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Resumen

Es comun encontrar hoy en dia vehiculos SUV modificados por razones estéticas,
principalmente sus aros y neumaticos son los primeros elementos en ser reemplazados. El auge
del mercado asiatico ha puesto al alcance una gran variedad de atractivos modelos y disefios
siempre de mayor dimension, se conoce que estas alteraciones podrian repercutir en otros
subsistemas principalmente en la suspensién. Hasta el momento no se ha llevado a cabo un
estudio que establezca un criterio técnico para estas modificaciones. Se desarrolld un andlisis
virtual de la repercusién que tiene la modificacion de las dimensiones de ruedas y neumaticos
235/65 R17 y 235/55 R18 sobre los subsistemas de la suspensién en un vehiculo SUV. Son dos
casos de estudio, donde el brazo de suspension es el elemento que més esfuerzos y régimen
critico de trabajo presentd en la investigacion. Al modificar las dimensiones de las ruedas y
neumaticos se presentan variaciones de esfuerzos en la zona externa con respecto al bastidor, en
zonas centrales y zonas periféricas del elemento. Se comprobd que las condiciones de trabajo se
vuelven mas exigentes para el brazo de suspension, los resultados obtenidos indican que al
sustituir el neumatico por uno de mayor dimensién aumentan los valores de deformacion
unitaria, en las diferentes zonas estudiadas, por tanto los valores de los esfuerzos en el eje X en
este elemento aumentan aproximadamente 28% y en un 24% en los esfuerzos en el eje Y, lo que
significa que no representa un potencial peligro debido al margen de seguridad del material sin
embargo las exigencias para el elemento incrementan.

Palabras clave: brazo de suspension, esfuerzo, simulacion numérica, desplazamiento,
neumatico

Summary
It’s common to find today modified SUV vehicles for aesthetic reasons, mainly their tires are
the first to be replaced. The Asian market development has made available a wide variety of
attractive models and designs in most of cases bigger than original, it is known that these
alterations could affect other subsystems mainly in the suspension. However, no study has been
carried out that establishes a technical reason for these modifications. A virtual analysis of the
impact of modifying the dimensions of wheels and tires 235/65 R17 and 235/55 R18 on the
subsystems of the suspension in an SUV vehicle was developed. The model has the ability to
simulate dynamic conditions of the suspension mechanism to verify in this way the stresses on
each component.
There are two cases of study, the suspension arm is the element that most efforts and critical
work regime presents. It is possible to demonstrate that when modifying the dimensions of the
wheels, there are variations of forces in the external zone with respect to the frame (ball joint),
in central areas and peripheral areas of the element. It was found that the working conditions
become more demanding for the suspension arm, the results obtained indicate that when
replacing the tire with a bigger one, the values of unit displacement increase, in the different
areas studied, therefore the values of the Efforts in the X axis in this element increase
approximately 24% and in 28% in the efforts in the Y axis which means that it does not
represent a potential hazard due to the safety margin of the material, however the demands for
the subsystems increase the work condition effort,.
Key words: Suspension arm, effort, simulation, displacement, hazard, tyre
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1. INTRODUCCION

Alrededor de todo el mundo se fabrican
aros y neumaticos de todos los tamafios y
distintos disefios estructurales. La tendencia
de los ultimos afios es cambiar por ruedas
de mayor tamafio comparadas a la disefiada
y recomendada por el fabricante con la
Gnica finalidad de mejorar el aspecto
estético de los vehiculos, por tal motivo se
estudio las caracteristicas fisico/técnicas
que tienen impacto en la suspension al
elevar las dimensiones de aros y llantas.
Hoy en dia los sistemas de suspension
requieren un analisis complejo para su
desarrollo, la dindmica de los elementos es
uno de los pilares fundamentales en su
construccion. Encontrar el sistema de
suspension idoneo para cada modelo es el
reto de los fabricantes de autos. [1]

Los sistemas de suspension automotriz de
la actualidad poseen algunas ventajas en su
desempefio en cuanto al confort,
maniobrabilidad y durabilidad, sin embargo
existen elementos susceptibles a dafios y
fatigas de material prematuras producidas
por modificaciones realizadas. [2]

El disefio de los componentes del sistema
de suspension se ha llevado a cabo a través
de metodologias analiticas y supuestos, en
los cuales se analiza aisladamente su
funcion, trabajando en conjunto con todos
los subsistemas que componen el sistema
McPherson por ser el mas utilizado [3], sin
embargo no se tiene certeza de que tanto
puede variar el comportamiento sin dejar de
cumplir  los  requerimientos  técnicos
establecidos por las normas.

Hasta la llegada del Método de los
Elementos Finitos (MEF), los sistemas
continuos se abordaban analiticamente area
por &rea, pero por esa via sélo es posible
obtener solucién para sistemas con
geometria muy sencilla debido a que este
proceso genera un sistema lineal de
ecuaciones por lo general muy grande para
ser resuelto a mano es por eso que este
método recién se popularizo con el avance
de la tecnologia en el cual el ordenador
procesa en milisegundos. [4]

No es fuera de lo comin que para una
estructura sencilla se generen cerca de diez
mil ecuaciones con diez mil incognitas.
[5]Por lo tanto la herramienta se vuelve

imprescindible para la resolucion en serie
de ecuaciones.

En la investigacion se realizd un analisis,
para encontrar las deformaciones y
esfuerzos del brazo de suspension cuando
se varian las dimensiones de las ruedas
235/65 R17 y 235/55 R18 y con la ayuda de
modelos digitales y simulaciones de
esfuerzos en Ansys Free Student Software
se obtuvo la lectura de los mismos.

En la actualidad se desconoce los efectos
gue estas modificaciones generan en cada
elemento que compone el sistema. Por ello,
se realizé un analisis de los esfuerzos que
soporta el brazo de suspension delantero de
una suspension, con la finalidad de
establecer un criterio técnico de las
consecuencias que presenta el cambiar la
dimension de las ruedas, sobre los
componentes del sistema principalmente el
brazo de suspensidbn que presentan
inconvenientes de fatiga de forma
prematura, originando  mantenimientos
correctivos no deseados y antes de lo
previsto por el fabricante.

En la presente investigacion fueron
considerados conceptos fundamentales de la
dindmica  vehicular, separando en
diagramas de cuerpo libre los subsistemas
para la lectura de fuerzas, aceleraciones,
momentos, etc.

También es importante la interpretacion de
las ecuaciones que describen dicho
comportamiento. Para ello en esta
investigacion se da un resumen de todo
aquello que es importante considerar al
momento de hacer un analisis de un sistema
de suspensién y las ecuaciones que
permitieron obtener los valores de entrada
del modelo de elemento finito del SUV. [5]



2. ELEMENTOS DE SUSPENSION

Es un tipo de suspension ampliamente
utilizado en los automoviles modernos,
toma su nombre de Earl S. McPherson, un
ingeniero que la desarroll6 para su uso en
1951, en el modelo Ford Consul y después
en el Zephyr. Puede ser utilizada tanto en el
eje delantero como en el trasero, si bien
habitualmente se utiliza en el delantero,
donde proporciona un punto de apoyo a la
direccion y actGa como eje de giro de la
rueda. [6]

La suspensién McPherson tiene muchas
ventajas, entre las que se destaca
su simplicidad, lo que implica un coste de
fabricacion muy bajo. Es el sistema mas
compacto y liviano. Actualmente es el
sistema, permite un menor numero de
componentes. [7]

Figura 1: Suspension McPherson
Fuente: [1]

Los elementos que componen el sistema
McPherson se visualizan en la figura 1 y
estos son: cojinete superior, amortiguador,
muelle helicoidal, brazo de suspensién,
mangueta y rotula. [7]

Por medio de la rueda y neumatico, se
transfieren las diferentes cargas ocasionadas
por el tipo de calzada, aceleracion, frenado,
arranque y posicion estatica, hacia los
componentes del sistema de suspension y al
chasis. Para esto todos los componentes de
la suspension se encuentran unidos por
elementos de unién como rétulas y pernos.
(8]

En la figura 2 se introduce los componentes
individuales necesarios para la creacion del
modelo, consta de una masa suspendida

mMA, masas no suspendidas m2 y mil, la
rigidez de la suspension K1y K2, la rigidez
radial de los neumaticos Kzl y Kz2, el
coeficiente de amortiguamiento viscoso del
sistema de suspension C1y C2, ademas de
los desplazamientos U2, Uly Y1, Y2

T u
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Figura 2: Modelo se suspensién de medio
vehiculo
Fuente: [2]

3. MATERIALES Y METODOS

3.1 Método de Elementos Finitos

Se dividio la pieza geométrica que se va a
estudiar (mesa de suspension) en pequefios
elementos llamados elementos finitos, de
esta forma considera al modelo como un
ensamble de un nimero finito de elementos
conectados mediante nodos. El
comportamiento de los elementos finitos
estd descrito por un sistema de ecuaciones
que se resuelven por medio de un software
especializado ANSYS Free  Student
Software. En el modelo de elementos
finitos los cuales son elementos 3D, el
analisis para evaluar el comportamiento de
la pieza sometida a cargas estaticas serd
lineal y se conoce que el material es
elastico.

De esta manera toda la estructura se
representa mediante las ecuaciones de
equilibrio en las direcciones de dichas
deformaciones. [9]

Lo que permite visualizar cuantitativamente
la tension y esfuerzos de la estructura
automotriz, en este caso el brazo de
suspension asi permite la identificacién
areas criticas lo que da con detalle donde
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se concentran las tensiones més elevadas en
el subsistema.

ElI método en la presente investigacion
obtiene resultados que pronostican la
durabilidad de los componentes, la
visualizacion de deformaciones, tensiones
méaximas y minimas, esfuerzos, en el brazo
de suspension del SUV[10], el tener una
lectura de las deformaciones que sufre el
brazo de suspension permite optimizar e
implementar mejoras geométricas en su
construccidn, a la vez permitié conocer las
situaciones de mayor exigencia del sistema
para comprobar si la seguridad del vehiculo
se ve comprometida al realizar este tipo de
modificaciones.

3.1.1 Preproceso

Dentro del analisis por elementos finitos,
este paso es fundamental, se definieron por
completo el modelo a estudiar (geometria),
propiedades de material, definicion de
conexiones, mallado del sistema y estado de
carga del sistema.

La figura 3 muestra una representacion del
modelo propuesto, donde los elementos
principales del sistema de suspension
McPherson son: 1) el chasis (la masa
suspendida), 2) el brazo de control, 3) el
puntal McPherson y 4) el conjunto de rueda
(masa no suspendida). El desplazamiento de
la  masa suspendida es Z2, el
desplazamiento en masa no suspendida es
Z1y la perturbacion del camino es Zr.

Figura 3: Modelo planar ¥ de vehiculo
Fuente: [16]

Con soporte de J.D Valladolid como lo
muestra el anexo 19 y analizando los
diagramas de cuerpo libre de los cuerpos 1
y 4 correspondientes a la figura 3 se obtiene
las siguientes ecuaciones.

Z2x2 Z1(x2-x1)
1 +
Z2K12 Z1K1

+ K2(x2 —x1) =0(1)

Zr?x1 = B2Zrx1l

42 +x1(K2 — K1) —
pigye L
— K2x2 =K1 @)
ZTrK1

La constante de cada elemento se obtiene
de la relacion que existe entre la fuerza y la
deformacidn para el material.

i
o=1 ®

La deformacion unitaria del elemento se
obtuvo de la razén entre la variacion de la
longitud y la longitud original del elemento

E=7T 4

Las ecuaciones que rigen el conjunto de
elementos, rigen también el mecanismo,
permitiendo pasar de un sistema que se
encuentra regido por varias ecuaciones
diferenciales a un sistema con un numero
de grados de libertad finitos modelado por
un sistema de ecuaciones lineales o no.

Los sistemas a analizar presentan las
siguientes partes:

Domino: Espacio geométrico donde se
analiza el sistema.

Condiciones de contorno:  Variables
conocidas, restricciones de movimiento,
cargas y desplazamientos.

Incdgnitas: Variables del sistema que se
desea conocer.

3.1.2 Datos de entrada

La carga que se utilizd en el modelo de
asistencia computacional, se determin6 por
medio del peso real del vehiculo, junto con
otros pardmetros del vehiculo que se
establecen en la tabla 1, obtenidos del
manual de especificaciones técnicas del
vehiculo.
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Tabla 1: Valores recopilados de ficha técnica
para simulacion cuasi estatica del vehiculo
Parametros vehiculo Descripcion o unidad

Extremo del vehiculo Frontal

3.1.3 Discretizacion

El mallado que se observa en la figura 4 es
uno de los aspectos mas importantes, se
establecieron criterios y valores para la
elaboracion del mallado del elemento
estudiado. Combinaciones de elementos
triangulares fueron wusadas durante el
mallado debido a su facilidad para
acoplarse a geometrias complejas. [11]

Tabla 3: Criterios y valores para el mallado
Criterios | valor

Tamafio de la malla 4mm

Tipo de suspension McPherson

Radio de 24.8kg/mm
amortiguamiento  del

neumatico

Altura del centro de 470mm

gravedad

Ancho de via 1.820mm

Longitud 4.410mm

Distancia entre ejes 2.640mm

Peso del vehiculo 1.410Kg 0 113.818N

Peso del eje delantero 820Kg

Tipo elemento a Triangulo
utilizar

Peso eje delantero LH ~ 360Kg

Angulo minimo y 20y120
maximo

Peso eje delantero RH ~ 470Kg

Max torque de 26 ft-lb- 36.60 Nm
alineamiento

Fuente: Autor

La fraccion del peso del vehiculo que
soporta las ruedas delanteras (lzquierda
3528N Derecha 4606N) fue la carga
considerada. Esta se aplica en sentido
vertical ascendente, ademas se programod la
simulacion con una constante de
deformacion del resorte de suspension de
30mm que es el recorrido real, en sentido
vertical. La cual midi6 los esfuerzos
generados en el plato de suspension, cuando
la rueda desciende 30mm. Adicionalmente,
Se muestran otros parametros requeridos
para la elaboracion de la simulacion en la
tabla 2.

Tabla 2: Valores para la simulacién

Parametros de vehiculo

Recorrido de 30mm
amortiguador

compresion

Recorrido de 30mm
amortiguador

traccién

Constante de 1500 Nm~1s?
amortiguamiento (k)

Constante de 117600 Nm™?!
elasticidad del

resorte (C)

Fuente: Autor

Fuente: Autor

Figura 4: Mallado completo de brazo de
suspension tamafio de malla (4mm) 43862
nodos
Fuente: [3]

3.1.4 Condiciones de frontera

En la simulacion es fundamental determinar
los puntos de apoyo del brazo de
suspension de tal manera que se asemeje a
las condiciones reales, como lo muestra la
figura 5, el punto 1 es donde conecta la
rétula de suspension y es libre de girar en
todas las direcciones y el punto 2 y 3 se
establece la conexion con bujes de
suspension, asi permiti6 solamente el
movimiento de tension y compresion del
amortiguador. Es importante mencionar que
para el proceso de la simulacion dinamica
se han convertido los cuerpos rigidos en
cuerpos flexibles. [12]

Para el ensamble de partes en el modelo
digital se colocaron restricciones de union
que simulan las uniones de rétulas y pernos
entre partes de la suspension, para
posteriormente ser sometidas a los
esfuerzos en el modelo digital.
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Figura 5: Puntos de union para la simulacién
dinamica.
Fuente: [3]

3.2 Ensayo virtual

Para definir el material utilizado se coloco
en el software ANSYS Student Software la
celda “Engineering Data” en el cual se
selecciona el material de la biblioteca del
programa, como lo muestra la figura 6

Qutline wal
_,a Geomeftry -

" @ Part 1

o E@ Part 2

= Hn Part 3

—— @0 Part 4

o 8 Rotuds

= Ha Part s

m

——x @ Tapa esparragos
w S Manzans

+ | Graphics Properties

=1 | Definition
Suppressed Mo
Stiffness Behawior Flexible
Coordinate System Default Coordinate System
Reference Temperature By Environment
= | Material
Acero SAE 1020 ol
Monlinear Effects Yes ]

Thermal Strain Effects Yes
+ | Bounding Box
+ | Properties
+ | Statistics

Figura 6: Definicion de materiales ANSYS
Fuente: [18]

3.2.1 Conexiones

Se definié un tipo de conexion adecuado
entre las piezas con la finalidad de que una
vez realizado el mallado, los nodos sean
compatibles entre si y la transmision de
fuerzas sea posible, las regiones de contacto
son puntos que interactian con otros. Se
utilizaron contactos de tipo “bonded” para
asegurar que los elementos permanezcan
unidos y sin deslizamientos.

En el software se utilizaron seis tipos de
uniones entre los elementos, los cuales
estan en la tabla 4.

Tabla 4: Uniones utilizadas en el sistema de

suspension

Unién | Elementos

Traslational Pistén y  cilindro
amortiguador

Revolute Resorte

Spherical Rétula

General Soporte Mesa / Mesa

Spring Amortiguador

Revolute Soporte del resorte

Fuente: Autor

En la figura 7 se configura las uniones; los
nexos Revolute aseguraron el resorte unido
a su plato inferior y superior, ademas le
permite girar sobre su propio eje para
simular el estirar y comprimirse, la unién
Traslational permitié el movimiento en un
solo sentido del piston dentro del cilindro
asemejando el  comportamiento  del
amortiguador, la unién Spherical hizo
posible el giro en todas las direcciones
simulando la rétula, la union General se
utilizé en el soporte del brazo de suspension
con el fin de que se pueda mover durante el
movimiento en sentido vertical, la unién
Spring simuld la elasticidad del resorte
como el amortiguamiento, dentro de los
detalles de la union se coloca la constante
de amortiguamiento (k) 1500 Nm~1s~1
como se ve en la figura 7.

