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Resumo

Neste trabalho discutem-se os principais aspectos relacionados ao comportamento
dindmico trativo do automovel. Realiza-se um estudo que diz respeito ao motor, em-
breagem, caixa de marchas, diferencial, semi-eixos, roda, pneu, suspensao e a carroceria
do veiculo. Através das excitagbes advindas do torque motriz é analisado o desempenho
longitudinal do veiculo. Os modelos consideram apenas a dindmica longitudinal, nao
sendo considerados os efeitos de rolamento e guinada durante a arrancada.

Inicialmente, apresentam-se alguns aspectos importantes sobre as fontes de vibragoes,
resisténcias ao movimento, sistema de transmissao e comportamento trativo dos pneus.
Também sao apresentados os métodos utilizados para investigar os problemas din&mi-
cos de multicorpos e os problemas envolvidos na integracao numérica das equacoes de
movimento do automével.

Para avaliar do comportamento dindmico do veiculo foram desenvolvidos trés modelos
0s quais possuem respectivamente 2, 5 e 9 graus de liberdade. Estes modelos buscam
simplificar o veiculo sob o ponto de vista da dindmica longitudinal onde os mesmos ap-
resentam o comportamento do desempenho com relacao ao deslocamento, velocidade e
aceleragao alcangados.

Finalmente, faz-se um confronto dos resultados dos modelos obtidos através da com-
paracao entre simulagoes no MATLAB® & AMESim®, onde sao discutidos os aspec-
tos mais importantes e relevantes dos testes realizados. Sao apresentadas as principais
conclusoes sobre os modelos desenvolvidos bem como propostas para melhoramento e

sugestoes para trabalhos futuros.

Palavras-chave: comportamento dindmico trativo, desempenho longitudinal, dindmica

longitudinal, equagoes de movimento do automével, simulacoes MATLAB® ¢ AMESim®
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Abstract

This work presents main aspects related to the tractive dynamic behavior of the au-
tomotive. The model used to analise the vehicle bahavior includes the whole powertrain
system, from the vehicle engine to the tires, including clutch, gearbox, differential, semi-
axes, wheels, tires, suspension and vehicle chassis.

The system is subjected to torque input, as generated by the IC engine, transmited
trough the cluth and developing tractive forces in the tire / road contact surface. The
model also consider the longitudinal dynamics only, with out any interaction with rolling
or yaw degrees of freedom.

The text discusses initially the principal aspects of vehicle vibration sources, related
forces with the longitudinal dynamics, cluth and transmission system and the tire tractive
behavior. The methods used to ivestigate dynamic multibody systems and techniques used
to resolve the resultant equations of motion are also presented.

The evaluation of the vehicle dynamic behavior was obtained by a numerical solution
of three simulations models with increased complexition, from 2 to 9 dregees of freedom.
These models look for to simplify the vehicle under the longitudinal point of veiw and
present the performance behavior in relation to displacement, speed and acceleration
reached.

Finally the results obtained with the dynamic model, solved using MATLAB® and a
reference model using the AMESIm® facilities are compared, specially the data related
to displacement, velocity and acceleration, under diferent vehicle conditions. A discussion
about the developed models and its results is present, as well as proposed improvements

and suggestions for future works in the area.

Key-words: tractive dynamic behavior, longitudinal performance, longitudinal dy-

namic, vehicle moviment equations, MATLAB® and AMEsim® simulations.
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Capitulo 1
Introducao

Neste capitulo serao apresentados alguns comentdrios iniciais, os objetivos gerais e
especificos, contribuicoes e as principais razoes que motivaram o trabalho. Também é
apresentada uma estrutura de desenvolvimento do texto, explicando como os capitulos

foram distribuidos bem como o assunto tratado em cada um deles.

1.1 Comentarios Iniciais

A redugao dos niveis de vibragoes tem sido um dos principais desafios da industria au-
tomobilistica. Atualmente se pesquisam maneiras de tornar os veiculos mais confortédveis,
silenciosos e com menores niveis de vibracoes. Veiculos com problemas vibratérios tém
sido rejeitados pelos consumidores e tendem a enfrentar problemas no mercado devido a
grande concorréncia e a exigéncia dos consumidores. Por outro lado carros mais silenciosos
e com baixos niveis de vibragoes demonstram qualidade de projeto e de construcao.

Desta maneira, o sucesso no desenvolvimento de produtos estd relacionado com a
utilizacao de novos conceitos e tecnologias que venham a tornar a atividade de projeto mais
eficiente. E por isso que, desde cedo, pesquisas e trabalhos vém sendo desenvolvidos na
area automobilistica, principalmente com o objetivo de prever e simular o comportamento
de sistemas dindmicos veiculares.

Portanto, justifica-se a investigacao através da simulagao, a necessidade de desenvolvi-
mento do conhecimento, bem como de ferramentas computacionais, no campo da dindmica
veicular, que auxiliem no anteprojeto de novos produtos, reduzindo-se custos e prazos de
desenvolvimento.

Sob este ponto de vista, atualmente os veiculos vém sofrendo modificagoes drésticas
no que diz respeito ao motor, transmissao, suspensao e carroceria. Isto significa dizer que
os motores estao cada vez mais potentes e que as estruturas estao cada vez mais leves

com o desenvolvimento de novos materiais.
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Diante destes aspectos um tanto conflitantes, espera-se que o sistema veicular dindmico,
como um todo, tenha a possibilidade de proporcionar conforto aos passageiros, de forma
a isolar excitagoes provenientes do solo e também do motor, sob as diversas condicoes de

desempenho requeridas pelo condutor do veiculo.

1.2 Motivacao

Os modelos de arrancada desenvolvidos neste trabalho tornam-se importantes, pois os
efeitos decorrentes dos primeiros instantes de movimento do veiculo induzem a grandes
valores de aceleragao, escorregamento da embreagem e do contato pneu/pista. Além destes
fendmenos, os acionamentos da embreagem e do acelerador caracterizam o desempenho
do veiculo com relacao ao deslocamento e velocidade finais alcangados.

Existem diversos modelos encontrados na literatura que desenvolvem a dindmica do
veiculo. Alguns tratam o veiculo considerando somente a parte torcional do motor as
rodas motrizes e outros tentam incluir os efeitos sobre a carroceria, mas desconsideram a
aplicacao do escorregamento entre o pneu e a pista. Entretanto, pode-se notar, também,
o desenvolvimento isolado de alguns modelos dos subsistemas do veiculo, porém muito
complexos.

Assim, busca-se neste trabalho construir modelos da dindmica longitudinal do veiculo,
desde o motor, passando pela embreagem, caixa de marchas, diferencial, interagao pneu /
pista e carroceria. Logo, torna-se importante o estudo das vibracoes torcionais a partir do
motor, as quais influenciam o desempenho e o comportamento longitudinal de arrancada
do automovel.

Os trés modelos desenvolvidos com 2, 5 e 9 graus de liberdades, tém o intuito de abor-
dar o veiculo de diversas formas de complexidade. O primeiro modelo busca simplificar
ao maximo os graus de liberdade existentes, desconsiderando os efeitos dos acionamentos
e escorregamentos. O segundo modelo ja trata do acionamento da embreagem, mas nao
possui informagoes da carroceria e também do escorregamento entre o pneu e a pista. O
terceiro modelo ¢ o mais completo, combinando os acionamentos da embreagem, acelera-
dor, escorregamento do pneu, da embreagem e comportamento da carroceria.

As principais limitacoes dos modelos sao com relacao a valores muito rapidos ou lon-
gos de acionamentos da embreagem e acelerador, desconsideracao de muitos efeitos de
folgas, caracterfsticas nao lineares de componentes estruturais e caracteristicas da quan-
tidade de energia disponivel da mistura ar-combustivel de combustao. Por outro lado, é
uma modelagem que proporciona a modularidade do algoritmo, oferecendo fécil troca de
caracteristicas ou a combinacao de médulos de diferentes veiculos. Além disso, o desen-
volvimento das superficies de desempenho é inovadora e torna-se uma 6tima ferramenta

para o anteprojeto do automével.
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1.3 Objetivos e Contribuicoes

Este trabalho refere-se ao desenvolvimento de um modelo matematico computacional
para avaliar o veiculo sob condicoes de arrancada, levando em consideracao varios subsis-
temas que podem ser excitados a partir da unidade motriz. Portanto, é necessario levar
em consideracao as caracteristicas do veiculo (peso, centro de gravidade, distancia entre
eixos, tipo de tragao, tipo de suspensdo), do conjunto motriz (torque do motor, inércias
de translagao e rotativas, relagoes de transmiss@o) e do solo (tipo de piso, inclinagao de
rampa, coeficiente de atrito).

O objetivo principal deste trabalho é propor uma formulagao matematica aprimorada,
de forma a obter melhores resultados nas etapas de desenvolvimento do anteprojeto da
dinamica veicular. A validacao do modelo proposto é feita através de um modelo numérico
computacional onde as respostas obtidas pelos modelos sao avaliadas, comparadas e criti-
cadas, com os dados do fabricante do automével e com relacao a um modelo desenvolvido
em um software comercial.

O objetivo especifico da pesquisa é obter valores a respeito do desempenho do veiculo
quando o mesmo sai da sua condi¢ao de repouso e comeca a se movimentar. Assim deseja-
se encontrar quais sao os deslocamentos, velocidades e aceleragoes gerados principalmente
sobre a massa suspensa do automoével. Isto é feito com relacao aos trés modelos do veiculo
citados anteriormente, analisando fatores que influenciam na arrancada e utilizando como
excitacao diferentes concepcoes para o torque motriz.

O resultado almejado é o de um modelo tedrico suficientemente eficiente da arrancada
do automével. Esta eficiéncia é fundamental, pois encurta a fase de maturacao do projeto
e reduz consideravelmente os custos de experimentacao de protétipos, ou seja, reduz o
investimento necessédrio no desenvolvimento de novos produtos.

Para atender a estes objetivos é necessdrio que o motor opere dentro de suas condicoes
normais de funcionamento, portanto dentro de limites de rotacao minimo e méximo. Em
vista disso serao analisados os tempos de acoplamento do sistema torcional, rotagoes max-
imas do motor, rotacoes de acoplamento de embreagem, escorregamento de embreagem,

aderéncia dos pneus e comportamento de arfagem da carroceria.

1.4 Organizacao do Trabalho

No Capitulo 2 ¢ feita uma revisao bibliografica a respeito das fontes de vibragoes nos
automoveis, resisténcias ao movimento, sistema de transmissao veicular, comportamento
trativo dos pneus e sobre os métodos de integracao numérica utilizados para a solucao

das equacoes diferenciais.
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No Capitulo 3 é apresentada a metodologia geral do desenvolvimento do trabalho
referente ao desenvolvimento dos modelos com 2, 5 e 9 graus de liberdade.

No Capitulo 4 é apresentado o modelo dindmico com dois graus de liberdade. A partir
da definicao de varidveis bésicas do modelo simplificado, graus de liberdade e expressoes
de deflexao de componentes, como molas e amortecedores; determinam-se para os subsis-
temas envolvidos (pneu / roda e carroceria) as reagoes e momentos, equagoes diferenciais
de movimento, distribuicao de massa, modelo de atrito e os resultados obtidos com a
formulacgao.

No Capitulo 5 é apresentado o modelo dindmico com cinco graus de liberdade. Este
modelo trata dos graus de liberdade do motor, transmissao do torque pela embreagem,
caixa de marchas, diferencial e por fim acoplamento da inércia do veiculo através do
conjunto pneu / roda. A modelagem busca encontrar valores de deslocamento, velocidade
e aceleracao diferenciados, de maneira a proporcionar neste estdgio a identificagao do
acionamento da embreagem.

No Capitulo 6 é apresentado o modelo dindAmico com nove graus de liberdade. Este
capftulo busca utilizar além do escorregamento entre o volante e o disco da embreagem
como fator de analise, incluir o processo de aderéncia entre pneu e pista. Assim incorpora
os graus de liberdade torcional do pneu, longitudinal do pneu e da carroceria como a
arfagem. A andlise também incorpora o efeito do acionamento do pedal da embreagem e
do acelerador, sendo ao final construida superficies de desempenho.

No Capitulo 7, sao apresentadas as conclusoes, enfatizando as conclusoes gerais para
o trabalho e os principais resultados encontrados com os diversos modelos desenvolvidos.
Assim sao apresentadas as deficiéncias, observacoes, problemas e dificuldades enfrentados
com presente trabalho. Busca-se sintetizar os resultados, explicar e confirmar se os ob-
jetivos foram alcancados. Também ressalta-se a contribuicao da pesquisa e coloca-se as

propostas e sugestoes para o desenvolvimento de trabalhos futuros.
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Revisao Bibliografica

Este capitulo tem por objetivo apresentar a revisao bibliogrdfica relativa ao acoplamento
dindmico do automdvel, as principais fontes vibratorias que influenciam no funcionamento
do automovel e as resisténcias ao movimento do veiculo que se opoem ao comportamento
trativo.

Apresenta-se também a influéncia das vibragoes torcionais decorrentes do funciona-
mento do motor no veiculo em sua arrancada, o efeito da transmissao do automdvel e o
comportamento do contato entre pneu e pista, bem como o funcionamento da embreagem,
de forma a esclarecer como o veiculo transmite o torque fornecido pelo motor as rodas.

Com relagao ao comportamento trativo dos pneus, serao analisados: as suas carac-
teristicas, forcas, momentos, resisténcia ao rolamento e perdas que ocorrem devido ao
contato com a pista.

Por fim serao apresentados os métodos utilizados para investigar os problemas dindmi-
cos nos veiculos, uma visao geral dos algoritmos existentes e como eles se aplicam a
dindamica de multicorpos e aos problemas envolvidos na integracao numérica das equagoes

de movimento do sistema veicular.

2.1 Acoplamento Dinadmico

As principais forgas e momentos que afetam o movimento de um veiculo terrestre, além
das forcas aerodindmicas e gravitacionais, sao aplicados através do contato do pneu com
o solo. E essencial para o estudo do desempenho de um veiculo e suas caracteristicas, um
entendimento do comportamento bésico da interacao entre o elemento rolante e o solo, tais
como dirigibilidade e manobrabilidade. Dessa maneira, tem-se o modelo do pneu como
elemento central para a elaboracao de um modelo representativo da dindmica veicular.

No pneu é feito o acoplamento entre os diversos subsistemas componentes de um

veiculo terrestre, ou seja, aqueles que definem a dindmica vertical, a dinAmica lateral e a
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dindmica longitudinal. A Figura 2.1 ilustra um diagrama explicativo dos acoplamentos
realizados entre os subsistemas e as agoes e reacoes, identificando-se as forgas presentes

no modelo dindmico de um veiculo terrestre.

ALAVANCA DE PEDAL DO PEDAL DA
MUDANGAS ACELERADOR EMBREAGEM
PEDAL DO
VOLANTE EREIO
i MOTOR ,L
SISTEMA SISTEMA
DE DE
DIRECAQ SISTEMA FREIOS
DE
TRANSMISSAO
TORQUE DE TORQUE DE
ANGULO DE TRACAD FRENAGEM
ESTERGAMENTO
FORGAS
NORMAIS SISTEMA
T
PNEUS 71 suspensio
EXCITAGAQ
DE BASE -
ACELERAGAQ
p DA
] FORGAS DE TRAGAQ
FORGAS ANGULO DE OUC FRENAGEI\;I; 0 GRAVIDADE
LATERAIS DERIVA

h 4 ¢ ) 4 i
DINAMICA DINAMICA FORGAS DINAMICA
LATERAL LONGITUDINAL AERODINAMICAS P VERTICAL

A

vy v vy

SideSlip Yaw Velocidade Bounce Pitch Roll

| :l TRAJETORIA I.: |

Figura 2.1: Acoplamento do pneu & dinadmica do veiculo [52].

O sistema de propulsao é composto pelo motor mais o sistema de transmissao, que
sao responsaveis pela geracao do torque propulsor e sua distribuicao as rodas. Recebe
como entradas as variagoes do pedal do acelerador, da alavanca de marchas e do pedal de
embreagem.

O sistema de direcao é composto pelo volante e, a principio, deve obedecer a geometria
de Ackermann (SAE J670e) [24] que regula a variacao do dngulo de estergamento passado
as rodas quando ¢ feita uma variagao de direcao pelo motorista.

O sistema de frenagem recebe uma atuacao do pedal de freio, acionado pelo motorista,
e gera um torque de frenagem que ird trabalhar no sentido de diminuir a velocidade do
veiculo.

O sistema de suspensao refere-se as suspensoes quando passivas. Neste caso possuem
somente a funcao de dar conforto aos ocupantes, minimizando a transferéncia do movi-

mento vertical dos pneus por intermédio de forgas, para o corpo do veiculo (chassis).
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As saidas desses sistemas agem diretamente na geragao de forcas verticais, laterais e
longitudinais, que serao passadas as dindmicas vertical, lateral e longitudinal do veiculo.

A din&mica vertical trata dos movimentos desempenhados pelo veiculo no sentido ver-
tical, recebendo excitacao do sistema de suspensao, forcas normais, e gera os movimentos
de bounce, pitch e roll. O bounce corresponde ao movimento vertical puro, determi-
nado somente pela dindmica vertical. O pitch corresponde ao movimento de acoplamento
das dinamicas vertical e longitudinal, enquanto que o movimento de roll corresponde ao
acoplamento das dindmicas vertical e lateral. A dindmica vertical ainda sofre a influéncia
das forgas gravitacionais que atuam sobre o veiculo e das forgas aerodinamicas [57].

A dinamica lateral é responsavel por apresentar o comportamento do veiculo no seu
movimento curvilineo. Recebe como excitacao as componentes das forcas laterais das
quatro rodas que irao determinar deslocamentos, velocidades e aceleragoes laterais, ao
longo do eixo lateral e em torno do seu eixo vertical; movimentos conhecidos como yaw e
sideslip (guinada e escorregamento lateral). Uma terceira resultante da dindmica lateral
corresponde ao dngulo de deriva, que determina o deslizamento do pneu durante um
movimento curvilineo. Este dngulo ird atuar diretamente no pneu, afetando as forgas por
ele geradas.

A dindmica longitudinal trata dos movimentos do veiculo no sentido longitudinal,
sendo o alvo principal do controle a ser estudado e detalhado neste trabalho. Ela re-
cebe como excitagoes as forcas de tracao e frenagem que irao influenciar diretamente na
alteragao de velocidade, para que o veiculo se movimente adequadamente.

A velocidade gerada ird, junto com os movimentos da dindmica lateral, influenciar
na trajetoria a ser cumprida pelo veiculo. A trajetéria é responsdvel indiretamente pela
definicao do perfil do terreno sobre o qual o veiculo se movimenta, variando assim as
excitagoes de base que irao agir sobre os pneus. A dindmica longitudinal estd sujeita as
influéncias externas, mais especificamente das forcas aerodinamicas, as quais oferecem re-
sisténcia ao movimento do veiculo. A seguir sdo expostas as principais fontes de vibragoes

e resisténcias ao movimento para os veiculos terrestres.

2.2 Fontes de Vibracoes e Ruidos

Os veiculos estao sujeitos a diversos tipos de excitacoes, os quais interferem no com-
portamento dindmico. FEstes fenomenos transitérios devem ser estudados por meio de
modelos nao-lineares satisfatorios que fornecam um bom entendimento da dindmica tor-
cional da transmissao e solugoes priticas e eficientes para a dindmica longitudinal do

automével. A Figura 2.2 ilustra a sistemadtica do comportamento de dirigibilidade.
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RESPOSTA i

FONTES DE i DINAMICA - VIBRAGOES b PERCEPGAO

EXCITACAQ ] ¢ DIRIGIBILIDADE
DO VEiCULO

Figura 2.2: Sistemética da dindmica de dirigibilidade do veiculo.

A posicao do centro de gravidade do veiculo é muito importante no comportamento
da dirigibilidade em arrancadas, pois com o movimento do veiculo surgem outras forcas
além do peso, que agem no ponto de contato pneu / pista, no centro de gravidade e no
centro de pressao, ocasionando uma alteracao sensivel na componente da for¢a normal ao
solo. De acordo com Reimpell [46], a posi¢ao do centro de gravidade estd associada com a
estabilidade direcional e afeta o desempenho do veiculo durante aceleragoes e frenagens.

O automoével é um sistema extremamente complexo quando se trata das fontes ge-
radoras de vibragoes. As vibragoes no interior do veiculo sao resultado de uma série de
fontes que atuam de forma simultanea, as quais sao transmitidas da sua origem para a
carroceria e conseqiientemente para os ocupantes.

Considerando os principais subsistemas que fazem parte do veiculo, as principais fontes

de vibracoes e ruidos sao:

) Sistema de exaustao;

° Sistema de refrigeragao;

° Sistema elétrico;

) Sistema de aspiracao;

° Sistema aerodinamico

° Sistema de transmissao;

) Sistema de rodagem ou suspensao;
° Sistema motriz e acessérios.

Os quatro primeiros subsistemas (exaustao, refrigeracdo, elétrico e aspiragdo) nao
possuem grande influéncia sobre o estudo da dindmica longitudinal neste trabalho e estao
inclusas dentro das principais fontes de ruido. Portanto, a seguir serao descritas as fontes

referentes ao sistema aerodindmico, de transmissao, de suspensao e motriz.

2.2.1 Sistema Aerodindmico

Quando um corpo se movimenta no ar, devido a distribuicao de pressoes sobre a sua
superficie, o mesmo fica submetido a uma forga resultante [43]. Esta forga resultante pode
ser decomposta nas seguintes componentes:

° Forca na direcao axial do corpo, conhecida como forca de arraste;

° Forca na direcao vertical, conhecida por forca de sustentacgao;

° Forca transversal horizontal, conhecida por efeito de ventos laterais.
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Quando o veiculo se movimenta através do ar sao produzidos os fendémenos de tur-
buléncia em torno da carroceria, que aumentam com a velocidade e diminuem propor-
cionalmente com relacao as dimensoes dos obstaculos encontrados pelo fluxo de ar.

O ruido aerodindmico pode ser transmitido para o habitdculo através das guarnigoes
das portas, dos vidros e da saida do ar presente na parte posterior do veiculo. Por isso
o projeto de retrovisores, guarnicoes e colunas sao fundamentais para garantir um nivel
de ruido aerodindmico satisfatério [19]. Normalmente, durante o desenvolvimento de um
projeto, o veiculo é submetido a testes no tinel de vento para avaliacao dos efeitos deste
ruido.

A pressao provocada pelo ar sobre a carroceria do veiculo promove uma diferenca de
pressao entre os lados superior e inferior, produzindo um fluxo cruzado (ver Figura 2.3).
Este fluxo cruzado forma grandes "redemoinhos" longitudinais juntamente com o fluxo do

teto do vefculo. Na sua imediata vizinhanca, estes redemoinhos induzem baixas pressoes.

Pressao

© Redemoinhos
©) P - e

Presséo
é’ © Alta
-

Figura 2.3: Regioes de baixa e alta pressao originando o fluxo cruzado e redemoinhos na
carroceria juntamente com o fluxo do teto [55].

2.2.2 Sistema de Transmissao

Todos os subsistemas existentes entre o motor e as rodas motrizes podem ser con-
siderados como a transmissao do veiculo ou driveline. Além do sistema de transmissao
propagar as oscilagoes devidas ao ciclo termodindmico do motor, as folgas e outros efeitos
nao-lineares podem ser fontes de vibragoes. Grande parte destes efeitos podem ser ab-
sorvidos pela embreagem, diminuindo a amplitude destas oscilacoes.

O sistema de transmissao é o responsavel por transferir o torque proveniente do motor
para as rodas. Além disso, ele é responsdvel por aumentar ou diminuir este torque,
buscando a melhor relagao com a velocidade nas rodas.

As excitacoes produzidas pelo sistema de transmissao salientam-se tanto pela alta
magnitude quanto pela ampla faixa de freqiiéncias em que ocorrem. Por estar direta-
mente conectado ao motor, o sistema também atua como meio de transferéncia de energia

vibratoria aos demais sistemas e componentes do carro.
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Um exemplo que pode ser comentado aqui é o cAmbio do automével que possui diversos
efeitos vibratérios classificados em dois grupos: o gear rattle e o gear whine [19]. Neles
encontram-se diversos mecanimos que geram os efeitos vibratérios através da transmissao

do torque pelas engrenagens e devido as folgas dimensionais de montagem, como:

° Erros de transmiss@o (desvio angular do par de engrenagem);

° Mudangas de rigidez no contato entre os dentes;

° Impacto entre os dentes no inicio do contato;

° Impacto entre os componentes que nao estao transmitindo o torque;

° Mudancgas de forcas de atrito devidas ao escorregamento entre os dentes;
° Deficiéncia de lubrificacao.

A faixa de frequéncias para o gear whine fica entre 400 Hz e 3000 Hz e este efeito é
de natureza continua devido & deformacao dos dentes, do préprio corpo das engrenagens
e de erros de transmissao.

A folga de flanco dos dentes das engrenagens (backlash) é a principal causa que gera o
gear rattle, o qual se encontra na faixa de 6 Hz a 500 Hz. Esta folga ocorre em condicoes
de velocidade muito baixas e em condicoes de baixas cargas; sendo que acima de 2500

rpm nao é mais notada.

2.2.3 Sistema de Suspensao

O conjunto de suspensao de um veiculo leva em conta, além de componentes como
o amortecedor e mola, outros elementos como o conjunto pneu/roda, bandeja, buchas e
batentes. Portanto, além das fungoes bésicas de tragao, movimentacao e direcionamento
do veiculo, a suspensao pode ser um atenuador ou amplificador de vibracoes para o interior
do veiculo. Assim, um bom projeto do conjunto de suspensao nao implica somente em
boa resisténcia, durabilidade e estabilidade do veiculo, mas também em conforto.

Uma das mais importantes forcas dominantes que agem no desempenho do veiculo
¢ aquela devido ao contato do pneu com o pavimento. Neste caso, o entendimento do
comportamento das for¢gas e momentos gerados pelas irregularidades do pavimento com a
borracha do pneu, ¢ de grande importancia para caracterizar o comportamento dindmico
do veiculo [24].

Para reduzir o efeito das aceleragoes induzidas devido & rugosidade da pista, os veicu-
los possuem sistemas de molejamento flexfveis e elementos eldsticos em suas suspensoes,
os quais tem por objetivo proporcionar conforto aos ocupantes. A Figura 2.4 ilustra a
suspensao de um veiculo como um modelo simplificado massa, mola e amortecedor de dois
graus de liberdade de 1/4 do veiculo [43].
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Figura 2.4: Sistema de suspensao simplificada com 2 graus de liberdade de 1/4 do veiculo
[43].

sendo:

m;y - massa suspensa carroceria (1/4);

Mg - Massa Nao suspensa eixo;

Z1(t) - deslocamento vertical da massa suspensa;

Zs(t) - deslocamento vertical da massa nao suspensa;

Zs(t) - rugosidade do solo;

Ky - coeficiente de rigidez da suspensao;

Kp - coeficiente de rigidez do pneu;

Cs - coeficiente de amortecimento da suspensao;

x1 - deslocamento longitudinal da massa suspensa;

xo - deslocamento longitudinal da massa nao suspensa.

A inddustria automobilistica usa diferentes tipos de suspensoes, e os principais critérios
sao o custo, necessidade de espago, propriedades cinematicas e atributos de resposta [47].

A Figura 2.5 ilustra alguns tipos de suspensoes.

Figura 2.5: Modelos de suspensao [47]: a - duplo A, b - McPherson e ¢ - Multi-Link.
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2.2.4 Sistema Motriz e Acessorios

O motor ¢é a principal fonte geradora de vibracoes a ser levada em consideragao neste
trabalho. Devido a flutuacao do torque do motor, as aceleragoes angulares sao as maiores
causas das vibragoes torcionais no driveline [27]. De acordo com Costa [11], os motores
estao sujeitos a uma combinacao de trés tipos de forcas que geram vibracoes e ruidos: a
forca de combustao, a forca de impacto e a forca de inércia.

A forca de combustao esta relacionada a queima da mistura ar-combustivel, resultando
na variacao da pressao dos gases na cAmara de combustao e age sobre a cabega do pistao
e nas paredes da camara de combustao [53]. As forgas de inércia oriundas do movimento
das partes girantes sao as responsaveis pelas forcas de reagao nos mancais do eixo de
manivelas e nas paredes dos cilindros da camara. As forgas de impacto sao resultantes da
combinacao das forcas de inércia e de combustao e sao geradas devido as folgas internas
existentes no motor.

Para um estudo mais detalhado do funcionamento do motor, deve-se conhecer o tra-
balho realizado pelo sistema biela-manivela monocilindrico de quatro tempos mostrado
na Figura 2.6. Considerando um motor com um cilindro vertical o pistao executa um
movimento alternativo, isto é, sofre aceleracoes verticais alternadas. Enquanto o pistao
estd sendo acelerado para baixo, deve haver uma forca no mesmo sentido sobre o pistao.
Essa forca possui uma reacao que atua no sentido contrario sobre as partes estaciondrias
do motor [27].

retrocesso
retrocesso
avango
pistao

Ponto
Morto
Inferior

deslocamento

retrocesso
avango

l

Motor de ‘Q
Combustio

Interna Ponto
Morto
Superior o

Voot
s
N
S
L

Figura 2.6: Mecanismo biela-manivela para um motor de quatro cilindros [6].

Na direcao lateral, perpendicular ao eixo de manivelas e & biela do pistao, as partes
moveis também sao aceleradas. Estas forcas provocam aceleracoes e terao reacoes iguais
e opostas na carcaca do motor. Esse efeito é conhecido como "desbalanceamento hori-
zontal". J4 na direcao longitudinal, na direcao do eixo de manivelas, nao surgem forcas
inerciais porque todas as partes moéveis permanecem em planos perpendiculares ao eixo

do virabrequim.
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O virabrequim trabalha sob a acao das forgas do gds e de inércia, e sua principal funcao
é transformar o movimento alternativo do pistao em movimento de rotacao. A pressao
dos gases na camara de combustao estd relacionado com o ciclo térmico do motor. As
forcas de inércia levam em conta nao s6 os esforgos gerados pela rotacao do virabrequim,
mas também, os exercidos sobre a biela e o pistao.

A principal componente que caracteriza o sinal torcional do motor é o "disparo" de
ignigao, que aparecem quatro vezes a cada duas revolugoes (1 ciclo - 720°) em um motor
de quatro cilindros e quatro tempos padrao [56].

Devido & pressao gerada pelo motor, de acordo com o ciclo termodindmico, o torque
motriz possui uma grande irregularidade com quatro pulsos por ciclo e o trabalho cedido
pelo gds ao mecanismo durante a expansao produz o torque médio.

O torque final do motor é o somatdério de todas as curvas de torque para os quatro
cilindros do motor. Ja o torque médio é dado pelo somatério da drea do torque final (ver
figuras Apéndice B).

Existem dois tipos de fenomenos vibratérios de importancia pratica nos motores al-
ternativos que sao as wvibragdes transmitidas as fundagées (chassis) pelo motor como um
todo e as oscilagdes torcionais no eiro de manivelas (virabrequim) tomando somente as
partes girantes [27].

Como na maioria das vezes o motor é disposto verticalmente no veiculo, este é o
principal sentido de excitagao [39]. Além do sentido, é necessério determinar a faixa de
frequéncias em que a excitacao se manifesta. Considerando que a faixa de trabalho do
motor analisado vai de 900 a 6250 rpm e que a excitacao no virabrequim é de ordem
secunddria (2 excitagoes a cada 360°) [17], pode-se determinar através da equagao (2.1),

a faixa de freqiiéncias:

rpm - Ord

(2.1)

sendo:
fm - frequéncia de excitacao do motor;
rpm - velocidade do motor;
Ord - ordem da frequéncia.
Assim, pode-se determinar a frequéncia de excitacdo em marcha lenta (f,,,) e a fre-
quéncia méxima (f,,,,):
~ 900 -2

6250 - 2

fo 60

—208,3 Hz (2.3)
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Os motores podem ser caracterizados pelas suas curvas de torque, poténcia e consumo
especifico em fun¢ao da rotagao. Os motores a gasolina possuem sua curva de torque geral-
mente com o pico no meio da faixa de operacao, enquanto os motores a diesel apresentam

uma curva de torque quase plana, como pode ser visto na Figura 2.7.
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Figura 2.7: Torque, consumo especifico e poténcia dos motores a gasolina e diesel [24].

Para a simulacao de um veiculo é essencial que as caracteristicas de seu motor sejam
conhecidas em detalhe. Estas caracteristicas geralmente sao obtidas através da remocao
do motor do veiculo e sua colocagdo em um banco de ensaios. Segundo Crouse [13], um
dos primeiros dispositivos utilizados para se medir o momento do motor foi o Freio de
Prony, motivo pelo qual até hoje se ouve falar a expressao Brake Horse Power (BHP) na
designacao da poténcia de um motor.

Atualmente usa-se o dinamdmetro para tal medigao, sendo que este dispositivo contém
um dinamo que é movido pelo motor durante o teste. A quantidade de corrente elétrica
que o dinamo produz durante o teste é uma medida direta bastante precisa. Outros
tipos de dinamoémetros ensaiam o motor sem retird-lo do veiculo. Neste caso as rodas
do veiculo sao colocadas sobre roletes, o motor é acionado, a transmissao engrenada e os
roletes acionados. Os roletes sao conectados a dinamémetros, sendo possivel a medida de
poténcia, onde neste caso deve ser levado em consideracao o rendimento da transmissao.

Levados em consideragao todos os cuidados para a medicoes, pode-se proceder as
medicoes das caracterfsticas do motor, sendo que a mais importante delas é a curva
de torque a plena carga (com a borboleta totalmente aberta). Deve-se medir também as
curvas de torque e consumo especifico para outras condigoes de carga e estas caracteristicas
devem ser corrigidas, uma vez que as condicoes atmosféricas locais podem diferir das
condigoes atmostéricas padrao.

Tendo as curvas de torque do motor para as diversas posicoes da borboleta, pode-se
entao usé-las para a simulacao de um determinado veiculo. Existem basicamente duas

formas adequadas de se usar estas curvas. A primeira maneira ¢ armazenar em um
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vetor os valores de torque em funcao da velocidade e interpolar para se obter o torque
em velocidades nao tabeladas. A desvantagem é a necessidade de um grande nimero de
pontos para descrever corretamente a curva. Deve-se também ser feita uma interpolagao
referente & posicao da borboleta. A segunda maneira é ajustar uma curva polinomial
aos valores de torque, sendo que, de acordo com Lugner [35], um polindémio de sexta ordem
é suficiente para ajustar a curva de torque a plena carga.

