
massa, quando a valores de rigidez e amortecimento de cada um dos seus componentes;

as informac0@es adicionais sobre o veiculo sao vistas na Tabela 19.

Tabela 19 — Dados do veiculo utilizado no teste experimental

Dados do veiculo utilizado

Categoria Hatch -
Utilizagdo Passeio -
Pneus 175/65 R14 -
Rodas Aco - 14" pol
Pressdo Pneus Dianteiros 32 psi
Pressdo Pneus Traseiros 32 psi
Combustivel Gasolina -
Direcdo Hidraulica -

Fonte: Elaborado pelo autor
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Além disso, durante o teste apenas uma pessoa ocupa o veiculo, com dimensdes
também proximas das consideradas para o modelo biodindmico proposto, fazendo com
gue a correlacdo entre as medicdes objetiva e computacional seja mais efetiva.

Os sensores utilizados nesse caso sao acelerébmetros piezoelétricos, selecionados
de modo que compreendam a faixa de frequéncia e amplitude prevista, sendo da
fabricante PCB, modelo Series 3173B11, como visto na Figura 65.

As principais caracteristicas do modelo de acelerbmetro utilizado, como
sensibilidade, faixa de medicéo, resolucéo, faixa de frequéncia, tamanho, peso e tipo de

conexao estdo disponiveis no site do fabricante e também séo levadas em consideracao.

Figura 65 — Sensor do tipo acelerémetro piezoelétrico

Series 3713B11

Fonte: Site do fabricante (http://www.pcb.com)

A velocidade do veiculo € medida e gravada durante todo o percurso de coleta de
dados para que se tenha uma maneira de validar o sinal, que deve ser obtido em
velocidade constante de aproximadamente 40km/h, para esse percurso.

Para tal é utilizado um equipamento de monitoramento de velocidade baseado em
sinais de GPS (Global Positioning System), modelo Racelogic, da fabricante Vbox, como

mostrado na Figura 66.

Figura 66 — Medidor de velocidade por GPS RacelLogic

Fonte: Site do fabricante (https://vboxautomotive.co.uk/)
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Tal sensor € composto por uma antena capaz de receber e gravar sinais GPS de
velocidade com uma frequéncia de 5 a 100Hz, dependendo do modelo, e transmitir
através de rede CAN e saidas digitais/analdégicas. O modelo escolhido para este
experimento € o RLVBSS20, capaz de captar sinais com uma frequéncia de 20Hz, que se
faz suficiente para o que se busca de resultados.

Os pontos do veiculo que devem ser instrumentados nesse tipo de analise
dependem do objetivo da atividade que sera realizada, ou seja, do foco da andlise; para
esse teste experimental os pontos instrumentados sdo: o banco do motorista, o pedal
morto ou de descanso, 0s pontos de fixagdo dos amortecedores e os cubos de roda.

Os acelerébmetros séo fixados conforme o sentido padrdo em relacdo ao veiculo,
eixo X (longitudinal) positivo para frente, eixo Y (transversal) positivo para esquerda e eixo
Z (vertical) positivo para baixo, conforme a Figura 1.

Em conjunto com o0s sensores de aceleracdo e de velocidade, € utilizado um
coletor de dados no qual h& placas de aquisicdo capazes de receber os sinais medidos,
amplifica-los e envia-los para a memoaria do Notebook.

Tal hardware escolhido € um equipamento de aquisicdo do modelo MGCplus ®,
Série 30044, da fabricante especialista em materiais para aquisicdo HBM. Um exemplar
desse coletor de dados é mostrado na Figura 67.

Figura 67 — Coletor de Dados HBM MGC Plus®
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Fonte: Site do fabricante (https://www.hbm.com/)

Montadas junto ao coletor de dados MGC Plus® ha placas conectoras modelo
AP801S6 e amplificadoras modelo ML801B para todos os acelerbmetros. Tais placas sao
acopladas em cada um dos modulos do coletor, que, por ser modular, permite diversas

configuracbes. Um exemplo de placas conectadas é mostrado na Figura 68.
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Figura 68 — Placas conectadas aos modulos do Coletor de Dados HBM MGC Plus®

Fonte: Elaborado pelo autor

O software utilizado para o tratamento de sinais é o Catman®, também da empresa
de aquisicdo HBM, por ser compativel com o0 MGC Plus® e oferecer boa funcionalidade e
praticidade em seu uso e a taxa de aquisicdo é de 512 Hz, que mesmo depois
reamostrada obedece a indicacédo de duas vezes o valor da frequéncia minima avaliada.

A aquisicdo dos dados é feita, portanto, percorrendo o percurso idéntico ao que
fora monitorado para obtencao do sinal de excitacdo do item 4.1.5.4. Sao realizadas sete
medicdes, para que se obtenha trés passagens vélidas; o detalhamento de tempo gasto,
distancia percorrida e velocidade do percurso € mostrado, anteriormente, na Tabela 18.

Os sinais sdo amplificados e armazenados durante a aquisicdo e convertidos para
gue se tornem legiveis pelo programa utilizado para o processo de tratamento dos sinais.
Tal tratamento segue uma série de etapas, a fim de melhorar o sinal, retirando
informacdes desnecessarias.

Além disso, com o uso do software de tratamento, 0s sinais reamostrados s&o
tratados por um método analise de frequéncia, que utiliza algoritmo de transformada
rapida de Fourier para obter resposta espectral em frequéncia.

Nessa medicdo é considerada, para cada acelerometro, a média das cinco
passagens, para representar de forma mais assertiva o comportamento do veiculo,
eliminando erros pontuais presentes em alguma das passagens, como defeitos agudos na
via ou desvios de trajetdria necessarios.

N&o sdo considerados, no caso desse teste experimental, tratamentos estatisticos

como uso de erro de medicédo e de desvio padréo, por se tratarem de equipamentos de
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fabricantes confiaveis e recentemente calibrados, com erros de medicdo em casas
decimais que néo interferem na comparagcao que se busca nesse trabalho.
Além disso, para eliminar as fontes de incerteza que podem afetar os sinais

adquiridos, sao controlados, além da velocidade do veiculo, alguns fatores como:

e Correta fixacao dos equipamentos;

e Completo fechamento de vidros;

e Padronizacao da forma de dire¢cado durante o percurso;
e Calibragem dos pneus;

e Desligamento de equipamentos de climatizacdo e audio;
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5 RESULTADOS: ANALISE E DISCUSSAO

O modelo computacional elaborado em Matlab® tem suas respostas a excitacao
discutidas abaixo e sua rotina principal € mostrada na Figura 69. Nessa rotina 0 usuério
escolhe o tipo de sinal de excitacdo a ser analisado e, a partir dai, sdo executadas todas
as demais sub-rotinas, responsaveis por gerar e manipular as matrizes, calcular as

frequéncias, obter as respostas, realizar o tratamento de sinais e construir os gréaficos.

Figura 69 — Rotina principal do modelo computacional elaborado

Current Folder [GM ¥ Editor - C:\Users\LuisFelipe\Desktop\Modelo - 8GDL - Luis Felipe Mrad\Completo.m*
Name Completo.m* +
‘j Completo.m* 1 d
fﬂ Excitacao.m 2
‘jFreqNaLm 3
‘j Frequencias_FFT.m a
9 Graf!ms_Ar:_ilu_un?lsm 5 — clear all
j Graficos_Principais.m -
‘jMatrizm 6 — close all
‘j Pista_Real.m i cle
) Tratamento.m &
) Variaveis_Entrada.m o= global Escolha
%) vetor_Forcam 10 — global t
11
12 - Variaveis Entrada; %Sub-:
i3j|= Matriz; %Sub-rotina g nto
g (= FregNat; %Sub-rotina de calcul s € nao amortecidas
15
16 — E =input ('Para pista real dig ")
17 Ci igual a 1, utiliza-se a entrada da pista real, caso seja 2, utiliza-se o sinal senoidal de 60 segundos
18 —
1% — Pista_Real; %Sub-rotina com valores de deslocamento da pista real para cada intervalo de tempo
20 — aux=length (Pista):
21 — t=Pista(l:aux-1,1);:
22 = else
23 — t=0:0.01:60;
— |24 - end
Details i .
26 — [T,¥]=ode45('Excitacao’, t,ci); %Fung¢do "ode"™ para insercdo da excitacio
27
Select a file to view details 28 — Graficos_Principais; %Sub-rotina para impressao dos graficos de d
29 — Graficos Adicionais; %Su
30 — Tratamento; %Sub-rotina para an&dlise FFT e impressao dos graficos
31

Fonte: Elaborado pelo autor através do Matlab®

5.1 Matrizes de saida do modelo

Considerando os dados de entrada do modelo proposto s&do encontradas
inicialmente as matrizes de rigidez, massa e amortecimento. Tais matrizes sdo de
extrema importancia para a obtencdo dos primeiros resultados numéricos do modelo,
baseado em métodos de manipulagdo dos elementos dessas matrizes, como
multiplicacao e inverséo.

Para isso foi elaborada a primeira sub-rotina capaz de criar e armazenar todas as
variaveis de entrada do modelo, cujo os valores sédo estimados de forma detalhada no

item4.1.4.1.
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Feito isso, foram declaradas trés matrizes de dimensédo 8x8, representando as

matrizes de massa, rigidez e amortecimento do sistema, mostradas no item 4.1.3, que

possuem elementos nulos e nao nulos.

Para calcular os valores de cada um dos elementos ndo nulos dessas matrizes o

algoritmo utiliza os valores estimados das variaveis de entrada, declarados anteriormente,

considerando duas casas decimais.

O calculo correto de cada uma dessas matrizes é de fundamental importancia para

a caracterizacdo do modelo proposto, visto que toda a analise de resposta de

deslocamento, velocidade e aceleracdo é dependente do resultado encontrado para 0s

elementos que as compdem.

Tais matrizes sdo mostradas abaixo, inicialmente pela matriz massa, da Figura 70.

Matriz massa
M =

[ e e e e e e

Figura 70 — Matriz massa resultante para o modelo proposto
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0
0
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1347.

Fonte: Elaborado pelo autor através do Matlab®

A matriz rigidez calculada é vista na Figura 71.