=] Project
- (8] Model (A4, B4, C4)
,,& Geometry
(-4 Coordinate Systems
=8 Connections
J‘@ Contacts
= /@ Joints
f'\ Revolute - Tapa To Resorte
Revolute - Soporte To Resorte
Translational - Piston To Cilindro
General - Soporte mesa 1 To Mesa
i q Spherical - Acople rotula To Rotula
4 §] Contact Tool
v, ? Longitudinal - Piston To Cilindro

) -3 E-F-E

Figura 7: Uniones utilizadas en el sistema de
suspension
Fuente: [18]
Ansys Student Software es un programa
qgue no utiliza unidades, es decir,
dependiendo de las unidades utilizadas para
definir la geometria y de las unidades
utilizadas en la definicion de las
propiedades del material se obtienen los
resultados cuyas unidades seran en funcion
de las unidades introducidas previamente.
[18]Para la obtencion de resultados con
unas unidades coherentes y dado a que la
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modelizacion de la pieza es pequefia las
medidas se introdujeron en milimetros, esto
hizo que las unidades de desplazamientos se
obtengan en milimetros y las tensiones en
MegaPascales. La carga se aplico en
sentido vertical ascendente, el peso del
vehiculo que soporta las ruedas delanteras,
izquierda: 2428N y derecha 4406N ademas
se conjuga con el parametro de deformacion
del resorte 30mm en sentido vertical, de
esta manera se obtuvo los esfuerzos
generados en el brazo de suspension
derecho, cuando la rueda desciende 30mm
creando una carga igual a la magnitud del
peso que descansa sobre el eje delantero del
vehiculo, haciendo que los muelles se
compriman y el amortiguador comience su
carrera de compresion. Mientras eso
sucede, el brazo de suspension se desplaza
en sentido vertical generando un
movimiento torsional en los bujes que
sujetan el brazo con el bastidor del
vehiculo, esto hace que el muelle se
comprima 150mm provocando que el
vastago del amortiguador realice una
carrera de igual medida, y el brazo de
suspensién se deforme como consecuencia
de la fuerza aplicada. Este proceso se
realiza en dos casos puntuales, con ruedas
235/65 R17 y 235/55 R18.

3.3 Materiales

3.2.1 Vehiculo

Se elabora un modelo del brazo de
suspension, la geometria es obtenida del
vehiculo KIA SportageR el cual fue
seleccionado debido a que segun la AEADE
es el SUV compacto que mas se ensambla
en el Ecuador desde Enero hasta Julio el
2016, 2017 y 2018 y la tendencia se

mantiene.[7]
ENSAMBLADORAS

Aymesa Omnibus BB Ciauto (Great ‘
(KIAy JAC) (Chevrolet) S wall y Zotye)*
TOTAL ENSAMBLADOS: 7890 TOTAL ENSAMBLADOS: 4332 | TOTAL ENSAMBLADOS: 3196

 3080*
2507

2213
1736

1467 1339

1183 1.129* 7

= i

2016 2017 018

2

*Datos de las mismas compafiias
Fuente: Aeade "EL UNIVERSO

Figura 8: Nimero de SUV’'S ensamblados en
Ecuador
Fuente: [7]

Los datos técnicos de la suspensién de
obtiene del manual del vehiculo Kia
SportageR y constan de los valores de los
angulos que tiene la geometria de la
suspension del vehiculo.

Tabla 5: Datos técnicos para angulos de
suspension Kia SportageR

Front | Rear

Converg Individual 0+-0.1  0.1+-
0.1
Total 0+-0.2  0.2+-
0.2
Camber -0.5+- -0.1+-
0.5 0.2
Céster 4.02+-

0.5

Fuente: Autor

Se observa en la tabla 5 que cada fabricante
disefia su propio sistema de suspension,
tomando en cuenta las consideraciones
cinematicas del sistema de suspension
empleado, geometria del modelo, materiales
de fabricacion y datos técnicos del
automovil para elaborar el célculo de la
suspension. [15]

3.2.2 Brazo de suspensién

Permite la sujecion del sistema de
suspension al bastidor y, simultaneamente,
el de transmitir parte de los esfuerzos que
rueda y carroceria, la union al chasis se
realizd6 a través de juntas elasticas para
soportar el movimiento oscilatorio.

El impacto del cambio de la dimension de
las ruedas influye directamente en el
desempefio de este subsistema. [16]

3.2.3 Material

El material seleccionado para la simulacion
del brazo de suspension es el acero SAE
1020 siendo este elemento utilizado para
construccion [18] como que tiene las
propiedades mostradas a continuacion en la
tabla 6.
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Tabla 6: Caracteristicas mecanicas del brazo de
suspension del acero SAE1020

Propiedades Valor Unidades
Mecanicas

Méddulo Young 207 GPa
Densidad 7870 Kg/m?
Esfuerzo 380 MPa
maximo tension

elastica

Fuente: [2]

3.3 Aumento del momento de inercia de
las ruedas
Las masas que no se encuentran en
suspension son mucho mas sensibles a los
aumentos de masa, la relacion existente es
de 4 veces mas, es decir si se aflade 4kg a
las ruedas es equivalente a 16kg al auto,
ademas de la inercia lineal se suma el
momento de inercia rotacional, respecto al
eje de giro.
Lo que significa que cuanto mayor es el
momento de inercia mas cuesta acelerarla,
este dato se hace referencia debido a que el
momento de inercia no solo depende de la
masa de la rueda, sino también de su
tamanio.

I=mx*r=*r. (5)

Donde m es masa (Kg) y r es el radio (m)

Neumatico 235/55 R18

I =23kg *0.37m x 0.37m.

1 = 3.15 kgm?.
Neumatico 235/65 R17

I =21kg * 0.35m * 0.35m.
[ =2.57 kgm?.

Como se observa, uno de los factores
determinantes en la inercia rotacional es la
masa de la rueda [17]

Se induce una fuerza sobre la masa no
suspendida, esta responde a dicha fuerza
con un  movimiento  inversamente
proporcional a su peso, asi la rueda ligera
actla mas répido ante la irregularidad en
caso real y la rueda mas grande por su peso
y diametro se mueve menos y a menores
rpm por lo que su absorcion de la

vibraciones son menores repercutiendo en
el brazo de suspension.

4 RESULTADOS Y DISCUSION

4.1 Neumatico 235/55 R18

En la figura 10 se puede visualizar los
esfuerzos VVonMises es escala de colores,
las zonas superiores del brazo de
suspension  han sido asignadas una
codificacién para asi mostrar los esfuerzos
en areas aproximadas a los puntos de
sujecion en latabla 7.

RN
om0

Figura 10: Vista superior de esfuerzos en
235/55 R18
Fuente: Autor

Mientras en la figura 11 se visualiza los
esfuerzos VonMises en escala de colores,
las zonas inferiores del brazo de suspension
han sido de igual forma asignada una
codificacion para su ubicacion en la tabla 7.

5.31E+01Mpa
472 E+01Mpa

# 2.36 E+01Mpa
= 1.77 E+01Mpa
" 118 E+01Mpa
e

Figura 11: Vista inferior de esfuerzos en
235/55 R18
Fuente: Autor
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Tabla 7: Distribucién de esfuerzos en zonas
estudiadas 235/55R18

Zona Namero Esfuerzo
elemento VonMuises
(MPa)
aMAX 280253 51.1
Zonal.l 290062 12.4
Zonal.2 284019 14.3
Zona 1.3 295155 28.7
Zona 1.4 298899 31.04
Zonal.5 265557 13.64
Zona 1.6 337768 30.25

Fuente: Autor

4.2 Neumatico 235/65 R17

Como se observa en la figura 12, se utiliza
las mismas zonas de andlisis del caso
anterior con designacion diferente. Se
observan los valores del esfuerzo que se
presentaban en el brazo de suspension en la
zona 2.4 cerca del agujero pasante; 2.5 se
encuentra en la parte lateral inferior del
elemento y la zona 2.6 se encuentra la
rotula. Los puntos donde concentran
esfuerzos son detallados en la tabla 8.

Ang

7 S
[ E
|

276 E+01Mpa
oW 165 E-01Mpa

Figura 12: Vista inferior de esfuerzos en
235/65 R17
Fuente: Autor

La figura 13 muestra el esfuerzo VonMises
en la parte superior del brazo de suspension,
en las zonas 2.1, periferias de la rétula, 2.2
zona con el borde mas largo de la geometria
y la zona 2.3 ubicado en la cercania del buje
de unién al bastidor.

£ S7E01Mpa

413 E+01Mpa
3.87E+01Mpa
3.31EA0IMpa

1.10 E+01Mpa
.l‘l 4\% Wl

S
"
AT

B AL M
e 41608
memm'"
Figura 13: Vista superior de esfuerzos en
235/65 R17

Fuente: Autor

Tabla 8: Distribucion de esfuerzos en zonas
estudias 235/65 R17

Zona Numero Esfuerzo
elemento VonMises
(MPa)
oMAX 280253 48.6
Zona 2.1 290062 14.7
Zona 2.2 284019 14.7
Zona 2.3 295155 26.2
Zona 2.4 298899 30.3
Zona 2.5 265557 11.7
Zona 2.6 337768 32.36

Fuente: Autor

4.3 Deformacioén unitaria

La tabla 9 muestra los valores de la
deformacién unitaria medida en el eje X,
los valores de la deformacién unitaria son
diferentes y tienden a aumentar cuando se
utiliza el neumatico 235/55 R18 comparado
con el 235/65 R17.
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Tabla 9: Valores de deformacionunitaria enel gjeX

Neumatico Neumatico
235/65 R17 235/55R18
Zona | Deformacion | Zona | Deformacion | Variacion
unitana Eje unitaria Eje | de
X X deformacion
unitaria X
Max 3.72E03 Max 490E-03 -1.18E-03

26  193E03 14 410E03 -1.62E-05

24 1.B4E-03 16 23703 -3.30E-06

Fuente: Autor

Por otro lado la tabla 10 se elabora la
comparacion de las deformaciones unitarias
medidas en el eje Y cuando la simulacién se
elabora con neumaticos 235/55 R18 y
neumaticos 235/65 R17.

Tabla 10: Valores de deformacionunitana enelgje ¥

Neumatico Neumatico
135/65R17 235/55R18
Zoma | Deformacion | Zona | Deformacion | Variacion
uritaria Eje umtaria Eje | de
Y Y deformacion
unitaria Y

Max 344E03 Max 439E-03 9.3E-06

13 116E03 13 319E03 203E03

13 20E03 13 26603 6.33E-06

Fuente: Autor

Tras lanzar la simulacion de la aplicando
los esfuerzos, se encuentran resultados,
entre los que destacan: tensién elevada con
respecto al resto de zonas en las bandas
cilindricas, se debera tener cuidado especial
a esta zona, principalmente el elemento de
union (rétula) que no fue analizado en esta
investigacion.

Tension localizado en el puente de unidn
entre los dos cilindros, lo que significa que
una mejora en su disefio seria redondear
aristas para no acumular la tensién en esta
zona.

En el analisis por el método de elementos
finitos cada nodo posee sus propiedades
fisicomecénicas propias, estas se conectan y
actlan entre si como se esperaba hay
lugares donde se supera enormemente el
criterio de aceptacion y el limite del
material como se puede verificar en la tabla

6, donde sera indispensable optimizar el uso
de materia para conseguir una pieza lo mas
ligera posible.

Deformacién en la zona de aplicacion del
esfuerzo, es decir, la zona de contacto entre
eje y brazo de suspension. Debido a la
influencia del cambio de las dimensiones de
las ruedas, existe una variacion en los
valores de esfuerzos que soporta el brazo de
suspension en todas las zonas estudiadas,
ademas se verific6 que los esfuerzos
VonMises maximo tiende a incrementar
cuando se realiza él andlisis con el
neumatico 235/55 R18 sobretodo en el
porta rétula. Comparando variacion de
deformacion unitaria en el eje X (2.91) R17
y (3.22) R18 la variacién de esfuerzo entre
ambas 0.28 (%) En los ejes Y (5.15) R17
(9.77) R18 con la variacion de 0.24 (%). En
la tabla 11 se detalla la comparativa de
ambos casos de estudio.

Tabla 11: Comparativa deresultados

Neumaitico 135/55R18 135/65/R17
Esfuerzo MAX 31.1Mpa 48 .6Mpa
Momento de 3.13 257
inercia

Deformacion 312 20
unitaria en X

Deformacion 877 315
unitaria en Y

Factor de 7 1
Seguridad

Fuente: Autor

5. CONCLUSIONES

Al elaborarla simulacion, los resultados
obtenidos indican que al sustituir el
neumatico por uno de mayor dimension
aumentan los valores de deformacion
unitaria, en las diferentes zonas estudiadas,
por tanto los valores de los esfuerzos en el
gje X en este elemento aumentan
aproximadamente 24% y en un 28% en los
esfuerzos en el eje Y lo que significa que
las exigencias para los subsistemas de la
suspension incrementan.

Se pudo evidenciar que las condiciones de
trabajo se vuelven mas exigentes para el
brazo de suspensién, a medida que
incrementa el didmetro de la rueda con
respecto al original.
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Se visualizd que existen zonas del brazo de
suspension que mantienen niveles bajos de
esfuerzo, por lo que se podria realizar una
investigacion para aligerar este elemento.

El estudio reveld que estas alteraciones
producen deformaciones y tensiones que
estan dentro de los limites que permite el
material por lo tanto la modificacion no
constituye un potencial peligro para la
integridad de los ocupantes.

Las condiciones o variables tomadas en este
estudio fueron analizadas por el fabricante
para dimensionar el sistema de suspension
como evidencié el margen de seguridad e el
elemento estudiado.

Como profesionales en el campo, se deben
tomar en cuenta varios factores para
modificar algin elemento del sistema de
suspension de cualquier vehiculo, evaluar el
contexto donde se va a modificar. No es
posible solamente cambiar un componente
sin pensar que este pertenece a un sistema
cuyas partes han sido disefiadas para estar
interrelacionas entre si.
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3. SUSPENSIONES VEHICULARES

3.1. INTRODUCCION

Las funciones principales de la suspension de un vehiculo son soportar el peso de dicho
vehiculo, permitir su movimiento elastico controlado sobre los ejes y proteger al propio
automovil de las vibraciones extremas, absorbiendo las desigualdades del terreno mientras
mantiene las ruedas en contacto con el pavimento en todo momento, asi como a la via sobre la
que circula, cualesquiera que sea el estado de la via y su utilizacion [4]. la suspensién trata de
que no sean transmitidas las irregularidades a los ocupantes del vehiculo, proporcionandoles un
buen nivel de confort y seguridad, asi como protegiendo al propio automovil de las vibraciones
extremas. la estabilidad del vehiculo debe cumplirse cualesquiera que sean los obstaculos, los
desniveles de la ruta, el radio de viraje y la pendiente. Asi mismo, debe garantizar la comodidad
de los pasajeros y la proteccion de las mercancias transportadas, reduciendo en cuanto sean
posibles los movimientos verticales, longitudinales, transversales y angulares de la parte
suspendida. el sistema de suspensién suele estar ubicado en el vehiculo entre el suelo y el
bastidor y estd constituido genéricamente por los mismos componentes para todo tipo de
vehiculos diferencidndose en sus tipos y dimensiones de acuerdo a las prestaciones del vehiculo
y su funcion.

Las suspensiones de los vehiculos constituyen un aspecto fundamental del disefio mecéanico de
cualquier vehiculo. Sin embargo, en la mayor parte de los mismos, el disefio de la suspension
afecta también a otras prestaciones del mismo. Todo ello confiere al disefio de la suspension una
gran complejidad y requiere la participacion de expertos. En la suspension de un vehiculo
existen diferentes tipos de elementos que permiten asegurar las funciones de confort,
estabilidad, seguridad y calidad de marcha. De forma general, estos elementos pueden dividirse
en elementos elasticos y elementos amortiguadores: * Elemento flexible. Existen multitud de
sistemas que realizan esta funcion, como pueden ser ballestas, barras de torsion, muelles
propiamente dichos, etc. Garantizan la unién entre los 6rganos de rodadura y el vehiculo,
aportando una fuerza recuperadora cuando se produce alguna separacion entre ellos.
Amortiguador.

Encargado de mitigar o neutralizar las oscilaciones del elemento flexible producidas por las
irregularidades del terreno. Son elementos disipadores de energia que hacen que decaiga el
movimiento oscilatorio, provocado por cualquier tipo de perturbacion que actie sobre la
suspension. A parte de estos elementos existen otros que completan la cadena cineméatica de las
suspensiones de un vehiculo, tales como: ¢ Las barras estabilizadoras, encargadas de contener la

inclinacion de la carroceria.  Los trapecios o brazos de suspension que conectan la carroceria
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del vehiculo con los elementos méviles de la suspensidn, como la mangueta, elemento sobre el
que se fija la rueda. * También se consideran parte de la suspension los asientos y los
neumaticos ya que son capaces de filtrar las irregularidades del pavimento y, por lo tanto,
cumplen con la definicion de suspension. Dependiendo del sistema de suspension utilizado,
algunos elementos cumplen la doble funcion de ser elementos elasticos y de amortiguamiento.
Cualquier tipo de vehiculo consta de las siguientes partes:

» Masa Suspendida, es la parte de la masa total que es soportada por el sistema de suspension.
Esté constituida por chasis, grupo motor, carroceria, etc.; ademas de la carga del vehiculo.

* Masa no Suspendida, formada por el sistema de suspension y los elementos que conectan
dicho sistema con la via sobre la que circula el vehiculo. Son ejes, ruedas, frenos del vehiculo
(si estan incluidos fuera del chasis), elementos de transmision, etc. Actualmente existen distintas
disposiciones de suspension cuyo uso depende del tipo de comportamiento que se busca en el
vehiculo: mayores prestaciones, mas comodidad, sencillez y economia, etc.

3.2. Suspensiones en vehiculos automaviles

3.2.1. Suspension rigida

Las primeras suspensiones estaban formadas por un eje rigido, en cuyos extremos se montaban
las ruedas. Como consecuencia de ello, todo el movimiento que afecta a una rueda se transmite
a la otra del mismo eje. En la figura 3.1 se puede ver como al elevarse una rueda, se extiende su
inclinacién al eje y de este a la otra rueda. Como el eje va fijado directamente sobre el bastidor,
la inclinacién se transmite a todo el vehiculo. Este montaje es muy resistente y mas econdémico
de fabricar, pero tiene la desventaja de ser poco comodo para los pasajeros y una menor
seguridad [5].

Bastidor

Muelle

Figura 3.1. Suspension rigida

Ademas, el peso de las masas no suspendidas aumenta notablemente debido al peso del eje
rigido y al peso del grupo conico diferencial en los vehiculos de traccion trasera. En estos
altimos, el grupo conico sube y baja en las oscilaciones como un parte integradora del eje
rigido.

Como principal ventaja, los ejes rigidos destacan por su sencillez de disefio y no producen

variaciones significativas en los parametros de la rueda como caida, avance, etc. El principal
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uso de esta disposicion de suspension se realiza sobre todo en vehiculos industriales: autobuses,
camiones y vehiculos todo terreno.

En la figura 3.2 se muestra un modelo de eje rigido actuando de eje propulsor. En estos casos, el
eje estad constituido por una caja que contiene el mecanismo diferencial (1) y por los tubos (3)
que contienen los palieres. El eje rigido en este caso se apoya contra el bastidor mediante
ballestas (2) que hacen de elemento elastico transmitiendo las oscilaciones. Completan el
conjunto los amortiguadores (4).

