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RESUMO

Este trabalho tem como objetivo o estudo da aplicabilidade do conceito de smart-spring em
suspensdes automotivas. Para sua execugao, foi realizada uma revisao bibliografica permitindo
a compreensao das diferentes classificacdes de suspensdes automotivas, técnicas de controle de
vibragdes, modelos matemdticos mais comumente utilizados e metodologias de anélises do de-
sempenho da suspensdo. O trabalho se concentrou na anélise do desempenho de modelos mate-
maticos em relacdo ao conforto e estabilidade por meio das Func¢des de Resposta em Frequéncia
(FRFs) e de indices de conforto e estabilidade para suspensdes automotivas. Assim, foi proposto
um modelo de suspensdo semiativa baseado no conceito de smart-spring utilizando a técnica
de controle ISS para % de veiculo em um sistema massa-mola-amortecedor. Neste modelo, a
massa suspensa representou o chassi, enquanto a massa ndo suspensa representou o conjunto
roda-pneu. A aplicacdo da smart-spring na massa suspensa teve como objetivo a melhora no
conforto percebido por meio da redugdo da vibragdo no chassi do veiculo. Baseado na técnica
ISS foram definidos os 3 estados de funcionamento do modelo semiativo. Assim, os parametros
dos elementos da suspensdo e as equacdes de movimento do modelo foram definidos e imple-
mentadas no software MATLAB®. Como excitagio do modelo foi utilizado uma representagio
do perfil vertical da rodovia a partir de uma onda senoidal de amplitude unitdria em diferentes
frequéncias. Em seguida, foi desenvolvida uma rotina computacional no MATLAB® a fim de
realizar a solugdo dessas equagcdes de movimento de acordo com cada estado do modelo. As
equagdes de movimento foram escritas em espacos de estados e utilizado integracdo numérica
para solucdo das equagdes diferenciais. Como referéncia de comparacao foi utilizado um mo-
delo passivo, ja validado na literatura, a fim de avaliar os efeitos da smart-spring. A partir dos
resultados obtidos na simulacdo foi feita a andlise do comportamento do modelo tanto em vi-
bracdo livre quanto na resposta a vibracao forcada. O modelo semiativo apresentou atenuagao
da vibracdo de maneira mais acentuada que o modelo passivo. Além disso, a amplitude do
deslocamento méximo para as diferentes frequéncias de excitacdo foi reduzida para o modelo
semiativo. Apds, foram obtidas as FRFs para o chassi e para o conjunto roda-pneu. A primeira
FREF foi orientada para a andlise do conforto (vibracao do chassi); enquanto a segunda, para a es-
tabilidade (deflexao vertical do pneu). Considerando os parametros previamente selecionados,
o modelo semiativo apresentou menor amplitude de deslocamento do chassi. Afim de avaliar
os efeitos da rigidez e da massa do ramo de carga auxiliar, esses parametros foram variados e
obtidas as FRFs e indices de desempenho para cada configura¢io. A partir da anélise dos resul-
tados, foi possivel definir a melhor configuracdo de pardmetros, dentre os selecionados, para o
modelo semiativo. Tal configuracdo apresentou um aprimoramento de aproximadamente 10,2%
no indice de conforto para um mesmo nivel de estabilidade. Concluiu-se, entdo, que a aplica-
cdo do conceito de smart-spring para os parametros selecionados resulta em reduciao do nivel
de oscilacdo percebido no chassi do veiculo sem impactar significativamente a estabilidade.

Palavras-chave: Smart-spring, controle, modelagem, conforto, estabilidade.



ABSTRACT

This undergraduate thesis aims to study the applicability of the smart-spring concept in auto-
motive suspensions. For its execution, a literature review was carried out, allowing the unders-
tanding of the different classifications of automotive suspensions, vibration control techniques,
the most commonly used mathematical models and methodologies for analyzing the suspen-
sion performance. The work focused on analyzing the performance of mathematical models in
relation to comfort and stability through Frequency Response Functions (FRFs) and comfort
and stability indexes for automotive suspensions. Thus, a semiactive suspension model based
on the smart-spring concept was proposed using the ISS control technique for % of vehicle
in a mass-spring-damper system. In this model, the suspended mass represented the chassis,
while the unsprung mass represented the tire. The application of smart-spring in the suspended
mass aimed to improve perceived comfort by reducing vibration in the vehicle chassis. Based
on the ISS technique, the 3 operating states of the semiactive model were defined. Thus, the
parameters of the suspension elements and the equations of motion of the model were defined
and described in the MATLAB® software. As excitation of the model, a representation of the
vertical profile of the highway from a sine wave of unit amplitude at different frequencies was
used. Then, a computational routine was developed in MATLAB® in order to solve these equa-
tions of motion according to each state of the model. The equations of motion were written
in state spaces and numerical integration was used to solve the differential equations. As a re-
ference for comparison, a passive model, already validated in the literature, was used in order
to assess the effects of smart-spring. From the results obtained in the simulation, the behavior
of the model was analyzed both in free vibration and in the response to forced vibration. The
semiactive model presented a more accentuated vibration attenuation than the passive model.
Furthermore, the amplitude of the maximum displacement for the different excitation frequen-
cies was reduced for the semiactive model. Afterwards, the FRFs for the chassis and for the tire
were obtained. The first FRF was oriented towards the analysis of comfort (chassis vibration);
while the second, for stability (tire deflection). Considering the previously selected parameters,
the semiactive model presented a lower chassis displacement amplitude. In order to evaluate the
effects of stiffness and mass of the auxiliary load branch, these parameters were varied and the
FRFs and performance indexes for each configuration were obtained. From the analysis of the
results, it was possible to define the best configuration of parameters, among those selected, for
the semiactive model. This configuration presented an improvement of approximately 10was
concluded, then, that the application of the smart-spring concept for the selected parameters re-
sults in a reduction in the oscillation level perceived in the vehicle chassis without significantly
impacting stability.

Keywords: Smart-spring, automotive suspension, modeling, comfort, stability
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1 INTRODUCAO

O tema desse trabalho € o estudo de suspensdes semiativas baseado no conceito da
smart-spring (VIEIRA et al., 2018) com o intuito de melhorar o conforto e a dirigibilidade
de veiculos. A literatura ja demonstrou que o uso de controle semiativo, em especial, devido
ao emprego do controle Skyhook (BOBROW et al., 1995), confere um menor valor global da
transmissibilidade (tanto para regimes de altas e baixas frequéncias) quando comparado com
um controle puramente passivo. Baixos valores globais de transmissibilidade refletem, princi-
palmente, no comportamento do sistema em sua frequéncia de ressonancia. Quanto maior a
i1solagdo de vibracdo, menos desconfortos o passageiro ird sentir e estard menos propenso a ter
doengas musculoesqueléticas (BOVENZI; HULSHOF, 1999).

Assim, o sistema de suspensao do veiculo é responsavel pelo isolamento de vibracdes do
chassi e também influi nas caracteristicas dinamicas apresentadas pelo carro (SAVARESI et al.,
2010). Desse modo, a suspensdo deve ser projetada de modo a oferecer um bom desempenho no
controle de oscilagdes nas mais diversas condi¢cdes em que o veiculo é exposto. Essas condi¢des
incluem: irregulares do solo, curvas, aceleragao e frenagem.

Segundo VIEIRA et al. (2018), a smart-spring, apresentada na Figura 1.1, consiste em
um sistema com dois graus de liberdade dispostos em paralelo. Esses dois graus de liberdade sdo
identificados como ramo de carga principal (denotado pelo indice 1), e ramo de carga auxiliar
(denotado pelo indice 2). No sistema mecanico, € assumido que o ramo de carga auxiliar pode
ser conectado ou desconectado da base (onde assume que ndo existe movimento) através da
acdo de uma forca de atrito. Essa for¢a de atrito surge através da indu¢do de uma forca normal
entre a luva e a massa do ramo de carga auxiliar. Nota-se que a for¢a normal (que induz a forca
de atrito) € ortogonal ao movimento do sistema, € assim esse controle semi-ativo ndo injeta

energia diretamente no mesmo, pois nenhum trabalho € realizado pela for¢a normal sobre ele.

1.1 Objetivos gerais

Estudar e analisar o uso da smart-spring em uma suspensao automotiva semiativa com

o principal propdsito de aumento de conforto.



Figura 1.1 — Conceito da smart-spring.

Fi

Fonte: VIEIRA et al. (2018).

1.2 Objetivos especificos

* Modelagem e simulacido da vibracdo transmitida pelo solo ao chassi, utilizando como

entrada o perfil vertical de uma rodovia;

» Simulacdo do chassi com Y4 de carro utilizando suspensdo semiativa com o conceito de

smart-spring para o controle de vibragdes;

* Estudo dos efeitos dos parametros de amortecimento e massa da smart-spring no compor-

tamento dindmico do modelo.



2 REVISAO BIBLIOGRAFICA

Os objetivos de uma suspensdo automotiva sao o suporte do peso do veiculo, isolamento
do corpo do veiculo das irregularidades do solo e a reducdo da transmissibilidade das forcgas
oriundas do solo até o chassi. Um bom projeto de suspensdo pode ser identificado por meio
da capacidade de promover o conforto dos passageiros, garantir dirigibilidade e estabilidade.
O principal problema enfrentado na modelagem de suspensdes automotivas estd na complexa
relacdo de compromisso entre estes objetivos. Enquanto se busca aumentar o conforto, geral-
mente existe uma dificuldade de se manter uma boa estabilidade. Desse modo, espera-se que
uma boa suspensao seja aquela que aumenta a0 méximo o conforto dos passageiros, mantendo
o movimento relativo entre as massas do modelo limitado por um valor aceitdvel (SEGLA;

REICH, 2007).

2.1 Classificacao das Suspensoes

ISERMANN (2005) introduziu uma classificagdo das suspensdes automotivas. Nessa
classificagdo, trés caracteristicas devem ser levadas em considera¢do: o intervalo de frequéncias
controldveis; o qudo rapido esse controle € realizado no sistema; e a quantidade de energia
necessdria para realizar tal controle. Desse modo, cinco familias de suspensdes controldveis

foram definidas, adicionando ainda a suspensdo puramente passiva.

* Passiva: esse tipo de suspensdo € projetado para reduzir a vibracdo em uma faixa de
frequéncia especifica. A reducdo da vibracao é feita por meio dos elementos dissipativos

no mecanismo e nao ha necessidade de consumo de energia para seu funcionamento;

* Adaptativa: de acordo com ISERMANN (2005), a ac@o do controle é realizada por uma
modulacdo relativamente lenta do amortecimento. Esse absorvedor € caracterizado por

um intervalo de frequéncias limitado. Nenhuma energia deve ser inserida no sistema;

* « Semiativa: esse sistema utiliza um absorvedor eletronico que varia o amortecimento,
promovendo a atuagdo do controle em uma faixa de frequéncia mais ampla que a sus-
pensdo adaptativa (30-40 Hz, geralmente). Nao ocorre a inje¢do de energia no sistema e

pouca energia € consumida no acionamento do controle;

* Load-Leveling: de acordo com o autor, essa € a primeira tentativa de desenvolvimento de

uma suspensao ativa, visto que ha a injecao de energia no sistema. O controle é aplicado
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em alguns parametros da mola, geralmente uma mola a gis. A frequéncia de atuacdo

geralmente ndo passa de 1 Hz e nota-se um considerdvel consumo de energia;

* Slow-active: O controle é feito por meio da aplicacdo de uma forca no sistema por meio
de um atuador que substitui os elementos passivos da suspensdo. Esse tipo de suspensao

atua em uma pequena faixa de frequéncia e hd um consumo elevado de energia;

» Totalmente ativa: A principal diferenca entre a suspensao slow-active e a totalmente ativa
se encontra no tempo de acdo do controlador, que € reduzido para poucos milissegundos.
Vale ressaltar que a faixa de frequéncia para esta suspensao € praticamente a mesma que
para a semiativa. Enquanto a semiativa consome uma pequena quantidade de energia para
seu acionamento, a redu¢do de vibragdes por meio da suspensdo totalmente ativa € melhor

as custas de um consumo maior de energia.

Ainda, o autor ressalta que o uso de suspensdes automotivas semiativas pode garantir
maior estabilidade do veiculo, visto que nao ocorre a inser¢cao de energia no sistema, diferente-
mente das suspensdes ativas.

A seguir serd descrito com maiores detalhes como € feita a modelagem das suspensdes

passivas e semiativas.