As situacoes de operacao transiente sao as principais causas de aumento de emissao
de poluentes e baixa economia de combustivel em veiculos. A maioria dos veiculos, es-
pecialmente aqueles usados em dreas urbanas e operados em condigoes transitérias, com
freqiientes paradas e retomadas, ao invés de uma velocidade constante. Short [50] indica
uma equacao simples de como a dindmica do pedal do acelerador pode ser implementada,
onde demostra o coeficiente de transferéncia de energia em funcao da porcentagem de

abertura e velocidade de acionamento.

2.3 Resisténcias ao Movimento

As resisténcias ao movimento se dividem em 5 grandes grupos: mecénica, de aclive,
aerodinamica, rolamento e inércia. Tais resisténcias em conjunto procuram determinar
qual a méxima resisténcia imposta ao veiculo devido as condicoes determinadas pelo

condutor e por agentes externos ao sistema veicular.

2.3.1 Resisténcia Mecanica

A poténcia gerada no motor deve ser transmitida as rodas para que o veiculo possa
fazer uso efetivo dela. Neste percurso existem varios componentes que fazem parte da
transmissao e que estao sujeitos a perdas, que consomem parte desta poténcia que o
motor dispoe. Assim, a resisténcia mecénica ¢ toda e qualquer perda que ocorra entre o
volante do motor e os mancais das rodas motrizes. Neste valor estao incluidas perdas na
caixa de cambio, no eixo cardam, no diferencial, nos mancais e em outros pontos [43].

Uma forma de considerar as perdas é através do conceito de rendimento de transmissao
de forga. Aplicando este conceito desde o motor até o eixo das rodas motrizes do veiculo,
se obtém a seguinte equacao:

P.=P.-n, (2.4)

sendo:
P. - poténcia no cubo das rodas motrizes;
P, - poténcia efetiva do motor;

n,, - fendimento mecanico da transmissao.
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Desta forma, tendo a poténcia efetiva do motor que é a poténcia do cubo mais a

perdida pela transmissao, pode-se encontrar a poténcia perdida (perda mecénica):

b= =ny) F (2.5)

O rendimento mecanico da transmissao do automaovel estd em uma faixa de 84 - 93 %,
variando conforme as solugoes construtivas que forem adotadas e com a marcha que esta
sendo utilizada [33]. A partir da curva de poténcia do motor é possivel obter-se a curva
de poténcia do veiculo na roda, em funcao da velocidade, conhecendo-se as relagoes de

transmissao e o raio da roda de tragao.

2.3.2 Resisténcia de Aclive

A resisténcia ao aclive é uma das forgas que se opoem ao movimento e é caracterizada
por uma forca contraria ao movimento devido aos aclives proporcionados pela pista. Esta
forca age no centro de gravidade na forma de uma forca paralela ao piso e tende a fazer
com que o veiculo desca o aclive [43]. A Figura 2.8 ilustra a forga de resisténcia ao aclive

do veiculo.

G cosa

Figura 2.8: Resisténcia ao aclive [43].

Esta componente do peso que é a resisténcia de aclive é a forca que deve ser vencida
para que o equilibrio estdtico seja mantido. Deste modo, a resisténcia de aclive, Qs, é

obtida por:

Qs = G - sen(a) (2.6)

Usualmente refere-se ao aclive em porcentagem, e nao pelo dngulo de inclinacao da
pista. As taxas comuns de aclives em auto estradas interestaduais é limitada em 4%
sempre que possivel, e em estradas secunddrias ou primdrias sao admitidos entre 10 e 12%
[57]. A seguir é mostrada a relacdo entre estas grandezas com um exemplo de aplicacao.

Portanto, tem-se que o dngulo de aclive o é dado por:
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a = tg(a) (2.7)

sendo:
a - percentagem de aclive [%];
a - angulo de aclive;
tg - tangente do angulo.
A Figura 2.9 demonstra um aclive com a = 50%, que corresponde a um angulo de

aclive a = 26, 56°. Um aclive de 100% corresponde a um angulo de 45°.

0,5

1,0

Figura 2.9: Definigao ao aclive a = 0,5 (50%).

Se em lugar de aclive houver um declive entao o angulo que entra na Equagao (2.6) é

negativo, ou seja, haverd uma forca que facilitard o movimento do veiculo.

2.3.3 Resisténcia AerodinaAmica

Como comentado anteriormente, o efeito aerodindmico no veiculo pode atuar de trés

formas distintas [43]:

° Forca na direcao vertical - forca de sustentacao;
° Forca transversal & direcao do movimento - efeito de ventos laterais;
. Forca na direcao axial do veiculo - arraste ou resisténcia aerodinamica.

Como o estudo aqui desenvolvido diz respeito & dindmica longitudinal do veiculo, é
considerado apenas o efeito de arraste ou resisténcia aerodindmica, o qual provém de trés
fontes distintas:

) Resisténcia de forma - é devida ao desprendimento da camada limite causando
uma turbuléncia que prejudica o movimento do veiculo;

° Resisténcia de atrito - diz respeito & viscosidade do ar em contato com a superficie
externa do veiculo, praticamente desprezivel comparado com outros efeitos;

° Resisténcia de correntes - devido a penetragao do ar no interior do veiculo para

refrigeracao, alimentacao e ventilacao do habitaculo.
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A resisténcia aerodindmica é aproximadamente distribuida de acordo com a Tabela
2.1 a seguir [43]:

Tabela 2.1: Contribuicao das fontes de resisténcia aerodinamica.

Fontes de Resisténcia Contribuicoes (%)
Forma 55%
Fardis, frisos, antenas, espelhos, calhas, etc. 29 %
Parte inferior do chassis 8 %
Tomada de ar para motor e habitdculo 8%

A resisténcia aerodinamica pode ser encontrada com a seguinte expressao:

Qo=q-C,- A (2.8)

sendo:
(), - resisténcia aerodinamica;
q - pressao dinamica;
C, - coeficiente de resisténcia aerodinamica;
A - drea projetada da secao transversal do veiculo;
A pressao dindmica é funcao da velocidade relativa entre o veiculo e o ar, da tempe-

ratura e da pressao atmosférica, podendo ser calculada por:

q:%‘pwz (2.9)
sendo:

p - massa especifica do ar;

v - velocidade relativa do vento.

Para qualquer condicao de temperatura e pressao, a massa especifica do ar pode ser

obtida, com boa precisao, através da expressao que segue:

P
p= 10,4647 — (2.10)

sendo:

P - pressdo atmosférica em N/m?;

T - temperatura absoluta em K.

Por fim, para se obter a drea projetada do veiculo, uma maneira é a partir dos desenhos
de projeto da carroceria do veiculo; se nao, por meios de métodos experimentais. Uma
delas é projetar a sombra do veiculo sobre um anteparo; obtendo-se:

Ap - d?

A= 7(0 ) (2.11)
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sendo:
A - 4rea projetada do veiculo;
Aj- drea da sombra no anteparo;
d - distancia da fonte de luz ao objeto;

c - distancia do objeto ao anteparo.

2.3.4 Resisténcia de Rolamento

A resisténcia de rolamento é uma forca que sempre se opée ao movimento do veiculo,
portanto ajuda a fred-lo. Esta forga de resisténcia ocorre principalmente devido as perdas
que se encontram no atrito entre o par pneu / pista e pode ser calculada pela seguinte

expressao:

Q=[G cos(a) (2.12)

sendo:

f - coeficiente de resisténcia de rolamento;

G - peso do veiculo;

« - inclinacao da pista.

Verifica-se, através de dados experimentais, que o coeficiente de resisténcia de rola-
mento depende de alguns fatores nos pneus. Estes fatores incluem a estrutura do pneu
(construcao e material) e as condigoes de operacdo como de velocidade, pressao de in-
flagem, carga radial, tipo do piso, temperatura e outras varidveis de menor importancia
[57].

A Tabela 2.2 ilustra alguns valores de orientagao para o coeficiente de rolamento. Para
desenvolvimentos mais especificos de um tipo de piso é necessario que estes dados sejam

levantados experimentalmente.

Tabela 2.2: Coeficientes de resisténcia ao rolamento [43].

Tipo de Piso Valor de "f"
Asfalto liso 0,010
Cimento rugoso 0,014
Paralelepipedo 0,020
Pedras irregulares 0,032
Pedra britada solta 0,080

Areia solta 0,100 a 0,300

Barro 0, 100 a 0, 400

Neve profunda 0, 075 a 0, 300

A partir de uma determinada velocidade as curvas do coeficiente de atrito se inclinam
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acentuadamente. Isto acontece devido o fato da ressonancia criar ondas na banda de
rodagem do pneu. Nesta situacao o coeficiente de atrito de rolamento, "f ", bem como o
nivel de vibragoes, crescem bruscamente [43]. Se este efeito permanecer, o pneu fica em
pouco tempo destruido. Uma orientagao para o coeficiente de resisténcia de rolamento,

considerando o efeito da velocidade, é dada por:

f=a+b- (ﬁ)Q (2.13)

sendo:
a - coeficiente "a" em funcao do tipo de pneu;
b - coeficiente "b" em funcao do tipo de pneu;
v - velocidade do veiculo [m/s].
Os coeficientes a e b variam de acordo com o tipo de pneu e sao apresentados na Tabela

2.3 a seguir.

Tabela 2.3: Coeficientes a e b em funcao do tipo de pneu [43].

a b
Pneus Normais 0,0150 | 0,052
Pneus com Alta Histerese | 0,0258 | 0,052

Sobre condigoes de velocidade entre 20 km/h < v < 200 km/h, o coeficiente de rola-
mento para pneus de carros de passeio estd dentro de um espago entre 0,01 < f < 0,02
[47]. A resisténcia de rolamento do veiculo influencia as caracteristicas de dirigibilidade e

com maior intensidade o consumo de combustivel do automaével.

2.3.5 Resisténcia de Inércia

A resisténcia de inércia total de aceleracao é subdividida em duas parcelas: uma
devida as massas em translagao e outra devida as massas em rotacao. Para massas em
translacao é necessario aplicar uma determinada quantidade de forca para que ela se

movimente, assim:

F=m-a (2.14)

sendo a - aceleracao linear e m - massa.
No caso para massas em rotacgdo surgue uma aceleragao angular afrad/s*] e uma
inércia rotacional J[kg/m?]; portanto é necessdrio que seja aplicado um momento dado

por:

M=J-a (2.15)
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sendo « - aceleracao angular e J - inércia de rotagao, proporcional & massa e & geometria
da peca girante.
A relagao existente entre a aceleracao linear e a angular, de uma roda no ponto de

contato com o solo pode ser dada por:

a=qa-ry (2.16)

sendo « - aceleragao angular e ry - raio dindmico do pneu.
Com relagao a poténcia liquida, onde seja usada somente para acelerar o veiculo tem-se

que:

P=Q; v (2.17)

sendo v; - velocidade tedrica tangencial do pneu e (); - resisténcia de inércia em funcao

das caracteristicas do veiculo, dada por:

Qi:m-a-(l—l— ‘]2> (2.18)

m"l“d

Para facilitar o manuseio, escreve-se :
Qi=m-a-(1+9) (2.19)

sendo:

J

2
m'rd

5:

(2.20)

Igualando as expressoes 2.17 e 2.19 pode-se escrever que:

a= <ﬁ> 1=e) (2.21)

v /) m-(1+9)
sendo e - escorregamento do pneu e v - velocidade real do veiculo, permitindo calcular a
aceleracao do veiculo para qualquer velocidade. Neste caso a aceleragao méxima ocorre
quando a relagao (%) for maxima, portanto ocorrem quando a velocidade for baixa e as
relacoes de marchas forem mais curtas.

Os momentos de inércias [J(kg/m?)] nos veiculos podem estar correlacionados entre
si [46]. A Figura 2.10 ilustra um sistema simplificado dos movimentos da carroceria como
um corpo rigido.

Além das forgas na direc@o lateral F, (eixo y), na direc@o vertical F, (eixo z) e na
direcdo longitudinal F) (eixo x), tem-se os momentos:

° Momento de inércia J, - em torno do eixo z, ¢ exigido para estudos de esta-

bilidade direcional ou até mesmo para reconstrucao de acidentes de tréfego rodovidrio;
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denominado de angulo de guinada (yaw);

° Momento de inércia J, - em torno do eixo longitudinal z, é essencial para estudos
do movimento de rolagem durante as mudancas rapidas de pista; denominado de angulo
de rolamento (roll);

° Momento de inércia Jy - em torno do eixo y, é a varidvel determinante do célculo
do comportamento vibratério de arfagem do veiculo; denominado de dngulo de arfagem
(pitch).

Figura 2.10: Sistema de coordenadas simplificado do veiculo [55].

Para veiculos que possuem caixa de marchas, onde se tem diferentes inércias girando
com diferentes velocidades, as equagoes das inércias nao podem ser aplicadas diretamente
ao modelo; isto se deve ao fato de que elas ndo se encontram no mesmo espago / plano.
Neste caso para contornar este problema, as inércias podem ser divididas em grupos como
por exemplo:

° J, - Inércia das rodas: rodas dianteiras, traseiras, parte do diferencial, disco e
tambores de freio e cubos de roda;

° J; - Inércia da transmissao: diferencial do lado da caixa, eixo cardam, juntas e
parte acionada da caixa;

° Jm - Inércia do motor: motor e acessérios, volante, embreagem e parte acionante

da caixa de marchas.

2.4 Sistema de Transmissao

O sistema de transmissao abrange a embreagem e a caixa de marchas. Assim procura-
se explicar como o torque é transmitido pela embreagem, descrevendo os efeitos de atrito
do volante com o disco da embreagem. Também a transmissao é feita com a utilizacao de

uma caixa de marchas onde se expoe a determinacao das relagoes de transmissao da caixa
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e diferencial. A partir de um layout do projeto e fluxo de poténcia, procura-se descrever

o deslocamento da inércia equivalente.

2.4.1 Embreagem

A embreagem é um elemento designado para acoplar e desacoplar o sistema de trans-
missao do motor quando o veiculo estd sendo tirado ou levado de volta a uma situagao de
repouso, ou quando sao necessdrias mudancas de marcha. A transferéncia do torque do
motor para o sistema de transmissao deve ser gradual e suave [16]. Estando o veiculo em
movimento, a separagao e o acoplamento para a troca de marchas devem ser realizados
rapidamente e sem que ocorram choques.

As vibracoes decorrentes da irregularidade do ciclo termodindmico do motor, quando
aplicadas na transmissao dos veiculos, podem causar ruidos e vibragoes indesejaveis aos
usudrios. E por isso que os engenheiros buscam minimizar a transferéncia destas vibracoes
do motor para a transmissao, sendo este um grande desafio para todos os envolvidos no
projeto de transmissoes e embreagens.

Embreagens mecénicas em combinacao com a agao mecénica do pedal de embreagem
sao largamente usadas em carros de passeio, e normalmente utilizam-se discos de atrito
simples, os quais permitem a adesdo entre o eixo de saida do motor (virabrequim) com o
eixo de entrada da caixa de marchas (eixo piloto).

Um bom controle da interligacdo possui como principais caracteristicas: um répido
acoplamento, um minimo de perdas por deslize e um acoplamento suave; garantindo
assim a preservagao do conforto do motorista [23]. A Figura 2.11 ilustra detalhadamente
a transmissao da rotagao (n) e do momento torgor (M) gerado pelo motor devido a agao

do pedal da embreagem.

- superficies _
T deatrito ™

oy disco de (;it i

~ embreagem —

nho N

espiral

mola

acionamento diafragma

Figura 2.11: Transmissao pela embreagem [55].

sendo:
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ny - rotagao de entrada do motor (volante);

M, - momento de entrada do motor (volante);

ng - rotagao de saida da embreagem (disco);

My - momento de saida da embreagem (disco);

O acoplamento em embreagens de "atrito seco" é um processo muito importante, tanto
para garantir um pequeno desgaste como para se ter um bom desempenho da transmissao.

Encontra-se na literatura duas hipéteses de funcionamento de uma embreagem: pressao
uniforme e desgaste uniforme (ver apéndice D) [16]. Essas duas teorias levam a valores
muito préximos de torque transmitido, sendo que a forca aplicada pode ser determinada
pela pressao, a qual é considerada nao linear e também uma fungao do tempo [15].

A Figura 2.12 ilustra graficamente o comportamento do sistema torcional. Tém-se
muitas dificuldades de se trabalhar com o escorregamento da embreagem, na partida, por
exemplo, a velocidade do veiculo é zero (ponto 1) e a velocidade do motor é alta (ponto
2). Ainda antes do acoplamento (ponto 3) o veiculo acelera e o motor desacelera, até que
as suas velocidades estejam diretamente relacionadas e o escorregamento na embreagem
seja zero (ponto 4). Por fim o sistema acoplado funciona até a rotagdo méxima permitida

pelo motor (ponto 5).

50

MOTOR
TAMBOR
(VOLANTE)

<_| moTtor
EMBREAGEM
CAIXA

ROTACAO (RPM)

CUBO
CAIXA

Y

TEMPO (S)

Figura 2.12: Comportamento do fenémeno de acoplamento da embreagem.

Durante o escorregamento, a poténcia dissipada por atrito na embreagem ¢é igual ao
produto do torque transmitido pela diferenca de velocidade angular entre as faces em
contato. Essa poténcia dissipada na forma de calor aquece a embreagem, o que altera o
coeficiente de atrito.

Quando a embreagem estd totalmente acoplada, o sistema torcional muda de estado
diminuindo um grau de liberdade. Se o sistema mecénico nao fornece uma pressao su-

ficiente para que transmita todo o torque fornecido pelo motor, a embreagem volta a



CAPITULO 2. REVISAO BIBLIOGRAFICA 25

deslizar.
Crowther [15] apresenta um algoritmo para modelar esta situagao de engate e deslize.
Sendo T, o torque de atrito transmitido pela embreagem, fungao da velocidade de deslize

e da forca normal, da Figura 2.13 pode-se deduzir o algoritmo para a embreagem.

TAMBOR cuBO
MOTOR EMBREAGEM EMBREAGEM CAIXA

Tm Te

Tint Tint

Figura 2.13: Modelo torcional do modelo para o torque da embreagem.

sgn(@z = 93) T, se 0y — 93) Z Etol
T. =< sgn(Ti) - T se ‘92 — 93‘ <etr € Ts<|Til (2.22)

92 - 93’ < Etol € Ts 2 |,Tmt|

T%nt se

sendo:

0, - velocidade angular do tambor da embreagem (volante);

0 - velocidade angular do cubo da embreagem;

€101 - tolerancia de velocidade igual a zero para simulagao;

T. - torque de deslize da embreagem (atrito cinemético);

T, - torque de engate da embreagem (atrito estético);

T;ne - torque interno cortante do disco de embreagem.

A primeira situacao é quando a embreagem estd deslizando e se encontra fora da
tolerancia de acolamento. A segunda situacao é quando a embreagem se encontra acoplada
dentro da tolerancia mas ainda possui deslizamento. A terceira situacao é quando a
embreagem esta totalmente acoplada.

Os torques de deslize e engate da embreagem os quais dependem dos coeficientes de

atrito cinemaético e estdtico respectivamente, podem ser deduzidos como:

T,=N, Ry -p,-F (2.23)



CAPITULO 2. REVISAO BIBLIOGRAFICA 26

Ty=N, Rp-p,- F (2.24)

sendo:

p, - coeficiente de atrito cinemdtico (deslizando);

L, - coeficiente de atrito estatico (engatado);

R, - raio médio do disco de embreagem;

F - Forca de atuacao do pedal;

N, - Ndmero de superficies em contato.

O torque interno cortante T;,; entre os discos da embreagem é muito dificil de ser cal-
culado exatamente. Tem-se duas varidveis desconhecidas nas equacoes individuais para
as coordenadas 2 e 3 (ver Figura 2.13), sendo a aceleracao angular e o torque Tj,;. Por-
tanto ndo se pode resolver o torque na embreagem (7.) devido ao atrito. Mas quando
se combinam as duas equagoes do torque cisalhante para as coordenadas 2 e 3, pode-se
determinar o engate do sistema de embreagem.

Isto pode ser conseguido usando a aceleracao do intervalo de tempo anterior como
aproximagcao para resolver as equacgoes de aproximacao do valor de 7. Entao usando este
método com um intervalo de tempo refinado em torno do ponto de interresse, o torque

cortante pode ser determinado pela equagao da coordenada 2:

—Ja - Oa1) + K1 - (1) — O20) + C1 - (O — O21) = Tinta() (2.25)

ou por intermédio da equacao para a coordenada 3:

Js - O30-1) + Ka - (03) — Oa(ry) + Ca - (Ba) — Oa)) = Tonts1) (2.26)

Assim das Equagoes (2.25) e (2.26), podem-se combinar para:

Tt = = - [Js Osi-1) — Jo - Oy + K1 - (010 — Oay) + Co - (Brey — 92(t))] +

N =

+ 1y - (B30 — Oawy) + Cz - (B300) — b)) (2.27)

O valor de T;,; determina o estado do sistema, se a embreagem estd engatada ou
deslizando. Reduzindo o intervalo de tempo de integragao, a diferenca entre os valores de
velocidades pode ser menor, portanto essencial para uma boa aproximacao do valor em
um determinado instante de acoplamento.

Para uma perfeita modelagem da embreagem, seria necessario entao conhecer a carga

axial (fungao da posi¢ao do pedal da embreagem), o torque transmitido (func¢ao da carga
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axial e dos parametros da embreagem), a poténcia dissipada (fungao do torque transmitido
e da diferenga de velocidades) e a dissipacao de calor ( fungao da diferenca de temperatura,
do material e da geometria), para se conhecer a distribui¢ao de temperatura e recalcular
os parametros [12].

Esta tarefa pode ser considerada extraordindria e grande, levando em conta o curto es-
paco de tempo no qual ocorre este fendmeno de escorregamento da embreagem. Aconselha-
se um modelo mais simples para esta, através da adogao de valores médios para os para-

metros e nao levando em consideracao a parte térmica do problema.

2.4.2 Caixa de Cambio

A caixa de cambio é utilizada devido a necessidade do motor do veiculo funcionar em
uma faixa de velocidades angulares adequada, enquanto a velocidade do veiculo varia.
E de primordial importancia para um bom desempenho do veiculo que 0 mesmo possua
uma caixa de cAmbio com relagoes de transmissao adequadas. A Figura 2.14 mostra em
detalhes um modelo de caixa de cinco marchas transversal, para um veiculo com tragao
dianteira, motor frontal, semi-eixos e diferencial acoplado.

Na transmissao, componentes como o motor, engrenagens, jungoes, eixos, embreagem,
etc., podem se tornar um modelo complexo de investigacao. Basicamente o estudo comeca
com um sistema linear massa-mola de equacoes dindmicas de movimento e apés aperfeicoa-
se 0 modelo com detalhes adicionais dindmicos para os diversos componentes considerados
no modelo detalhado. Estes modelos sao usados pelos engenheiros de projeto para inves-

tigar o efeito de transientes de vibragoes presentes na transmissao [33].

alavanca de
marchas

caixa de
marchas

semi-eixo

juntas

homocinéticas diferencial

Figura 2.14: Caixa de marchas transversal com diferencial acoplado, semi-eixos e motor
transversal [55].

A relacdo de transmissdo total (caixa de cambio + diferencial) da iltima marcha
pode utilizar essencialmente duas estratégias diferentes: médxima poténcia ou méaxima

economia. A relacao de transmissao total é determinada através da méxima velocidade
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do veiculo em linha reta e pela maxima poténcia que o motor pode fornecer. Também
um determinado grau de undergearing ou overgearing desejado pode ser requerido pelo
projetista [16].

A velocidade méxima em linha reta é encontrada em funcao das resisténcias e da
poténcia do motor, enquanto o grau de undergearing ou overgearing estabelece se a curva
de torque de resisténcias ird cortar a curva de torque do motor a direita ou & esquerda do
ponto de torque maximo.

A relagao de transmissao total (caixa de cAmbio + diferencial) da ltima marcha fica
determinada por:

jy = Lmax* Gu (2.28)
TPMmotor
sendo:

Umax - velocidade méxima do veiculo [m/s];

G, - grau de undergearing;

rPMmotor - TOtacao do motor.

Na maioria das vezes a 1ltima marcha é a quarta ou a quinta e escolhe-se uma relacao
de transmissao igual a 1 para a caixa de marchas. Desta forma elimina as perdas de
engrenamentos, de modo que o valor obtido na expressao acima passa a ser o valor da
relacao de transmissao do diferencial, o qual na maioria dos veiculos, é aproximadamente
igual a 4.

O diferencial é o elemento que possibilita que o veiculo faca curvas sem que as rodas
motoras escorreguem, pois as velocidades das rodas nesta condicao sao diferentes, com a
roda externa girando com uma velocidade maior que a roda motora interna.

Existem algumas maneiras de se determinar a relacao de transmissao da primeira
marcha, mas hd um consenso de que a funcao dessa marcha é acelerar o veiculo a partir do
repouso e também mové-lo em uma rampa inclinada. Teoricamente essas duas exigéncias
sao equivalentes, ou seja, uma boa aceleracao inicial leva a uma boa capacidade de vencer
rampas e vice-versa.

A rampa méxima é encontrada por intermédio das condigoes geométricas (posi¢ao
do CG), coeficiente de atrito e pelo tipo de tracdo. Assim, tendo encontrado a rampa
méxima, ajusta-se a primeira marcha para fornecer forca suficiente nas rodas motrizes
para superé-la [16]. As relacoes de transmissao intermedidrias sdo ajustadas na maioria
das vezes em progressao geométrica; sendo que sao em nimero de 2 ou 3 para a maioria
dos veiculos.

Do ponto de vista dindmico, a caixa de cAmbio engrena duas inércias, uma girando
em uma determinada velocidade maior que a outra, sendo que o valor da relacao de

transmissao ¢é igual a proporcao das velocidades angulares. Esse valor da relacao de
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transmissao muda de acordo com a marcha que estd engatada. Para realizar a simulacao,
deve ser encontrada uma inércia equivalente como mostra o procedimento a seguir de
acordo com a Figura 2.15.

MOTOR EMBREAGEM CAIXA DE MARCHAS DIFERENCIAL PNEU/ RODA

Figura 2.15: Esquema de transmissao para determinar a inércia equivalente.
Para se obter uma inércia equivalente, J.4, no eixo principal de entrada da caixa, deve-

se respeitar a lei de conservacao de energia, ou seja, a energia cinética deve ser a mesma

em ambos os casos. Assim tem-se que:
Jir Irp

Jeq - inércia equivalente no eixo de entrada da caixa de marchas;

sendo:

Jep - inércia do eixo piloto da caixa de marchas;

Jy- - inércia dos sincronizadores, engrenagens e eixos internos;
Jrp - inércia dos pneus, rodas e veiculo;

1. - relacao de transmissao da caixa de marchas;

14 - relacao de transmissao do diferencial

2.5 Comportamento Trativo dos Pneus

O pneu é constituido de duas partes principais: a carcaga e a banda de rodagem. A
carcaca é formada por um conjunto de lonas impregnadas com borracha e vulcanizadas
de forma a constituir uma tnica pecga. Ja a banda de rodagem é a parte que entra em
contato com o solo transmitindo os esfor¢os longitudinais de tracao, frenagem e absorvendo
os esforgos transversais ocasionados pela acao do vento ou por forgas de inércia em curvas
ou pistas inclinadas.

Para descrever as caracteristicas de um pneu e as for¢as e momentos que agem sobre ele,
é necessédrio estabelecer um sistema de eixos que sirva como referéncia para a definicao de

seus parametros. Um dos mais usados ¢é o sugerido pela Society of Automotive Engineers
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(SAE), o qual estd ilustrado na Figura 2.16, sendo a origem do sistema de coordenadas o
centro de contato do pneu com o solo .

O eixo X corresponde & intersec¢ao do plano da roda com o plano do solo, com sentido
positivo apontando para frente do veiculo. O eixo Z é perpendicular ao plano do solo,
com sentido positivo apontando para baixo. J& o eixo Y estd no plano do solo e sua

direcao e sentido respeita a ortogonalidade entre o eixos.

Angulo Positive F
TROHIIIIE de Inclinagio *
oda {cambagem) Forga
(/_ Longitudinal
Torque f—- )
Alinhante M x

Plano da
Roda

Diregiio de
Passeio
- da Roda
Angule de
Momento de ;)::i:liieo
Resisténcia M )
de Rolamento (deriva)
Plano da
Pista
F‘f
Y Forga
Lateral
Momento Z  Forca
Sobrerolagem Hormal

Figura 2.16: Sistema SAE para as coordenadas do pneu [24].

De acordo com Gillespie [24], existem trés forgas e trés momentos agindo sobre o pneu
a partir do solo. A forga longitudinal F, (de tracdo ou frenagem) é a componente na
direcao X da forca resultante exercida sobre o pneu pelo solo, a forga lateral F, que é
a componente na direcao Y e a for¢ca normal componente na direcao Z. O momento de
“Querturning” M, que é em torno do eixo X, exercido pelo solo sobre o pneu, 0 momento
de resisténcia de rolamento M, em torno do eixo Y e o momento de alinhamento M, em
torno do eixo Z.

Existem dois angulos importantes associados ao movimento de rotacao do pneu: o
angulo de deriva e o d4ngulo de cambagem. O &angulo de deriva, a, é o dngulo formado
entre a direcao que a roda se desloca e a linha de interseccao do seu préprio plano,
localizado em sua superficie. O angulo de cambagem, 7, é o dngulo formado entre o
plano X7 e o plano da roda. A forca lateral na drea de contato pneu-pista é funcao de

ambos os angulos de deriva e de cambagem.
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2.5.1 Resisténcia ao Rolamento do Pneu

A resisténcia ao rolamento de pneus em superficies duras é causada principalmente pela
histerese nos materiais componentes do pneu, devido & deformacao da carcaca durante o
movimento de tragao ou frenagem do veiculo.

De acordo com resultados experimentais [57] as perdas apresentadas nos pneus com
uma faixa de velocidades entre 128-152 km/h sao de 90 a 95% devido as perdas por
histerese, 2 a 10% devido ao atrito entre o pneu e a pista e de 1,5 a 3,5% devido a
resisténcia do ar.

Quando um pneu estd girando, sua carcaga é defletida em sua drea de contato com o
solo. Como resultado da distor¢ao do pneu, a pressao normal ao solo muda contendo duas
partes: uma parte de aderéncia e outra parte que se arrasta. Assim, o centro de pressao
normal é alterado no sentido da rotagao, proporcionando a componente de resisténcia
de rolamento. Esta mudanca produz um momento em torno do eixo de rotacao do pneu,
conhecido como momento de resisténcia ao rolamento. A Figura 2.17 ilustra o mecanismo

de deformacao na drea de contato sobre condigoes de frenagem.

PNEU

| —————— ) DIREGAODE
CONTATO

PASSEIO

raV/aN'N\i

CARGA FORCA ESCORREGAMENTO
VERTICAL ATRITO RELATIVO

Figura 2.17: Comportamento da drea de contato do pneu em condigoes de frenagem [24].

Condigoes de superficie afetam a resisténcia de rolagem, pois em superficies duras
porém suaves (com poucas irregularidades), a resisténcia a rolagem é consideravelmente
menor do que em estradas irregulares. Em superficies molhadas observa-se uma resisténcia
a rolagem maior do que em superficies secas.

A pressao nos pneus afeta a sua flexibilidade. Dependendo da capacidade de defor-
macao do solo, a pressao nos pneus afeta a resisténcia a rolagem de diferentes maneiras.
Em superficies duras, a resisténcia diminui & medida em que se aumenta a pressao, pois
para uma maior pressao a deflexao diminui e as perdas por histerese também.

Em superficies deformdveis uma alta pressao nos pneus resulta em um trabalho de

penetracao maior com o consequente aumento da resisténcia ao rolamento. De maneira
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contrdria, para uma menor pressao nos pneus, diminui a penetracao no solo, aumenta a
flexibilidade do pneu e aumenta as perdas por histerese interna. Assim, nota-se que existe
uma pressao Otima para cada pneu, em uma dada superficie deformédvel, que minimiza a
soma do trabalho de penetragao no solo com as perdas internas dos pneus [24].

A velocidade também influencia na resisténcia de rolamento, pois aumenta o trabalho
para deformar o pneu, além de aumentar as vibracoes na estrutura do pneu. Para cada
tipo de pneu existem condigoes particulares de operagao. Uma caracteristica importante
é a velocidade limite, que sendo ultrapassada, leva ao surgimento do fenémeno de "ondas

estaciondrias", conforme ilustrado na Figura 2.18.
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Figura 2.18: Efeito das ondas estaciondrias devido a velocidade do pneu e resisténcia de
rolamento [55].

As ondas estaciondrias sao formadas devido as altas velocidades. A banda de rodagem
do pneu nao se recupera imediatamente de sua distorcao originada a partir da deflexao
do pneu apés abandonar a drea de contato. Assim, a deformacao residual é que origina o
fenomeno. A amplitude da onda é maior imediatamente apds o pneu deixar o solo, sendo
amortecida de forma exponencial ao redor da circunferéncia do pneu.

A temperatura de trabalho, o diAmetro do pneu e as forcas de tragdo sao também
fontes que afetam a resisténcia a rolagem do pneu. A temperatura afeta de duas maneiras:
a primeira ¢ alterando a temperatura interna do pneu e conseqiientemente alterando a
sua pressao; e a segunda corresponde a alterar a rigidez e a histerese dos compostos de
borracha [57].

2.5.2 Escorregamento nos Pneus

No estudo das perdas nos pneus que afetam a resisténcia de rolamento com maior
intensidade, em condicoes de arrancada, sao aquelas devidas ao contato do pneu com o
pavimento. As perdas sao originadas a partir de duas fontes dissipadoras: uma é o préprio

pneu e a outra o solo onde o veiculo trafega.
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O contato do pneu com o solo procura obter o médximo de aderéncia nas mais diversas
condicoes de piso, seja ele de asfalto, concreto, pedra, terra, limpo ou contaminado, seco
ou molhado. Essa aderéncia depende fundamentalmente do composto do pneu e do tipo
de pista, sendo que a aderéncia é que vai permitir que as forcas trativas possam ser
transmitidas para o solo.

