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RESUMO

Sistemas de suspens&o veiculares tém como objetivo garantir estabilidade, conforto e
seguranca para 0s ocupantes, absorvendo os impactos e transferéncias de carga gerados pelo
deslocamento do mesmo ao longo de uma trajetoria. Um carro de Formula SAE é um veiculo
de corrida que esté sujeito a altas velocidades e curvas de raios curtos, exigindo um sistema
projetado para tais requisitos. O trabalho consistiu em projetar, desenvolver e manufaturar um
sistema de suspensao dianteiro e traseiro para o veiculo da equipe de Formula SAE elétrico da
UFLA, Hybrid Formula-e. Como metodologia, inicialmente foram definidos os limites de curso
da suspensdo e medidas principais de parametros geométricos da suspensdo. O modelo
escolhido foi o Double Wishbone, amplamente utilizado em veiculos de corrida, devido a
vantagem de possibilitar de diversos ajustes e configuracdes geométricas. Para 0s parametros
iniciais, foram levados em consideracdo componentes que a equipe ja dispunha e outros que
planejava adquirir. Em seguida, foram definidos os requisitos do sistema, sendo eles:
manutencgéo da variagdo dos angulos da suspenséo dentro dos intervalos estabelecidos durante
os fendbmenos de rolagem, bump, e estercamento, provendo um comportamento cinematico
satisfatorio; maximizacéo do atrito em situac@es de frenagem, curvas e aceleracGes; adequada
interacdo entre os sistemas acoplados a suspensdao; amortecimento dos impactos que seriam
transmitidos diretamente ao chassi devido as irregularidades da pista; sistema manufaturavel de
acordo com as realidades da equipe; escolha de uma geometria de suspensdo que seja possivel
de implementar em um veiculo de FSAE, agregando todos 0s objetivos anteriores.
Posteriormente, foi realizado o dimensionamento da suspensdo, seguido das etapas de
desenvolvimento conceitual, simulagdes cinematicas e construgdo do sistema. Como
resultados, 0 modelo de suspensdo proposto e projetado atendeu aos critérios estabelecidos nas
etapas iniciais, tendo em destaque o baixo custo de manufatura e os requisitos cinematicos
esperados. Foram obtidos graficos de comportamento pelas simulagdes cinematicas, em que foi
possivel maximizar ou minimizar parametros de interesse. Por fim, o sistema atendeu aos
requisitos para a suspensdo do carro da equipe Hybrid Formula-e, respeitando os critérios

preconizados pelo regulamento da SAE

Palavras-chave: Suspensdo Duplo A; Hybrid Formula-e; Simulagdo Computacional;

Metodologia de Projetos.



ABSTRACT

Vehicle suspension systems aim to ensure stability, comfort and safety for occupants, absorbing
impacts and load transfers generated by displacement along a trajectory. A Formula SAE car is
a racing vehicle that is subject to high speeds and tight radius corners, requiring a system
designed for such requirements. The work consisted of designing, developing and
manufacturing a front and rear suspension system for the UFLA electric Formula SAE team
vehicle, Hybrid Formula-e. As methodology, initially the suspension travel limits and main
measurements of the suspension’'s geometric parameters were defined. The chosen model was
the Double Wishbone, widely used in racing vehicles, due to the advantage of allowing different
adjustments and geometric configurations. For the initial parameters, components that the team
already had and others that it planned to acquire were taken into account. Next, the system
requirements were defined, namely: maintenance of the variation of the suspension angles
within the established intervals during the phenomena of roll, bump, and steering, providing a
satisfactory kinematic behavior; maximization of friction when braking, cornering and
accelerating; proper interaction between the systems coupled to the suspension; damping of
impacts that would be transmitted directly to the chassis due to track irregularities;
manufacturable system according to the realities of the team; choice of a suspension geometry
that is possible to implement in an FSAE vehicle, adding all the previous objectives.
Subsequently, the sizing of the suspension was carried out, followed by the stages of conceptual
development, kinematic simulations and system construction. As a result, the proposed and
designed suspension model met the criteria established in the initial stages, with emphasis on
the low manufacturing cost and the expected kinematic requirements. Behavior graphs were
obtained by kinematic simulations, in which it was possible to maximize or minimize
parameters of interest. Finally, the system met the requirements for the suspension of the Hybrid

Formula-e team car, respecting the criteria recommended by the SAE regulation.

Keywords: Double Wishbone; Hybrid Formula-e; Computer Simulation; Project Methodology
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1 Introducdo e justificativa

1.1  Contextualizacao e defini¢do do problema

A equipe Hybrid Formula-e da Universidade Federal de Lavras é uma equipe de
competicdo de Formula SAE que realiza o projeto e manufatura de um carro elétrico do tipo
Férmula. Dentre as dificuldades de uma equipe iniciante, encontram-se a inexperiéncia dos
membros, a falta de mao de obra qualificada, os orcamentos escassos e a falta de maquinario
adequado. A equipe foi criada ao final de 2018, e em 2019 os objetivos principais eram
estabelecer-se como uma equipe perante a universidade e fundar uma base sélida para que 0s

projetos de engenharia pudessem ser desenvolvidos.

Ainda em 2019, a equipe iniciou seus primeiros projetos, porém o Unico projeto que foi
efetivamente manufaturado foi um chassi. Além disso, houveram inimeras inconsisténcias na
forma como o trabalho foi conduzido entre os setores, levando a impossibilidade do uso do
chassi construido no ano seguinte. Um dos principais foi a ordem e gestdo dos projetos, em que
0 chassi foi o primeiro projeto a ser finalizado em ambiente virtual, limitando o espago
disponivel para a alocacdo e ajustes dos demais subsistemas do automével. Como exemplo, ndo
era possivel a passagem de um semi eixo na traseira do chassi e a suspensao teve seu

comportamento cinematico totalmente comprometido.

Em vista do supracitado, ao final de 2020 foi implementada uma metodologia de projeto
diferente, na qual todas interacdes (pontos de ancoragem e espacos disponiveis) de todos os
setores seriam definidas antes do inicio do projeto do chassi, para que nenhum subsistema fosse

comprometido.

Dessa forma, todo o projeto do carro iniciou-se através da suspensdo, levando em conta
o0s recursos disponiveis e processos de fabricacdo os quais a equipe tinha acesso. Portanto, o
presente trabalho ira propor um sistema de suspensao que atenda as necessidades e realidades

da equipe.



1.2 Objetivo geral

Projetar, desenvolver e manufaturar o sistema de suspensdo dianteiro e traseiro para um
veiculo do tipo Formula, que seja factivel diante da realidade financeira da equipe e que tenha
comportamento cinematico adequado diante das situacfes as quais 0 veiculo serd exposto em

pista

1.2.1 Obijetivos especificos

e Elaborar uma metodologia de projetos e estabelecer os parametros do projeto;
e Escolha do tipo e elaboracdo do projeto conceitual;
e Realizacdo de simula¢Ges computacionais para previsdo da configuracdo de equilibrio

e comportamento cinematico.



2 Revisao de literatura

2.1 Consideragdes iniciais

O projeto de uma suspensdo automotiva deve levar em consideracdo uma série de
pardmetros para que se tenha um comportamento cinemético e dindmico adequado. Dentre
esses parametros, podem ser citados os fenbmenos de transferéncia de carga lateral,
transferéncia de carga longitudinal, comportamento e propriedades do pneu, angulos estaticos

do conjunto roda/manga de eixo e suas variagdes durante o curso de suspensédo, dentre outros.

O alto nimero de interacfes do sistema de suspensdo com os demais componentes do
automoével também é um fator determinante, visto que existem inUmeras configuracdes

possiveis e que um sistema nao deve ser favorecido em detrimento do outro.

Nas secOes seguintes, serdo analisados e introduzidos de forma sucinta os principais
conceitos e trabalhos relacionados a dindmica veicular com foco no modelo de suspensao
“Double Wishbone”. Com base no que sera apresentado, serd possivel afirmar que o modelo
possui caracteristicas adequadas para serem empregadas em carros de Formula, justificando sua

escolha.

2.2 Centro de massa

O centro de massa é um ponto no espaco em que pode ser concentrada toda a massa de
um sistema, neste caso € a posicdo em que as forcas de inércia atuam no veiculo quando o
mesmo sofre aceleracdo longitudinal ou lateral. A altura do centro de massa influencia em
inimeros comportamentos da dindmica veicular, visto que todos os fendmenos de transferéncia
de carga irdo incorporar a altura do centro de massa em seus equacionamentos. Além da altura
do centro de massa, sua localizacdo no sentido longitudinal e lateral do veiculo também terdo

grande influéncia no comportamento em curvas (Seward,2009).

Existem trés formas de determinacdo do centro de massa: analitica, computacional e
experimental. Sua obtencdo de forma analitica é utilizada para casos mais simples, em que
existem poucos corpos ou somente um Unico no sistema, e com geometrias regulares. Caso seja
possivel calcular o centro de massa de cada corpo e sua massa, 0 centro de massa do sistema €

dado pela posi¢do em que o somatdrio dos momentos de inércia de massa se anula.



Por outro lado, a obtencdo do centro de massa para sistemas multicorpos complexos é
realizada computacionalmente, devido ao alto numero de corpos e geometrias complexas.
Geralmente utiliza-se softwares de modelagem 3D, em que apds a definicdo das propriedades
de massa de cada componente, é retornado o valor do centro de massa do sistema. No caso de

veiculos, essa é uma das metodologias utilizadas, devido a quantidade de pecas e complexidade.

Por fim, o centro de massa de um veiculo pode ser determinado de forma experimental
através do conhecimento da distribuicdo de peso do veiculo. Por exemplo, a partir da carga
atuante no eixo traseiro, pode-se obter a localizacao longitudinal do centro de massa através da
multiplicacdo da carga pelo entre-eixos e divisdo pelo peso total. Essa operagdo resultard na
distancia horizontal entre o centro de massa e 0 eixo traseiro. A posi¢do centro de massa no
sentido lateral do carro pode ser obtida a partir da carga atuante no lado do passageiro ou
motorista, seguindo um procedimento semelhante, porém com utilizacdo do valor da bitola. A
distancia vertical do centro de massa em relagdo aos eixos pode ser obtida através da elevagédo
de um dos eixos do veiculo para uma altura determinada e conhecimento da transferéncia de
carga que ocorre. A partir do uso de relagBes trigonomeétricas e equilibrio de forcas, pode-se

chegar na altura do centro de massa em relacdo aos eixos (Milliken.1995).

2.3 Comportamentos globais de veiculo e sistema de coordenadas

Existem trés comportamentos globais de interesse na area de dinamica veicular: Roll,
Pitch e Yaw. Cada comportamento esta relacionado ao movimento de rotacdo do veiculo em
torno de um dos eixos coordenados, como apresentado na Figura 2.1. O fendmeno de Roll
ocorre em torno do eixo longitudinal X do veiculo, sendo manifestado em curvas. O fenémeno
de Pitch ocorre em torno do eixo lateral Y, manifestando-se quando ocorre transferéncia
longitudinal de carga. Por fim, o fenbmeno de Yaw ocorre em torno do eixo vertical Z,

manifestando-se em mudanca de trajetoria (Gillespie, 1992).

Figura 2.1 — Eixos coordenados de veiculo conforme a SAE.