Matriz rigidez
K =

170000.00
-170000.00
0

(= I I = =]

Figura 71 — Matriz rigidez resultante para o modelo proposto

-170000.00
228000.00
-58000.00

0

o oo o O

0
-58000.00
258000.00

-200000.00

0

0
0
0

-200000.
201200.
-1200.
-654.

0
0
00
0o
0o
00
0
0

-1200.
54007.
-8174.
-28889.
-22918.

0
0
0
00
00
95
00
00

-654.
-G6174.
83205.

-27508.
36338.

Fonte: Elaborado pelo autor através do Matlab®

a

[T e R R = == R e T e R

25

=3
[=}
=1
[T e B e I e I s T e R

(= = =1

0
-29689.00
-27509.84
337689.00

0

[T e I ]

0
-22918.00
36338.78
0
330918.00
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E, por fim, a matriz amortecimento, na Figura 72.

Figura 72 — Matriz amortecimento resultante para o modelo proposto

Matriz amortecimento
C =

300.00 -300.00 0 0 0 0
-300.00 1500.00 -1500.00 0 0 0
0 -1500.00 6500.00 -5000.00 0 0

0 -5000.00 5080.00 -80.0p0 -43.¢60
0 -80.00 4025.10 -261.25 -2374.50 -1570.60
0 -43.60 -261.25 5983.88 -2185.49 2490.34
0 a -2374.50 -2185.49 2374.50 0
0 0 -1570.¢0 2450.34 0 1570.60

[ e B e R
o o o o

[ I e B R R o}
o o o o

Fonte: Elaborado pelo autor através do Matlab®

5.2 Resposta dinamica do modelo computacional

Para o entendimento da resposta dinamica do modelo proposto, deve-se,
primeiramente, avaliar as caracteristicas de cada um dos elementos de massa, que
correspondem aos graus de liberdade.

Para o problema em questdo as caracteristicas iniciais mais importantes sédo as
frequéncias natural ndo-amortecida e amortecida de cada um desses elementos de
massa, para que se correlacione com o que é sugerido na literatura, e possa chegar a
concluséo de que o modelo proposto de fato € uma descricao da realidade.

No modelo proposto neste trabalho foram considerados oito elementos de massa,
correspondentes a oito partes de um modelo veiculo-pessoa, como ja fora citado
anteriormente, sendo, portanto, um modelo 8GDL.

O tempo de processamento gasto pelo software Matlab® para execucéo do codigo
completo, utilizando o sinal de excitacdo do percurso real e considerando a exibicdo de
todos os graficos, gira em torno de cinco minutos, em um computador 64 bits dotado de
processador Intel® Core™ i7 @ 2.60Ghz e 16Gb de memodria RAM.

5.2.1 Obtencéo das frequéncias naturais ndo amortecidas e amortecidas

Para encontrar os valores de frequéncia natural ndo amortecida dos elementos
utiliza-se do método de manipulacdo das matrizes de massa e rigidez, que consiste na

criagdo de uma matriz K~ calculada por:

K~=M"1Y2xKxM1/2 (109)



145

Nesse método encontra-se a matriz K~ da qual se extrai os autovalores e
autovetores, com o intuito de, em poder desses valores, conseguir se extrair os valores de
frequéncia natural dos elementos.

A matriz K~ encontrada para esse modelo é mostrada na Figura 73:

Figura 73 — Matriz K~ de manipulacéo de frequéncias ndo amortecidas

Ktil =

31365.31 -12257.34 0 0 0 0 0 0
-12257.34 6424.34 -2506.28 0 0 0 0 0

0 -2506.28 17097.42 -36405.78 0 0 0 0

0 0 -36405.78 100600.00 -25.58 -12.60 0 0

0 0 0 -29.58 65.62 -7.76 -134.50 -126.31

0 0 0 -12.60 -7.76 6l.84 -96.77 156.55

0 0 0 0 -134.50 -96.77 5631.48 0

0 0 0 0 -126.31 156.55 0 8272.95

Fonte: Elaborado pelo autor através do Matlab®

Utilizando um comando presente no software torna-se possivel extrair as matrizes
de autovalores e auto vetores da matriz encontrada. Como para o calculo das frequéncias
naturais de um elemento deve-se levar em consideracdo a matriz de autovalores,

somente ela é mostrada na Figura 74, denominada D.

Figura 74 — Matriz de autovalores da matriz K~

114250.52 0 0 0 0 0 0 0
0 36403.33 0 0 0 0 0 0
0 0 4812.8%9 0 0 0 0 0
0 0 0 8277.88 0 0 0 0
0 0 0 0 5636.40 0 0 0
0 0 0 0 0 19.35 0 0
0 0 0 0 0 0 51.77 0
0 0 0 0 0 0 0 66.62

Fonte: Elaborado pelo autor através do Matlab®

A frequéncia natural, em radiano por segundo, nada mais é do que a raiz quadrada

da matriz D, que nos leva a matriz de frequéncias mostrada na Figura 75:
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Figura 75 — Matriz de frequéncias naturais ndo amortecidas dos elementos em rad/s

Matriz das frequéncias naturais em rad/s:
wnat =

338.01 0 0 0 0 0 0 0
0 190.80 0 0 0 0 0 0
0 0 69.37 0 0 0 0 0
0 0 0 81.88 0 0 0 0
0 0 0 0 75.08 0 0 0
0 0 0 0 0 4.40 0 0
0 0 0 0 0 0 7.20 0
0 0 0 0 0 0 0 §5.17

Fonte: Elaborado pelo autor através do Matlab®

Os valores de frequéncia natural na literatura geralmente sdo dados em Hertz,

onde, por definicdo sabemos que:

1rad/s = 0.1591549 Hz (110)

A matriz wnat foi recalculada para Hz, normalizada e transformada em um vetor
wnhz de oito colunas, sendo cada uma delas correspondente a frequéncia de um dos
elementos de massa, ou seja, a um dos graus de liberdade.

Tal vetor é mostrado na Figura 76:

Figura 76 — Vetor de frequéncias naturais ndo amortecidas dos elementos em Hz

Vetor das frequéncias naturais ndo amortecidas em Hz:
wnhz =

30.37 0.70 11.04 53.80 1.30 1.15 11.85 13.03

Fonte: Elaborado pelo autor através do Matlab®

Para facilitar o entendimento do leitor descreve-se na Tabela 20 de forma mais
detalhada a atribuicAo de cada uma das frequéncias encontradas ao seu grau de
liberdade, seguindo a mesma sequéncia logica do equacionamento proposto, partindo da

cabeca do individuo até culminar na roda posterior do veiculo.
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Tabela 20 — Frequéncias naturais ndo amortecidas de cada GDL

Frequéncias Naturais Ndo Amortecidas

GDL Valor (rad/s) Valor (Hz)

Cabeca 190,8 30,37
Tronco Superior 4.4 0,7

Tronco Inferior 69,37 11,04
Banco 338,01 53,8
Bounce 8,17 1,3
Pitch 72 1,15

Roda Anterior 75,08 11,95

Roda Posterior 81,88 13,03

Fonte: Elaborado pelo autor

A primeira andlise do modelo a ser feita € a comparacgado dos valores encontrados
para frequéncia da massa suspensa do veiculo, para as movimentacdes de pitch e de
bounce com os presentes na literatura. Gillespie (1992) considera, através dos Critérios
de Olley, que, para garantir a relacdo conforto estabilidade de um veiculo de passeio,
utilizado para esse fim, deve-se manter essas duas frequéncias préximas de 1Hz, ndo
excedendo 1,5Hz.

No modelo proposto as frequéncias encontradas obedecem a esse intervalo, sendo
também coerentes com o fato de que, ainda segundo Gillespie (1992) a frequéncia de
bounce néo deve superior em mais de 20% a frequéncia de pitch. No modelo a diferenca
entre elas € de 13,04%.

Além disso, Gillespie (1992) estabelece uma relacdo entre o valor da razdo da
frequéncia natural ndo amortecida da roda anterior pela da roda posterior e a posicédo do
centro de gravidade do veiculo. Para o modelo é encontrada uma razéo igual a 0,9 entre
tais frequéncias, condizendo com o fato do CG do veiculo estar mais proximo da parte
anterior do veiculo, do que da parte posterior, devido a sua maior parcela de massa sobre
0 eixo dianteiro.

Através das matrizes do sistema também é possivel encontrar os valores para as
frequéncias naturais ndo amortecidas de cada um dos elementos de massa, para iSso

utiliza-se da manipulagao matricial mostrada abaixo, que gera uma matriz C~.

C~=M"12%xCxM1/2 (111)
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7

Tal matriz € manipulada, obtendo-se os autovalores e autovetores de forma a
extrair um vetor de oito colunas com os valores de frequéncia amortecida de cada um dos

graus de liberdade, como pode ser visto na Figura 77.

Figura 77 — Vetor de frequéncias naturais amortecidas dos elementos em Hz

Vetor das freguéncias naturais amortecidas em Hz:
wdhz =

29.83 0.69 4.67 0.00 1.26 1.11 11.51 12.64

Fonte: Elaborado pelo autor através do Matlab®

Assim como para as frequéncias ndo amortecidas, é descrito na Tabela 21, de
forma organizada e seguindo a sequéncia do equacionamento do modelo, as frequéncias
amortecidas para cada grau de liberdade.

Todas os elementos de massa possuem frequéncias amortecidas, com valores
inferiores em relagéo as frequéncias naturais ndo amortecidas.

A coeréncia dos valores encontrados para as frequéncias naturais das rodas
anterior e posterior do veiculo é estudada na parte de correlagdo com medicdes objetivas,

em item posterior da dissertacao.

Tabela 21 — Frequéncias naturais amortecidas de cada GDL

Frequéncias Naturais Amortecidas

GDL Valor (rad/s) Valor (Hz)
Cabeca 187,41 29,83
Tronco Superior 4,34 0,69
Tronco Inferior 29,34 4,67

Banco 0,00 0

Bounce 7,92 1,26
Pitch 6,95 1,11
Roda Anterior 72,32 11,51
Roda Posterior 79,43 12,64

Fonte: Elaborado pelo autor

Becker (2006) encontra valores de frequéncia natural de aproximadamente 4,18Hz
para o tronco em pessoas sentadas, sob aceleracdes entre 1 e 2m/s?; tal média de
valores se mostra bem semelhante ao obtido como resposta no modelo proposto,
considerando o tronco inferior.