De um modo geral, a banda de rodagem possui duas funcoes: a primeira proporcionar
uma boa drenagem de dgua e a segunda uma "pega'" na superficie do piso. Quanto a pega,
caracteristica que mais interessa neste estudo, a banda de rodagem deve ter a capacidade
de se amoldar nas irregularidades do piso e prover um meio mecénico para a transmissao
de forca.

Para que o pneu possa transmitir uma forca longitudinal através da superficie de
contato, como uma forca de tracao, é necessédrio que ocorra certo escorregamento relativo
entre pneu e a pista. Assim, a velocidade tangencial do pneu é sempre maior que a
velocidade de translacao do veiculo, quando se admite que o mesmo estd acelerando.

Os pneus devido & sua flexibilidade e ao mecanismo de aderéncia, escorregam em
relacao ao solo quando na transmissao de forca para a pista. Portanto o escorregamento
¢ definido como [34]:

V¢ — U
e =

(2.30)

Ut
sendo, v - velocidade de translacao do veiculo e v; - velocidade tangencial da roda.

De acordo com a Equacao 2.30 quanto maior a velocidade tangencial da roda, maior o
escorregamento. Também de maneira geral, quanto maior a forca a ser transmitida, mais
irregular ou molhada a pista, maior é o escorregamento. Na Figura 2.19, é ilustrado um
comportamento do coeficiente de atrito pneu / pista em fungdo do escorregamento para
quatro tipos de pista.

Para um dado conjunto de dados de pneus, existem muitos modelos empiricos, semi-
empiricos e analiticos que analisam e simulam estas relacoes; sendo que o utilizado sera o
modelo de Pacejka [45].

O modelo de pneu usando a Férmula de Pacejka [45] é largamente usado para calcular

as forcas e momentos no estudo da dinamica veicular. A férmula geral é dada por:

y(x) = D - sen|[C - arctan{B -z — FE - (B - x — arctan(B - x))}| (2.31)

com:
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sendo Y - varidvel de saida, X - varidvel de entrada, D - valor de pico, C - fator de
forma, B - fator de rigidez, F - fator de curvatura, S) - compensacao horizontal, .S, -
compensagao vertical, y = u - coeficiente de atrito e z = e - coeficiente de escorregamento.

Este modelo define mais de 40 constantes que sao determinadas a partir de dados
experimentais, que por sua vez definem os coeficientes do modelo global B, C, D e E a

partir da combinagao dessas [50].

Variagao do Coeficiente de Atrito com o Escorregamento
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Figura 2.19: Caracteristicas de atrito e escorregamento para 4 tipos de pista.

Os coeficientes que produzem as relages de atrito/escorregamento da Figura 2.19 sao

mostrados na Tabela 2.4 a seguir.

Tabela 2.4: Coeficientes equivalentes para o modelo de atrito [50].

Coeficientes de Pacejka

Superficies | B C D E
Seca 15 11,68 | 0,9 0,85
Molhada 12 2,3 | 0,82 1
Neve 5 2 0,3 1
Gelo 4 2 0,1 1

Para as simulacoes propostas na figura anterior, quatro tipos de superficies foram

modeladas:
° Normal: pista seca e a méxima tragao teoricamente é possivel;
o Molhada: reduzido 20% sobre a méxima tragao;
° Neve: reduzido 65% sobre a méxima tracao;

° Gelo: reduzido 85% sobre a méxima tragao.
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O maéximo valor do coeficiente de atrito, em pista seca, ocorre para escorregamento
entre 10 e 20%, dependendo do tipo de pneu utilizado. Esse valor méximo é denominado
de coeficiente de aderéncia e ¢ denotado por p, ou p, (valor de pico). Dele decorre o
méximo valor da for¢a de tracao e de frenagem possivel de ser transmitido nos eixos do
veiculo [57].

Uma maior aceleragao ou frenagem ocasiona um maior escorregamento, com a diminuigao
do coeficiente de atrito e da capacidade de transmissdo de forca. Escorregamento 100%
ocorre durante a frenagem com as rodas bloqueadas ou em aceleragao com as rodas
deslizando. Em aceleragoes estando o veiculo parado e as rodas girando, o valor do
coeficiente de atrito é denominado de coeficiente de escorregamento denotado de p, ou
(valor de deslizamento).

O valor de y, de maneira geral fica em torno de 15 a 30% menor o valor de p, (0,154,
até 0,30-u, ), dependendo das condigoes da pista. H& varios fatores que influenciam no
valor do coeficiente de atrito entre pneu e pista. Dentre eles os principais sao: estado da
pista, tipo de pneu, velocidade do veiculo e estado da banda de rodagem.

Sabe-se que as curvas da Figura 2.19 sao diferentes para cada tipo de pneu; portanto
para se obter estas caracteristicas deve-se ensaiar o tipo de pneu para obter os resultados
necessarios para a construcao da curva ou usar algum método empirico.

A Foérmula de Pacejka € tipicamente produzida passando pela origem do sistema de
coordenadas (r = y = 0), alcancando um maximo e subseqiientemente tendendo assinto-
ticamente & horizontal. Para determinados valores de coeficientes B, C', D e E, a curva
demonstra uma forma anti-simétrica com respeito a origem. Para permitir que a curva
tenha uma compensacao com respeito & origem, deve-se introduzir entao os coeficientes

Sp e S, como demostra a Figura 2.20.

Yy

[y /
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=y /\\ x,
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Figura 2.20: Curva produzida pela férmula de Pacejka [45].
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Como visto na Figura 2.20, o fator D é o valor de pico da curva onde se tem & maxima
forca longitudinal F}; ja os outros fatores C', D e F servem para dar um melhor ajuste a

curva desejada, como ilustra a Figura 2.21 a seguir.

A A

|

> > >

Figura 2.21: Influéncia da variacao dos parametros C, D, e E sobre as curvas do modelo.

Embora se tenha apresentado a influéncia de cada um dos parametros, na realidade
eles podem influenciar uns aos outros. Um exemplo disso, ao variar F, a curva desloca
o ponto de pico, mas também se produz uma mudanca na inclinagao da curva depois do
pico, o que ocorre se variar C. Assim é preciso conferir o formatos das curvas apés ter sido
feito o cdlculo dos parametros e, caso seja necessario melhorar o ajuste, deve-se reiniciar

o procedimento de célculo.

2.6 Classificacao dos Sistemas Dinamicos

Um sistema dindmico pode ser definido como um conjunto de objetos agrupados por
alguma interacao ou interdependéncia, de modo que existam relagoes de causa e efeito nos
fendbmenos que ocorrem com os elementos desse conjunto e que a resposta de seus objetos
constituintes variem no tempo.

Determinar a evolugao temporal de grandezas que caracterizam um sistema, pode ser
importante em trés condigoes: em que o sistema nao existe fisicamente, em situagoes em
que se deseja explicar o comportamento de um sistema ja existente ou teste experimental.
No caso em que o sistema ja existe, pode-se elucidar os problemas praticos de engenharia,
como, por exemplo, o teste de um protoétipo, pois pode acontecer que um comportamento
inesperado seja observado [42].

O objetivo desses estudos tedricos é prever o futuro de um modo cientifico. Para
que isto seja feito, é necessdrio conhecer como este conjunto de objetos funcionam e
compreender as regras que governam as mudancas que ocorrerao. Assim, sabe-se que
a variagdo de uma grandeza x(t), em um determinado ¢ continuo, ¢ medida pela sua
derivada dx(t)/dt. Portanto o estudo de mudangas de um sistema dindmico corresponde

ao estudo de equacoes diferenciais.
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Os sistemas dinamicos podem ser classificados de diversas formas, servindo para dis-
tinguir vérias situacgoes diferentes. Portanto, diferentes tipos de modelos podem ser con-
struidos e usados para se estudar a evolucao temporal de um sistema.

Quanto & varidvel temporal, o sistema pode ser de tempo continuo ou de tempo dis-
creto. Designa-se por sistema continuo todo aquele que opera com sinais em tempo
continuo e por sistema discreto todo o sistema que opera com sinais em tempo discreto.

A evolugao do sistema de tempo discreto é governada por uma ou mais equacoes de
diferengas finitas, que é um tipo de equagao que relaciona o valor de uma varidvel = ¢ R
(nimeros reais) no instante ¢ a valores de x em outros instantes como ¢ + 1, ¢ + 3, t — 2
(o sistema se altera somente em determinados instantes).

Em um sistema de tempo continuo o tempo ¢ é um niimero real e positivo, ou seja
t ¢ R,. Entao a evolugao do sistema de tempo continuo é governada por uma ou mais
equagoes diferenciais, que é um tipo de equagao escrita em termos de derivadas da varidvel
desconhecida = € R (o sistema se altera continuamente) [42].

O sistema dinamico pode ser classificado quanto ao tipo de modelo, como linear ou
nao-linear. O sistema ¢ classificado como linear se as icégnitas e suas derivadas aparecem
de forma linear na equacao. Assim, uma equacao é linear se a derivada de maior ordem for
de primeiro grau, isto é, estao elevados & primeira poténcia. A forma geral de se escrever

uma equacao diferencial linear pode ser:

an(t) %ff) +ay i (h) -

d" L (t)
dtnfl

+ ot a(t) dfftt) Falt) - x(t) = F(t)  (2.32)

sendo t € Z, e as equacoes diferenciais ordindrias que nao podem ser colocadas nesta forma
sao nao lineares. Para sistemas lineares, vale o principio da aditividade e o principio da
proporcionalidade entre excitacao e resposta.

Com relagao aos pardmetros do modelo, um sistema pode ser de parametros fixos ou
varigveis no tempo. Em um sistema de parametros fixos tem-se que os coeficientes a;(t) da
Equacao (2.32) sao constantes, assim o tempo s6 pode aparecer explicitamente na fungao
de entrada F'(t). Para um sistema de parametros varidveis, um ou mais coeficientes a;(t)
sao fungoes explicitas do tempo t.

Os parametros do modelo podem classificar um sistema a pardmetros concentrados ou
distribuidos. Em sistemas com parametros distribuidos significa dizer que a resposta de
um determinado sistema pode ser funcao de duas varidveis independentes. J4 para um
sistema de pardmetros concentrados, a varidvel dependente é funcao de uma varidvel inde-
pendente. Uma equacao diferencial escrita em termos de uma tinica varidvel independente
(ex.: do tempo) é chamada de equagao diferencial ordindria.

Por fim, o sistema dinamico pode ser ainda classificado quanto a memdria, sendo um
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sistema dindmico com meméria ou sem memdéria. Num sistema sem memoria, a resposta
num dado instante depende apenas da excitacao nesse mesmo instante. Para o caso de
um sistema com memdria, a resposta depende dos valores das entradas passadas [42].
Assim para o automovel o sistema mecanico é de tempo continuo, nao-linear, de pa-
rametros varidveis, concentrados e com memdria. Portanto a solucao do sistema consiste
na resolucao de equacgdes diferenciais ordindrias nao-lineares de sequnda ordem de tempo
continuo de pardmetros varidveis e com memdria. Neste caso, como destacam Clough
e Penzien [10], os mecanismos para solu¢do mais atraentes envolvem procedimentos de
integracao passo-a-passo, nos quais a resposta é obtida por uma série de incrementos de

tempo At. A Figura 2.22 a seguir ilustra a classificacao do sistema dinamico.

TEMPO

DISCRETO

MODELO PARAMETRO

LINEAR

MEMORIA

PARAMETRO

CONCENTRADO INSTANTANEA

- -

Figura 2.22: Classificagao da equagao diferencial do sistema dindmico.

Stejskal [51] classifica a dindmica em vdrios sub-dominios. Cada um destes sub-
dominios possui as suas préprias suposicoes e procedimentos de modelagem. Na maioria
dos casos, os métodos computacionais também sao diferentes. De acordo com as caracte-
risticas do problema e foco de andlise dindmica, o sub-dominio com melhor aproximacao

deve ser escolhido.
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2.6.1 Meétodo de Integracao Direta

O método de integragao direta no tempo refere-se ao célculo da resposta da histéria da
estrutura usando uma integracao passo-a-passo no tempo, sem uma mudanca das equagoes
dinamicas. A aproximacao mais geral para a solucao da resposta dindmica de um sistema
é a integracao numérica direta da equagoes de equilibrio dindmico.

Para cada passo de integracao dadas as condicoes iniciais x, ¥, ¥; deseja-se saber
a solugao para um tempo subseqiiente igual a t;;; = t; + At. O instante do passo de
integracao em que o equilibrio dinamico é imposto divide os métodos de integracao em
explicitos e implicitos [32].

Meétodos explicitos nao envolvem a solucao de um sistema de equagoes lineares para
cada passo de tempo. Basicamente estes métodos usam a equacao diferencial como
condicao de equilibrio no tempo ¢ para predizer uma solugdo no tempo t + At. Estes
processos sao condicionalmente estaveis, de modo que a convergéncia pode ser atingida
com uma duragao do passo de integracao menor que um valor limite.

A integracao numérica explicita é a melhor escolha para problemas de propagacao de
onda, possui um baixo custo computacional por passo de tempo mas, por outro lado,
requer muitos passos para se obter bons resultados. Os problemas de propagacao de onda
se concentram em casos como explosoes ou carregamentos de impacto, como em andlise
de impacto em veiculos.

Métodos implicitos tentam satisfazer a equacao diferencial no momento ¢ depois da
solucao no momento ¢t — At seja encontrado. Estes métodos requerem a solugao de um
conjunto de equagoes lineares a cada passo de tempo, porém, podem ser usados passos de
tempo maiores.

Métodos implicitos podem ser condicionalmente ou incondicionalmente estaveis, sendo
que neste caso o passo de integracao afeta a sensibilidade do resultado. Os métodos
implicitos sao de maior aplicacao em problemas de atuacao do fluxo de vento, onde tém-

se problemas governados por baixas freqiiéncias.

2.6.2 Meétodo de Newmark

O método de integracao direta de Newmark talvez seja o mais usado dentre os métodos
implicitos de integracao; refere-se a uma familia de processos implicitos de solugao das
equagoes de movimento de um sistema [2]. O esquema de integragdo de Newmark é
baseado sobre a extensao do método da aceleracao linear, no qual é considerado que
a aceleragao varie linearmente dentro do passo de tempo At. A Figura 2.23 ilustra o

caminho do sub-dominio utilizado.
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Figura 2.23: Classificacao do sub-dominio dindmico aplicado na resolucao da equacao
dinamica.

O método consiste na integracdo numérica da Equagao (2.33), e desta equacdo sao

t+Ati.’ t+Ati.’t+At

determinadas as trés icégnitas do problema: x; aceleracao, velocidade e

deslocamento respectivamente para o passo seguinte.

[M].t+Ati' + [0].t+Ati’ + [K].H_Atl’ __t+At Fext (233)

O uso direto da série de Taylor prové uma rigorosa aproximacao para obter as seguintes

equacoes adicionais:

: At A
Ty = Ti_Ar + At.l’t,At + T'xtht + T.It,At =+ ... (234)
A 2
'ft = .ftht + At.itht + —2 -"C.L:tht + (235)

Newmark truncou estas equacoes e as expressou das seguinte maneira:

, A
Ty = T At T+ At'xt—At + T.Zﬁt_At + 5At3 T At (236)

By = Dp_np + ALF_pr + VAP T A (2.37)

Como a aceleracao pode ser considerada linear entre os intervalos de tempo At, a

seguinte equagao pode ser escrita:
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.. (.Tt — i‘tht)
== = 2.38
Substituindo-se a Equacao (2.38) nas Equagoes (2.36) e (2.37) produz-se as equagoes

padrao na forma de Newmark:

1
Ty =T pr + AL Bypg + (5 — ﬁ) AP F A+ B APy (2.39)

Zt't :i’t_At—f‘(l—’}/) At!L‘t_At+’}/Atl’t (240)

sendo [ e v parametros que definem a variacao da aceleragao em um passo de tempo.
Apresenta-se, a seguir a formulagao incremental do método de Newmark Linear. Como
o método serd expandido para o caso nao-linear, utiliza-se uma formulagao incremental

das varidveis, de modo que:

Ax; = i1 — T (2.41)
Ay = G40 — i (2.42)
Ay = Fi1 — B (2.43)
Ap; = pis1 — pi (2.44)

Para a formulagao incremental as Equagoes (2.39) e (2.40) podem ser escritas como:

. (A2 2 A
Azx; = (At) - &; + 5 + B (At)” - AZ; (2.46)
Da Equagao (2.46) pode-se obter que:

1 1 1
A = ——  Api ———— o — —— i
S RNV R P A T B

Substituindo a Equagao (2.47) dentro da Equacao (2.45), tem-se que:

(2.47)

. Y Yo Y .
Aii — — A — L oa A1 ) s 2 4
Z; 7oA T; 3 T; + At ( 2-5) T (2.48)
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As Equagoes (2.47) e (2.48), substituidas na equagao incremental do movimento, na

forma de:

M- -AZ; +C - At; + K - Ax; = Ap; (2.49)
a substituicao gera:
K - Az; = Ap; (2.50)
sendo:
K=k+-2cqr—t _.u (2.51)

B-At T B (AR

a rigidez efetiva e

R 1
Apz':ApH-(m' 3 2.5 2.8

1
M+1-C) i+ [—-MJrAt- (l—1> -C] d (252)
vetor de carga efetivo.
Conhecendo-se K e Ap; a partir das propriedades M, C e K do sistema, os parametros
[ e v do algoritmos e os valores de &; e #; no inicio do passo; pode-se obter o incremento

de deslocamentos como:

Az; = K1 Ap; (2.53)

Uma vez conhecido o valor de Ax;, os valores de Az; e AZ; podem se obtidos por
meio das Equagoes (2.47) e(??). J4 a aceleragdo para o inicio do passo pode ser obtida
impondo o equilibrio:

O G — K - x
Bigr = L x;\}l i (2.54)

A seguir apresenta-se o equacionamento e conseqiientemente a geracao dos parametros

[ e~ para os casos usuais da aplicacao do método de Newmark.

Método da Aceleragao Linear

Este método é uma extensao de Newmark [2], sendo que a aceleragao varia linearmente

durante um passo de integragao conforme a Figura 2.24.
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Figura 2.24: Gréfico da variacao linear da aceleragao.

A aceleracao em um certo instante 7 pode ser escrita como:

l‘(T) =x; + ET

43

(2.55)

Integrando a Equagao (2.55) com relacao a varidvel 7, pode-se obter as expressoes da

velocidade e do deslocamento:

() = iy 4 +Ai 72
T\T) = XT; ;T _— =
At 2
72+Ai' 3
2 At 6

\]

o(T) =x; + & - T+ T -

Para 7 = At tem-se que:

At
Aab:i‘i-At—i-Ajﬁ-?
At? At?
Ar=0; - At + & - — + AF - —
2 6
Operando-se a Equacao (2.59), pode-se obter:
. 6 6 . .
Ax:A—tQ~Ax—Kt-xi—3-xi

Aplicando a Equagao (2.60) na Equagao (2.58), tem-se que:

3 At
Ai=2 Ar—3.4 -2 5
z s Az 3-a 5 i

(2.56)

(2.57)

(2.58)

(2.59)

(2.60)

(2.61)

Entao substituindo os resultados obtidos das Equagoes (2.61) e (2.60) na incremental

do movimento Equacao (2.49), tem-se que:
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6 -z, ;- At

At

(6'M+—3'C+K>-Ax=Ax+M-(

) (2.62)

A Equagao (2.62) segue o mesmo formato da Equacao (2.50). Comparando esta com

1

as Equagoes (2.51) e (2.52), podem-se obter valores de 3 = ¢ e y = % como 0s parametros

que definem o processo de aceleragdo linear de Newmark.

Precisao e Estabilidade

Em sistemas lineares, Chopra [9] associa a estabilidade do método de Newmark a

expressao:

At < 1 1
Tmin_ﬂ"\/i \/7_2'6

sendo 11,;, 0 menor perfodo natural de vibragao do modelo analisado. Para § = % ey = %,

(2.63)

a Equagao (2.63) torna-se:

At

min

< 0,551 (2.64)

A estabilidade provida pela Equagao (2.63) nao garante a precisao do método de
Newmark. Esta depende, principalmente, da duracao do passo de integracao utilizado.
E de consenso entre autores como Chopra, [9], Clough e Penzien [10], que um valor para
incremento de tempo At, seja da ordem de um décimo menor que o periodo natural
do modelo, pode produzir resultados satisfatérios. No entanto é necessdrio fazer uma
observacao sobre as freqiiéncias presentes no carregamento, pois o incremento deve ser
pequeno o suficiente para representar as maiores freqiiéncias presentes nele.

De acordo com Chopra [9], no caso de estruturas de comportamento nao linear, mel-
hores resultados poderiam ser obtidos se a duracao do passo de integracao nao fosse
constante. Caso fosse implementado um processo iterativo, que a cada vez que surgisse
a necessidade de retornar no tempo, fossem realizadas iteracoes de acrécimos de tempo
e verificacao dos resultados dentro de um proéprio passo de tempo. Assim, a precisao
poderia ser melhorada, porém o custo computacional seria consideravelmente adicionado

a0 Processo.



Capitulo 3
Metodologia

Neste capitulo é apresentado o procedimento metodoldgico para investigagcao do com-
portamento dindmico do automovel sob condigoes dindmicas trativas, englobando o pro-
cedimento metodoldgico geral aplicado e o procedimento de andlise para os modelos com
2, 5 e 9 graus de liberdade.

3.1 Procedimento Metodolégico

Este trabalho serd realizado no intutito de simular o comportamento de partida de um
veiculo FIAT UNO 1.0 mpi 8V FLEX 3 portas, para que entao possa ser feita a andlise
do desempenho do veiculo sob condicoes dinamicas trativas.

Foram desenvolvidos trés modelos de veiculo com o objetivo de tratar o automével de
diversos pontos de vista de simulacao, complexidade, andlise e resultados pretendidos. Os
modelos apresentam sofisticagoes gradativas onde os mesmos possuem 2, 5 e 9 graus de
liberdade.

Gradativamente com a sofisticagdo dos modelos (2 — 5 — 9 G.L.) os mesmos apre-
sentarao resultados do comportamento dindmico do automével na andlise do desempenho
do deslocamento, velocidade e aceleracao alcancados no final do tempo de simulacao.

O comportamento dindmico ird se alterar progressivamente com a inclusao de efeitos
especificos de funcionamento do veiculo, como de escorregamento da embreagem, escor-
regamento da interface de contato pneu / pista e utilizagdo do torque real do motor.

Tendo-se os modelos desenvolvidos os resultados serao comparados entre as simulagoes
dos modelos do MATLAB® ¢ do AMESim®, 0s quais usam os mesmos dados e parame-
tros de entrada; embora os modelos nao sejam exatamente idénticos.

Obtendo a coleta de resultados a partir da simulagao do veiculo originada pelos soft-
wares, os dados resultantes dos modelos de simulacao serao tabelados e comparados com

alguns dados apresentados pelo fabricante; além de serem comparados entre si. A seguir
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serao detalhados os modelos desenvolvidos, onde serao colocadas as principais simplifi-

cacoes, técnicas e critérios usados para suas construcgoes.

3.2 Modelo com 2 G.L.

Este modelo, cuidadosamente detalhado e analisado no Capitulo 4, limitou-se trabal-
har com dois graus de liberdade de translacao na direcao de movimento do veiculo. Desta
forma, o modelo nao leva em conta os efeitos torcionais da arrancada, negligenciando os
elementos a partir do motor até o mancal da rodas motrizes. Assim a transmissao do
torque do motor pela embreagem, caixa de marchas, diferencial e semi-eixos é desconsi-
derada. Portanto o torque fornecido pelo motor, que inclui as relacoes de transmissao da
caixa de marchas (i.), diferencial (i4) e rendimento mecénico (7,,), é aplicado diretamente
no conjunto roda / pneu.

Os efeitos de acionamento dos pedais bem como a rigidez do pneu, folgas da parte
torcional entre o motor e o mancal das rodas motrizes sao desprezados. Também sao
desconsiderados os efeitos provenientes do escorregamento do contato entre pneu / pista,
sendo utilizado neste caso somente um modelo simples de atrito estédtico de Coulomb.

O modelo de atrito é utilizado para distinguir qual a forca a ser utilizada na tragao.
Assim, através do algoritmo de atrito, poderd ser calculada qual a forca motriz disponivel
(Fy) , a forca motriz que pode ser transmitida pelo contato de atrito (F,) e qual a forca
utilizada (Fy)-

Também, com uma distribuicao simples de massas, o modelo busca investigar o com-
portamento do veiculo. Como simplificacao, este modelo considera que as duas rodas de
um mesmo eixo estao colapsadas em apenas uma roda equivalente. Isto quer dizer que
os efeitos na direcao lateral e vertical nao infuenciam no desempenho do automével; logo
nao se tem interesse no movimento de rolamento (roll) e de guinada (yaw).

Assim, focaliza-se entre o conjunto roda / pneu e veiculo a interface de fixagao e
pivotamento entre os dois sistemas, onde o pivo inferior de fixacao da bandeja foi admitido
no centro da roda. Com relagao aos componentes de fixacao da suspensao McPherson,
foram considerados trés pontos de fixagao: as buchas da bandeja e o batente superior.

Para examinar o desempenho do veiculo foram desenvolvidas as equagoes de equilibrio
de movimento, bem como um algoritmo para andlise das velocidades, deslocamentos e
aceleracoes alcancados. Os resultados obtidos pela simulagao do algoritmo desenvolvido
no MATLAB® foram comparados com o modelo desenvolvido no AMESim®.

O modelo apresentado no AMESim® representa a dinamica longitudinal trativa de-
senvolvida em um software comercial, que demonstra de forma simples o comportamento
do mesmo veiculo. Assim obtendo os resultados pelas duas ferramentas de simulacao,

pode-se ter uma boa estimativa dos pontos de falha ao se utilizar um modelo muito
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simples.

Por fim foram utilizados dois tipos de excitacoes, sendo os resultados comparados com
relacao a sua sensibilidade ao torque motriz. A primeira andlise foi construida com base
numa excitagao harmoénica com média em torno do torque méaximo de 90,3 Nm, mais uma
variacdo harmoénica de 10% sobre este valor (tipo 1). J4 a segunda andlise foi feita com
base na curva de torque x rpm do motor, mais a variacao harmoénica de 10% sobre o valor

da curva (tipo 2).

3.3 Modelo com 5 G.L.

O modelo com 5 graus de liberdade, detalhado no Capitulo 5, é de importancia vi-
tal no estudo trativo longitudinal do veiculo, pois leva em consideracao todos os graus
de liberdade torcionais como: motor, tambor e cubo da embreagem, caixa de marchas,
diferencial e o conjunto roda / pneu.

Nota-se que neste caso o comportamento dindmico do veiculo é aprimorado de forma
a estudar o torque transferido do motor para o restante do veiculo. Assim, busca-se,
através do controle do pedal da embreagem, conectar todas as partes girantes de maneira
a transformar o movimento rotacional em longitudinal do automével.

Com a inclusao de toda a parte torcional é necessdrio que se faga um estudo sobre
as vibracoes torcionais, tendo o motor de combustao interna de quatro cilindros e quatro
tempos como fonte de excitacao, é imprescidivel o estudo da sincronizacao dos pulsos de
queima do combustivel, os quais acontecem 4 vezes a cada 720° (1 ciclo do motor).

No estudo da modelagem do torque motriz é necessério que se faga um aprofundamento
da cinemética do mecanismo biela-manivela, no intuito de se conhecer o comportamento
de deslocamento, velocidade e aceleracao do pistao. Tendo-se este equacionamento, as
dimensoes internas do motor e as caracteristicas do ciclo térmico, parte-se para a andlise
dindmica das forgas de inércia, dos gases, a resultante tangencial e por fim o torque motriz.

Serd usado também neste caso duas simulagoes importantes: uma excitagao com base
na curva torque x rpm e outra com a curva real de excitacao do torque do motor do
veiculo. No caso da andlise com o torque real do motor deve ser construida a curva de
torque para cada cilindro do motor a cada incremento de tempo e feita sua sobreposicao
para obtencao do torque final.

Apds a modelagem do torque é necessério que o sistema de equagoes seja construido e
analisado, e finalmente, montado na forma matricial. Neste ponto é importante salientar
que tendo um acionamento de embreagem, o sistema torcional passard de 5 G.L. para 4
G.L. com o acoplamento do tambor com o cubo da embreagem.

Portanto é necessédrio que se faga um estudo aprofundado com relagao ao conjunto de

embreamento, levando em consideracao a rigidez, amortecimento e atrito na embreagem,
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para determinacao do torque transmitido entre o volante e o disco da embreagem.

Com relacao as inércias, o né que interliga o cubo da embreagem e a caixa de marchas
é utilizado como ponto de referéncia para transferéncia da inércia equivalente. Sabe-se que
a partir deste ponto o sistema torcional estd localizado em outro espago de coordenadas
devido as relacoes de transmissao da marcha e do diferencial. Neste modelo a inércia do
veiculo é transferida e adicionada ao conjunto do eixo dianteiro roda / pneu.

Por fim se prossegue para os resultados da andlise entre as simulacoes pelo MATLAB®
e AMESim®, utilizando tanto a curva de torque x rpm (tipo 2), como a curva de torque

real do motor (tipo 3).

3.4 Modelo com 9 G.L.

O modelo contendo 9 graus de liberdade, mostrado em detalhes no Capitulo 6, procura
demonstrar de forma mais completa todos os efeitos torcionais e de arrancada sobre o
veiculo. E muito importante que se conheca a forma de interacéo do pneu com a pista, pois
é nesta interface que ocorre o fendémeno de aderéncia e, conseqiientemente, a transmissao
de forca trativa.

A carroceria é considerada um corpo rigido que trafega sobre uma pista horizontal
e ideal, isto quer dizer que o veiculo nao faz curvas e as excitagoes das irregularidades
do solo nao tém efeito sobre o movimento longitudinal. Os efeitos de escorregamento de
embreagem e de aderéncia do pneu sao levados em consideragao com o propésito de obter
os efeitos torcionais da transmissao sobre a carroceria do veiculo.

Tendo-se o estudo aprofundado das dindmicas torcionais e longitudinais, ¢ montado o
diagrama completo de corpo livre do sistema com 9 graus de liberdade, onde o layout e a
estratégia de controle da transmissao sao essenciais para o movimento longitudinal.

Nota-se que este modelo com 9 G.L. incorpora toda a parte torcional desenvolvida
no modelo com 5 G.L., a qual possui o mesmo equacionamento. Os graus de liberdade
que serao incluidos fazem parte do conjunto pneu / roda e da carroceria. Entao se tem
o deslocamento torcional da roda, torcional do pneu, longitudinal do pneu considerando
o escorregamento, longitudinal da carroceria levando em consideragao a ancoragem da
suspensao e por fim o grau de liberdade de arfagem da carroceria.

Devido ao momento gerado em torno do centro de gravidade do automével, quando
0 mesmo transpoe o seu repouso para entrada em movimento, a carroceria eleva-se na
dianteira e baixa na traseira. Assim é necessdrio um equacionamento do movimento de
bounce (vertical) e pitch (arfagem), pois os deslocamentos mostram-se acoplados.

E necessdrio que alguns parametros da suspensio sejam conhecidos, pois o modelo
necessita da aplicagao de dados de rigidez e amortecimento torcionais para a determinagao

da suspensao. Assim parte-se para a determinagao dos parametros verticais da suspensao
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de acordo com os dados do veiculo. Também deve-se utilizar o cdlculo do momento sobre
o centro de gravidade para constituir o efeito de arfagem da carroceria.

Neste modelo também é feita uma anédlise do desempenho do veiculo com relacao a
inclinacao de pista. Assim, sdo expostos os resultados de deslocamento, velocidade e
aceleracao para as condigoes de rampa +10% e rampa de -10%; para o mesmo veiculo
em andlise.

Por fim, nesta parte, sao apresentadas as superficies de desempenho que é caracter-
izada por uma nuvem de pontos. A nuvem de pontos caracteriza os pontos de maximo
desempenho para uma determinada condicao de arrancada.

De acordo com os outros capitulos de resultados, se prossegue para a anédlise entre as
simulagoes pelo MATLAB® ¢ AMESim®, utilizando a curva de torque x rpm (tipo 2) e

a curva de torque real do motor (tipo 3) para posterior tabulagao e anélise dos resultados.



Capitulo 4

Modelo com Dois Graus de
Liberdade

Neste capitulo serd apresentada a simulacao de um modelo simplificado do veiculo
com apenas dois graus de liberdade que leva em consideracao o conjunto pneu / roda e o
restante do veiculo. Serd feita uma avaliagao e comparagdao do modelo desenvolvido no
MATLAB® com os resultados numéricos do software comercial utilizado para simulagao

de sistemas mecdnicos dindmicos AMESim®.

4.1 Introducao

O modelo com 2 G.L. tem a principal finalidade de obter uma aproximacao do com-
portamento do automdével utilizando os resultados da simulagao numérica computacional
desenvolvida no MATLAB® para comparagao com os resultados obtidos pelo AMESim®.
A Figura 4.1 ilustra o modelo simplificado com dois graus de liberdade do veiculo que

leva em considerac@o somente o conjunto pneu / roda e o restante do automével.

Roda / Pneu Veiculo

Figura 4.1: Modelo simplificado com dois graus de liberdade.

Para o modelo desenvolvido no MATLAB® com 2 G.L., os efeitos de escorregamento
da embreagem, rigidez do pneu, folgas e todos os componentes a partir do motor até o

mancal das rodas motrizes nao sao levados em consideracao.
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4.2 Modelagem

Este modelo, que apresenta um veiculo com tracao dianteira, o conjunto pneu / roda
estd puxando a carroceria e todos os demais acessorios e componentes que fazem parte
do veiculo como o peso do motor, passageiros, eixo traseiro, etc.