Fonte: Gillespie (1992)
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2.4 Centro de rolagem

Um veiculo de alta performance possui cenarios e comportamentos mais agressivos do
que veiculos de passeio. Um conceito extremamente importante € o conhecido “Centro de
Rolagem”. Segundo Dixon (1985), ele corresponde ao ponto em que o veiculo rotaciona em
torno do eixo longitudinal quando em curvas. De forma qualitativa, é possivel afirmar que sua
altura ird influenciar diretamente no movimento vertical da suspensdo. Suspensdes de veiculos
off-road apresentam Centros de Rolagem com alturas mais elevadas do que suspensdes de
veiculos de pista, devido a quantidade de movimento vertical de suspensao solicitada. A
deducéo do Centro de Rolagem para uma suspensdo Double Wishbone ¢é apresentada na Figura
2.2.

Figura 2.2 - Representacdo do Centro de Rolagem para um modelo de suspensao “Double
Wishbone”.

3

nd

Fonte: Dixon (1985)

A deducdo do Centro de Rolagem para um modelo de suspensdo Double Wishbone é
realizada a partir do conceito de Centro Instantaneo de Rotacdo, que pode ser definido como
um ponto comum a dois corpos para o qual ndo existe velocidade relativa, ou seja, € um ponto
do corpo em relacdo ao qual o corpo roda relativamente a outro corpo (Milliken, 1995). Dessa
forma, traga-se uma reta do ponto de contato entre o pneu e 0 solo até o Centro Instantaneo “E”,
ponto comum de rotacdo das barras AB e CD. Os Centros de Rolagem dianteiro e traseiro
delimitam o posicionamento do Eixo de Rolagem, conceito extremamente importante para a

analise cinematica de suspenséo.
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2.5 Eixo de Rolagem

Segundo Seward (2009), o eixo de rolagem pode ser definido por uma linha que
intercepta o Centro de Rolagem dianteiro e traseiro, conforme a Figura 2.3. A inclinagéo do
eixo de rolagem ira influenciar na magnitude do momento devido as forcas de inércia que o

centro de massa gera simultaneamente na dianteira e traseira.

Figura 2.3 - Representacgdo do Eixo de Rolagem.

Centre of sprung
mass, m,

front roll centre rear roll centre

Fonte: Seward (2009)

Com base na Figura 2.3, nota-se que existe uma relacdo proporcional entre 0 momento
de rolagem e o afastamento vertical entre o centro de massa e o eixo de rolagem para qual o
centro de massa esta do eixo de rolagem. Portanto, € desejado que o afastamento seja 0 minimo
possivel, para que a carroceria seja estavel em situacdes de curva, a partir da minimizacao do

angulo de rolagem, conforme exemplificado na Figura 2.4.

Figura 2.4 - Representacdo do movimento de rolagem de um veiculo de suspenséo com eixo

rigido.

{

Fonte: Nicolazzi (2004)
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2.6  Oversteer e Understeer

Existem dois parametros de suspensdo que sdo inerentes a dindmica em curvas:
Oversteer e Understeer. O Understeer pode ser definido como uma métrica objetiva que
quantifica a qualidade de controle do veiculo sob carregamento, isto €, um veiculo Understeer
solicita maior estercamento do volante ao realizar curvas, enquanto que o Oversteer solicita
menor estercamento do volante (Tandy et al., 2015). O Understeer ocorre quando 0 eixo
dianteiro do veiculo ndo é capaz de gerar o momento de Yaw suficiente para realizar a curva,
resultando em uma trajetoria do veiculo ndo coincidente com o raio de curva, solicitando assim
uma resposta maior de estercamento do volante. O Oversteer ocorre quando o eixo dianteiro do
veiculo gera um momento de Yaw maior do que 0 necessario para realizar a curva, resultando
em uma trajetoria do veiculo também n&o coincidente com o raio de curva, porem solicitando

uma correcdo de menor estergo do volante (Gillespie,1992).

Dentro desse contexto e visando uma melhor performance em curvas, Uzunzoy e
Olatunbosun (2005) investigaram os efeitos de um mecanismo de suspensdo traseira com
amortecimento de rolagem em um veiculo de Formula Student. O mecanismo utilizava um
sistema de balancim acoplado com dois amortecedores auxiliares, dispostos de tal forma que
durante a rolagem fosse induzida uma mudanca de comportamento de um carro Understeer
para Oversteer. A Figura 2.5 apresenta um resultado de simulacdo de trajetdria do veiculo para
condicdes de velocidade constante e estercamento constante, em que foi obtida uma reducéo no

raio de curva a partir do uso dos amortecedores auxiliares traseiros:

Figura 2.5 — Trajetoria resultante de um veiculo a 43 km/h.
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Fonte: Uzunzoy e Olatunbosun (2005)
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A diferenca entre as cargas verticais atuantes na traseira do veiculo também foi simulada

pelos autores e é apresentada na Figura 2.6:

Figura 2.6 — Forgas verticais atuantes na traseira do veiculo para a configuragdo com

amortecedores auxiliares e sem amortecedores auxiliares.
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Fonte: Uzunzoy e Olatunbosun (2005)

Portanto, pode-se perceber através dos resultados dos autores que a inducdo transiente
do comportamento Oversteer no veiculo através do uso de amortecedores auxiliares foi capaz

de proporcionar uma reducdo no raio de curva do veiculo e melhorar sua performance.

2.7  Forcas atuantes no contato pneu-solo e transferéncia de carga

Segundo Milliken (1995), a forca lateral exercida sobre o pneu tem sua origem no centro
da regido de contato entre o pneu e a pista, sendo localizada no plano horizontal e com direcéo
perpendicular ao aro da roda, em caso de zero camber e inclinacdo. Dessa forma, veiculo é
capaz de mudar de direcdo devido a aplicacdo de forca lateral. Enquanto isso, o veiculo é
acelerado ou freado a partir das forcas longitudinais desenvolvidas entre o pneu e o solo. A
partir dessas forcas, ocorre o fendmeno de transferéncia de carga, em que acontece a alteragdo
das cargas que sdo aplicadas nas rodas dianteiras ou traseiras, em caso de frenagem, aceleracao

e curvas (Jazar, 2008).

Durante a aceleracdo, ocorre um acréscimo de carga no eixo traseiro, devido & acdo da
forca de tracdo atuante entre o pneu e solo e a agdo da forca de inércia atuante no centro de
massa do veiculo. Na frenagem, ocorre 0 processo inverso, 0s eixos dianteiros serdo acrescidos

de carga e os eixos traseiros decrescidos. Por fim, em situagdo de curva, a acdo da forca
14



centrifuga atuante no centro de massa do veiculo ira resultar em um movimento de rolagem do
chassi e acréscimo de carga nas rodas externas a curva. As situacdes de aceleracdo e frenagem
compreendem as transferéncias de carga longitudinais e as curvas correspondem a
transferéncias de carga laterais (Seward, 2009). A Figura 2.7 apresenta um cenario de

transferéncia longitudinal de carga entre eixos, em que AW corresponde a variacao de carga.

Figura 2.7 — Transferéncia de carga entre eixos.

Ewxa Eixo
dianteira

traseiro

BT /7

=AW

Fonte: Milliken (1995)

2.8 Componentes do sistema de suspensao

O sistema de suspensdo possui varios componentes e também vérias interacbes com
sistemas vizinhos. A Figura 2.8 apresenta os principais componentes de uma suspenséo Double
Wishbone dianteira, sendo eles: mola helicoidal, amortecedor, brago superior, brago inferior,
braco de direcdo, manga de eixo e cubo de roda. Enquanto isso, 0s componentes de sistemas
vizinhos os quais interagem com o sistema de suspenséo sao: pinca de freio, semi-eixo e brago

de diregéo.
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Figura 2.8 — Principais componentes de um sistema de suspensdo Double Wishbone e

componentes de sistemas vizinhos.
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Fonte: Adaptada de Woodpeck (2019)
2.8.1 Molas

As molas sdo projetadas para prover uma forca de tracdo, compressdo ou um torque, a
partir do armazenamento de energia proveniente de uma deflexdo. Independente da
configuragdo, esta possui uma constante de mola, responsavel por definir a inclinacdo da curva
forga-deflexdo de mola (NORTON, 2013). A constante de mola em regime linear € definida
pela Eq.(2.1):

k=— 2.1)

em que F ¢é a forca aplicada e y € a deflexdo da mola. Pode-se perceber uma relacédo
proporcional entre forca e deslocamento, no caso de uma mola linear. Caso a constante de mola
varie com a deflexdo, tém-se uma mola ndo linear. De forma sucinta, molas lineares séo
construidas com um didmetro de espira constante e passo constante, proporcionando uma
constante de mola fixa durante a maior parte do curso de compressdo, enquanto molas nao
lineares sdo construidas utilizando um passo variavel, de tal forma que a constante de mola seja
variavel (Norton, 2013). No caso de suspensdes automotivas, € desejavel que as molas sejam
lineares, de forma que seja possivel controlar e prever os carregamentos atuantes na mesma. A

Figura 2.9 apresenta um exemplo de mola helicoidal de compressé@o de passo constante:
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Figura 2.9 — Mola helicoidal de compresséo.
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Fonte: Milliken (2013)

As molas helicoidais de compresséo sdo lineares durante a maior parte do seu curso, até
que atinjam o regime ndo linear, como exemplificado na curva de Forca por Deflexédo da Figura
2.10:

Figura 2.10 — Curva de Forga x Deflexao de uma mola helicoidal de compresséo.

forca

A

015 83 100

9e deflexio
Fonte: Norton (2013).

Dessa forma, é desejavel que a mola atue somente no regime linear durante o curso de
suspensdo, pois nessas condi¢des 0s carregamentos sao determinados e seu comportamento é
previsto durante o projeto. Contudo, levando em consideracdo o desempenho de um sistema de
suspensdo, também podem ser Uteis molas que apresentem o aumento da rigidez conforme a

deflexao.

2.8.2 Amortecedores

No inicio da era automobilistica, eram usadas somente molas para permitir o movimento
vertical das rodas em relagdo ao chassi. Dentro desse contexto, os amortecedores foram
introduzidos entre a massa suspensa € massa ndo suspensa para suprimir a oscilagao proveniente

da mola e prover controle a massa suspensa sob cenarios de aceleracgdo lateral e longitudinal.
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A Figura 2.11 apresenta uma vista em corte de um amortecedor telescopico (ndo-linear),

amplamente utilizado nos veiculos atuais:

Figura 2.11 — Vista em corte de um amortecedor telescopico.
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Fonte: Oliveira (2014)

De forma sucinta, existem dois movimentos que ocorrem durante a operagdo de um
amortecedor: compressao e extensdo. Durante a compressao o pistdo oferece pouca resisténcia
ao movimento, enquanto no movimento de extensdo sera oferecida muita resisténcia, através
da passagem do fluido de amortecimento pelos orificios do pistdo. A camara de 6leo é dividida
pelo pistdo, de tal forma que durante 0 movimento uma face do pistdo estara em contato com
um fluido em alta pressdo e a outra face estara em contato com fluido em baixa presséo
(Oliveira, 2014). A geracdo do atrito viscoso ocorre a partir dos principios hidraulicos (um
corpo que se movimenta em fluido sofre acdo de uma forca de resisténcia) que ira resultar na

forca de amortecimento.