Anflor (2003) e Rao (2009), como mostrado na Figura 35 e na Figura 36,
consideram valores factiveis de frequéncia natural da cabeca em torno de 20 a 30Hz,

fazendo com que seja coerente o valor encontrado pelo modelo biodindmico elaborado.
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5.2.2 Anadlise das respostas de deslocamento e de velocidade

A partir do equacionamento do modelo proposto e descrito no desenvolvimento da
metodologia torna-se possivel elaborar um cédigo no Matlab capaz de encontrar as
solucbes das equacdes e obter resultados numéricos de deslocamento, velocidade e
aceleracéo de cada um dos graus de liberdade.

Para calcular tais resultados é utilizado como excitacdo do modelo o sinal senoidal
descrito no item 4.1.5.3, composto de dois sinais senoidais de mesma amplitude e
frequéncia, sendo diferenciados por um atraso de fase e aplicados durante 60 segundos.

Tal atraso € considerado adequado a situacdo estudada por simular o intervalo de
tempo que as rodas anterior e posterior sdo excitadas, como ocorreria para um obstaculo

em um percurso real.

5.2.21 Analise dos deslocamentos para excitacdo senoidal

Os primeiros resultados analisados sédo os deslocamentos sofridos por cada um
dos GDL quando excitados pelo sinal senoidal de amplitude igual a 5 milimetros. Os
valores encontrados sdo comparaveis a uma pista real, sendo apenas uma forma de
entender o comportamento do veiculo diante de uma excitacdo qualquer, e da sua
eficiéncia em ser um modelo representativo.

O deslocamento das rodas anterior e posterior nos primeiros 5 segundos de
excitacdo sdo mostrados no Grafico 5, e, como era esperado, sdo iguais a amplitude de
excitacdo de 5 milimetros, que fora diretamente aplicado a elas; além disso fica claro o

atraso de fase aplicado.

Gréfico 5 — Comparativo entre os deslocamentos das rodas anterior e posterior

6 Comparativo Roda Anterior e Roda Posterior
I T I T I T

4 \ 7 2 \ Roda Anterior

Deslocamento vertical (mm)
o

0 0.5 1 1.5 2 25 3 3.5 4 4.5 5
Tempo (s)

Fonte: Elaborado pelo autor através do Matlab®
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Ja4 os deslocamentos das suspensdes anterior e posterior, nos primeiros 5

segundos de amostra de sinal, s&o mostrados no Grafico 6.

Fica claro que, por possuirem caracteristicas diferentes de rigidez e

amortecimento, apresentam valores de deslocamento também diferentes, sendo proximos

de 100mm para a suspensao anterior e 200mm para a posterior.

Grafico 6 — Comparativo entre os deslocamentos das suspensdes anterior e posterior

Comparativo Suspenséo Anterior e Suspensao Posterior
T T
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o
o

Deslocamento vertical (mm)
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0 0.5 1 1.5 2 25 3 3.5 4 4.5 5
Tempo (s)

Fonte: Elaborado pelo autor através do Matlab®

Posteriormente € analisado o deslocamento vertical do veiculo em relacdo ao seu

centro de gravidade, denominado pela literatura por Bounce, e o deslocamento angular

em torno desse mesmo ponto, considerando o sinal completo de 60 segundos.

Tais movimentagdes sao de extrema importancia no estudo da dinamica de um

veiculo, tanto no que se refere ao nivel de conforto oferecido aos usuérios quanto a

dirigibilidade e estabilidade.

No Gréfico 7 € mostrada a movimentacdo de Bounce, onde se percebe um

deslocamento proximo de 8mm, bastante inferior, como esperado, ao da suspensado do

veiculo, que tem o trabalho de filtrar as excitagdes.

Grafico 7 — Deslocamento vertical do centro de gravidade — Bounce

Bounce
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Fonte: Elaborado pelo autor através do Matlab®

O deslocamento angular de Pitch € mostrado no Grafico 8.
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Gréfico 8 — Deslocamento angular do centro de gravidade — Pitch
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Fonte: Elaborado pelo autor através do Matlab®

Por fim, o deslocamento vertical do banco é mostrado no Grafico 9, com valor
préximo a 25mm. Os deslocamentos verticais do corpo do motorista, nos trés graus de
liberdade, se mostram bastante semelhantes ao do banco do veiculo, ndo havendo

necessidade de serem mostrados de forma grafica.

Gréafico 9 — Deslocamento vertical do banco do motorista

Banco
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Fonte: Elaborado pelo autor através do Matlab®

Tal semelhanca faz com que fique clara a importancia de melhorias ndo s6 na
suspensao do veiculo, mas também em seu banco, para que se consiga alcancar uma
menor movimentacao do corpo do motorista e consequentemente uma otimizagdo em seu

nivel de conforto.

5.2.2.2 Anédlise das velocidades para excitacdo senoidal

Assim como para o deslocamento dos graus de liberdade, sdo gerados gréaficos
gue mostram o comportamento de cada um deles em relacéo a velocidade de movimento,
e, conforme esperado, tais respostas seguem o mesmo padrdo da analise feita para os

deslocamentos, o que mostra, mais uma vez, coeréncia do modelo.
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As respostas de velocidade, ndo sdo mostradas neste trabalho grafico a grafico,
para evitar que se estenda muito, mas séo agrupadas na Tabela 22, cujos valores de pico
séo obtidos pela ferramenta Value Max - Data Statistics presente no Matlab.

Nota-se novamente a semelhanca entre o comportamento do banco do veiculo e

do corpo do motorista, representado pelos trés primeiros graus de liberdade.

Tabela 22 — Valores de velocidade aproximados de cada GDL para excitagdo senoidal

Velocidades para excitagdo senoidal

GDL Valor aproximado Unidade
Cabeca 109,90 mm/s
Tronco Superior 109,80 mm/s
Tronco Inferior 108,10 mm/s
Banco 107,50 mm/s
Bounce 38,54 mmy/s

Pitch 0,07 °fs

Roda Anterior 25,29 mm/s
Roda Posterior 24,83 mmy/s

Fonte: Elaborado pelo autor

5.2.3 Analise das respostas de aceleracao

O conforto vibracional de um veiculo é analisado na literatura, tanto em livros
tedricos quanto em normas, quase que em todos os momentos, pelos valores de
aceleracdo em m/s2 encontrados quando este € submetido as excitacdes da pista.

Sendo assim, é mais viavel a utilizacdo desse tipo de resposta para essa analise
do que simplesmente analisar os deslocamentos de cada uma das partes do modelo
implementado, ou ainda seus valores de velocidade.

No modelo implementado neste trabalho consegue-se obter tais sinais de
aceleracéo, para cada um dos graus de liberdade, como resposta do equacionamento
proposto, sendo possivel realizar a avaliagdo de conforto, e posteriormente, correlacionar
com analise objetiva também focadas em valores de resposta de aceleracéao.

Para os parametros iniciais de dimensdo, massa, rigidez e amortecimento
utilizados, considerando a mesma excitacao senoidal do item 5.2.2, sdo apresentados 0s
valores de aceleracdo encontrados.

Inicialmente, as aceleracdes encontradas nas suspensdes anterior do veiculo, sé&o

vistas no Gréfico 10, ficando préximas de 0,2m/s2.
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Gréfico 10 — Aceleracéo vertical da suspensao anterior
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Fonte: Elaborado pelo autor através do Matlab®

A suspensdo posterior apresenta comportamento semelhante, como mostrado no

Grafico 11, também com aceleraces proximas de 0,2m/s2.

Grafico 11 — Aceleracdo vertical da suspensao posterior
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Fonte: Elaborado pelo autor através do Matlab®

Os valores de aceleracdo do movimento de Bounce do veiculo sédo vistos no
Gréfico 12, onde nota-se valores um pouco inferiores ao do conjunto suspenséao, na faixa
de 0,15m/s2.

Grafico 12 — Aceleracéo vertical de Bounce
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Fonte: Elaborado pelo autor através do Matlab®
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Para a movimentacdo angular no centro de gravidade do veiculo, dada em graus
por centimetro ao quadrado, denominada Pitch, sdo encontradas as respostas de
aceleracéo do Grafico 13.

Grafico 13 — Aceleracéo angular de Pitch
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Fonte: Elaborado pelo autor através do Matlab®

A analise de conforto em si, tem sua comparacdo focada nas aceleracfes
encontradas na parte biodindmica do modelo, ja que sdo as aceleracfes diretamente
sentidas pelo usuério.

A norma de referéncia mais utilizada para conforto, ISO 2631-1 (1997), se baseia
nessa premissa, ja que é elaborada para analise de conforto de uma forma geral, em
variados meios de transporte, maquinas agricolas, ferramentas de trabalho, entre outras
aplicacoes.

No caso do estudo de comportamento vibracional de conforto de veiculos de
passeio uma boa referéncia para compara¢do com as normas mencionadas € a utilizacéao

dos valores de aceleracdo encontrados no banco do veiculo, que, para este modelo, sao
mostrados no Grafico 14.

Grafico 14 — Aceleracéo vertical no banco do veiculo
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Fonte: Elaborado pelo autor através do Matlab®
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Sao mostrados apenas os valores de aceleracdo do banco do veiculo por terem sido
encontrados comportamentos bem semelhantes a ele nos trés graus de liberdade
referentes as partes do corpo do motorista, com aceleracdes proximas de 0,6m/s2.

As normas consideram para comparacdo o valor eficaz ou RMS (Raiz do valor
Quadratico Médio) da aceleragdo, que, para este modelo, € calculado através da relacéo

abaixo.

(112)

aTTYLS

1 24
?J;i a(t) t

Para o banco do veiculo é encontrado, através do software Matlab®, o valor eficaz

de aceleracéo vertical de aproximadamente 0,36m/s2, conforme mostrado na Figura 78.