Pode-se notar que entre os dois sistemas existe uma rigidez e um amortecimento de-
vidos as buchas de fixacao da suspensao. A Figura 4.2 ilustra esquematicamente como o
pneu e a roda dianteira estao interligados & carroceria do veiculo. Neste caso foi admitido
que o ponto de fixacao de pivotamento com a roda se localiza no centro da roda, o que

simplifica a abordagem tedrica.

|

Xv

DESLOCAMENTO
DO VEICULO

ACOPLAMENTOS ”ww-sm DESLOCAMENTO DA AREA DE CONTATO E
FLEXIVEIS BANDEJA DEVIDO ESCORREGAMENTO
FLEXIBILIDADE DO PNEU
DA SUSPENSAO

Figura 4.2: Sistema de ancoragem da bandeja ao veiculo.

De acordo com a Figura 4.2, nota-se que o conjunto pneu / roda, cuja posigao é
identificada por X, desloca-se uma determinada quantidade X;, devido a flexibilidade
das buchas da bandeja. Isto ocorre principalmente quando o automével sai de velocidade
igual a zero e imprime uma aceleracao, caracterizada neste estudo pela primeira marcha.

Quando o condutor freia o veiculo, a forca inércia iguala-se a de frenagem atuando
como uma forga de reagao no centro de gravidade do veiculo, gerando forcas de reacao no
pneu que podem ser equivalentes as forcas de tragao e as grandes aceleragoes impostas na

arrancada. Portanto, a for¢a de frenagem F, é dada por:

F,=p,-F, (4.1)

Entao, o coeficiente de atrito longitudinal p, multiplicado pela forca peso do veiculo
F,, d4 origem a forca longitudinal F),. Considerando que p, possa ser comparado a
desaceleragao a, [m.s™?] dividida pela gravidade, tem-se que:

Ay
g
Internacionalmente (DIN 74250), o valor z é usado para especificar o coeficiente de

frenagem:
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2=, (4.3)

ou ainda como porcentagem:

z =, - 100% (4.4)

Portanto, se durante uma frenagem tem-se que z = 80% com g = 9,81m - s, o que

corresponde a a, = 7,85 m - 572

, um coeficiente de atrito u, = 0,8 seria necessério.
Assim, a for¢a de frenagem F,, agindo no centro de gravidade do veiculo, causa uma
forca longitudinal aos centros de contato da roda, dos eixos dianteiros, traseiros e uma
transferéncia de carga +AF, para o eixo dianteiro e —AF, para o eixo traseiro.

Para se ter uma aproximacao da rigidez das buchas da bandeja, pode-se fazer uma
estimativa da reagao sobre o eixo para valores de X levando em consideracao por exemplo
p, = 0,9, para casos de frenagens de grande solicitagdo (emergéncia).

Como a simulagao com esse modelo tem o objetivo de descrever quais sao as agoes
provocadas sobre a carroceria, com relacao ao centro de gravidade e, conseqiientemente
sobre os passageiros do veiculo, deve-se preocupar somente com a dindmica longitudinal
que afeta o automével. Portanto, como nao se tem interesse nos movimentos de rolamento
(roll) e de guinada (yaw) do automével, pode-se fazer uma simplificacdo do modelo,

admitindo que o veiculo tenha somente duas rodas como mostra a Figura 4.3.

Figura 4.3: Modelo simplificado do veiculo de tracao dianteira com duas rodas para
frenagem [43].

Assim, levando em consideragao a figura para o caso da frenagem e admitindo que a
forca de sustentacao bem como os momentos devido a resisténcia aerodinamica e a forca

de sustentacao sejam despreziveis, tem-se para o eixo dianteiro que:

B = () Grooste) + (%) - (=@~ Q.+ Q) =0 (45)
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sendo:

Ry - reacao sobre o eixo dianteiro;

[ - distancia entre eixos;

heg - altura centro de gravidade;

G - peso suspenso do veiculo;

arr - distancia eixo traseiro ao centro de gravidade;

« - inclinagao da pista;

Q. - resisténcia aerodindmica;

Qs - resisténcia ao aclive;

QQ; - resisténcia a inércia;

Na situacao em que os freios s6 atuam sobre as rodas do eixo dianteiro, a forca de
frenagem é o produto da forca normal ao solo com o coeficiente de atrito entre pneu e

pista, ou seja:

Assim pode-se ter uma estimativa da rigidez das buchas da bandeja da suspensao

dianteira usando a seguinte expressao:

i

K,
b X,

(4.7)

sendo:

X - deslocamento da bandeja ;

Fy, - forca de frenagem na dianteira.

Para uma suspensao tipo McPherson, a rigidez longitudinal equivalente é resultado
da combinacao da rigidez de quatro de seus elementos; os quais sao mostrados na Figura
4.4.

Figura 4.4: Principais pontos de flexiveis de uma suspensao McPherson [47].
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Neste caso, para considerar os efeitos de elastocinemdtica da suspensao do veiculo,
devem-se levar em consideracao os efeitos de rigidez de translagao dos pontos 1, 2, 3 e 4.
O ponto 1 indica o batente superior de ancoragem da torre de suspensao McPherson, 3 e

4 indicam as buchas do brago oscilante da bandeja e 2 indica o batente inferior [41].

4.3 Reacoes e Momentos

Para o cédlculo das reacoes, pode-se trabalhar com as varidveis que afetam o desloca-
mento do veiculo na direcao longitudinal como se o veiculo estivesse em um plano.

No eixo dianteiro tem-se a agao da forga motriz F),, , a resisténcia ao movimento
do eixo dianteiro devida ao contato do pneu com o piso (), e a reagao vertical R; de
transferéncia de carga. Analogamente, tem-se para o eixo traseiro @),,, , R;;; somente
nao ha forca motriz porque o veiculo considerado possui tracao dianteira, como mostra a
Figura 4.5.

Como as equagoes de resisténcia ao movimento ji foram deduzidas do Capitulo 2
(Qs-aclive, Q-inércia, Q) ,-aerodinamica e @),-rolamento), o que resta a fazer é deduzir as
equacgoes de equilibrio de momentos em torno dos pontos de contato do pneu, para que
desta forma se consigam calcular as reagoes sobre os eixos dianteiro R; e traseiro Ry (ver
Figura 4.5).

Figura 4.5: Modelo simplificado do veiculo de tracao dianteira com duas rodas para
tracao [43].

De acordo com a Figura 4.5, nota-se que para o eixo traseiro que:

ZM]]:O

—Rr -1 — Qi heg— Qo heg— Qs heg+Qr, -0+ F,, -0+ G -cos(a) -arp =0

Ry =ar/l-(G-cos(a)) + heg/l - (—Qi — Qo — Qs) (4.8)
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E para o eixo dianteiro que:

ZM,:O

Rll'l_Qi'hcg_Qa'hcg_Qs'hcg+QrII'0+FmII'O_G'COS(a>'a'I:O

RU = CL[/Z ' (G : COS(O&)) + hcg/l : (Qz + Qa + Qs) (49)

No desenvolvimento das equacoes de movimento do automével fizeram-se outras sim-
plificagdes. Considerou-se que a forca de sustentagao, aplicada no centro de pressao (CP),
coincidente com o centro de gravidade do veiculo (CG). Portanto estas forgas dependem
somente da altura do centro de gravidade e das distdncias do centro de gravidade aos
eixos do veiculo ay e ajy.

Assim, a forca de sustentacao e o momento devido as forgas aerodinamicas nao pre-
cisam ser deslocados para o centro de gravidade. Além disso, as forcas geradas pelo efeito
aerodinamico poderiam ser desprezadas, em virdute das baixas velocidades alcancadas
pelo veiculo quando o mesmo inicia o seu movimento.

Tendo-se as resisténcias ao movimento, pode-se chegar as equagoes dos momentos
gerados pelas resisténcias no cubo da roda. Assim, o momento resistivo devido ao aclive

(M) pode ser obtido por:

M;=Qs-rg=m-g-sen(a)- ry (4.10)

sendo:
Qs - resisténcia ao aclive;
m - massa do veiculo [kg];
g - aceleragao da gravidade [m/s?];
« - inclinacao de pista [rad];
rq - raio dindmico do pneu [m].

Para o momento resistente aerodinamico (M,) pode-se repetir o raciocinio:

1
Ma:Qa.szﬁ.p.v2.Cm.A.rd (4:.1].)

sendo:
(), - resisténcia aerodinamica;
p - massa especifica do ar [kg/m3|;
v - velocidade relativa do vento [m/s];
C., - coeficiente de resisténcia aerodinamica [adimensional);
A - Area projetada da secio transversal do veiculo [m?].

Para a resisténcia ao rolamento (),) se tem:
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M,=Q, - rq=f-m-g-cos(a) 7y (4.12)

sendo:
@, - resisténcia de rolamento;

f - coeficiente de atrito de rolamento [adimensional)].

4.4 Equacoes do Movimento

A Figura 4.6 ilustra o modelo simplificado com dois graus liberdade tratado neste

capitulo.

Fixo Dianteno

Figura 4.6: Modelo simplificado com dois graus de liberdade do automével.

Neste modelo a rigidez do pneu nao é levada em consideragao, portanto o deslocamento
relativo entre o pneu e a roda foi negligenciado. Nota-se entao que o eixo dianteiro puxa o
resto do veiculo devido ao torque fornecido pelo motor M;, o qual fornece F; que é a forca
trativa longitudinal. O torque motriz inicialmente ¢ modelado de forma linear em fungao
do tempo de simulagao, contendo uma variacao de rotacao em relacao ao incremento de
tempo.

As interligacGes entre os dois subconjuntos sao os elementos da suspensdo, ou seja,
as buchas da bandeja gerando as forcas necessdrias para caracterizar o movimento do
veifculo. Usando a Figura 4.7, pode-se deduzir as equacoes de movimento para o sistema

com dois graus de liberdade, usando o equilibrio de forcas:

Qs

FKI: Qa
D Xv Qry
— +——

----------------------------

Figura 4.7: Diagrama de equilibrio de forcas do modelo de 2 graus de liberdade.
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Y Fu = me- X, (4.13)
F—Frp—Fop— Q= mea- X,
med'Xr+Cb'(XT_XU)+Kb'(XT_Xv) = Ft_QT[

Y F, = m,-X, (4.14)
FKb"’FCb_QrU_Qa_Qs = mv'Xv
vav+Cb(Xv_Xr)+Kb(Xv_Xr) = _QT'[]_QCL_QS

sendo F,4 - forga eixo dianteiro, F}; - forca trativa, Fj, - forca rigidez buchas, F,, - forca
amortecimento buchas, F), - forca sobre veiculo, m.4 - massa eixo dianteiro, m, - massa
restante do veiculo, @),, - resisténcia de rolamento eixo dianteiro, (),,, - resisténcia de
rolamento eixo traseiro, Q, - resisténcia de aclive, @, - resisténcia aerodinamica, X, e X,
- aceleracao do eixo dianteiro e do veiculo, XT e XU - velocidade do eixo dianteiro e do
veiculo, X, e X, - deslocamento do eixo dianteiro e do veiculo, K, - rigidez equivalente

das buchas e Cj - amortecimento equivalente das buchas.

G, —Cy X, LB K X |
—Cy, G X, K, K, X, [

_ { Ft(t) - er } (4.15)

Matricialmente tem-se que:

Med 0 X’!‘
. . —+
0 my X,

_Qru - Qa - Qs

ou ainda, compactamente, por:

v ke f+ o] {xo k] {xo ={F} @

sendo M a matriz de inércia, C' a matriz de amortecimento, K a matriz de rigidez, F'(t)
o vetor forca ou excitacio e X(t), X(t) e X(t) os vetores resultantes de deslocamento,

velocidade e aceleracao.
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4.5 Distribuicao de Massas

De acordo com Reimpell (1992), se propoe uma estimativa da distribui¢do das massas
do veiculo. Com isso pode-se chegar as massas dos conjuntos dos eixos dianteiro, traseiro
e carroceria; podendo ser uma distribuicdo com o veiculo vazio ou com passageiros (ver

Tabela 4.1).

Tabela 4.1: Distribui¢ao das massas sobre os eixos do automével (%) [46].

Motor Frontal | Motor Frontal | Motor Traseiro
Tragao Frontal | Tracao Traseira | Tracao Traseira

frente | traseira | frente | traseira | frente | traseira
Desocupado 61 39 50 50 40 60
2 passageiros 60 40 50 50 42 58
4 passageiros 95 45 47 53 40 60
5 passageiros 49 51 44 56 41 59

Assim pode-se chegar & seguinte distribuicao das massas, para um veiculo com motor

e tragao na dianteira, desocupado, considerando 80% na massa suspensa (ver Figura 4.8):

+ carroceria

+ componentes
+ acessorios 80 %

+ motor

Figura 4.8: Distribuicao das massas do veiculo.

Para a massa das partes suspensas Figura 4.8 como carroceria, componentes, acessérios

e motor tem-se que a massa suspensa m; vale:

ms = 0,80 - m, (4.17)

sendo:
m, - massa total do veiculo.
Para os eixos dianteiro e traseiro de acordo com a Tabela 4.1, para motor e tracao

frontal obtém-se as massas nao-suspensas em torno de 60% na dianteira e 40% na traseira:

Meqg = 0,60 - 0,20 - m, = 0,12 - m, (4.18)



CAPITULO 4. MODELO COM DOIS GRAUS DE LIBERDADE 59

Mer = 0,40 - 0,20 - m, = 0,08 - m, (4.19)

sendo:
Meq - Massa do eixo dianteiro;

Me - Massa do eixo traseiro.

4.6 Modelo de Atrito Estatico

A utilizacao de um modelo de atrito fez-se necessdria para considerar a interacao do
atrito entre o pneu e a pista. A for¢a normal foi utilizada como parametro para determinar
a forga trativa no modelo de 2 G.L., onde o modelo de atrito considerado foi o estético de
Coulomb. A Figura 4.9 ilustra varios modelos de atrito de Coulomb, os quais sao referidos
freqiientemente como modelos clédssicos de atrito e que podem ser utilizados em diversos

casos [30].

a) Fa T b) Fa T ©) Fa T /

0 e 9 athe— Far/\,

Figura 4.9: Combinagoes do modelo de atrito de Coulomb.

A Figura 4.9.a é o modelo estético de atrito de Coulomb de 0 - 100%, a Figura 4.9.b é
Coulomb com dois patamares de atrito estatico e dindmico, a Figura 4.9.c é o modelo de
atrito estdtico de Coulomb + viscosidade, a Figura 4.9.d modelo de atrito de Coulomb +
viscosidade + estdtico, a Figura 4.9.e é o modelo de Coulomb + viscosidade + aderéncia
e a Figura 4.9.f mostra o modelo de atrito continuo.

O modelo utilizado nesta simulacao foi o estdatico de Coulomb mostrado na Figura
4.9.b, onde a forga de atrito é proporcional & reagdo normal (R;). Assim, se consegue
encontrar a maxima forca trativa que pode ser transmitida para o veiculo devida ao atrito

do pneu com a pista.
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Usando este modelo de atrito ha duas forcas de tracao F}, uma disponivel fornecida
pelo motor (F,,) e outra possivel de ser transmitida pelo atrito (F,). A forga disponivel

fornecida pelo motor é dada por:

M
Fp=—"i,ig-n, (4.20)

sendo:

M, - torque motriz;

rq - raio dindmico do pneu;

1. - relacao de transmissao da caixa de marchas;

14 - relacao de transmissao do diferencial;

n, - rendimento da transmissao.

Para a forga possivel de ser transmitida pelo atrito (F,) usa-se, em muitas aplicagoes,
a sua capacidade descrita por magnitudes estéticas e cinemdticas, as quais dependem da
velocidade instantdnea. Esta aproximacao é usada neste modelo, onde a for¢a normal
(reagao sobre os eixos) mudard dependendo das condigoes de arrancada do veiculo. O

algoritmo desenvolvido para a forga de atrito estd apresentado no Apéndice A do trabalho.

4.7 Resultados Obtidos

Para comprovar a aplicabilidade e validade dos resultados, foram comparados o modelo
do AMESim® e os modelos montados no ambiente MATLAB®. O algoritmo montado
no MATLAB® foi construido de forma modular, possuindo as subfunc¢oes mostradas no
Apéndice E. Assim, o modelo do veiculo desenvolvido no AMESim® (protétipo virtual)
funciona como uma bancada de testes virtuais.

O software comercial AMESim® representa um ambiente de modelamento avangado
para executar simulacoes de sistemas de engenharia e serve como uma bancada de teste
vitrtual do modelo desejado. Estd baseado em uma interface intuitiva na qual o sistema
é exibido ao longo do processo de simulagao. O AMESim® usa stmbolos para represen-
tar componentes individuais dentro do sistema, sendo construidos os esbogos do modelo
desejado somando simbolos ou icones na drea de desenho; resultando em um diagrama de
blocos (Apéndice F apresenta o modelo construido). Quando o esbogo estiver completo,

a simulacao do sistema procede as seguintes fases:

° Descricao matemaética dos componentes associados com os icones;
° As caracteristicas dos componentes sao fixas;

° Ajuste do tempo de simulacao do sistema;

° Inicia a simulacao até chegar ao fim do tempo requerido;

) Gréficos sao plotados e o comportamento do sistema é interpretado.
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0 AMESim® possui diversas bibliotecas, sendo neste caso usadas a Mechanical, Sig-
nal, Control and Observers, Powertrain e IFP Drive. O modelo construido neste caso
incorpora efeitos do motor, da embreagem, caixa de marchas, diferencial, modelo de pneu.
Também inclui as caracteristicas de inércia, rigidez e amortecimento entre os subsistemas,
portanto um modelo mais completo do veiculo do que os desenvolvidos no MATLAB®.
As Tabelas 4.2, 4.3, 4.4 e 4.5 ilustram os componentes das bibliotecas sendo demonstrado

os sketchs, a definicao do sketch, os submodelos e suas respectivas varidveis de estado.

Tabela 4.2: Componentes da Biblioteca Signal, Control e Observers.

Biblioteca Signal, Control and Observers

Sketch Definicao Submodelo
@)_ Sinal linear UDO00

VE’s Submodelo sem varidveis de estado.
@)_ Sinal senoidal SINO

VE’s Submodelo sem varidveis de estado.
. Jungao de sinais JUN3P
&

VE’s Submodelo sem varidveis de estado.
@ Sinal constante CONSO
VE’s 1 - Constant value
Duplicacao sinal SPLTO

<= pHeas

VE’s Submodelo sem varidveis de estado.

Tabela 4.3: Componentes da Biblioteca Mechanical.

Biblioteca Mechanical
Sketch Defini¢ao Submodelo
Fonte de torque zero T000

=

VE’s | Submodelo sem varidveis de estado.

:I@I: Mola e amortecedor RSDO00

VE’s 1 - Relative angular displacement

ey Carga rotatoria RLO2
._
VE’s 1 - shaft speed port 2

No Apéndice F encontra-se o modelo desenvolvido no AMESim® (protétipo virtual),

sendo apresentado em detalhes os submodelos usados onde consta a descrigao das funcoes,
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Tabela 4.4: Componentes da Biblioteca IFP Drive.

Biblioteca IFP Drive
Sketch Definicao Submodelo
@ Caixa de marchas DRVMGOB
A

VE’s | Submodelo sem varidveis de estado.

Tabela 4.5: Componentes da Biblioteca Powertrain.

Biblioteca Powertrain

Sketch Definicao Submodelo
Torque motriz TRENOA
VE’s Submodelo sem varidveis de estado.
Embreagem TRMCOA
Juit
d
VE’s 1 - Rotatory velocity at port 2
2 - Rotatory velocity at port 3
@ Diferencial TRDIOA
VE’s Submodelo sem varidveis de estado.
N Semi-eixos TRSH1A
Submodelo sem varidveis de estado.
Veiculo TRVEHO03

1 - Velocity at port 2
2 - Carbody longitudinal displacement
Conjunto roda / pneu TRTY1A

VE's 1 - Wheel rotatory velocity at por 2

pardmetros, condicoes iniciais adotadas, bem como o controle do tamanho do passo de
tempo adotado de acordo com as varidveis de estado do modelo.

Para os modelos desenvolvidos no MATLAB® foram construidos vario tipos de ex-
citagoes motriz com o intuito de verificar a influéncia do torque sobre o desempenho do
veiculo. Assim, a Figura 4.10 ilustra os trés tipos de excitagoes usadas neste trabalho.

Nas simulagoes o desempenho do veiculo é interpretado de trés formas distintas de
excitacao motriz. A excitacao do tipo 1 usa o valor méximo de torque dado pelo fabricante

mais uma sobreposicao de excitacao harmonica de 10%.
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A excitacao do tipo 2 utiliza uma excitacao que leva em consideracao a prépria curva
de torque x rpm do motor mais o efeito da velocidade de rotacdo do motor com uma
sobreposicao de excitacdo harmonica de 10%. A excitacdo harmonica de 10% sobre as

curvas representa a variacao do torque sob a acao das forcas de inércia e dos gases.

1200

EXCITACAOD TIPO 1

i [ _ExcitachoTiPo2 EXCITACAO TIPO 3

100

1000}

8OO

f—;‘f! WI .'

80

Terque Motor [Nm]
Terque Mater [Nm]

A0f------i-

Pulso do Torque do Motor [Nm]

(1] 05 ; 15 2 25 3 35 [1] a5 1 15 2 25 3 35 B 10 15
Tempo [s] Tampo [s] Angule da Virabrequim [rad]
(=) (b) (c)

Figura 4.10: Curvas de excitagao do motor usadas para a simulacao do desempenho do
veiculo: (a) Tipo 1, (b) Tipo 2 e (c) Tipo 3.

Para a excitagao do tipo 3 usa-se o detalhamento do ciclo térmico do motor para
produzir a curva de torque, a qual considera os pulsos de torque gerados pelas forcas
dos gases e de inércia alternativa. Este modelo de torque leva em consideracao além da
integracao no eixo do tempo, o giro de rotacao do motor, portanto respeita a defasagem
dos pistoes e angulo de giro como pode ser observado na Figura 4.10.c.

A andlise deste modelo do MATLAB® com 2 G.L., fundamentou-se na arrancada
do veiculo possuindo condicoes iniciais de deslocamento, velocidade e aceleracao iguais a
zero. Foi usado somente a primeira relacao de transmissao, nao sendo efetuada nenhuma
troca de marcha durante a simulacao. A simulacao leva em consideragao uma andlise com
duracao de 3,2 segundos, como evidenciado nos cédlculos preliminares. Portanto, um certo
tempo maximo em primeira marcha e uma rotagao maxima do motor de 6250 rpm foram

adotados para variar a velocidade do veiculo.

4.7.1 Resultados Excitacao Tipo 1

Os principais resultados comparados entre os modelos do MATLAB® ¢ AMESIM®
dizem respeito as excitacoes sobre os passageiros durante a arrancada do automével, onde
neste caso nao estao sendo levados em consideragao os efeitos de amortecimento e rigidez
dos assentos do veiculo. A Tabela 4.6 ilustra os dados utilizados para a simulagao.

A Figura 4.11 ilustra os resultados obtidos para o deslocamento do veiculo utilizando
a excitagao do tipo 1. A velocidade do motor é uma variacao linear da rotacao de acordo

com o incremento de tempo (900 a 6250 rpm).
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Tabela 4.6: Dados utilizados na simulacao do modelo com dois graus de liberdade.

Parametro Denominacao Valor | Unidade
m, massa do veiculo 1000 kg
my massa suspensa 800 kg
Mgy massa nao suspensa eixo traseiro 80 kg
Mgy massa nao suspensa eixo dianteiro 120 kg
e coeficiente de atrito estdtico embreagem 0,28 -
L, coeficiente de atrito cinemético embreagem | 0,24 -
trmax tempo méaximo de simulacao 3,2 S

L distanicia entre eixos do veiculo 2,36 m
heg altura do centro de gravidade 0,8 m
b largura do pneu 0,145 m
d diametro do pneu 0,33 m
g aceleracao da gravidade 9,81 m/s?
« inclinacao de pista 0 graus
7, rendimento da transmissao 0,9 %

f coeficiente de atrito de rolamento (asfalto) | 0,011 -

i relagdo de transmissao da caixa (1* marcha) | 4,273 -
ig relacao de transmissao do diferencial 4,067 -
Dar densidade do ar 1,225 | kg/m?
Cy coeficiente de resisténcia aerodinamica 0,35 -
A area da secao transversal do veiculo 2 m?
Ly, coeficiente de atrito longitudinal 0,8 %
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Deslocamento do Veiculo [m]
o]

- = =Veiculo - MATLAB
2 ! I i i , | — Veiculo - AMESim

0 0.5 1 15 2 2.5 3 3.5
Tempo [s]

Figura 4.11: Deslocamento do veiculo com excitagao tipo 1 (2 G.L.).
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O modelo desenvolvido no MATLAB® indica que o vefculo alcancou uma distancia
de 17,55 metros. J& para o modelo do virtual indicou 14,53 metros. Nota-se que entre
os subsistemas pneu / roda e carroceria, a tunica diferenca de deslocamento é relativa ao
sistema de fixacao e ancoragem.

Na comparagao entre as curvas de deslocamento do veiculo obtidas pelos modelos
do MATLAB® ¢ modelo virtual, ocorrem diferencas decorrentes principalmente dos
primeiros instantes, quando o veiculo comeca a se deslocar e posteriormente nota-se que
possuem uma, ascendéncia semelhante. Isto ocorre porque o modelo virtual possui sub-
modelos aprimorados de escorregamento do pneu com a pista e de embreagem.

Para os deslocamentos relativos entre os dois graus de liberdade do modelo do MAT-
LAB é imprescindivel conhecer o comportamento e caracteristicas das ancoragens da
suspensao, pois caracterizam o comportamento trativo do veiculo. O deslocamento rel-
ativo entre os dois G.L. é nulo no inicio da arrancada, alcanga um valor denominado
elastoestatico e gera uma for¢ca com mesmas propriedades do deslocamento sobre os com-
ponentes.

A Figura 4.12 ilustra o resultado obtido para a velocidade alcancada para o veiculo.
Para a diferenga encontrada perante as velocidades (veiculo e pneu / roda), fica evidente
o comportamento de deslizamento da embreagem para o modelo virtual; principalmente
nos primeiros instantes da arrancada, com relacao ao modelo do MATLAB® o qual nao

possui embreagem.

12

10 g

Velocidade do Veiculo [m/s]

““““ Veiculo - MATLAB
2 L i I i , | — Veiculo - AMESIm

0 0.5 1 15 2 25 3 35
Tempo [s]

Figura 4.12: Velocidade do veiculo com excitacao tipo 1 (2 G.L.).

Para 0 MATLAB® tem-se velocidade de 10,92 m/s (39,31 km/h) para o veiculo. Ja

para o modelo virtual tém-se velocidades da roda de 9,43 m/s (33,93 km/h) e para o
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veiculo de 9,31 m/s (33,53 km/h).

Nota-se que no caso do modelo virtual a roda e a carroceria demoram um determinado
intervalo de tempo para comecarem a ganhar velocidade, enquanto que no modelo do
MATLAB® isso nao ¢ possivel de acontecer, j4 que nao se tem embreagem. Portanto, o
modelo virtual consegue obter a suavidade necessédria para evitar "solavancos" devido a
acao do pedal da embreagem.

Pode-se perceber que o efeito decorrente da nao suavidade e aplicacao do torque do mo-
tor diretamente no sistema pneu / roda, fica mais evidente no conjunto do eixo dianteiro,
onde as amplidudes tornam-se mais bruscas para a velocidade no inicio do movimento.
Ja para a simulacao que usa o modelo virtual, até 1,1 segundos de simulacao se eviden-
cia o efeito das perdas devido ao atrito da embreagem, demostrado por uma pequena
concavidade da curva.

Para as velocidades relativas entre os sistemas roda / pneu e veiculo tornam-se nulas
ap6s um determinado tempo, portanto as unicas forcas que agem sobre o veiculo sao a
forca de inércia e a forca de mola. Assim, os conjuntos permanecem um tanto afastados
devido ao deslocamento do conjunto pneu / roda ser sempre maior que o do veiculo.
Logo, as forcas remanescentes, que sao as forcas de mola e forgas de inércia, devem estar
equilibradas apés o transitério da velocidade relativa estabilizar em "zero".

A Figura 4.13 ilustra o comportamento da aceleragao do veiculo e a aceleragao da
roda, sendo comparado com os resultados com o modelo virtual. Nota-se a diferenca de
pico de aceleracao para o veiculo e niveis elevados da acelera¢ao do conjunto pneu / roda

no inicio do movimento.
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Figura 4.13: Aceleragao do conjunto pneu / roda e do veiculo com escitagao tipo 1 (2

G.L.).
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Para a aceleracao do veiculo, o MATLAB® indicou uma aceleracao méxima de 5,49
m/s? em 0,074 segundos e para o modelo virtual a aceleragao maxima foi de 5,31 m/s?
em 0,75 segundos de simulagao. Para a roda a aceleragao mdxima alcangou 39,59 m/s?,
decrescendo rapidamente até o patamar de 3,49 m/s.

No caso da aceleracao fica evidente que nao tendo um modelo com acionamento da
embreagem, fica dificil evitar niveis elevados de aceleracao, principalmente no inicio do
movimento do veiculo. Nas primeiras relagoes de transmissao sempre existe uma reserva
de poténcia em termos da aceleracao, portanto pode ser aproveitada para vencer aclives,
rebocar uma carga ou acelerar o veiculo.

Nota-se entre o modelo de 2 G.L. e o modelo virtual, que no inicio do movimento a
aceleracao para o conjunto do eixo dianteiro possui um pico muito grande e repentino.
Ja para a carroceria observa-se um valor aceitdvel, mas fora da faixa de aplicacao da
embreagem e bem recuado aos primeiros instantes de simulacao.

Para as reagoes sobre os eixos a Figura 4.14 ilustra o comportamento de transferéncia

de carga.
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Figura 4.14: Reagoes sobre os eixos do veiculo com excitagao tipo 1 (2 G.L.).

Para as reacoes sobre os eixos dianteiro R; e traseiro R;;, a carga é transferida de
seu valor de equilibrio estatico devido as distribuicao das massas e distancia do centro de
gravidade a; e ay;. Assim, as forcas longitudinais que agem no centro de gravidade do
vefculo, causam, nos pontos de contato do pneu com o solo, diferencas de cargas, sendo
acrescido no eixo traseiro uma quantidade +AF'z e reduzido no eixo dianteiro de uma
quantidade —AFz.
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4.7.2 Resultados Excitacao Tipo 2

Utilizando a excitacao com a curva de torque x rpm estard representando de maneira
mais precisa o torque fornecido pelo motor. Assim os seguintes resultados do MATLAB®

e do modelo virtual foram encontrados para o deslocamento do veiculo (ver Figura 4.15).
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Figura 4.15: Deslocamento do veiculo com excitacao tipo 2 (2 G.L.).

Verificou-se que para o MATLAB® 6 deslocamento do veiculo alcancou uma distancia
percorrida de 17,49 metros. Ja para o modelo virtual a distancia ficou em torno de 14,03

metros. A Figura 4.16 demonstra o comportamento da velocidade alcangada.
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Figura 4.16: Velocidade do veiculo com excitagao tipo 2 (2 G.L.).
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Para as velocidades 0 MATLAB® teve o comportamento do veiculo que alcancou
10,81 m/s (38,92 km/h) e o modelo virtual a velocidade de 8,57 m/s (30,85 km/h) para

o veiculo. A Figura 4.17 demonstra o comportamento da aceleracao do veiculo.

T
— Veiculo - MATLAB
- Veiculo - AMESim

Aceleracéo do Veiculo [m/sz]

L L L L L L
0 0.5 1 15 2 25 3 35
Tempo [s]

Figura 4.17: Aceleragao do veiculo com excitagao tipo 2 (2 G.L.).

No caso da aceleracao, o MATLAB® teve o pico em torno de 0,08 segundos, al-
cangando um valor maximo de 5,33 m/s? e estabilizou em torno de 3,02 m/s?. Para o
modelo virtual o pico obedeceu o acionamento da embreagem ficando em torno de 0,74
segundos, alcangando um pico de 5,30 m/s® e estabilizando em torno de 2,13 m/s?. A

seguir a Tabela 4.7 ilustra o resumo dos resultados das simulagoes.

Tabela 4.7: Resultados da simulacao do modelo 2 G.L.

Resultados do Veiculo (tempo 3,2 segundos)

Deslocamento | Velocidade | Aceleragcao Max.
Unidades m km/h m/s?
MATLAB - tipo 1 17,55 39,31 5,49
AMESim - tipo 1 14,53 33,93 5,31
MATLAB - tipo 2 17,49 38,92 5,33
AMESim - tipo 2 14,03 30,85 5,30

Todas as simulagoes usando a curva de excitacao de torque do tipo 2 mostraram
menores valores tanto para o deslocamento como para a velocidade e aceleracao, quando
comparados com uma excitacao do tipo 1. Verificou-se que as diferencgas foram pequenas
em ambos os modelos e que portanto a excitacao tipo 1 pode representar de forma sim-
plificada e eficiente o comportamento do veiculo sem grandes divergéncias nos resultados

para o modelo de 2 G.L.



Capitulo 5

Modelo com Cinco Graus de
Liberdade

Neste capitulo é desenvolvido um modelo torcional do veiculo com cinco graus de liber-
dade para estudo e andlise da dinamica torcional do sistema de transmissao. Fste modelo
leva em consideragao o grau de liberdade do motor, da transmissao do torque pela em-
breagem, da caixa de marchas, do diferencial e por fim acoplamento da inércia do veiculo
através do conjunto pneu / roda. Também uma modelagem do sistema biela-manivela,
bem como uma andlise das forcas para detalhamento da cinemdtica e do torque real do

motor foram desenvolvidos.

5.1 Introducao

Um dos elementos chave para o controle global do comportamento dindmico do au-
tomovel é o sistema de transmissao. De fato um bom controle do veiculo pode ser obtido
por um controle correto do torque transmitido para o veiculo. Os componentes do sistema
de transmissao que controlam o torque transmitido para o veiculo sao a embreagem e a
iteragdo pneu / pista.

Um modelo dindmico completo para a embreagem e para o sistema de transmissao é
um importante elemento no projeto para boas estratégias do controle do comportamento
dindmico do veiculo, principalmente durante situagoes de operacao critica como ¢é estudado

neste caso.

5.2 Dinamica Torcional

Nos casos de vibragoes torcionais em eixos, quando se transmite um torque, os mesmos

agem como molas torcionais. Isto ocorre quando hé variacao ciclica no torque transmitido,

70
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como acontece em motores de combustao interna. Podem aparecer vibragoes torcionais
forcadas cuja freqiiéncia de excitacao coincide com uma das freqiiéncias torcionais natural
do sistema, podendo causar falhas nos componentes do sistema de transmissao.