Em um sistema massa-mola-amortecedor como o representado na Figura 2.12 existem

trés forcas que governam o comportamento dindmico do sistema (Milliken,1995):

1. Forca inercial: Funcdo da massa e aceleracéo do sistema,
2. Forga de amortecimento: Funcdo da velocidade do sistema e o coeficiente de
amortecimento

3. Forga de mola: Funcédo do deslocamento da mola e constante de mola.
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Figura 2.12 — Sistema massa-mola-amortecedor.

s
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Fonte: Milliken (1995)

Considerando que o sistema possui um grau de liberdade, essas forcas podem ser
descritas matematicamente pelas Eq. (2.2), (2.3) e (2.4):

Fi=m=xX (2.2)
Fp=cxx (2.3)
En=kx*xx (2.4)

em que m representa a massa do sistema, c representa o coeficiente de amortecimento e k
representa a constante de mola. Além disso, m,c e k definem outros dois importantes
pardmetros: Frequéncia de ressonancia e nivel de amortecimento critico do coeficiente de

amortecimento. Esses dois pardmetros sdo apresentados na Eq. (2.5) e (2.6):
_ 2 k (2.5)
Yn = on /m '

Corit = 2*m=./k/m (2.6)

O nivel de amortecimento critico esta associado tipo de amortecimento existente no
sistema, e ao tempo necessario para que a massa retorne a posicdo inicial ap6s um
deslocamento. Enquanto isso, a frequéncia natural esta associada a frequéncia a qual o sistema

oscila, caracterizada por sua massa e rigidez (Milliken, 1995).

2.8.3 Bracos de suspensao

A maioria dos mecanismos utilizados em sistemas de veiculos sdo formados por
mecanismos de quatro barras em loop fechado (Jazar, 2008). A Figura 2.13 apresenta uma
representacdo do mecanismo de quatro barras de suspensdo Double Wishbone:
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Figura 2.13 — Mecanismo de quatro barras de uma suspensdo Double Wishbone.

Fonte: Jazar (2008)

Os bracos de suspensdo tém como funcdo limitar o movimento das rodas através dos
pontos de fixacdo dos bracos na manga de eixo e no chassi. Para essas fixagdes, sdo utilizadas
juntas rotulares, conhecidas como buchas de suspensdo, que impedem movimentos de
translacdo, mas permitem movimentos de rotagdo em um plano. S&o componentes que possuem
extrema influéncia na cinematica de suspensdo, ao variar seu comprimento e angulagéo, obtém-
se diferentes variacBes de angulos como Camber, Kingpin, Céster, ao longo do curso de

suspenséo.

2.8.4 Mangas de eixo

As mangas de eixo sdo componentes extremamente importantes no sistema de
suspensdo de um veiculo, visto que asseguram as conexdes entre 0os demais componentes de
outros sistemas, como braco de direcdo, pinca de freio, cubo de roda. Além disso, varios
parametros geométricos da suspensdo sdao definidos neste importante componente, como 0s
angulos de Kingpin e Céaster. A Figura 2.14 apresenta uma configuragdo de manga de eixo e 0s

componentes acoplados a mesma:
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Figura 2.14 — Montagem de uma manga de eixo de uma suspensdo dianteira Double
Wishbone.

Cubo de roda Braco de direcio
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Fonte: Adaptado de Seward (2009)

A manga de eixo € o componente mecanico mais solicitado em termos de
carregamentos, portanto deve ter resisténcia adequada para tal. Contudo, deve ser encontrado
um denominador comum entre peso e resisténcia, visto que se trata de um veiculo de
performance. Dentro desse contexto, pesquisadores tém desenvolvido técnicas de reducdo de

massa em mangas de eixo, como exemplificado na Figura 2.15:
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Figura 2.15 — Processo de otimizacao topologica para uma manga de eixo.
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Fonte: Li, Tan e Dong (2020)

Com o objetivo de obter uma manga de eixo dianteira otimizada em termos de massa,

0s autores aplicaram o método de otimizacgéo de topologia descrito na Figura 2.15, que consistiu

nos seguintes passos (Li, et al.,2020):

1.

Construcdo do modelo geométrico em CAD, utilizando dimensdes preliminares
baseadas no espaco disponivel para alocacdo da manga de eixo no sistema de suspensao.
As dimensdes bésicas sdo utilizadas para estabelecer o0 modelo geométrico inicial da
otimizacdo topolégica, como ilustrado nos dois primeiros blocos da Figura 2.11;
Construcdo de um modelo de elementos finitos da geometria, com utilizacdo do
software Ansys.

Conducao de uma analise de elementos finitos da geometria, com o objetivo de analisar
as tensdes e deformac6es do modelo inicial e identificar as areas que ndo sao solicitadas
e podem ter suas dimensdes otimizadas.

Otimizacgdo topologica do modelo utilizando o algoritmo de otimizacdo presente no
software. O algoritmo de otimizacdo € composto por uma funcdo objetivo de
minimizacgdo de massa e outros parametros matematicos.

Verificacdo de resultados da otimizagéo;
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A Figura 2.16 apresenta uma comparacdo geomeétrica entre o0 modelo inicial proposto
pelos autores e 0 modelo apds a otimizacdo topoldgica. Foi obtida uma reducédo de massa de
0,7285 kg, uma vez que o modelo inicial possuia uma massa de 1,2056 kg e o modelo ap6s
otimizagdo possuia uma massa de 0,4771 kg. Em relagdo a resisténcia o coeficiente de

seguranca final do componente mecanico foi de 2,26, para uma condicao critica de frenagem.

Figura 2.16 — Comparacdo entre o modelo inicial e modelo de otimizacéao topoldgica.
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Fonte: Li, Tan e Dong (2020)
2.9  Geometria de suspensao
2.9.1 Angulo de Caster
O angulo de caster é definido pelo &ngulo compreendido entre o eixo de estercamento
e a vertical, na lateral do carro, conforme apresentado na Figura 2.17:

Figura 2.17 — Angulo de Céster.
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Fonte: Jazar (2008)
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O caster negativo é responsavel pelo efeito de auto-estercamento das rodas, devido a
intersecdo do eixo de estercamento (steering axis) com o solo a frente da linha vertical da roda.
A acdo da forga lateral durante a curva ird gerar um momento contrario a0 momento gerado
pelo brago de direcdo no eixo de estercamento, de tal forma que o momento contrario ira
prevalecer ao retornar o volante para a posicdo inicial, gerando-se assim o efeito de auto-
alinhamento. Além disso, o0 caster também tém contribuicdo fundamental na estabilidade em
trajetorias retas. Esse € um efeito desejavel, pois sistemas de dire¢cdo podem conter folgas de
engreanagens e desgaste. Tal caracteristica deve-se a existéncia do Caster Trail, definido como
a distancia longitudinal definida entre o ponto de intersecdo do steering axis com o solo e 0
ponto de contato entre o pneu e o solo, numa vista lateral (Seward,2009). O Caster Trail
também esté relacionado a quantidade de esforco necessario para o estercamento, uma vez que
quanto maior for seu moédulo, maior serda 0 momento causado pela acdo da forca lateral no
steering axis e consequentemente maior sera o esforco do piloto ao volante para esterca-lo A
Figura 2.18 apresenta a definicdo geométrica do angulo de caster e caster trail. Vale ressaltar

que a convencédo de um caster positivo e um caster negativo pode variar de autor para autor.

Figura 2.18 — Representacdo do caster e caster trail.
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Fonte: Seward (2009)

Por outro lado, o caster positivo possui inclinagdo contraria ao caster negativo,
resultando em uma intersecdo do steering axis com o solo ocorrendo atrés da linha vertical de
roda, eliminando o efeito de auto-estercamento. Mesmo que veiculos de passeio ndo utilizem
caster positivo, existem outras aplicacdes, como rodas de carrinho de supermercado. Em
relacdo a referéncias de intervalos desejaveis, a maioria dos veiculos de passeio possuem um

caster estatico de -4° a -6° (Seward,2009).
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2.9.2 Angulo de camber

O angulo de camber ¢ definido pelo angulo formado entre o plano vertical longitudinal

e o plano longitudinal do pneu, representado por 8 na Figura 2.19:

Figura 2.19 — Angulo de camber.
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Fonte: Nitesh (2019)

Geralmente, setups de veiculos de alta performance apresentam camber negativo,
objetivando a otimizacdo da regido de contato entre pneu e solo em todos os cenarios. Isso
ocorre porgue uma variacdo inadequada de camber podera comprometer essa regido, de tal
forma que o atrito entre pneu e solo seja comprometido. Dentro desse contexto, o camber € um
parametro extremamente sensivel da suspensdo e varia conforme os cenarios de rolagem,
estercamento e movimento vertical de roda. A Figura 2.20 representa geometricamente a

variagdo de camber para 0 movimento vertical de roda.

Figura 2.20 — Influéncia do movimento vertical de roda no camber.
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Através da Figura 2.20, depreende-se que o deslocamento positivo da suspenséo resulta
em um ganho negativo de camber, enquanto um deslocamento negativo da suspensao resulta
em um ganho positivo de camber. Os efeitos do ganho da camber no atrito sdo apresentados na
Figura 2.21, que apresenta um exemplo de comportamento do atrito longitunal e lateral atuantes

no pneu em funcdo do angulo de camber, retirados de testes fisicos de pneu.

Figura 2.21 — Variagdo do atrito maximo em fun¢do do angulo de camber.
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Fonte: Seward (2009)

Através da Figura 2.21 é possivel perceber que para a roda externa a curva o atrito
maximo ocorre entre para um camber de aproxidamente 1° e rapidamente descresce quando o
camber atinge um valor positivo. Visto que a roda externa a curva sofre um acréscimo de carga
devido a transferéncia lateral de carga, € importante assegurar que a roda externa nunca assuma
camber positivo, pois ocorreria a diminuicdo do atrito e consequentemente prejuizo de

performance (Seward,2009).

Atualmente, uma das maiores preocupacdes da industria automobilistica é aumentar s
seguranga de seus veiculos, portanto tém-se direcionado muito esforgo para aumentar a
estabilidade, especialmente em curvas. Como mencionado, o camber possui extrema influéncia
na adesdo do pneu ao solo, desgaste e otimizacao da regido de contato. Dentro desse contexto,
Esfahani et al. (2010) propuseram um mecanismo de ajuste de camber para um modelo de

suspensdo Double Wishbone, apresentado na Figura 2.22:
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Figura 2.22 — Mecanismo de ajuste de camber.

Fonte: Esfahani et al. (2010)

O mecanismo proposto pelos autores foi projetado para proporcionar uma mudanca de
camber a partir da fixacdo dos bragos superiores em um eixo conectado a dois cilindros
hirdraulicos que realizam o controle do sistema. O eixo € rotacionado a partir do acionamento
simultaneo dos cilindros hidraulicos, o que possibilita uma mudanca nos pontos de fixacdo dos
bracos superiores na carroceria, permitindo ajuste de camber (Esfahani et al., 2010). A Figura
2.23 apresenta a variagdo de camber em funcdo do tempo obtida pelos autores:

Figura 2.23 — Variacao de camber através do mecanismo de ajuste.
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Fonte: Esfahani et al. (2010)
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O mecanismo proposto pelos autores, embora simples, apresenta uma forma de se
realizar o controle ativo de camber através do uso de dois cilindros hidradlicos. Visto que um
dos requisitos de um bom projeto de suspensdo € o intervalo de variagdo de camber, estratégias
de controle desse importante parametro (e também outros parametros) tém sido desenvolvidas

atualmente.

2.9.3  Angulo de Kingpin

O angulo de kingpin € definido pelo angulo formado entre o eixo de estercamento e a
linha de centro vertical do pneu, a partir da vista frontal do sistema. Na Figura 2.24 o angulo é
indicado por 6, e 0 0 parametro geométrico b é chamado de kingpin offset. Esse parametro
representa o afastamento horizontal entre o ponto de intersecdo do steering axis e 0 solo e 0
ponto central de contato entre o pneu e o solo. Em casos de carros com tracdo dianteiro, existira
uma relacdo proporcional entre o esfor¢o de auto-alinhamento e o kingpin offset, similarmente
ao caster. Esse fato ocorre devido a acdo da forca trativa atuante no ponto central, gerando um
momento em torno do steering axis. Portanto, é possivel afirmar que existira influéncia da forca
de tracdo no esterco, o que ndo é desejavel. Dessa forma, 0 aumento do angulo de kingpin
resulta em um menor kingpin offset, e consequentemente uma menor influéncia da forga trativa

na direcdo do veiculo (Gillespie, 1992).