Figura 78 — Aceleracao vertical eficaz (RMS) do banco

Somatorio de al(t)*2 (m/s?):
soma =

776.45

Divisdo pelo numero de elementos T (m/s?):
divisao =

0.13

Aceleracgdo RMS do banco (m/s?):
rmshanco =

0.36

Fonte: Elaborado pelo autor através do Matlab®

Conforme dito os valores de aceleracdo para os trés graus de liberdade que
representam o corpo do motorista se apresentaram bem semelhantes ao do banco, isso
também foi verificado quanto ao valor eficaz de aceleracao.

Tomando como exemplo, € calculado o valor de aceleracéo vertical eficaz (RMS) do
tronco inferior do motorista, tendo sido encontrado valor de aproximadamente 0,35m/s?,

conforme pode ser visto na Figura 79.
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Figura 79 — Aceleragao vertical eficaz (RMS) do tronco inferior
Somatorio de a(t)*2 (m/s2):
somal =

T43.75

Divisdo pelo numerc de elementos T (m/s5?):
divisaol =

0.12

Zceleracgdo RMS do tronco inferior (m/s?):
rmstroncoinferior =
0.35

Fonte: Elaborado pelo autor através do Matlab®

O valor encontrado para o tronco inferior corresponde a 97% da aceleragago RMS
calculada do banco, o que confirma a semelhanga de resposta dos quatro graus de
liberdade do modelo biodindmico e a ndo necessidade de discussdo em separado destes.

Os valores de aceleragao vertical eficaz encontrados pelo modelo sdo comparados
com os estabelecidos pelas normas, ndo sendo consideradas diferentes bandas de
frequéncia visto a complexidade dos calculos.

Devido a essa desconsideragdo, sao tomados como referéncia a relagao de tempo
de exposicdo e amplitude de aceleracdo tolerados pela norma ISO 2631-1 para
frequéncias entre 1-30Hz, faixa de frequéncia semelhante a encontrada para tronco
superior, inferior e cabeca; tais valores de tolerancia podem ser encontrados na norma
citada anteriormente.

Para valores de aceleracdao préximos de 0,36m/s?, como foram encontrados para
banco e tronco inferior, a norma estabelece que o motorista possa ficar aproximadamente
8 horas utilizando o veiculo sem ter seu conforto seriamente comprometido, o que torna o

veiculo aceitavelmente confortavel para o sinal de excitagdo senoidal de amplitude 5mm.

5.3 Correlagao do modelo proposto com medi¢gao experimental

A avaliagao feita anteriormente, portanto, é focada em estabelecer a coeréncia das
frequéncias naturais com o que é definido pela bibliografia e confirmar a possibilidade de
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estudos das amplitudes de deslocamento, velocidade e aceleracao de cada um dos graus
de liberdade através do modelo computacional elaborado.

Porém, para que se possa confirmar a correlacdo do modelo com a realidade se
mostrou viavel a utilizacdo de um sinal de excitacdo capaz de simular um determinado
percurso real, o que torna possivel comparar os resultados com os encontrados em teste

experimental realizado no mesmo trecho.

5.3.1 Correlacdo das amplitudes de aceleracao e das frequéncias de pico

Com o intuito de obter uma correlacdo entre as respostas obtidas pelo modelo
computacional, considerando o sinal de excitacdo de um percurso real, e as respostas
presentes no veiculo, obtidas no teste experimental, faz-se uma comparagéo quantitativa
e gualitativa entre esses resultados, com foco nos valores de amplitude de aceleracao e
as frequéncias criticas em que ocorrem 0S picos.

Inicialmente a comparacéo é feita utilizando os sinais temporais obtidos em ambos
0s métodos, sem levar em consideracdo o estudo de frequéncias, tomando como base
apenas os valores de aceleracao vertical.

Nessa analise sdo considerados os valores em escala de aceleracao da gravidade
ou ‘g’, por ser a unidade mais usual no ramo de medi¢cdo experimental de vibragédo e
conforto em automoveis; tal escala € considerada de acordo com a relacdo abaixo, para

Belo Horizonte, Minas Gerais.

m/s® =0, g
1 2=0,10197 113

Os graus de liberdade do modelo computacional que s&o analisados nessa
correlacdo correspondem aos pontos instrumentados no veiculo, sendo importante frisar
gue ndo sdo exatamente semelhantes, servindo como comparacdo aproximada do
comportamento vibracional.

A correlacao, portanto, ndo leva em consideracdo a movimentagdo pura dos graus
de liberdade do corpo humano, visto que ndo ha esse tipo de medicdo usualmente, e que
o foco dos resultados esta no comportamento do veiculo.

O modelo biodindmico utilizado é de grande importancia para aumentar a fidelidade
do modelo, principalmente pela presenca da massa total do motorista, condizente com o

do teste experimental.
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Em cada uma das correlacdes, além da comparacdo gréfica, é feita também uma
comparacao dos valores de aceleracdo RMS para a faixa completa dos 128 segundos de
percurso, assim como feito na avaliacdo de resposta para o sinal senoidal.

A utilizacdo dessa técnica visa obter uma comparacdo mais fiel dos resultados
encontrados, visto que a média quadratica se mostra como uma boa forma de avaliacao
do sinal resposta como um todo.

A primeira correlacdo compara os resultados encontrados para roda anterior do
modelo, no Grafico 15, com os encontrados no teste experimental, para esse mesmo grau
de liberdade, no Grafico 16.

Grafico 15 — Aceleragéo vertical naroda anterior — Modelo computacional
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Fonte: Elaborado pelo autor através do Matlab®

Para a roda anterior sdo encontrados valores de aceleragdo RMS de 1,499 pelo

modelo computacional e 1,679 pelo teste experimental.
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Gréafico 16 — Aceleracéo vertical naroda anterior — Teste experimental
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Fonte: Elaborado pelo autor

Os valores de pico do teste experimental se mostram um pouco maiores, atingindo
até 10,0g, porém, na média dos resultados, o modelo se mostra bastante coerente;

posteriormente, no Grafico 17 e no Grafico 18, sdo mostrados os resultados encontrados

para a roda posterior.

Grafico 17 — Aceleracéo vertical na roda posterior — Modelo computacional
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Fonte: Elaborado pelo autor através do Matlab®
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Gréafico 18 — Aceleracéo vertical naroda posterior — Teste experimental
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Fonte: Elaborado pelo autor

Para a roda anterior sdo encontrados valores de aceleragdo RMS iguais a 2,239
pelo modelo computacional e 2,37g pelo teste experimental, ha diferenca na amplitude
dos maiores picos, sem influéncia significativa na média dos resultados.

O comportamento da suspenséao anterior, é visto no Gréafico 19 e no Gréfico 20.
Grafico 19 — Aceleracéo vertical na suspensdao anterior — Modelo computacional
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Fonte: Elaborado pelo autor através do Matlab®
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Grafico 20 — Aceleracéo vertical na suspensao anterior — Teste experimental
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Fonte: Elaborado pelo autor

Os valores RMS encontrados para a suspensao anterior sdo iguais a 0,149 pelo
modelo computacional e 0,16g pelo teste experimental. Ao contrario do visto no
comportamento das rodas, nédo ha grande diferen¢ca na amplitude dos maiores picos.

Para a suspensao posterior, sdo mostrados o Gréfico 21 e o Grafico 22.
Grafico 21 — Aceleracéo vertical na suspenséao posterior — Modelo computacional
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Fonte: Elaborado pelo autor através do Matlab®
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Gréfico 22 — Aceleracéo vertical na suspensdao anterior — Teste experimental
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Fonte: Elaborado pelo autor

Para a suspenséo posterior sdo obtidos valores de aceleracdo RMS iguais a 0,189
pelo modelo e 0,20g pelo teste experimental, tendo uma correlacdo préxima da
encontrada para a suspensao anterior.

Por fim, para o banco, sdo mostrados os resultados no Gréafico 23 e no Grafico 24.
Gréfico 23 — Aceleragdao vertical no banco do motorista — Modelo computacional
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Fonte: Elaborado pelo autor através do Matlab®
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Grafico 24 — Aceleragao vertical no banco do motorista — Teste experimental
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Fonte: Elaborado pelo autor

Graficamente consegue-se perceber a semelhanga entre os resultados obtidos para
o banco do motorista, cuja aceleragcdo RMS é igual a 0,057g pelo modelo e 0,064g pelo
teste experimental, com picos maximos de amplitude praticamente iguais.

Abaixo, na Tabela 23, € mostrado um resumo com os valores encontrados para
aceleracao vertical RMS no modelo computacional e no teste experimental, assim como o

fator percentual de correlagao entre eles, com erro variando de 6 a 14%.

Tabela 23 — Resumo dos resultados de correlagdo entre modelo e teste experimental

Correlagdo: Sinal temporal - Aceleragdo vertical RMS (g)

Ponto de Referéncia Modelo Teste Experimental Diferenga Fator de correlagao Erro
Roda Anterior 1,489 1,674 -0,185 89% 11%

Roda Posterior 2,228 2,377 -0,148 94%
Suspensdo Anterior 0,139 0,155 -0,016 89% 11%
Suspensdo Posterior 0,182 0,199 -0,017 91% 9%
Banco do motorista 0,056 0,065 -0,009 86% 14%
Media - - - 80% 10%

Fonte: Elaborado pelo autor com dados do Matlab®

Analisando os fatores de correlagdo encontrados, com média de 10% de erro, nota-
se que o modelo computacional é capaz de obter resultados de aceleragéo vertical RMS
bem préximos dos testes experimentais, sendo, portanto, um modelo valido para analises
de vibragao de um veiculo, principalmente no que se refere a utilizagdo como um filtro de

propostas iniciais, a fim de selecionar algumas para um teste experimental posterior.
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Com tais valores de aceleragao vertical RMS se torna possivel comparar os niveis
encontrados com os estabelecidos nas normas de vibragéo ja citadas, a fim de entender o
indice de desconforto causado a um motorista nesse veiculo.

Os valores encontrados pelo modelo e pelo teste experimental para o banco do
veiculo giram em torno de 0,06g, que corresponde a 0,6m/s?. Considerando a faixa de
frequéncia de 1-30Hz e considerando os dados retirados da Norma ISO 2631-1 (1997),
nota-se que o motorista devera se expor no maximo até 2,5h sem intervalos a vibragao
causada por esse veiculo.