2.1.1 Passivas

A suspensdo passiva é o modelo mais basico para o controle de vibracdes aplicado em
automoveis. Com o desenvolvimento de novas tecnologias para os veiculos automotores, fez-se
necessdrias melhorias no projeto das suspensdes desses veiculos, surgindo, assim, diversas geo-
metrias de suspensdes. As geometrias mais conhecidas incluem: eixo rigido, McPershon, mult
link e duplo A. Cada geometria € escolhida na defini¢ao do projeto da suspensao. Sua escolha é
condicionada, dentre outros fatores, pelo objetivo do projeto (veiculos de passeio, carros de alta
performance, veiculos para aplicagdes agricolas/rurais, por exemplo), pelo espaco disponivel
para alocar os elementos da suspensdo ou ainda pela viabilidade econdmica do modelo. A sus-
pensao duplo A, por exemplo, é comumente utilizada em projetos de veiculos para competicoes
devido a sua simplicidade construtiva. A Figura 2.1 apresenta a geometria da suspensdo duplo

A.
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Figura 2.1 — Modelo cldssico de suspensdo passiva automotiva.

Chassis link

Spring (k)

Damper (c)

Wheel link

Fonte: SAVARESI et al. (2010).

Embora haja uma variedade de configuracdes de suspensdes passivas, todas podem ser
modeladas de maneira simplificada por meio de um sistema massa-mola-amortecedor composto
de dois graus de liberdade (SAVARESI et al., 2010).

Na Figura 2.2, a massa m, representa a massa nao-suspensa equivalente (unsprung
mass). Essa massa € relativa aos elementos que se encontram entre o pneu e o chassi do veiculo,
ou seja, a manga de eixo, componentes do sistema de freio, dire¢do e outros. A massa my € a
massa suspensa (sprung mass) € representa o chassi, carenagem e passageiros do veiculo. O
deslocamento z( representa o perfil vertical da rodovia em que o veiculo percorre. Essa varidvel
define a excitacdo do sistema. Os pardmetros k; € ¢; representam, respectivamente, os valores
dos coeficientes de rigidez da mola e de amortecimento referentes ao pneu; ja ks e ¢, sdo refe-
rentes a rigidez e amortecimento da suspensdo. Essa modelagem ja foi vastamente validada e

se mostra util no projeto de suspensdes automotivas (HEGAZY; SHARAF, 2013).

2.1.2 Semiativas

Atualmente existem diversas tecnologias aplicadas a suspensdes automotivas semiati-
vas. A principal caracteristica da suspensdo semiativa € a varia¢do do seu coeficiente de amor-
tecimento. Tal variacdo pode ser obtida através do uso de amortecedores hidrdulicos, eletro-
reolégicos (ER) e magneto-reoldgicos (MR) (SAVARESI et al., 2010).

Nos hidraulicos, conforme apresentado na Figura 2.3a, a mudanca do coeficiente de

amortecimento se dd por meio da variacdo do fluxo de 6leo dentro do amortecedor através
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Figura 2.2 — Modelo simplificado de % de carro com suspensao passiva.
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Fonte: HEGAZY; SHARAF (2013).

Figura 2.3 — Absorvedores semiativos controlados eletronicamente: a) Hidraulico; b) Magneto-reolégico
(MR); ¢) Eletro-reolégico (ER).

Fonte: SAVARESI et al. (2010).

da abertura e fechamento de uma vélvula (BOLANDHEMMAT et al., 2010). A Figura 2.3
apresenta um modelo de valvula solenoide utilizada para o controle do fluxo de fluido no interior
do cilindro do amortecedor.

No exemplo da Figura 2.4, a vdlvula solenoide altera o diametro do orificio do pistao
modificando o fluxo de 6leo hidraulico no interior do cilindro.

Para os amortecedores MR e ER, Figuras 2.3b e 2.3c, respectivamente, a forca de amor-
tecimento € variada por meio da mudanca da viscosidade de um fluido pela indu¢do de um
campo elétrico, para o amortecedor eletro-reoldgico, e magnético, para o amortecedor magneto-

reoldgico. Quando a tensdo elétrica aplicada é zero, o comportamento do fluido € linear. Po-
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Figura 2.4 — Esquema de suspensdo semiativa eletrohidrdulica.
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Fonte: SAVARESI et al. (2010).

rém, ao variar a tensdo, o fluido apresenta um comportamento semelhante ao pléstico, onde €
necessdria uma aplicacdo de forca para o fluido apresentar escoamento (KAMATH et al., 1996;
WERELEY; PANG, 1998; JANSEN; DYKE, 2000; KORI; JANGID, 2009).

O projeto de uma suspensdo automotiva pode ser feito por meio da modelagem utili-
zando Y de carro, como mostrado na Figura 2.5. Usualmente, a suspensdo semiativa pode
ser modelada para % de carro por meio de um sistema constituido de dois graus de liberdade,
mostrado na Figura 2.5b. Essa modelagem € parecida com a utilizada para a suspensao pas-
siva, diferindo apenas na variagcdo temporal do coeficiente de amortecimento da massa suspensa
(c(t)) (Figura 2.5a). A mudanga deste pardmetro altera o desempenho dindmico do veiculo e é

responsavel por promover maior conforto e dirigibilidade (SAVARESI et al., 2010).

Figura 2.5 — Modelagem de suspensdo: a) passiva e b) semiativa.
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Fonte: SAVARESI et al. (2010).
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2.2 Técnicas de Controle

Existem duas técnicas mais comumente aplicadas no controle de vibragdes: o controle
passivo e o controle ativo. A principal diferenca entre esses dois controles estd no caréter
energético do sistema. Enquanto no controle passivo a vibracdo € reduzida por meio das pro-
priedades dos elementos do sistema, sem que haja qualquer variacdo dessas propriedades no
tempo; o controle o ativo, por outro lado, requer a insercdo de energia no sistema mecanico
para o amortecimento (FULLER et al., 1996). Ainda, o controle ativo requer a utilizacdo de
sensores e atuadores, o que eleva o custo da aplicagdo, além de complexidades relativas as leis
de controle. Sdo exemplos de aplicacdes para o sistema passivo a utilizagdo de amortecedores
e absorvedores de vibracdo (HARTOG, 1985).

Além das duas técnicas de controle citadas anteriormente, o controle semiativo pode ser
visto como uma alternativa que une algumas caracteristicas do passivo e ativo. O uso desse con-
trole tem obtido destaque na literatura para a solucdo de problemas em reducio de vibragoes,
como pode ser visto por varios artigos de revisao (SOONG; SPENCER, 2002; SPENCER; NA-
GARAJAIAH, 2003; SYMANS; CONSTANTINOU, 1999). Existem diversas aplicagdes para
esse tipo de controle, como: helicépteros (ANUSONTI-INTHRA; GANDHI, 2000; SEMIAC-
TIVE..., 2010; NITZSCHE et al., 2005; QIN et al., 2017; SEMIACTIVE..., 2004; TSENG;
HROVAT, 2015), sistemas microeletromecanicos (MEMS - Microelectromechanical systems)
(GUYOMAR et al., 2007; LEFEUVRE et al., 2006; RICHARD et al., 1999; RICHARD et al.,
2000) e suspensdes veiculares (AHMADIAN; PARE, 2000; CANALE et al., 2006; CHOI et
al., 2001; FATEH; ALAVI, 2009; FISCHER; ISERMANN, 2004; POUSSOT-VASSAL et al.,
2008).

Existem diversas defini¢des para o controle semiativo. Segundo GAVIN (2000), o con-
trole de vibracdes semiativo é definido como o controle que realiza a reducdo de vibragao
variando-se as propriedades internas do sistema. De acordo com 0 mesmo autor, uma das prin-
cipais caracteristicas do controle semiativo é que a poténcia necessdria para o funcionamento
do controle € apenas uma fracdo da energia do sistema principal que se deseja controlar. Isso
define uma grande vantagem sobre o controle ativo, visto que este requer a utilizacdo de uma
quantidade consideravel de energia para a reducdo de vibracdes. Outra caracteristica relevante
¢ o fato de que o controle semiativo ndo insere energia diretamente no sistema mecanico a ser
controlado. De acordo com SOONG; SPENCER (2002), essa caracteristica ndo compromete a

estabilidade do sistema, como pode ocorrer com os controles ativos.
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Em diversos casos o controle semiativo pode ser realizado a partir da variagao dos pa-
rametros de amortecimento e rigidez. Dentre as técnicas de controle semiativo utilizando a
variagdo do coeficiente de amortecimento do sistema encontram-se o controle SkyHook (SH),
Mix-1-Sensor (M1S), GroundHook (GH) e o controle hibrido. Estas técnicas sdao aplicadas no
controle de vibracgdes aplicado a suspensdes automotivas. As duas primeiras sao utilizadas para
melhorar o conforto; a terceira € aplicada com o objetivo de melhorar a estabilidade e dirigibi-
lidade do veiculo e a dltima une conforto e estabilidade.

O objetivo principal do controle SH € a reducdo do deslocamento vertical da massa
suspensa (chassi), conectando um amortecedor virtual entre a massa e o “céu” (KARNOPP
et al., 1974). Esse tipo de controle é tido como referéncia na melhora do conforto, porém
pode provocar uma pior dirigibilidade do veiculo. Na equacdo 2.1, csyg € cpin representam o
coeficiente de amortecimento viscoso, Z; € Zys representam a velocidade das massas do modelo

e FSH a for¢ca de amortecimento.

CSHZ&W se Zs (Zs - Zus) Z 0
Fsp = .1

Cmin (Zs - Zus) , S€Zg (Zs — Zus) <0
O principio de funcionamento do controle M1S € a selecdo do maior ou menor amorteci-
mento em cada intervalo de tempo com o objetivo de obter a melhor configuragdo que apresente
o melhor conforto (SAVARESI et al., 2010). Os autores mostraram uma verificagdo experimen-
tal, onde os resultados experimentais apresentaram uma correlagdo com os resultados obtidos
em simulacdes. Na equagdo 2.2, cpin € cmax representam os amortecimentos, € z representa

velocidade e FM 1S a for¢a de amortecimento.

Cmax "%, S€ (Z% - aZZ-E) <0
Fuis = (2.2)

Cmin-2,  se (2 —a%z2) >0
Os valores de o podem ser escolhidos entre [6.3, 12.56] rad/s para uma suspensdo au-
tomotiva convencional. Este pardmetro € escolhido em fun¢ao da frequéncia de ressonancia do

modelo do veiculo.

De modo semelhante ao SkyHook, o controle GroundHook é aplicado por meio do uso
de um amortecedor virtual entre o solo e a massa ndo-suspensa (pneu). A alteracdo do valor

de amortecimento neste controle reduz as for¢as oriundas da intera¢do pneu-solo, melhorando

a estabilidade do veiculo (NWOKAH; HURMUZLU, 2002).
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CGHZs, se — Zus (Zs - Zus) >0
Fou = (2.3)

Cmin (Zs - Zus) y s€ — Zus (Zs - Zus) <0
Por fim, o controle hibrido agrupa as caracteristicas de melhora de conforto e estabili-

dade do SH e GH, respectivamente.

Fhybria = BFsu+ (1 —B)Fou (2.4)

Diferentemente das técnicas de controle em que hd a modulagdo do coeficiente de amor-
tecimento, existem as técnicas que modulam a rigidez do sistema afim de reduzir as vibracoes.
Esses casos que apresentam rigidez varidvel podem ser encontrados nas publicacdes de (NASU
et al., 2001; NEMIR et al., 1994; YANG et al., 1994; YANG et al., 2007). Por meio da mu-
dancga de rigidez do sistema, hd uma troca de energia dos modos de frequéncia mais baixa para
os modos de frequéncia mais alta. Segundo os autores, esses modos de frequéncias mais altas
possuem uma capacidade inerente de melhor dissipacdo de energia. A troca de energia € feita
quando o deslocamento da massa que se quer controlar € zero, afim de evitar a adi¢do de energia
no sistema por parte do controle. A Figura 2.6 apresenta um exemplo de variacdo de rigidez
de um sistema com trés graus de liberdade. Nela, a rigidez do sistema € alterada por meio do

acoplamento das molas Ak, Aky e Aks.

Figura 2.6 — Controle baseado na mudanca de rigidez para multiplos graus de liberdade.

Akl ak2 aksd
—W\AFE; ml —Nw—i-: m2 —MWA— m3
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/W/ZEA%//W/W/Z/W/%Z )

[] 9
Fonte: NEMIR et al. (1994).