Figura 2.24 — Representagdo do angulo de Kingpin e Kingpin Offset.

(a) Inclination angle

q e . .
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Fonte: Dixon (2009).
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2.9.4 Angulo de Convergéncia

O angulo de convergéncia estatico ¢é definido pelo pelo &ngulo formado entre a linha de
centro da roda e a linha longitudinal do veiculo em uma vista superior, como representado na
Figura 2.25. Por convencéo, caso as linhas de centro de roda sejam convergentes, denomina-se

0 angulo como toe in e caso sejam divergentes denomina-se como toe out.

Figura 2.25 — Representacdo do angulo de convergéncia.
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Fonte: Seward (2009)

O angulo de convergéncia estatico ideal depende das caracteristicas da pista. O toe in
resulta em um comportamento mais estavel em altas velocidades e trajetdrias retilineas, porém
um toe in excessivo resulta em uma dire¢cdo menos responsiva. 1sso ocorre devido ao fato das
rodas serem convergentes, resultando em uma tendéncia de permanecer em linha reta. Enquanto
isso, 0 toe out excessivo resulta em um desgaste prematuro dos pneus e também induz um

comportamento Oversteer ao veiculo (Gillespie,1992).
2.9.5 Anti-dive

O propdsito da geometria anti-dive € conter o movimento de rotagdo da massa suspensa
durante a frenagem, de tal forma que 0 movimento de pitch do veiculo seja minimizado. Esse
movimento ocorre pois, quando o veiculo esta sofrendo efeitos de desaceleracdo proveniente
da frenagem, ocorrerd o alongamento da suspensdo traseira e a compressao da suspensao
dianteira. O fendmeno de compressdo da suspensdo dianteira ¢ denominado “dive” (Barreto,
2005).
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O efeito de anti-dive em uma suspensdo Double Wishbone é manifestado a partir do uso
de bragos convergentes em vista lateral, como apresentado na Figura 2.26. Caso 0s bragos sejam

paralelos, ndo havera nenhum percentual de anti-dive na suspenséo.
Figura 2.26 — Vista lateral de uma suspensao dianteira com bracos convergentes.

eixo do bragoe superior
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Fonte: Gillespie (1992)
Segundo Barreto (2005), a caracteristica anti-dive pode ser expressa em termos de
percentual, conforme apresentado na Eq. (2.7):

% Ad = F, /W (2.7)

Em que Ad representa o percentual de anti-dive, F,; representa a forca de anti-dive e W
representa a transferéncia longitudinal de carga. Contudo, o percentual de anti-dive também

pode ser obtido em softwares de anélise de suspenséo.

2.10 Geometria de direcéo

Segundo Milliken (1995), o projeto de geometria de dire¢do determina se durante o
curso de estercamento as rodas permanecerao paralelas ou se uma roda esterca mais do que a
outra. Para carros de passeio, € comum a utilizacdo da Geometria de Ackermann, em que a
caracteristica principal € um maior angulo de esterco da roda interna a curva e as duas rodas

séo estergadas em torno de um centro comum, como indicado na Figura 2.27:
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Figura 2.27 — Geometria de Ackermann.

Ackarmann

2]

Fonte: Milliken (1995)

Para veiculos sujeitos a altas acelera¢des laterais, como os veiculos de performance, é
comum a utilizagdo da geometria Anti-Ackermann, em que as cargas atuantes na roda externa a
curva sao superiores e 0 deseja-se extrair ao maximo o atrito que o pneu é capaz de gerar em
contato com o solo (Gillespie,1992). Caso as propriedades do pneu e 0s carregamentos sejam
conhecidos, é possivel calcular a porcentagem de Anti-Ackermann correta, porém na maioria
dos casos a geometria resultante pode acabar prejudicando o desempenho do carro em curvas
de baixa velocidade (Milliken, 1995). A geometria Anti-Ackermann é caracterizada por um

angulo de estercamento superior da roda externa a curva, conforme indicado na Figura 2.28:

Figura 2.28 — Geometria Anti-Ackermann
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Fonte: Milliken (1995)
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2.11 Andlise cinematica e dindmica

Analises cinematicas de suspensdo sdo usadas para estudar parametros como curso
maximo de suspensdo, mudanca na posi¢ao da roda em funcdo do curso de suspensdo, enquanto
as anélises dindmicas sdo utilizadas para investigar o comportamento de amortecimento,
transmissibilidade de forcas da suspensao para o chassi do veiculo e rigidezes de suspensédo
(Cherian et al., 2009). A partir da analise cinematica, é possivel monitorar iniGmeros parametros
de interesse para um sistema de suspensdo, com 0 objetivo de manté-los nos intervalos

desejados.

Na area de cinematica, um dos conceitos mais importantes é o uso das equagdes de
posicdo em loop vetorial. O loop vetorial estd associado as restrigdes de vinculo geométrico dos
componentes de um sistema mecanico, em que cada loop pode ser descrito como um vetor o
qual o somatorio serd nulo em todo instante. Caso haja informacéo suficiente, as configuracdes

do mecanismo podem ser determinadas a partir do loop. (Doughty, 1988).

Dentro desse contexto, € necessario a existéncia de um modelo cinematico para se
relacionar os angulos de suspensao com o0 movimento vertical de roda. Pode-se dizer que existe
um vinculo geométrico formado por todos os componentes da suspensdao Double Wishbone,
conforme apresentado na Figura 2.29:

Figura 2.29 — Representacdo do modelo cinematico de uma suspensdo Double
Wishbone.

.

Fonte: Doughty (1988)

A andlise cinematica de um sistema mecanico parte do principio da existéncia das
coordenadas generalizadas e varidveis secundarias, em que existe uma dependéncia das
variaveis secundarias em relacéo as variaveis primarias. As coordenadas generalizadas sdo as

coordenadas que suficientes para descrever a configuragdo espacial do mecanismo, uma vez
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que a partir delas é possivel determinar as variaveis secundarias através da solucéo das equacdes
de loop vetorial (Doughty,1988). Seguindo a mesma ldgica, é possivel realizar a anélise
cinemética de um sistema de suspensdo definido o deslocamento vertical de roda como
coordenada e generalizada e os demais angulos de suspensdo como varidveis secundarias. Vale
ressaltar que a coordenada generalizada pode ser outro parametro, como no caso da Figura 2.29,
em que g (angulo do braco inferior com a vertical) representa a coordenada generalizada, S e

A representam as variaveis secundarias.

2.12  Determinacédo dos carregamentos

. Os carregamentos e caracteristicas dinamicas da suspensdo, como rigidezes e
frequéncias naturais sdo extramamente importantes para determinar 0 comportamento de um
sistema de suspensao. Muitas literaturas optam por utilizar um modelo simplificado para essa
analise, representado pela Figura 2.30. Esse modelo possui dois graus de liberdade, em que 0 X
corresponde ao grau de liberdade da carroceria e Y corresponde ao grau de liberdade da massa

suspensa.

Figura 2.30 — Modelo simplificado ¥4 de carro para anélise.

myg

Fonte: Adaptado de Milliken (1995)

O sistema representado na Figura 2.30 apresenta dois modos de vibragdo. O primeiro
refere-se & vibracdo da massa suspensa do carro em relacdo a pista, o segundo refere-se a
vibracdo da massa suspensa em relacdo a massa ndo suspensa. Os pneus podem ser aproximados
como molas, em que sua rigidez é definida como K; (N/m), Km (N/m) é definido como a

rigidez do eixo das rodas em relacdo a massa suspensa, mg (kg) € a massa suspensa e m,, (kg)
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¢ a massa nao suspensa do veiculo. Por fim, C,, (N*m/s) é o coeficiente de amortecimento

viscoso do amortecedor.

No primeiro modo de vibragdo, Km e K; agem como duas molas em série, em que a
rigidez total do sistema, Ky € dada por (Milliken, 1995):

11,1 28)
Kr Ky Km

Assumindo movimento harmonico simples, a frequéncia natural f;(Hz) da massa
suspensa ¢é dada por (Milliken, 1995):
1 |[Kg

=— 2.9
2w |my 29)

fs

No segundo modo de vibracdo, Kw e K agem como se fossem duas molas em paralelo,
a rigidez efetiva K é dada por (Milliken, 1995):

Kq =K, + Ky [N/m] (2.10)

Devido a massa suspensa ser geralmente bem maior do que a massa nao suspensa,
assume-se que a massa nao suspensa é estatica. A frequéncia f,,(Hz) da massa ndo suspensa é
dada por (Milliken, 1995):

1 |KpsKr
C2m my

fu (2.11)

Para se calcular a rigidez total de suspensdo, é necessario que sejam definidos
inicialmente os dados com as estimativas de projeto da Tabela 2.1. Além disso, para facilitar o
entendimento do processo, 0s passos para determinacdo de rigidez total estdo descritos na
Figura 2.31:
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Figura 2.31 — Fluxograma para calculo de rigidez total.

[ Definigdc dos dados de projeto ]
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Fonte: Autor (2023)

Tabela 2.1 - Dados para célculo de rigidez e frequéncias naturais de suspensao.

Parémetro Variavel
Massa suspensa mg (kg)
Distancia perpendicular do centro de massa para o
eixo de rolagem ha ()
Distancia vertical desejada do ponto mais inferior b (m)
do assoalho em relagdo ao solo durante a rolagem 9
Porcentagem de peso no eixo dianteiro F (adimensional)
Porcentagem de peso no eixo traseiro R (adimensional)
Distribuicdo do momento de rolagem Fy: Ry
Bitola T (m)
Rigidez de pneu Ky (N/m)
Downforce D (N)

Fonte: Seward (adaptada)

Uma vez preenchida a tabela, sera possivel obter os valores desejados. O primeiro passo
é utilizar a Eq.(2.12) para calcular o momento de rolagem total atuante no veiculo sob agdo de

uma forca lateral especificada (Seward, 2009):
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M =g=*981*mgx*h, (2.12)

em que: M = Momento de rolagem (N.m); g = Aceleracéo lateral (m/s?); m, = Massa suspensa
(kg). Em seguida, utiliza-se a Eq.(2.13) e (2.14) para determinar a magnitude do momento de

rolagem gerado na suspenséo dianteira e na suspensdo traseira (Adaptado de Seward, 2009):

My =M = Fy (2.13)
M, = M % Ry, (2.14)

em que: My = momento de rolagem gerado na suspensdo dianteira (N.m); M, = momento de
rolagem gerado na suspensdo traseira (N.m); F,, = Percentual do momento de rolagem
resistido pela suspensédo dianteira (adimensional); R,, = Percentual do momento de rolagem

resistido pela suspenséo traseira (adimensional).

Em seguida, utiliza-se a Eq. (2.15) e (2.16) para calcular os acréscimos de carga gerados
na suspensdo dianteira e suspensao traseira gerados pelo fendmeno de transferéncia lateral de
carga (Adaptado de Seward, 2009):

My
Wr = — (2.15)
Ty
W, = M, 2.16
r — T.r. ( . )

em que: Wy = Acréscimo de carga na suspensdo dianteira (N), W,. = Acréscimo de carga na
suspensdo traseira (N); Tr = Bitola dianteira (m); T,. = Bitola traseira (m); M, e M,. ja foram

introduzidos anteriormente.