1.- Grupo diferencial
2.- Ballestas

3.- Trompetas o tubos
4.- Amortiguador

Figura 3.2. Suspension rigida para el eje trasero propulsor

3.2.2. Suspensién semirrigida

Las suspensiones son muy parecidas a las anteriores, su principal diferencia es que las ruedas
estan unidas entre si y en el eje rigido pero transmitiendo de una forma parcial las oscilaciones
que reciben de las irregularidades del terreno. En cualquier caso, aunque la suspension no es
rigida total, tampoco es independiente. La funcién motriz se separa de la funcion de suspension
y de guiado, o lo que es lo mismo, el diferencial se une al bastidor y no es soportado por la
suspension. Existen dos tipos de suspensiones semirrigidas: la de Dion y la de eje torsional.

3

Traviesa o tubo

diferencial
Figura 3.6. Suspension semirrigida de Dion con ballestas
En la actualidad hay pocos coches que montan esta suspension debido a que su coste es elevado.
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3.2.2.2. Sistema de eje torsional

El eje torsional es otro tipo de suspension semirrigida utilizada en las suspensiones traseras, en
vehiculos que tienen traccion delantera. El tubo que une las dos ruedas tiene forma de U, por lo
que es capaz de deformarse un cierto angulo cuando una de las ruedas encuentra un obstaculo
para después, una vez pasado el obstaculo, volver a la posicion inicial.

Las ruedas estan sujetas rigidamente a dos brazos longitudinales unidos por un travesafio que se
tuerce durante las sacudidas no simétricas, dando estabilidad al vehiculo.

Esta configuracion da lugar, a causa de la torsion del puente, a una recuperacion parcial del
angulo de caida de alto efecto de estabilizacion, caracteristicas que, junto al bajo peso, bajo
coste y poco espacio que ocupa, resulta ideal para instalarla junto con otros componentes en la
parte inferior del vehiculo (dep6sito de combustible, escape, etc.).

Esta configuracion ha convertido a este tipo de suspensiones en una de las mas empleadas en
vehiculos de gama media-baja.

En la figura 3.7 se observa un esquema de sistema de eje torsional.

En la figura 3.8 se observa una figura de un eje torsional integrado en un vehiculo.

Figura 3.8. Sistema de eje torsional con vehiculo

3.2.3. Suspensién independiente

El sistema de suspension independiente tiene un montaje elastico independiente que no esta
unido a otras ruedas. A diferencia del sistema rigido, el movimiento de una rueda no se
transmite a la otra y la carroceria resulta menos afectada. En la figura 3.9 se muestra una

suspension independiente.
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Figura 3.9. Suspension independiente

Actualmente, la suspension independiente a las cuatro ruedas se va utilizando cada vez mas
debido a que es la mas déptima desde el punto de vista de confort y estabilidad, al reducir de
forma independiente las oscilaciones generadas por el pavimento sin transmitirlas de una rueda
a otra del mismo eje.

La principal ventaja afiadida de la suspension independiente es que posee menos masa no
suspendida que otros tipos de suspension, por lo que las acciones transmitidas al chasis son de
menor magnitud.

El disefio de este tipo de suspension debe garantizar que las variaciones de caida de rueda y
ancho de ruedas en dichas ruedas directrices deben ser pequefias para conseguir una direccion
segura del vehiculo.

Por el contrario, para cargas elevadas esta suspension puede presentar problemas. Actualmente
este tipo de suspensidn es el Gnico que se utiliza para las ruedas directrices.

El nimero de modelos de suspension independiente es muy amplio y ademas posee numerosas
variantes.

Los principales tipos de suspensiones de tipo independiente son:

« Suspension de eje oscilante.

* Suspension de brazos tirados.

* Suspension McPherson.

* Suspension de paralelogramo deformable.

* Suspension multibrazo (multilink).

3.2.3.1. Suspensién de eje oscilante

La peculiaridad de la suspension de eje oscilante, se muestra en la figura 3.11, es que el
elemento de rodadura (1) y el semieje (2) son solidarios (salvo el giro de la rueda), de forma que
el conjunto oscila alrededor de una articulacion (3) préxima al plano medio longitudinal del
vehiculo.

Este tipo de suspensién no se puede usar como eje directriz puesto que en el movimiento
oscilatorio de los semiejes se altera notablemente la caida de las ruedas en las curvas.

Completan el sistema de suspension dos conjuntos muelle-amortiguador telescopico (4)
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- Muelle y amortiguador
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Figura 3.11. Suspensién de eje oscilante

Una variante de este sistema es realizada mediante un eje oscilante pero de una sola articulacién
mostrada en la figura 3.12. La ventaja que presenta es que el pivote de giro (1) esta a menor
altura que en el eje oscilante de dos articulaciones. EI mecanismo diferencial (2) oscila con uno
de los palieres (3), mientras que el otro (4) se mueve a través de una articulacion (6) que permite
a su vez un desplazamiento de tipo axial en el arbol de transmisién. El sistema también cuenta

con dos conjuntos muelle-amortiguador (7).
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3,4.- Palier 7.- Conjunto muelle-amortiguador

Figura 3.12. Suspension de eje oscilante compensado

3.2.3.4. Suspension McPherson

La suspensién McPherson fue desarrollada por Earle S. McPherson, ingeniero de Ford del cual
recibe su nombre. Este sistema es uno de los mas utilizados en el tren delantero aunque se puede
montar igualmente en el trasero.

Este sistema ha tenido mucho éxito, sobre todo en vehiculos mas modestos, por su sencillez de
fabricacion y mantenimiento, el coste de produccion y el poco espacio que ocupa.

Con esta suspension es imprescindible que la carroceria sea méas resistente en los puntos donde
se fijan los amortiguadores y muelles, con objeto de absorber los esfuerzos transmitidos por la

suspension. En la figura 3.17 se observa una suspension McPherson.

En la figura 3.18 se observa un esquema de una suspension McPherson.
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Figura 3.18. Esquema de un sistema de suspension McPherson

En la figura 3.19 se observa un plano despiezado de una suspension McPherson.

Despiece de una suspensién McPherson

1.- Cuna
2.~ Travesaio
3.- Barra estabilizadora
4.- Bieleta de conexién de barra
estabilizadora
2.- Lﬂéngul& de suspension
.= Mangue!
7.~ Cubo
8.- Tuerca de transmisién
9.- Rodamiento de cubo

10.- Fijacién inferior del amortiguador
- Ar’nomguadoc'

- Muelie
13.- Guardapolvo (fuelle)
14.- Tope eldstico
15.- Copela su
16.- Cojinete fijacion
17.- Tornillo de fijacién del cojinete
a la carroceria

18.- Tuerca de vastago al amortiguador
19.- Tapa de plastico

Figura 3.19. Despiece de una suspension McPherson

La figura 3.20 muestra un modelo detallado de una suspension McPherson con brazo inferior y
barra estabilizadora.
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Figura 3.20. Suspension McPherson con barra estabilizadora

En la figura 3.21 se detallan cada una de las partes de la suspension:

* La mangueta (1) de la rueda va unida al cubo (2) permitiendo el giro de este mediante un
rodamiento (3). A su vez, la mangueta va unida al bastidor a través de dos elementos
caracteristicos de toda suspension McPherson.

* El brazo inferior (4) que va unido a la mangueta (1) mediante una union elastica (A) (rotula) y
unido al bastidor mediante un casquillo (B).

* Respecto a los conjuntos muelle helicoidal-amortiguador, el amortiguador (5) va anclado de
forma fija a la parte superior de la mangueta (1) y el muelle (6) es concéntrico al amortiguador y
esta sujeto mediante dos copelas superior (C) e inferior (D). ElI amortiguador esta unido al
bastidor por su parte superior mediante un cojinete de agujas (7) y una placa de fijacion (8). En
las ruedas delanteras se hace necesaria la existencia de este cojinete axial ya que el

amortiguador al ser solidario a la mangueta gira con ésta al actuar la direccion.
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Figura 3.21. Detalle de una suspension McPherson

* La suspension tipo McPherson forma un mecanismo de tipo tridngulo articulado formado por
el brazo inferior (4), el conjunto muelle amortiguador y el propio chasis. El lado del triangulo
gue corresponde al muelle-amortiguador es de compresiédn libre por lo que soélo tiene un Gnico
grado de libertad: la traccion o compresion de los elementos elasticos y amortiguador.

* Al transmitirse a través del muelle-amortiguador todos los esfuerzos al chasis es necesario un
dimensionado mas rigido de la carroceria en la zona de apoyo de la placa de fijacion (8).

» Como elementos complementarios a esta suspension se encuentra la barra estabilizadora (9)
unida al brazo inferior (4) mediante una bieleta (10) y al bastidor mediante un casquillo (E), y
en este caso, un tirante de avance (11).

3.2.3.5. Falsa McPherson

Actualmente existen multiples variantes en cuanto a la sustitucion del tirante inferior (4 en la
figura 3.21) que pueden ser realizadas por un tridangulo inferior, una doble bieleta transversal
con tirante longitudinal, etc. A estos Ultimos sistemas también se les ha denominado falsa
McPherson, aunque en cualquier caso todos ellos utilizan el amortiguador como elemento de
guia y mantienen la estructura de triangulo articulado.

La suspension clasica McPherson dispone de la barra estabilizadora como tirante longitudinal,
mientras que las denominadas falsas McPherson ya absorben los esfuerzos longitudinales con la
propia disposicion del anclaje del elemento que sustituye al brazo inferior.

En la figura 3.22 se muestra un esquema McPherson donde se ha sustituido el brazo inferior por
un tridngulo (1) que va unido a la mangueta (2) mediante una rétula (A) y a la cuna del motor
(3) mediante dos casquillos (C) y (D). El resto de los componentes es similar al de una

McPherson convencional.
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Figura 3.22. Despiece de una suspension falsa McPherson

En la figura 3.23 se observan varios modelos de conjunto para la suspensién McPherson.

3.2.3.6. Suspension de paralelogramo deformable

La suspension de paralelogramo deformable, junto con la McPherson, es la mas utilizada en un
gran numero de automoviles, tanto para el tren delantero como para el trasero. Esta suspension
también se denomina suspension por trapecio articulado y suspension de tridngulos
superpuestos.

En la figura 3.24 se muestra una suspension de paralelo deformable con los elementos
numerados.

Figura 3.24. Suspensién de paralelogramo deformable

En la figura 3.25 se muestra una suspensién convencional de paralelogramo deformable. El
paralelogramo esta formado por un brazo superior (2) y otro inferior (1) que estan unidos al

chasis a través de unos pivotes, cerrando el paralelogramo a un lado el propio chasis y al otro la
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propia mangueta (7) de la rueda. La mangueta esta articulada con los brazos mediante rétulas
esféricas (4) que permiten la orientacion de la rueda.

Los elementos elasticos y amortiguador coaxiales (5) son de tipo resorte helicoidal e hidréulico
telescopico, respectivamente, y estan unidos por su parte inferior al brazo inferior y por su parte
superior al bastidor.

Completan el sistema unos topes (6) que evitan que el brazo inferior suba lo suficiente como
para sobrepasar el limite elastico del muelle y un estabilizador lateral (8) que va anclado al

brazo inferior (1).

1.- Trapecio o brazo inferior 5.- Conjunto muelle-amortiguador
2.- Trapecio o brazo superior 6.- Topes de goma

3.- Bastidor 7.- Manguela

4.- Rétula 8.- Barra estabilizadora

Figura 3.25. Suspensién de paralelogramo deformable

Con distintas longitudes de los brazos (1) y (2) se pueden conseguir distintas geometrias de
suspension de forma que puede variar la estabilidad y la direccion segun sea el disefio de estos
tipos de suspension.

En la figura 3.26 se observa un detalle de una suspension de paralelogramo deformable.

Figura 3.26. Detalle de suspension de paralelogramo deformable
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La evolucidn de estos sistemas de suspension de paralelogramo deformable ha llegado hasta las
actuales suspensiones Illamadas multibrazo o multilink.

3.2.3.7. Suspensiones multibrazo o multilink

Las suspensiones multibrazo se basan en el mismo concepto basico que sus precursoras: las
suspensiones de paralelogramo deformable; es decir, el paralelogramo estd formado por dos
brazos transversales, la mangueta de la rueda y el propio bastidor.

La diferencia fundamental que aportan estas nuevas suspensiones es que los elementos guia de
la suspension multibrazo pueden tener anclajes elasticos mediante manguitos de goma.

Gracias a esta variante, las suspensiones multibrazo permiten modificar tanto los pardmetros
fundamentales de la rueda, como la caida o la convergencia, de la forma méas apropiada de cara
a la estabilidad en las distintas situaciones de uso del automovil.

Esto significa que las dinamicas longitudinal y transversal pueden configurarse de forma precisa
y practicamente independiente entre si, y que puede alcanzarse un grado maximo de estabilidad
direccional y confort.

A principios de los noventa se comenzd a instalar estos sistemas multibrazo en automéviles de
serie dando buenos resultados aunque habia reticencias para los ejes no motores. En la
actualidad, las grandes berlinas adoptan este sistema en uno de los trenes o en ambos. Para que
una suspensidn se considere multibrazo debe estar formada al menos por tres brazos.

Las suspensiones multibrazo se pueden clasificar en dos grupos fundamentales:

« Suspensiones multibrazo con elementos de guia transversales u oblicuos con funcionamiento
similar al de las suspensiones de paralelogramo deformable.

» Suspensiones multibrazo que ademdas disponen de brazos de guia longitudinal con un
funcionamiento, que recuerda a los sistemas de suspension de ruedas tiradas por brazos
longitudinales.

En la figura 3.27 se muestra un sistema multibrazo delantero y en la figura 3.28 uno trasero del
tipo paralelogramo deformable con tres brazos. La suspension delantera consta de un brazo
superior (1) que va unido a una mangueta (2) larga y curvada mediante un buje de articulacion
(A) y un brazo inferior transversal (3) que va unido a la mangueta por una rétula doble (B) y al
bastidor por un casquillo (C) que aisla de las vibraciones. Cierra el paralelogramo deformable el
propio bastidor como en cualquier suspension de este tipo.

Esta suspension dispone, ademas, de un tercer brazo (4) que hace de tirante longitudinal y que
estd unido al bastidor y mangueta de la misma forma que el brazo inferior transversal (3). La
gran altura de la prolongacion de la mangueta consigue una disminucion de los cambios de

convergencia de la rueda y un &ngulo de avance negativo.
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Figura 3.27. Esquema de una suspension multibrazo delantera
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La suspensidn trasera se observa en la figura 3.28. Esta suspensién consta de un brazo superior
(1) con forma de tridngulo como la delantera, pero dispone de dos brazos transversales, superior
(2) e inferior (3) y un tirante longitudinal inferior (4).

Las articulaciones son similares al modelo de suspension delantera. Ambos sistemas poseen
como elementos elésticos muelles helicoidales y amortiguadores telescopicos (5) y también
barra estabilizadora. Se puede observar que en la disposicion delantera el amortiguador va

anclado a la barra inferior transversal (3) mediante una horquilla.

- Brazo superior

Brazo transversal superior
- Brazo transversal Inferior
- Tirante longitudinal Inferior
- Amortiguador

4ot

Figura 3.28. Esquema de una suspension multibrazo trasera

En la figura 3.29 se observa una suspension multibrazo trasera en una rueda.
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Figura 3.29. Detalle de suspensién multibrazo en una rueda

En la figura 3.31 se observa una suspensién multibrazo en un eje del Audi A6.

Figura 3.31. Suspensiéon multibrazo Audi A6 eje delantero

En la figura 3.32 se observa una suspension multibrazo de un Audi Quatro.

Figura 3.32. Suspension multibrazo Audi Quattro eje trasero
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RESUMEN
El objetivo de este trabajo fue caracterizar los procesos de disefio en los contextos de aplicacion
de software de simulacidn, resaltando las técnicas predictivas de multicuerpos, elementos finitos
y modelado matematico. para la identificacion de sus caracteristicas de trabajo al aplicarlo en la
suspension. El proceso definido se aplicé en funcion de modelos, variables de disefio,
optimizacién y la tendencia actual en la simulacion mecéanica. La utilidad del modelo se evalu6
para la aplicacion de optimizacién en funcion del componente objetivo de disefio, considerando
varios criterios tales como caracteristicas cinematicas, conformidad, estabilidad del vehiculo y
prueba de comodidad de conduccidn. Se concluye que el modelo definido sirve como referente
para establecer estrategias de simulacion y optimizacion.
Palabras clave: suspension Macpherson; simulacién computacional; sistemas automotrices;
optimizacion.
ABSTRACT
The objective of this work was to characterize the design processes in the application contexts
of simulation software, highlighting the predictive techniques of multibody, finite elements and
mathematical modelling for the identification of its work characteristics when applying it in the
suspension. The defined process was applied in function of models, design variables,
optimization and the current trend in the mechanical simulation. The utility of the model was
evaluated for the optimization application in function of the design objective component,

considering several criteria such as kinematic characteristics, conformity, vehicle stability and
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driving ease test. It is concluded that the defined model serves as a reference to establish
simulation and optimization strategies.

Keywords: Macpherson suspension; computer simulation; automotive systems; design
optimization

INTRODUCCION

Uno de los disefios mas comunes hoy en dia es la suspension delantera Macpherson, fue descrita
por primera vez en una patente de Fiat en 1926, disefiada a finales de los afios cuarenta y
aplicado en 1948 por Ford en los modelos Anglia y Consul (Saduetal. 2011y - Compo tal, es una
configuracion de suspension relativamente nueva, por su masiva aplicacion en la actualidad
(Smithy Swift, 2016y " Referidas bajo las normas conocidas como la; SAE J670 e 1SO 8855 que abarca
los sistemas de coordenadas definidos para el disefio del vehiculo/suspension y el anélisis
dindmico (J670, 2008; ISO 8855, 2013). Aunque la terminologia de dindmica de vehiculos
definida en el SAE J670 se limita Gnicamente a los vehiculos turismos y camiones ligeros con
dos ejes, mientras que la ISO 8855 incluye términos adicionales relativos a vehiculos

comerciales pesados con ejes multiples (Caoetal. 2011, Mitraetal. 2015)

El desarrollo de software de simulacion virtual ha evolucionado la forma de disefiar nuevos
productos que satisfagan las necesidades y requerimientos de los clientes. En esencia, ha
permitido el desarrollo de productos virtuales integrados por computadora, completo con
modelado 3D integrado, analisis, simulacion y optimizacién, con la mejora continua de las
tecnologias de informacion y comunicacion (Hotay Canale. 2009y - Ademas, nacidos del desarrollo de

técnicas de ingenieria y disefio computarizado existen muchas opciones predictivas que ofrecen

al disefiador y fabricante una mayor confianza en nuevos disefios (Brion.1992; Colomina etal. 2006y ' parg
el caso de suspension en vehiculos, se requiere una representacion precisa de los parametros de
disefip (Huetal.2014. Teyetal. 2014y y sopre todo para automatizar el proceso de disefio, se recomienda

un software de simulacion dindmica combinado con algoritmos de optimizacion para modelar,

simular y sintetizar a fin de lograr resultados precisos (Hey-McPhee, 2007, Sanduetal. 2011y,
La mayoria de las investigaciones sobre el sistema de suspension se realizan en base al modelo

lineal de un cuarto de vehiculo, el cual permite una buena representacion de la dindmica del

sistema para el disefio (Aleandu C.v P. Aleandu, 2011y - A fin de obtener mejores resultados, se

desarrollan modelos no lineales (mecénico, hidraulico, etc.) y técnicas de simulacion

multidisciplinaria de sistemas multicuerpo (MBS) (Hueletal. 20133) | as técnicas de simulacion se
aplican ampliamente en todo el desarrollo de la suspension para optimizar las caracteristicas
cineméticas (K) y cumplimiento (C) de la suspensién, para predecir el control de frecuencia
vertical (Alexandru y Totu, 2016; Alv-etal. 2015) " o] rendimiento de la conduccion (R) y manejo

(H), y para investigar el rendimiento del viaje (2rctaretal. 2015, Yietal. 2014y - Ademgs, en el proceso

de disefio del vehiculo la evaluacion subjetiva, la prueba objetiva y el andlisis de simulacion del
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sistema de estabilidad del vehiculo en viaje se aplican al desarrollo de los vehiculos (Hurel et
al., 2013b; sunetal. 2013) 'Fn este trabajo se aborda los procesos de simulacion en los sistemas de
suspension Macpherson, a partir de una revision de las distintas técnicas aplicadas a la
optimizacion para estos sistemas con el fin de la inclusion de los modelos matematicos y los
avances realizados en el modelado y simulacién de la dindmica vehicular.