Porém, apenas a correlagdo dos resultados de sinal temporal ndo sao suficientes
para concluir que o modelo é confiavel para esse tipo de analise, visto que ha uma grande
importancia em entender também os modos de vibrar do veiculo, principalmente dos
conjuntos de massa nao-suspensa, chamados aqui de suspensao, e do préprio chassi,
com sua movimentacao vertical de bounce.

Para tal analise é necessario um tratamento dos sinais temporais, transformando-os
em dados de espectro de frequéncia, capazes de demonstrar em qual faixa de frequéncia
acontece o0 maior numero de picos, e, portanto, qual a frequéncia critica do sistema.

O tratamento de sinais feita com os resultados do modelo computacional seguem as
mesmas caracteristicas do feito com os sinais do teste experimental, sendo tratado com
filtros, eliminagao de offset e transformada de Fourier.

O tratamento € finalizado com a funcdo pwelch do software Matlab®, capaz de
decompor um sinal temporal em frequéncias, transformando-o em um sinal de densidade
espectral de poténcia (PSD).

Os parametros utilizados para esse tratamento podem ser vistos na Tabela 24.

Tabela 24 — Detalhamento do tratamento dos sinais

Tratamento de Sinais

Eliminagdo de Offset -

Tipo de filtro Butterworth
Categoria de filtro Passa-Baixa
Frequéncia de corte 120Hz
Ordem 82
Transformada Fourier

Densidade espectral PSD - Método Welch's

Fonte: Elaborado pelo autor
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Como dito por Gillespie (1992), em um veiculo de passeio hd duas faixas de
frequéncia critica que sdo muito importantes: a de massa suspensa, geralmente situada
entre 0,5 e 2,0Hz e a de massa nao-suspensa, entre 10 e 15Hz; um modelo viavel deve
ser capaz de obter essas frequéncias com fidelidade a realidade.

Assim como para os dados de aceleracdo vertical em relagcdo ao tempo, sao
comparados os resultados obtidos pelo modelo computacional em relacdo aos do teste
experimental.

S&o estudados apenas 0s casos da suspenséo anterior e suspensao posterior, que,
por sua natureza, facilitam a visualizagéo dos picos das duas faixas de frequéncia citadas
anteriormente, e garantem a boa interpretacédo dos resultados do modelo em relagéo aos
modos de vibrar.

Os resultados para a suspenséo anterior sdo vistos no Grafico 25 e no Grafico 26.

Grafico 25 — FFT da aceleragao vertical na suspensao anterior — Modelo
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Fonte: Elaborado pelo autor através do Matlab®
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Gréfico 26 — FFT da aceleragdo vertical na suspenséo anterior — Teste experimental
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Fonte: Elaborado pelo autor

Nota-se que o modelo computacional consegue retratar de maneira muito
significativa os dois picos de aceleracdo nas faixas de frequéncia esperadas, tendo uma
semelhanca em relacdo a esses picos com os sinais obtidos do teste experimental.

Para a suspensao posterior, pode ser visto no Grafico 27 e no Grafico 28.

Grafico 27 — FFT da aceleracgao vertical na suspenséo posterior — Modelo
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Fonte: Elaborado pelo autor através do Matlab®
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Gréafico 28 — FFT da aceleracgéo vertical na suspensédo posterior — Teste experimental
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Fonte: Elaborado pelo autor

Para a suspensdo posterior o0 modelo também apresenta comportamento bastante
semelhante no que se refere aos dois picos de aceleragéao, notando o deslocamento do 2°
pico para uma frequéncia um pouco mais alta, assim como nos testes experimentais.

Tal deslocamento acontece devido ao fato de que as suspensdes anterior e
posterior possuem rigidez e amortecimento diferentes, e, assim como citado em Gillespie
(1992), a suspensao anterior de um carro de passeio possui frequéncia natural mais baixa
do que a posterior, ambas estando entre a faixa de 10 a 15Hz.

Duas analises de correlacdo utilizando os sinais FFT das suspensfes s&o
importantes. A primeira delas é a comparacao entre as frequéncias criticas dos dois picos
encontradas para o modelo computacional em relacdo ao teste experimental, que pode

ser vista na Tabela 25, com erro encontrado na faixa de 5 a 12%.

Tabela 25 — Correlacéo entre as frequéncias de pico encontradas

Correlagdo: Sinal FFT - Frequéncias de pico (Hz)

Ponto de Referéncia Descrigéo Modelo Teste Experimental Diferenga Fator de correlagio Erro
. ) 12 Pico 1,33 1,50 -0,18 88% 12%
Suspensdo Anterior )
2¢ Pico 11,12 11,75 -0,63 95%
. ) 12 Pico 1,35 1,50 -0,15 90% 10%
Suspensdo Posterior .
22 Pico 12,60 13,50 -0,90 93% 7%

Fonte: Elaborado pelo autor com dados do Matlab®

Ja na Tabela 26 sdo comparados os valores de aceleragdo vertical maxima
presentes em cada um desses picos, tanto para o modelo quanto para o teste

experimental, havendo erro na faixa de 8 a 14%.
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Tabela 26 — Correlagao entre as aceleragdes encontradas nas frequéncias de pico

Correlagdo: Sinal FFT - Aceleragdo vertical nas frequéncias de pico (g)

Ponto de Referéncia Descrigéo Modelo Teste Experimental Diferenga Fator de correlagéo Erro
1 Pico 0,042 0,039 0,003 108%

29 Pico 0,021 0,018 0,002 113% 13%
12 Pico 0,072 0,065 0,007 111% 11%
22 Pico 0,034 0,030 0,004 114% 14%

Suspensdo Anterior

Suspensdo Posterior

Fonte: Elaborado pelo autor com dados do Matlab®

Tanto para a correlacdo entre as frequéncias de pico quanto para as aceleracdes
verticais presentes nesses picos, ha um bom nivel de correlacdo entre os resultados
encontrados pelo modelo computacional e pelo teste experimental.

Tal fato deixa claro, assim como dito na andlise de comparac¢ao dos graficos, que o
modelo proposto retrata de forma significativamente correta a realidade, havendo um erro
ja esperado em modelos computacionais desse tipo, como mostrado por Becker (2006),
que encontra erros de aproximadamente 9% para modelos biodinamicos de 3 GDL’s e
Ferreira (2003), que encontra erros com média de 10% para um modelo Full Car.

Vérios fatores interferem nesse tipo de correlacdo, fazendo com que o modelo néo
seja capaz de retratar exatamente a realidade, porém, para este caso, nota-se uma
diferenca geral aceitavel, em torno de 5 a 14% em relacdo ao teste experimental.

A presenca de um sinal de excitacgdo no modelo apenas na direcdo vertical se
apresenta como um desses fatores, visto que, na realidade, ha também excitacbes nas
outras duas direcBes, principalmente na direcdo longitudinal, quando ha aceleracdo e
frenagem, que criam componentes de forca que influenciam a movimentacéao vertical.

Além disso, tal sinal de excitagdo tem amplitudes de deslocamento semelhantes a
do percurso real, mas ndo exatamente iguais, gerando uma diferenca na vibracéo sentida
pelo veiculo e no seu comportamento de resposta.

Um outro fator importante é a simplicidade do modelo, que representa a metade de
um veiculo, sendo um Half-Car, o que faz com que, possivelmente, tenha uma correlacao
de menor assertividade, em relagcdo a um modelo Full-Car; porém, essa simplicidade traz
como beneficio a agilidade de processamento e de obtencéo dos resultados.

Por fim, a simplificacdo dos sistemas de suspensédo do modelo, considerando-os
como massa-mola sem a presenca de outros elementos, como buchas e batentes, que
influenciam na rigidez e no amortecimento dos conjuntos como um todo, e,

consequentemente, na quantidade de energia que é absorvida.
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5.4 Andlise da alteracdo de componentes da suspensédo pelo modelo

Por fim, como ultimo item do trabalho, utiliza-se 0 modelo computacional, agora ja
correlacionado, para analisar a influéncia da alteracdo dos parametros de dois
componentes distintos no comportamento vibracional do veiculo.

Os componentes escolhidos sdo as molas anteriores e posteriores, com alteragéo
em seu valor de rigidez e os amortecedores, nos quais se altera o coeficiente de
amortecimento. Tais alteracdes sao feitas com base em reducdes/aumentos percentuais,

para que se tenha real entendimento do efeito causado pelas mesmas.

5.4.1 Influéncia da alteracéo de rigidez das molas

Os valores de rigidez das molas foram alterados de sete formas distintas, a fim de
avaliar uma maior gama de situacdes que podem ocorrer durante o desenvolvimento de
um veiculo; primeiramente foram feitas alteracbes somente em um dos eixos e
posteriormente nos dois eixos, simultaneamente, com cinco valores distintos.

A alteracdo € dada por um valor percentual, que leva em consideracao a razdo
entre o0 novo valor do parametro e o valor inicial utilizado no modelo. Os resultados para a

frequéncia natural amortecida de cada um dos GDL'’s pode ser visto na Tabela 27.

Tabela 27 — Alteragdo da frequéncia natural amortecida com mudanca de rigidez

Modificagdes de rigidez das molas: Sinal temporal - Frequéncia Natural Amortecida (Hz)

Rigidez da Mola Anterior 100% 100% 80% 90% 80% 110% 120% 150%
Rigidez da Mola Posterior 100% 80% 100% 90% 80% 110% 120% 150%
Cabeca 29,83 29,83 29,83 29,83 29,83 29,83 29,83 29,83

Tronco Superior 0,69 0,69 0,69 0,69 0,69 0,69 0,69 0,69
Tronco Inferior 467 4,67 4,67 4,67 4,67 467 4,67 4,67
Banco 0,00 0,00 0,00 0,00 0,00 0,00 0,00 0,00

Bounce 1,26 1,32 1,37 1,53

Pitch 1,11 1,16 1,20 1,33

Roda Anterior 11,51 11,51 11,56 11,62 11,78

Roda Posterior 12,64 12,64 12,69 12,73 12,87

Fonte: Elaborado pelo autor com dados do Matlab®

Nota-se que, com a reducgdo da rigidez das molas ha também uma redugéo na
frequéncia amortecida dos graus de liberdade relacionados a roda e ao CG do veiculo; na
avaliacdo em que é alterado somente um dos eixos, fica ainda mais clara tal relacao.