UL

2.3 Smart-Spring

A smart-spring é um sistema mecanico de controle semiativo que tem ganhado destaque
nas dltimas décadas. Inicialmente, esse sistema foi desenvolvido para a redugdo de vibragdes

em rotores de helicopteros. A smart-spring tem sido investigada na reducdo de vibragdes de
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asas fixas e rotativas de aeronaves, tanto experimentalmente como numericamente (WICKRA-
MASINGHE et al., 2008; NITZSCHE et al., 2004; NITZSCHE et al., 2005).

Neste trabalho, esse conceito foi aplicado na reducdo de vibragdo de veiculos, sendo
parte integrante do sistema de suspensdo. A Figura 2.7 ilustra o funcionamento do sistema

mecanico.

Figura 2.7 — Conceito da smart-spring.

F1

Fonte: VIEIRA et al. (2018).

O sistema mecanico € constituido por dois sistemas massa-mola-amortecedor em pa-
ralelo. Estes sistemas sdo chamados ramo de carga principal e ramo de carga auxiliar. Os
elementos que possuem indice 1 constituem o ramo de carga principal, enquanto aqueles com
indice 2 formam o ramo de carga auxiliar. O ramo de carga auxiliar pode se acoplar ou desaco-
plar da base através de uma forca de atrito originada através do contato com a luva apresentada
na Figura 2.7. Esse atrito pode ser induzido, por exemplo, por meio de um eletroima, que pro-
move a atra¢ao entre a massa do ramo auxiliar e a luva. A atuacdo dessa for¢a se dd na mesma
dire¢cdo do movimento da massa 2. Logo, nenhuma energia € adicionada no sistema visto que
nao ha trabalho. Essa caracteristica constitui uma grande vantagem no uso da smart-spring no
controle de vibragdes e justifica sua aplicagdo em veiculos automotores.

O funcionamento do mecanismo de controle se dd em trés estados. O primeiro ocorre
quando ramo de carga auxiliar estd completamente desconectado da luva. O segundo estado é
caracterizado pelo contato do ramo auxiliar com a luva, porém havendo um movimento relativo
entre eles, surgindo a acdo de uma forc¢a de atrito dindmico no sistema. E, por fim, o terceiro
estado ocorre quando nao ha movimento relativo entre a luva e o ramo de carga auxiliar, ori-

ginando uma forca de atrito estdtico. Nesse ultimo estado a rigidez resultante do sistema € a
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combinacdo entre as rigidezes do ramo principal e auxiliar (VIEIRA et al., 2018). Desse modo,
a smart-spring pode modular sua rigidez entre k;, chamado “soft” link e k,, chamado “solid”
link.

Segundo VIEIRA et al. (2018), duas técnicas de controle semi-ativo podem ser empre-
gadas na smart-spring: a Reconfiguracao da Smart-Spring (RSS) e a Inversao da Smart-Spring
(ISS).

A estratégia utilizada no controle RSS (Figura 2.8) € baseada no movimento relativo
entre a massa do ramo de carga auxiliar e a massa do ramo de carga principal. O estado 3
caracteriza a condi¢do natural do sistema (Gréficos 1 a 3 e 7 a 9 da Figura 2.8). Ao atingir
um extremo de deslocamento (méximo ou minimo), o ramo de carga auxiliar é desacoplado do
principal, caracterizando o estado (Graficos4 a5 e 10a 11 da Figura 2.8). Quando a deformacao
da mola da carga auxiliar € zero, 0 mecanismo de controle é acionado e realiza o acoplamento
novamente a luva. Neste ponto, observa-se uma forca de atrito dinAmico entre a luva e a massa
do ramo de carga auxiliar, representando o estado 2 (Graficos 6 e 12 da Figura 2.8). Quando
o sistema € completamente acoplado, ndo hé forca de atrito dindmico (ainda h4 a atuacdo da
forca de atrito estatico) e o mecanismo retorna ao estado 3. Desse modo, o controle RSS leva
o movimento relativo entre as massas a zero (o sistema € acoplado novamente quando ndo ha
deformacdo na mola do ramo de carga auxiliar) dissipando, na forma de atrito, toda a energia
armazenada na mola do ramo de carga auxiliar. A Figura 2.8 representa o comportamento da
smart-spring utilizando a técnica de controle RSS.

A base da estratégia do controle ISS (Figura 2.9) € a realizacdo da completa inversao
do ramo de carga auxiliar em vista de um ponto extremo de deslocamento do ramo de carga
principal. A condi¢@o natural no controle ISS € o estado 3 (Graficos 1 a3 e 7 a9 da Figura 2.9).
Quando ocorre um extremo de deslocamento (maximo ou minimo) do ramo de carga principal,
o ramo de carga auxiliar é desacoplado da luva, caracterizando o estado 1 (Gréficos 4 a5 e 10
a 11 da Figura 2.9). No momento em que ocorre a inversdao no deslocamento do ramo de carga
auxiliar, o mecanismo de controle € acionado e o ramo de carga auxiliar € acoplado novamente
a luva. Neste momento ocorre a acdo de uma forga de atrito dindmico, caracterizando o estado
2 (gréficos 6 e 12 da Figura 2.9). Quando ndo ha mais deslocamento do ramo de carga auxiliar,
nao hd acdo da forca de atrito e o sistema retorna ao estado 3. Vale notar que enquanto o
mecanismo se encontra no estado 3, energia € armazenada na mola do ramo de carga auxiliar.

Quando o ocorre o desacoplamento e posterior acoplamento deste ramo, essa energia € dissipada
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Figura 2.8 — Estratégia de controle RSS
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Fonte: VIEIRA et al. (2018).

na forma de atrito. A Figura 2.9 a seguir representa o comportamento da smart-spring utilizando
a técnica de controle ISS.

Visto que o controle ISS acopla novamente o ramo de carga auxiliar quando sua veloci-
dade é aproximadamente nula, nessa condi¢cdo, pouca energia é necessdria para o acionamento
do mecanismo de controle. Ja o controle RSS acopla o ramo auxiliar quando a velocidade da
massa do ramo de carga auxiliar € mdxima (n2o hd deformacao na mola desse ramo), exigindo
maior energia que o controle ISS.

Além disso, o intervalo de tempo compreendido pelo estado 2 € menor utilizando o
controle ISS do que o RSS. Esse fator reduz ainda mais a energia necessdria para o funciona-
mento da smart-spring. Fica evidente, entdo, que o instante em que o controle atua deve ser o

mais preciso possivel, pois um atraso ou adiantamento no acoplamento implica em uma menor
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Figura 2.9 — Estratégia de controle ISS.

Fonte: VIEIRA et al. (2018).

dissipacdo de energia. Essa caracteristica se aplica tanto ao controle RSS quanto ao controle
ISS.

De acordo com os resultados de VIEIRA er al. (2018), o uso da smart-spring para a
reducdo de vibracoes € vantajoso devido ao fato de que € necessdria uma pequena massa no ramo
de carga auxiliar para obter um decaimento considerdvel nas vibragcdes do sistema principal. De
modo geral, o autor salienta uma melhor atenuacdo de vibracdes a partir do controle ISS, sendo

esta a justifica para sua aplicacdo em suspensdes automotivas.
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2.4 Conforto (ISO 2631)

A exposicdo de passageiros a vibragdes, desde veiculos de passeio (carros e motocicle-
tas, por exemplo) aos veiculos de grande porte (6nibus e tratores), deve ser minimizada. De
acordo com a International Standard 2631 (1997), uma condi¢do especifica de vibragdo pode
ser considerada causadora de desconforto inaceitdvel em uma situacdo, mas pode ser classifi-
cada como agradavel ou emocionante em outra. Vibragdes que interferem em atividades como
leitura e escrita geralmente sdo causadoras de desconforto.

Tanto vibracdes mecanicas como acusticas podem ser causadoras de desconforto. A
exposi¢cdo prolongada a essas vibragdes pode provocar problemas de saide. A ergonomia do
trabalho € responsdvel por analisar as condi¢des seguras em que ndo haja riscos de surgimento
de doencas decorrentes dessas vibragdes.

Existem diversos fatores que influenciam na determinacdo de frequéncias de vibracdes
consideradas confortdveis ou desconfortdveis. Muitos desses fatores sao referentes a capacidade
de percepcao do individuo que € submetido a oscilacdes. Desse modo, a definicio de uma
faixa de frequéncias considerada desconfortavel € uma tarefa complexa e onerosa de ser feita
(THUONG; GRIFFIN, 2011).

Diversos métodos foram apresentados na British Standards 6841 (1987), European Pres-
tandards ENV 12299 e International Standard 2631 (1997) para a obtencao de frequéncias acei-
taveis para pessoas sentadas, em pé e deitadas. De acordo com a IS 2631 (1997) alguns valores
de aceleracdes verticais podem ser considerados como padrdes gerais para a analise de conforto.
Esses valores sao apresentados na Tabela 2.1.

Tabela 2.1 — Valores gerais para andlise de conforto.

Less than 0,315 m/s? : not uncomfortable
0,315m/s*t0 0,63 m/s>:  alittle uncomfortable
0,5m/s?to 1 m/s”: fairly uncomfortable
0,8m/s>to 1,6 m/s*: uncomfortable
1,25m/s> to 2,5 m/s?: very uncomfortable
Greater than 2 m/s? : extremely uncomfortable

Fonte: IS 2631 (1997).

Vale ressaltar que a reacdo a diversas magnitudes de vibragdes depende da percepcao
e expectativa dos passageiros. Essa percepc¢do € influenciada, dentre outros fatores, pela ativi-
dade desenvolvida (leitura, escrita, consumo de bebidas), tempo de exposicao e amplitude da

oscilacao.
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O projeto da suspensao automotiva deve ser feito de modo a contemplar os valores
apresentados na Tabela 2.1. Quanto menor a acelera¢do percebida pelos passageiros, maior
a sensacao de conforto desenvolvida. Ainda, tendo em vista que a aceleracio percebida pelos
passageiros € oriunda da transmissdo das vibragdes do chassi do veiculo, quanto menor for
a aceleracdo percebida pelo chassi, menor serd a oscilagdo percebida pelo passageiro. Desse
modo, a suspensdo, que € responsdvel pela reducdo das oscilagdes transmitidas ao chassi, é

também responsdvel pela percep¢do de conforto dos passageiros (GILLESPIE, 1992).

2.5 Perfil Vertical da Rodovia

O perfil da rodovia é uma das condi¢des externas que influencia em diversas caracteris-
ticas do veiculo. A rugosidade apresentada pela rodovia gera esfor¢os na estrutura do veiculo.
Esses esforcos sdo aplicados constantemente gerando a sensacao de desconforto percebida pelos
passageiros (NGWANGWA et al., 2014).

A Sociedade Americana de Ensaios e Materiais (American Society of Testing and Mate-
rials — ASTM) em sua norma E867 (ASTM, 2000) definiu a rugosidade da rodovia como sendo
os desvios de um pavimento superficial de uma verdadeira superficie plana com dimensdes ca-
racteristicas que influem na dinadmica veicular, conforto e nas cargas dindmicas impostas ao
veiculo.

Esta rugosidade pode ser vista como um sinal aleatério em um espectro de frequén-
cias. Diversos métodos sdo utilizados para a obtencao do perfil vertical de uma rodovia. Esses
métodos variam desde a instrumentacdo de veiculos com acelerdmetros e posterior trafego em
rodovias reais, a modelos matematicos utilizando redes neurais.

Resultados promissores foram obtidos por meio dos estudos de NGWANGWA et al.
(2014), KAGEYAMA (1993) e PALKOVICS et al. (1994) utilizando redes neurais para a ob-
tencao aproximada do perfil tedrico de rodovias. Segundo seus estudos, aplicando métodos de
redes neurais € possivel obter um perfil semelhante a outros métodos ja validados experimen-
talmente. Ainda, outros métodos para a obten¢ao da rugosidade de superficies sdo apresentados
por BHUSHAN (2000) utilizando equipamentos eletronicos, 6ticos, mecanicos e fluidos.

Por outro lado, tendo em vista que a rodovia trata-se de um sinal randdomico com diversas
frequéncias, pode-se simular o perfil vertical do solo de maneira simplificada como um sinal
senoidal conhecido aplicado em diferentes frequéncias. Essa simplificacdo € extensivamente

validada para andlises numéricas (SAVARESI et al., 2010).
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3 METODOLOGIA

3.1 Metodologia proposta

Neste capitulo € apresentado o conceito de smart-spring aplicado a suspensao automo-
tiva, bem como o emprego da técnica de controle semiativo para a reducdo de vibragdes. Sao
apresentadas as equacdes de movimento dos modelos propostos e uma descri¢do detalhada do
funcionamento da smart-spring.