As flutuagoes do torque motriz sao as maiores causadoras das vibracgoes torcionais
e estas flutuagoes sao a soma de pulsos discretos devidos & pressao de combustao nos
cilindros e do torque de inércia ciclico provocado pela reciprocidade do pistao.

Em motores de quatro cilindros e quatro tempos a velocidade angular do volante é
sincronizada com o pulso de combustao do motor, o qual flutua repetidamente com a
frequéncia de duas vezes por revolugao (360°). A Figura 5.1 ilustra o mecanismo de

irregularidade do torque em fun¢ao do nimero de cilindros.

QUATRO - TEMPOS QUATRO - TEMPOS MECANISMO DE
MONOCILINDRICO QUATRO CILINDROS TRANSMISSAO

Pl

U
ToRQUE |
, TORQUE
TORQUE S\ L[ \mepio [\ MEDIO
meoo )\ | B T B\ \ e

0 180° 360° 5407 720° 0 180°  360°  540°  720° 0 180° " 360° 54077207
1 - CILINDRO 4 -CILINDROS 2 - CILINDROS

TORQUE
TORQUE
TORQUE

Figura 5.1: Irregularidade para o torque motriz nos motores com 1, 4 e 2 cilindros [12].

A inércia do volante do motor tende a reduzir a magnitude das aceleracoes angulares,
as quais sao particularmente grandes para velocidades do motor quando o veiculo nao
estd se movendo e principalmente em motores a diesel. Infelizmente a inércia reduz a
aceleracao, resultando em um desempenho mais lento do veiculo [36].

De acordo com Taylor [53], a vibragao devido & operagao de um motor de combustao
interna pode ser dividida em duas categorias: a vibragao relativa as pecas girantes do
motor (vibragdo interna) e a vibragdo do conjunto motriz completo (vibragao externa).

Com relacao as vibragoes externas, o conjunto motriz possui um sistema de suspensao,
o qual exerce as funcoes de isolar as vibracoes e ruidos provenientes do motor, suportar o
peso do conjunto motor e cAmbio, suportar a reacao do torque na saida do cambio e forcas
de aceleracao (inicio de marcha, frenagem, curvas etc.) [11]. Neste trabalho as vibragoes
externas nao serao estudadas.

As wvibragoes internas do motor sao produzidas pela inércia das partes méveis e pela
pressao varidvel do gds nos cilindros e se propagam ao longo da estrutura do motor. Um
problema da anédlise das vibragoes internas torcionais é pelo fato de que os impulsos tor-

cionais originam-se em diferentes posi¢coes da manivela e em diferentes instantes. Ainda
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que os diagramas indicadores fossem exatamente os mesmos em todos os cilindros e os im-
pulsos de queima igualmente espagados no tempo, nenhuma ordem torcional se cancelaria
completamente

Para um motor de quatro cilindros e quatro tempos, a cada duas revolucoes do virabre-
quim existirao 4 oscilacoes na resposta do sistema, conseqiientemente 2 oscilagdes por
rotacao do motor. Por isso a principal ordem de excitacao deste tipo de motor é a 2°
ordem, a qual corresponde ao 4° harmoénico do torque de excitacao.

A vibracao torcional do virabrequim é essencialmente um problema interno do motor.
Em motores convencionais o sistema externo (caixa de marchas, eixo cardan, eixo traseiro,
semi-eixos, rodas, etc) possui grande flexibilidade torcional comparada ao virabrequim e
é excitado por vibragoes torcionais apenas em baixas velocidades do motor.

Podem surgir outros tipos de vibragoes internas diferentes da vibragao torcional do
virabrequim. No motor de combustao interna, a vibracao da estrutura possui um nimero
indefinido de modos e freqiiéncias. Podem-se citar as vibragoes devido a flexao do virabre-
quim, vibragao torcional dos sistemas auxiliares, vibracao rotacional dos pistoes, vibragoes
dos dentes das engrenagens, vibracoes do tipo viga em balanco dos sistemas auxiliares,
vibracoes de tubos de descarga, vibracoes de alta frequéncia causada pela combustao e

detonacao.

5.3 Modelagem do Sistema Torcional

Um tipico esquema do sistema de transmissao do veiculo é representado na Figura 5.2.

MOTOR EMBREAGEM CAIXA + DIFERENCIAL PNEU / RODA

SINCROHIZADO

Figura 5.2: Esquema representativo do sistema de transmissao do veiculo (5 G.L.).

O modelo consiste em cinco inércias rotativas conectadas por eixos e contato por
atrito na embreagem. A primeira inércia representa o motor, a segunda representa o lado
de entrada da embreagem (volante) onde os dois sdo interligados através da rigidez do
eixo de manivelas. A terceira inércia representa o lado de saida da embreagem (cubo)

que movimenta-se devido ao atrito do disco da embreagem através do acionamento do
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pedal da embreagem pelo condutor. A quarta inércia representa a caixa de marchas
e o diferencial, onde se encontram as relagoes de transmissao. Por fim a quinta inércia
representa o conjunto roda / pneu somada a inércia da massa do veiculo interligados pelos
semi-eixos. Para a Figura 5.2 no conjunto embreagem, o nimero "1" indica o tambor e o
nimero "2" indica o cubo da embreagem.

O torque produzido pelo motor é propagado para a transmissao por intermédio da
embreagem. Durante trocas de marcha é aplicada uma forca para separar o disco de
embreagem do volante do motor, assim o torque do motor nao mais é transmitido para
o restante do sistema até que um novo engate comece. Elementos eldsticos, de amorteci-
mento e atrito (ver Figura 5.2) sdo usados para modelar o comportamento mecénico do
sistema. O modelo dindmico completo pode ser obtido aplicando a condicao de equilibrio

de torques em diferentes nés da estrutura. Para a equagao dindmica do motor tem-se que:

I+ O = Ty — My, — Mg,

ou

I O+ C1 - (O — 0p) + Ky - (0 — 0p) = T (5.1)

Os subscritos m e tb usados para indicar o motor e o tambor da embreagem (volante),
respectivamente. .J,, é a inércia do motor, 7;, é o torque do motor, K; é a rigidez do eixo de
ligacao e C é o coeficiente de atrito do virabrequim. 6,,, Qm, 0,, indicam o deslocamento,
a velocidade e a aceleracao angulares do motor, respectivamente. Definicao vilida para
01, étb, étb; com respeito ao tambor da embreagem. Analogamente, a equacao dindmica

do tambor da embreagem pode ser escrita como:

th . étb = _Te + MK1 + MCl

ou

Jub - étb +Cy - (étb — em) + Ky - (0w — 0,,) = —T. (5.2)

Sendo os subscritos m e tb indicam como explicados anteriormente bem como 6,,, 9m,
ém, O, th, étb; para os deslocamentos, velocidade e aceleragoes angulares. O torque T,
é o torque transmitido pela embreagem, age como uma carga para o sistema dindmico
do motor, e depende da velocidade relativa de deslizamento entre o tambor e o cubo da
embreagem. De forma semelhante, a equagao dindmica para o cubo da embreagem pode

ser escrita como:

Jcb : ‘9013 = Te - MK2 - MCz
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ou

Jey Ot + K - (Ocp — Oc) + Co - (9cb - 9csc) =T (5.3)

Os subscritos ¢b e e indicam o cubo da embreagem e o eixo de entrada (piloto) da
caixa de marchas, respectivamente. Os deslocamentos, velocidades e aceleracoes 6, ch,
0., e, 0., B,; indicam as varidveis do cubo e do eixo piloto da caixa. K» ¢ a rigidez do
eixo de ligacao entre o cubo e o eixo da caixa e C o coeficiente de amortecimento entre
os sistemas, neste caso coeficientes procedentes da embreagem. A Figura 5.3 ilustra o

amortecimento causado pelo disco de embreagem.

Conjunto
Platd

w
w

KA e

Volante

Disco
Embreagem

Figura 5.3: Esquema de amortecimento de um disco de embreagem.

Para o préoximo grau de liberdade, que inclui a caixa e o diferencial, deve-se utilizar
uma inércia equivalente devido as relagoes de transmissao da caixa e diferencial. Logo

tem-se para a equagao do movimento:

Jeq(ic, Zd) Oex = MKz + MCz - MK3 - MCa
ou

Jeq(im Zd) : éc:p + 02 : (‘90:1: - ecb) + KZ : (90$ - ‘90(1)—’_

Cs - (9‘” —&) + Ks - (,9“’{ —0,)] =0 (5.4)
et g et g

Os subscritos cb, cx e r indicam o cubo, o eixo piloto da caixa e a roda respectivamente,

1

+—
1c.7g

bem como i. e iy sao as relagoes de transmissao da marcha engatada e do diferencial.
Também K3 e (5 sao os coeficientes de rigidez e amortecimento, considerados entre o

conjunto da caixa / diferencial e o conjunto pneu / roda, devidos aos semi-eixos do
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veiculo. Para a inércia equivalente usa-se a seguinte equacao (Capitulo 2):

Jir JIr
Jeq = Jep + (Z_;) + (i2 ZI')Q) (5:5)
d’c

C

Neste caso a inércia equivalente foi trazida do conjunto roda / pneu para o ponto de en-
trada da caixa, considerando as inércias do eixo de entrada, engrenagens, sincronizadores,
eixos intermedidrios e da transmissdo. Para o conjunto roda / pneu tem-se a seguinte

equacao do movimento:

Jr'er:_TR+MK3+MC3

ou

J, 0, + Ky - (HT — ,90:,” ) + (5 - <9T — ,QC:,C —) =—Tg (5.6)
le.lq le-ld

O subscrito r é usado para o conjunto roda / pneu. J, é a inércia da roda que leva
em consideragao o conjunto pneu / roda e todas as partes restantes do veiculo. O torque
T é o torque de carga resistivo do veiculo, podendo ser devido ao araste aerodindmico,
resisténcia de rolamento, resisténcia de aclive. Deve-se fazer um balanco dos torques
resistivos a serem entregues na roda do veiculo. Logo, por um lado do sistema tem-se um
momento gerado pelo motor e por outro o momento resistivo. Assim Tx pode ser dado

pela seguinte equacao:

Tpr = M, + M, + M, (5.7)

Quando a embreagem estd escorregando, o sistema possui cinco graus de liberdade.
Por outro lado, quando o volante e disco da embreagem acoplam-se, o sistema possui
um grau de liberdade a menos. Neste situacao, qualquer uma das coordenadas 6y, ou 0
(tambor ou cubo) pode representar a embreagem. Entao um grau de liberdade pode ser

somado ao outro, para obter:

(Jw + Jeb) * Ocos = Mg, + Mo, — Mg, — Mg,

ou

(th+Jcb>'06mb+Cl'(éemb_ém)_’_Kl'(eemb_gm>+02'(ée_éemb>+K2'(€e_eemb) =0 (58)

O acoplamento ocorre desde que a velocidade do tambor e do cubo estejam iguais.

Isto deve ser determinado de acordo com a condicao de que 6y, = 6, ou uma tolerancia
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de engate € .

A equacao final de movimento para o sistema torcional é na forma:

J-0(t)+C-0(t)+ K -0(t) =T(t) (5.9)
Matricialmente se tem:
J, 0 0 0 07 (6,
0 Jy, 0 0 0 Oy,
0 0 J, 0 0 O ¢+
0 0 0 J, 0 0,
o 0 0 0 J | L6 ]
[ o —0r o0 0 o | (6,
—Cl Cl 0 0 0 etb
0 0 Cy —Cy § O ¢+
0 0 -G Cotgr —f 0.
L 0 O O _ngd 03 i \ 07“ J
[ K, K, 0 0 o | (6, ( T, )
K, K, 0 0 0 0, ~T,
0 0 K, — K, 0 Oy p=R T (5.10)
0 0 —Ky Kp+ ig% _ifig,j Oe 0
| 0 0 0 & Ky | U6 ) | -Tr)

sendo J a matriz de inércia, C' a matriz de amortecimento, K a matriz de rigidez, T'(t)

vetor de forca ou excitacio e 6(t), 8(t), A(t) os vetores resultantes de deslocamento, ve-

locidade e aceleragao.

5.4 Resultados Obtidos

Os resultados obtidos com o modelo de 5 G.L. no MATLAB® foram comparados
com os resultados do modelo virtual (Apéndice F). A programacao desenvolvida possui
as mesmas etapas também ja expostas (Apéndice E), sendo somente mudado o tamanho
das matrizes devido aos graus de liberdade deste modelo, adicionado um sistema de atrito
da embreagem, sistema do torque gerado pelo atrito e o controle de velocidades entre a
parte acionante e acionada da embreagem.

A andlise deste modelo usou somente a primeira relacdo de transmissao, nao sendo
efetuada nenhuma troca de marcha, com um tempo de andlise de 3,2 segundos. Foram

usados dois tipos de excitacao para caracterizar o motor, uma com a curva torque tipo 2 e
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a outra usando detalhes do ciclo térmico, tipo 3. O modelo do torque do motor através do
ciclo térmico é importante, pois excitagoes devido ao seu funcionamento podem influenciar
no desempenho, conforto e dirigibilidade.

Para o controle da embreagem adotado foi considerado um acionamento de 0,7 segun-
dos para o pedal da embreagem. A inércia do veiculo foi transferida para a roda, assim
nao sendo considerado como grau de liberdade a massa suspensa do veiculo. Da mesma
forma neste modelo nao foi considerado o escorregamento existente entre o pneu e a pista,
logo desprezando as perdas de contato com o solo.

Com relagao ao algoritmo os locais onde houve maiores mudangas foram nas infor-
magcoes do veiculo. Tiveram que ser adicionados pardmetros da embreagem, como os raios
interno e externo do disco, os coeficientes de atrito estatico e cinematico, a tolerancia de
velocidade de acoplamento e a pressao méxima no disco. Para os cédlculos preliminares
foram determinados o raio médio do disco de embreagem, torque e forca méximos que
podem ser transmitidos pela embreagem.

Também se descata nesta fase o desenvolvimento do torque originado pela embreagem.
Portanto, deve-se ter uma rotina que define a atuacao do pedal da embreagem, o desen-
volvimento do cédlculo dos torques estético e cinemético do conjunto e também o torque
cisalhante interno. Por fim uma rotina interna que define qual o torque usado em funcao
da tolerancia de velocidades entre o cubo e o tambor da embreagem.

Ainda no fim do loop de integracao deve ser incorporada a informagao de acoplamento
da embreagem a este modelo, determinando quantos graus de liberdade possui o sistema
(5 ou4 G.L.). Logo, usando o controle de velocidades dos conjuntos cubo e tambor, pode-
se definir o novo vetor de carregamento, o novo tamanho das matrizes e conseqiientemente

informar ao algoritmo que o sistema esté acoplado e nao existe deslizamento.

5.4.1 Resultados Excitagao Tipo 2

As Tabelas 5.1 e 5.2 apresentam respectivamente os dados utilizados para a simulagao
do modelo do sistema torcional e os dados utilizados para a simulacao do modelo do
veiculo.

Os valores de inércia do motor (.J,,) e de inércia do conjunto roda / pneu (./,,) foram
admitidos de acordo com os dados do fabricante (Apéndice G). J4 a inércia equivalente
(Jeq) foi calculada de acordo com o desenvolvimento exposto no Capitulo 2. O restante
dos valores foram tirados de diversas referéncias do trabalho, as quais tratam de sistemas
torcionais.

As Figuras 5.4 e 5.5 ilustram os deslocamentos do sistema torcional e o deslocamento
do veiculo respectivamente. A primeira simulacao se baseou na excitagdo sobre a curva

de torque x rpm, tipo 2, tomando as informacoes de velocidade instantdnea do motor e



Tabela 5.1: Dados utilizados na simulagao do modelo do sistema torcional.

CAPITULO 5. MODELO COM CINCO GRAUS DE LIBERDADE

78

Parametro Denominagao Valor | Unidade
Jm inércia do motor 1000cc 0,074 kgm?
Ju inércia do tambor da embreagem 0,05 kgm?
Jeb inércia do cubo da embreagem 0,05 kgm?
Jrp inércia do conjunto roda e pneu 2,139 kgm?
Jeg inércia equivalente eixo piloto caixa | 0,054 kgm?
K, rigidez virabrequim 1000000 | Nm/rad
K, rigidez da embreagem 1.500 | Nm/rad
K; rigidez do semi-eixo 50.000 | Nm/rad
G amortecimento motor 0,03 Nms/rad
Cy amortecimento embreagem 0,1 Nms/rad
Cs amortecimento semi-eixos 500 Nms/rad

um acionamento da embreagem de 0,7 segundos (valor admitido).

1200

2
1000( Rt E
4

800 L

Tambor Embreagem

600" - = Motor

—— Embreagem
- - - Caixa
Roda

Motor

Deslocamento Sistema [rad]

. Caixa de Marchas
200+ L

Cubo Embreagem

Conjunto Roda / Pneu

200 I I I I I I
0 0.5 1 15 2 25 3 35
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Figura 5.4: Deslocamento dos conjuntos do sistema torcional com excitacao tipo 2 para
o modelo do MATLAB® (5 G.L.).

A modificacao que acontece no modelo é que em determinado instante os graus de
liberdade referentes ao tambor e cubo da embreagem se fundem, devido ao acoplamento
do sistema torcional da embreagem, originando um grau de liberdade tnico. O instante
que este grau de liberdade tnico origina-se depende diretamente da acao do pedal da
embreagem, sendo em torno de 1,1 segundos como visto na simulagao. Nota-se que é
a partir deste momento que as curvas de deslocamento do sistema torcional tornam-se

paralelas.
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Tabela 5.2: Dados utilizados na simula¢do do modelo (5 G.L.).

Parametro Denominacao Valor | Unidade
m, massa do veiculo 1000 kg
my massa suspensa 800 kg
Mgy massa Nnao suspensa eixo traseiro 80 kg
Mgy massa nao suspensa eixo dianteiro 120 kg
Lo coeficiente de atrito estdtico embreagem 0,28 -
fhe coeficiente de atrito cinemético embreagem 0,24 -
€tol tolerancia de acoplamento de velocidades 0,01 rad/s

Te raio interno disco de embreagem 0,090 m
T; raio externo disco de embreagem 0,055 m
Ps pressao média de referéncia 225000 | N/m?
L distancia entre eixos do veiculo 2,36 m
h, altura do centro de gravidade 0,8 m
b largura do pneu 0,145 m
d didmetro interno do pneu 0,33 m
Q inclinacao da pista 0 graus
n, rendimento da transmissao 0,9 %

f coeficiente de atrito de rolamento (asfalto) | 0,011 -

i relagdo de transmissao da caixa (1% marcha) | 4,273 -

ig relagao de transmissao do diferencial 4,067 -
Par densidade do ar 1,225 kg/m?
Cy coeficiente de resisténcia aerodindmica 0.35 -
A drea da secao transversal do veiculo 2 m?
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Figura 5.5: Deslocamento do veiculo com excitacao tipo 2 (5 G.L.).
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De acordo com a Figura 5.4, o motor alcangcou um deslocamento torcional de 1114
radianos (177,29 voltas - 360°), enquanto que a caixa de marchas somente de 923 radianos
(146,90 voltas - 360°). J& na Figura 5.5 pode-se visualisar o deslocamento do veiculo de
14,30 metros para o MATLAB® ¢ de 14,03 metros para o modelo virtual.

Nota-se também que o deslocamento do grau de liberdade referente & roda se encontra
bem abaixo com relacao as outras curvas. Isto é devido as relacoes de transmissao exis-
tentes na caixa de marchas, diferencial e do raio dinamico do pneu. Assim, comparando
o valor alcancado pelo deslocamento da roda, que neste caso é a referéncia para o veiculo,
entre 0 MATLAB® ¢ o modelo virtual, percebe-se grande aproximacgao dos resultados
comprovando melhor representacao dos modelos.

As Figuras 5.6, 5.7 e 5.8 ilustram as velocidades do sistema, do veiculo e a rotacao da

roda, respectivamente.
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Figura 5.6: Velocidades do sistema torcional com excitacao tipo 2 (5 G.L.).

Como ilustrado na Figura 5.6, o motor alcangou um pico antes do acoplamento de
2826,59 rpm (296 rad/s), sendo que o acoplamento ocorreu em 2282,28 rpm (239 rad/s)
e o valor maximo alcancado pelo motor foi de 5433,55 rpm (569 rad/s).

De acordo com as simulacoes fica evidente novamente o comportamento isolado do
sistema torcional motriz em comparacao a roda. Observa-se também que o motor e
o tambor da embreagem possuem uma velocidade inicial diferente de zero e durante a
simulacao ganham velocidade até um pico. Apds isto estes dois conjuntos diminuem de
rotacao até possuirem a mesma velocidade da caixa de marchas. Este efeito ocorre com
o acoplamento das coordenadas, de maneira suave e gradativa da embreagem, sendo as

velocidades do motor e da caixa praticamente iguais a partir deste instante.
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O que deve ser visto com énfase é que apds o acoplamento o sistema de transmissao
pode causar grandes amplitudes nas oscilagoes da velocidade. Deste modo, as velocidades
dos conjuntos torcionais podem causar desconforto, dificil dirigibilidade e baixo desem-
penho na aceleracao por intermédio de trepidacoes, risco do motor desligar e oscilagoes
bruscas, na direcao longitudinal do movimento do veiculo.

De acordo com a Figura 5.7, segundo o modelo do MATLAB® o vefculo obteve uma
velocidade de 8,83 m/s (31,78 km/h) e segundo o modelo virtual de 8,57 m/s (30,85
km/h).

Velocidade [m/s]

—— Veiculo MATLAB
1 . ! i i . | =~ Veiculo AMESIM

0 0.5 1 15 2 25 3 35
Tempo [s]

Figura 5.7: Velocidade do veiculo com excitagao tipo 2 (5 G.L.).
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Figura 5.8: Rotagao da roda com excitacao tipo 2 (5 G.L.).
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Para a roda obervou-se que a rotacao foi para o modelo do MATLAB® de 312,8 rpm
(32,76 rad/s) e para o modelo virtual de 304,2 rpm (31,86 rad/s), portanto resultados
para as velocidades de rotagao muito parecidos.

Para as velocidades desenvolvidas pelo veiculo, diferente do modelo com 2 G.L., fica
evidente que o controle do atrito na embreagem permitiu obter uma suavidade desejada
tanto para o veiculo quanto para a roda com relacao as velocidades. Também neste
modelo ja se pode obter valores de rotacao das rodas com maior exatidao. Além disso, os
valores de velocidades finais mostraram-se bem préximos dos valores apresentados pelo
fabricante (Apéndice G).

A seguir fez-se uma anélise da atuagao do pedal da embreagem para trés casos distintos,
nos quais se considerou a atuagao do pedal em 0,3, 0,7 e 1,1 segundos (valores admitidos).
Assim, a Figura 5.9 demostra o comportamento das velocidades do sistema torcional e do
veiculo e a Figura 5.10 ilustra o deslocamento e aceleragao. Ambas as figuras utilizam o

acionamento do pedal da embreagem em 0,3 segundos.

600

—— Embreagem
Caixa
- ='Roda

200

Velocidade Sistema [rad/s]

-200 L L L L I I

0 0.5 1 15 2 25 3 35
Tempo [s]

- - -Veiculo MATLAB
_5 I i i ; [ — Veiculo AMESIM
0 0.5 1 15 2 25 3 35
Tempo [s]

Velocidade [m/s]

Figura 5.9: Desempenho das velocidades com excitacao tipo 2 com embreagem acionada
em 0,3 s.

Observa-se que, quando o pedal da embreagem ¢é solto rapidamente, o periodo de
acoplamento entre os conjuntos da embreagem ocorre com rapidez. Neste caso a condigao
critica de funcionamento do motor deve ser analisada, portanto o acionamento da em-
breagem deve ocorrer de tal maneira que nao deslige o motor.

Com relagao ao funcionamento do motor, a velocidade angular se comporta de forma
a sair da marcha lenta, alcancar um valor de pico, diminuir até um valor de acoplamento,
acima do limite de marcha lenta, ocorrer o acoplamento e prosseguir o seu funcionamento

até atingir a rotagao maxima e troca de marcha.
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Figura 5.10: Deslocamento e aceleragao do veiculo com excitacao tipo 2 com embreagem
acionada em 0,3 s.

O veiculo apresenta um melhor desempenho quando a embreagem ¢ solta rapidamente
(andlise de 0,3 segundos) mas, por outro lado, aparecem problemas de picos de aceleracao
longitudinal sobre a carroceria do veiculo no inicio da arrancada. Portanto é uma estraté-
gia que contraria os requisitos de conforto e até de durabilidade de muitos componentes
da transmissao.

As Figuras 5.4, 5.5, 5.6, 5.7 e 5.8 ilustradas anteriormente, demonstram um caso
intermedidrio do comportamento do sistema torcional, quando o pedal da embreagem
é solto em 0,7 segundos. Assim pode-se observar que o acoplamento ocorreu em 1,22
segundos (Figura 5.7) e a aceleragao méxima alcancada foi de 4,37 m/s? (Figura 5.13).

Para uma condicao de acionamento mais suave (andlise de 0,7 segundos) da embreagem
nao ocorreram problemas de picos tao agudos de aceleragoes no inicio do movimento.
Por conseguinte, também ocorre uma menor solicitagao do disco de embreagem, maior
suavidade na arrancada e pequenas oscilagoes da velocidade no inicio do acoplamento.

Esta condigao intermedidria de acionamento do pedal da embreagem satisfaz tanto os
requisitos de méximo desempenho bem como os de conforto, sendo portanto uma condicao
6tima de funcionamento do sistema.

Para o acionamento do pedal com 1,1 segundos o comportamento do veiculo pode ser
observado através das Figuras 5.11 e 5.12. Este acionamento tem o objetivo de entregar o
méaximo de conforto aos passageiros e de utilizar um acoplamento gradativo com o maximo
de suavidade. Assim, seria fdcil levar a aceleracao a niveis menores na arrancada, mas
em compensacao um dos problemas seria o disparo da rotacao do motor nos primeiros

instantes de funcionamento, que alcanca um valor alto no inicio do movimento.
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Figura 5.11: Desempenho das velocidades para o comportamento do veiculo com excitagao
tipo 2 e embreagem acionada em 1,1 s.

Questao importante de salientar nesta situacao diz respeito a velocidade e desloca-
mento finais, os quais sao bem menores que o esperado. Além disso, neste caso o disco
de embreagem trabalharia dentro de um faixa tempo e temperatura maiores que os ad-
mitidos pelas suas propriedades. Portanto, ocorrendo uma grande dissipacao de energia

e possivelmente deterioracao e desgaste prematuro.

Deslocamento [m]
al
T

= = =Veiculo MATLAB
— Veiculo AMESIM

0 0.5 1 15 2 25 3 35
Tempo [s]

Aceleragao [m/sz]
N
T

—— Veiculo MATLAB
2 L i i i . | Veiculo AMESIM

0 0.5 1 15 2 25 3 3.5
Tempo [s]

Figura 5.12: Deslocamento e aceleracao do veiculo com excitagao tipo 2 e embreagem
acionada em 1,1 s.

A Figura 5.13 ilustra a sobreposi¢ao das curvas de aceleragao nos trés casos simulados

anteriormente (0,3, 0,7 e 1,1 segundos). Nota-se que as trés curvas apresentadas possuem
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valores e posicoes de pico méximo diferentes, bem como patamares de escorregamento

diferenciados.
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Figura 5.13: Aceleracao do veiculo para atuagao do pedal da embreagem em 0,3, 0,7 e 1,1
segundos e excitacao tipo 2 (5 G.L.).

5.4.2 Resultados Excitacao Tipo 3

Para os dados utilizados no cédlculo do torque motriz, a Tabela 5.3 ilustra os pardmetros
usados. A simulacdo a seguir leva em consideracao a atuacao do pedal da embreagem em
0,7 segundos e os mesmos parametros ja citados anteriormente, nas Tabelas 5.1 e 5.2. A

Figura 5.14 ilustra o comportamento da velocidade do veiculo.
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Figura 5.14: Velocidade do veiculo com excitagao tipo 3 (5 G.L.).
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Tabela 5.3: Dados utilizados na simulagao do modelo do motor ciclo Otto.
Parametro Denominacao Valor | Unidade
Dc didmetro do cilindro 0,07 m
Cp curso do pistao 0,0649 m
Rc razao de compressao 11,65 -

Rv raio do virabrequim 0,0324 m
Cb comprimento da biela 0,1298 m

Tm torque médio motriz 90,3 Nm
Patm pressao atmosférica 101325 Pa
R constante dos gases ideais p/ o ar seco 287 J/kgK
Cy calor especifico a volume constante p/ o ar seco | 718 | kecal/kgK
Cp calor especifico a pressao constante p/ o ar seco | 1005 | kcal/kgK
k coeficiente c,/c, 1,4 -
my, massa biela 0,750 kg
Q transferencia de calor ao ar / ciclo 300 kcal /kg
Lo comprimento CG da biela ao virabrequim 0,075 m

Para a simulacao dindmica do veiculo usando o ciclo térmico do motor, a curva de

torque utilizada leva em consideracao os pulsos gerados pelas forcas dos gases e a forca de

inércia alternativa (ver modelagem no Apéndice B). O torque gerado pelo ciclo térmico

dos gases considera um nivel estdtico para a posicao do pedal do acelerador, o qual regula

a quantidade de entrada de ar juntamente com o combustivel, para produzir a mistura.

As Figuras 5.15 e 5.16 ilustram o comportamento do deslocamento e aceleracao do

veiculo.

Figura 5.15
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: Deslocamento do veiculo com excitagao tipo 3 (5 G.L.).
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Figura 5.16: Aceleragao do veiculo com excitagao tipo 3 (5 G.L.).
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Assim o veiculo atingiu uma distancia de 14,19 metros e a aceleragao um pico méximo

de 4,37 m/s?>. A Tabela 5.4 a seguir ilustra os principais dados comparados nos modelos

com 0,3, 0,7 e 1,1 segundos e também com relacao aos tipos de excitacao.

A rotagao de pico do motor antes do acoplamento da embreagem, foi de 2862,87 rpm
(299,79 rad/s), obteve-se 2202,07 rpm (230,60 rad/s) para a rotagdo de acoplamento e

5549,09 rpm (581,09 rad/s) como a méxima alcancada. Pode-se notar que o veiculo

alcangou uma velocidade de 8,98 m/s (32,67 km/h), enquanto que a roda atingiu uma

rotacdo méaxima de 318,1 rpm (33,31 rad/s).

Tabela 5.4: Resultados da simulacao do modelo de 5 G.L. no MATLAB®.

Parametros Excitagao Tipo 2 Excitagcao Tipo 3 | Unidades
Tempo pedal 0,3 0,7 1,1 0,7 S
Deslocamento 14,11 14,30 13,31 14,19 m

Velocidade 30,96 31,78 31,32 32,33 km/h

Aceleragao 4,52 4,36 4,326 4,37 m/s?
RPM méaximo | 5294,13 | 5433,55 | 5359,06 5549,09 rpm

RPM pico 1558,45 | 2826,59 | 3898,02 2862,87 rpm

RPM roda 304,7 312,8 308,3 318,10 rpm

RPM acoplam. | 1039,92 | 2279,42 | 3017,58 2202,07 rpm
Tempo acoplam. | 0,55 1,22 1,71 1,19 S

A Tabela 5.5 ilustra a comparagao com os resultados obtidos com o modelo virtual

do AMESim®, onde a excitagao utilizado foi do tipo 2 com acionamento da embreagem

com 0,7 segundos.
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Tabela 5.5: Resultados da simulacao do modelo virtual do AMESim®.

Parametros Excitacao Tipo 2 | Unidades
Tempo pedal 0,7 S
Deslocamento 14,03 m

Velocidade 30,85 km/h

Aceleragao 5,30 m/s?

RPM roda 304,2 rpm

Tempo acoplam. 0,74 S
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Para as simulacoes do desempenho do veiculo utilizando o ciclo térmico do motor,

empregando a atuacao da forca de inércia alternativa e forcas dos gases, os resultados

mostraram-se sensfveis com relagao a substituicao do torque motriz.

Por outro lado, observou-se que as simulagoes usando a excitacao do motor tipo 3,

nao proporcionaram grande interferéncia aos valores alcancados para o deslocamento e

velocidade finais do veiculo.

Com relagao a velocidade de rotagdo do motor (rpm), a mesma poderd causar al-

guma interferéncia se os valores de rotacao forem baixos, coincidindo assim com alguma

freqiiéncia natural do sistema de transmissao do veiculo.



Capitulo 6

Modelo com Nove Graus de
Liberdade

Neste capitulo sao apresentadas as equacgoes do modelo torcional do veiculo com cinco
graus de liberdade jd desenvolvidas no capitulo 5 e o desenvolvimento para os graus de
liberdade do pneu e da carroceria do veiculo. Neste caso sao introduzidos o efeito de
escorregamento da embreagem e o efeito de deslizamento do pneu referente a interacao
pneu / pista. Também é trabalhada a dindmica da carroceria, com relagdo ao dngulo de

arfagem, deslocamento longitudinal e comportamento de rampa.

6.1 Introducao

O modelo desenvolvido neste capitulo abrange o desenvolvimento da dindmica tor-
cional dos subconjuntos do motor, embreagem, caixa de marchas e diferencial e também
os efeitos dinamicos sobre a roda, pneu e carroceria.

Assim, além de um bom controle do sistema de transmissao do veiculo para determinar
o comportamento dindmico do automével, é de fundamental importancia o desenvolvi-

mento de um modelo que explique a interacao do pneu com a pista.

6.2 Dindmica Longitudinal

O desempenho motriz em veiculos automotores é caracterizado pela sua aceleracao,
capacidade de vencer aclives e de alcancar uma determinada velocidade méxima. Isto pode
ser determinado pelo equacionamento da demanda de poténcia disponivel pelo motor
necessaria para um determinado estado de dirigibilidade requerido pelo condutor. A

Figura 6.1 ilustra o modelo completo que é desenvolvido neste capitulo.

89
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Figura 6.1: Diagrama de corpo livre da posi¢ao de equilibrio para o veiculo (9 G.L.).