METODOLOGIA

La investigacion se realizé en varias etapas: la primera fase se centrd en la definicion del
modelo de aplicacion mas comdn del sistema de suspension, empleando la propuesta
metodoldgica de varios autores como la abordada por Yelderama (2005~ Como resultado se
identificaron las ecuaciones de movimiento y se establecieron las particularidades de este. Al
analizar la literatura encontrada se caracterizd el sistema de optimizacion a través de las técnicas

predictivas de elementos finitos (EF) y de anélisis de dindmica en MBS dominantes en la

ingenieria computarizada (CAE) de los sistemas de suspension (Drotaretal. 2015, Liuetal. 2008) cop gys
modificaciones para la tendencia actual, ademas de la técnica esquematica por simulink en
funcidn del componente objetivo de disefio, asegurandose de que las caracteristicas Ky C de la

suspensién del vehiculo se puedan estimar adecuadamente y también se pueda explicar muchos

aspectos de la R y H de un vehiculo sin problema (Y'eta-2014) | os sistemas de suspension tienen
que aislar la masa suspendida de la carga propia del vehiculo y también proporcionar las
caracteristicas de conduccion y manejo deseadas. La mezcla real de cargas introducidas en la

suspension depende en gran medida de la superficie y el uso de la carretera por esa razén es

necesario un modelo que aporte a identificar su trabajo de absorcion de movimiento (Prie.1992),
Sistema de suspensién de un cuarto de vehiculo

Las propuestas analiticas para las suspensiones Gptimas proporcionan directrices no sélo para la
configuracion de parametros, sino mas importante, tienen el potencial de ofrecer informacion
sobre el disefio del vehiculo. Sacibrian etal. (2010) mencjona un mayor rendimiento en el disefio y se
logra a medida que aumenta la caracteristica cinematica de la suspensién, dado que la posicion
del neumético de un vehiculo con respecto a la calzada juega un papel importante en la
determinacion de la manipulacion (Share-yv-Crolla. 1987) * Ademgs, la dependencia de un parametro
optimo puede modificarse en la fase de concepcion del vehiculo antes de concebir u optimizar

un sistema de suspension (Smithy Swift, 2016)
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Fig. 1: Modelo de suspensién de un cuarto de vehiculo (Adaptada de Lezia v Zdanowicz, 2016, Sandu et al., 2011y
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Sistema de suspensién de un medio vehiculo

En este modelo, el vehiculo se representa como una viga con una cierta masa, el haz puede ser
asumido como infinitamente rigido, donde se analiza la respuesta dinamica del vehiculo sobre
las excitaciones de la entrada del terreno ul y u2, véase en la figura 2, ademas esta representado
por las masas no suspendidas de las ruedas delanteras y traseras ml, m2, y la masa de la
carroceria del vehiculo m3. El cuerpo y las ruedas estan conectados por suspensiones pasivas
con muelles lineales con coeficientes de rigidez K1, K2 y amortiguadores viscosos de
coeficientes de amortiguacion C1, C2. Las propiedades elasticas de los neumaticos estan
representadas por resortes con ktl, kt2 de rigidez. EI modelo longitudinal de la mitad del
vehiculo es un sistema dindmico con cuatro grados de libertad: desplazamientos verticales de las
masas individuales y1, y2, y3, rotacion lateral de la carroceria del vehiculo sobre el centro de
gravedad del vehiculo también llamado guifio ¢3, relaciona también su inercia 13, y los valores

de la distancia b1 y b2 que equilibra el centro de gravedad.
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Fig. 2: Modelo de suspensién de medio vehiculo (Adaptada de G002y KIGEK, 2012

Las ecuaciones 3, 4, 5, 6 son del movimiento del vehiculo para el modelo y se formulan para

que se pueda analizar y optimizar su trabajo, respecto a sus operacion normal (GeeayKricik. 2012y

my, +C (=0, +Ys + b)) + Ki (3, +ys + Los) + k0 —w,)) =0 (3)

m Yo + Co (=Y, + Y5 — by@s) + Ky (—=y, + ys—L@s) + ke 0, — ;) =0 (4)
msYs + G (=Y + Y3 + b)) + Co(—Y, + Y3 — bys) + Ky O0s — yu +1:903)
-~ + Kz(f}'z + b £ L b,p;) = 0 : 3 (5)
Ligs + Cib, (=Y, +¥; + b, ¢g3) + Cb, (Y, + Y3 — b,¢93)
+ Kb, (ys — ¥ + by@s) + Kby (=, +y3 — b)) =0 (6)

Las herramientas de simulacion pueden ser (tiles para el analisis cinematico donde se
identifican algunas variables que buscan la versatilidad de disefio, un ejemplo, es el uso de un
movimiento aplicado en el centro de la rueda para que la accion del movimiento aplicado
provoque eliminar los grados de libertad del modelo y, por lo tanto, el analisis es relativamente
simple por esta razén es utilizado ampliamente para el disefio y la optimizacion adecuada, por
tal motivo se plantea varios pasos (L-etal. 2008, Sancibrian et al. 2010) comq en la figura 3 para esta
revision.

DISENO DEL SISTEMA DE SUSPENSION

La suspension crea una conexion entre el vehiculo (incluyendo ocupantes y carga) y la carretera.
Las fuerzas verticales mas notables relaciona el coeficiente de amortiguacion, donde los resortes
y amortiguadores aporta al vehiculo en la reduccién de las aceleraciones de la carroceria del
vehiculo, movimientos reducidos del balanceo y del cabeceo, cambios de la fuerza en la rueda
reducidos y comportamiento adecuado de la vibracion que es independiente de la carga til del
vehiculo, ademas la energia que se debe controlar aumenta exponencialmente con la velocidad
del vehiculo (teeetal. 2009y F| disefio ligero del sistema juega un papel mas importante en el

chasis que en cualquier otra area, ya que toda la masa no suspendida del vehiculo se incluye en
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la suspensién. Una masa no suspendida méas pequefa reduce el efecto de las vibraciones de la

rueda sobre el cuerpo del vehiculo y sobre las fluctuaciones dindmicas de la carga de la rueda

(Tex-etal. 2014 ‘Rocha-Hoyos et al. 2017) | os componentes presentes en el sistema de suspension son:
carroceria, amortiguador, vastago de piston, tubo amortiguador, mangueta, barra de direccion,
cremallera de direccidn, tirante de direccion, brazo inferior, y neumatico, estos responden a
diferentes grados de libertad (dof); Los dof se calculan utilizando los criterios de Grubler-
Kutzbach (Sacibrian et al. 2010y - Comg vista general se han definido las siguientes restricciones de
movimiento visible en la tabla 1. Ademas, el modelo para el anélisis cinematico se presenta en
la figura 4, donde se supone que el chasis estd fijo y el centro de la rueda estd sujeto a un

desplazamiento vertical.

Tabla 1 : Enlaces y las uniones que conectan los elementos de la suspension (Adaptada de Hurelet

wb)
Unidn dof Punto de trabajo Elementos relacionados con las uniones cinematicas
Revolucion 1 Of carrocera - brazo inferior
Esférico 3 o E brazo inferior- amortiguader -mangueta
Esférico 3 Ce tirante de direccion-amortiguador -mangueia
Revolucion 1 Te neumaiico-amortiguador -mangueta
Esférico 3 De barra de direccion - cremallera de direccian
Translacional 1 Qg cremallera de direccion - camroceria
Cilindrico 2 Be - Me vastagao de piston - tubo amortiguador
Esférico 3 Be carroceria- amortiguador

Fig.4: El modelo para el andlisis cineméti pension (Adaptada de Hureletal. 2013, Méntaras y Luque 2012)

METODOS DE SIMULACION

Es necesario generalizar las modelizaciones para visualizar el medio de aplicacion en funcién
del componente objetivo de disefio.

Estado de frecuencia lineal

El método lineal da valores propios en el dominio de la frecuencia. Estos eran muy poderosos al
investigar la estabilidad y el comportamiento de conduccion para vehiculos de pasajeros cuyas

suspensiones podian ser lineales de manera fiable. En la actualidad es util ya que con el mismo
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se investigan las tendencias y las muestran nociones de su comportamiento de forma generalista
((arnopp. 2009

Estado estable no lineal

Para aplicaciones tales como fuerzas en curvas de radio pequefio, transferencia de carga de
rueda en una pista curvilinea, etc., son importantes las no linealidades del contacto entre el
vehiculo y el neumético. Se obtiene una vision valiosa de estos problemas a partir de una
solucioén en estado estacionario, evitando algunas de las complejidades de amortiguacion dentro
del sistema (erros-etal. 2005)

Din&mica no lineal

El unico enfoque sensible es una solucién de integracion a tiempo completa de ecuaciones no
lineales y este es el método mas utilizado en las aproximaciones actuales. Esto permite el
modelado de sistemas muy complejos y la obtencién de soluciones detalladas. Sin embargo, es
posible modelar los componentes con tanto detalle que los datos requeridos para una situacion
real no pueden obtenerse de manera realista (Mantaras y Luque, 2012)

Bidimensionales y tridimensionales

Para los anélisis de sistemas de suspension, se deben tener en cuenta los movimientos
producidos en los tres ejes, los cuales son considerados por este método, alineandose con los
métodos de simulacion mas recientes (Mantaras y Ludue. 2012y " Jos componentes de suspension son
sistemas complejos que deben ser analizados por el método bidimensional y tridimensional (3™t

v Swift, 2016) - Fallah et al.. (2009) propuso un modelo no lineal de un sistema de suspension macpherson

de dos grados de libertad para el control de conduccion que se aplica para evaluar los
parametros cinematicos de la suspensién, tales como angulos de curvas, pivote y bujes
principales. Otros modelos bidimensionales se aplican con fines dinamicos, Sandu et al. (2011)
desarrollan un modelo dindmico de MBS de una suspension macpherson para aplicar técnicas
de identificacion del sistema; Sin embargo, las soluciones exactas requieren el enfoque
tridimensional, Sancibrian etal. (2010) hropnone modelos tridimensionales matematicos para estudiar la
cinematica del sistema macpherson. Mantaras y Luque, (2012) presenta un equipo de prueba
virtual con comportamiento elasto-cinematico de un vehiculo, en el proceso de disefio, los datos
de entrada variable son la aceleracion longitudinal, lateral y el radio de la curva, que estan
definidos por el objeto de disefio.

Modelado simulacion dinamica multicuerpo

Esta técnica se aplica a la simulacién de la dindmica y la cinemética de los vehiculos,
ofreciendo la capacidad de modelar la carga de la carretera y las maniobras de los vehiculos con

una precision cada vez mayor, ademas muestra la optimizacion de los componentes a un menor

costo (Prir-1992) "Hay que considerar que con el software se puede simular numéricamente una
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gran variedad de matrices de cargas dindmicas reales (Yletak-2014) 'y como base se muestra el

modelo de la suspension en la figura 5 en Adams/car.

Fig. 5: Modelo de la suspension delantera en Adams/car (Adaptada de Sunetal. 2013 Teyetal. 2014,

El efecto sobre la orientaciéon de la rueda se puede analizar manipulando cargas cuasi estaticas
que representan las fuerzas de frenado y aceleracion, y asi estimar las cargas severas, ademas es
relevante la maniobra en la conduccién. 2re-(1992) jnvestigd la maniobra de cambio de carril que
es una de las simulaciones necesarias por tener orientaciones escalonadas o sinusoidales para
esto el modelo completo requerido para esta experimentacion también requiere que se incluya
un modelo de direccion; por otro lado el modelo de simulacion del vehiculo en movimiento
antes del impacto con la calzada muestra que el automotor se encuentra en un movimiento de
cabeceo bajo la influencia de la carga de frenado dando como resultado que la dinamica de
cualquier punto de referencia para todos los dof se pueda determinar.

Sun_et al. (2013) estydiaron el disefio de la suspension con simulacién dindmica MBS vy las
caracteristicas K y C, que son fundamentales tanto en teoria como en prueba (Mantaras y Luque, 2012y
En este planteamiento seguin Feneetal- 2012y g jdentifica los pardmetros estructurales que tienen un
impacto en las caracteristicas cinematicas a través de la simulacién de movimiento paralelo de
la rueda y optimizacion de los parametros, ademas se mostré que en el proceso de subida y
bajada de la rueda, los valores del angulo de inclinacion aumentan ligeramente, los angulos de
direccion y de avance disminuyen ligeramente, lo que significa que la suspension optimizada
mejora la estabilidad de manejo del vehiculo y la comodidad de conduccion. En otro estudio, ¥!
etal. 2014y eval(a la suspension en base a dos etapas para las caracteristicas cinematicas (K) y
cumplimiento (C), de donde se seleccionan 8 caracteristicas descritas en la tabla 2, sabiendo que
afectan en gran medida el rendimiento de la conduccién (R) y manejo (H), ademas, estas son
muy dificil predecirlas con precision debido a tantas incertidumbres y no linealidades que no se
consideran en el modelo de simulacion. En el caso particular de no identificar el valor objetivo
de cada caracteristica se pueden emplear los resultados de la evaluacion de comparacion
subjetiva y el benchmarking del vehiculo de la competencia y el prototipo original del vehiculo
(Sunetal., 2013; Yietal., 2014).
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Por otra parte, seg(n Dretretal. 2018y otrg ytilidad de la técnica, es optimizar las vibraciones
tactiles hasta f = 100 Hz aplicada en la fase inicial del proceso de desarrollo de la suspension
delantera, ademas para el estudio del confort de conduccion, similar a la combinacion de las
pruebas Ky C con simulacion dindmica MBS para el andlisis de direccion y manejo, partiendo
del modelo construido en Adams/car. Se demuestra el efecto del aislamiento del bastidor
auxiliar sobre el confort de marcha a través del analisis de las fuerzas transmitidas a la
carroceria del vehiculo, la sensibilidad de la rigidez del buje para impactar la dureza usando un
modelo de vehiculo completo y ademas de optimizar la dureza del impacto utilizando diferentes
niveles de conformidad entre el bastidor auxiliar y los bujes de suspension, Liuet al. (2008)
estudiaron el sistema de suspension macpherson con resorte de carga lateral, encontrando las
caracteristicas verticales y laterales deseable sin fuerza longitudinal en operacién, lo que reduce
notablemente la fuerza lateral y mantiene el rendimiento del sistema original en las
simulaciones y experimentos, y puede ser un enfoque eficiente en el disefio optimo de la
estructura, ya que se corrobora también con analisis de elementos finitos. Este enfoque aplica
para otros disefios complicados de resortes de suspension de resorte.

Tabla 2 : Caracteristicas cinematicas y cumplimiento de la suspension propuestas (Adaptada
de Prior 1992)

Parametro Caracteristicas (K y C)
rango del cambio de direccion en el desplazamiento de rueda Cinematicas

cantidad de cambio de direccion en la carrera desplazamiento de rueda Cinematicas

altura del centro del balanceo Cinematicas

rango del cambio de direccion del balanceo del vehiculo Cinemdticas y Cumplimienta
rigidez |ateral de la suspension Cumplimiento

rango del cambio de direccion en la fuerza lateral Cumplimiento

rigidez longitudinal de |a suspension Cumplimisnto

rango del cambio de direccion en la fuerza longitudinal Cumplimiento

Thaller et al.. (2016) yeportaron estudios utilizando la herramienta de simulacion MBS como es Car-
Marker y el método de sistema de identificacion directa de tiempo continuo (CT Sysld) que
sirve para obtener estimaciones precisas de los valores de los parametros del sistema de
suspensién. A través de las pruebas dinamicas que consisten en excitar el sistema de suspension
manejando, también el analisis de uno o varios obstaculos pequefios y registrando la respuesta
de este. CT Sysld se utiliza para adaptar los valores de pardmetros desconocidos de un modelo
de vehiculo provisional con el fin de que coincida mejor con los datos medidos. Finamente Sadu
et al. (2011) estydié en un auto de la Competencia Grand American para validar los resultados
experimentales con los obtenidos en un banco de prueba de macpherson comparado con
simulacion dindmica MBS donde el modelo no lineal exhibe una coincidencia de aceleracién
ligeramente mejor que el modelo lineal, analizdndose el grado de no linealidad presente en la
suspension.

Generalmente, es obvio que la cantidad de esfuerzo més alta se ha producido en regiones

especificas que estan cerca del punto fijo en el chasis, como se muestra en la figura 6b. Al
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respecto, seguin Zhanaetal. 2015y renortaron que el brazo de la suspension se analiza en condiciones
de carga para garantizar que esté seguro en el proceso de conduccion, a través del modulo de
andlisis de fatiga ANSYSy se verifica que el brazo pueda cumplir con los requisitos de
resistencia a la fatiga. Por todo esto la influencia de los componentes de la suspension sobre las
rigideces generales del sistema puede determinarse variando las rigideces de los diversos
modelos EF. Seguin Heiting.v Ersoy. (2010) yyng opcidn es la optimizacion topoldgica de los distintos
componentes para alcanzar sus nuevos valores de rigidez, estos nuevos modelos de
componentes se cargan en el modelo de simulacion Adams/flex, que luego se utiliza para
verificar que el sistema global sigue cumpliendo sus objetivos elastocinematicos, y automatizar
el disefio, también se puede reducir espesores de material en aquellas direcciones de carga que
no requieren un gran valor de rigidez.