Ainda, € apresentada a metodologia para a resolucdo das equagdes de movimento para
os estados do modelo proposto e os coeficientes para andlise do desempenho da suspensdo

automotiva.

3.2 A Smart-Spring

A Figura 3.1 mostra o conceito desmart-spring sendo aplicado em um modelo de % de
suspensao automotiva. O modelo proposto € um sistema mecanico com 3 graus de liberdade. Os
elementos que possuem indice 1 sdo referentes a massa nao-suspensa (unsprung mass). Esses
elementos, como descrito anteriormente, representam os componentes de um veiculo que se
encontram entre o solo e a suspensdo, como: pneu, manga de eixos, sistema de freio, entre

outros.

Figura 3.1 — O conceito de smart-spring aplicado a % de suspensao.

Xzi m2

Fonte: O autor.
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Os valores de k; e bysdo referentes a rigidez e amortecimento do pneu. Os elementos
que possuem indice 2 representam a massa suspensa. Nela estdo compreendidas todas as massas
que tém sua dinamica afetada pelo desempenho da suspensdo, por exemplo: chassi do veiculo,
assentos, passageiros, entre outros. Os valores de k; e by s@o relativos a rigidez e amortecimento
da suspensdo. Esses valores sdo fixos e a sua escolha é baseada na relagdo de compromisso entre
a busca pelo melhor conforto com o minimo comprometimento da estabilidade do veiculo. J4 os
indices que possuem indice 3 representam o ramo de carga auxiliar da smart-spring. Assume-se
que essa massa 3 pode se acoplar e desacoplar da luva, fixa na massa ndo-suspensa, por meio
da acdo de uma forca de atrito induzida. Como descrito anteriormente, a acao dessa for¢a ndo
insere energia no sistema devido a sua orientacdo em relacdo ao movimento das massas.

E interessante evidenciar que os valores de k3 e b3 sdo fixos. Porém, com a aplicagio
das técnicas de controle semiativas € possivel modular a rigidez do sistema entre as condi¢des
soft link e hard link. Quando o ramo de carga auxiliar estd completamente acoplado a luva,
tem-se um mecanismo de 2 graus de liberdade. A rigidez e amortecimento apresentados entre
as massas m; e mp passam a ser descritos em termos de ky e k3 e by e b3, respectivamente.
Essa modulacdo de rigidez e amortecimento € feito em momentos estratégicos selecionados
pela técnica de controle.

A Figura 3.2apresenta o diagrama de corpo livre para as massas do ramo de carga princi-
pal e auxiliar em seus 3 estados. A Figura 3.2a representa o ramo de carga principal. Na Figura
3.2b € apresentado o diagrama de corpo livre da massa m; considerando a a¢do de uma forca
de atrito din@mico entre a luva e a massa m3. A Figura 3.2c mostra o ramo de carga auxiliar e
uma forga de atrito estdtico entre m3 e a luva. Essa for¢a surge devido ao deslocamento relativo
entre m; € ms.

Para a massa ndo-suspensa as equagdes de movimento podem ser descritas como,

mX; +b1x) +kix; — Fpe, 1 = (3.1)

Onde x; € o deslocamento da massa m;. F| representa a forca externa aplicada a massa
suspensa e Fip | € a forca interna da interacdo entre a massa my e m3. Essa forca pode ser

descrita como,

Fint,1 = ko (x1 —x2) + by (X1 — X2) (3.2)
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Figura 3.2 — a) Detalhe das for¢as no ramo de carga principal; b) For¢cas na massa m; ¢) For¢cas no ramo
de carga auxiliar.
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Fonte: O autor.

A equacdo geral de movimento da massa suspensa pode ser descrita como,

maiy 4+ boxo +koxy — Fip. 2 = 2 (3.3)

Onde x; € o deslocamento da massa m,. F, representa a forca externa aplicada a massa
suspensa e Fj, € a forca interna da interacao entre a massa my e m3. Essa forca pode ser descrita

como,

Fint = k3 (x2 —x3) + b3 (%2 — 43) (3.4)

A equag¢do de movimento do ramo de carga auxiliar pode ser descrita por meio da equa-
cdo 2.3. Essa equacgdo representa 0 mecanismo nos estados 1 e 3, onde ndo ha a presenca de
uma forga de atrito (o ramo de carga auxiliar se encontra completamente desacoplado da luva) e
quando ocorre a presenca de uma forca de atrito dinamico entre a massa suspensa e m3. Quando

ndo existe for¢a de atrito dindmico, o valor de Fy € zero. Assim,

m3X3 + b3 (X3 —Xz) + k3 (X3 —XQ) = Ff sign (X3) 3.5

Desse modo, as equacdes de movimento para o modelo proposto quando ocorre uma

forca de atrito dindmica sao descritas como
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mixX1 + (b1 +b2) X1 + (ki + ko) x1 — baxko — koxy = Fy — Fysign (X3)
moky + (by +b3) iy + (ky+k3) xp — b33 —ksxz3 = F» (3.6)
m3x3 + b3 (X3 —x2) + k3 (x3 —x2) = Frsign (x3)

Ja quando ndo ha forca de atrito dindmico no sistema, as equagdes de movimento das

massas do modelo sao

mpx; + (b] —i—bz)fq + (k] +k2)x1 —borinr — koxy = Fy
myiiy + (ba +b3) o+ (ko + k3) xp — b3iz —kzxz = F» (3.7)
m3i3 + b3 (X3 —x2) +k3 (x3 —x2) =0
Conforme descrito anteriormente, no estado 3 ndo ha movimento relativo entre as mas-
sas my e m3. Desse modo, as equagdes de movimento neste estado devem ser alteradas. Visto
que a massa m3 se acopla a massa m, o sistema pode ser tratado como um mecanismo de 2
graus de liberdade considerando a soma dessas massas.

De modo semelhante aos estados 1 e 2, as equagcdes de movimento para o estado 3

podem ser escritas como

(m1 +M3)X1 + (b1 —|—b2—|—b3))€1 —I—(kl + ko —I—k3)x1 — (b2—|-b3))€2 — (k2+k3)x2 =F 3.8)

maXo + (by +b3) %o + (ko +k3) x2 — (ba +b3) k1 — (ko +k3) x1 +Fr = F>

Vale ressaltar que o valor da forga de atrito (F¢) deve ser maior do que a for¢a interna no
sistema. Desse modo garante-se que ndo hd movimento relativo entre as massas.

Tendo em vista a ndo linearidade das equacdes de movimento do modelo, o método
de integracio numérica serd adotado para obter suas solucdes. O software MATLAB® serd
utilizado para a implementacao do modelo e solucio das equagdes diferenciais acopladas.

Foi utilizado um passo de tempo varidvel para permitir uma melhor resolucao do pro-
blema em suas diferentes configura¢des. Tendo em vista o curto intervalo de tempo para ocorrer
o engajamento (estado 2), fez-se necessdrio o uso de um passo de tempo menor nessa condi¢do.
Para os estados 1 e 3, foi utilizado um passo de tempo de 0,001 segundo. Porém, para o estado
2, visando a melhor discretizacdo do movimento e aumentar a resolu¢cdo dos fendmenos fisicos,
foi utilizado um passo de tempo de 0,0001 segundo. Embora essa alteracdo de passo de tempo

aumente o custo computacional para executar a simulagdo, isso se faz necessario para que seja
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possivel identificar a transferéncia de energia entre m3 e a luva durante o estado 2 por meio da

forca de atrito dindmico.

3.3 Aplicacao das leis de controle semiativas

Conforme apresentado anteriormente, a técnica de controle a ser aplicada na smart-
spring neste trabalho € a ISS (Inversdao da Smart-Spring). Nesta secdo serd apresentada a apli-
cac¢do dessa lei de controle no modelo de suspensdo proposto utilizando a smart-spring.

Visto que o controle ISS, assim como o RSS, atua com o avanco de fase do ramo de
carga auxiliar, a frequéncia natural do ramo de carga auxiliar na implementacdo do modelo
deve ser maior que a do ramo de carga principal.

O controle ISS tem seu principio de funcionamento baseado na inversdo do ramo de
carga auxiliar nos pontos maximos € minimos do deslocamento da massa do ramo de carga
principal. Entende-se por ramo de carga principal a massa que é alvo da reducdo de vibracdo e
ramo de carga auxiliar a massa que € utilizada para a reducdo dessa vibragdo. Neste trabalho, a
massa my, que representa o chassi do veiculo, € a que deve ter seu deslocamento minimizado e
m3 € utilizada para a redugdo de vibragdo.

Desse modo, ao ocorrer um ponto maximo de deslocamento da massa m; (chassi) o
mecanismo de acionamento da smart-spring, tido como ideal, desacopla a massa m3 da luva'.
Ap6s determinado intervalo de tempo, o mecanismo € acionado novamente e a massa do ramo
de carga auxiliar € novamente acoplada a luva. Esse intervalo de tempo deve ser metade do
periodo do ramo de carga auxiliar, de modo a garantir o melhor momento para o acoplamento.

A Figura 3.3 (reproducdo da Figura 2.9) representa a aplicacio dessa lei de controle.

3.4 Método numérico e rotina computacional

Para a solucao das equagdes de movimento foi utilizado o método de espaco de estados.
Por meio desta técnica € possivel descrever o um sistema fisico por meio de varidveis de entrada
e saida, relacionando seus valores por meio de equacgdes diferencias de primeira ordem. Essa
técnica € empregada a fim de reduzir a ordem das equagdes facilitando suas solucdes, dobrando

em contrapartida o nimero de equacdes. Isso promove uma reducdo do uso de recursos com-

' Tendo em vista que o sinal de controle da técnica ISS é o deslocamento da massa m,, define-se que
o objetivo da smart-spring é a reducdo da oscilagdo dessa massa e, portanto, o aumento do conforto
percebido no veiculo. Tal fendmeno € evidente nos resultados (Figura 4.27).
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Figura 3.3 — Estratégia de controle ISS.

Fonte: VIEIRA et al. (2018).

putacionais e ainda simplifica a modelagem do sistema fisico, que neste trabalho se trata da
suspensao automotiva semiativa.

Ap6s a definicdo das equagdes de movimento em espagos de estados, foi aplicada a téc-
nica de diferencas finitas centrais, realizando a integracao numérica. Essa técnica usa aproxima-
¢oes das derivadas das equagdes e possibilita sua solucao em intervalos discretos de tempo. Vale
ressaltar que o intervalo de tempo referente ao estado 2 (referente ao processo de acoplamento
do ramo de carga auxiliar, onde ocorre a atuacdo da for¢a de atrito dinamico) deve ser menor

do que para os outros estados. Isso se da por conta da velocidade em que ocorre o acoplamento,
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sendo que uma resolu¢do maior de tempo se faz necessdria para observar as transferéncias de
energia no sistema nessa condicdo.

Assim, foi desenvolvida a rotina computacional no software MATLAB® para a solugdo
das equacdes de movimento em cada estado do modelo utilizando a técnica ISS. Essa rotina foi
responsdvel por alterar as equagdes resolvidas dada uma determinada condi¢ao do modelo. Ou
seja, quando deve-se realizar a modulacdo da rigidez do estado hard link para o soft link (na
presenca de um extremo de deslocamento do ramo de carga principal) a rotina computacional
passa a resolver as equagdes referentes aos estados 1 e 2. Quando o ramo de carga auxiliar é
novamente engajado a luva (na presenca da inversio do deslocamento da smart-spring), a rotina
torna a resolver as equacgdes referentes ao estado 3. Desse modo € possivel obter um vetor de
base temporal dos deslocamentos, velocidades e aceleragdes de todas as massas. Assim, a
partir da integracao dessas equacgdes € possivel analisar o modelo proposto em todos os estados
e ainda compard-lo com o modelo puramente passivo. A rotina computacional desenvolvida

encontra-se no Anexo A.

3.5 Metodologia de Analise da Suspensao automotiva

Com os resultados obtidos por meio rotina computacional, € possivel realizar a andlise
do modelo semiativo proposto € uma comparacao com o modelo puramente passivo. A andlise

de suspensdes automotivas leva em conta dois principais aspectos: o conforto e a estabilidade.