Em seguida, calcula-se a rigidez da massa suspensa em relagdo a massa ndo suspensa

na suspensao dianteira e suspensao traseira (Adaptado de Seward, 2009):

w.
f
K. = —= 2.17
= (2.17)
W
K, =— (2.18)
he

em que: Ky = Rigidez de massa suspensa dianteira em relacdo a massa nao suspensa dianteira

(N/m); K, = Rigidez de massa suspensa traseira em relacdo a massa nao suspensa traseira
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(N/m); hc = Distancia vertical desejada do ponto mais inferior do assoalho em relacdo ao solo

durante a rolagem (m); W e W, ja foram introduzidos anteriormente.

Em seguida, utiliza-se as Eq. (2.19) e (2.20) para determinar a rigidez total associada ao

sistema de suspensao dianteiro e ao sistema de suspenséo traseiro (Adaptado de Seward, 2009):

K,r= M (2 19)
"I K — Kyp '
K, * Ky
K, = .

em que K,,» = Rigidez total associada ao sistema de suspensdo dianteiro (N/m);

K, = Rigidez total associada ao sistema de suspensao traseiro (N;m); K; = Rigidez do pneu

(N/m); K e K,. ja foram apresentados anteriormente.

Em seguida, é necessario definir uma mola que seja capaz de fornecer as rigidezes
calculadas anteriorente. Dentro desse contexto, um pardmetro extremamente importante €
denominado razéo de instalagéo R, definido pela razdo entre o deslocamento vertical de roda e
a compressao da mola, apresentada na Eq. (2.21) (Adaptado de Seward, 2009):

Deslocamento vertical de roda

Compressio de mola (2.21)

A relacdo entre rigidez de mola K (N/m), razdo de instalacdo e rigidez K,,, (N/m) é dada
por (Adaptado de Seward, 2009):

K, = R* % K, (2.22)

O deslocamento inicial do eixo das rodas em relacdo ao chassi € dado pela Eq.(2.23)
seguinte (Adaptado de Seward, 2009):

ms*g m)

Xr =
r 4 %K, (2.23)

em que: Xr = Deslocamento inicial de roda (m); mg, g e K,, ja foram introduzidos anteriormente.
A deflexdo estatica de mola é dada pela Eq. (2.24) (Adaptado de Seward, 2009):

Xr
=— 2.24
Xm R ( )
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em que, Xm = Deflexao estatica de mola (m); Xr e R ja foram introduzidos anteriormente. Por fim, o
deslocamento vertical total de roda e deslocamento total mola serdo dados pela Eq. (2.25) e
(2.26) (Adaptado de Seward, 2009):

Cr = Xr + curso de suspensio (2.25)
Cm =Cr/R (2.26)

em que: Cr = Deslocamento total de roda (m) e Cm = Deslocamento total de mola (m).
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3 Metodologia

3.1  Estudos iniciais preliminares

Como primeiro passo, é fundamental entender como se comportam os diversos tipos de
suspensOes veiculares e quais as particularidades de cada um. Para isso, existem inUmeras
fontes e referéncias no assunto de dindmica veicular. Dentro desse contexto, pode-se citar obras
classicas, como os livros Race Car Vehicle Dynamics (Milliken, 1995), Race Car Design
(2009), Suspension Geometry and Computation (Dixon, 2009), Fundamentals of Vehicle
Dynamics (Gillespie,1992), entre outros. Somente com um embasamento tedrico profundo
sobre o tema é possivel propor solucdes que irdo atender as demandas solicitadas.

Portanto, a etapa de pesquisa e observacdes foi de carater decisivo para o sucesso do
projeto. Nesse contexto, o Benchmarking também foi extremamente importante. Foram
trocadas informacdes com diversas outras equipes de competicdo e preparada uma
documentacao prévia com informacgdes importantes e problemas que poderiam surgir durante

o0 desenvolvimento do projeto.
3.2  Definicao dos requerimentos técnicos de desempenho

Foram definidos os intervalos de trabalho e medidas principais dos parametros
geomeétricos de projeto. O modelo escolhido foi o Double Wishbone, amplamente utilizado em
veiculos de corrida. Esse modelo possui como principais caracteristicas a presenca de duas
bandejas que a fixacdo da manga de eixo no chassi, possibilidade de ajuste de parametros
estaticos como Camber, Caster e Convergéncia de acordo com as particularidades da pista.
Também vale ressaltar que em comparacdo com o modelo de suspensdo MacPherson
(caracterizado pela presenca de uma unica bandeja e amortecedor diretamente acoplado a
manga de eixo), 0 modelo escolhido necessita de menos espaco vertical para acomodar 0s
componentes mecanicos. Consequentemente, a altura do carro em relacdo ao solo pode ser
menor quando comparado a MacPherson, possibilitando um centro de gravidade mais baixo e

maior estabilidade.

As Tabelas 3.1 e 3.2 apresentam 0s parametros geometricos, parametros de material e de
inércia considerados na etapa preliminar, em conjunto com os intervalos pre-definidos para suas

variagoes desejadas durante o curso total de suspensao.
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Tabela 3.1 — Parametros geométricos iniciais e intervalos pré-definidos.

Parametros geométricos

Valor estatico

Intervalo/ Objetivo

Entre eixos
Bitola dianteira/bitola traseira
Altura do ponto mais baixo do

assoalho em relacéo ao solo
Curso de suspensao

Altura estimada CG
Kingpin dianteiro
Céster dianteiro
Céamber estético dianteiro e traseiro
Convergéncia dianteira
DimensGes de pneu
Anti-dive dianteiro

1570 (mm)
1218/1180 (mm)

0,1 (m)

50 (mm)

240 (mm)
4 (%)
6(°)
-2 (%)
1(°)
20.5x7x13 (pol)
20 (%)

[-25; 25] / Variagcdo minima
desejada

[3; 7] / Minimizar variacdo

[5; 8] / Minimizar variacéo

[-5; 0] / Minimizar variagao

[-1; 2] / Minimizar variagao

[10; 40] / Minimizar variagdo

Fonte: Autor (2023)

Tabela 3.2 — Parametros de inércia e material.

Parametros Valor
Distribuicdo de peso [Dianteira: Traseira] 48:52 (%)
Rigidez de pneu 150 (N/mm)
Rigidez de mola 96,32 (N/mm)
Massa suspensa 150 (kg)
Distribuicdo do Momento de Rolagem
48:52 (%)

[Dianteira: Traseira]

Fonte: Autor (2023)

Utilizando as equacdes apresentadas na Secdo 2.12 e os dados apresentados, foram

calculadas as cargas, momentos, rigidezes, frequéncias e deslocamentos.
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3.3  Esbocgos iniciais e analise cinematica

Nessa etapa foram realizados os esbocos iniciais em CAD levando em consideracao os
requisitos técnicos e célculos realizados na etapa anterior, em paralelo com anélises cinematicas
do sistema, utilizando o software de analise de suspensdes veiculares “Lotus Suspension
Analysis” (licenga estudantil). Através dele € possivel obter as variacdes de todos os angulos da

suspensdo nas situacdes de rolagem, estercamento e movimento vertical.

O processo iterativo realizado no software consistiu na alteracdo dos pontos de articulagéo
do sistema de suspensdo, simultaneamente com a andlise de resultados, conforme indicado na
Figura 3.1. Esse processo foi executado até que todos os pardmetros geométricos se
estabelecessem dentro dos intervalos definidos na Tabela 3.1. Para isso, o software permite a
alteracdo das coordenadas de todos os hardpoints da suspensdo e geracdo de relatorio e graficos
para avaliacdo. Os hardpoints correspondem a todos os pontos de fixacdo da suspensdo no
chassi e manga de eixo, também incluindo as coordenadas de fixacdo do braco de direcdo na
manga de eixo. A Figura 3.2 apresenta a interface gréfica do software utilizado para a analise

cinematica.

Figura 3.1 — Processo iterativo realizado no software “Lotus Suspension Analysis”.

-
Definigio dos pardmetrosz
geomstricos de suspensio -
[coordenadas)
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!

Definigio daz condipdes de
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vertcal, estergo)

' N
Solugio da equagdes de
movimento

|

Verificagio dos resultados

Fmm do proceszo

Fonte: Autor (2023)
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Figura 3.2 — Interface grafica do software “Lotus Suspension Analysis”.
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Fonte: Lotus Engineering

Em paralelo com a analise cinematica, foram conduzidos os projetos em ambiente CAD,
com uso do software “Solidworks” (licenca estudantil). Dessa forma, € possivel ter uma melhor
orientacdo do espaco disponivel para a acomodacao de todos 0s componentes da suspensao e

também ter uma visualizacdo mais proxima da realidade de como o sistema ird se comportar.

Mesmo com o uso de um software proprio para analise cinematica, como o Lotus
Suspension Analysis, foram realizadas andlises cineméticas também no proprio software de
CAD, de modo a detectar possiveis interferéncias ou proximidades que poderiam levar a

problemas durante a manufatura.

E importante ressaltar que embora o trabalho seja focado na analise cinematica de
suspensdo, foram feitas suposi¢es dinamicas que culminaram na definicdo da geometria de
suspensdo, sendo elas: bracos de suspensao sujeitos somente a forgas trativas e compressivas,
alinhamento de for¢as atuando somente no plano do caster de suspensao dianteira e adocdo de

cisalhamento duplo em todas as fixagoes.

3.4  Concepcao bésica

Nessa etapa foi proposto um modelo de suspensdo dianteiro e traseiro que atende aos
critérios e requisitos iniciais definidos. Foi realizado o projeto de todos os componentes em
CAD e detalhamento de fabricacdo dos componentes mecanicos, levando em consideracao a
andlise cinematica realizada e os esforgos nos componentes, processos de fabricagdo e materiais
0s quais a equipe tem a disposicdo. Em seguida foi feita uma anélise de custos das solucGes
possiveis para as 0s componentes mecanicos e manufatura completa do sistema de suspensédo

dianteiro e traseiro do protdtipo.
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4 Resultados e discussao

4.1 Parametros iniciais

A partir do preenchimento da Tabela 3.1 e 3.2 com parametros conhecidos e estimativas
de projeto, foi possivel preencher a Tabela 4.2 e 4.3 com os valores de cargas, momentos,
rigidezes, frequéncias e deslocamentos. Vale ressaltar que os calculos foram realizados em

conjunto com as etapas de CAD e analise cinematica.

Tabela 4.1 - Dados do projeto para célculo de rigidez e frequéncias naturais de suspensao.

Parémetro Valor
Massa suspensa 150 (kg)
Distancia perpendicular do centro de
. 0,154 (m)
massa para o eixo de rolagem
Altura do ponto mais baixo do assoalho
< : 0,1 (m)
em relagéo ao piso
Distribuicdo de peso dianteiro 0,48 % (adimensional)
Distribuicdo de peso traseiro 0,52 % (adimensional)
Distribuicdo do momento de rolagem 48% : 52 %
Bitola dianteira 1,218 (m)
Bitola traseira 1,185 (m)
Rigidez de pneu 150 (N/mm)
Rigidez de mola 96,32 (N/mm)
Downforce 0 (N)

Fonte: Autor (2023)

Para a Tabela 4.1, foi considerada uma massa suspensa de 150 kg, com base em dados
anteriores da equipe. Os parametros foram estimados através do CAD. Foi assumido que o carro
possui uma distribuicdo de peso 48:52 com piloto, ou seja, 48% do peso do veiculo no eixo
dianteiro e 52% no eixo traseiro. Os valores de bitola dianteira e traseira foram assumidos com
base no regulamento e estimativas iniciais para acomodacdo dos componentes da suspensao,
sendo a bitola traseira menor do que a dianteira. Para tal decisdo, foi levado em conta que os
circuitos das provas do Formula SAE possuem inmeros cones, entdo é necessario que a bitola
traseira seja menor do que a bitola dianteira. A rigidez de pneu é a especificada pelo fabricante
Hoosier Tires, enquanto que a rigidez de mola é a especificada pelo fabricante do amortecedor
escolhido para o projeto. O Downforce foi desprezado pois 0 protétipo ndo conta com pacotes
aerodindmicos. A Tabela 4.2 e 4.3 apresentam os resultados encontrados a partir das equacoes

descritas na Secédo 2.12:
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Tabela 4.2 — Parametros de carga da suspensdo dianteira.