Por otra parte, L-y-S0na.(2014) estaplece sus resultados con el nefrograma de esfuerzos para la
topologia estructural del brazo de suspension inferior y establece como el punto critico al
extremo de soporte de sujecion el cual tiene un mayor esfuerzo. Entonces, se intensifica
parcialmente los materiales en esta area, para evitar el fenémeno de la pérdida de eficiencia.
Esto es debido a la abrasion severa en todo tipo de juntas articuladas de suspensién inferior,
también se debe plantear un tratamiento de endurecimiento en estos lugares para mejorar su

resistencia a la abrasion.

punto critico
O'/

«-"/.‘
<
punto critico

figura 6a figura 6b

Fig. 6: Brazo inferior de suspension se visualiza el maximo esfuerzo y el desplazamiento (Adaptada de Bouazara etal. 2016,
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CAPITULO 2.

SIMULACION COMPUTACIONAL DEL SISTEMA DE SUSPENSION, UTILIZANDO
HERRAMIENTAS CAE.

Introduccion.

En el presente capitulo se elabora un modelo CAD del brazo oscilante de la suspension y mufion
de direccion del vehiculo SUV. La geometria es obtenida del vehiculo modelo Hyundai Tucson
IX, afio 2016. Posteriormente se elabora un modelo CAE de la suspension y se realiza un
andlisis cuasi-estatico, para encontrar las deformaciones y esfuerzos del brazo oscilante de la
suspension, cuando se varian las dimensiones de los neumaticos 255/60R17 y 245/45R18,
posteriormente se analizan los resultados.

2.1 Pre proceso de modelo CAE.

2.1.1 Consideraciones para la modelacion CAD de los componentes del sistema de suspensién
Mcpherson. Cuando el vehiculo se esta desplazando debido a las irregularidades que tiene la
calzada el sistema de suspension de un vehiculo actla y se transfiere los esfuerzos a través del
neumatico y la rueda, hacia los demés componentes. Por lo tanto, cada fabricante de
automoviles disefia su propio sistema de suspension, tomando en cuenta las consideraciones
cinematicas del sistema de suspension empleado, geometria del modelo, materiales de
fabricacion, y datos técnicos del automdvil para elaborar el calculo de la suspension. (Geun-
Yeon Kim, 2014).

2.1.1.1 Cinematica del sistema de suspension de tipo Mcpherson en modelo CAD.

Para una suspension independiente, en la parte delantera o posterior del vehiculo, el ensamble
de brazos oscilantes en forma de A, estd hecho con la intension de controlar el movimiento
relativo de la llanta con el vehiculo, y permitir el desplazamiento de la suspension en una sola
direccion evitado la deformacion innecesaria de sus componentes. La direccion del
desplazamiento puede tener, ganancia de angulo camber, cambio de angulo caster, cambio en la
convergencia y divergencia, dependido de los calculos del disefiador; pero la direccion del
movimiento del amortiguamiento siempre tiene una direccion definida, cuando realiza su
movimiento en compresion (hacia arriba) y cuando realiza su movimiento en tension (hacia
abajo), en otras palabras, se dice que el eje del amortiguador estd restringido a una sola

direccion de movimiento relativo al cuerpo del vehiculo.

MOVIMIENTO ROTACIONAL

NEUMATICO BASE PARA AMORTIGUADOR

- MUELLE

— AMORTIGUADOR
MURON DE DIRECCION

\RKGM

T ROTULAS

RUEDA

MOVIMIENTO

wERTICA BRAZO OSCILANTE

Figura 2.1. Movimientos de la suspension.
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Fuente: Area de Ingenieria y transportes (2004). Suspension McPherson delantera. Recuperado

de http:// www.unioviedo.es

Existen componentes de conexion del sistema, como el mufion de la direccion que no rota, pero,
permite la rotacion del neumatico con el eje de trasmision. Asi mismo, las articulaciones y
conexiones de la suspension estan disefiadas para permitir el movimiento del mufién hacia
arriba y abajo, controlar el movimiento del muelle y el amortiguador. En las suspensiones
frontales sin embargo existe un grado de rotacion libre para girar la llanta en la direccidn que se
requiere en el vehiculo, que es comandado por el sistema de direccion como se ilustra en las

figura 2.1

LT = -
Frteip

B }.I. .|_ .:::_ .l:. '{- ¥

[~ O

Figura 2.2. Fuerzas, momentos actuantes en suspension MecPherson.

Fuente: Zaktad Mechaniki Plynéw (1994). Suspension McPherson delantera. Recuperado

dehttp:// www.mech.pk.edu.pl

Para cualquier cuerpo que se mueve en un espacio relativo a otro cuerpo, su movimiento puede
ser completamente definido por tres componentes de movimiento lineal, y tres componentes de
movimiento rotacional, entonces, un cuerpo tiene seis grados de libertad de movimiento en un
sistema de tres dimensiones; asi mismo, se menciond que cualquier suspension independiente
puede moverse solamente en una direccion relativa a la carroceria del vehiculo, sin tomar en
cuenta la direccién del vehiculo, por tanto se menciona que la suspension del vehiculo tiene
restriccion del movimiento en cinco direcciones. Pero en la realidad las partes mecanicas que
forman la suspension no son perfectas, para restringir el movimiento del vehiculo en direcciones
determinadas, es necesario elaborar un estudio de las geometrias y fuerzas que actdan en las
suspensiones independientes, para determinar como restringir el movimiento de la suspension,
en especial al mufién de direccion, para limitar su movimiento en cinco direcciones, como se

puede observar en la figura 2.2y 2.3.
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Figura 2.3. Sistema de coordenadas y tipos de movimientos de la suspension.

77T

Fuente: (William F. Milliken, 1994) Fundamentals of vehicles. Recuperado de

https//www.milliken.com

Con el propdsito de restringir el movimiento de la suspension se utiliza un varillaje con rétulas
al final de cada barra, siendo esta la manera méas comun de restringir el movimiento de la
suspension. Entonces para poder restringir 5 grados de libertad se necesita 5 barras que
funcionen a tension y compresion. En una suspension McPherson el puntal o amortiguador, es
cineméaticamente un mecanismo deslizante, asi mismo, un brazo inferior de control igual a un
brazo en A, contiene dos varillas unidas al final con una rétula que sera conectada al mufion de
direccion y el otro extremo a la carroceria, como se ve en la figura 2.4. (William F. Milliken,
1994)

Muelie y
Amartiguador

Mufon de

diveccidn

Trante de

Figura 2.4. Restricciones del suspension tipo McPherson.

Fuente: Researchgate (2004). Suspension Degree of freedom. Recuperado de

https//www.researchgate.net

2.1.1.2 Restricciones de movimiento para ensamble del modelo CAD. Segun (S. Vijayarangan,

2012), por medio de la rueda y neumaético, se transfieren las diferentes cargas ocasionadas por el
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tipo de calzada, aceleracion, frenado, arranque y posicion estatica, hacia los componentes del
sistema de suspension y al chasis. Para esto todos los compontes de la suspensién se encuentran
unidos por elementos de union como rétulas y pernos. Para el ensamble de partes en el modelo
CAD, se deben colocar restricciones de unién que simulan las uniones de rétulas y pernos entre
partes de la suspensidn, para posteriormente ser empleadas en el modelo virtual CAE, mostradas
en lafigura 2.5.

Union mufion do droccion y

amuortiguados

- Unidn a termmieal

de direccion

Unisn Braro wodentn
¥ muhhan de direcckin Union 3 basticy

Figura 2.5. Puntos de union del brazo oscilante McPherson.

Fuente: Autores.

* Restricciones de contacto en Muiion de direccion.

En el sistema de suspension, el mufion de direccion se une o ensambla adjunto a cinco
diferentes partes en diferentes puntos. Cuando se observa la figura 2.6, en el mufién de direccion
existen agujeros para colocar pernos de sujecion que unen a este con la base del amortiguador
(1), asi mismo, la unidén con terminal de la direccion (2), la rétula de union del brazo oscilante
de suspensién (3), la unién con la mordaza de pastillas de freno (4), y la unién con el eje de

trasmision por medio de un rodamiento (5).

Place Constraint X

Assemdly Motion Transtional Constraint Set

([Flad@ma v 0o
Offset: Solution

[0.000 mm B % @

Méo i
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Figura 2.6. Puntos para ensamble y restricciones CAD
Fuente: Autores.
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Las restricciones para el mufién de direccion utilizadas en el modelo CAD se detallan en la tabla

2.1, mencionadas segun la numeracion de la figura anterior; la restriccion 4 no se utiliza debido

a que el porta pastillas de freno ha sido despreciado para este andlisis y no tiene influencia sobre

los resultados.

Tabla 2.1. Restricciones para ensamble de Muiion de direccion.

#

Restricciones Mufion de
Direccidn.

Restriceion de centro para agujeros

Restriccion de contacto

Restriccion de centro para agujeros

Restriceion de contacto

Restriccion de centro para agujeros

Restriceion de contacto

L [l | b | bt [ = =

Fuente: Autores.

* Restricciones de contacto en brazo oscilante de suspension.

Este elemento tiene tres conexiones, el porta rétula y la rétula de suspension (1) que son el lazo

de union entre el mufién de direccion y el brazo oscilante de suspensién, ademas, existen

agujeros de unién (2 y 3) de buje y perno, para unién con el chasis del vehiculo mostradas en la

figura 2.7.

Pace Constrant X

Assambly Motion Transivenal Coestraiet Sat

Type Sedectons
Fladma [uy oo
Ofiset: Sokston

0.000 mm > | = N
| P | @&

M éo OIF ——

@ o Cancel Ay »>

Figura 2.7. Puntos de restriccion para ensamble CAD.

Fuente: Autores

Las restricciones para el brazo oscilante utilizadas en el modelo CAD se detallan en la tabla 2.2

segln la numeracion de la figura 2.7 anterior.
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Tabla 2.2. Restricciones para ensamble de Munion de direccion.

# | Restricciones Brazo oscilante de
suspension.

Restriccion de centro para agujeros
Restriccion de contacto
Restriccion de centro para agujeros
Restriccion de contacto
Restriccion de centro para agujeros

Restriccion de contacto
Fuente: Autores.

| L [ od | ot | = [

2.1.1.3 Simplificaciones asumidas para modelo CAD.

* Bujes de suspension.

Las uniones del chasis con el brazo de suspensién en el modelo CAD, por su estructura
compleja no se modelan en CAD, pero se reemplazan posteriormente por componentes
simplificados en el modelo CAE, para el analisis de esfuerzos del sistema de suspension, cuya
ubicacion muestra la figura 2.8.

Figura 2.8. Puntos de union del brazo oscilante.

Fuente: Autores

¢ Rotula.
Al igual que en el caso anterior se incorporara al conjunto de la suspension como un modelo
simplificado, cuando se elabore el analisis con el modelo CAE, su ubicacién se muestra en la
figura 2.8.
* Pernos.
Los pernos de sujecion del brazo oscilante con el chasis son reemplazados por elementos rigidos
1D (una dimension) cuando se elabora el modelado CAE.
* Soldadura.
La soldadura que une el brazo oscilante de la suspension en diferentes partes se elabora con
elementos de fijacion de soldadura 1D (Weld o soldadura) en el modelo CAE.
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* Ejes de transmision.

Los ejes de transmision no se utilizan en el ensamble del conjunto de la suspension.

* Mordaza de pastillas de freno.

La mordaza de las pastillas de freno delanteras del sistema de suspension son despreciados para
este analisis.

* Rodamientos.

Los rodamientos son incorporados posteriormente al ensamble en el modelo CAE como un
modelo simplificado.

* Muiion de direccion.

Segun (Suhas Kangde, 2014), para elaborar una experimentacion en el mufién de direccion se
debe utilizar instrumentos y maquinaria especializada, ya que, si la experimentacion se realiza
en el vehiculo, el apriete de los pernos de unién con amortiguador influencian de manera
considerable en los esfuerzos de este elemento, es por esto que en este analisis no se utiliza el
mufion de direccién del modelo CAE, debido a la complejidad de la instrumentacion para la

medicion de esfuerzos sobre este elemento.

2.1.1.5 Forma de la geometria.
En la figura 2.9 se observan partes del brazo oscilante que se elaboraron por medio de un
proceso de estampacion, y se encuentran situadas en la base de sujecion de la roétula de
suspension, para permitir una mejor sujecion entre la rétula y el brazo oscilante por medio de
pernos. Asi mismo el estampado esta presente en las caras superiores y cerca de los agujeros del

brazo oscilante.

Figura 2.9. Puntos de restriccion para ensamble CAD.

Fuente: Autores

2.1.1.6 Material y Propiedades fisicas.
Segin Kumar (2013) actualmente el material utilizado para disefiar, brazos de
suspension es el acero SAE 1020 con propiedad que se muestra en la tabla 2.4.
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Propiedades Valor Unidades
Mecanicas

Mddulo Young | 207 GPa
Densidad 7870 Kg/m?
Esfuerzo 380 MPa
maximo

tension elastica

Tabla 2.4

2.1.2 Preparacion de la geometria.

En esta etapa se desarrolla un conjunto de procedimientos para preparar la geometria del modelo

CAD de la suspensién, a través de las herramientas de edicidén de geometrias de una, dos y tres

dimensiones del programa CAE como se muestra en la figura 2.10; para finalmente elaborar el

mallado del brazo oscilante y el mufién de direccion.
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Figura 2.10. Correccion de la geometria del brazo de suspension.

Fuente: Autores.

2.1.3 Parametrizaciéon del modelo CAE.

El mallado de los compontes es uno de los aspectos mas importantes de este trabajo, pues se

deben establecer parametros para verificacion de la calidad de mallado. En la tabla 2.5, se

presentan los valores de los parametros que se utilizaron para la elaboracion del mallado de los

elementos estudiados.
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Tabla 2.5. Criterios y valores para el mallado de componentes.

CRITERIOS VALOR
Tamafio de la malla. 4
Forma del elemento en 5

regiones del cuerpo.

Tipo de elemento a utilizar. | Triangulos

Dimensiones maximas y 1.5-4
minimas del elemento.

Numero de Jacob. 0.7

Relacion de aspecto del 5
clemento.

Alabeo del elemento. 60

Distorsion del elemento. 0.5

Longitud del elemento. 1.5
Volumen del elemento. 5

Angulo minimo y angulo 20y 120
maximo
Fuente: Autores, en base al manual de uso del programa utilizado.

2.1.4 Validacién del modelo parametrizado.

El mallado del brazo oscilante de suspensién y porta rotula se observa en la figura 2.11, la
validacién del tamafio y tipo de elementos, ha sido desarrollada en funcién de la correlacion
existente entre los valores de deformacion unitaria estimados en las simulaciones
computacionales, con respecto a pruebas fisicas elementales, tal cual como se describe
posteriormente.

1
'
Sescasas  *

ReThils HOL v - PR~ D@ .-o-ne

Figura 2.11. Mallado de brazo oscilante de suspension.

Fuente: Autor.

Combinaciones de elementos triangulares (2D) y tetraédricos (3D) fueron utilizados durante el
proceso de mallado, debido a su facilidad para acoplarse a geometrias complejas con una
calidad aceptable. El tamafio de la malla seleccionado para los elementos tetraédricos (3D) de 4
mm, otro factor importante que se considerd fue el costo computacional asociado a este tipo de
simulacion en estado transitorio. En la figura 2.12 se muestra el detalle del modelo

parametrizado en la zona cercana al punto de unién del brazo oscilante con el chasis.
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Figura 2.12. Mallado de elementos tetraédricos en tres dimensiones en brazos oscilante de
suspension.

Fuente: Autores.

El nimero de nodos utilizados es de 43914, y se generan 133628 elementos tetraédricos en 3
dimensiones, ademas, se tiene dos componentes diferentes en el ensamble, que se encuentran
unidos por medio de elementos rigidos 1D que simulan los pernos de conexién, como se

observa en la figura 2.12 y figura 2.13.

Por otro lado la figura 2.14 muestra los valores de revision de calidad de la malla dentro de los

parametros anteriormente mencionados en la tabla 2.5.
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Figura 2.14. Parametros de calidad de malla de brazo oscilante de suspension.

Fuente: Autores.

2.2.1 Conversion de cuerpos Rigidos a Flexibles en el programa CAE para analisis
dinamico.
Para iniciar el proceso de la simulacion dinamica del sistema de suspension, es necesario

convertir los cuerpos rigidos y mallados con anterioridad, en cuerpos flexibles, para que puedan
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un diagrama de flujo general sobre este procedimiento.

ser utilizados durante la simulacién dindmica en el programa CAE. En la figura 2.15 se presenta

Archivo CAE

Archivo Bulk Data

[

Nodos de
interface

Tipo de andlisis |

|

Unidades en
archive Bulk data

Crear arafias de
connexion,

Amithimiibinhiiil lidkaikaihaikainal

Herramienta de
preparacion para
archivo FLEX
PREP

" Archivo
FLEX PREP

Convetidor
de archivos
a cuerpo

flexible

Archivo de
CUETPO

flexible

Figura 2.15. Diagrama de flujo general sobre este procedimiento para transformar cuerpos rigidos en
cuerpos flexibles.

Fuente: Autores.

2.2.2 Condiciones de frontera.

En la simulacion es muy importante configurar los puntos de apoyo del plato de suspensién, de
forma que se asemejen a las condiciones reales de operacion, en la figura 2.16, se muestra el
punto 1, el cual conecta la rétula de suspension, y es libre de rotar en todas las direcciones. Los
puntos 2.3, son aquellos en los se establece la conexién con bujes de suspension, constan de
elementos rigidos creados a partir de la definicion de nodos dependientes, acoplados a uno
independiente, esta formacion forma una red de elementos rigidos que permite la reparticion
homogénea de cargas hacia cada uno de los nodos independientes, estos elementos poseen 5
grados de libertad y estan restringidos solamente para permitir el movimiento de rotacion del

brazo oscilante de suspension para que el amortiguador pueda extenderse y comprimirse.

Figura 2.16. Puntos de unién para la simulacion dinamica del munon de la direccion.

Fuente: Autores.