Excluindo os pardmetros de resisténcia e as caracteristicas do motor do veiculo, o qual
é caracterizado pela forma e posicao do mapa da curva do motor, o layout e a estratégia
de transmissao tem enorme influéncia sobre o desempenho motriz. Nos automéveis atual-
mente existem muitas estratégias para a transmissao do torque fornecido pelo motor até

as rodas. A Figura 6.2 ilustra o layout estudado neste caso.

il

EMBREAGEM

TRANSMISSAD

Figura 6.2: Modelo do layout da transmissao do veiculo.

A embreagem é um dos principais elementos mecanicos no estudo da dinidmica de
arrancada. Normalmente a transmissao da embreagem ¢ executada por um monodisco de

atrito "seco".

6.3 Equacoes do Movimento

A deducao das equagoes para o modelo de nove graus de liberdade comega pela andlise

torcional do motor, embreagem, caixa de marchas, diferencial, semi-eixos e rodas do
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veiculo ja desenvolvida no Capitulo 5. A Figura 6.3 ilustra o modelo torcional, onde neste

caso as equagoes somente serao expostas em sua forma final.

MOTOR EMBREAGEM CAIXA + DIFERENCIAL PNEU / RODA

SINCRONIZADO

Figura 6.3: Esquema representativo do sistema torcional de transmissao do veiculo.

Entao tem-se para motor:

T Om + C1. (0, — O) + K100y — 0) = T, (6.1)

Para o tambor da embreagem (volante):

Jiy - O+ C1 - (étb - ém) + Ky Oy —0,) = —To (6.2)
Para o cubo da embreagem:

Jcb : ch + CZ ' (ecb - 0035) + KZ ' <€cb - ch) - Tc (63)
Para a caixa de marchas:

Jeq(icv Zd) : éc:p + C12 : (eczp - ecb) + K? : <eczp - ecb)+

1 : -
+—- [Cza' (.ecx. —97~> + K3 - (.ch. —9r>] =0 (6.4)
1e * 14 1e * U4 lc 14

Deve-se notar que, quando a embreagem escorrega, o sistema possui 9 G.L. Quando

acoplada, o sistema possuird somente 8 G.L. Nesta situacao, portanto, qualquer uma das
coordenadas 6y, ou 6, (tambor ou cubo) pode representar o movimento da embreagem.
Para obter a equacao resultante deste novo sistema as duas equacoes devem ser somadas
e o efeito do torque interno desaparece.

Para a roda e o pneu, o equilibrio é feito sobre o deslocamento torcional da roda e
sobre o deslocamento torcional tedrico do pneu, respectivamente. A Figura 6.4 mostra

esquematicamente como este problema pode ser tratado.



CAPITULO 6. MODELO COM NOVE GRAUS DE LIBERDADE 92

conjunto reda + pneu Xy

- eixo traseiro
- carroceria

- componentes
- passageiros

- acessdrios
- motor

Figura 6.4: Diagrama de corpo livre a partir da posi¢ao de equilibrio para o deslocamento
torcional da roda e do pneu.

Assim, para a roda, tem-se o seguinte desenvolvimento:

ZT:JT.éT

ou

Jy +0p = My, + Mc, — Mk, — Mcy,

ou ainda

2c.1d lc-ld

. ) 0,, 0., ) )
g0, +Cs- (Qr— — )+K3- <0r— — >+Ctp-(Hr—etp)+Ktp-(9r—9tp):O (6.5)

sendo, Mk, e Mct, os momentos referentes a rigidez e amortecimento do pneu. Nao

considerando o escorregamento, o equilibrio para o deslocamento angular teérico do pneu

fica:
ST =,
ou
Jy 0y = Mg, + Mcy, — Mg,
ou ainda

Ty Op + Ch, - By — 0,) + Ky, - (B, — 0,) = =M, (6.6)

Para o sétimo grau de liberdade, o equilibrio é feito sobre o deslocamento do conjunto

do eixo dianteiro:
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ZF = Mleq - Xed
ou

med'Xed:_FKb_FCb+Fx

ou ainda

Mea* Xea+ Ch - (X, — Xo) + Ky - (X, — X)) = F, (6.7)

Para o oitavo grau de liberdade, o sistema dindmico considera o grau de liberdade do

deslocamento da carroceira ou massa suspensa do sistema, fornecendo:

ZF:mv-Xv

ou

mv'Xv:FKb+FCb_Qr2_QS_Qa

ou ainda

my * Xv + Cb : (Xv - Xp) + Kb ' (Xv - Xp) = _Qrz - Qs - Qa (68)

O 1ltimo grau de liberdade a ser considerado é de arfagem da carroceira. Usando
o modelo ilustrado na Figura 6.5, os movimentos de bounce e picth podem ser entao

estudados.

REFERENCIA {CG})
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Z-a4.0 L (=} T
N z pitch Z+a,.0
e P 2
\ 1
pitch !
1 (5] I

ay | an

2
=
2

- = A
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Figura 6.5: Modelo com dois graus de liberdade para bounce e pitch da massa suspensa.

O deslocamento vertical (bounce) é indicado pela coordenada Z e o deslocamento
de arfagem (pitch) por 6. A rigidez K; e K, sao as constantes de rigidez da suspensao
frontal e traseira do veiculo mais a rigidez vertical do pneu. Neste modelo pode-se verificar

o acoplamento que existe entre a dindmica vertical do movimento da suspensao com o
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movimento de arfagem [54]. Escrevendo a equagao de equilibrio para o bounce (movimento

vertical) tem-se que:

ms- 2+ Kr-(z—a1-0)+K,-(z—az-0)=0 (6.9)

e a equacao de movimento para pitch (movimento de arfagem):
]y'é—Kf'al'(Z—Cll'g)"—Kr'CLQ'(Z_’_CLQ’Q):0
ou

ms-Tz-é_Kf'%'(2—a1~9)+Kr-a2‘(2+a2~9):0 (6.10)

sendo raio de giracao em torno do eixo lateral y dado por:

ry =/ (6.11)

sendo, [, - momento de inércia em relacao ao eixo lateral y e m, - massa suspensa do
veiculo. Este modelo o amortecimento, bem como a aplicagao de forca, foram negligenci-

ados. Logo, a seguinte separacao pode ser feita:

1
D= — (K;+ K,) (6.12)
1
DQZ_'(KT'CLQ_Kf'al) (613)
Mg
1 1
D3:I_y.(Kf'a%+Kr'ag) - ms~7‘g .(Kf'a%_’_KT'ag) (6.14)

Assim as equagoes deduzidas anteriormente, equagoes (6.9) e (6.10), podem ser ree-

scricas como:

54Dy -2+ Dy-0=0 (6.15)
(§

. D

9—D3-9+T—j-z:0 (6.16)

y

O coeficiente D, é o de acoplamento entre o movimento vertical e o movimento de
arfagem e quando Ky - a; = K, - a2 o movimento torna-se desacoplado. Portanto, sendo
Ky - a1 = K, - as, a forca vertical aplicada sobre o centro de gravidade induz somente o

movimento de bounce enquanto que o momento aplicado sobre o centro de gravidade da
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massa suspensa produz somente o movimento de arfagem. Neste caso as frequéncias para

os movimentos desacoplados podem se dadas por [54]:

w: = /D1 (6.17)

wng = /D3 (6.18)

Aplicando a segunda lei de Newton e usando a posi¢ao de equilibrio estdtico como
origem tanto para o deslocamento linear do centro de gravidade na direcao Z como para
o deslocamento angular ¢, sobre a massa suspensa do veiculo, a equacao de arfagem do

sistema pode ser definida da seguinte maneira:

ZT:JU-éU

ou

Jy -0, = —MFy, — MFg, + Mz,

ou ainda

Jy -0, + Cy, - (8,) + Ky, - (0,) = M., (6.19)

De acordo com a Figura 6.5, a rigidez Ky, e o amortecimento Cy, sao resultantes da

arfagem da carroceria e podem ser obtidos pela seguinte equagao:

Ko, = K, - a3 + K, - a3; (6.20)

Cy

v

=0y, -a?+ Oy, a3 (6.21)

Observa-se que as caracteristicas de rigidez e amortecimento das suspensoes dianteira e
traseira do veiculo, designadas por K,, K;,, e Cs,, Cs,,, quando nao conhecidas podem ser
estimadas. Assim, a seguir, é ilustrada a determinacao destes parametros da suspensao.
A caracteristicas do veiculo para o desenvolvimento das constantes de amortecimento e
rigidez da suspensao estao apresentadas na Tabela 6.1.

Para o desenvolvimento do problema é necessédrio calcular a rigidez das molas da
suspensao desenvolvidos no Apéndice C. Tendo-se deduzido todas as equagoes, as mesmas

podem ser organizadas de acordo com a equacao de movimento torcional:

[1]-0(t) + [C] - 0(t) + [K] - 0(t) = T(¢) (6.22)



Tabela 6.1: Caracteristicas do veiculo.
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Grandeza Denominacao Dados | Dimensao
- tragao dianteira -
X distribuicao de carga* 0,5 -
I3 razao de amortecimento 0,3 -
Mc Pherson suspensao dianteira - -
Semi trailing suspensao traseira - -
My oral massa total veiculo 1.000 kg
m, massa suspensa veiculo 800 kg
m,, massa nao suspensa eixo dianteiro 120 kg
m,,, massa nao suspensa eixo traseiro 80 kg
K, rigidez do pneu 190.000 N/m
f freqiiéncia natural eixo dianteiro 1,0 Hz
fy freqiiéncia natural eixo traseiro 1,2 Hz
* posigao longitudinal do centro de gravidade (C.G.)
Portanto matricialmente tem-se que:
[ J, 0 0 0 0 0 0 0 0]
0O J» 0 0 0O O O 0 O
0 0 Jy O O O O 0 O
0 0 0 Jgyg O 0 0 0 O
=10 0 0 0 J 0 0 0 O
o 0o o o0 o0 J, 0 0 0
o 0 o0 0 0 0 m, 0 O
o 0 0 0 0 0 0 m O
0 0 0 0 0 0 0 0 J,]|
¢ a matriz de inércias, sendo m, - massa do veiculo e m, - massa conjunto eixo
dianteiro,
¢ -G 0 0 0 o 0 0 0 ]
-C, Oy 0 0 0 0 0 0 0
0 0 Cy —C% 0 0 0 0 0
0 0 —Cy Co+C3/i2-i2 —Cs/ic-iqg 0O 0 0 0
[C] = 0 0 0 —C3/ic - iq Cs+C,, —-Cy, 0 0 0
0 0 0 0 —Clyp Cip 0 0 0
0 0 0 0 0 0 Gy, —Cy, O
0 0 0 0 0 0o -G C, 0
| 0 0 0 0 0 0 0 0 Gy, |
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¢ a matriz de amortecimento,

K, —-K; 0 0 0 0 0 0 0
K K3 0 0 0 0 0 0 0
0 0 Ky —Ks 0 0 0 0 0
0 0 —Ky Ko+ K3/i?-i2 —K3/ic-iq 0 0 0 0
K| = 0 0 0 —K3/i.iq K3 + Ky, K, 0 0 0
0 0 0 0 —Ky, Ky, 0 0 0
0 0 0 0 0 0 K, -K, 0
0 0 0 0 0 0 -K, K, 0
| 0 0 0 0 0 0 0 K,
¢ a matriz de rigidez e
( em ) ( em ) ( em ) ( Tm )
O Ou O T
Ot O Ocp T.
Oca O O 0
ot)y=2 6, p, 0= 6, p, 0)=¢ 0, p e T(t)= 0
Qtp Qtp Qtp _Mer
X, X, X, F,
X, X, X —Qr, — Qs — Qa
\ 01} Vs \ év Vs \ 0” Vs \ M:ECQ Vs

sao os vetores resultantes de aceleracao, velocidade, deslocamento e excitacao respectiva-

mente.

6.4 Resultados Obtidos

O modelo ampliado desenvolvido neste capitulo possui 9 G.L., onde os resultados
obtidos pelo MATLAB® ¢ modelo virtual foram comparados (modelo virtual ver apéndice
F). A programagao possui algumas modificagoes dos modelos mostrados anteriormente,
principalmente com relagao a interface de atrito e aderéncia entre pneu e pista.

A anélise deste modelo usou somente a primeira relagao de transmissao, nao sendo
efetuda nenhuma troca de marcha, e um tempo de andlise de 3,2 segundos. Foram usados
dois tipos de excitacao para caracterizagao motor, uma usando a curva de torque tipo 2

e a outra usando o ciclo térmico tipo 3.
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Além deste modelo possuir um controle de embreagem foi adotado um controle de
atrito e escorregamento entre o pneu e pista. Portanto além do estudo do layout e ca-
racterizacao de novos graus de liberdade, foram inclusos o comportamento de arfagem,
caracterizagao das constantes verticais da suspensao e construcao dos mapas de desem-
penho.

A partir das matrizes de amortecimento, rigidez e massa pode-se obter a matriz de
rigidez dindmica, resolvendo assim o problema de autovalores e autovetores do sistema.
Os autovetores sao os modos de vibragao e os autovalores sao as frequéncias naturais.
Com isto pode-se resolver o problema das freqiiéncias naturais nao amortecidas para o
sistema modelado.

Nota-se, de acordo com a matriz de rigidez, por exemplo, que o sistema possui diversos
desacoplamentos. Estes desacoplamentos refletem o modelo matemé&tico desenvolvido,
que inclui o escorregamento da embreagem de acordo com o acionamento do pedal pelo
condutor e da interface de contato e escorregamento do pneu com a pista.

Com relacao aos resultados das freqiiéncias naturais para bounce e picth das Equagoes
(6.17) e (6.18) sao:

Wy, = 9,71 [rad/s] =1,55 [HZ]

Wpg = 7,61 [rad/s] =1,21 [Hz]

Para o algoritmo, a mesma seqiiéncia desenvolvida anteriormente é mantida neste
capitulo (ver apéndice E), sendo apenas incorporado um modelo de atrito e aderéncia que
simula a interagao pneu / pista. Estes efeitos de escorregamento entre o pneu e o tipo de
pista em contato sao de grande importancia em estudos de arrancada, pois é nos primeiros
instantes, quando o veiculo comeca a se deslocar, que este tipo de fendémeno ocorre com
grande proporgao.

Além de dados adicionais de escorregamento e atrito para funcionamento do modelo,
célculos preliminares sao feitos. Assim, cdlculos do momento de arfagem, o qual age sobre
o centro de gravidade na carroceria do veiculo, bem como os coeficientes de rigidez e
amortecimento da suspensao para o cdlculo do adngulo de arfagem da massa suspensa,
foram feitos

Para o loop de integragdo numeérica, destaca-se o agrupamento do modelo pneu / pista.
Assim define-se neste estagio, de acordo com as forgas atuantes no modelo e velocidades o
escorregamento e atrito. Também sao definidos os parametros de pista (asfalto, concreto,
pedra, terra, limpo ou contaminado, seco ou molhado), para a construcao da curva do

modelo de Pacejka, a qual entrega o comportamento da forca longitudinal.
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Por fim, tendo desenvolvido as simulagoes com um caso de excitacao e acionamento
Nas

superficies pretende-se encontrar quais a velocidades médximas e quais os deslocamentos

de pedais, partiu-se para a construcao de superficies de desempenho do veiculo.

méximos longitudinais alcancados pelo veiculo, com diversas configuracoes de acionamento

de embreagem, acelerador e poténcia do motor (neste caso, 100%, 90%, 80%, e 70%).

6.4.1 Resultados da Excitagao Tipo 2

A seguir sao mostrados os principais resultados obtidos com a simulacao utilizando a
excitacao tipo 2. Para o modelo com 9 G.L. utilizando a curva de torque x rpm mais uma
excitagao harmonica sobre a curva, a Figura 6.6 ilustra o comportamento do sistema para
os deslocamentos do conjunto motriz com acionamento de 0,7 segundos de embreagem,

acelerador e 100% de poténcia do motor.
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Figura 6.6: Deslocamentos do sistema torcional com excitagao tipo 2 (9 G.L.).

Analisando o comportamento dos deslocamentos, verificou-se que o veiculo possui
diversos conjuntos torcionais, onde o motor e a parte acionante da embreagem (tambor)
é o conjunto que gira mais que os demais. Depois tém-se os graus de liberdade que estao
sendo acionados, a parte da embreagem (cubo) e a caixa de marchas. Em outro sistema
de coordenadas encontram-se os graus de liberdade da roda, pneu e por fim os graus de
liberdade pertencentes & carroceria do veiculo.

A Figura 6.7 ilustra o comportamento de escorregamento da embreagem o qual oca-

siona a diferenca das curvas de deslocamentos ilustradas anteriormente na Figura 6.6.
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Escorregamento
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Figura 6.7: Escorregamento da embreagem durante acoplamento com excitagao tipo 2 (9

G.L.).

Com relagao ao deslocamento alcancado pelo veiculo, a Figura 6.8 ilustra a com-
paragao dos resultados obtidos pelos modelos do MATLAB® ¢ do modelo virtual. Os
resultados mostraram para o MATLAB® uma distancia percorrida do veiculo de 12,62

metros enquanto para o modelo virtual indicou uma distancia de 14,03 metros.
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Figura 6.8: Deslocamento do veiculo com excitagao tipo 2 (9 G.L.).

O deslocamento encontrado para o veiculo (massa suspensa) apresentou grande sensi-
bilidade as perdas ocorridas devido ao contato do pneu com a pista e também as perdas

decorrentes do escorregamento na embreagem. Nota-se que, apés a atuacao do pedal da
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embreagem e acoplamento das coordenadas, que ocorre alguns segundos depois da atu-
acao do pedal, pode-se caracterizar a faixa de escorregamento para os graus de liberdade
da embreagem.

A Figura 6.9 demonstra todas as velocidades do modelo torcional com 9 G.L. Nesta
ilustragao pode-se verificar nitidamente como funciona o acoplamento de velocidades,
tempos de acoplamento, velocidade de rotagao maxima do motor, valor de pico de rotacao
antes do acoplamento, rotacao de acoplamento e a faixa de marcha lenta que limita os

acionamentos.
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Figura 6.9: Velocidades do sistema torcional com excitacao tipo 2 (9 G.L.).

Observa-se que o conjunto rotacional acionante inicia o movimento até um determinado
momento em que ocorre o acoplamento da embreagem e do conjunto acionado. Deste
ponto em diante funcionam acoplados o motor, o tambor da embreagem, o cubo da
embreagem e a caixa de marchas. Além disso a rotacao do motor se encontrou dentro dos
limites de marcha lenta e rotacao méxima permitidos.

O efeito dos puxdes mostrou-se evidente, acontecendo com maior intensidade em ro-
tacoes baixas do motor e acionamentos rapidos. Apés o acoplamento, este efeito poderd
ter uma maior ou menor intensidade, dependendo da rotacao do motor e acionamentos
da embreagem e acelerador.

A Figura 6.10 ilustra o comportamento da velocidade do veiculo em comparagao com
a simulacao do modelo virtual e a Figura 6.11 as velocidades tangencial do pneu, longi-

tudinal do pneu, longitudinal do veiculo e a velocidade tangencial da roda.
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Figura 6.10: Velocidade do veiculo com excitacao tipo 2 (9 G.L.).

Com relacao ao comportamento da velocidade do veiculo, a mesma comportou-se de
forma rigorosa aos acionamentos e perdas do sistema. Além da velocidade do veiculo,
pode-se ter uma noc¢ao do comportamento das velocidades tangencial tedrica da roda e
longitudinal do veiculo, em comparacao com os resultados do modelo virtual, sendo neste

caso resultados bastante satisfatorios.

Velocidade [m/s]
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—— Pneu - Long.
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- - Roda - AMESIim

-1 I I I I I I i
0 0.5 1 15 2 25 3 35

Tempo [s]

Figura 6.11: Velocidades da roda, conjunto eixo dianteiro e veiculo com excitacao tipo 2

(9 G.L.).
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Para o MATLAB® o veiculo alcancou 8,35 m/s (30,06 km/h) e o modelo virtual 8,65
m/s (31,14 km/h). Para a andlise do desempenho das velocidades o modelo apresentou
resultados idénticos aos do modelo de 5 G.L., na parte onde diz respeito aos conjuntos
torcionais. As distingdes mais evidentes foram devido & inclusdo dos novos graus de
liberdade que proporcionaram o reconhecimento de comportamentos relacionados com o
proéprio veiculo para o deslocamento longitudinal e de arfagem da carroceria.

As Figuras 6.12 e 6.13 demonstram os resultados da aceleragao longitudinal e de
arfagem do veiculo, respectivamente. As principais aceleragoes introduzidas no sistema
e que devem ser analisadas sao aquelas que os ocupantes sentiriam devido & partida do
veiculo. Assim, observando as excitagbes sobre o centro de gravidade do veiculo devem
ser tomados cuidados necessdrios para que niveis muito elevados sejam evitados a fim de

proporcionar o maximo possivel de conforto.

== Veiculo MATLAB
— Veiculo AMESIM

Aceleragao [m/sz]

0 0.5 1 15 2 25 3 35
Tempo [s]

Figura 6.12: Aceleragao do veiculo com excitagao tipo 2 (9 G.L.).

Logo, a aceleracao longitudinal tornou-se de tal modo modificada pelos limites de
aderéncia do pneu com a pista e acionamentos, sendo possivel ser calculado nesta fase,
o nivel de aceleracao considerando os méximos e minimos da curva para uma possivel
andlise de conforto. Outra questao importante é a aceleracao de arfagem da carroceria,
apresentando um valor maximo devido os momentos sobre o centro de gravidade e sua
estabilizacao.

No caso da arfagem, a aceleracao deve sofrer os efeitos de um somatério das forcas
com relacao ao centro de gravidade do veiculo, onde deve ser feito um balanco de forcas
resistivas e forgas trativas. Assim o somatdério das forcas trativas menos resistivas, pode-se

chegar a0 momento agindo na carroceria (massa suspensa).



CAPITULO 6.

MODELO COM NOVE GRAUS DE LIBERDADE

104

25

o L
& [ wn
T T T

Aceleragao [rad/sz]

o

—05}F

Arfagem Carroceria

15 i i i
0 0.5 1 15

2
Tempo [s]

25 3.5

Figura 6.13: Aceleragao de arfagem do veiculo com excitagao tipo 2 (9 G.L.).

Para a aceleracao do veiculo no MATLAB® ¢ valor foi de 3,60 m/s? estabilizando

em 2,32 m/s* e no modelo virtual um pico de

Como medida de conforto, o nivel de aceleracao

5,30 m/s?, estabilizando em 2,15 m/s%.

entre o pico maximo e minimo da curva

da Figura 6.12 se encontrou em 1,71 m/s®. Para a arfagem tem-se um valor méximo de

aceleragao de 2,06 rad/s?.

Os resultados encontrados para o veiculo com relacao ao angulo de arfagem podem

ser visualizados na Figura 6.14.
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Figura 6.14: Arfagem da carroceria com excitacao tipo 2 (9 G.L.).
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O angulo de arfagem conhecido como pitch angle, ¢ um angulo em torno do eixo
transversal do automovel quando uma frenagem ou uma aceleracao é imposta pelo condu-
tor. Em ambos os casos tanto os amortecedores como as molas da suspensao dianteira e
traseira trabalham de forma a evitar um angulo de inclinacao muito grande. A dindmica
de rotagao da carroceria, pitch, estd diretamente ligada com a dindmica vertical de bounce
do veiculo.

Na maioria dos veiculos o movimento de pitch, estando acoplado com o movimento
de bounce, vertical da suspensao do veiculo, depende da distancia percorrida pelo veiculo,
pois esta reacao estd sujeita as condigoes de pista e de velocidade. O angulo de arfagem
é muito importante, pois geralmente é desconsiderado em anélises dindmicas e é a fonte
primordial de vibracoes longitudinais sobre a localizacao do centro de gravidade.

Pode-se notar que, devido ao momento aplicado no centro de gravidade do veiculo,
o angulo de inclinacao alcangou um valor méximo no inicio do movimento de 3,64° de
arfagem. Apds a acao do pedal embreagem, acelerador e arrancada inicial, o angulo de
pitch ficou estabilizado, permanecendo em torno de 2,65° de inclinagao da carroceria do
veiculo. A frequéncia natural de arfagem de acordo com a Figura 6.14 ficou em torno de
1,25 Hz.

Para o escorregamento entre o pneu e pista a Figura 6.15 ilustra o comportamento
de aderéncia do pneu com relacao ao escorregamento e ao atrito. A curva significa os
diversos valores encontrados para os valores dos coeficientes de escorregamento e atrito

durante a simulagao.

0.9F

0.8

0.7

0.5+

Coeficiente de Atrito[Mi]

0.3

0.1F

‘ — Atrito X Escorregamento
T

o 1 1
-0.05 0 0.05 0.1 0.15 0.2
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Figura 6.15: Comportamento do atrito x escorregamento com excitagao tipo 2 (9 G.L.).

O escorregamento é muito dependente da pista que o veiculo trafega, sendo neste caso

utilizado o modelo de Pacejka que foi desenvolvido na revisao bibliografica. De acordo
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com a forca normal ao solo que muda com a transferéncia de carga devido a arrancada,
o pneu pode perder aderéncia e deslizar. Portanto se o veiculo estiver em uma rampa
poderd ter um deslocamento negativo em relagao ao movimento desejado pelo condutor.

O mecanismo de aderéncia devido a flexibilidade do pneu, trata o escorregamento
como funcao das velocidades tangencial da roda e de translagao do veiculo. Mas o escor-
regamento também pode ser tratado como uma fun¢ao do espaco percorrido pela periferia
do pneu e pela distancia percorrida pelo veiculo.

No modelo aqui simulado verificou-se que o comportamento trativo tem inicio na
origem do sistema de coordenadas (atrito = 0 e escorregamento = 0). Apds o aciona-
mento da embreagem o pneu comeca a girar e escorregar ganhando aderéncia. Mas se os
acionamentos dos pedais forem bruscos, o coeficiente de atrito médximo pode ser superado
e o pneu alcangar escorregamentos maiores que 15 % (superior a condigao ideal de tragao).

Nota-se entao que existem condigoes criticas de atrito e escorregamento: a primeira
com a roda e pneu girando e o veiculo parado (escorregamentol00 % - aceleragao) e
segunda com pneu travado e veiculo movendo-se (escorregamento 100 % - frenagem).

Nota-se com os resultados obtidos que, o escorregamento passou do pico maximo
15%, chegando a um valor méamixo de 18,93 %. Apds este valor maximo o pneu ganha
aderéncia e o escorregamento fica baixo, em torno de 3,50 %. A Figura 6.16 demonstra o

comportamento do escorregamento do pneu.

—— Escorregamento
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Figura 6.16: Escorregamento entre pneu e pista com excitacao tipo 2 (9 G.L.).

A seguir, como pode ser observado de acordo com a Figura 6.17, é ilustrado o com-
portamento do atrito. O atrito alcanga um valor maximo (valor de pico) decresce até

o escorregamento maximo e depois retorna pela curva. Isto acontece pois, como no



CAPITULO 6. MODELO COM NOVE GRAUS DE LIBERDADE 107

escorregamento, as velocidades tangencial da roda e longitudinal do veiculo tornam-se

praticamente iguais. Assim o coeficiente de atrito decai permanecendo em torno de 0,55.
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Figura 6.17: Atrito entre pneu e pista com excitagao tipo 2 (9 G.L.).

Nota-se que, com o passar do tempo, conseqiientemente o veiculo ganhando velocidade,
o pneu ganha aderéncia até o pico méximo de atrito. Nesta fase as velocidades tornam-
se praticamente iguais e o coeficiente de atrito é denominado coeficiente de aderéncia.
Passado deste pico o escorregamento pode alcancar um valor méximo e o coeficiente de
atrito passa a ser denominado de coeficiente de deslizamento.

As reagoes sobre os eixos, Figura 6.18, indicam qual a capacidade de transmissao de

forga entre o pneu e pista.
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Figura 6.18: Reacgoes sobre os eixos com excitagao tipo 2 (9 G.L.).
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Apés o acionamento dos pedais verifica-se que tanto o coeficiente de atrito como o es-
corregamento funcionam essencialmente de acordo com a reacao sobre o eixo dianteiro, no
caso de veiculo com tracao dianteira. Assim, as forcas que agem no ponto de contato pneu
/ pista ocasionam uma alteragao na componente normal ao solo mudando constantemente
os coeficientes de atrito e escorregamento.

Percebe-se que as reagoes de arrancada comportam-se de maneira a transferir carga do
eixo dianteiro para o traseiro, o que ficou evidente com os resultados apresentados. Um
dos efeitos que podem mudar de modo consistente as reagoes sobre os eixos é a inclinagao
da pista. Este efeito gera a resisténcia de aclive e um momento em relacao ao solo, onde
a transferéncia de carga entre os eixos dianteiro e traseiro devida & componente do peso
do veiculo estd em sentido contradrio & direcao do seu deslocamento.

Com relagao ao semi-eixo, este é o elemento que une o diferencial localizado na caixa
de marchas com as rodas do vefculo. O semi-eixo é formado basicamente por duas juntas
homocinéticas com a fungao de transmitir torque do diferencial as rodas do carro sob
condicao de angulo.

Entre as duas juntas ¢ montado um eixo interconector, que pode apresentar diversas
configuragoes dependendo da sua aplicacao. Este eixo é suscetivel as excitagoes prove-
nientes do motor e pode amplificar estas vibragoes. Assim, para célculos de resisténcia
dos semi-eixos, a Figura 6.19 apresenta o torque transmitido pelo semi-eixo do veiculo e

o torque nominal maximo do motor na roda.
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Figura 6.19: Momento transmitido pelo semi-eixo do sistema torcional (9 G.L.).

Na Tabela 6.2 sao apresentados os principais resultados obtidos na simulacao do veiculo

utilizando uma excitagao tipo 2 para os modelos de 5 G.L. e 9 G.L., ambos com aciona-
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mento da embreagem em 0,7 segundos e 100% de poténcia ttil do motor. Também para
o modelo de 9 G.L. sao ilustrados os valores utilizando a excitacao tipo 3. Na Tabela 6.3

sao expostos os resultados obtidos para o modelo de 9 G.L. com rampa +10 % (aclive) e
-10% (declive).

Tabela 6.2: Resultados das simulagoes para o veiculo dos modelos com 5 G.L. e 9 G.L.

5GL.| 9GL.|5G.L. | 9G.L.
Parametro / Excitagao | Tipo 2 | Tipo 2 | Tipo 3 | Tipo 3 | Unidades

Deslocamento 14,30 12,62 14,19 12,92 m
Velocidade 31,78 30,06 32,33 31,18 km/h
Aceleragao 4,36 3,61 4,37 3,62 m/s?
RPM motor 5433,55 | 5271,7 | 5549,09 | 5690,3 rpm
RPM pico 2826,59 | 1917,49 | 2862,87 | 2945,95 rpm
RPM roda 312,8 303,26 | 318,10 | 326,87 rpm
RPM Acoplam. 2279,42 | 1529,79 | 2202,07 | 2287,05 rpm

Tempo Acoplam. 1,22 0,93 1,19 1,20 S

De acordo com o modelo virtual tem-se para o deslocamento do veiculo 14,03 metros,

velocidade do vefculo 31,14 m/s e para a aceleragao do veiculo 5,30 m/s? como valor de

pico.

Tabela 6.3: Resultados das simulacoes com rampa para o modelo de veiculo com 9 G.L.

9 G.L. (rpm). | 9 G.L.(rpm).
Excitacao Tipo 2
Parametro | (rampa +10%) | (rampa -10%) | Unidades
Deslocamento 8,41 16,59 m
Velocidade 20,74 38,97 km/h
Aceleracao 2,64 4,43 m/s?

6.4.2 Superficies de Desempenho

O desempenho do veiculo pode ser calculado da partir de diversas condigoes de atuacao
dos pedais da embreagem e do acelerador. Assim, com uma rotina de célculo, pode-se
fazer com que o programa calcule os maximos para cada condigao de carga do motor (neste
caso 100%, 90%, 80% e 70% sobre a curva torque x rpm do motor). Deste modo, pode-se
responder quais seriam os maximos deslocamentos do veiculo e as maximas velocidades
alcancadas. A Figura 6.20 demonstra os quatro mapas contendo os desempenhos do

veiculo com relagao a velocidade alcancada.



CAPITULO 6. MODELO COM NOVE GRAUS DE LIBERDADE 110

8
9-
@ 75
£
O g|
= 8
.% 7
> 100% motor
o 7+
°
2 90% motor 6.5
S 6- :
8 80"motor
g 5 70%.motor. 15 6
0 1
15 5.5
2 0 Acionamento Acelerador [s]

Acionamento Embreagem [s]

Figura 6.20: Superficies de desempenho do veiculo com relagao a velocidade méaxima
alcancada.

O comportamento das superficies também pode ser explorado quando sao visualisados
individualmente sobre a sua parte superior. Deste modo verifica-se que para cada caso
de poténcia utilizada do motor existe uma condi¢ao 6tima de acionamento dos pedais.
A Figura 6.21 a seguir ilustra o comportamento de cada uma das superficies para o

desempenho com relagao a velocidade do veiculo.
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Figura 6.21: Mapas superiores individuais de velocidades.
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Os pontos 6timos de maxima velocidade encontram-se dentro da drea demarcada pelos
retangulos. Cada mapa de desempenho apresentado nas Figuras 6.20 e 6.21, para as
poténcias de 100%, 90%, 80% e 70%, significam uma nuvem de pontos que combina
a poténcia do motor com o tempo dos acionamentos dos pedais da embreagem e do
acelerador.

De acordo com as superficies de desempenho, nota-se que as condi¢oes dos pedais sao
diferentes em cada plano de poténcia do motor para o desempenho m&aximo. Portanto,
considerando os limites de marcha lenta do motor, o comportamento dos pedais limita o
tamanho das superficies, caracterizando a faixa de utilizagao de uma determinada poténcia
do motor. A Figura 6.22 a seguir ilusta as superficies de desempenho com relagao ao

deslocamento alcancado pelo veiculo.
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Figura 6.22: Superficies de desempenho do veiculo com relagao ao deslocamento méximo
alcancado.

Para as superficies de desempenho de deslocamento do veiculo, os acionamentos tam-
bém distinguem os méximos da funcao. Nota-se que as superficies possuem ondulagoes que
caracterizam as combinacoes de deslocamento para diferentes tempos de acionamentos.