Seguindo 0 mesmo raciocinio, ao aumentar a rigidez das molas o sistema de
suspensao como um todo fica mais rigido, e a frequéncia do mesmo tende a aumentar,

mostrando que o modelo obtém resultados bastante coerentes com a realidade.
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Sabe-se que, ao aumentar a rigidez das molas de um veiculo, a tendéncia € que o
carro passe a vibrar com maior amplitude, causando maior desconforto e gerando uma

melhoria na dirigibilidade; esse comportamento é retratado na Tabela 28, onde séo

mostrados os resultados de aceleracao vertical RMS.

Tabela 28 — Alteragdo da aceleracdo vertical RMS com mudanca da rigidez das molas

Modificagdes de rigidez das molas: Sinal temporal - Aceleragdo vertical RMS (g)

Rigidez da Mola Anterior 100% 100% 80% 90% 80% 110% 120% 150%
Rigidez da Mola Posterior 100% 80% 100% 20% 80% 110% 120% 150%

Roda Anterior 1,489 1,489 1,490 1,490 1,490 1,489 1,489

Roda Posterior 2,228 2,229 2,228 2,229 2,229 2,228

Bounce 0,151 0,154 0,158 0,170
Suspensdo Anterior 0,139 0,139 0,142 0,146 0,157
Suspensdo Posterior 0,182 0,182 0,186 0,190 0,205
Banco do motorista 0,057 0,056 0,058 0,059 0,062

Fonte: Elaborado pelo autor com dados do Matlab®

A aceleracdo das rodas praticamente ndo é alterada, ja para a suspensao, bounce
e 0 banco do motorista, ha alteracdes significativas na amplitude, que passa a ser maior
com o uso de molas de maior rigidez, aumentando o desconforto; quando se reduz
apenas a rigidez da suspensao posterior, em 20%, ndo ha alteracdo no conforto.

Um resumo gréafico do resultado para bounce € visto no Gréafico 29, com foco nas
alteracdes feitas igualmente nos dois eixos, com maximo de 20% de redu¢édo ou aumento;

os dados sdo mostrados em m/s2 para facilitar a analise de alteracdo do conforto.
Gréfico 29 — Aceleracdo vertical RMS no bounce com mudanca da rigidez das molas

Aceleragio RMS x Alteragio de Rigidez

Aceleracado vertical RMS [m/s?)
=
=9
(%]

Bounce

H100% m90% m80% 110% m120%

Fonte: Elaborado pelo autor com dados do Matlab®

No Gréafico 30 sdo mostrados os resultados para o banco do motorista, onde

efetivamente sdo medidos os niveis para avaliacdo de conforto.
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Grafico 30 — Aceleracéo vertical RMS no banco com mudanca da rigidez das molas

Aceleragdo RMS x Alteragdo de Rigidez
__ 0,59

T
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Fonte: Elaborado pelo autor com dados do Matlab®

Para a analise de conforto € melhor que se use os sinais FFT, como feito no item
5.3.1. Na Tabela 29 e na Tabela 30 sdo comparados os resultados desses sinais, com as

frequéncias de pico e a aceleracdo de cada uma dessas frequéncias, respectivamente.

Tabela 29 — Alteracdo da frequéncia de pico com mudanca da rigidez das molas

Modificagdes de rigidez das molas: Sinal FFT - Frequéncias de pico (Hz)

Rigidez da Mola Anterior Descricio 100% 100% 80% 90% 80% 110% 120% 150%
Rigidez da Mola Posterior ¢ 100% 80% 100% 20% 80% 110% 120% 150%
- . 19 Pico 1,33 1,33 1,33 1,34 1,38
Suspensdo Anterior .
22 Pico 11,12 11,12 11,12 11,12 11,12 11,13 11,13 11,13
- . 12 Pico 1,35 1,35 1,38 1,41 1,58
Suspensao Posterior X
22 Pico 12,60 12,60 12,60 12,60 12,60 12,61 12,61 12,61

Fonte: Elaborado pelo autor com dados do Matlab®

Tabela 30 — Alteracdo da aceleragdo nos picos com mudanca darigidez das molas

Modificagdes de rigidez das molas: Aceleragdo vertical nas frequéncias de pico (g)

Rigidez da Mola Anterior Descricio 100% 100% 80% 90% 80% 110% 120% 150%
Rigidez da Mola Posterior ¢ 100% 80% 100% 20% 80% 110% 120% 150%
" . 12 Pico 0,042 0,044 0,052 0,062 0,091
Suspensado Anterior .
22 Pico 0,021 0,021 0,021 0,021 0,021 0,021 0,021 0,021
. ) 12 Pico 0,072 0,072 0,084 0,096 0,138
Suspensao Posterior i
29 Pico 0,034 0,035 0,034 0,034 0,034 0,034 0,033 0,033

Fonte: Elaborado pelo autor com dados do Matlab®

As frequéncias do 1° pico se alteram de forma diretamente proporcional a alteracéo
da rigidez, como esperado, e as frequéncias do 2° pico praticamente nao sofrem
alteracdo; o mesmo ocorre para a aceleracdo em cada um desses picos, que sé sofrem

mudancas nas frequéncias de 1° pico. Tal comportamento é visto no Grafico 31.



172

Gréafico 31 — Sinal FFT da suspenséo anterior com mudanca darigidez das molas

FFT - Suspensao Anterior x Alteracdo de Rigidez
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Fonte: Elaborado pelo autor com dados do Matlab®

Os resultados para a suspenséo posterior sdo mostrados no Grafico 32.

Grafico 32 — Sinal FFT da suspensédo posterior com mudanca da rigidez das molas

FFT - Suspensdo Posterior x Alteracdo de Rigidez
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Fonte: Elaborado pelo autor com dados do Matlab®

Fica claro que o aumento na rigidez das molas de um veiculo influencia

negativamente em seu conforto, ja que altera significativamente as aceleracdes de pico,
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principalmente na frequéncia de movimentagdo da carroceria, muito sentida pelos
ocupantes do veiculo.

As aceleracgfes verticais do banco do motorista obtidas pelo modelo, que indicam a
diminuicdo de conforto, sdo alteradas com um percentual menor, ja que o modelo é
bastante simples e desconsidera uma série de fatores, porém, a direcdo de aumento e

reducdo desses valores, indica que o modelo é coerente com a realidade.
5.4.2 Influéncia da alteracédo do coeficiente de amortecimento

Para completar a analise, sdo comparadas alteracdes dos valores de coeficiente de
amortecimento das suspensdes anterior e posterior, utilizando o mesmo raciocinio da
comparacao feita no item acima, tratando-os como um valor de raz&do percentual dos
valores de coeficiente de amortecimento inicialmente utilizados no modelo.

O objetivo desta ultima analise € comparar a influéncia no conforto do veiculo
causada pela alteracdo do amortecimento com a causada pela alteracao da rigidez; além
de confirmar a fidelidade do modelo com a realidade e a viabilidade de sua utilizacdo em
analises de alteracdo de componentes, eliminando uma parte dos testes em pista.

Na Tabela 31 sdo mostradas as novas frequéncias naturais amortecidas do

modelo, para cada uma das escolhas de parametro.

Tabela 31 — Alteracdo da frequéncia natural amortecida com mud. de amortecimento

Modificagdes do coeficiente de amortecimento: Sinal temporal - Frequéncia Natural Amortecida (Hz)

Coef. Amort. Anterior 100% 100% 80% 90% 80% 110% 120% 150%
Coef. Amort. Posterior 100% 80% 100% 90% 80% 110% 120% 150%
Cabeca 29,83 29,83 29,83 29,83 29,83 29,83 29,83 29,83
Tronco Superior 0,69 0,69 0,69 0,69 0,69 0,69 0,69 0,69
Tronco Inferior 4,67 4,67 4,67 4,67 4,67 4,67 4,67 4,67
Banco 0,00 0,00 0,00 0,00 0,00 0,00 0,00 0,00

Bounce 1,26 1,27 1,26 1,26 1,27

Pitch 1,11 1,11 1,12 1,11 1,12

Roda Anterior 11,51 11,51 11,67 11,59 11,67

Roda Posterior 12,64 12,78 12,64 12,71 12,78

Fonte: Elaborado pelo autor com dados do Matlab®

Nota-se, como esperado, um comportamento inverso do que ocorre com a
alteracao de rigidez, visto que, quando se reduz o amortecimento das suspensdes, 0

carro passa a apresentar maiores frequéncias naturais em seus GDL'’s.
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Com o aumento do amortecimento, o carro passa a ter frequéncias menores, ja que

0 maior amortecimento da suspensdo aumenta o periodo de oscilagdo do sistema, que

faz com que os valores de frequéncia sejam reduzidos. Tal efeito também causa

alteracdes nos valores de aceleracgao vertical RMS do veiculo, como visto na Tabela 32.

Tabela 32 — Alteracdo da aceleracdo vertical RMS com mudanca de amortecimento

Modificacdes do coeficiente de amortecimento: Sinal temporal - Aceleracdo vertical RMS (g)

Coef. Amort. Anterior 100%
Coef. Amort. Posterior 100%
Roda Anterior 1,489
Roda Posterior 2,228
Bounce 0,151
Suspensdo Anterior 0,139
Suspensdo Posterior 0,182
Banco do motorista 0,057

100%

80%
1,489
2,256

0,139

0,057

80% 20%
100% 90%
1,511 1,499
2,228 2,241
0,182

0,059 0,057

80% 110%
80% 110%
1,511
2,256
0,156
0,143
0,187

0,060

120%
120%

0,161
0,147
0,193

150%
150%

0,175
0,159
0,210

Fonte: Elaborado pelo autor com dados do Matlab®

A comparacdo acima deixa claro que com um menor amortecimento ha uma queda

de aceleracao vertical RMS do bounce e dos sistemas de suspenséo, ja que o sistema

passa a ter maior amplitude de movimentacdo e, com isso, a aceleracdo do banco do

motorista aumenta, confirmando que ha demérito no conforto.