En este aspecto, la restriccién de contacto de la parte superior del amortiguador que restringe al
amortiguador en 5 grados de libertad, permite solamente el movimiento de tension y
compresion del mismo, como se observa en la figura 2.17. Asi mismo, el movimiento de los
levantadores sobre los cuales estan apoyados los neumaticos esté restringidos en 5 grados de
libertad, para solamente moverse en sentido vertical.
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Anexo 4

D. Mesa Fernandez, Simulacién virtual de una suspension McPherson en entorno VRML,

Bachelor's thesis, Escuela Politécnica Superior de la Universidad Carlos 111 de Madrid 2011.
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Dra. Dita. M* Jesus Lopez Boada Febrero 2011
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4.5. DISENO DE LAS PIEZAS DE LA SUSPENSION
A continuacién se describe el proceso de creacion de una de las piezas del presente proyecto,
indicando cada uno de los pasos para formar el tridngulo de la suspension, ver figura 4.15:

Figura 4.15. Tridngulo

a. En primer lugar se realiza un boceto con el perfil de la “L” que es la forma del trapecio

(figura 4.16 izquierda), y se realiza una protrusion para convertirlo en un volumen (figura 4.16

derecha).

L]
i

l+-* T
1

Figura 4.16. Creacion del tridngulo |

b. A continuacién, se realiza un aligeramiento de la pieza mediante un vaciado por proyeccion

en la cara superior, seguido de un redondeo de aristas para eliminar tensiones y para reducir las

aristas vivas, ver figura 4.17.
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Figura 4.17. Creacién del tridngulo Il

¢. Ahora se pasa a realizar los mismos pasos que el punto anterior pero en la cara inferior. Para
no repetir ambas operaciones, se realiza una simetria por el plano intermedio entre ambas caras,

ver figura 4.18.

Figura 4.18. Creacion del tridngulo 11l

El siguiente paso es el de aligerar el triangulo mediante dos vaciados con sus respectivos

redondeos de aristas, se muestra en figura 4.19

Figura 4.19. Creacién del tridngulo IV
d. Ahora que el cuerpo ya esta disefiado, se pasa a disefiar en los siguientes puntos los diferentes
sistemas de sujecion que lleva el trapecio con la bancada por un lado y con la mangueta por el
otro. Para la primera sujecion, vamos a realizar una protrusion por secciones. Este tipo de
operacion crea un volumen a partir de dos 0 més perfiles unidos entre ellos por una trayectoria,

como se muestra en la figura 4.20.
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Figura 4.20. Creacién del tridngulo vV

e. Para la segunda sujecion a la bancada, se va a realizar una protrusién por revolucion para

generar un cilindro hueco en el cual se coloca un silentblock, como se muestra en la figura 4.21.

Figura 4.21. Creacion del tridngulo Vi
f. Para la union entre el trapecio y la mangueta, se utiliza una pieza que contiene una rotula,
permitiendo el movimiento libre al trapecio. Esta pieza lleva una sujecion con 3 tornillos al
trapecio, para su realizacion se siguen los pasos indicados a continuacion. Lo primero que se
hace es dar un poco de espesor al trapecio en la parte central para tener donde amarrar el tornillo
(figura 4.22 izquierda). Lo siguiente que se hace son 3 taladros, mediante la operacion de

agujereado, y por ultimo se realizan los redondeos oportunos (figura 4.22 derecha).

Figura 4.22. Creacién del tridngulo VI

Para finalizar este punto, se muestran todas las piezas que se han creado en Solid Edge para la
creacion de la suspension McPherson y su posterior simulacion en realidad virtual (ver figuras
desde la 4.23 hasta la 4.50).
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Anexo 5

J. T. C Lizarza. Método de los elementos finitos para analisis estructural. Escuela Superior de

Ingenieros Industriales, Universidad de Navarra. Pamplona 2000.
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1

Introduccion al Método de los
Elementos Finitos

1.1.  SISTEMAS DISCRETOS Y SISTEMAS CONTINUOS

Al efectuar una clasificacion de las estructuras, suelen dividirse en discretas o
reticulares y continuas. Las primeras son aquéllas que estin formadas por un
ensamblaje de elementos claramente diferenciados unos de otros y unidos en una serie
de puntos concretos, de tal manera que ¢l sistema total tiene forma de malla o reticula.
La caracteristica fundamental de las estructuras discretas es que su deformacion puede
definirse de manera exacta mediante un nimero finito de pardmetros, como por
¢jemplo las deformaciones de los puntos de union de unos elementos y otros. De esta
manera ¢l equilibrio de toda la estructura puede representarse mediante las ecuaciones
de equilibrio en las direcciones de dichas deformaciones.

Figura 1.1 Estructuras discreta y continua

Como contrapartida, en los sistemas continuos no es posible separar, a priori, el
sistema en un nimero finito de elementos discretos. 51 se toma una parte cualquiera
del sistema, el nlimero de puntos de union entre dicha parte y el resto de la estructura
es infinito, y es por lo tanto imposible utilizar el mismo método que en los sistemas
discretos, pues los puntos de union entre los distintos elementos, que alli aparecian de
manera natural, no existen aqui.
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2 Introduccion

Las estructuras continuas son muy frecuentes en ingemieria, como por ejemplo:
bastidores de maquinas, carrocerias de vehiculos, losas de cimentacion de edificios,
vasijas de reactores, elementos de maquinas (bielas, poleas, carcasas...), v para su
andlisis es necesario disponer de un método que tenga en cuenta su naturaleza
continua.

Hasta la llegada del Método de los Elementos Fimitos (MEF), los sistemas continuos se
abordaban analiticamente, pero por esa via solo es posible obtener solucion para
sistemas con geometria muy sencilla, y/o con condiciones de contorno simples.
También se han utihizado técnicas de diferencias fimitas, pero éstas plantean problemas
cuando los contornos son complicados.

Como precursores del MEF debe citarse a Argyns v Kelsey (Stuttgart, 1955) v a
Turner, Clough, Martin y Topp (Boeing, 1956), aunque con posteriondad el nimero
de autores en ¢l campo del MEF ha sido enorme, siendo uno de los campos de la
mgenieria a los que mas esfuerzos de investigacion se han dedicado.

1.2.  HIPOTESIS DE DISCRETIZACION

En una estructura discreta, su deformacion viene definida por un nimero fimto de
parametros  (deformaciones y/o giros), que juntos conforman el wvector de
deformaciones A, v la estructura tiene tantas formas de deformarse como iérminos
tenga dicho vector. Un medio continuo tiene infinitas formas posibles de deformarse,
independientes unas de otras, ya que cada punto puede desplazarse mantemendo fijos
cualquier nimero finito de los puntos restantes, por grande que sea este Ultimo. Por lo
tanto la configuracion deformada de la estructura no puede venir dada por un vector
finito A como el anterior, sino que es una funcion vectorial u, que indica cuales son las
deformaciones de cualquier punio, y que tiene tres componentes escalares:

u(z,y, z)
u={vryz) (1.1)

w(z, y, z)
Esta funcion es la solucion de la ecuacion diferencial que gobierna el problema, y si
¢ste estd bien planteado, cumplira las condiciones de contorno impuestas, pero en
principio no puede ascgurarse que esta funcidn w fenga una expresion analitica

manejable, m siquiera que pueda calcularse. Por lo tanto la funcion u no podra
conocerse en general.

Para resolver este problema, el Método de los Elementos Fimitos recurre a la hipotesis
de discretizacion, que se basa en lo siguiente:
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Introduccidn 3

El continuo se divide por medio de lineas o superficies imaginarias en una serie de
regiones contiguas y disjuntas entre si, de formas geométricas sencillas y
normalizadas, llamadas elemenios finitos.

Los elementos finitos se unen entre si en un nimero finito de puntos, llamados
nudos.

Los desplazamientos de los nudos son las incognitas basicas del problema, y éstos
determinan univocamente la configuracion deformada de la estructura. Solo estos
desplazamientos nodales se consideran independientes.

El desplazamiento de un punto cualquiera, viene univocamente determinado por
los desplazamientos de los nudos del elemento al que pertenece el punto. Para ello
s¢ definen para cada elemento, unas funciones de imterpolacion que permiten
calcular el valor de cualquier desplazamiento interior por interpolacion de los
desplazamientos nodales. Estas funciones de interpolacion seran de tal naturaleza
que se garantice la compatibilidad de deformaciones necesaria en los contornos de
union entre los elementos.

Las funciones de terpolacion y los desplazamientos nodales definen
univocamente el estado de deformaciones unitarias en el interior del elemento.
Estas, mediante las ecuaciones constitutivas del material definen el estado de
tensiones en el elemento y por supuesto en sus bordes.

Para cada elemento, existe un sistema de fuerzas concentradas en los nudos, que
equilibran a las tensiones existentes en el contorno del elemento, y a las fuerzas
exteriores sobre €l actuantes,

Los dos aspectos mas importantes de esta hipotesis, sobre los que hay que hacer
hincapié son:

La funcion solucion del problema u es aproximada de forma independiente en cada
elemento. Para una estructura discretizada en vanios elementos, pueden utilizarse
funciones de interpolacion distintas para cada uno de ellos, a juicio del analista,
aunque deben cumplirse ciertas condiciones de compatibilidad en las fronteras
entre los elementos.

La funcion solucion es aproximada dentro de cada elemento, apoyandose en un
nimero finito (y pequefio) de parametros, que son los valores de dicha funcion en
los nudos que configuran el elemento y a veces sus derivadas.

Esta hipotesis de discretizacion es el pilar basico del MEF, por lo que se suele decir de
éste, que es un método discretizante, de pardmetros distribuidos. La aproximacion aqui
indicada se conoce como la formulacion en desplazamiento.

Claramente se han introducido algunas aproximaciones. En primer lugar no es siempre
facil asegurar que las funciones de interpolacion elegidas satisfaran al requerimiento
de continuidad de desplazamientos entre elementos adyacentes, por lo que puede
violarse la condicion de compatibilidad en las fronteras entre unos y otros. En segundo
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4 Intreduccidn

lugar al concentrar las cargas equivalentes en los nudos, las condiciones de equilibrio
s¢ satisfaran solamente en ellos, y no se cumpliran usualmente en las fronteras entre
clementos.

El proceso de discretizacion descrito tiene una justificacion intuitiva, pero lo que de
hecho se sugiere es la minimizacion de la energia potencial total del sistema, para un
campo de deformaciones definido por el tipo de elementos utilizado en la
discretizacion.

Con independencia de que mas adelante se estudien en detalle, se representan a
continuacion algunos de los elementos mas importantes.

¢ FElasticidad unidimensional

L b —_—

a T T

Figura 1.2 Elementos para elasticidad unidimensional

¢ FElasticidad bidimensional

——0—o
/
/
4 4
.-'Jf' |II
by 'Cl:- —0 0

L

Figura 1.3 Elementos para elasticidad bidimensional
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» Elasticidad tridimensional

Figura 1.4 Elementos para elasticidad tridimensional

o Problemas axisiméticos

e Vigas

Figura 1.6 Elemento viga
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Anexo 6

O. C. Zienkiewicz, El método de los elementos finitos. Reverte (1981).

El método
de los elementos finitos
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Capitulo 2

Los elementos finitos de
un continuo elastico.
Método de los desplazamientos

2.1, Introduccién

Son muchas las facetas de la ingenieria en las que se precisa determinar
la distribucién de tensiones y deformaciones en un continuo eldstico. Los
casos particulares de dichos problemas pueden variar desde problemas
bidimensionales de tensién o deformacién plana, sélidos de revolucién y
flexién de placas y laminas, hasta el andlisis méds general de sélidos tri-
dimensionales. En todos los casos, ¢l nimero de interconexiones entre un
«elemento finito» cualquiera rodeado por fronteras imaginarias y los ele-
mentos vecinos a él es infinito. Es dificil, por consiguiente, ver a primera
vista como pueden discretizarse problemas de este tipo de la forma des-
crita en el capitulo precedente para casos de estructuras mas simples. Esta
dificultad puede superarse (y efectuarse la aproximacién) de la siguiente
manera:

a) El continuo se divide, mediante lineas o superficies imaginarias, en
un ntmero de «elementos finitoss.

b) Se supone que los elementos estin conectados entre si mediante un
ntimero discreto de puntos, que llamaremos nodos, situados sus
contornos. Los desplazamientos de estos nodos serdn las incégnitas
fundamentales del problema, tal como ocurre en el andlisis simple de
estructuras.
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24 LOS ELEMENTOS FINITOS DE UN MEDIO CONTINUO ELASTICO

c) Se toma un conjunto de funciones que definan de manera tnica el
campo de desplazamientos dentro de cada «elemento finito» en funcién
de los desplazamientos nodales de dicho elemento.

d) Estas funciones de desplazamientos definirdn entonces de manera
tinica el estado de deformacién dentro del elemento en funcién de
los desplazamientos nodales. Estas deformaciones, junto con las de-
formaciones iniciales y las propiedades constitutivas del material, de-
finirdn el estado de tensiones en todo el elemento y, por consiguiente,
también en sus contornos.

e¢) Se determina un sistema de fuerzas concentradas en los nodos, tal
que equilibre las tensiones en el contormo y cualesquiera cargas re-
partidas, resultando asi una relacién entre fuerzas y desplazamientos
de la forma (1.3).

Una vez alcanzado este punto, el procedimiento para encontrar la solu-

cién puede seguir el procedimiento general descrito con anterioridad.

Es evidente que hemos introducido una serie de aproximaciones. En
primer lugar, no siempre es facil asegurar que las funciones de desplaza-
mientos escogidas satisfagan las condiciones de continuidad de los despla-
zamientos entre elementos adyacentes. Por consiguiente, esta condicidén de
compatibilidad puede no cumplirse en el contorno de los elementos (aun-
que es evidente que dentro de cada elemento si se cumplird, a causa de la
unicidad de los desplazamientos implicada en el hecho de que los mismos
estén representados por funciones continuas). En segundo lugar, al con-
centrar las fuerzas equivalentes en los nodos, las condiciones de equilibrio
solo se cumpliran para el conjunto del continuo.

Normalmente, ocurrird que tales condiciones no se cumplirdn en zonas
localizadas dentro y en el contorno de cada elemento. Serd misién del in-
geniero escoger la forma de los elementos y de las funciones de desplaza-
miento para cada caso particular, debiendo usar de su ingenio y habilidad,
dependiendo el grado de aproximacién que se alcance del uso que haga de
esas dos facultades.

El procedimiento que acaba de esbozarse se conoce como método de los
desplazamientos. !

Hasta aqui, el procedimiento descrito se justifica sélo intuitivamente,
pero de hecho lo que se ha sugerido es equivalente a la minimizacién de la
energia potencial total del sistema, siendo funcién ésta de un campo de
desplazamientos impuesto. Si este campo de desplazamientos se define ade-
cuadamente, debera producirse convergencia hacia la solucién correcta. El
proceso es, por consiguiente, equivalente al conocido método de Ritz. Esta
equivalencia se demostrard en una seccién posterior de este capitulo, en
donde se analizaran también los necesarios criterios de convergencia.
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El reconocimiento de equivalencia entre el método de los elementos
finitos y un proceso de minimizacién ha sido reciente® 2, Sin embargo, Courant
en 19434t y Prager y Synge® en 1947, propusieron métodos que son en esencia
idénticos.

Esta generalizacién de las bases del método de los elementos finitos
permite su ampliacién a problemas continuos donde sea posible la for-
mulacién variacional, y lo cierto es que ya se dispone de procedimientos
generales para discretizar mediante elementos finitos cualquier problema
definido por un sistema de ecuaciones diferenciales adecuadamente consti-
tuido. Tales generalizaciones se estudiardn en el capitulo siguiente, y a lo
largo del libro se aplicarédn a diversos problemas no pertenecientes al campo
de las estructuras. Se verd que los métodos descritos en este capitulo se
reducen esencialmente a la aplicacién de funciones de prueba y apro-
ximaciones de Galerkin a un caso especial de la mecédnica de sélidos.

2.2. Formulacién directa de las caracteristicas de un elemento finito

Las «recetas» para deducir las caracteristicas de un elemento finito de
un continuo, que fueron esbozadas en lineas generales, serdn presentadas
ahora bajo una forma matemdtica mas detallada.

Es conveniente obtener los resultados de una forma general aplicable
a cualquier situacién pero, para evitar la introduccién de conceptos més
complicados, se ilustrardn las expresiones generales con un ejemplo muy
sencillo de andlisis de una rebanada delgada sometida a tensién plana. Para
ello se divide la regién en elementos triangulares como se muestra la
figura 2.1. Se subrayarin las relaciones que tengan caricter general. De
nuevo se empleard notacién matricial.

22.1. La funcion de desplazamientos. Un elemento finito tipico e, se define
por sus nodos i, j, m, etc., y por su contorno formado por lineas rectas. Apro-
ximemos los desplazamientos u de cualquier punto del elemento mediante
un vector columna, 0

a|°
urfl=) Naf = [N,,NJ,...]{fj} = Na* 2.1)

t Parece que ya Courant en 1923 anticipé la esencia del método de los elementos
finitos de una manera general y, en particular para el caso de un elemento triangular,
en un articulo con el titulo «On a convergence principle in calculus of variationss., Kén.
Gesellschaft der Wissenschaften zu Gottingen. Nachrichten. Berlin, 1923.

Aﬁrmaulmamnamnsunamalladetnﬁnmﬂosmbﬂmdneldonﬂﬂo los criterios de
convergencia son vdlidos para cada dominio triangulars.
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Las funciones N, N;, N, han de escogerse de manera que, al sustituir
en la(2.1) las coordenadas de los nodos, se obtengan los correspondientes
desplazamientos nodales. Evidentemente, en general

N;(x;, ;) = I (matriz unidad)
mientras que
Ni(xjr J"j) = Ni(x,,, y..) = Oetc.,

condiciones que cumplen funciones lineales de x e y apropiadas.
Si las dos componentes de un desplazamiento se interpolan de la misma
manera, podremos escribir

N, = NI

y obtener N, de(2.1),teniendo en cuenta que N, =1 para x; e y;, ¥ cero en
los otros vértices.

La interpolacién lineal més evidente en el caso de un tridngulo nos dard
formas para N, como la que se muestra la figura 2.2. En el capitulo 4
se dan expresiones detalladas de este tipo de interpolaciones lineales, pero
en el punto en que nos encontramos pueden ser ya facilmente deducidas
por el lector.

Fig. 2.2

Las funciones de prueba N se llamaran funciones de forma y como se
verda mas adelante juegan un papel decisivo en el andlisis por elementos
finitos.
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2.2.2. Deformaciones. Una vez conocidos los desplazamientos para todos
los puntos del elemento, pueden determinarse las «deformaciones» en
cualquier punto. Estas dardn siempre por resultado una relacién que podra
escribirse como sigue en forma matricial

¢ = La (2.2)

donde L es un operador lineal apropiado. Mediante la ecuacién (2.1),la ex-
presién anterior puede aproximarse como

g

(2.3)

donde

= LN. (2.4)

En el caso de tensién plana, las deformaciones més importantes son las
que se producen en el plano y se expresan en funcién de los desplazamien-
tos mediante las conocidas relaciones® que definen el operador L:

b v 0| fu
g =18, ¢ =1 5; »= 10 , 5 2
>

Yx

Determinadas ya las funciones de forma N, N; y N,, es ficil obtener la
matriz B. Si adoptamos una expresién lineal para dichas funciones, las
deformaciones serdn constantesen todo el elemento.