Parametro Valor
Momento de rolagem total 339,92 (N.m)
Momento de rolagem no eixo dianteiro 163,16 (N.m)
Transferéncia lateral de carga 133,96 (N)
Rigidez efetiva de suspenséo 8930,48 (N/m)
Rigidez total eixo dianteiro 9495,83 (N/m)
Frequéncia natural de massa suspensa 2,51 (Hz)
Deflexdo estatica de mola 11,32 (mm)
Raz&o de instalagdo dianteira 3,3
Deslocamento inicial da roda dianteira 37,38 (mm)

Fonte: Autor (2023)

Tabela 4.3 — Parametros de carga suspensao traseira.

Parametro Valor
Momento de rolagem total 339,92 (N.m)
Momento de rolagem no eixo traseiro 176,16 (N.m)
Transferéncia lateral de carga 149,16 (N.m)
Rigidez efetiva de suspenséao 9944,11 (N/m)
Rigidez total eixo traseiro 10650,15 (N/m)
Frequéncia natural de massa suspensa 2,63 (Hz)
Deflexdo estatica de mola 9,65 (mm)
Raz&o de instalagdo traseira 3,7
Deslocamento inicial da roda traseira 35,73 (mm)

Fonte: Autor (2023)

Os valores de razdo de instalagdo foram obtidos através dos resultados de deslocamento
vertical de roda e compresséo de mola através do CAD da suspensdo. E possivel observar pelos
resultados que os valores de rigidez para a suspensao traseira sdo mais elevados, e isso se deve
ao fato de que a distribuicdo de peso implica em um centro de massa mais deslocado para a
traseira do que para a dianteira do veiculo. Dessa forma, é necessario que a suspensao traseira

seja mais rigida.

Ademais, vale ressaltar que os valores de frequéncias naturais encontrados estdo dentro
dos valores encontrados para veiculos de FSAE, em que sdo mencionados valores de 2,5 a 3,5

Hz, com valores para traseira de 0,2-0,4 Hz mais elevados do que a dianteira (Seward,2009).

Em conjunto com a etapa de célculo, também foram desenvolvidas as analises

cinematicas e projeto assistido por computador. Foi realizado um processo iterativo entre
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analise cinematica e projeto assistido, até que fosse obtido um comportamento aceitavel de
parametros cinematicos em conjunto com componentes mecanicos manufaturaveis. Nas
Tabelas 4.4 e 4.5 s&o apresentadas as coordenadas finais da suspenséo dianteira e traseira, e na
Figura 4.1 se encontra a origem do sistema de coordenadas do veiculo, localizado na altura do

solo e no centro da bitola dianteira.

Figura 4.1 — Sistema de coordenadas do veiculo.

Fonte: Autor (2023)

Tabela 4.4 — Coordenadas dos pontos da suspensao dianteira.

Componente/conexao X (mm) Y (mm) Z (mm)
Pivo frontal braco inferior -145 265 197
Pivo traseiro braco inferior 165 265 187
Piv6 manga de eixo inferior -7 553 195
Pivo frontal braco superior -136 265 333
Pivo traseiro brago superior 163 265 288
Piv6 manga de eixo superior 12 539 359
Haste em tragdo superior 17 513 326
Haste em tragdo inferior 1.07 316 184
Pivd braco de dire¢&o interno -70 545 231
Pivd braco de direcdo externo -98 298 239
Amortecedor/Chassi 23 244 355
Amortecedor/Balancim 6 314 215
Centro de roda 0 609 260
1° ponto eixo de rotagdo do balancim -16 262 187
2° ponto eixo de rotagdo do balancim 21 264 191

Fonte: Autor (2023)
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Tabela 4.5 — Coordenadas dos pontos da suspensao traseira.

Componente/conexao X (mm) Y (mm) Z (mm)
Pivo frontal braco inferior 1265 249 164
Piv0 traseiro brago inferior 1505 249 164
Pivé manga de eixo inferior 1570 514 160
Piv6 frontal braco superior 1265 249 271
Pivd traseiro braco superior 1505 249 271
Pivé manga de eixo superior 1569 502 348
Haste em tracdo superior 1550 472 307
Haste em tracdo inferior 1495 396 144
Pivé braco de direco interno 1636 520 198
Pivd braco de direcdo externo 1565 230 160
Amortecedor/Chassi 1425 235 297
Amortecedor/Balancim 1496 395 182
Centro de roda 1570 590 260
1° ponto eixo de rotagdo do balancim 1415 262 141
2° ponto eixo de rotagdo do balancim 1428 264 139

Fonte: Autor (2023)

Na Tabela 4.6, tem-se os valores para as coordenadas do centro de rolagem dianteiro e

centro de rolagem traseiro:

Tabela 4.6 — Alturas do centro de rolagem dianteiro e traseiro.

Parametro Z (mm)
Centro de rolagem dianteiro 90
Centro de rolagem traseiro 149

Fonte: Autor (2023)

Infere-se que a altura do centro de rolagem traseiro € 59 mm maior do que a altura do
centro de rolagem dianteiro, o que ira resultar em um eixo de rolagem inclinado. Essa inclinagéo
fard com que os momentos gerados pelo fendmeno de rolagem sejam resistidos de forma
diferente pela suspensdo dianteira e suspensdo traseira. A Figura 4.2 apresenta 0 eixo de

rolagem inclinado do veiculo (representado pela linha azul).
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Figura 4.2 — Eixo de rolagem do veiculo.

Fonte: Autor (2023)

As Tabelas 4.7 e 4.8 apresentam o0s resultados obtidos para os pardmetros geométricos
estaticos da suspensdo dianteira e suspensao traseira, apos as simulagdes. Simultaneamente com

as coordenadas de suspensdo dianteira e traseira, representam as entradas para as simulagdes.

Tabela 4.7 — Parametros estaticos suspensao dianteira.

Parametro Angulo (°)
Camber -2
Convergéncia 1
Céster 6,61
Kingpin 4,88

Fonte: Autor (2022)

Tabela 4.8 — Parametros estaticos suspensdo traseira.

Parametro Angulo (°)
Camber -2
Convergéncia 1
Céster -0,35
Kingpin 3,65

Fonte: Autor (2022)

As variagbes dos pardmetros geométricos diante dos cenarios de interesse foram

analisadas e séo apresentadas nas Sec¢oes 4.2, 4.3 e 4.4,

E importante mencionar que cada variagio de parametro estatico ¢ influenciado por cada

mudanca de valores de coordenadas. Por exemplo, para ajuste de variacbes de camber
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indesejadas, pode-se alterar o comprimento do braco superior de suspensdo (angulo de
Kingpin), enquantopara variagcdes de angulo de convergéncia indesejadas, deve-se alterar as

coordenadas do ponto de fixacdo do braco de direcdo na manga de eixo.

4.2  Variacdo de Camber

A Figura 4.3 apresenta 0 comportamento do angulo de camber em funcdo do

Deslocamento vertical de roda:

Figura 4.3 — Deslocamento vertical de roda x Variacdo de Camber.

Deslocamento vertical de roda x Variacio de cimber
T T T T T T T

— SISpEnsao dianteira
e m— SUSpensao traseira ||

Camber (°)
T

o
T

| | | | | | |
-30 -20 -10 1] 10 20 30

Deslocamento vertical de roda (mm)

Fonte: Autor (2023)

Para essa simulacdo foi considerado um deslocamento vertical de roda de 60mm e
camber estatico de -2°. E possivel perceber que a suspensdo traseira possui uma variacio de
cambagem maior do que a suspensdo dianteira, fato que ja era esperado devido ao comprimento
dos bracos traseiros serem menores do que 0s bragos dianteiros, proporcionando assim uma
maior variagdo de cambagem ao longo do curso. Enquanto a suspenséo dianteira sofreu 2,93°

de variagdo de cAmber, a suspensdo traseira sofreu 4°, representando uma diferenca de 38,5%.

O comportamento da Figura 4.3 corresponde com o esperado e desejavel, uma vez que
para um deslocamento positivo da roda, o angulo de camber sofre uma reducdo. Também é
interessante notar que as variacbes de cambagem para a suspensdo frontal se mantiveram

negativas durante todo o curso, cumprindo com o objetivo estabelecido na etapa de
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requerimentos técnicos de desempenho. E importante que a roda dianteira externa & curva nunca
assuma camber positivo, uma vez que ela sofre acréscimo de carga devido a transferéncia lateral
de carga. Em relagdo a suspensao traseira, em sua maior parte, os valores de camber também
se mantiveram negativos, assumindo um valor positivo somente apds os -23mm de curso, e

atingindo um méaximo de 0,54° aos -30mm de curso.

A Figura 4.4 apresenta os resultados para a variagdo de camber em funcdo da rolagem.

Para a simulacéo foi adotada uma variacdo de angulo de rolagem de -1,8° a 1,8°.

Figura 4.4 — Angulo de rolagem x Variacio de camber.

Angulo de rolagem x Variacdo de cimber
T I T T
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Angulo de rolagem (°)

Fonte: Autor (2023)

Pode-se perceber que a variacdo de camber dianteiro durante a rolagem é maior do que
a variacdo de camber traseiro. Na suspensdo traseira tem-se 0,44° de variacao, enquanto que na
dianteira ttm-se 1,46°. Tal diferenca pode ser explicada pela diferenca entre as geometrias de
suspensdo dianteira e traseira, e também pelo fato do centro de rolagem dianteiro possuir uma

altura estatica menor do que o centro de rolagem traseiro.

A Figura 4.5 apresenta a variagdo de cambagem em funcéo do angulo de estercamento
da roda. Para a simulacdo, foi adotado o curso de cremalheira da caixa de direcdo da equipe,
correspondente a 70mm:
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Figura 4.5 — Curso de estercamento x Variacao de camber.
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Fonte: Autor (2023)

Pode-se perceber que diferentemente das curvas apresentadas anteriormente, a Figura
4.5 apresenta um comportamento ndo linear de variacdo de camber em funcdo do angulo de
estercamento. Em grande parte do curso de estercamento, o cdmber se mantém negativo,
assumindo valor positivo ap6s valor de +20 mm para curso de cremalheira. Entretanto, esse
valor positivo corresponde & roda interna a curva, a qual sofre decréscimo de carga devido a
transferéncia de carga lateral. A roda externa a curva, a qual sofre acréscimo de carga, mantém
valores negativo de cdmber durante todo o estercamento, sendo assim pode-se afirmar que o

objetivo inicial para a variacdo de cambagem durante todas as situac6es foi atingido.

A Tabela 4.9 apresenta os resultados de curso de estercamento, a&ngulo de estercamento,

camber, porcentagem Ackermann de direcdo e raio de curva.

50



Tabela 4.9 — Parametros durante o curso de estercamento.