Os acionamentos, tanto para velocidades e deslocamentos, foram considerados em
uma faixa de atuacao entre 0,3 e 1,75 segundos. A Figura 6.23 a seguir ilustra como se
comporta a distribuicao dos deslocamentos méximos individuais de cada superficie. Os
pontos 6timos de méximo deslocamento se encontram dentro da drea demarcada pelos
retangulos.

Os acionamentos devem obedecer sempre & marcha lenta, permitindo que na simulacao

o motor nunca desligue. Assim os acionamentos a partir de 0,3 segundos partem de uma
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poténcia de 100% utilizada pelo motor, caracterizando acionamentos prematuros. Ja
acionamentos de até 1,75 segundos sao utilizados para poténcias mais baixas, caracteri-

zando uma maior suavidade dos impulsos repentinos da arrancada.
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Figura 6.23: Mapas superiores individuais de deslocamentos.

Nota-se que cada um dos quatro mapas ilustrados na Figura 6.23 possui uma faixa de
utilizacao. Assim, todos os mapas possuem um tamanho diferenciado, caracterizando um
valor de limite inferior de acionamento rapido e um limite superior de acionamento longo.

O limite inferior é delimitado pelo funcionamento do motor, o qual deve manter-se
acima da marcha lenta permitida. J4 para o limite superior o acionamento poderd ser
o mais prolongado possivel. Esta estratdgia poderda comprometer os componentes da
embreagem bem como delimitar um desempenho bem abaixo do esperado.

Para o escorregamento, a Figura 6.24 a seguir ilustra o comportamento do conjunto
pneu / pista para a condi¢ao de desempenho maximo (100% de poténcia).

Na condi¢ao onde o motor se encontra com 100% da poténcia, os escorregamentos
maximos ocorrem quando os acionamentos, da embreagem e acelerador, forem rapidos
sem que o motor deslige.

Nota-se que, de acordo com a figura, que o escorregamento méximo se encontra em uma
faixa de utilizacao do pedal da embreagem de até 0,5 segundos. Ja para o acionamento

do acelerador, o escorregamento nao possui tanta influéncia.
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Figura 6.24: Mapa superior de escorregamento com 100% de poténica do motor.

As superficies de desempenho estabelecem o comportamento do veiculo de acordo com
as condigoes de acionamento dos pedais, tanto da embreagem como do acelerador.

Assim foi construida uma rotina de atuacao dos pedais e condi¢oes de poténcia do
motor, sendo que cada iteragao fornece um valor méximo de desempenho com relacao aos
deslocamentos, velocidades e aceleracoes, construindo assim as nuvens de pontos.

Portanto, podem ser construidos mapas que distinguem amplamente quais as mel-
hores condigoes de atuacao dos pedais para uma determinada poténcia 1til, bem como

construcao de outras superficies.



Capitulo 7

Conclusoes

7.1 Conclusoes Gerais

Fazendo uma conclusao geral dos modelos desenvolvidos, constam alguns pontos bési-
cos que influem no desempenho do veiculo. Além destes tépicos caracterizarem o desem-
penho também influenciam como o veiculo se comporta durante a arrancada.

° Motor de combustao interna

O motor de 1000cc utilizado na simulagao é um dos menos favordveis com relacao as
suas caracteristicas de desempenho, portanto pode ser usado somente com uma transmis-
sao adequada. Mesmo assim, tem encontrado maior aplicacao nos automoveis devida sua
baixa taxa de peso / poténcia, boa economia de combustivel, baixo custo e facil partida.

° Stmulacao do torque motriz

Nas simulagoes o desempenho do veiculo é simulado usando trés formas de excitagao
motriz. Os resultados utilizando as excitacoes do tipo 1, tipo 2 e tipo 3, demonstram
diferencas significativas nos resultados. Os trés tipos de excitagoes podem ser usados,
sendo o mais correto a excitagao do tipo 3, pois leva em consideragao maior detalhamento
das caracteristicas de funcionamento do motor. Por outro lado esta excitagao é dificil
de ser modelada, implementada e com alto custo computacional para obter os resultados
finais. Assim a excitacao intermedidria do tipo 2 torna-se a mais adequada para qualquer
aplicacao, pois estabelece a relagao do torque com a rotacao especifica do motor.

) Sitmulacao do ciclo térmico

Torna-se complicado o modelamento do torque tipo 3 pois leva em consideracao
muitos detalhes e caracteristicas de funcionamento motor. Neste caso as condigoes de ad-
missao de ar e combustivel por intermédio do regulador da borboleta nao foram tratadas;
portanto nao levando em consideracao a variacao de pressao do ciclo térmico e quantidade
de calor introduzido. Assim, foi considerada uma pressao méxima para ciclo térmico em

torno de 7 a 10 MPa, valor que representa 100% de poténcia e uma determinada quanti-

114
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dade fixa de calor introduzida por ciclo.

° Queima dos gases

O desempenho do veiculo pode ser afetado pelo mau funcionamento do motor devido
a queima irregular dos gases na camara de combustao. Assim, problemas com a injecao
eletronica e as altas temperaturas podem ocasionar a pré-ignicao. No caso da injecao
eletronica a injecao de combustivel e a abertura das vilvulas sao fatores importantes.
Para a pré-ignicao o motor apresenta perda de poténcia e a temperatura na cAmara de
combustao sobe rapidamente, causando danos no pistao.

) Virabrequim

Para aplicacoes em que o sistema biela-manivela é considerado um sistema equiva-
lente de massas pontuais, pode-se ter uma boa simplificacao na anélise de méaquinas, mas
a aplicagdo do método pode introduzir erros. Assim, a inércia é cineticamente equiv-
alente & inércia da conexao e o projeto do contrapeso do virabrequim deve servir para
balancear o motor. Portanto, o desempenho do veiculo também pode ser afetado pelo
desbalanceamento das massas do virabrequim ocasionando trepidagoes. Este efeito pode
ser considerado de ordem secundaria, ja que os processos de fabricacao garantem um bom
alinhamento e balanceamento da pega fabricada.

° Volante

Pode-se elevar ou baixar a energia cinética do sistema por meio da diminuicao ou
aumento da velocidade de rotagao do motor. O aumento ou diminuingao da velocidade
do motor depende principalmente da inércia do sistema. Portanto, o dimensionamento
do volante deve atender, além dos requisitos da variagao da amplitude da velocidade
transmitida, o compromisso de nao prejudicar excessivamente o desempenho devido a sua
inércia.

° Bloco do motor

O bloco do motor é sustentado por suportes flexiveis para que o minimo de forga
resultante nao equilibrada seja transmitida para a estrutura. Para motores transversais
os efeitos do funcionamento podem influenciar no desempenho do veiculo. Isto porque o
layout juntamente com o efeito da rotacao do motor podem causar excitacoes na direcao
longitudinal e conseqiientemente estao sujeitos & andlise de vibragoes. Assim, as reacoes
sobre os suportes seriam decorrentes das forcas de inércia do pistao e biela e também do
préprio torque no eixo de manivelas. As forgas de inércia atuam no sentido vertical e o
torque do eixo excita os suportes por meio de oscilagoes angulares.

° Embreagem

A dissipacao de calor da embreagem mecanica de disco simples e atrito seco possui
um tempo limite de aplicacao do pedal para conversao da velocidade. Assim, o uso com
grande tempo de aplicagao pode prejudicar os componentes, além dos coeficientes de atrito

mudarem devido as altas temperaturas de funcionamento. A embreagem também funciona
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como um filtro de vibragoes decorrentes do motor, transfere o movimento torcional do
motor as rodas e funciona como um fusivel protegendo os componentes da transmissao.

° Transmissao

A transmissao do veiculo pode sofrer grande influéncia do funcionamento do motor.
Freqiiéncias de excitacao do motor, de acordo com sua velocidade, podem se encontrar
dentro de uma das freqiiéncias naturais da transmissao. A transmissao também é sensivel
pelas caracteristicas de todos os subsistemas que estao conectados. Assim, relagoes de
transmissao da caixa, diferencial e demais caracteristicas, podem determinar um desem-
penho limitado e ineficaz do veiculo.

° Suspensao

Um dos grandes fatores que proporcionam os efeitos de jerking (puxoes) sao os com-
ponentes da suspensao que provéem ancoragem. Os elementos como batentes e buchas,
bem como os amortecedores e molas da suspensao, sao componentes que, devido a elas-
tocinematica, provocam o movimento relativo da suspensao com a estrutura do veiculo.

° Atuacdo dos pedais

A atuacao dos pedais da embreagem e do acelerador sao fatores importantes para
um melhor desempenho do veiculo. Assim, verificou-se que acionamentos rapidos propor-
cionaram deslocamentos e velocidades finais maiores. Por outro lado, tendo acionamentos
lentos, o veiculo apresentou menores niveis de aceleracao longitudinal, fornecendo assim
um melhor conforto. Nota-se que tanto os acionamentos muito rdapidos ou muito lentos
comprometem os componentes e as caracteristicas de funcionamento da embreagem.

) Transferéncia de carga sobre os eixos

Determinar o carregamento nos eixos em um veiculo sob condigoes arbitrarias é o
primeiro passo para a andlise do desempenho do veiculo em aceleracoes e frenagens. Isso
porque o carregamento sobre os eixos determina a forca trativa que pode ser obtida em
cada eixo, permitindo a aceleracao ou desaceleracao do veiculo. As cargas suportadas
por cada eixo sao constituidas pela componente estdtica mais a transferéncia de carga da
frente para a traseira (ou vice versa) devida as forgas de inércia que agem no veiculo.

° Modelo AMESim

O modelo desenvolvido no AMESim® permitiu fdcil montagem e caracterizagao do
vefculo a ser analisado. Em comparacao aos modelos do MATLAB® possui muitas van-
tagens pela facilidade de construgao e obtencao de resultados. Por outro lado, apresenta
dificuldade pelo grande nimero de dados requeridos, refletindo a complexidade fisica do

que esta sendo modelado e quanto especificadas estao as equagoes de movimento.
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7.2 Conclusoes para o Modelo de 2 G.L.

O modelo com 2 G.L. ¢ um modelo simplificado da dindmica longitudinal do veiculo, o
qual nao possui um controle de escorregamento de embreagem e um controle simplificado
do atrito entre o pneu e a pista. Também é um modelo que nao leva em consideracao
toda a parte torcional da transmissao do veiculo, portanto negligencia o acionamento da
embreagem e do acelerador.

Deste modo, verifica-se que tanto os deslocamentos finais do veiculo quanto a veloci-
dade alcancada, nao atendem um nivel aceitdvel para estes valores, sendo sempre acima
dos valores comuns e aceitaveis tomados como referéncia para a velocidade e deslocamento
(33 km/h e 15 m). Além disso, os valores de aceleracao tornam-se um tanto distorcidos,

muito altos para a roda e para o veiculo fora da faixa de atuacao da embreagem.

7.3 Conclusoes para o Modelo de 5 G.L.

O modelo desenvolvido com 5 G.L. mostrou-se capaz de realizar uma boa simulacao e
aproximagao dos resultados obtidos com o AMESim® e também com relacao aos paré-
metros idealizados pelo fabricante quanto ao deslocamento e velocidade; os quais foram
tomados como dados de referéncia.

Fazendo uma andlise da aceleracao longitudinal desenvolvida pelo veiculo, nota-se que
em cada caso de atuacao do pedal da embreagem, a simulagao alterou os valores de picos
e a curva apresentou patamares diferentes de escorregamento da embreagem. Quanto
maior o tempo de acoplamento, neste caso 1,1 segundos, notou-se patamares maiores de
escorregamento e picos menores de aceleragao, isto quando comparados com a simulagao
com 0,3 segundos de atuacao da embreagem.

Logo, nota-se que devido ao atrito entre o tambor e cubo da embreagem, o torque vai
sendo transmitido gradativamente para o restante do sistema de transmissao até se chegar
a um ponto que o torque fornecido pelo motor é o mesmo transmitido pela embreagem.
Entao as velocidades tornam-se iguais e o sistema comega a oscilar em torno de uma
posicao de equilibrio. Como resultante destes tempos de acionamentos de pedais os tempos
de acoplamentos, velocidade e deslocamento final do veiculo foram modificados.

Por outro lado, o modelo mostrou a falta de informacoes com relagao ao comporta-
mento da carroceria, no que diz respeito a aceleracao atuante sobre os passageiros. In-
formacgoes com relagao ao angulo de arfagem, que é um movimento acoplado & dindmica

vertical da suspensao do veiculo, nao foram possiveis de serem encontradas.



CAPITULO 7. CONCLUSOES 118

7.4 Conclusoes para o Modelo de 9 G.L.

O modelo com 9 G.L. apresentou grande sensibilidade aos acionamentos do pedais,
aos diferentes tipos de excitagao motriz, perdas de escorregamento na embreagem, perdas
de escorregamento entre o pneu e a pista e & imposicao de aclives e declives. Os resul-
tados decorrentes do MATLAB® foram bastante condizentes com informacoes reais de
desempenho do veiculo apresentados pelo fabricante, bem como, quando comparados com
resultados obtidos pelo AMESim®

Além disso, o resultado desta andlise indica que se o veiculo mudar de velocidade e
alcancar uma determinada distdncia percorrida, o que é muito importante na anélise do
desempenho de qualquer veiculo em relagao a poténcia instalada, pode-se ter uma boa
aproximacao para o anteprojeto. Assim é possivel quantificar o desempenho do futuro
vefculo para uma dada escolha do gerador de poténcia, conjunto de caracteristicas e

funcionamento de arrancada.

7.5 Dificuldades

Dentre as principais dificuldades encontradas no desenvolvimento desta dissertacao se
destacam:

° Aplicacoes do escorregamento e atrito para o pneu na construcao da condicao
critica de arrancada com relacao as velocidades e forcas;

° Condigoes de tolerancia de acoplamento da embreagem com relagao aos graus
de liberdade e escorregamento;

° Construcao do torque do motor pelo ciclo térmico considerando as iteracoes no
tempo e condigoes de velocidade e deslocamento angular;

) Constantes de rigidez e amortecimento do motor, as quais sao dados dificeis de
ser obtidos e até mesmo calculados;

° Caracteristicas do pneu, as quais sao diferentes para cada modelo utilizado com
relagao as suas dimensoes, cargas e pressoes de inflagem;

° Constantes e caracteristicas nao lineares de componentes estruturais que provéem

ancoragem como buchas, batentes e suportes.

7.6 Sugestoes para Trabalhos Futuros

As simulagoes aqui realizadas permitem que uma série de propostas possam ser estu-
dadas e desenvolvidas. Desta forma, ficam as seguintes sugestoes para trabalhos futuros:
° Usar diferentes mecanismos de trocas de marchas para andlise do desempenho

(CVT, cambio automético, etc);
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) Construir estratégias de troca de marchas para andlise de velocidade e desloca-
mento maximos finais do veiculo;

° Construir diagramas de desempenho para todas as marchas do veiculo para
andlise completa de desempenho;

° Incluir anglises de desempenho com relacao ao consumo de combustivel e emis-
soes de poluentes;

° Mudanca dos coeficientes de atrito da embreagem devido a interacao térmica de
funcionamento e tempo de acoplamento;

) Utilizar modelos de pneu mais sofisticados que levem em conta caracteristicas
mais especificas de pressao, desgaste e temperatura;

) Usar dados de entrada de ar e combustivel para constituicao da mistura a ser
consumida a cada ciclo térmico do motor;

° Construir os ciclos do motor, pressao x volume, com relagao & quantidade de
energia disponivel pela mistura;

° Construir o ciclo do motor de pressao x volume com fungoes que suavizem o
comportamento dos pulsos de ignicao;

° Construir mapas de desempenho para o veiculo levando em consideracao a aber-
tura da borboleta com o acionamento dos pedais;

° Construir fungoes de folgas das engrenagens e comportamentos nao lineares dos
parametros dos componentes estruturais;

) Modelo com pardmetros varidveis que contenha as fungoes nao lineares de molas,

batentes, suportes.
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Apéndice A
Forca de Atrito

O algoritmo de atrito [37] pode ser montado pelo seguinte sistema da Figura A.1:

__)x

Figura A.1: Modelo massa-mola-amortecedor para deducao da forca de atrito.

A equacao bédsica de movimento para o bloco é:

Y Fy o= m-i (A1)
F,—Fx—Fo—F, = m-i

sendo:
F, - forca de entrada;
Fy - forca de mola;
F¢ - forca de amortecedor;
F, - forca de atrito;
m - massa do bloco;
I - aceleracao do bloco.

A forca de mola é:
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sendo K - constante de mola e x - delocamento do bloco.

A forca de amortecimento é:

Fo=C-i (A.3)

sendo C' - constante de amortecimento e & - velocidade do bloco.

A forga de atrito é mais complexa porém pode ser dada por:

) - ) Fn ) Fes acionaria| =~ Mg * Fn
E, = SgUE) - e | tac | > p | (A1)
Festaciondria s caso contrario p/ =0

sendo:
i, = 1, (&) - coeficiente de atrito;
F,, - for¢a normal e
Fistacionaria - forca instantanea.
Usando as magnitudes, estdtica e cinemaética, a aproximagao do presente modelo de

atrito admite a forca normal da seguinte forma:

iti 'Fn:Fesdica ) r =0
Iuw . Fn _ { ,uestatzco tat z } (A5)

Heinematico * Fn = chemdtica , € 7é 0

Para a conclusao do algoritmo a forca estaciondria, Fisacionaria, € dada por:

Festaciondria - Fe - FK - FC' - Fsoma (A6)

Assim a forga de atrito pode ser expressa como:

sgn(:l:) : Fcinemdtica Se T 7é 0
Fa = Fsoma S€ T = 07 |Fsoma| < Festdtica (A7)
Sgn(Fsoma) : Festdtica se T # 07 |Fsoma| 2 Festdtica

Portanto, a forca trativa devida ao atrito F, entre pneu/pista, com relagdo a forga
normal do eixo, deve ser comparada com a forga trativa fornecida pelo torque motriz F,,.
Se a forga trativa fornecida pelo motor for maior que a forga de atrito pneu/pista, chega-se
a conclusao que o pneu estd escorregando. Por outro lado se a forga trativa do motor for
menor que a de atrito entre o pneu / pista, a forga devido ao momento motriz deve ser

usada.



Apéndice B

Modelo Torque Motriz

B.0.1 Cinematica do Sistema Biela-Manivela

Para o entendimento do comportamento dindmico de um motor de vdrios cilindros
sa0 necessarios a compreensao e o equacionamento de um motor monocilindrico, onde
a formulacao utilizada serd usada para a determinacao dos esforcos atuantes no sistema

biela-manivela [40]. A Figura B.1 ilustra o mecanismo biela-manivela.

Figura B.1: Mecanismo do sistema biela-manivela.

A posicao do pistao em relagao ao PMS pode ser escrita em fungao dos dngulos e das

dimensoes de acordo com a Figura B.1:

x=(r+L)—(r-cos(a) + L-cos(f)) (B.1)
Organizando os termos:
x=r7-(1—cos(a))+L-(1—cos(B)) (B.2)
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Pode-se encontrar o dngulo da biela S em funcao do d4ngulo do virabrequim «, onde A

¢ a relagao entre o raio da manivela e o comprimento da biela:

sen(B) =

- sen(a)

SIE

sen(fB) = A - sen(«)

sen(f) = /1 — sen?(f)

sen(B) = \/1 — M2 sen?(a) (B.3)

Expandindo em série a Equagao (B.3) fica:

1 1 1
cos(f) =1— 5 A sen?(a) — i M sent(a) — 6 2 sen®(a) + ... (B.4)
Partindo das relacoes trigonométricas:
) 11
sen“(a) = = — = - cos(2- ) (B.5)
2 2
) 3 1 1
sen*(a) = = — = - cos(2 - a) + = - cos(4.cx) (B.6)
8 2 8
5 15 3 1
b)) = — — —. 2. = . 4-0)— —. i B.7
sen’ () 6 3 cos(2- o) + 16 cos(4 - a) % cos(6 - a) (B.7)

e fazendo as devidas substituigoes, chega-se a seguinte expressao:

\2 2 4 26
cos(f) =1— T + T ~cos(2-a) — o1 cos(4 - a) — =300 cos(6 - a) + ... (B.8)
Assim, a equacao que descreve o movimento do pistao em relacao ao PMS, referéncia

a Equagao (B.2), pode ser escrita considerando os termos de segunda ordem:

r=1r-(1—-cos(a))+ L- )\Z (1 —cos(2-a)) (B.9)

Para obter as equacoes de velocidade e aceleracao instantaneas do pistao, basta fazer

o seguinte procedimento:

i _de _do do _, . do i _dv_dv da _ . dv
V=T=03 4 @& Wi € O=T=4 G @& Y d
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A velocidade angular do virabrequim w, pode ser escrita como:

2-m-n
60

sendo n = rpm. Assim, derivando a Equagao (B.9) e fazendo a substitui¢ao, tem-se:

(B.10)

w =

U:w-r-(%-sen@-a)) (B.11)

Derivando a Equacao (B.11), tem-se que:

3 5
f— 2 . . . . —_ — . . )
a=w"-r-[cos(a) + \-cos(2- ) 1 cos(4-a) + o

cos(6 - a)] (B.12)

Determinada a equacao da aceleragao do pistao, é possivel determinar os esforcos

dinamicos atuantes no sistema biela-manivela.

B.0.2 Anadlise Dindmica
Forcgas de Inércia

Existem dois tipos de forgas de inércia que afetam o sistema biela-manivela. Uma
devido ao movimento puramente rotativo e outra descrita por um movimento linear alter-
nativo. As forcas decorrentes do movimento alternativo podem ser consideradas devidas
a soma das massas do pistao, pino, anéis, travas e a massa alternativa da biela. Entao

para obter a forca de inércia alternativa, se utiliza a seguinte expressao [40]:

2 A3 9.)\°
Fia=mg 1w '[COS(2-&)+/\-COS(2-Q)—Z.COS(4.Q>+ 2

-cos(6 - )] (B.13)

sendo:

Mmap - Massa alternativa da biela;

r - raio da manivela;

w - velocidade angular do virabrequim;

a - dngulo do virabrequim;

A - relagao entre o raio da manivela e o comprimento da biela.

As forcas geradas por massas com movimento rotativo resultam da soma da massa
rotativa da biela com a massa da manivela do virabrequim. Assim, a forca rotativa pode

ser obtida pela seguinte equacao:

F,=m, -r- w? (B.14)
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sendo:

m, - massa rotativa da biela mais a rotativa do virabrequim.

Portanto a biela pode ser dividida em duas massas equivalentes como foi descrito pelas
equacoes anteriores, uma descrevendo o movimento alternativo e outra o rotativo puro.

A seguinte relagao pode ser usada para as massas da biela (ver Figura B.2):

L1 L2

Y
A

A A
Y_ VY

Figura B.2: Distribuicao das massas da biela.

Assim, as massas relativas as bielas sao dadas pelas expressoes:

Mgy = M2 ey, = Tkl (B.15)

sendo m; a massa da biela e L, I,; e L, as distanicas obtidas da Figura B.2.

Forgas de Combustao

E a forca produzida pelos gases na fase de combustdo. Por intermédio da curva de
pressao interna do cilindro em funcao do dngulo da drvore de manivelas, é possivel calcular
a forca instantanea atuante no pistao. Estas curvas podem ser obtidas experimentalmente,
pela utilizacao de um transdutor de pressao instalado no cabegote do motor, de forma a
medir a pressao interna do cilindro.

A pressao de um ciclo para um cilindro do motor de combustao interna possui o
formato mostrado na Figura B.3.

A Figura B.4 ilustra os pulsos de pressao de um ciclo completo para o motor de quatro
tempos e quatro cilindros Otto.

A forca atuante no pistao para um valor de pressao é dada pela equacao:

7 - dp?
4

sendo d, o didmetro do pistao. A Figura B.4 ilustra um ciclo completo do motor de 720°,

Fy=p

(B.16)

o que corresponde a 12,566 ou 47 radianos.
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x 10
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Figura B.3: Pressao de um cilindro para o ciclo térmico do motor de combustao interna.
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Figura B.4: Pulsos de pressao dos gases em um ciclo completo do motor Otto (720°).

Forcas Resultantes

De acordo com a Figura B.5, pode-se observar a decomposicao das forgas no pistao,

onde surguem trés componentes no munhao do virabrequim.

Os esforcos atuantes no eixo de manivelas a forga tangencial (F}), a forca radial (F})

e a forca da biela (F}). J4 no pistao tem-se a forca normal (F,,) e a forca dos gases de

combustao (F}).
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Fg

Figura B.5: Forcas atuantes na drvore de manivelas.

A forga tangencial possui duas componentes: uma devido & pressao dos gases e a outra

devido a inércia, logo:

F, = Fy, + F, (B.17)

A forga tangencial devido a pressao dos gases, levando em consideracao a Equagao
B.16, seré:

sen(a + f)
cos(3)
E a forca tangencial devida as forcas de inércia, levando em consideracao a Equagao
B.13, seré:

F,=F, (B.18)

sen(a + B)
F,=F, ——~ B.19
! cos(f) ( )

A forga radial pode ser calculada seguindo a mesma metodologia:

E.o=F,+F, (B.20)

cos(a + )
F.,=F,- B.21
P g COS(B) ( )
Fra - Ea ' COS(a il B) (B22)
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Torque de Excitagao

O torque é uma excitagao periddica, sendo de particular interesse a variagao do torque
correspondente a um angulo de 720° do motor (ciclo completo). A anélise do torque em
fungao do dngulo da manivela f mostra larga variacao, em grandeza e sentido. Verifica-se
pela inspecao do corpo livre nota-se em algumas fases que o torque tem o mesmo sentido
do movimento da manivela, e em outras sentido contrério.

A suposicao do movimento uniforme da manivela nao é valida, ja que esta uniformidade
é afetada pela variacao de torque. Entretanto é necessdria e usual a aplicacao de um
volante ao eixo de manivelas. Um volante de momento de inércia relativamente pequeno
reduzird a variagao de velocidade a valores desprezéveis (1 & 2%) [36].

O torque motriz pode ser considerado uma excitacao a qual ¢ funcao do angulo do

virabrequim, portanto pode ser calculado pela equacao:

Mt = Ft T (B23)

Para um motor de quatro cilindros e quatro tempos com ordem de queima 1, 3, 4 e

2, o torque total é encontrado por um vetor de excitacao correspondente & seqiiéncia de
explosao:

(T} ={M(t) M) M) M)} (B.24)

A Figura B.6 ilustra a sobreposi¢ao dos pulsos de torque dos quatro cilindros, cujo
somatorio estd representado na Figura B.7.

1200

- - =Torque Cil.-01
—— Torque Cil.-02
T T A T A o T A AR Torque Cil.-03||
1000 —— Torque Cil.-04

—— Torque Médio

600

400+

Pulsos de Torque do Motor [Nm]

0 2 4 ~ 6 8 10 12 14
Angulo do Virabrequim [rad]

Figura B.6: Pulsos de torque dos 4 cilindros do motor ciclo Otto (2500 rpm a plena carga),
de acordo com a seqiiéncia de explosoes.
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Figura B.7: Momento torcor final do motor de quatro tempos e quatro cilindros ciclo Otto
(2500 rpm & plena carga).



Apéndice C
Caracteristicas da Suspensao

Para a determinacao dos pardmetros da suspensao levou-se em consideracao uma
grande simplificagao do modelo da suspensao do veiculo estudado. Assim, além de re-
duzir o modelo de suspensao utilizando 1/4 de veiculo, também simplificou-se os modos
e freqiiéncias naturais do sistema.

O veiculo analisado leva em consideracao as caracteristicas expostas no Apéndice G
do trabalho, o qual se referencia ao FIAT UNO 1.0 mpi 8V FLEX. Para o modelo da
suspensao admitida, a Tabela 6.1 do Capitul 6, ilustra as caracteristicas da suspensao
utilizada.

Baseado em Nicolazzi [43], para a determinac¢ao dos parametros verticais da suspensao

é necessdrio primeiro determinar o valor da massa suspensa sobre cada roda, assim:

ms, = ms - (1 —x) (C.1)

ms, =800 - (1 —0,5)

ms, = 400 [kg]
Mg, = Mg T C.2
II
ms,, = 800 0,5
my,; = 400 [kg]

sendo:

x - distribui¢ao de carga (posi¢ao longitudinal do C.G.);
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ms - massa suspensa total do veiculo;

mg, - massa suspensa sobre o eixo dianteiro;

ms,, - Massa suspensa sobre o eixo traseiro.

Lembrado que a freqiiéncia natural f; e f; admitida deve estar em torno de 1,0 a 1,5
Hz. Assim a rigidez da suspensao sera:

K= it (C.3)

K
<m51~(25r-f1)2 N 1)

190000
< 190000 _1>
400-(2-7-1,0)2

K; =17222,79 [N/m)

K=

Ky

Kii =7 1 (C.4)
(7 1)
190000
KII =

< 190000 1)
0. (27-1,2)2
Kyp = 25831, 40 [N/m]

sendo:

K - rigidez vertical da suspensao dianteira;

Ky - rigidez vertical do pneu;

K, - rigidez vertical da suspensao traseira.

O préximo passo é determinar as constantes de amortecimento para os eixos. Logo é
necessario calcular os amortecimentos criticos das suspensoes dianteira e traseira. Isto é

feito a partir do célculo da frequéncia natural em rad/s:

Q[:2'7T'f1 (05)
Q] =2-7- 1,0
Q; = 6,28 [rad/s]

Q[[:2'7T'f2 (C6)
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Q]]:2'7T'1,2

Qr =17,54 [rad/s]

sendo:
(); - amortecimento eixo dianteiro;
Q77 - amortecimento eixo traseiro.

O célculo do amortecimento critico para os eixos fica:
Ce, =2 -myg, - Q

Ce, =2-400 - 6,28

Ce, = 5026, 40 [Ns/m)|

CC'H =2- mSI . Q][

Ce,, =2-400- 7,539

CC[] = 6031,20 [NS/m]

sendo:

Ce¢, - amortecimento critico eixo dianteiro;

Ce¢,, - amortecimento critico eixo traseiro.

137

Definido ¢ = 0, 3, a constante de amortecimento para os eixos dianteiro e traseiro sao

calculados a partir da seguinte equacao:

CI:CCI'§

C; = 5026,40 - 0,3

Cr; =1507,92 [Ns/m]

OI:CC['é.

(C.9)

(C.10)
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Crr =6031,20-0,3

Cp; = 1809, 36 [N's/m]

sendo:
C - constante de amortecimento eixo dianteiro;
C'1 - constante de amortecimento critico eixo traseiro.

As freqiiéncias naturais dos eixos podem ser encontradas pela seguinte equacao:

Q= [ALh (C.11)
mTLS[

\/ 17222, 79 + 190000
0, =

120

Qy = 41,55 [rad/s| = 6,61 [Hz]

0, — Rt By (C.12)
Mnsyy

\/ 25831, 08 4 190000
= 80

Qo = 51,94 [rad/s| = 8,27 [Hz]

sendo:
Q; - freqiiencia de amortecimento eixo dianteiro;
(), - freqiiencia de amortecimento eixo traseiro;
Mys, - Massa Nao suspensa eixo dianteiro;
My, - Massa Nao suspensa eixo traseiro.

A determinagao das freqiiéncias naturais amortecidas das massas sobre os eixos parte-

I/[:Q['\/l—fz (C13)

vr=6,28-+/1—0,32

se da equacao a seguir:
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vy =5,99 [rad/s] = 0,95 [Hz|
Vrir :Q]]' 1—52 (014)

VH:7,54'\/1—0,32

vir =7,19 [rad/s] = 1,14 [Hz|

sendo:
vy - freqiiencia natural amoretecida da massa sobre o eixo dianteiro;
vyr - freqiiencia natural amoretecida da massa sobre o eixo traseiro;
¢ - razao de amortecimento.

Para os eixos as frequéncias naturais amortecidas valem:

V1 :Ql'\/l—SQ (015)

vi =41,55- /10,32

vy = 39,64 [rad/s] = 6,31 [Hz]

Vo =0y -4/1 € (C.16)
Vo =51,94-/1 0,32

vy = 49,55 [rad/s] = 7,88 [Hz|

Para veiculos reais as molas e amortecedores estao fixos nas balancas ou bragos das
suspensoes, exceto para algumas suspensoes McPherson. Sendo assim é necessario calcu-
lar a rigidez de mola e constante de amortecimento considerando os bracos de alavanca
proporcionados pelas balancas das suspensoes.

Nesta simulacao como a suspensao dianteira é McPherson e que a mola e amortecedor
estao na torre da suspensao, a constante de mola e de amortecimento nao se alteram, pois
o deslocamento e a velocidade que a mola sofre é aproximadamente a do plano médio do

pneu. Assim:



APENDICE C. CARACTERISTICAS DA SUSPENSAO 140

K, =17222,79 [N/m]

Cr =1507,92 [Ns/m]

Para a suspensao traseira tipo semi trailing, considerando as gradezas u = 0,2 [m] e
v = 0,3 [m], medidas em relagdo ao ponto de pivotamento da balanga a mola e a roda,

respectivamente. Sendo assim:

v\ 2
Kreal - KII : (a) (Cl?)
0,3)°
Ko = 25831,08 - (@)

Kreal = 58119,93 [N/m]

e para a constante de amortecimento

A 2
Creal = Cir - <E> (C.18)
0,3)>
Creal = 1809, 36 - (07—2>

Creal = 4071,06 [Ns/m]



Apéndice D
Deducao do torque da embreagem

A Figura D.1 demostra o desenvolvimento para a deducao do torque gerado pelo

contato do disco de embreagem, o qual é integrado ao algoritmo do torque da embreagem.

dF. dF

dT

Figura D.1: Dedugao do torque transmitido do disco de embreagem.

T— / dT (D.1)

i

sendo

AT = dF,.r (D.2)

(§
dF, = dF.p (D.3)

(§
dF = p.dA (D.4)
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dA = 2.m.r.dr (D.5)

entao o torque por ser dado por:

T:/ r.p.2.mr.dr (D.6)

sendo que a integral dependente somente do raio, tem-se que:

T = 2.7?.,u.p/ r.dr (D.7)

Portanto nota-se que o torque depende do raio de aplicagao, da pressao e do coeficiente
de atrito estdtico ou cinemdtico. A pressao é resultante da forca aplicada pelo pedal da
embreagem controlada pelo condutor do veiculo. De acordo com Di Martino, Rana e
Savoia [18], a pressao dos discos deve estar em torno de 2 a 2,5 kg f/cm?.