Quando os coeficientes de amortecimento sdo aumentados, como nos ultimos trés

casos, ha o efeito contrario, com uma maior aceleracdo vertical dos sistemas de

suspensdao, que se deslocam menos, e causa menor desconforto ao usuario.

A relacdo entre as modificaces no amortecimento e as aceleracfes encontradas,

para o movimento de bounce, € mostrada graficamente abaixo no Gréfico 33.

Grafico 33 — Aceleracéo vertical RMS no bounce com mudancga de amortecimento

Aceleragio RMS x Alteragdo de Amortecimento
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Fonte: Elaborado pelo autor com dados do Matlab®
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As aceleraces verticais RMS do banco do motorista sdo vistas na Grafico 34.
Gréfico 34 — Aceleracéo vertical RMS no banco com mudanca de amortecimento

Aceleragio RMS x Alteragdo de Amortecimento
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Fonte: Elaborado pelo autor com dados do Matlab®

Novamente utiliza-se dos resultados dos sinais FFT para uma analise mais
elaborada do nivel de conforto do veiculo, através das frequéncias de pico, na Tabela 33

e da aceleracdo de cada uma dessas frequéncias, na Tabela 34.

Tabela 33 — Alteracédo da frequéncia de pico com mudan¢a do amortecimento

Modificagdes do coeficiente de amortecimento: Sinal FFT - Frequéncias de pico (Hz)

Coef. Amort. Anterior Descricdo 100% 100% 80% 90% 80% 110% 120% 150%

Coef. Amort. Posterior ¢ 100% 80% 100% 90% 80% 110% 120% 150%

. . 12 Pico 1,33 1,33 1,34 1,35 1,37
Suspensao Anterior .

22 Pico 11,12 11,13 11,13 11,13 11,13 11,12 11,12 11,12

o . 12 Pico 1,35 1,35 1,36 1,37 1,40
Suspensao Posterior .

22 Pico 12,60 12,63 12,61 12,63 12,63 12,59 12,59

Fonte: Elaborado pelo autor com dados do Matlab®

As alteragcfes no amortecimento mostram ter uma maior influéncia na definicdo das
frequéncias de pico dos sistemas de suspensdao do que as na rigidez, sendo possivel
observar tal fato através de uma variagdo um pouco mais significativa dos valores,

principalmente no que se refere ao 2° pico.

Tabela 34 — Alteracdo da aceleragdo nos picos com mudanga do amortecimento

Modificagdes do coeficiente de amortecimento: Aceleragio vertical nas frequéncias de pico (g)

Coef. Amort. Anterior Descrico 100% 100% 80% 90% 80% 110% 120% 150%
Coef. Amort. Posterior ¢ 100% 80% 100% 90% 80% 110% 120% 150%
" . 12 Pico 0,042 0,043 0,051 0,046 0,051
Suspensdo Anterior .
22 Pico 0,021 0,021 0,021 0,021 0,021
- . 12 Pico 0,072 0,097 0,076 0,085 0,102
Suspensao Posterior )
22 Pico 0,034 0,036 0,037 0,040

Fonte: Elaborado pelo autor com dados do Matlab®
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A diminuicdo no amortecimento gera maiores aceleracdes para o 1° pico, tanto
para a suspensao anterior quanto para a posterior.

De forma analoga, as aceleracdes diminuem para esse pico, quando se aumenta o
amortecimento. Ja para as frequéncias do 2° pico ha uma relacdo diretamente
proporcional entre os valores de amortecimento e os de aceleracéo.

Estes efeitos podem ser notados no Gréfico 35 e no Gréfico 36.

Grafico 35— Sinal FFT da suspenséo anterior com mudanca de amortecimento

FFT - Suspensdo Anterior x Alteracdo de Amortecimento
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Fonte: Elaborado pelo autor com dados do Matlab®
Grafico 36 — Sinal FFT da suspenséao posterior com mudanca de amortecimento
FFT - Suspensédo Posterior x Alteragdo de Amortecimento
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Fonte: Elaborado pelo autor com dados do Matlab®



177

A andlise desse item mostra que a alteracdo no amortecimento dos sistemas de
suspensao do veiculo, assim como para a rigidez, alteram ndo s6 o comportamento da
suspensao em si, mas de todo o veiculo, causando alteracdo nos niveis de conforto que
séo sentidos no banco do motorista.

Essa influéncia fica mais clara quando se analisa a faixa de frequéncia entre 1 e
2Hz, referente a movimentacgéao vertical do veiculo em relacéo ao seu centro de gravidade,
efeito esse que € muito sentido pelos usuarios de um veiculo de passeio.

A reducdo do amortecimento gera maiores aceleracdes verticais nessa faixa de
frequéncia, aumentando o desconforto do veiculo, mostrando que um veiculo com maior
amortecimento se torna mais confortavel, e que o modelo, portanto, retrata a realidade.

Porém deve-se atentar ao fato de que um grande aumento no amortecimento gera
uma perda de dirigibilidade do veiculo, causando inseguranca, que deve ser um fator de

peso no momento da definicdo dos parametros de suspensdo em um projeto veicular.
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6 CONCLUSOES

6.1 Considerac0Oes finais

A partir da elaboracdo do modelo computacional proposto, da utilizagdo de dois
sinais de entrada distintos, da correlacédo dos seus resultados em relacdo aos dados de
medicdes experimentais e da andlise de influéncia da alteracdo dos coeficientes de
rigidez e amortecimento das molas e amortecedores, respectivamente, dos sistemas de

suspensao, é possivel concluir que:

e A Uutilizacdo de trés graus de liberdade para o modelo biodinamico € o
suficiente para atingir as frequéncias naturais proximas do que se € previsto
para as partes do corpo humano, confirmando o que foi dito por Becker (2006);

e A utilizacdo de variaveis de entrada compativeis com um veiculo existente faz
com que o modelo possa ser correlacionado de forma mais simples e direta,
sem necessidade de pequenas compensacoes;

e Os calculos baseados em Gillespie (1992), utilizando as variaveis de entrada
citadas acima, se mostram extremamente eficazes para definicdo dos valores
iniciais de rigidez e amortecimento das suspensoes;

e A obtencdo das frequéncias naturais ndo-amortecidas e amortecidas atraves
da manipulacao de autovalores e auto vetores das matrizes de massa, rigidez e
amortecimento do sistema torna possivel uma correlagdo ainda melhor do
modelo computacional,

e As frequéncias naturais amortecidas de bounce e de pitch sdo iguais a 1,30Hz
e 1,15Hz, respectivamente, obedecendo ao definido por Gillespie (1992) de
gue a primeira ndo deve exceder a segunda em 20%, sendo esse excesso,
para o modelo proposto, igual a 13,04%;

e As massas nao-suspensas, anterior e posterior, apresentam frequéncia natural
amortecida proximas de 11,5Hz e 12,6Hz, respectivamente, se mostrando
coerente com Gillespie (1992) e sendo explicado pelo fato da maior massa da
suspensao anterior do veiculo, dotado de suspenséao do tipo MacPherson;

e As frequéncias naturais amortecidas do corpo humano ficam na faixa de 4,7Hz
para o tronco inferior, 0,7Hz para o tronco superior e 29,8Hz para a cabeca,
coerentes com os estudos de Becker (2006), Anflor (2003) e Rao (2009);
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O modelo se mostra bastante simplificado, mas, ainda assim, apresenta uma
boa capacidade de adaptacéo, por possuir um significativo nimero de variaveis
de entrada que podem ser modificadas, sendo, portanto, um modelo bastante
adaptavel a diversos veiculos de passeio e perfis de pista.

O modelo responde de forma coerente ao sinal de entrada do tipo senoidal
aplicado nas rodas com amplitude de 5mm, tanto para as respostas de
deslocamento e velocidade, quanto para aceleragao;

As andlises do conforto sdo feitas a partir dos resultados do banco do
motorista, com o objetivo de comparar com as normas de vibragdo, como por
exemplo a ISO 2631-1, tendo ao final uma relagé@o entre as aceleragées, o nivel
de conforto considerado e o tempo limite de exposicao;

Ao considerar a entrada do tipo senoidal tém-se uma aceleracdo no banco
igual a 0,36m/s?, o que, de acordo com as normas e com Griffin (1990),
classifica o veiculo como levemente desconfortavel e estabelece um limite de 8
horas de exposicdo sem danos a saude;

Confirma-se a viabilidade do uso de um sinal de excitacdo aleatodrio, capaz de
simular uma pista pré-definida, através de um conjunto de valores de
deslocamento vertical da pista associados a um intervalo de tempo;

Para o sinal aleatorio sdo encontrados valores de aceleracdo para o banco do
motorista, tanto no modelo computacional quanto no teste experimental,
préximos de 0,6m/s2, 0 que caracteriza um veiculo pouco desconfortavel e uma
exposi¢do sem intervalos maxima de 2,5 horas;

Encontra-se uma boa correlagdo entre modelo computacional e teste
experimental, com erros de no maximo 14%, o que faz com o modelo possa ser
considerado confiavel, visto que alguns motivos, citados ao longo do texto,
justificam a presenca desses erros em modelos de veiculo simplificados;

A andlise de influéncia da modificacdo de componentes, no caso deste trabalho
de rigidez e amortecimento, corrobora com as considerac¢des de viabilidade do
uso do modelo, visto que, a partir das modificagcdes feitas, sdo obtidas
respostas do modelo completamente condizentes com o0 que se ha de mais
atual na literatura;

A modificacdo dos coeficientes de rigidez originais em +20% faz com que as

amplitudes de aceleracdo no banco do motorista variem no maximo 3,5%;
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e Para as alteracbes no coeficiente de amortecimento, obedecendo a mesma
variacdo, obtém-se aceleracbes com variagdo maxima igual a 5%;

e A influéncia das modificagcbes do amortecimento do sistema de suspenséo no
conforto do veiculo se mostra maior do que a das alteracdes da rigidez, embora
ambas apresentem pequena variacdo; o modelo identifica bem a direcdo de

crescimento/reducdo, mesmo com o pequeno percentual de melhoria/demérito.