3.5.1 Conforto

Em se tratando de suspensdes automotivas, o conforto se refere a sensibilidade dos pas-
sageiros do veiculo as vibracdes. Desse modo, conforme discutido anteriormente, o conforto
ndo possui uma métrica objetiva. Isso significa que o para um mesmo nivel de vibragdo, dois
passageiros distintos podem julgar a situacao confortdvel ou ndo. Essa subjetividade estd relaci-
onada ao préprio passageiro (idade, condi¢ao fisica, peso, etc) e a estrutura do veiculo (vibragcdo
do chassi, ruidos). A andlise de conforto pode ser feita, entdo, levando em conta apenas o mo-
vimento vertical dos modelos em faixas de frequéncias especificas. Desse modo, € possivel
evitar a modelagem do corpo humano e reduzir o ntimero de varidveis do problema. Em outras
palavras, a andlise de conforto tem foco no deslocamento e aceleracdo da massa do ramo de

carga principal (representando a massa do chassi e dos passageiros). Fica evidente que quanto
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menores forem os valores de aceleracdo e deslocamento dessa massa, maior serd a sensacao de

conforto transmitida aos passageiros.

3.5.2 Estabilidade (road-holding)

Neste trabalho, entende-se por estabilidade a capacidade da suspensdo em manter o
contato constante entre o pneu e o solo. Esse aspecto é geralmente encontrado na literatura
como “road-holding” ou ainda “handling”. O contato do pneu com o solo € uma caracteristica
essencial na andlise da dinamica veicular por estar relacionada com a for¢a normal, que € fun¢do
de suas componentes longitudinais e lateral. Essas forcas se tornam relevantes em situagdes de
aceleracdo, frenagem ou curvas durante a utilizagdo do veiculo. Visto que esses topicos ndo sdao
objeto deste trabalho, a anélise de estabilidade se resume a andlise da deflexdo vertical do pneu.
Essa deflexdo € calculada por meio da diferenca entre o deslocamento vertical do pneu e o perfil
da rodovia, que € o sinal de entrada dos modelos utilizados. Minimizar a deflexdo vertical do
pneu resulta na maximizagdo da forca normal, o que confere maior estabilidade ao veiculo.

Para a andlise de conforto, o modelo € excitado com frequéncias de 0 a 20 Hz; enquanto
para a anélise de estabilidade a excitacdo € de 0 a 30 Hz. Esses sdo os intervalos de frequéncia
mais comumente utilizados na literatura (SAVARESI et al., 2010). Tal intervalo € definido haja

vista que as frequéncias naturais para os modelos se encontram nesta faixa de frequéncias.

3.5.3 Aniailise da Resposta em Frequéncia e Indice de Performance

Em suma, a metodologia adotada segue o seguinte algoritmo para o modelo passivo e

semiativo:

1. Um sinal senoidal com amplitude unitaria € aplicado como excitagdo de base, simulando

o perfil vertical da rodovia;

2. Os sinais de deslocamento, velocidade e aceleragdo sdo obtidos por meio da solucdo das

equagdes de movimento;

3. Para cada sinal obtido, é extraido o espectro no dominio da frequéncia por meio da
Transformada de Fourier Discreta tanto do deslocamento vertical da massa que repre-
senta o chassi e os passageiros (para a andlise de conforto) quanto da deflexdo do pneu

(para a anélise de estabilidade);
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Por fim, define-se uma fun¢do o do seguinte modo:

fmax
& (X, fnins fonax) = / X(f)[2df (3.9)

min
Onde, X € o sinal de interesse, fiin € fimax € a frequéncia minima e méxima a ser ana-
lisada. Desse modo, para cada sinal de interesse (conforto e estabilidade), respectivamente,

tem-se:

i o (F;,0,20)
_ , 3.10
conf o (anom ,(),2()) ( :
- O (Fgeftec ,0,30) 3.11)

T o (Fggg, 0.30)
Onde, fco,,f representa o indice de performance da suspensdo para o conforto, F; repre-
senta o ganho obtido da funcdo do espectro em frequéncia do deslocamento vertical da massa
do sistema principal, F"®" representa a ganho obtido da fung@o do espectro em frequéncia do
deslocamento vertical da massa do sistema principal para o valor nominal de amortecimento da
suspensdo. Ainda, J,,, representa o indice de performance da suspensio para a estabilidade,
Fyeflec Tepresenta o ganho obtido da fungdo do espectro em frequéncia da deflexdo do pneu
e Fyqe. representa o ganho obtido da fungdo do espectro em frequéncia da deflexdo do pneu
para o valor nominal de amortecimento da suspensdo. Assim, o indice Jeon ¢ trata do conforto
percebido pelo veiculo por meio do sinal de deslocamento do chassi e J,g45, s concentra na
estabilidade por meio do sinal de deflexdo do pneu.
Esses indices sdo analisados com base em um valor nominal previamente estabelecido.
A literatura convenciona que o valor nominal para o coeficiente de amortecimento viscoso de
amortecedores utilizados em suspensdes automotivas tipicas de passeio seja de 1500 N-s/m
(SAVARESI et al., 2010). Tendo em vista esse referencial, caso o indice de performance seja
maior do que uma unidade, indica que a suspensdo € menos confortavel (ou menos estivel) do
que o referencial. Analogamente, se o indice de performance for menor do que um, indica que

a suspensao € mais confortavel (ou mais estdvel) do que a condicdo referencial.
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4 RESULTADOS

Neste capitulo serdo apresentados os resultados obtidos por meio da aplica¢do da meto-
dologia proposta. Serdo também discutidos os efeitos do emprego da técnica de controle ISS no
dominio do tempo e da frequéncia. Serd realizada uma comparagado entre a resposta do modelo
proposto e o caso da suspensio puramente passiva nos casos de oscilagdo livre e forcada. E
importante salientar que para a resposta em vibragdo livre foi aplicada uma condig¢ao inicial no
sistema enquanto para a resposta em vibragao forcada.

Os resultados foram obtidos por meio da solucao das equacdes de movimento utilizando
o método de espaco de estados e integragio numérica no software MATLAB®, conforme apre-
sentado anteriormente. Neste programa € possivel variar os valores dos parametros fisicos dos
elementos possibilitando um estudo sobre seus efeitos na resposta dindmica do modelo.

A Tabela 4.1 apresenta os parametros da suspensdo utilizados na simula¢do. Para os
elementos em comum do modelo passivo (ky, by, my, k2, by, my), foram utilizados os mesmos
parametros do modelo semiativo.

A razdo de rigidez indica a relacdo entre a rigidez do ramo de carga auxiliar e a rigidez
do ramo de carga principal. Essa relagdo tem implicacao direta na frequéncia natural do modelo
e, consequentemente, na resposta em frequéncia exibida. De igual modo, a razdo do coefici-
ente de amortecimento indica a relacdo entre o amortecimento do ramo de carga auxiliar e o

amortecimento do ramo de carga principal.

Tabela 4.1 — Pardmetros para o modelo semiativo proposto utilizados.

Parametro Valor
Massa nao suspensa (/) — Pneu 15 kg
Rigidez do Pneu (k1) 200000 N/m
Massa ramo de carga principal (mm,) — Chassi/Passageiros 117 kg
Rigidez ramo de carga principal (k7) 16088 N/m
Amortecimento ramo de carga principal (b;) 1500 N-s/m
Massa ramo de carga auxiliar (m3) — Smart-spring 2,5 kg
Razdo de Rigidez k3 /k; 0.07
Coeficiente de Amortecimento ramo de carga auxiliar b3 /b, 0.08
Forc¢a de excitacdo da massa ndo suspensa Unitéria (senoidal)

Fonte: SAVARESI et al. (2010).
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4.1 Resposta em vibracao livre

A Figura 4.1 mostra a resposta do deslocamento normalizado da massa m, (desloca-
mento dividido pelo deslocamento maximo do ramo de carga principal) para a resposta em Vvi-
bracdo livre, onde foi aplicada uma condicao inicial de 0,5 metros para a massa suspensa (717).
Na figura sdo apresentadas as respostas tanto para o modelo de suspensao passiva como para o
modelo proposto com a smart-spring. Como pode ser observado, a aplicacdo da smart-spring
acentua o amortecimento do sistema.

Figura 4.1 — Resposta do ramo de carga principal para resposta em vibragao livre.
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Fonte: O autor.

Na Figura 4.2 sdo apresentados os deslocamentos normalizados do ramo de carga prin-
cipal e do ramo de carga auxiliar. Nessa figura € possivel observar o funcionamento da técnica
de controle ISS. Na presenca de um extremo de deslocamento do ramo de carga principal, o
ramo auxiliar € desengajado da massa m;. Em seguida, ap6s % do periodo do ramo de carga
auxiliar (ou até a inversdo do deslocamento do ramo de carga auxiliar), ocorre 0 engajamento
a massa mj. Assim, tendo em vista que a massa m3 se acopla a massa m; durante o estado 3 o
deslocamento desenvolvido por essas massas € o mesmo. Além disso, como a forg¢a de atrito no
engajamento € perpendicular ao deslocamento da massa m3, o acoplamento do ramo de carga

auxiliar ndo implica geragdo de trabalho no modelo.

4.2 Resposta em vibracao forcada

Para a andlise do modelo no dominio da frequéncia, foi utilizada uma forca mono-

harmonica de amplitude unitaria aplicada a massa m;. Essa excitacdo ocorre para simular o
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Figura 4.2 — Resposta do ramo de carga principal e ramo de carga auxiliar para resposta em vibracdo
livre.
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Fonte: O autor.

perfil vertical da rodovia em que o veiculo trafega. A excita¢do provocada pelo solo deve ser
analisada no dominio da frequéncia a fim de estudar o comportamento dinamico do modelo,
enfatizando o efeito de ressonancia. A Figura 4.3 representa o perfil vertical da rodovia, que

pode ser visto como uma onda senoidal.

Figura 4.3 — Representagéo do perfil vertical da rodovia.

xt

Fonte: O autor.

A Figura 4.4 mostra o deslocamento do ramo de carga principal no dominio da frequén-

cia considerando os modelos passivo e semi-ativo e um deslocamento unitdrio no perfil da ro-
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dovia. A aplicacdo do conceito de smart-spring resultou em um menor deslocamento do ramo

de carga principal para diferentes frequéncias de excitacao.

Figura 4.4 — Resposta do ramo de carga principal em vibragao forgada.
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Fonte: O autor.

Como pode ser observado na Figura 4.4, a frequéncia de ressonancia do modelo passivo
¢ de 0,99 Hz, e a do modelo semi-ativo (smart-spring) é de 0,84 Hz, pouco inferior ao modelo
passivo. Observando a amplitude do deslocamento fica evidente a reducdo do deslocamento
mesmo em frequéncias ressonantes no sistema. Por outro lado, para frequéncias elevadas (acima

de 1,6 Hz) o deslocamento do modelo semiativo passa a ser ligeiramente superior ao passivo.

4.3 Analise da suspensiao automotiva

Inicialmente serdo feitas andlises separadas para o modelo passivo e semiativo. Na
sequéncia, os resultados das andlises semiativas e passivas serdo comparados evidenciando a
aplicabilidade da smart-spring em suspensdes automotivas. Para ambos os modelos, a principio,
foram selecionados os parametros descritos na Tabela 4.1. Entretanto, o valor da razao de

rigidez € igual a zero para o modelo passivo, haja vista que os efeitos da smart-spring sao

inexistentes.

4.3.1 Suspensao Passiva

Aplicando o algoritmo apresentado anteriormente, obtém-se a resposta em frequéncia

para o modelo puramente passivo. As Figuras 4.5 e 4.6 apresentam as fun¢des de resposta em
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frequéncia para o chassi e o pneu, respectivamente, para uma entrada de excitacdo de base do
modelo excitado de 0 a 30Hz para trés diferentes condi¢des de amortecimento: 900 N-s/m:;
1500 N-s/m e 4300 N-s/m. Essas trés condicdes foram selecionadas com base nos valores mais

comumente utilizados na literatura para amortecimentos de suspensdes automotivas.

Figura 4.5 — Resposta em frequéncia Road-to-chassis.
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Fonte: O autor.

Figura 4.6 — Resposta em frequéncia Road-to-tire deflection.
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Fonte: O autor.

Para a anélise do conforto por meio da Figura 4.5, na faixa de frequéncia de 0 a 2 Hz,
a suspensdo com o maior coeficiente de amortecimento apresenta maior atenuagdo. Por outro
lado, na faixa de 2 a 10 Hz a melhor atenuagdo € observada com a configura¢do de menor coefi-
ciente de amortecimento. Por fim, para frequéncias superiores a 10 Hz, a configuracdao de menor

coeficiente de amortecimento apresenta melhor atenuacdo na andlise de conforto; enquanto a
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configuracio de maior coeficiente de amortecimento resulta em melhor atenuacao na andlise de
estabilidade. Ja para a andlise de estabilidade através da Figura 4.6, o comportamento € similar
para a andlise de conforto, com a excecdo para frequéncias entre 10 a 20 Hz, onde o maior
amortecimento implica em maior redu¢do. Para frequéncias maiores que 20 Hz, observa-se a
tendéncia de convergéncia entre as respostas para os valores de amortecimento selecionados.
Seguindo nesta andlise, a Figura 4.7 apresenta os indices de performance J.,y, re Jostab

para diversos valores de amortecimento do ramo de carga principal (700 a 10000 N-s/m).
Figura 4.7 — Relagdo entre Jogap € Joons para caso passivo.
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Fonte: O autor.