2.2.3. Tensiones. En general, el material contenido dentro del contorno
del elemento puede estar sujeto a deformaciones iniciales, tales como las
debidas a cambios de temperatura, retracciones, cristalizacién, etc. Si re-
presentamos dichas deformaciones por e, las tensiones se deberdn a la di-
ferencia entre las deformaciones reales y las iniciales.
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Conviene ademés suponer que al comienzo del anilisis, el cuerpo puede
estar sometido a un sistema conocido de tensiones residuales iniciales g,
que muy bien podrian medirse, pero cuya prediccién serfa imposible sin
un conocimiento completo de la historia del material. Estas tensiones
pueden sencillamente afiadirse a la ecuacién general. Asi pues, admitiendo
un comportamiento eldstico lineal del tipo méis general, la relacién entre
tensiones y deformaciones serd lineal y de la forma

o= D(e—¢g)+a, (2.5)

donde D es una matriz de elasticidad que contiene las propiedades del ma-
terial apropiadas.

Por otra parte, para el caso particular de tensién plana, hemos de
considerar tres componentes de tensién que se corresponden con las defor-
maciones definidas anteriormente. Dichas tensiones, en la notacién que ya
nos es familiar, son

y la matriz D se obtendrd sencillamente de la relacién usual entre tensio-
nes y deformaciones para un medio isétropo®

1 v
&, —(&)o = Eax— z-ap

v
&,—(&)o = g%t 5%
2(1+v)
7:,_()’:))0 - E Txy

y resolviendo el sistema
1 v 0
{D] o T—E—vz [v 1 0 ] ’
- 0 0 (1-v)2

224. Fuerzas nodales equivalentes. Definamos

-{f
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de"o—éu'b (2.8)
of
5a"(B"e—N"b) 2.9)

Igualando el trabajo externo con el trabajo interno total obtenido al
integrar sobre el volumen del elemento V*, se obtiene

5aTy = au'T( I BTe d(vol)— I N"bd(voll). (2.10)
ye ye

Como esta relacién es vilida para cualquier desplazamiento virtual, po-
demos igualar los multiplicandos. Asi pues,

q = J B"e d(vol)— J. NTb d(vol). (2.11)
ye ye

Esta expresién es védlida con absoluta generalidad cualesquiera que sean
las relaciones entre tensiones y deformaciones. En el caso de la ley lineal
expresada por (2.5), podemos escribir

¢ = Ka*+f* 2.12)

donde

K* = _[ BTDB d(vol) (2.13a)
Ve

= — _[ Nb d(vol)— I B"De, d(vol)+ I Ba, d(vol). (2.13b)

En la dltima ecuacién, los tres términos representan las fuerzas debidas
respectivamente a las fuerzas mdsicas, las deformaciones iniciales y las
tensiones iniciales. Estas relaciones presentan caracteristicas similares a
las que se obtuvieron usando los elementos estructurales discretos que se

describen en el capitulo 1.

t Adviértase, que mediante reglas del dlgebra matricial, la traspuesta de un pro-
ducto de matrices verifica:

(AB)T = BTAT,
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Si las tensiones iniciales forman un sistema en equilibrio, como puede
ser el caso de tensiones residuales normales, las fuerzas obtenidas del
término correspondiente (2.13 b) serdn idénticamente nulas tras el ensam-
blaje. Por consiguiente, con frecuencia se omite la evaluacién de dichas
fuerzas. Sin embargo, como ejemplo, cuando se fabrica una pieza a partir
del material en bruto en el que se encuentran frecuentes tensiones residuales
o cuando se excava en rocas donde existen tensiones tecténicas conocidas,
la eliminacién de material producird la aparicién de fuerzas no compen-
sadas que son resultado del término cuestion.

Para el caso particular del elemento triangular bajo tensién plana, estas
relaciones se obtendrian sustituyendo convenientemente. Ya hemos sefialado
que la matriz B, en este caso, es independiente de las coordenadas, por lo
que la integracién resultard especialmente sencilla.

La interconexién y solucién del conjunto completo de los elementos
sigue los sencillos procedimientos de andlisis de estructuras, expuestos en
el capitulo 1. En general, podrd haber fuerzas externas concentradas ac-
tuando los nodos y habrd de afiadirse la matriz

r=94. (2.14)

al considerar el equilibrio de los nodos.

Hemos de hacer aqui una observacién relativa a los elementos cercanos
al contorno. Si se especifican los desplazamientos en el contorno, no se
suscita problema particular alguno. Sin embargo, supongamos el contorno
sometido a una carga exterior f distribuida por unidad de superficie. En-
tonces, tendremos que afiadir un término adicional a las fuerzas nodales
del elemento cuyo contorno posee una superficie A°. Considerando el trabajo
virtual, este término sera simplemente

B j NTEd (sup.) @.15)
A

con la integracién extendida a la superficie del contorno del elemento. Se
advertird que T debe tener el mismo niimero de componentes que u para
que la expresién anterior sea vilida.

En la figura 2.1 se muestra dicho elemento de contorno siempre para
el caso particular de tensi6én plana. Las integrales de este tipo no se
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calculan explicitamente. Con frecuencia, el analista siguiendo su <«intuicién
fisica», sustituye la carga que actia en el contorno por cargas concentra-
das en los nodos, calculando éstas directamente mediante consideraciones
de estiatica. En el caso particular considerado, los resultados son idén-
ticos.
Una vez obtenidos los desplazamientos nodales por resolucién de las
ecuaciones globales del tipo «estructurals, se pueden calcular las tensiones
en cualquier punto del elemento utilizando las relaciones (2.2) y (2.3) y ob-
tener

o = DBa*—De, +4a, (2.16)

e

en donde se reconocerin inmeditaments los términos tipicos que aparecen
en la ecuacién (1.4),pag. 6, siendo la matriz de tensiones del elemento

S¢ = DB. (2.17)

A esta expresion hemos de afiadir las tensiones
"0 = _'D‘n y "] {2-18}

Es necesario un comentario para aclarar la ausencia del término corres-
pondiente a tensiones originadas por cargas distribuidas o§. Ello se debe
al hecho de que no se ha considerado el equilibrio interno dentro de cada
elemento, y sélo se han establecido las condiciones de equilibrio globales.

2.25. Concepto generalizado de desplazamientos, deformaciones y ten-
siones. El significado de desplazamientos, deformaciones y tensiones en
el caso presentado de tensién plana es obvio. En muchas otras aplicacio-
nes, que en este libro se expondrdn més adelante, esta terminologia puede
aplicarse a otras cantidades menos evidentes. Por ejemplo, si consideramos
los elementos de una placa, el «desplazamiento» puede estar caracterizado
por la flecha y las componentes del giro en un punto particular de la
placa. Las «deformaciones» se definirdn entonces como las curvaturas de
la superficie media y las «tensiones» como los correspondientes momentos
flectores.

Todas las expresiones deducidas aqui tienen validez general con la
condicién de que la suma de los productos de los desplazamientos y las
fuerzas correspondientes represente realmente el trabajo exterior efectuado
y la de los productos de las «deformaciones» y las correspondientes «ten-
siones» sea el trabajo interno total.
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K = j BDB d¥ (2.240)
| 4
f= —I N'de—j N‘?dA—I B'De, dV+I BYa, dV (2.24b)
v A | 4 L4

Las integraciones se extienden a todo el volumen V y a toda la super-
ficie A donde se especifican las fuerzas de superficie.
Es inmediatamente evidente de lo anterior, que

K,=YK; f=Y¢ (2.25)

en virtud de la propiedad de las integrales definidas, que establece que la
integral total es la suma de las integrales de las partes:

J'( )dV=}:f ()dav (2.26)
L 4 Ve

El mismo razonamiento es evidentemente valido para las integrales de
superficie expresadas en(2.25).Vemos que el «secretos para que la aproxi-
macién tenga las propiedades del «sistema discreto general del capitulo 1»,
reside simplemente en escribir la aproximacién forma integral.

Tanto las reglas para el ensamblaje como el resto de las conclu-
siones alcanzadas, se han obtenido prescindiendo del concepto de «fuerzas
entre elementoss. En lo que queda de este capitulo se prescindird del
supraindice de elemento, a menos que se necesite especificamente. Tampoco
se hara diferencia entre las funciones de forma para el elemento y para el
continuo.

No obstante, se suscita inmediatamente un punto importante. Al con-
siderar el trabajo virtual para el continuo completo (ec.(2.22))e igualar éste
a la suma de las contribuciones de todos los elementos, se supone implici-
tamente que no se desarrollan discontinuidades entre elementos adyacentes.
Si apareciesen tales discontinuidades, habria que afiadir una contribucién
igual al trabajo efectuado por las tensiones en las separaciones entre ele-
mentos.

Por consiguiente, el campo de desplazamientos definido por las funcio-
nes de forma ha de ser tal que sélo puedan existir deformaciones finitas
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en los contornos de separacién entre elementos; esto implica que, para que
las ecuaciones generales sean validas, los desplazamientos han de ser con-
tinuos. Mads adelante afiadiremos algo mas acerca de esta condicién ne-
cesaria.

24. El método de los desplazamientos como minimizacién de la energia
potencial total

El principio de los trabajos virtuales utilizado en las secciones anterio-
res asegura el cumplimiento de las condiciones de equilibrio dentro de los
limites establecidos por la configuracién de desplazamientos supuesta. El
equilibrio sélo serd completo si la igualdad de los trabajos virtuales se
cumple para toda variaciéon arbitraria de los desplazamientos (imponiendo
s6lo condiciones de contorno).

Si el naimero de parametros de a, que define los desplazamientos, se incre-
menta ilimitadamente, siempre podremos asegurar entonces una mayor
aproximaciéon de todas las condiciones de equilibrio.

El principio de los trabajos virtuales establecido la ecuacién (2.22),
puede replantearse de manera diferente si las cantidades virtuales da, du y
de se consideran como variaciones (o diferenciales) de las cantidades reales.

Asi por ejemplo, podemos escribir

6(:"r+j n‘de—q—J. u't dA) = —6W (2.27)
Lg A

para los tres primeros términos de la ecuacién (2.27), donde W representa
la energia potencial de las cargas externas. La expresién anterior es cierta
si r, b y T son conservativas (o independientes de los desplazamientos).

Para ciertos materiales, el ultimo término de la ecuacién (2.22) puede
escribirse

oU = J. de'a dV (2.28)
v

donde U es la «energia de deformacién» del sistema. Para el material elés-
tico lineal descrito por la ecuacién(2.5),el lector puede verificar que

U= ij &'De dV—I ¢ De, dF’+J. e'ay dV (2.29)
¥ ¥ v
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que se produzcan deformaciones en algin elemento cuando éste se someta
a los desplazamientos propios de un cuerpo rigido. Asi pues, el primer cri-
terio que una funcién de desplazamientos debe satisfacer es el siguiente:

Criterio 1 Toda funcién de desplazamientos debe elegirse de tal forma
que no permita deformaciones de un elemento cuando los desplaza-
mientos nodales se deban a un desplazamiento del conjunto como cuerpo
rigido.

Esta condicién, evidente por si misma, puede violarse facilmente si se
emplean ciertos tipos de funciones; por consiguiente ha de ponerse cui-
dado al elegir las funciones de desplazamientos.

Un segundo criterio se deriva de los mismos razonamientos anteriores.
Es evidente que a medida que los elementos se hagan mds pequefios tanto
mas prevalecerdn en ellos condiciones de deformacién constante. Si de
hecho existen dichas condiciones, serd pues conveniente escoger el tamafo
de los elementos que las reproduzcan exactamente, para conseguir un buen
grado de aproximacién. Se pueden encontrar funciones que satisfagan el
primer criterio, pero que requieran al mismo tiempo que las deformaciones
varien dentro del elemento, aun cuando los desplazamientos nodales sean
compatibles con un estado de deformacién constante. Dichas funciones no
convergen bien en general, hacia la solucién exacta y no pueden, ni en el
limite, representar la distribucién verdadera de deformaciones. Asi pues,
el segundo criterio se puede formular como sigue:

Criterio 2° Toda funcién de desplazamientos tiene que ser tal que si
los desplazamientos nodales son compatibles con un estado de defor-
macién constante, se obtenga realmente dicho estado de deformacién
constante. (El término «deformacién» se emplea ademas en su sentido
general.)

Se habri observado que el Criterio 2 incorpora de hecho las condiciones
exigidas por el Criterio 1 ya que los desplazamientos de un cuerpo rigido
son casos particulares de deformacién constante nula. Este criterio fue
establecido originalmente por Bazeley y otros' en 1965. Estrictamente, ambos
criterios s6lo necesitan ser satisfechos en el limite cuando el tamafio del
elemento tiende a cero. Sin embargo, al imponer estos criterios a elementos
de tamafio finito se alcanza mayor grado de precision.

Finalmente, como ya hemos mencionado en la seccién 2.3, en todos estos
razonamientos se ha supuesto que la contribucién del trabajo realizado en
los contornos de separacién entre elementos al trabajo virtual total es nulo.
Por consiguiente, para asegurarnos que se cumple esta condicién es nece-
sario incluir el criterio siguiente:
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Criterio 3° Las funciones de desplazamientos deben elegirse de manera
que las deformaciones que se producen en los limites de separacién
entre elementos sean finitas (aunque puedan ser indeterminadas).

Este criterio implica la continuidad de los desplazamientos entre ele-
mentos. Si las deformaciones se definen mediante las derivadas primeras,
como en €l ejemplo de elasticidad plana citado aqui, sélo deberdn ser con-
tinuos los desplazamientos. No obstante, si como ocurre en los problemas
de placas y laminas, las «deformaciones» se definen mediante las derivadas
segundas de las flechas, deberan ser también continuas las derivadas pri-
meras de éstas?

Matemdticamente, los criterios anteriores forman parte del enuncia-
do de «funcional completo»; la discusién matemaética debe buscarse en
otros lugares." La demostracién «heuristica» de las condiciones de con-
vergencia ofrecida aqui es suficiente a efectos précticos, con excepcién de

los casos mas patolégicos. En el capitulo 3, se generalizardn todos estos
criterios.

2.6. Error de discretizacién e indice de convergencia

2.6. Error de discretizacién e indice de convergencia

En la seccién anterior hemos admitido que la aproximacién a los des-
plazamientos representada por la ecuacién (2.1) nos proporcionard la solu-
cién exacta en el limite, si el tamafio & de los elementos se va haciendo
cada vez mds pequefio. Los argumentos para ello son sencillos: puesto
que el desarrollo es capaz de reproducir en el limite cualquier distribucién
de desplazamientos concebible dentro del continuo, y ademés como la solu-
cién de cada aproximacién es tnica, aquél debe proporcionar el limite,
cuando k—0, la solucién exacta. Y lo cierto es que en algunos casos,
dicha solucién exacta puede alcanzarse con un numero finito de subdivi-
siones (o incluso con un sélo elemento) si el desarrollo polindmico utilizado
para ese elemento puede ajustarse exactamente a la solucidn correcta.
Asi, por ejemplo, si la solucién exacta es un polinomio de segundo grado
v las funciones de forma incluyen todos los polinomios de ese grado, la
aproximacién nos proporcionard la solucién exacta.

Este tultimo argumento puede ayudarnos a determinar el grado de con-
vergencia del método de los elementos finitos, puesto que la solucién
exacta puede siempre desarrollarse en serie polindémica en las proximidades
de cualquier punto (o nodo) i,

du du
u= .‘+(5),x+(ﬂ_y)?+ LE (2.32)
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problemas de condicionamiento de la matriz y cuando se emplee el mé-
todo de los elementos finitos se deberd ser consciente en todo momento
de las limitaciones de precisién que impiden alcanzar la solucién exacta.
Afortunadamente, con los computadores modernos, que admiten un gran
nimero de cifras significativas, estos errores con frecuencia son pequefios.

2.7. Funciones de desplazamientos discontinuas entre elementos. Elementos
no conformes y el criterio de la parcela

En algunos casos es bastante dificil encontrar funciones de desplaza-
mientos para un elemento que sean autométicamente continuas en todos los
puntos del contorno de separacién entre elementos adyacentes.

Como ya se ha sefialado, la discontinuidad de los desplazamientos ori-
ginara deformaciones infinitas en los contornos de separacién, factor ignorado
en la formulacién presentada, ya que sélo hemos considerado las contri-
buciones de energia debidas a los elementos en si.

Sin embargo, si, en el limite, al disminuir el tamafio de las subdivisiones
se restaura la continuidad, la formulacién ya desarrollada seguira tendiendo
hacia la solucién correcta. Esta situacién se alcanza siempre si

a) un estado de deformacién constante asegura automaéticamente la
continuidad de los desplazamientos;

b) se satisface el criterio de deformacién constante de la seccién pre-
cedente.

Para comprobar que dicha continuidad se consigue para cualquier con-
figuraciéon de malla, cuando se emplean elementos mo conformes es nece-
sario imponer a un nimero arbitrario de elementos, desplazamientos no-
dales que correspondan con un estado de deformacién constante determi-
nado. Si alcanzamos simultdneamente el equilibrio en todos los nodos sin
necesidad de introducir ninguna fuerza nodal exterior, y se obtiene un
estado de tensiones constante, es evidente que no se habrd perdido trabajo
exterior a través de las discontinuidades entre elementos.

Los elementos que cumplan este criterio de la parcela, convergerin a
la solucién exacta, e incluso a veces presentarin un comporiamiento su-
perior a los elementos conformes.

El criterio de la parcela fue introducido originalmente por Irons” y
desde entonces ha demostrado ser una condicién suficiente de conver-
mﬁ.ll«.ﬂ

Volveremos al tema de los elementos no conformes en el capitulo 11.
Estas funciones de desplazamientos «discontinuas» seran utilizadas con
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En este ejemplo, las deformaciones se expresan como derivadas segun-
das de los desplazamientos y es necesario asegurar que tanto w como la
derivada primera

glE
I

W, =

son continuas entre elementos. Esto se cumple ficilmente si como paré-
metros nodales se toman los valores de w y del giro w,. Asi

w={od = o)

Se deducirdn a continuacién las funciones de forma. Si para definir la
deformada tomamos dos nodos por elemento (o sea, cuatro variables),
podemos suponer que ésta viene dada por un polinomio de tercer grado

W= o, X+ ax’ ax’.

Este nos definir4 las funciones de forma correspondientes a w; y wx toman-
do para cada una, un polinomio de tercer grado que valga uno en los pun-
tos apropiados (x=0; L) y cero en cualquier otro punto, tal como se
muestra en la figura 2.3.