Curso (mm) An_gu_lo rczda Angulo roq)a C_:ambez Cé1mbero Ackermann Raio de
direita (°)  esquerda (°)  direito (°)  esquerdo (°) (%) curva (mm)
-35 36.39 -29.09 -5.74 2.12 -50.09 2507.60
-30 30.15 -24.7 -5.02 1.35 -53.07 3096.82
-25 24.57 -20.38 -4.43 0.67 -60.64 3878.72
-20 19.41 -16.10 -3.89 0.06 -76.74 5009.74
-15 14.55 -11.85 -3.40 -0.50 -113.49 6852.78
-10 9.90 -7.59 -2.93 -1.03 -220.64 10519.83
-5 5.39 -3.32 -2.47 -1.52 -803.47 22124.63
1.00 1.00 -2.00 -2.00 -50.09 91090.3
-3.32 5.39 -1.52 -2.47 -803.47 22124.63
10 -7.59 9.90 -1.03 -2.93 -220.64 10519.83
15 -11.85 14.55 -0.50 -3.4 -113.49 6852.78
20 -16.10 19.41 0.06 -3.89 -76.74 5009.74
25 -20.38 24.57 0.67 -4.43 -60.64 3878.72
30 -24.70 30.15 1.35 -5.02 -53.07 3096.82
35 -29.09 36.39 2.12 -5.74 -50.09 2507.60

Fonte: Autor (2023)

A partir da Tabela 4.9 pode-se ter muitas informacgdes sobre o comportamento do
veiculo em curvas. As coordenadas de suspensao dianteira fornecem uma geometria Anti-
Ackermann, a qual a roda externa sofre um angulo de estercamento maior do que a roda interna.
Tal geometria de direcdo faz com que uma das rodas se arraste durante o estercamento. Carros
de passeio utilizam uma geometria Ackermann, em que a roda interna sofre um angulo de
estercamento maior do que a roda externa. Enquanto isso, carros de competicdo podem utilizar
a direcdo Anti-Ackermann, uma vez que a roda externa a curva é a mais carregada em termos
de forcas, consequentemente gerando mais atrito e possibilitando um raio de curva mais
fechado. Também é possivel perceber a variacdo da porcentagem Anti-Ackermann de direcdo
ao longo do curso de estercamento, possuindo um comportamento progressivo desde a posi¢éo

estatica até o estercamento maximo.

Pode-se inferir também que o raio de curva minimo fornecido pelas coordenadas de
suspensdo adotadas € de 2507,6 mm, sendo menor do que o raio de curva minimo das provas
da competicdo de Formula SAE, de 3000 mm. Portanto, mais um requerimento técnico de

desempenho foi cumprido.
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4.3  Variacdo do angulo de estercamento de roda

A Figura 4.6 apresenta o comportamento do angulo de estercamento de roda dianteiro
em funcéo do deslocamento vertical de roda:

Figura 4.6 — Deslocamento vertical de roda x Angulo de estercamento.

Deslocamento vertical de roda x Angulo de estercamento
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Deslocamento vertical de roda (mm)

Fonte: Autor (2023)

Pode-se perceber através da Figura 4.6 que o deslocamento vertical de roda ira resultar
em uma variacdo de 3,5° no angulo de estercamento, ou seja, as rodas se tornam divergentes
com a aproximacao do chassi em relagdo ao solo. Tal fenémeno é chamado de “Bump Steer”,
ocasionado pelo fato do braco de direcdo ndo convergir para 0 mesmo centro de rolagem dos
bracos de suspensdo. Dessa forma, o braco de direcdo sera rotacionado em torno de um centro
de rolagem diferente do restante da suspensao ao longo do curso, resultando em esterco. Para
extinguir a influéncia do deslocamento vertical de roda durante o estercamento, € necessaria
uma mudanca de geometria de direcdo, fazendo com que o braco de dire¢do tenha 0 mesmo
centro de rolagem dos bragos de suspensdo. Contudo, diante do objetivo do presente trabalho,

essa mudanca seré considerada para trabalhos futuros
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4.4  Variacdo do Anti-dive

A Figura 4.7 apresenta o comportamento do Anti-dive dianteiro em funcdo do
deslocamento vertical de roda:

Figura 4.7 — Deslocamento vertical de roda x Anti-dive dianteiro.
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Fonte: Autor (2023)

A Figura 4.7 apresenta o comportamento do Anti-dive dianteiro em funcdo do
deslocamento vertical de roda, em que foi obtida uma variacdo de 14% ao longo do curso de
suspensdo, com adoc&o de um anti-dive de 20,58% em compress&o estatica de mola. E esperado
gue essa caracteristica da suspensdo dianteira induza a um acréscimo de tensao nos bragos
dianteiros, visto que o Anti-dive faz com que o veiculo “mergulhe” menos durante situagdes de

frenagem a partir da absorcéo da tendéncia ao movimento pelos bragos de suspensao.
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45  Variacdo de Caster

A Figura 4.8 apresenta o comportamento do angulo de céaster dianteiro em funcéo do

deslocamento vertical de roda:

Figura 4.8 — Deslocamento vertical de roda x Angulo de caster.
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Fonte: Autor (2023)

A Figura 4.8 apresenta o comportamento do angulo de céaster dianteiro em funcéo do
deslocamento vertical de roda, em que foi obtida uma variacdo de 2,32° ao longo do curso de
suspensdo, com adoc¢do de um céaster de 6,61° em compressao estatica de mola. Um dos pontos
negativos do caster é que, quanto maior o Céaster, maior sera o esfor¢o necessario no volante
para estercar a roda. A justificativa desse comportamento é a proporcionalidade entre o torque
auto-alinhante e o caster. Além disso, esperado que o caster e o Kingpin gerem ganho de

camber em curva, uma vez que o eixo de estercamento das rodas se encontrara inclinado.
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4.6  Variacdo de Kingpin

A Figura 4.9 apresenta o comportamento do angulo de kingpin dianteiro em funcdo do

deslocamento vertical de roda:

Figura 4.9 — Deslocamento vertical de roda x Angulo de Kingpin.
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Fonte: Autor (2023)

A Figura 4.9 apresenta o comportamento do angulo de kingpin dianteiro em funcéo do
deslocamento vertical de roda, em que foi obtida uma variacdo de 3,3° ao longo do curso de
suspensdo, com adogdo de um kingpin de 4,88° em compressao estatica de mola. Caso a roda
se mova em torno do eixo de estercamento com kingpin, ela ndo se movera apenas para direita
ou esquerda, como em um eixo de estercamento sem inclinagéo, desssa forma havera variagdo
de camber ao longo do estercamento. O kingpin também gera um deslocamento vertical ao
estercar, criando uma tendéncia de deslocamento vertical de roda, no sentido de adentrar no
solo. Obviamente nos casos praticos a roda ndo pode adentrar no solo, entdo o carro sera
levantado ao estercar as rodas. 1sso significa que ter um valor elevado desse parametro torna a
direcdo pesada, pois além de estercar as rodas também sera exigida forga para “levantar” o carro

ao estercar
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4.7 Resultado Final

Em conjunto com as anélises cinematicas, foi desenvolvido o projeto mecanico de todos

0s componentes da suspensdo dianteira e traseira, sendo seu resultado final apresentado nas

Figuras 4.10 e Figura 4.11:

Figura 4.10 - Suspensdo dianteira esquerda.

Orelha superior

Manga de eixo

Conjunto mola-amortecedor Disco de freio

Braco superior Pinca de freio

Braco de direcio
Cubo de roda

Balancim Braco inferior

Haste em tracio

Fonte: Autor (2023)

Figura 4.11 — Suspensao traseira esquerda.
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Fonte: Autor (2023)
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Nas Figuras 4.12 a 4.15 a seguir tem-se as vistas principais do sistema de suspensédo

integrado ao chassi do veiculo:

Figura 4.12 — Vista superior do sistema de suspenséo e chassi.

Fonte: Autor (2023)

Figura 4.13 — Vista lateral do sistema de suspenséo e chassi.

Fonte: Autor (2023)

Figura 4.14 — Vista frontal do sistema de suspensao e chassi.

Fonte: Autor (2023)
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Figura 4.15 — Vista traseira da suspenséo traseira e chassi.

Fonte: Autor (2023)

Figura 4.16 — Vista isométrica sistema de suspensdo e chassi.

Fonte: Autor (2023)

Pode-se perceber o nivel de detalhamento adotado na etapa de projeto mecanico, em que
foram desenhados todos 0s componentes mecanicos do sistema de suspensao, sendo possivel
verificar e prevenir qualquer tipo de interferéncia ou impossibilidade de montagem na etapa de
manufatura. Inclusive, foi possivel estimar o valor de massa do sistema completo de suspensao,
sendo esse valor de aproximadamente 76 kg, compondo 34,5% da massa total (220 kg) do

veiculo sem piloto.

Os processos de fabricagédo escolhidos foram definidos levando em conta baixo custo e

acessibilidade, sendo eles usinagem por torneamento, corte a plasma e solda. Os detalhamentos
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de fabricacéo estdo presentes no Anexo A. Apos a finalizacdo do projeto, foram realizados os
gabaritos de soldagem e manufatura, sendo o resultado final da etapa de fabricacdo apresentado

nas Figuras 4.17 a 4.23, e comparados com os projetos realizados em CAD.

Figura 4.17 — 1° Comparativo CAD-experimental de fabricacdo da suspenséo dianteira.

(@) (b)
Fonte: Autor (2023)

Figura 4.18 — 2° Comparativo CAD-experimental de fabricacdo da suspensdo dianteira.

Fonte: Autor (2023)
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Figura 4.19 — 1° Comparativo CAD-experimental de fabricacdo da suspenséo traseira.

(a) (b)
Fonte: Autor (2023)

Figura 4.20 — 2° Comparativo CAD-experimental de fabricacdo da suspenséo traseira.

Fonte: Autor (2023)

Comparando a suspensdo dianteira e a suspensdo traseira, é notavel a diferenca de

espaco disponivel para alocacdo dos componentes mecanicos. Enquanto a suspensao dianteira

apresenta um amplo espaco e uma distancia consideravel entre os seus proprios componentes,

a suspensdo traseira apresenta uma alta proximidade entre seus componentes, perceptivel nas

Figuras 4.19 e 4.20. Essa caracteristica do modelo de suspensdo traseira deve-se ao fato de
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existir um maior nimero de interacdes com sistemas vizinhos, com a adi¢cdo do semi-eixo de

transmissdo. A suspensdo traseira deve permitir a passagem do semi eixo, como apresentado

nas Figura 4.21 a 4.23:

Figura 4.21 — Conjunto Transmissdo e Suspensédo Traseira.

Vm——a=l

Semi-eixo esquerdo Semi-eixo direito
Fonte: Autor (2023)
Figura 4.22 — Semi eixo direito acoplado a manga de eixo direita (CAD).

Orelha superior Disco de freio
Brago superior

Braco de controle de

o Manga de eixo
convergéncia

Semi eixo direito

‘\Pinqa de freio

" Orelha inferior
Haste em tracio

Balancim Braco inferior

Fonte: Autor (2023)
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Figura 4.23 — Semi eixo acoplado a manga de eixo (Experimental)

Fonte: Autor (2023)

Portanto, a maior dificuldade do projeto de suspensdo traseira esta relacionada a
limitacdo espacial, devido ao alto numero de interaces com sistemas alheios. Essa limitagdo
implica num menor nimero de coordenadas possiveis para alocacdo dos hardpoints, tornando
a analise cinematica da suspensao traseira mais complexa e trabalhosa. Diante dos resultados
apresentados nas Figuras 4.21 a 4.23, depreende-se que o resultado final foi satisfatério, uma
vez que foi possivel atingir o comportamento cinematico desejavel e uma disposic¢do segura dos

componentes de transmissdo e suspensao.