O eixo horizontal apresenta o indice referente ao conforto, enquanto o eixo vertical apre-
senta o indice de estabilidade. O ponto de coordenada (1,1) indica o valor de amortecimento
nominal (¢ = 1500 N-s/m). A varia¢do da colorag@o da curva indica 0 aumento do amorteci-
mento: de 700 N-s/m (azuis) a 4300 N-s/m (amarelo).

Conforme mencionado anteriormente, para valores de indices de conforto e estabili-
dade menores que 1, o modelo apresenta comportamento aprimorado em relagdo ao modelo de
referéncia (passivo). Por outro lado, quando o valor dos indices for maior que 1, indica um
comportamento pior que o modelo passivo.

Para o valor de amortecimento 4300 N-s/m, fica evidente que o valor de J,;, é maior do
que 1, indicando que o modelo é menos estdvel em relacdo ao amortecimento nominal. Ainda,
fica evidente que o valor de J,,, € maior que 1, indicando que o veiculo ndo € confortdvel.

Por outro lado, para um valor de amortecimento de 900 N-s/m, tanto o valor de Jeon f

quanto J,,;, s30 maiores que 1, indicando uma piora tanto na estabilidade quanto no conforto.
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A partir do gréfico da Figura 4.7 é visivel que o aumento do amortecimento ndo indica
necessariamente uma melhora no conforto; ao mesmo tempo em que a diminuicao do coefici-
ente de amortecimento também ndo indica necessariamente uma melhora na estabilidade.

O gréfico pode ser dividido em 3 regides, de acordo com o valor do amortecimento e o

comportamento da Figura 4.7:

1. 100 a 1500 N-s/m: o aumento do amortecimento indica uma melhora tanto do conforto

quanto da estabilidade;

2. 1500 a 2500 N-s/m: o aumento do amortecimento indica uma melhora na estabilidade e

piora no conforto;

3. 2500 N-s/m ou mais: o aumento do amortecimento indica uma piora tanto no conforto

quanto na estabilidade.

Desse modo, fica evidente que existe um ponto 6timo para o melhor conforto e outro
para a melhor estabilidade. Tais pontos sdo o menor valor de fwnf e Jogap» TESpECtivamente,
conforme exibidos no grafico. O menor valor para Jeon r encontrado € de 0,9906, onde o valor
de amortecimento é 1800 N-s/m e de J,, vale 0,9682. J4 o menor valor para J,,, encontrado
¢ 0,9474, onde o valor do amortecimento é 2500 N-s/m e J,, ¢ vale 1,013.

Os resultados descritos acima serdo utilizados como referéncia para comparacdo com 0s

resultados do modelo semiativo proposto.

4.3.2 Suspensao Semiativa

Aplicando a técnica de controle apresentada anteriormente, obtém-se a resposta em
frequéncia para o algoritmo da smart-spring (Figura 3.1). As Figuras 4.8 e 4.9 apresentam
as funcdes de resposta em frequéncia para o chassi e o pneu, respectivamente, para uma entrada
de excitagdo de base do modelo excitado de 0 a 30 Hz para o valor de razio de rigidez de 0,07
e massa da smart-spring de 2,5 kg.

De maneira semelhante ao modelo passivo, a andlise dos diagramas de resposta em
frequéncia para o modelo semiativo também pode ser dividido em 3 faixas de frequéncias. De 0
a 10 Hz observa-se um comportamento semelhante ao caso passivo, onde o modelo com maior
amortecimento do ramo de carga principal reflete em uma maior atenuacdo da oscilagdo para
frequéncias de 0 a 2 Hz, e menor atenuacgao para frequéncias de 2 a 10 Hz. No primeiro inter-

valo observa-se uma atenuacdo consideravelmente maior em comparacao com O €aso passivo.
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Figura 4.8 — Resposta em frequéncia Road-to-chassis.
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Fonte: O autor.

Figura 4.9 — Resposta em frequéncia Road-to-tire deflection.
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Fonte: O autor.

Para frequéncias maiores que 10 Hz o sistema apresenta uma ineficiéncia de controle. Neste
intervalo, essa instabilidade se dd devido a forca de mola decorrente do acoplamento e desa-
coplamento do ramo de carga auxiliar. A energia cinética transferida do pneu no momento do
acoplamento da massa m3 € reduzida com a diminui¢cdo da massa e da rigidez do ramo de carga
auxiliar. Estes parametros serdo abordados a seguir.

Utilizando as equagdes 3.10 e 3.11 para o cédlculo dos indices de conforto e estabilidade,
respectivamente, obtém-se, para o modelo proposto, os resultados descritos a seguir.

Na Figura 4.10 pode-se observar o comportamento do modelo semiativo em comparacao

com o modelo passivo de maneira sobreposta. O eixo horizontal e vertical apresenta os indices
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Figura 4.10 — Relag@o entre Jostab © fco,,f para caso passivo e semiativo
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Fonte: O autor.

de conforto e estabilidade, respectivamente. A referéncia para o calculo destes indices para o
modelo semiativo € o caso nominal passivo. Desse modo, utiliza-se a mesma base de compa-
racdo para avaliar o desempenho do modelo semiativo. Assim, o ponto de coordenada (1,1)
indica a configuracdo de parametros em que o desempenho do modelo semiativo se aproxima
do modelo passivo.

Observando a linha horizontal tracejada na Figura 4.10, é possivel inferir que a aplica-
cdo do conceito da smart-spring apresenta melhora considerdvel no quesito conforto. Isso é
evidenciado pela reducdo de aproximadamente 3% no valor minimo do indice J.,, f

Por outro lado, o valor minimo da estabilidade se aproxima do modelo passivo. Isso

indica que a aplicagdo do modelo semiativo ndo apresenta efeito notdvel sobre a estabilidade.

4.3.2.1 Efeito da Razao de Rigidez

Com o intuito de avaliar os impactos dos pardmetros selecionados para o modelo pas-
sivo, o valor da razdo de rigidez foi variado de 0,01 a 0,07. Numericamente, uma razao de
rigidez igual a zero indica o caso passivo, onde a smart-spring nao possui efeito. Porém, a
razdo de rigidez de 0,07 indica que a mola do ramo de carga auxiliar possui 7% da rigidez da
mola do ramo de carga principal.

As Figuras 4.11, 4.12 e 4.13 apresentam a resposta em frequéncia para a andlise de

conforto (deslocamento do chassi) para razdes de rigidezes de 1%, 4% e 7%, respectivamente.
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Figura 4.11 — Resposta em frequéncia Road-to-chassis (Razao de Rigidez = 1%).
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Fonte: O autor.

Figura 4.12 — Resposta em frequéncia Road-to-chassis (Razdo de Rigidez = 4%).

Resposta em frequéncia de m2 para razéo de rigidez = 0.04
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Fonte: O autor.

A partir dos gréaficos € possivel inferir que para frequéncias de 0 a 2 Hz o modelo apre-
senta maior atenuacao da vibracdo conforme o aumento da razdo de rigidez. Ainda, de 2 a 10
Hz o comportamento do sistema se mantém independente do valor da rigidez k3.

Por outro lado, para frequéncias maiores de 10 Hz, a instabilidade apresentada é redu-
zida para menores razdes de rigidez. Isso se dd visto que quanto maior for a razao de rigidez
maior serd a forca de mola exercida no acoplamento e desacoplamento da smart-spring. Para
altos valores de rigidez a atuagdo dessa forca implica em movimentos indesejados no ramo de

carga principal, prejudicando a sensa¢do de conforto.
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Figura 4.13 — Resposta em frequéncia Road-to-chassis (Razao de Rigidez = 7%).
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Fonte: O autor.

As Figuras 4.14, 4.15 e 4.16 apresentam a resposta em frequéncia para a andlise de

estabilidade (deflexdo do pneu) para razdes de rigidezes de 1%, 4% e 7%, respectivamente.
Figura 4.14 — Resposta em frequéncia Road-to-tire deflection (Razao de Rigidez = 1%).
Resposta em frequéncia de deflexdo vertical pneu para razao de rigidez = 0.01

10 - : ‘ ——
&—900 N.s/m
——1500 N.s/m| |

4300 N.s/im

Magnitude [dB]

'60 M L P S R | L L N S SR | L H R
107" 10° 10" 102

Frequéncia [Hz]

Fonte: O autor.

A partir dos graficos acima, fica evidente que a alterac@o da razdo de rigidez pouco influi
no comportamento de estabilidade do modelo.

Com relagdo aos indices de conforto e estabilidade, a Figura 4.17 apresenta o compor-
tamento dos indicadores em fun¢do da razao de rigidez.

Na Figura 4.17 as linhas continuas indicam o modelo semiativo considerando suas vari-

acoes de razdo de rigidez. A linha pontilhada indica o modelo passivo.
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Figura 4.15 — Resposta em frequéncia Road-to-tire deflection (Razdo de Rigidez = 4%).
Resposta em frequéncia de deflexdo vertical pneu para razédo de rigidez = 0.04
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Fonte: O autor.

Figura 4.16 — Resposta em frequéncia Road-to-tire deflection (Razao de Rigidez = 7%).

Resposta em frequéncia de deflexdo vertical pneu para razédo de rigidez = 0.07
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Fonte: O autor.

Para razdes de rigidez menores que 5% (k3 = 808,4 N/m), o comportamento do modelo é
prejudicado tanto no quesito conforto quanto na estabilidade em relagdo ao caso passivo. Razoes
de rigidez maiores que 5% implicam em uma melhora consideravel no quesito conforto.

Fica evidente, entdo, que para valores maiores que o nominal de amortecimento do ramo
de carga principal o comportamento do modelo € pouco influenciado com a aplicag¢do do con-
ceito da smart-spring. Por outro lado, para valores menores que o nominal de amortecimento
do ramo principal o comportamento do modelo para a caracteristica conforto € aprimorado.

Para razdes de rigidezes maiores que 5% (k3 = 808,4 N/m) o comportamento do modelo com
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Figura 4.17 — Relag@o entre Jostab € Jlonf para modelo semiativo com variacio da razdo de rigidez
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o conceito da smart-spring reduz o indice J,,, » refletindo em melhor desempenho no quesito
conforto.

Apesar do fato de que o aumento da razdo de rigidez implica em uma instabilidade
em altas frequéncias para o modelo semiativo, os indices de conforto apresentam melhores
resultados considerando a razdo de rigidez de 7%. Isso ocorre visto que para o célculo de J,,, f
utiliza-se a faixa de frequéncias de 0 a 20 Hz, conforme ja validado pela literatura (equagdo

3.10).

4.3.2.2 Efeito da Massa do Ramo de Carga Auxiliar

Conforme mencionado anteriormente, a literatura j4 indica que a aplicagcdo do conceito
de smart-spring requer uma pequena adicdo de massa ao modelo para que seus efeitos sejam
observados. Desse modo, estuda-se a influéncia da massa da smart-spring no comportamento
do modelo proposto.

Inicialmente, foi considerada a massa de 2,5 kg para o ramo de carga auxiliar (figura
4.9). A fim de estudar os efeitos da massa da smart-spring no modelo, seu valor foi variado de
0,625 kg até 5 kg. A razdo de rigidez de 7% foi mantida constante nesta analise.

As figuras a seguir apresentam a resposta em frequéncia considerando o valor da massa
do ramo de carga auxiliar como 0,300 kg, 0,625 kg, 1,25 kg, 2,5 kg e 5 kg.

Observando as figuras anteriores, fica evidente que o aumento da massa do ramo de

carga auxiliar aumenta a instabilidade percebida pelo veiculo em altas frequéncias. Esse efeito



Figura 4.18 — Resposta em frequéncia Road-to-chassis (m3 = 0,300 kg).
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Figura 4.19 — Resposta em frequéncia Road-to-chassis (m3 = 0,625 kg).
10 Resposta em frequéncia de m2 para m3 = 0.63 kg
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¢ justificado pela agcdo da for¢a de mola que, ao contrario do esperado, promove a oscilacdao

indesejada do ramo de carga principal.