6.2 Sugestdes para trabalhos futuros

Tendo sido elaborado o modelo computacional desse trabalho e notando as suas
limitacdes e o quanto elas influenciam nos resultados que o modelo é capaz de obter,
chega-se a algumas sugestbes para trabalhos posteriores, considerando a melhoria do
modelo e a modificacao de algumas formas de andlise, que sao citadas a seguir:

e Transformacdo do modelo Half-car em um modelo Full-car, capaz de analisar,
além da movimentacéo vertical de bounce e a arfagem do veiculo (ou pitch),
também a movimentacdo de rolagem (ou roll), muito importante para o
entendimento da influéncia das modificac6es na dirigibilidade do veiculo;

e Adocédo de um sistema de suspensao mais refinado, composto ndo apenas por
um conjunto massa-mola, mas por elementos capazes de simular as buchas do
sistema, além de um conjunto de suspensdo motopropulsora, que tem grande
influéncia no conforto de um veiculo e de um modelo de pneu mais sofisticado;

e Consideracdo de barras estabilizadoras no modelo de veiculo completo, a fim
de entender como elas podem ser responsaveis por otimizar o comportamento
de rolagem, permitindo o uso de uma suspensdo mais confortavel, sem que o
carro se torne inseguro;

e Andlise do comportamento do veiculo ndo somente no eixo vertical, estudando
a resposta em conforto com a insergéao de esforgos, principalmente na direcao
longitudinal, como em casos de frenagem e aceleracao;

e Verificacdo da sensibilidade do conforto em relacdo a aceleragdes em
frequéncias entre 25Hz e 80Hz, principalmente no sentido longitudinal,

e Analise da influéncia de modificagdo de outros componentes, como a rigidez e

0 amortecimento do banco do motorista e dos pneus;
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APENDICE A — PASSO-A-PASSO DA SUBSTITUIGAO DE GDL’S AUXILIARES E
AGRUPAMENTO DE GDL’S PRINCIPAIS PARA MONTAGEM DAS MATRIZES
MASSA, RIGIDEZ E AMORTECIMENTO E DO VETOR FORCA

A elaboracdo passo-a-passo das equacOes dinamicas que tornam possivel a
composicdo das matrizes massa, rigidez e amortecimento, além do vetor for¢ca, do modelo
proposto é detalhada abaixo, sendo iniciada pelo equilibrio dindmico, posteriormente pela
substituicdo dos graus de liberdade auxiliares em fungéo dos principais, e, por fim, feito o
agrupamento em funcao dos graus de liberdade principais.

A ordem escolhida para a elaboragdo obedece ao sentido cima-baixo do modelo,

gue faz com que as matrizes possuam uma simetria mais visivel.

a) Cabeca:

Inicialmente o equilibrio dinAmico é dado por:

meye +ke(Ve —ye) +cc(Ye — ) =0

Agrupando os graus de liberdade:

meye + keYe — keye + ¢cye — ¢cye =0

b) Tronco Superior:

Inicialmente o equilibrio dindmico é dado por:

mye + kt(yt - J’p) + Ct(j’t - Yp) —kcye—y)—cc(e—y) =0
Separando cada termo:

M Ye + KeYe — KeYp + CeYe — CeVp — keYe H keye — ¢cye + ¢y =0
Agrupando os graus de liberdade:

meye — keye + (ketke)ye — kt)’p —ccye (¢t tco)ye — Ct).’p =0
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c) Tronco inferior (Pernas):

Inicialmente o equilibrio dinamico é dado por:

myy, + kp(yp - Yb) + Cp(5’p - 5’b) - kt(yt - Yp) —c(ye — }"p) =0
Separando cada termo:

m,y, + kpyp - kpyb + CcpYp — CpYp — kiy: + ktyp — Yty =0
Agrupando os graus de liberdade:

mpyp — keye + (kp + kt)yp - kpyb —Ccyr + (Cp + Ct)Yp - prb =0

d) Banco:

Inicialmente o equilibrio dinAmico é dado por:

myyp + kb(yb - Yg) + Cb()"b - )"g) - kp(yp - Yb) — (Y —yp) =0
Separando cada termo:
MpYp + KpYp — kpYg + CoYb — CbVg — KpYp + kpYp — CpYp + CpYp =0

Substituindo a variavel auxiliar (yg):

. L ) . Iy . )
mpyp + kpyp — kp (ch + (xb + 7) e) + CpYp — Cp (ycg + (xb + E) 6) — kpYp + KpYp — Cpp

+Cp:)}b =0

Agrupando os graus de liberdade:

) lp : . .
mpyp — kp)’p + (kb + kp)yb - kbycg - (xb + ?) kbe - prp + (Cb + Cp))’b - becg

Ly .
—(xb +?)Cb9=0
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e) Centro de gravidade (Forgas):

Inicialmente o equilibrio dindmico é dado por:
mcgj}cg + ksp (YSp - er) + Csp (ysp - yrp) + ksa(ysa - yra) + Csa(ysa - yra) - kb (yb - yg)
- Cb(j’b - yg) =0

Separando cada termo:

mcgj}cg + ksp)’sp - kspyrp + Cspysp - CspS’rp + ksaysa - ksayra + Csaysa - Csayra - kbyb

+ kpYg — cbYp + Yy =0
Substituindo as variaveis auxiliares (Ysa, Ysp € Yg):

mcgj}cg + ksp(ycg - xpe) - kspyrp + Csp (ycg - xpe) - Cspyrp + ksa(ycg + xae) - ksayra
. : . Ly .
+ Csa(ycg + %40) — ¢saVra — kpyp + kp (ycg + (xb + E) e) — CpYp

Iy -
+cb<ycg+(xb +5b>e>=o

Agrupando os graus de liberdade:

. lp
MegYeg — kbyb + (ksp + ksa + kb)ycg + (_xpksp + xaksa + (xb + ?) kb) 0 — ksayra - ksper

. . Ly : .
—CpYp t+ (Csp + Csq + Cb)ycg + <_xpcsp + XqCsq + (xb + ?) Cb) 0 — CsaVra

- Csper =0

f) Centro de gravidade (Momentos):

Inicialmente o equilibrio dinAmico é dado por:

]cgé - xpksp (ysp - yrp) — XpCsp (ysp - jIrp) + xaksa(ysa - yra) + xacsa(ysa - yra)

l l
— (xb +5b) kn(yo —v5) — (xb +§b) cs(7p—vy) =0
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Separando cada termo:

]cgé - xpksp)’sp + xpkspyrp - xpcspysp + xpcspyrp + xaksaysa - xaksayra + xacsaysa
. lp lp b\ . AV
— XqCsaVra — (xb + E) kpyp + (xb + 7) kpyg — (xb + 7) CpYp t+ (xb + E) CbYg
=0

Substituindo as variaveis auxiliares (Ysa, Ysp € Yg):

]cgé - xpksp (ycg - xpe) + xpkspyrp — XpCsp (:YCg - xpe) + xpcspyrp + xaksa(ycg + xae)

. : . lp
- xaksayra + xacsa(ycg + xae) — XaCsaYra — (xb + ?) kbyb

lp lp b\ .
+ (Xb + E) kb (ycg + (Xb + 5) 6) - (Xb + ?) CpYp

Ly . Ip\ .
+(xb +E)Cb (ycg +<xb +E>6> =0

Agrupando os graus de liberdade:

.. l l
Jegb — (xb + fb) kpyp + (—xpksp + x kg, + (xb + %) kb>ycg

l

I\ b\ .
+ <x§k5p + x2kg, + (xb + 5) kb> 0 — XgksqVra + XpkspVip — <xb + E) CpVp

l LY .
+ (—xpcsp + X4Coq + (xb + ?b) cb) Yeg + (xf,csp + x2c4q + <xb + ?b) cb> 0

— XaCsaVra + xpcspyrp =0

g) Rodas anteriores:

Inicialmente o equilibrio dinAmico é dado por:

mrayra + kpa(yra - ypa) - ksa(ysa - yra) - Csa(ysa - yra) =0
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Separando cada termo:
Mya¥ra + KpaYra = KpaVpa = KsaVsa + KsaVra = CsaVsa + Csa¥ra = 0
Isolando a excitacao da pista:
Mya¥ra + KpaYra = KsaVsa + KsaVra = CsaVsa t CsaVra = KpaVpa
Substituindo a variavel auxiliar (ysa):
MyaFra + kpaYra = ksaWeg + %a0) + ksaVra = Csa(Feg + %a0) + Csa¥ra = Kpa¥pa

Agrupando os graus de liberdade:

mraj}ra - ksaycg - xaksae + (kpa + ksa)yra - Csaycg - Csaxae + Csayra = kpaYpa

h) Rodas posteriores:

Inicialmente o equilibrio dinAmico é dado por:

MypPrp + Kpp (yrp - ypp) —ksp (ysp - yrp) —Csp (ysp - er) =0
Separando cada termo:
MypVrp + KppYrp = kppYpp — KspYsp + KspYrp = CspYsp + CspYrp = 0
Isolando a excitacao da pista:
MaypYrp + kppYrp = kspYsp + KspYrp = CspVsp + CspVrp = KppYpyp
Substituindo a variavel auxiliar (ysp):

mrpj}rp + kppyrp - ksp (ycg - xpe) + kspyrp - Csp (ycg - xpé) + Cspyrp = kppypp
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Agrupando os graus de liberdade:

MypVrp = KspYeg + Xpksp© + (kpp + ksz))ym — CspYVeg T Csz)xpe + CspYrp = kppYop

Feito o agrupamento dos graus de liberdade principais das oito equa¢des monta-se
as matrizes massa, rigidez e amortecimento e o vetor forca baseando-se na equacao

matricial do modelo proposto, mostrada novamente abaixo.

[m]{y} + [cl{y} + [k]{y} = {f}

No corpo da dissertacdo o resultado dessas matrizes é detalhado, mostrando as
relacbes de elemento a elemento, em funcdo dos graus de liberdade principais, assim

como sdo discutidas suas caracteristicas de sinal e simetria.