Existe dois métodos bastante difundidos para resolver o problema do atrito nas em-
breagens [49]:

° Desgaste uniforme;

° Pressao uniforme.

Para o desgaste uniforme, apés um desgaste inicial do disco da embreagem tornam-se
uniformes as superficies em contato, assim a pressao ocorre em r = d /2. Logo integrando

a Equagao (D.7) tem-se que:

_W.u.p.d‘ 2_ o
T =t (D~ &) (D.8)

Quando se considera uma pressao uniforme sobre a superficie do disco, a forca atuante

¢ simplesmente o produto da pressao pela drea, conforme a Equagao (D.9):

F= ”T'p (D2 — &?) (D.9)
Assim integrando a Equacgao (D.7) e substituindo esta hipétese, tem-se que:
F-u (D3—d
T = . D.1
2+ (5=%) D10

sendo D - diametro externo do disco de embreagem (D = 2 - r,), d - didmetro interno do
disco de embreagem (d = 2 - r;), p - coeficiente de atrito (estdtico ou cinemético) e p -

pressao resultante da aplicagao de forga do pedal de embreagem (condutor).



Apéndice E

Algoritmo de desempenho de

arrancada

A seguir é apresentada a logica de programagcao para os modelos desenvolvidos.

1 - Condigoes de acionamento e verificagao dos pedais

° tpe - acionamento pedal embreagem;
° tpa - acionamento pedal acelerador;

e  ptu - poténcia utilizada (%).

2 - Carregando contadores e integradores de tempo

) t — contador de tempo;

° k — contador de iteragao;
° N — ntimero de divisoes;

° tmax — tempo maximo;

) dt — incremento de tempo;
° tt - vetor de tempo.

3 - Carregando pardmetros do motor

° D. - diametro do pistao;

° C), - curso do pistao;

° R, - taxa de compressao;

° R, - raio do virabrequim;

° Cy - comprimento da biela;

° Ry - razao entre didmetro e curso;

° Acl - érea do cilindro;

° V4~ volume deslocado;

° V.. - volume da cadmara de compressao;
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Vit - volume total da camara;

lbd - razao raio comprimento;

T,, - torque médio motriz;

P, - pressao atmostérica;

T, - temperatura atmosférica;

R - constante dos gases ideais;

¢, - calor especifico a volume constante para o ar seco;
¢, - calor especifico a pressao constante para o ar seco;
k - razao entre volumes especificos;

(D23 - transferéncia de calor ao ar por ciclo;

my - massa da biela;

Lo - comprimento virabrequim CG;

m, - massa alternativa biela;

4 - Carregando parametros do veiculo

X — parcela de carga sobre os eixos;
[ — distancia entre eixos;

heg — altura do centro de gravidade;
m — massa total do veiculo;

h/b - relagao altura / largura;

b — largura do pneu;

d - diametro interno do pneu;

g - aceleragao da gravidade;

incl - inclinacao rampa;

71, — rendimento da transmissao

f — coeficiente de atrito de rolamento;

5 - Carregando parametros da transmissao

. — relacao de transmissao da caixa de marchas;

14 — relacao de transmissao do diferencial;

6 - Carregando pardmetros da embreagem

Mig - Coeficiente de atrito estdtico;
M3, - Coeficiente de atrito cinematico;
T - raio externo disco;

r; - raio interno disco;

N, - nimero de superficies contato;

P; - pressao média do disco.
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7 - Carregando célculos preliminares

Rm — raio médio pneu;

Thax — torque méaximo transmitido embreagem:;
Flax — forca maxima transmitida embreagem;
« — inclinacao de pista;

D — didametro externo pneu;

r. — raio externo pneu;

rq — raio dinamico do pneu;

G — pesos do veiculo;

ar, ar; — distancia do CG aos eixos;

(s— resisténcia ao aclive;

M@, — momento de resisténcia ao aclive;

(), — resisténcia ao rolamento;

M@, — momento de resisténcia ao rolamento;
(Qa — resisténcia aerodinamica;

M@, — momento de resisténcia aerodinimica.
Ry — reacao de frenagem méxima;

Kb — rigidez buchas.

8 - Carregando matrizes (K, C, M)

M — matriz de inércias;
C — matriz de amortecimento;

K — matriz de rigidez.

9 - Carregando condicoes iniciais

F — vetor de forgas;

dis — vetor de deslocamento;
vel — vetor de velocidades;
acc — vetor de aceleragao
rpm — rotagao do motor.

Y gama;

[ — beta;

kepy — rigidez efetiva

10 - Loop de integracao numérica

11 - Carregamento dos resultados do modelo do AMESim®
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12 - Plotagem gréfica e anélise de dados

Para o loop de integragao numérica (passo 10), deve ser aplicada a seguinte sistematica:

10 - Loop de integracao numérica

Enquanto t <= t,,ax

o 10.1 - Método de integragdo numeérica (Newmark)
° 10.2 - Incremento de contagem e de tempo

. 10.3 - Armazenamento e atualizagao de vetores

° 10.4 - Pedal de embreagem e torque de embreamento
° 10.5 - Célculo do torque motriz

° 10.6 - Calculo das resisténcias

° 10.7 - Célculo das reagoes sobre os eixos

° 10.8 - Condicoes de escorregamento e atrito

° 10.9 - Célculo da forga motriz ulilizada

° 10.10 - Atualizacao do vetor de carga

° 10.11 - Controle de acoplamento

Fim

Para a rotina interna de célculo dos novos valores de deslocamento, velocidade e ace-

leragao (passo 10.1), tem-se que:

10.11 - Método de Integracao de Newmark

° 10.1.1 - Fungao de integracao numérica
° 10.1.2 - Constantes do método

° 10.1.3 - Vetor de carga efetivo

° 10.1.4 - Novos valores de deslocamento
° 10.1.5 - Novos valores de velocidade

° 10.1.6 - Novos valores de aceleracao

A Figura E.1 ilustra a seguir o algoritmo de forma resumida.
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( Algoritmo de Desempenho de Arrancada )

4( Condigdes de Funcionamento e Verificagio _)
4(_ Carregande Contadores e Integradores de )
4( Carregande Parfimetros do Motor )
4( Carregando Parfimetros do Veiculo )
4( Carregando Parfimetros da Transmissio )
4( Carregando Pardmetros da Embreagem )
4( Carregando Calculos Preliminares )

)

)

4( Carregando Matrizes (., C, W)

4(_ Carregando Condicées Iniciais

4( Loop de Integracio Mumeérica )

4( Iiétodo de Integraciio Mumérica (Mewsmark) )
4( Armazenamente e Atualizacfio de Vetores )

Pedal de Embreagem e Torque Transmitido )

Torque Motriz )

Célculo de Eesisténcias

Calculo de Eeagfes sobre oz Eixos

Condicdfes de Escorregamento e Atrito

Caleulo da Forpa Motriz

Atvalizacio do Vetor de Carga

LA LI L DL

Controle de Acoplamento

4( Carregands Eesultados AMESim _)
4( Plotagem Grafica e Analise de Dados )

Figura E.1: Algoritmo resumido de desempenho do veiculo em arrancada.



Apéndice F

Modelo do AMESim®

A Figura F.1 a seguir ilustra o modelo desenvolvido no software AMESIm®. Este
modelo foi usado como banca de teste virtuais, portanto foi chamado de modelo virtual.
Este modelo foi usado para que os resultados obtidos pelo MATLAB® pudessem ser

comparados além das referéncias dadas pelo fabricante do automdével.

b obor Embreagem Trem de Paoténcia

Controle Pedal ®>_‘ |

Ermbreagem

Einn Dianteiro ) i

Comanda
de Freio

(0}

Weiculo

Eixo Trazeira

Figura F.1: Modelo virtual desenvolvido no software AMESim®.
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A Tabela F.1 a seguir ilustra os dados referentes aos pardmetros de tempo para a

simulacao.

Tabela F.1: Valores de referéncia para o tempo de simulacao do AMESim®.

Run Parameters Value | Unit
Tolerance le-5 -
Maximum time step 1e30 S
Start time 0 S
Final time 3,2 S
Communication interval | 0,001 S

Com relagao aos elementos usados para a construcao do modelo virtual, a Tabela F.2
ilustra o sketch, definicao, submodelo, funcoes e varidveis de estado para o elemento de

fonte de sinal linear usado da Biblioteca Signal, Control and Observers.

Tabela F.2: Elemento fonte de sinal linear da Biblioteca Signal, Control and Observers.

Biblioteca Signal, Control and Observers

Sketch ®>_

Definicao Fonte de sinal linear
Submodelo UDOO0 piecewise linear
signal source
Funcoes 1 - Pedal do freio

2 - Curva de torque x rpm
3 - Pedal da embreagem
VE’s Submodelo sem varidveis de estado.

Para a construgao da funcao de frenagem, a Tabela F.3 ilustra os parametros para
o torque do pedal de freio. O torque de frenagem ¢ igual a zero para todo o tempo de
simulagao.

Com relacao a segunda funcao, curva de torque x rpm, esta leva em consideragao os
dados preliminares de torque x rpm do motor juntamente com o tempo de simulacao.
Assim, os dados da Tabela F.4 ilustram os pardmetros introduzidos para construcao da
curva torque x tempo no AMSEim® para o motor do FIAT UNO 1.0 mpi 8V FLEX.

Para a funcao do pedal da embreagem, a Tabela F.5 ilustra os dados para o tempo de
acionamento da embreagem. Assim, pode-se analisar quanto tempo o condutor demorou
para soltar o pedal da embreagem no acoplamento do sistema torcional.

Com relagao aos elementos usados para a construcao do modelo virtual, a Tabela F.6
ilustra o sketch, definicao, submodelo, fungoes e varidveis de estado para o elemento de

fonte de sinal senoidal usado da Biblioteca Signal, Control and Observers.
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Tabela F.3: Tabela de parametros para construcao da funcao de frenagem.

UDO00-1: Integer parameters with non default values Value
number of stages 1
cyclic no
UDO00-1: All real parameters Unit | Value

time at which duty cycle starts s 0

output at start of stage 1 null 0

output at end of stage 1 null 0

duration of stage 1 s 3,2

Tabela F.4: Tabela de pardmetros para construcao da funcao curva torque x rpm do
motor.

UDO00-3: Integer parameters with non default values Value
number of stages 7
cyclic no
UDO00-3: Real parameters with non default velues | Unit | Value
output at start of stage 1 null | 68,95
output at end of stage 1 null | 97,08
duration of stage 1 S 0,61
output at start of stage 2 null | 97,08
output at end of stage 2 null | 103,85
duration of stage 2 S 0,46
output at start of stage 3 null | 103,85
output at end of stage 3 null | 100,11
duration of stage 3 S 0,44
output at start of stage 4 null | 100,11
output at end of stage 4 null | 96,40
duration of stage 4 S 0,46
output at start of stage 5 null | 96,40
output at end of stage 5 null | 87,31
duration of stage 5 S 0,5
output at start of stage 6 null | 87,31
output at end of stage 6 null | 72,71
duration of stage 6 S 0,56
output at start of stage 7 null | 72,71
output at end of stage 7 null | 67,31
duration of stage 7 s 0,2

Para a funcao de excitagao motriz, a Tabela F.7 ilustra o efeito da irregularidade do

torque motriz. A freqiiéncia de excitagdo é de acordo com a equagao desenvolvida no
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Tabela F.5: Tabela de pardmetros para construgao da funcao do pedal de embreagem.

UDO00-2: Integer parameters with non default values Value
number of stages 2
cyclic no
UDO00-2: All real parameters Unit | Value
time at which duty cycle starts s 0
output at start of stage 1 null 1
output at end of stage 1 null 0
duration of stage 1 s 0,7
output at start of stage 2 null 0
output at end of stage 2 null 0
duration of stage 2 s 1,5

Tabela F.6: Elemento fonte sinal senoidal da Biblioteca Signal, Control and Observers.

Biblioteca Signal, Control and Observers

Sketch @
Definicao Fonte de sinal senoidal
Submodelo SINO sine signal source
Funcgoes 1 - Excitacao do motor
VE’s Submodelo sem varidveis de estado.

Capitulo 2 e o valor de amplitude foi tomado com relacao a 10% do torque dado pelo

fabricante.

Tabela F.7: Tabela de pardmetros para construgao da excitacao motriz.

SINO-1: All real parameters | Unit | Value
sine wave frequency Hz 200
mean level null 0
sine wave amplitude null 9
phase shift degree 0

Com relagao aos elementos usados para a construcao do modelo virtual, a Tabela F.8
ilustra o sketch, definicao, submodelo, fungoes e varidveis de estado para o elemento de
juncao de sinais usado da Biblioteca Signal, Control and Observers.

Este elemento faz a juncao da curva de torque em funcao do tempo mais a excitagao
harmonica com relagdo a 10% de amplitude. Este submodelo nao possui varidveis de
entrada e varidveis de estado.

Com relagao aos elementos usados para a construcao do modelo virtual, a Tabela F.9
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Tabela F.8: Elemento de juncao de sinais da Biblioteca Signal, Control and Observers.

Biblioteca Signal, Control and Observers
Sketch %{%}}
Definicao Juncao de sinais
Submodelo JUN3P comparison junction
summing both inputs
Funcoes 1 - Torque motriz
VE’s Submodelo sem varidveis de estado.

ilustra o sketch, definicao, submodelo, fungoes e varidveis de estado para o elemento de

fonte de sinal constante usado da Biblioteca Signal, Control and Observers.

Tabela F.9: Elemento fonte de sinal constante da Biblioteca Signal, Control and Ob-
servers.

Biblioteca Signal, Control and Observers
Sketch
Os
Definicao Fonte de sinal constante
Submodelo CONSO constant signal
Funcgoes 1 - Relagoes de trasnmissao
2 - Inclinagao de pista
VE’s 1 - Constant value

Para as fungoes de relagao de transmissao e inclinagao de pista, as Tabelas F.10 e F.11
indicam as relagoes de transmissao da caixa de marchas e a inclinacao de pista dada em

relacao a porcentagem de inclinagao, respectivamente.

Tabela F.10: Tabela de pardmetros para construcao da relagao de transmissao.

CONSO - 2: External variables with non default start values | Unit | Value
constant value null 1

Com relagao aos elementos usados para a construcao do modelo virtual, a Tabela F.12
ilustra o sketch, definicao, submodelo, fungoes e varidveis de estado para o elemento de
duplicacao de sinal usado da Biblioteca Signal, Control and Observers.

Este submodelo nao possui parametros de entrada e varidveis de estado. Transmite o
sinal do torque de frenagem para as rodas dianteiras e traseiras do veiculo.

Com relacao aos elementos usados para a construcao do modelo virtual, a Tabela F.13
ilustra o sketch, definicao, submodelo, funcoes e varidveis de estado para o elemento de

fonte de sinal de torque zero usado da Biblioteca Mechanical.
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Tabela F.11: Tabela de parametros para construcao da inclinagao de pista.

CONSO - 1: External variables with non default start values | Unit | Value
constant value null 0

Tabela F.12: Elemento de duplicacao de sinal da Biblioteca Signal, Control and Observers.

Biblioteca Signal, Control and Observers
Sketch g
Definicao Duplicacao de sinal
Submodelo SPLTO splitter junction
Funcoes 1 - Sinal de frenagem
VE’s Submodelo sem varidveis de estado.

Este submodelo nao possui pardmetros de entrada e varidveis de estado. Este elemento

faz o fechamento dos eixos das rodas indicando um valor nulo de torque.

Tabela F.13: Elemento de fonte de sinal de torque zero da Biblioteca Mechanical.

Biblioteca Mechanical
Sketch
—
Definicao Fonte de sinal de torque zero
Submodelo T000 zero torque source
Funcoes 1 - Zero torque para as pontas de eixo
VE’s Submodelo sem varidveis de estado.

Com relagao aos elementos usados para a construcao do modelo virtual, a Tabela F.14
ilustra o sketch, definicao, submodelo, fungoes e varidveis de estado para o elemento de
mola e amortecedor rotatérios usado da Biblioteca Mechanical.

A Tabela F.15 demonstra os valores de rigidez e amortecimento, os quais sao impostos
devido ao eixo de manivelas e o funcionamento do motor entre os graus de liberdade do
motor e do volante (tambor da embreagem).

Para os parametros que indicam os valores de rigidez e amortecimento devidos as
molas existentes no disco de embreagem e o amortecimento devido ao atrito, a Tabela
F.16 apresenta os dados utilizados.

Com relagao aos elementos usados para a construcao do modelo virtual, a Tabela F.17
ilustra o sketch, definicao, submodelo, fungoes e varidveis de estado para o elemento de
inércia rotativa usada da Biblioteca Mechanical.

Para a inércia do motor do veiculo em estudo e condicao de marcha lenta do motor, a

Tabela F.18 ilustra os pardmetros utilizados.
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Tabela F.14: Elemento de mola e amortecimento torcional da Biblioteca Mechanical.

Biblioteca Mechanical

Sketch :I@I:
Definicao Mola e amortecedor torcional
Submodelo | RSD00 rotatory spring and damper
Funcgoes 1 - Motor
2 - Embreagem
VE’s 1 - Relative angular displacement

Tabela F.15: Tabela de parametros para construgao da funcao de rigidez e amortecimento
do motor.

RSDO00-2: All internal variables with start values Unit Value
relative angular displacement degree 0

RSDO00-2: All real parameters Unit Value

stiffness Nm/degree | 17.453,3

damper rating Nm/(rev/min) | 0,00314

Para a inércia equivalente devido as relacoes de transmissao e graus de liberdade
existentes abaixo da caixa de marchas, a Tabela F.19 ilustra os parametros utilizados.

Com relagao aos elementos usados para a construcao do modelo virtual, a Tabela F.20
ilustra o sketch, definicao, submodelo, fungoes e varidveis de estado para o elemento da
caixa de marchas usada da Biblioteca IF'P Drive.

A Tabela F.21 a seguir encontram-se as relagoes de transmissao (1%, 2%, 3%, 4% e 5%)
usadas para a caixa de marchas do veiculo fornecidas pelo fabricante.

Com relacao aos elementos usados para a construcao do modelo virtual, a Tabela F.22
ilustra o sketch, definicao, submodelo, fungoes e varidveis de estado para o elemento do
motor usado da Biblioteca Powertrain.

Com relacao aos elementos usados para a construgao do modelo virtual, a Tabela F.23

Tabela F.16: Tabela de pardmetros para construcao da fungao de rigidez e amortecimento
da embreagem.

RSDO00-1: All internal variables with start values Unit Value
relative angular displacement degree 0

RSDO00-1: All real parameters Unit Value

stiffness Nm/degree 26,18

damper rating Nm/(rev/min) | 0,0105
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Tabela F.17: Elemento de inércia rotativa da Biblioteca Mechanical.

Biblioteca Mechanical

Sketch +b
{05
Definicao Inércia rotativa

Submodelo | RL02 rotatory load with two
shafts without friction

Funcoes 1 - Inércia do motor
2 - Inércia equivalente
VE’s 1 - Shaft speed port 2

Tabela F.18: Tabela de pardmetros para construgao da fungao de inércia do motor.

RLO02-1: All external variables with start values | Unit | Value
shaft speed port 2 rev/min | 900

RL02-1: All real parameters Unit | Value

moment inertia Kg.m? | 0,074

Tabela F.19: Tabela de parametros para construcao da funcao de inércia equivalente.

RLO02-2: All external variables with start values Unit Value
shaft speed port 2 rev/min 0

RLO02-2: All real parameters Unit | Value

moment inertia Keg.m? | 0,054

ilustra o sketch, definicao, submodelo, fungoes e varidveis de estado para o elemento de
embreagem usado da Biblioteca Powertrain.

A Tabela F.24 ilustra as caracteristicas de acionamento da embreagem, bem como a
inércia dos conjuntos da embreagem, méximo torque que pode ser transmitido, velocidade
de acoplamento e velocidade dos conjuntos internos.

Com relacao aos elementos usados para a construcao do modelo virtual, a Tabela F.25
ilustra o sketch, definicao, submodelo, fungoes e varidveis de estado para o elemento do
diferencial usado da Biblioteca Powertrain.

Com relacao aos elementos usados para a construcao do modelo virtual, a Tabela F.26
ilustra o sketch, definicao, submodelo, fungoes e varidveis de estado para o elemento dos
semi-eixos usados da Biblioteca Powertrain.

Para as caracteristicas de conectividade dos semi-eixos, a Tabela F.27 ilustra os para-
metros utilizados.

Com relagao aos elementos usados para a construgao do modelo virtual, a Tabela
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Tabela F.20: Elemento da caixa de marchas da Biblioteca IFP Drive.

Biblioteca Mechanical

Sketch }@
[-v el

Definicao Caixa de marchas manual
Submodelo DRVMGOB n-ratio gearbox
(without clutch)
Funcgoes 1 - Relacoes de transmissao

VE’s Submodelo sem varidveis de estado.

Tabela F.21: Tabela de parametros para construcao da funcao curva torque x rpm do
motor.

DRVMGOB-1: All integer parameters Value
total number of gear ratios 5
DRVMGO0B-1: All real parameters Unit | Value
maximum Coulomb friction torque on secondary shaft (see Help) Nm 10.000
rotatory velocity threshold for maximum Coulomb friction torque | rev/min | 100
powered axle gear ratio null 5)
powered axle efficiency null 1
transmission gear ratio (1st gear) null 4,273
efficiency (1st gear) null 1
transmission gear ratio (2nd gear) null 2,238
efficiency (2nd gear) null 1
transmission gear ratio (3nd gear) null 1,444
efficiency (3nd gear) null 1
transmission gear ratio (4th gear) null 1,029
efficiency (4th gear) null 1
transmission gear ratio (5th gear) null 0,872
efficiency (5th gear) null 1

F.28 ilustra o sketch, definicao, submodelo, funcoes e varidveis de estado para o elemento
veiculo de quatro rodas usado da Biblioteca Powertrain.

A Tabela F.29 introduz as caracteristicas do veiculo em estudo com relagao ao fabri-
cante para o FIAT UNO.

Com relacao aos elementos usados para a construcao do modelo virtual, a Tabela F.30
ilustra o sketch, definicao, submodelo, fungoes e varidveis de estado para o elemento roda
/ pneu usado da Biblioteca Powertrain.

Com relagao a construcao das fungoes para o escorregamento e a curva de Pacejka,
deve-se seguir a formulagao utilizada pela referéncia [1] deste trabalho.

As caracteristicas de contato do pneu com a pista dados & paritr dos parametros do
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Tabela F.22: Elemento do motor da Biblioteca Powertrain.

Biblioteca Mechanical

Sketch

Definicao Fonte torque motriz

Submodelo TRENOA engine troque as a
copy of the imput signal

Funcoes 1 - Torque motriz

VE’s Submodelo sem varidveis de estado.

Tabela F.23: Elemento de embreagem da Biblioteca Powertrain.

Biblioteca Mechanical

Sketch m
L]

Definicgao Embreagem manual

Submodelo | TRMCOA clutch friction represented by
a tanh function - signal imput (0-100%)

Funcoes 1 - Torque transmitido pela embreagem

VE’s 1 - rotatory velocity at port 2
2 - rotatory velocity at port 3

Tabela F.24: Tabela de pardmetros para construcao do modelo da embreagem.

TRMCO0A-1: External variables with

non default start values Unit | Value
rotatory velocity at port 3 rev/min | 900
DRVMGO0B-1: All real parameters Unit | Value
inertia at port 3 kg.m? 0,05
inertia at port 2 kg.m? 0,05
maximum Coulomb friction torque (dynamic) Nm 117,39
rotatory stick velocity thershold rev/min | 0,09

modelo de Pacejka: C - fator de forma, BCD - inclincao, B - fator de rigidez e E - fator

de curvatura, se encontram na Tabela F.31.

Um resumo das varidveis de estado usadas para controlar o tamanho do passo de

integragao pode ser visto na Tabela F.32.
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Tabela F.25: Elemento do diferencial da Biblioteca Powertrain.

Biblioteca Mechanical

Sketch @

Definicao Diferencial cléssico

Submodelo TRDIOA classic diferential

Funcgoes Transmissao da rotagao para os pneus

VE’s Submodelo sem varidveis de estado.

Tabela F.26: Elemento dos semi-eixos da Biblioteca Powertrain.

Biblioteca Mechanical

Sketch

Definigao Semi-eixos de transmissao

Submodelo TRSH1A direct connection shaft

Funcoes 1 - Conectividade entre diferencial e roda

VE’s Submodelo sem varidveis de estado.
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Tabela F.27: Tabela de pardmetros para construcao do modelo dos semi-eixos.

TRSH1A: All internal variables with start values

Unit

Value

relative angular displacement

degree

0

activity of machanical dissipation (shaft)

J

activity of machanical capacitance (shaft)

J

TRSH1A: All real parameters

Unit

Value

stiffness

Nm/degree

872,66

damper rating

Nm/(rev/min)

52,36

Tabela F.28: Elemento veiculo de quatro rodas da Biblioteca Powertrain.

Biblioteca Mechanical
Sketch T

Definicgao Veiculo com quatro rodas

Submodelo TRVEHO03 no mass transfer vehicle
model (wheel exclude)

Funcoes 1 - Comportamento longitudinal
do veiculo
VE’s 1 - velocity at port 2

2 - Carbody longitudinal displacement
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Tabela F.29: Tabela de pardmetros para construcao do modelo do veiculo.

TRVEHO03-1: All external variables with start values | Unit | Value
velocity at port 2 m/s 0
TRVEHO03-1: All internal variables with start values Unit | Value
Carbody longitudinal displacement m 0
TRVEHO03-1: All real parameters Unit Value
mass of vehicle kg 1.000
coefficient of viscous friction N/(m/s) 0
drag coefficient (Cx) null 0,3
frontal area m? 2
air density kg/m> | 1,226
ambient wind velocity (relative to the ground) m/s 0

Tabela F.30: Elemento roda / pneu da Biblioteca Powertrain.

Biblioteca Mechanical

Sketch |
Definigao Modelo roda / pneu

Submodelo TRTY1A Pacejka tyre longitudinal force
(no coupling) wheel and brake function include
Funcoes 1 - Comportamento pneu / roda do veiculo
com freios e modelo de Pacejka

VE’s 1 - Wheel rotatory velocity at port 2
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Tabela F.31: Tabela de pardmetros para construcao do modelo dos pneus.

TRTY1A-1: All external variables with start values | Unit Value
wheel rotatory velocity at port 2 rev/min 0
TRTY1A-1: All real parameters Unit Value
wheel inertia kg.m? 2,139
mean tyre rolling radius m 0,0269
mean vertical load on the tyre N 4.200
min. car velocity (avoid division by in slip calculation) m/s 0,1
b0 - shape factor also called C null 2,1
bl - peak factor D null -25,58
b2 - peak factor D null 1225
b3 - slope at the origin BCD null -4,908
b4 - slope at the origin BCD null 86,97
b5 - slope at the origin BCD null -0,02669
b6 - curvature factor E null 0,00356
b7 - curvature factor E null -0,009426
b8 - curvature factor E null 0,97
b9 - horizontal shift Sh null 0
b10 - horizontal shift Sh null 0
b1l - vertical shift Sv null 0
b12 - vertical shift Sv null 0

Tabela F.32: Tabela de parametros para controle do passo de tempo de acordo com as
varidveis de estado do modelo.

N¢ | Controlled | Submodel Variable Unit
1 70 TRTY1A-1 | wheel rotatory velocity at port 2 | rev/min
2 0 TRTY1A-2 | wheel rotatory velocity at port 2 | rev/min
3 0 TRVEHO03-1 velocity at port 2 m/s
4 0 TRVEQ03-1 | carbody longitudinal displacement m
5 3 TRTY1A-3 wheel rotatory at port 2 rev/min
6 31 TRTY1A-4 wheel rotatory at port 2 rev/min
7 21 TRMCO0A-1 rotatory velocity at port 2 rev/min
8 0 RSD00-1 relative angular displacement degree
9 1019 RL02-1 shaft speed port 2 rev/min
10 29 TRMCOA-1 rotatory velocity at port 3 rev/min
11 887 RS00-2 relative angular displacement degree
12 36 RLO02-2 shaft speed port 2 rev/min




Apéndice G
Dados do fabricante do veiculo

A Tabela G.1 ilustra os dados de inércia para motores. Os dados foram coletados de

algumas referéncias citadas na bibliografia do trabalho.

Tabela G.1: Valores de referéncia para inércia de motores (Fonte: FIAT Automéveis

S.A.).

Cilindrada (cm?) | Inércias (kg.m?)
1000 0,074
1300 0,093
1600 0,121
1800 0,154
2000 0,187
2400 0,252

A Tabela G.2 ilustra os dados calculados para a rigidez do pneu, de acordo com os
casos de carga pertinentes aos valores da reagao do eixo dianteiro.( Obs.: Estes dados

foram calculados pela prépria PIRELLI).

Tabela G.2: Valores de referéncia para rigidez do pneu (Fonte: Pirelli).

Pneu 165/70 R13 Carga sobre a roda | Unidade
Pressao 2.1 bar 2085 2500 2700 N
Rigidez Vertical 190000 | 190000 | 190000 | N /m
Rigidez Longitudinal | 221 270 292 N/ %
Rigidez Lateral 492 547 570 N/°

A Tabela G.3 ilustra os dados de inércia do conjunto roda / pneu para diferentes
medidas.
Para a curva de torque do motor x rpm, Figura G.1, foram tomados dados de referénica

do fabricante.

161
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Tabela G.3: Valores de referéncia para inércia do conjunto pneu/roda (Fonte: FIAT
Automéveis S.A.).

Medida | Raio de Rolamento | Inércia (kg.m?)
145/80 R13 273 2,139
175/70 R13 280 2,443
185/60 R14 280 2,443
195/55 R15 289 3,061
195/60 R15 302 3,178
205/60 R15 304 3,335
185/60 R15 305 3,365
215/55 R16 312 3,561
205/70 R15 320 3,728
255/75 R15 387 3,728

Torque X RPM — Motor FIAT UNO 1.0 mpi 8V FLEX
110

T T T
—— Torque a plena carga — Borboleta 100%
1001 : : ,

90 q

701 q

60 bl

50 bl

Torque Motriz [Nm]

a0+ : : N

30 hl

101 q

1 1 1 1 1 1
0 1000 2000 3000 4000 5000 6000 7000
Rotagao do Motor [rpm]

Figura G.1: Caracteristica de performance do motor a gasolina do FIAT UNO 1.0 mpi
8V FLEX.

A Tabela G.6 ilustra uma estimativa para todas as marchas com seus respectivos
tempos para variar da velocidade minima para méxima utilizando o motor do FTAT UNO
1.0 mpi 8V FLEX. (Obs.: Estes dados foram obtidos de acordo com célculos preliminares
do modelo do veiculo).

As Tabelas G.4, G.5 e G.7 fornecem os dados do veiculo FIAT UNO 1.0 mpi 8V FLEX

4 portas. Estes dados disponibilizados pelo fabricante do veiculo.
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Tabela G.4: Valores de referéncia para as dimensoes do veiculo FIAT UNO 1.0 mpi 8V
FLEX 4 portas (Fonte: FIAT Automéveis S.A.).

B Lm;"'.'_' Lio1 E .-.-. RIS o

= L103 e

S i = wiai il

le _wio2 > N w103 J
Medida Valores | Unidade

Comprimento (L103) 3692,8 mm
Largura (W103) 1548,0 mm
Altura (H100) 1445,0 mm
Distancia eixos (L101) 2361,5 mm
Bitola dianteira (W101) 1337,0 mm
Bitola traseira (W102) 1357,0 mm
Massa veiculo (sem carga) | 810,0-1210,0 kg
Capacidade de Carga 400,0 kg

Tabela G.5: Valores de referéncia para o desempenho do veiculo FIAT UNO 1.0 mpi 8V
FLEX (Fonte: FIAT Automoveis S.A.).

Desempenho UNO Mille 1.0 8V FLEX 4 portas (Gasolina)

Velocidade maxima Valores Unidade
1% marcha 33,0 km/h
2% marcha 62,0 km/h
3% marcha 96,0 km/h
4° marcha 151,0 km/h
5% marcha 155,0 km/h
Marcha ré 36,0 km/h
Desempenho UNO Mille 1.0 8V FLEX (Gasolina)
Aceleragao do repouso | 0-100 km/h 14,5 s
Retomada (4“ marcha) | 60-100 km/h 133 s
Retomada (5% marcha) | 60-100 km/h 18,2 s
Rampa méaxima 35,0 %
Relagao peso / poténcia | 12,46 kg/CV | 16,93 kg/kW
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Tabela G.6: Tempo para variar da velocidade minima para a méxima (critério méxima
rotagao).

Marcha | Tempo de troca de marcha (s)
1 3.20
P 7.83
3 16,10
4 30,38
5 75,59

Tabela G.7: Valores de referéncia para o veiculo FIAT UNO 1.0 mpi 8V FLEX (Fonte:

FIAT Automéveis S.A.).

Dados
Nuiimero de cilindros 4 em linha
Posicao Transversal

Cilindrada total / unitaria

999,1 cc / 249,8 cc

Taxa de compressao

11,65 +/- 0,15:1

Diametro x Curso 70,0 x 64,9 mm
Ciclo - tempos OTTO - 4
Aspiracao Natural

Tipo de pistoes

com pino fixo na biela

Poténcia maxima (GAS)

65,0 cv / 47,8 kW a 6000 rpm

Torque méximo (GAS)

9,1 kgfm / 89,3 Nm a 2500 rpm

Regime marcha lenta

850 +/- 50 rpm

Ordem de Ignicao

1-3-4-2

Tracgao

dianteira com juntas homocinéticas

Tipo embreagem

monodisco a seco com mola a disco
e comando mecanico

Diametro do disco de embreagem

180,00 mm

Mobola de desacionamento

tipo chapéu chinés

Niimero de marchas

Hafrenteel aré

Relagoes de marcha

— 4,273 (47/11)

20-92.238 (47/21)
3 —1,444 (39/27)

— 1,029 (35/34)
— 0,872 (34/39)

Re 3,009 (43/11)

Diferencial 4,067 (15/61) (coroa e pinhao incorporados)
Tipo McPherson com rodas independentes,
Suspensao bracos oscilantes inferiores transversais

com barra estabilizadora