Além disso, para baixas frequéncias, observa-se que ocorre maior redu¢do da oscilacao

do ramo de carga auxiliar. Isso pode ser evidenciado pela magnitude apresentada na Figura 4.18

em comparagdo com as Figuras 4.21 (semiativo) e 4.4 (passivo).

As figuras a seguir apresentam a resposta em frequéncia para a andlise de estabilidade

(deflexdo do pneu) para valores de massa do ramo de carga auxiliar de 0,625 kg, 1,25 kg, 2,5

kg e 5 kg, respectivamente.
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Figura 4.20 — Resposta em frequéncia Road-to-chassis (m3 = 1,25 kg).
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Fonte: O autor.

Figura 4.21 — Resposta em frequéncia Road-to-chassis (m3 = 2,50 kg).
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Fonte: O autor.

Seguindo nesta andlise, as Figuras 4.23, 4.24, 4.25, 4.26 e 4.27 corroboram a ideia
de que a aplica¢do do conceito de smart-spring em suspensdes automotivas pouco influi no
comportamento do modelo em relacdo ao casso passivo no quesito estabilidade. Conforme
apresentado anteriormente, o foco da aplicacdo do conceito de smart-spring neste trabalho se
concentra no aprimoramento do conforto. Porém, vale ressaltar que em baixas frequéncias (0 a
1 Hz, aproximadamente), o modelo soft link (amortecimento minimo de 900 N-s/m) apresenta
melhor atenuacdo quando comparado ao modelo nominal e hard link conforme a massa do
ramo de carga auxiliar € reduzida. Para as demais faixas de frequéncias, o valor da massa m3

ndo interfere consideravelmente no comportamento do modelo no quesito estabilidade.



Figura 4.22 — Resposta em frequéncia Road-to-chassis (m3 = 5,00 kg).
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Figura 4.23 — Resposta em frequéncia Road-to-tire deflection (m3 = 0,300 kg).
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Utilizando as equacdes 3.10 e 3.11 para o calculo dos indices de conforto e estabilidade,

obtém-se a Figura 4.26 para andlise do comportamento do modelo semiativo com variacao da

massa do ramo de carga auxiliar.

Na Figura 4.28 as linhas cheias indicam o modelo semiativo, considerando a varia¢io de

massa do ramo de carga auxiliar; enquanto a linha tracejada indica o modelo passivo, utilizado

como referéncia.

Como evidenciado em andlises anteriores, para valores de amortecimento maiores que o

caso nominal (¢ = 1500 N-s/m), a alteracdo da massa nao influi consideravelmente no indicador

de estabilidade. Porém, para suspensoes softs, a reducdao da massa do ramo de carga auxiliar
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Figura 4.24 — Resposta em frequéncia Road-to-tire deflection (m3 = 0,625 kg).
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Fonte: O autor.

Figura 4.25 — Resposta em frequéncia Road-to-tire deflection (m3 = 1,25 kg).

Resposta em frequéncia de deflexdo vertical pneu para m3 =1.25 kg
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Fonte: O autor.

implica em uma piora considerdvel no quesito estabilidade. Para m3 com valor de 0,625 kg, por
exemplo, quanto mais a configuragao se distancia do caso nominal reduzindo o coeficiente de
amortecimento do ramo de carga principal, pior é o desempenho em estabilidade do modelo.
Por outro lado, considerando a caracteristica de conforto, a aplicacdo da massa m3 com
valores maiores do que 2,5 kg indicam uma piora no comportamento do modelo. Para valores
de m3 menores que 2,5 kg, observa-se uma melhora considerdvel no conforto percebido no
modelo, podendo chegar a 10% em relacdo ao caso passivo nominal (para mz = 0,625 kg).

Ainda, com base nas curvas referentes ao modelo com mj3 igual a 0,3 kg e 0, 625 kg, percebe-se
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Figura 4.26 — Resposta em frequéncia Road-to-tire deflection (m3 = 2,50 kg).
Resposta em frequéncia de deflexdo vertical pneu para m3 = 2.50 kg
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Fonte: O autor.

Figura 4.27 — Resposta em frequéncia Road-to-tire deflection (m3 = 5,00 kg).

Resposta em frequéncia de deflexdo vertical pneu para m3 = 5.00 kg
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Fonte: O autor.

que os efeitos da redugcdo dessa massa impacta menos o comportamento do modelo no quesito
conforto.

A andlise das Figuras 4.17 e 4.28 permite selecionar a melhor configuragdo de parame-
tros para o modelo semiativo para os objetivos desejados. Por exemplo, para selecionar a melhor
configuracio dentre os parametros estudados afim de obter o melhor conforto (considerando os
parametros do ramo de carga auxiliar previamente selecionados), utiliza-se a coordenada que
apresenta o menor valor para o indice Jeon r- Tal coordenada indica o valor do amortecimento do

ramo de carga principal a ser utilizado. De igual modo, para selecionar a melhor configuracao
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Figura 4.28 — Relacdo entre Jostab € Jeon + para modelo semiativo com varia¢do da massa do ramo de carga
auxiliar (m3).
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para a melhor estabilidade seleciona-se o menor valor de J,,,. A coordenada resultante indica
o melhor valor do amortecimento do ramo de carga principal a ser utilizado.

Com as andlises realizadas, a reducdo da massa do ramo de carga auxiliar € o aumento
da razdo de rigidez indicam uma melhora considerdvel no conforto. Desse modo, a figura 4.29
apresenta a relac@o dos indices de conforto e estabilidade para o modelo semiativo considerando

a massa de 0,3 kg e razdo de rigidez de 7%, em comparacdo com o caso passivo.

Figura 4.29 — Relac@o entre Jostab € fw,,f para modelo semiativo (m3 = 0,3 e razdo de rigidez de 7%) e
modelo passivo.
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Fonte: O autor.

Considerando a Figura 4.29, observa-se um aprimoramento em aproximadamente 10,2%

no nivel de conforto para um mesmo nivel de estabilidade. Para ambas as curvas (passivo e
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semiativo) o valor marcado se refere ao valor nominal do coeficiente de amortecimento do ramo
de carga principal (c = 1500 N-s/m). Isso implica que a aplica¢do do conceito de smart-spring
no modelo de % de veiculo possibilita, virtualmente, uma configuracao de suspensdo semiativa

que apresente considerdvel melhora no conforto mantendo o desempenho em estabilidade do

modelo passivo.
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5 CONCLUSAO

No capitulo anterior foram apresentados os resultados obtidos na simula¢do do modelo
proposto em contraste com o caso de um modelo de suspensdo puramente passiva. Por meio dos
resultados apresentados, fica evidente a efetividade das técnicas de controle semiativas aplicadas
ao modelo de V4 de suspensdo automotiva, tendo em vista os resultados apresentados na andlise
da Figura 4.29 de aproximadamente 10% de redugio no indice J,,, f

O comportamento dos modelos foi analisado, primeiramente, em vibracdo livre. Nessa
condi¢do, é possivel identificar o decaimento mais acentuado na oscilagdo da massa suspensa
utilizando o conceito de smart-spring do que para o modelo passivo, como pode ser visto na
Figura 4.1. O aumento da rigidez por meio do acoplamento do ramo de carga auxiliar altera a
fase de oscilag@o do sistema. Esse efeito pode ser observado na Figura 4.1, onde o extremo de
deslocamento da massa suspensa no caso semi-ativo nao coincide com o extremo do modelo
passivo. Isso faz com que a mola do sistema de carga auxiliar dissipe energia a cada ciclo,
reduzindo a vibracdo do sistema de forma mais acentuada.

Ainda, o modelo foi analisado em vibracdo forcada. Tendo em vista que o veiculo
percorre diferentes tipos de rodovias e em diferentes velocidades, essa andlise € relevante no
projeto de suspensdes automotivas. A forga aplicada na massa ndo suspensa (representando o
pneu do veiculo) simula o perfil vertical da rodovia em que o veiculo trafega. Por meio do
grafico de transmissibilidade apresentado na Figura 4.4 fica evidente a reducao da amplitude
do deslocamento da massa suspensa. Ainda, € possivel verificar o comportamento do modelo
em sua frequéncia de ressonancia, que € aproximadamente 1 Hz. Esse comportamento é um
dos mais almejados no projeto de suspensdes automotivas, tendo em vista as mais diversas
frequéncias de excitacdo que sdo aplicadas ao veiculo durante seu uso.

Considerando o modelo inicialmente selecionado (razdo de rigidez 7% e m3 = 2,5 kg) o
modelo semiativo se apresentou com uma melhora de aproximadamente 3% no quesito conforto
para um mesmo nivel de estabilidade. Por outro lado, observa-se que o modelo se torna sensivel
a variacdo do coeficiente de amortecimento do ramo de carga principal, haja vista que quanto
menor for 0 amortecimento da suspensdo, mais acentuada se torna a influéncia dos pardmetros
da smart-spring.

Desse modo, o estudo desses parametros se dd a fim de definir a melhor configuracao
para o modelo semiativo. Uma variacdo da razdo de rigidez do modelo implica em diferentes

resultados. Para razdes de 1 a 5%, considerando a massa do ramo de carga principal de 2,5 kg, o
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modelo apresenta piora no indicador de conforto, para um mesmo nivel de estabilidade. Porém,
para razdes de 5 a 7%, o modelo apresenta notdvel melhora no quesito conforto.

Ainda, a reducdo da massa do ramo de carga principal (mantendo-se fixa a razdo de
rigidez em 7%) de 2,5 para 0,625 kg implica em uma melhora consideravel no conforto. Em
comparacdo com o caso nominal passivo, para o nivel de estabilidade obtido foi evidenciado
uma melhora em cerca de 10% do desempenho em conforto. Por outro lado o modelo se torna
ainda mais sensivel a variacdo do amortecimento do ramo de carga principal para suspensoes
com menores valores de amortecimento do ramo de carga principal.

Por fim, a partir da Figura 4.29, fica evidente que a aplicacdo do conceito de smart-
spring em Y4 de suspensdo automotiva possibilita uma configuragdo de modelo semiativo que
apresente uma melhora no conforto para um mesmo nivel de estabilidade. Vale ressaltar que o
conflito entre conforto e estabilidade no projeto de suspensdes automotivas persiste. Porém, a
aplicagdo deste conceito reflete em uma redugdo deste conflito.

Em oportunidades futuras, propde-se:

* Estudo dos aspectos construtivos de % de suspensdo automotiva para validacdo experi-

mental dos resultados apresentados;
* Viabilidade econdmica e de mercado da constru¢do do modelo proposto;

* Parametrizagdo das técnicas de controle para acoplamento e desacoplamento de acordo

com o tipo de rodovia em que o modelo transita.
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APENDICE A - Rotina Computacional

A rotina desenvolvida pode ser dividida em 3 etapas:

1. Defini¢do dos parametros;

2. Definicao das equacdes de movimento do modelos em cada estados e as matrizes de

rigidez;

3. Solugdo das equagdes de movimento por meio da integracdo numérica, aplicando a téc-

nica de controle ISS;
4. Calculo dos indices de estabilidade e conforto, bem como as FRFs para o chassi e pneu;

5. Criagao dos arquivos de imagens para anélise dos resultados.

Na etapa 1 ndo definidos os parametros descritos na tabela 2, bem como as frequéncias
de excitacdo de base no vetor z.

Na etapa 2 as matrizes "Al_engaged"e "Al_disengaged"apresentam a matriz de rigidez
para o modelo completamente engajado e para os estados 1 e 2, respectivamente.

Além disso, sdo definidas as equagdes de movimento, passos de tempo e os sinais de
entrada e saida do modelo.

Na etapa 3 ocorrem as interacdes e variacdo dos parametros de acordo com o tipo de
analise selecionada (passivo ou semiativo). E possivel parametrizar os valores de razdo de
rigidez que se deseja analisar (definido de 1% a 7%).

Na etapa 4 sdo calculadas as FRFs e os indices de conforto e estabilidade dos modelos
passivo e semiativo.