A Figura 4.24 apresenta a vista superior do sistema de suspenséo dianteiro e o sistema
de direcdo integrados ao chassi, enquanto a Figura 4.25 apresenta a vista superior do sistema
de suspensdo dianteiro com as rodas e estercados em curso maximo de cremalheira, sendo
possivel perceber que a roda externa a curva possui um angulo de estercamento maior do que a

roda interna a curva (Anti-Ackermann), conforme estabelecido na etapa de analise cinematica.
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Figura 4.24 — Vista superior do sistema de suspensdo dianteira e sistema de direc&o.

Braco de direcio esquerdo Caiza.de divegdo Braco de direcio direito

Coluna de direcio
Volante

Fonte: Autor (2023)

Figura 4.25 — Vista superior do sistema de diregdo Anti-Ackermann.

Fonte: Autor (2023)

Nas Figuras 4.26 e 4.27 sdo apresentadas vistas isométricas do sistema de suspensao

dianteiro e traseiro integrado ao chassi e o protétipo final:
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Figura 4.26 — Comparativo CAD-experimental de fabricacdo do conjunto acoplado ao

chassi.

Fonte: Autor (2023)

Figura 4.27 — Prototipo final.

Fonte: Autor (2023)

Em relagdo aos materiais selecionados para a fabricacdo, levou-se em conta
acessibilidade dos materiais na regido de Lavras, sendo os materiais escolhidos apresentados

na Tabela 4.10. Os valores referentes a servicos de usinagem e corte a plasma ndo estdo

inclusos.
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Tabela 4.10 — Materiais e valores para manufatura.

Material Quantidade Valor
Tubo aco 1020 5m R$ 120,00
Chapa a¢o 1020 300 cm2 R$ 475,80
Tarugo latdo 12,8 cm R$12,80
Amortecedores DNM RCP 2S 4 R$2000
Terminal rotular 8 R$140,00
Roétulas 24 R$192
Parafuso Allen M6X40 40 R$80
Parafuso Allen M8X50 20 R$45
Porcas M6 48 R$28
Porcas M8 20 R$15
Arruelas M6 80 R$6,00
Arruelas M8 40 R$5,00
Tarugo a¢o 1020 1” x 100mm 1 R$100,00
Tarugo aco 1045 5” x 200mm 4 R$800,00
TOTAL R$4019,60

Fonte: Autor (2022)
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5 Conclusoes

O presente trabalho teve como objetivo o desenvolvimento conceitual, cinematico e
mecanico de uma suspensao “Double Wishbones” para o veiculo elétrico da equipe Hybrid
Formula-e. Primeiramente, foram tracados os requerimentos técnicos de desempenho do
sistema, em seguida realizados célculos preliminares de parametros geométricos e parametros
de inércia. Logo apds, executou-se um processo iterativo utilizando o software de analise
cinematica de suspensdo “Lotus Suspension Analysis”, para que as coordenadas de suspensio
pudessem fornecer o comportamento desejado na etapa de requerimentos técnicos. Em
conjunto, foi desenvolvido também o projeto mecanico de todos 0s componentes da suspensado
dianteira e suspenséo traseira, seguido de uma analise de custos dos materiais necessarios para
a fabricacdo das mesmas. Por fim, o sistema foi manufaturado por completo e implementado
no prototipo da equipe.

Em relacdo a etapa de definicdo de requerimentos técnicos, utilizou-se valores e
intervalos recomendados pela literatura, visto que esse foi o primeiro projeto de suspensao da
equipe e ndo existiam dados anteriores para basear-se. Esses intervalos foram monitorados e
ajustados durante a etapa de analise cinematica, em que foram gerados tabelas e graficos de
comportamento de angulo de Camber, angulo de estercamento, Anti-Dive, angulo de Caéster,
angulo de Kingpin, em funcdo das situacdes as quais o carro sofrera em pista: deslocamento
vertical de roda, estercamento de roda e rolagem.

Posteriormente foi apresentada uma concepcao de suspensdo dianteira e traseira, a partir
do projeto mecanico completo de todos os componentes do sistema. Com a execucao do projeto
mecanico foi possivel definir os materiais e processos de fabricacdo que seriam necessarios
para a manufatura, levando em conta a acessibilidade dos mesmos na regiéo.

Haja vista que um dos objetivos é desenvolver um modelo de suspensao que seja uma
plataforma para otimizag6es futuras, pode-se afirmar que a concepcao apresentada atende aos
requisitos estabelecidos inicialmente e servira como prototipo de otimizacdo da equipe para

temporadas futuras.
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Sugestdes para trabalhos futuros

Execucdo de andlise dindmica para determinacdo dos carregamentos atuantes nos
componentes mecanicos da suspensdo ao longo dos cenérios de deslocamento vertical
de roda, estercamento e rolagem;

Otimizacdo estrutural dos componentes do sistema, através do método dos elementos
finitos, visto que 0 modelo proposto representa aproximadamente 34% do peso total do
carro;

Estudo de viabilidade de novos materiais para serem implementados nos componentes;
Execucdo de um projeto de manga de eixo usinada em aluminio, visto que a manga de
eixo do presente trabalho é soldada em aco, fato que resultou em um processo de
fabricacdo complexo e trabalhoso, devido a inducdo de deformacgdes térmicas
provenientes da soldagem. Uma vez que a manga de eixo deve alocar os rolamentos de
cubo de roda, é necessario acabamento superficial adequado;

Eliminacdo do fenbmeno de bump steer através de um posicionamento do braco de
direcdo que convirja para 0 mesmo centro de rolagem do restante da suspens&o.
Realizacdo do mesmo procedimento na suspensdo traseira, pois também ocorre o
fendmeno de bump steer;

Projeto de um novo cubo de roda, visto que o cubo de roda utilizado no projeto atual é
um cubo de roda comercial, resultando em um cubo de roda superdimensionado para o
veiculo;

Melhoria das fixa¢Ges dos bragos nas mangas de eixo, 0 projeto atual ndo considerou
algumas etapas de montagem e desmontagem, o que resultou em maiores dificuldades
na etapa pratica;

Diminuicdo do numero total de componentes com o objetivo de facilitar a etapa de
montagem e diminuir a propagacao de erro, a partir da fixacao dos bracos de suspensao
diretamente na manga de eixo, ao invés de utilizar componentes que conectam manga
de eixo e bracos de suspenséo;

Verificacdo de todos os parametros experimentais para comparacdo com os valores
teoricos, para poder validar o comportamento da suspenséo na realidade e utilizar esses

dados para projetos futuros.
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ANEXO A: Principais detalhamentos de fabricacao coomma ] N oAricn p—— -
1 Orelna extra TUBO QUADRADO 30X30X1,2mm 1
@ a 2 Bucha M8x9 TARUGO 1020 3/8"x100mm 18
3 |Qrelha balancim SAE 1020 4mm 2
4 Orelha de Suspensdo TUBO QUADRADO 30X30X1,2mm 4
5 Arruela m8 - 16
6 Braco inferior TUBO 1020 5/8"x0,75mm 1
7 Balancim SAE 1020 4mm 1
8 Arruela mé - 16
9 Orelha direcdo SAE 1020 4mm 1
10 Cubo de roda Gol - 1
11 Arruela mb - 8
12 Pinca de freio - 1
13 Arruela m10 - 4
14 Manga de eixo CHAPA 10204ﬂ)r(r21r510reanARUGO 1020 :
15 Pullrod TUBO 1020 5/8"x0,75mm 1
16 |Geeho dantera o SAE 1020 4mm 1
17 Braco superior TUBO 1020 5/8"x0,75mm 1
18 Terminal Rotular M6 - 2
19 Disco de freio - 1
20 Rotula m8 - 6
21 Rolamento - ]
2 |3l oho daniera o SAE 1020 4mm !
23 Amortecedor - 1
24 Parafuso M10x70 - 1
25 Parafuso M8X50 - 6
26 Parafuso Mé6X25 - 6
27 Porca M10 - 1
28 Porca M8 - 8
29 Porca Mé - 8
30 Parafuso M10X40 - 2
31 Bucha roscada pullrod TARUGO 1020 1/2"%x25 2

CcODIGO:SDIN02
UNIVERSIDADE FEDERAL DE LAVRAS

i MATERIAL: -
AUTOR: Guilherme Daud

DESCRICAQO: Conjunto lista DIMENSOES:425x320x245

PROJETO:Suspensdo Dianteira .
de materiais

ESCALA:1:1,5 UNIDADE:mm | QUANT: 1 DATA: 28/02/2021 NF:1 FN:1 V2

11 10 ? 3 / 6 S 4 3 2 1



11 10 7 3 / 6 ) 4 3 2 |

N N° DA PECA DESCRICAO QTD.
1 Cubo de roda Gol B 1
Originall
2 Manga de eixo CHAPA 1020 4mm e TARUGO ]
traseira 1020 4"x200mm
Rolamento - 1
Orelha inferior manga 1020 4mm 9
de eixo traseira
Orelha superior
) manga de eixo 1020 4mm 1
fraseira
6 Braco superior traseiro | TUBO 1020 5/8"x0,75mm e 1020 1
montado 4mm
7 Braco inferior fraseiro TUBO 1020 5/8"x0,75mm ]
8 Balancim traseiro 1020 4mm ]
9 Pinca de freio - ]
10 Disco de freio - ]
11 Pullrod traseiro Tubo 1020 1/2" 1
12 Arruela m8 - 34
13 Bucha M8x9 TARUGO 1020 3/8"x100mm 16
14 Parafuso M8x50 - 20
15 Parafuso Méx25 - 12
16 Parafuso Méx50 - 4
17 Parafuso M10x40 - 6
18 Porca M8 - 20
19 Parafuso Mé - 18
20 Parafuso M10 - 6
21 Arruela mé - 32
22 Arruela m10 - 12
Orelha balancim
23 fraseiro 1020 4mm 2
24 Orelha de Suspensdo TUSB&%%’]A‘IB&%DO 4
25 Amortecedor - ]
26 Terminal Mé - 1

27 Porca Mé -

CODIGO:STR101
UNIVERSIDADE FEDERAL DE LAVRAS
MATERIAL: -
Autor: Guilherme Daud
Projeto: Suspens3o traseira DESCRICAO:Conjunto Lista DIMENSOES:425x320x245
de Materiais
ESCALA:1:1,7 | UNIDADEMM ' Quant: 1 ' Data: 28/02/2021 NF:1 FN:1 V2

11 10 ? 3 / 6 S 4 3 2 1
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DETALHE ¢

ESCALA 6:1

CODIGO: S01
HYBRID FORMULA-E TEAM
= f=ti . MATERIAL: Tarugo SAE 1020

A

0,40

2,90

0,75

20x12
UNIVERSIDADE FEDERAL DE LAVRAS A
Autor: Guilherme Dias Dagd | DESCRICAO: Housing para rotula DIMENSOES:22x12
M8
ESCALA:3:] = UNDADE:mm = QUANT:24  DATA:22/04/202 NF:2 FN:T Vi

4 3 2 |
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o CcODIGO: 502
HYBRID FORMULA-E TEAM
ff = MATERIAL: Tarugo SAE 1020

3
UNIVERSIDADE FEDERAL DE LAVRAS

Autor: Guilherme Dias Dagd | DESCRICAO: Housing manga de | DIMENSOES:75,8x49.25
eixo dianteira

ESCALA:3:1 = UNIDADE:mm A QUANTIDADE:2 DATA:22/04/202  NF:2 FN:T Vi

4 3 2 |
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MATERIAL: Tarugo SAE 1020 3"
UNIVERSIDADE FEDERAL DE LAVRAS

Autor: Guilherme Dias Dadd  DESCRICAO: Housing manga de | DIMENSOES:75,8x49
eixo fraseira
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