Na etapa 5 sdo criados os graficos para andlise dos resultados obtidos. A seguir, €

apresentada a rotina computacional na integra.
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%% 1/4 suspensao Semi-ativa

clc; clear all; close all; tic

%Dados

z = 2*%*pi*[0 0.2 0.4 0.6 0.8 1 1.2 1.4 1.5 1.6 1.7 1.8 1.9 2 2.1 2.2
2.3 2.4 2.6 2.8 3 3.5 4 4.5 5 5.5 6 6.25 6.50 6.6 6.7 6.8 6.9 7
7.1 7.2 7.3 7.4 7.5 7.75 8 8.25 8.5 8.75 9 9.5 10 10.5 11 11.5 12
12.5 13 13.5 14 14.5 15 15.5 16 16.5 17 17.5 18 18.5 19 19.25 19.5

19.75 20 21 22 23 24 25 26 27 28 29 30];

ml = 30; %kg

k1l = 200000; %N/m

bl = 300*0; %N/ (m.s) %$CONSIDERAcaO!

mz2 = 117; %kg

k2 = 16088;
b2 = [700 900 1100 1300 1500 1600 1700 1800 1900 2000 2500 3000 3500
4000 430071;

m3 = 5; %kg
k3 zeros (length (k2));
razao = 0.01;
for m=1:7
k3(m) = k2*(razao*(m))*1;
desl_chassi{m}=zeros (length (b2), length(z));
acel_chassis{m}=zeros (length (b2), length(z));
tire_deflection{m}=zeros (length(b2),length(z));
z_road{m} = zeros (length(b2),length(z));
for n=1:1length (b2)
zeta3=0.08;
b3=zetal3* (2*sqrt (k3 (m)*m3)); % amortecimento relativo a smart
-spring
g = 9.81*0;
deltat=0.001;
estado=3; %Variavel que controla o estado do sistema (3 ->

preso; 2 -> sendo preso; 1 -> solto)
tempo_solto=0; % variavel de soltura da smart-spring
w3=sqrt (k3 (m) /m3);
tempo_setted=pi/ (w3);
% Esse tempo eh necessario para inversao do deslocamento da
mola, e e igual
% a metade do periodo da smart-spring
F1=1*1%*30000; % Magnitude da forca de atrito dinamica

contador=0;

Al_engaged=]0 0 1
0
0 0 0
1
-(k1+k2+k3 (m))/ (ml+m3) (k2+k3(m))/ (ml+m3) - (bl
+b2 (n)+b3)/ (ml+m3) (b2 (n)+b3)/ (ml+m3)
(k2+k3 (m)) / (m2) -(k2+k3 (m)) /(m2) (b2 (n) +b3

)/ (m2) - (b2 (n)+b3)/(m2)1;
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Al_disengaged= [0 0 0 1
0;
0 0 0 1
0;
0 0 0 0 0
1;
-(k14+k2)/ml k2 /ml 0 -(bl+b2(n))/ml
b2 (n)/ml 0;
k2/m2 -(k2+k3 (m)) /m2 k3 (m) /m2 b2 (n)/m2
- (b2 (n)+b3) /m2 b3/m2;
0 k3 (m) /m3 -k3 (m) /m3 0
b3/m3 -b3/m37;
time_domain=129000;
t(1)=0.000;

x=zeros (6, time_domain); %
t=zeros (1, time_domain);

x(1,2)=0;
x(2,2)=0;
x(3,1)=0;
x(4,1)=0;
x(5,1)=0;
x(6,1)=0;

i=2;

for k=1l:length(z)

o)

x=zeros (6, time_domain); %
t=zeros (1, time_domain) ;

x(1,2)=1;
x(2,2)=0;
x (3,2

) =0;
x(4,1)=0;
entrada=zeros (1, time_domain); %$deslocamento da excitacao
de base

dev_entrada=zeros (1, time_domain);
Energia=zeros (1, time_domain);
while t (1) <20
if estado==1
count=1;
if tempo_solto>tempo_setted
estado=2;
contador=0;
abc=1;
else
tempo_solto=tempo_solto+deltat;
end
else
if estado==
if (x(6,1)-x(4,1))*(x(6,1i-1)-x(4,1-1)) <=0
contador =0;
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estado=3 ;
else
contador=contador+1;
end
else
if contador==
else

if (x(5,1))*(x(5,1-1)) <=0
estado=1;
tempo_solto=0;
else
end
end
end
end
entrada (i+1)= 1*sin(z(k)*t (1)) *1;
dev_entrada (1+1)=0*z (k) *cos (z (k) *t (1)) *1;
if estado == 1
t(i+l)=t(i)+deltat;
x(:,1+1)=(eye (6)-Al_disengaged*deltat/2)\ ((eye (6)
+Al_disengaged*deltat/2)*x(:,1i)+[0;0;0; ((k1*
entrada (i) +dev_entrada (i) *bl)/ml)-(g);-(g);-(g
)] *deltat);
est (i+1) =1;
acel (:,1+1)=Al_disengaged*x(:,1+1)+2*[0;0;0; ((k1*
entrada (i) +dev_entrada (i) *bl)/ml)-(g);-(g);-(g
)13
end

if estado==
deltat=0.0001;
t(i+l)=t (i) +deltat;
x(:,1+1)=(eye (6)-Al_disengaged*deltat/2)\ ((eye (6)
+Al_disengaged*deltat/2)*x(:,1)+[0;0;0; (((kl)*
entrada (i) +dev_entrada (i) *(bl))/ml)-(g)-(sign(
x(4,1)-x(6,1))*F1*1/ml);-(g); (-(sign(x(6,1)-x
(4,1))*F1*1/m3))-(g)]l*deltat);
est (i+1)=2;
acel (:,1+1)=Al1_disengaged*x(:,1+1)+2*[0;0;0; (( (k1
) *entrada (i) +dev_entrada (i) *(bl))/ml)-(g);-(g)
+(sign(x(6,1)-x(4,1))*F1*1/ml);-(sign(x(6,1)-x
(4,1))*F1*1/m3)-(g)1;
end

if estado==
deltat=0.0001;
x1(1,1)=x(1,1); %nao tem deslocamento nem
velocidade no estado 3
x1(2,1)=x(2,1);
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if contador==0
bbl=x(3,1);
bb01l=x(3,1)-entrada (i) ;
bb2=x(1,1);
bb3=x(6,1);

end

t(i+l)=t(i)+deltat;

x1(:,2)=(eye (4)-Al engaged*deltat/Z)\((ey (4)+
Al_engaged*deltat/2)*x1(:,1)+[0;0; ((((kl)*
entrada(i))+(dev_entrada(') (b1)))/(ml+m3))-(g
) = (k3 (m) * (bbl-bb2))*1/(ml+m3);-(g)+ (k3 (m)* (bbl

-bb2))*1/(m2)]*deltat);
acell(:,1)=A1l_engaged*x1(:,2)+2*[0;0; ((kl)~*

entrada (i) +dev_entrada (i) *(bl)/ (ml4+m3)) - (g)+ ((

k3 (m)*bbl)*1)/(ml+m3);-(g)-(k3(m)*bbl)*1/m2];

x(1,i+1)=x1(1,2);

x(2,1+1)=x1(2,2);
x(3,1+1)=+(bbl1*1) -(bb2*1)+(x1(1,2)*1);
x(4,1+1)=x1(3,2);

x(5,1+1)=x1(4,2);
X(6,1+1)=-(x1(3,2)*1)+(x1(4,2)*1);
acel (1,i+1)=acell (1,1);

acel (2,1+41)=acell (2,1);

acel (3,1+1)=0;

acel (4,1i+1)=acell (3,1);

acel (5,1+41)=acell (4,1);

acel (6,1+1)=0;
contador=contador+1;
est (i+1) =3;
end
Energia (1+1)=((((ml*x(4,1+1)"2)+(m3*x(6,1+1)"2)+(m2*(
X(5,1+41))72) )+ ((k1*(x(1,i+1)-entrada(i))"2)+(k2*(x
(2,1+1)-x(1,1i+1)) "2)+ (k3 (m) *(x(3,1i+1)-x(2,1i+1))"2)
))/2)+ ((ml*g*x (1,i+1))+(m2*g*x(2,1+1)));

i=1+1;
if t(1)>17 && t(1i)<19
acel _chassis{m}(n,k) = max(acel_chassis{m} (n,k),

abs (acel (2,1)));

desl_chassi{m} (n,k)=max (desl_chassi{m} (n,k),abs (x
(2,1)));

tire_deflection{m}(n,k) = max(tire_deflection{m} (
n,k),abs(x(1,1i)-entrada(i)));

z_road{m}(n,k) = max(z_road{m}(n,k), (entrada(i)))

4
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end

i =

end
end
i=2;
end
max_desll = 0;
max_desl2 = 0;
max_desl3 = 0;

for a=l:1length (x
max_desll =
max_desl?2 =
max_desl3 =

end

sig_conf_hard
sig_conf_soft

sig_conf_nom = 0;

sig_rh_conf_hard
sig_rh_conf_soft
sig_rh_conf_nom

J_conf_soft
J_conf_hard =
J_conf_nom =

0;
0;

0;

J_rh_soft =
J rh hard =
J_rh_nom =
J_rh(n) =

sig_conf (n) =

sig_rh(n) =
1 = 2;

l:1length (k3)

figure (1);
semilogx (z/ (2*pi),mag2db (desl_chassi{i}(2,:)),z/(2*pi),mag2db (

desl_chassi{i} (5,
linewidth', 3)

str = sprintf ('Road-
ratio = %.2f', ra
title(str)

xlabel ('Frequencia')
ylabel ("Magnitude")
legend (num2str (b2 (2)),num2str (b2 (5)),num2str (b2 (15)));

grid on;

box on;

(1,:))

max (max_desll,abs(x(1,a)));
max (max_desl2,abs (x(2,a)));
max (max_desl3,abs (x(3,a)));

0;
0;

4

:)),z/(2*pi),mag2db (desl_chassi{i} (15,:)),"

to-chassis frequency response for stiffness
zao*0) ;

set (gca, 'FontSize',20, 'fontWeight', "bold")
set (findall (gcf, "type', "text'"'), "FontSize',16, "'fontWeight', "bold")
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for i = 1:1length (k3)
figure (1i);
semilogx (z/ (2*pi),mag2db (tire_deflection{i}(2,:)),z/(2*pi),mag2db
(tire_deflection{i} (5,:)),z/(2*pi),mag2db (tire_deflection{i
}(15,:)),"linewidth', 3)

str = sprintf ('Road-to-tire-deflection frequency response for
stiffness ratio = %.2f', m3*0);
title(str)

xlabel ('Frequencia')

ylabel ("Magnitude")

legend (num2str (b2 (2)),num2str (b2 (5)),num2str (b2 (15)));

grid on; box on;

set (gca, 'FontSize',20, 'fontWeight', "bold")

set (findall (gcf, "type', "text'"'), "FontSize',16, "'fontWeight', "bold")

[0
=}
[oN

o\
o\

clear sig_conf sig_rh J_conf J_rh
if length (k3) > 1
sig_conf = zeros(length (k3),length(b2));
sig_rh = zeros (length (k3),length (b2));
1=2;
for m l:1length (k3)
1 = 2,
for n =1:length(b2)
while (z(1)/(2*pi)) <= 19.999999

sig_conf(m,n) = (desl_chassi{m}(n,1)/z_road{m}(n,1))
*2 + sig_conf (m,n);
1 = 1+1;
end
1 = 2;
while (z(1)/(2*pi)) <= 29.9999999
sig_rh(m,n) = (tire_deflection{m}(n,1)/z_road{m}(n,1)
)*2 + sig_rh(m,n);
1 = 1+1;
end
1=2;
end
end
end
if length (k3) == 1

sig_conf = zeros(length (k3),length (b2));
sig_rh = zeros(length (k3),length (b2));
1=2;

1 = 2;
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m = 1;
for n =1:1length(b2)
while (z(1)/(2*pi)) <= 19.999999

sig_conf (m,n) = (desl_chassi{l}(n,1)/z_road{1l}(n,1))"2 +
sig_conf (m,n);
1 = 1+1;
end
1 = 2;
while (z (1)/(2*pi)) <= 29.9999999
sig_rh(m,n) = (tire_deflection{l}(n,1)/z_road{l}(n,1))"2
+ sig_rh(m,n);
1 = 1+1;
end
1=2;

end
end

for m = 1:length (k3)
for n =1:1length(b2)

J_conf (m,n) = (sig_conf(m,n)/(42.4203))"(1/2);
J_rh(m,n) = (sig_rh(m,n)/95.2480)"(1/2);
end
end
figure (9)
hold on

for m = 1:1length (k3)

b = J_conf (m,:);

c = J_rh(m,:);

d = zeros(size (b2));

col = b2;

txt = ['k3 = ',num2str (k3 (m))];

surface ([b;b], [c;c], [d;d], [col;col],'FaceColor', 'interp','
EdgeColor', 'interp', 'LineWidth', 3, 'displayName', txt);
xlabel ('Conforto')
ylabel ('Estabilidade (Road-Holding) ")
title ('Relacao entre indices de estabildade e conforto')
end

set (gca, "FontSize',20,"'fontWeight', "bold")

set (findall (gcf, "type', "text'"'), "FontSize',16, " 'fontWeight', "bold")
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