Las expresiones de las funciones de forma para el elemento represen-
tado pueden escribirse

N; = [1-3(x/L)* +2(x/L)?, L(x/L—2(x/L)*+(x/L)*]
N; = [3(x/L)* —2(x/L)’, L(—(x/L)*+(x/L)*)]

Inmediatamente podemos escribir

dz

B, = ~3 N, = [6~12(v/L), (4- (/L)LYL?
2
B, = — 3 N;= [~6+12(x/L), @~ 6(x/L)LYL?

y las matrices de rigidez para el elemento pueden escribirse

L
K = J B,El B; dx

0
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Dejaremos para el lector el célculo detallado de ésta y de las «fuerzas»
correspondientes a una carga uniformemente distribuida p (supuesta cons-
tante), nula salvo en ij. Se observard que las ecuaciones finales para un
nodo i, una vez ensambladas, relacionan entre si tres desplazamientos no-
dales i, j, k. Explicitamente estas ecuaciones son para elementos de la mis-
ma longitud L.

—12/L3, —6/L*] (w, 24/L% 0 ] (w;
o [6/1.2, 2L ]{0,} R [ 0, 8/L] {0,} +

—12/L3, +6/L*]| w; pL2 | _
. [—6/1.2, 2L ]{0,} & {—pLz/IZ} =

Es interesante comparar éstas con la forma exacta representada por
las llamadas ecuaciones de «giros y traslaciones de los nudos» que pueden
encontrarse en los textos generales.

En este caso, se hallard que la aproximacién por elementos finitos con-
sigue la solucién exacta porque ésta se halla representada por un polinomio
de tercer grado para una carga uniforme. Para cualquier otra carga distribui-
da es facil ver que la diferencia enire la solucién exacta y la aproximada
decrece a medida que la longitud de los elementos tiende a cero.

2.11. Observaciones finales

El estudio de sélidos elasticos por el método de «los desplazamientoss
sigue siendo, sin duda, el procedimiento més extendido y ficilmente com-
prensible. En muchos de los capitulos que siguen emplearemos las férmu-
las generales desarrolladas en éste, en relacién a problemas de elasticidad
lineal (capitulos 4, 5, 6, 10, 13 y 14) o anilisis no lineal (capitulos 18 y 19)
residiendo las principales diferencias las definiciones de las tensiones,
deformaciones generalizadas y demas cantidades asociadas a ellas. Es por
ello conveniente resumir las férmulas esenciales, lo que se hace en el
apéndice 2.

En el capitulo siguiente mostraremos que los procedimientos desarro-
llados en éste no son sino un caso especial de discretizacién por elemen-
tos finitos, aplicado a las ecuaciones de equilibrio que gobiernan un sistema,
expresadas en funcién de los desplazamientos. Obviamente, es posible en-
focar el problema desde diferentes puntos de partida, algunos de los cuales
se comentardn el capfitulo 12.
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Anexo 7
Del Ecuador, Venta de vehiculos SUV subié un 58% este afio A. D. E. A. AEADE. Anuario
2017 (2017).

ELUNIVERSO noncias oPmON GUAYAQUIL MARCADOR VIDAYESTILO LAREVISTA VIDEOS

Noticias Economia

Venta de vehiculos SUV subi6 un 58% este afo

La compra de autos SUV (vehiculo utilitario deportivo por sus siglas en inglés) esta en auge

en Ecuador. En el 2017 se vendieron 33.736 de ese tipo, casi el doble de los comercializados en
2016. La del afio pasado es la cifra récord de ventas de ese segmento desde el 2000, segun la
Asociacion de Empresas Automotrices del Ecuador. La tendencia se mantiene. De enero a julio

de este afio subieron un 58% con respecto al mismo periodo del 2017.
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Niimero de vehiculos SUV
ensamblados en Ecuador

DE ENERO HASTA JULIO DE 2016, 2017 Y 2018

ENSAMBLADORAS
Aymesa Omnibus BB Ciauto (Great
(KIAy JAC) (Chevrolet) Wall y Zotye)*
TOTAL ENSAMBLADQS: 7830 TOTAL ENSAMBLADOS: 4332 | TOTAL ENSAMBLADOS: 3196
3080%
2597
2.213

674
2016 2 017 2 018
*Datos de las mismas compaiiias
Fuente: Aeade EL UNIVERSO

La firma coreana KIA lidera el mercado de ensamblaje y venta de estos vehiculos en el pais.
Solo desde enero del 2016 y julio pasado ha armado 13.143 autos de este tipo y vendido 12.012
unidades.

La empresa asegura que los ensamblados localmente, al igual que los importados cumplen con
la normativa internacional. “La carroceria... esta hecha con acero de alta resistencia, lo que da
como resultado una mejor eficiencia de combustible y mayor seguridad contra impactos”. Y que
contrario a lo que se piensa, un vehiculo SUV puede usar el tipo de combustible extra/ecopais.
“Los motores estan construidos y su tecnologia disefiada para operar en optimas condiciones”
con ese tipo de gasolina, sefiala la firma.

A los SUV de KIA les siguen los de Chevrolet (EE.UU.), Hyundai (Corea del Sur), Great Wall
(China) y Nissan (Japén).

Las ensambladoras Aymesa, que arma los de las marcas KIA y JAC, Omnibus BB (Chevrolet) y
Ciauto (Zotye y Great Wall) son las que producen vehiculos tipo SUV en el pais.

Para Chevrolet, el auge se da porque un SUV responde a las condiciones geograficas del pais
“mejor que (los) vehiculos sedanes, sin perder caracteristicas de comodidad, espacio y precios

competitivos”.
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Esta marca tiene “un departamento de ingenieria enfocado en cumplir con los requerimientos
técnicos y comerciales”, sefiala la firma.

Pietro Pilo, representante de Ciauto en Ecuador, cuya planta esta en la provincia de Tungurahua,
asevera que el auge de los SUV es a nivel mundial y responde a que estos son Utiles en las
ciudades y en el campo. “Tienen un punto de manejo alto, lo que da un sentido de seguridad...
La venta de vehiculos SUV sube mas que la tendencia de crecimiento general del mercado de
autos en el pais”.

Tras la eliminacion de cupos de importacion el precio promedio de los vehiculos SUV baj6 de $
45.543 en el 2016 a $43.167 en el 2017. Esto, segun la Aeade, alent6 el mercado y aumento el
numero de modelos disponibles que por oferta y demanda bajo los precios.

El gremio informa que a partir del 2017 hay 67 nuevos modelos, la mayoria SUV.

La venta de este tipo de carros representd el 35,7% del mercado nacional después de los
automoviles durante el primer semestre de este afio casi diez puntos mas que en 2000. Desde ese
afio este segmento escaldé un puesto entre los livianos mas vendidos, superando a las

camionetas. (1)

NOTICIAS OPINION GUAYAQUIL MARCADOR VIDAYESTILO LAREVISTA VIDEOS CLASIFICADOS QUIOSCO DIGITAL FOTOGALERIAS

SUSCRIBIRME

Autos ‘estrella’ se venden 59% mas en primer semestre en Ecuador

Las ventas de vehiculos en Ecuador tuvieron un importante crecimiento, dentro del cual, el

producto estrella ha sido el auto SUV (deportivo utilitario por sus siglas en inglés). Es que la
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venta de vehiculos en el primer semestre de 2018 se increment6 en 27% con respecto al mismo
periodo del afio pasado. Es decir pasaron de 43.605 unidades en 2017 a 68.280 este afio. Los
SUV tuvieron una mayor demanda, al pasar de 13.375 a 21.990, es decir tuvieron un
crecimiento de 59%.

Entre los SUV mas vendidos esté el Kia Sportage R, que es un modelo ensamblado en Ecuador.
Ademas, entre los vehiculos livianos méas vendidos también esta el nuevo Chevrolet Sail. Las
cifras fueron reveladas por Genaro Baldeon, presidente ejecutivo de la Asociacion de Empresas
Automotrices del Ecuador (Aeade), quien ademas explico que dentro de las ventas de acuerdo a
la procedencia del vehiculo, Ecuador sigue a la cabeza con un 30%. Sin embargo, la cifra revela
una caida en la presencia del mercado, pues afios atras la industria ecuatoriana ocupaba al
menos un 50% en el mercado.

Entre tanto, Balde6n se mostrd partidario de que el régimen focalice el subsidio a los
combustibles, pues tanto la calidad de estos, como dicho subsidio, indica, impiden el acceso a
mejores tecnologias para los vehiculos, lo que justamente haria mas eficiente el consumo de
estos.

Esta en contra del veto presidencial sobre la Ley de Fomento Productivo en el tema de los
vehiculos hibridos. En primera instancia este tipo de automotores habian sido exonerados del
IVA, pero en el veto se retira esa exoneracion. Para Balde6n es un error, pues los hibridos,
ademas de contribuir a la baja del subsidio, también son una tecnologia de transicién necesaria
para que los consumidores se vayan relacionando con autos eléctricos.

También criticd que se haya utilizado como argumento del veto, que la eficiencia energética de
los hibridos es apenas del 5% en comparacion con los de combustion. La cifra real seria 80%,
dijo. ()
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Resumen: Este articulo esta enfocado en el disefio de un controlador para un sistema de
suspension pasiva, partiendo de las comectas posiciones que debe adoptar un vehiculo
automotor y generando ¢l modelo matematico que nja el sistema, el controlador diseftado
permitira mejorar las condiciones de confort, seguridad y maniobrabilidad del vehiculo,
como lo hace actualmente los sistemas de suspension activa. Se evidenciara los resultados
por medio de simulaciones.
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Abstract: This rescarch is focuses on the design of a controller for a passive suspension
system, based on the correct positions that an automotive vehicle should adopt and
generating the mathematical model that govems the system. The designed driver wll
improve the conditions of comfort, safety and mancuverability of the vehicle. As active
suspension systems currently do. The results will be evidenced by means of simulations.
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Resumen: Este articulo estd enfocado en el disefio de un controlador para un sistema de
suspension pasiva, partiendo de las correctas posiciones que debe adoptar un vehiculo
automotor y generando el modelo matematico que rija el sistema, el controlador disefiado
permitird mejorar las condiciones de confort, seguridad y maniobrabilidad del vehiculo, como lo
hace actualmente los sistemas de suspension activa. Se evidenciara los resultados por medio de
simulaciones.

Palabras clave: Suspension pasiva, Suspension activa, vehiculo, automotor, controlador.
Abstract: This research is focuses on the design of a controller for a passive suspension system,
based on the correct positions that an automotive vehicle should adopt and generating the
mathematical model that governs the system. The designed driver will improve the conditions
of comfort, safety and maneuverability of the vehicle. As active suspension systems currently
do. The results will be evidenced by means of simulations.

Keywords: Passive suspension, active suspension, vehicle, motor, controller.

1. INTRODUCCION

Los sistemas de suspension de los vehiculos automotores permiten controlar de forma directa la
seguridad y el confort. La suspension tiene como funcion mantener en todo momento la llanta
pegada al terreno, aislar las perturbaciones del camino, soportar el peso estético del vehiculo y

brindarle al conductor unas condiciones de maniobrabilidad buenas al momento de acelerar,
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frenar y girar. Los sistemas de suspension pueden ser dependientes o independientes, las de tipo
independiente se clasifican en tres, suspension pasiva, suspension semi activa y suspension
activa.
La suspension pasiva no es regulable, los pardmetros que rigen la dindmica de cada elemento de
la amortiguacién son constantes. La suspension semi-activa emplea sistemas regulados que
permiten variar elementos de la amortiguacion. La suspension activa se compone de una serie
de sensores y actuadores que necesitan de un canal externo de energia, para actuar de manera
mas rapida y constante sobre cada rueda (Parra Ortega C, Herrera Vergara J.2013). Los
vehiculos automotores mantienen una posicion inicial cuando estan en reposo ésea cuando no
estan en movimiento ni sometidos a fuerzas externas, esta posicion esta definida por el conjunto
de elementos que componen la suspension, en el caso de la McPherson esta constituida por el
brazo de control, el puntal McPherson y el conjunto de rueda, todo esto anclado al chasis del
automovil, estos elementos mantienen un comportamiento estatico que definen la posicion
inicial o en reposo del vehiculo.
2. sistema de suspension independiente McPherson
Es uno de los disefios de suspensién mas sencillos y mas utilizados en los automdviles tipo
livianos, por su sencillez de fabricacién y mantenimiento, el costo de produccién y el poco
espacio gque ocupa, puede ser usado tanto en el tren delantero como en el tren trasero. Su
mecanismo forma un triangulo articulado formado por el brazo inferior, bastidor (chasis) y el
muelle-amortiguador.

M
L .

T PUNTAL
_+ McPherson

CHASIS

BRAZO DE
CONTROL

Figura 1. Componentes de la suspension
McPherson.

2.1 Comportamiento cinematico

La cinematica estudia los movimientos de los cuerpos independientemente de las causas que lo
producen y solo estudia la trayectoria en funcion del tiempo, todo esto referenciado por un
sistema de coordenadas (Torres Clayton J et al., 2013). En el caso de la suspensién McPherson
estd representado por un mecanismo de cuatro barras, este mecanismo representa el modelo

planar de la suspension, para el caso de nuestro estudio las coordenadas del mecanismo nos
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definen los grados de libertad del sistema los cuales determinan el estado del mismo. Se plantea
un modelo bidimensional que representa la geometria no lineal de la suspension McPherson, ya
que un modelo tridimensional es un analisis muy complejo. EI modelo planar también tiene en
consideracion el amortiguamiento del neumatico y la deflexién lateral del mismo, que nos
permite tener un analisis mas simple, que ofrece la informacion necesaria para obtener el

modelo matematico que rige el sistema y para el disefio del controlador.
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Figura 2. Modelo cinematico del sistema de

suspension McPherson

Un sistema dinamico es un modo de describir el recorrido a lo largo del tiempo de todos los
puntos de un espacio dado. El espacio puede imaginarse, por ejemplo, como el espacio de
estados de cierto sistema fisico (Sandoval G. et al 2011). El andlisis del comportamiento
dindmico del sistema se hace teniendo en cuenta la energia cinética T, la energia potencial
elastica V y el amortiguamiento viscoso que es una fuerza no conservativa y se puede

considerar utilizando la funcion de disipacion de Rayleigh D.

1 1 1
=Mz Iy 22y g
oM: 2zt 3 (Yo+Z7) 2_.;;

1 e 1 1, o
V= 2K (01) + S K(6Z) + 2K, (&Y,

D= % (1Y + %E,{a‘z,}i
3. Modelamiento matematico
Al analizar el comportamiento del vehiculo se puede ver como un sistema dindmico que
depende en gran medida del funcionamiento de la suspension, se considera que el chasis (masa
suspendida) y el conjunto conformado por la llanta (masa no suspendida) tiene un movimiento
de cuerpo rigido, este modelo de suspensién se representa como un sistema dual de masa-resorte

y amortiguador.
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Figura 3. Esquema de un sistema de suspension
pasiva

En la figura 3 se aprecia la dindmica de un sistema de suspension independiente representada a
un cuarto de un vehiculo es decir a una sola rueda, M, es el chasis 0 masa suspendida la cual
esta conectada con M; 0 masa no suspendida por medio del resorte K, y el amortiguado B, .
Todo el sistema entra en contacto con la superficie de rodadura (camino) por medio de un
resorte K; ya que este actta de la misma forma que un neumatico y facilita el analisis.

kz2)f | I

BiZ:-Z1)

lj.:]

Ki(Zi-Z))

(a) (b)

Figura 4. Modelo lineal de la suspension, (a)

esquema suspension (b) diagrama de fuerzas
La figura 4. (a) muestra el modelo lineal de la suspension McPherson para un sistema dual
masaresorte-amortiguador, M, y M; son la masa suspendida y no suspendida respectivamente
y entre ellas F, el actuador. En la figura 6. (b) se ve el diagrama de fuerzas del modelo
planteado, aplicadas desde las leyes de Newton, lo cual no genera un sistema de ecuaciones de
segundo orden. Modelado de la suspension lineal en espacio de estados.

i A
Z: = —Bt|zz- 2 | 52-:22 z,];lﬁ
M, ] M, M.

2

Bifz7,-2|-%1z,-2)-LF
M ) M,

IR

z--Kz . z).
M,

Haciendo el modelado en espacio de estados obtenemos la ecuacion.
y=c[1 0 0 O]x
4. Disefio del sistema de control que permita estabilizar el sistema dindmico de manera

autonoma El controlador PID propuesto para el sistema, de la ecuacion matricial es
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u=—k,x, —k,x,~k [ ()t
a

Se asume O t r k z = para hacer mas simple el analisis del sistema de control para la suspension.

En la figura 5 se muestra el modelo matematico del sistema de suspensién realizado con el
programa Simulink de matlab el cual estéa definido por las ecuaciones de estado (Duran Acevedo
C, lturriago A X 2012).

4.1 Simulacién se utilizan valores estandar de referencia para hacer la simulacion al sitema.

Figura 6. Respuesta de la masa suspendida a una
perturbacion

En la figura 6 se muestra la simulacion con Simulink de matlab del desplazamiento, la

velocidad y la fuerza versus el tiempo para la masa suspendida en respuesta a una sefial de

pulso, para la masa suspendida.

Figura 7. Respuesia de la masa no suspendida a
una perturbacion

En la figura 7 se muestra la simulacion con Simulink de matlab del desplazamiento, la
velocidad y la fuerza versus el tiempo para la masa no suspendida en respuesta a una sefial de
pulso. 5. Conclusiones Para trabajar sistemas de suspension y obtener el modelo matematico y
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la simulacion es ideal para entender la dinamica vehicular y el disefio de los controladores. Por
medio de las simulaciones podemos obtener valiosa informacion de la respuesta del sistema a
las perturbaciones del terreno. De igual forma trabajando con diferentes tipos de controladores
podemos concluir cudl de ellos es més adecuado al sistema planteado, en el campo del control el
modelo matematico juega un papel muy importante ya que define la estrategia de control a
trabajar. El desarrollo de sistemas de control para suspensiones vehiculares es un campo muy
extenso y de mucha aplicacion actualmente (Gelvez L F 2012). Crear modelos matematicos méas
precisos y que tengan muchas mas variables a consideracion son lineas de investigacion que
estan abiertas para el trabajo de suspensiones activas.
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2.5 Analisis de cargas en el sistema de suspension

Debido a las fuerzas presentes en el sistema de suspension, este puede llegar a fallar, debido a
esto se debe analizar cuidadosamente las fuerzas que se generan dentro de la pista como son:
transferencia de masas, antivuelco, fuerzas lateral y obstaculo. Determinar estas fuerzas servird
para el anlisis por medio de elementos finitos para el disefio de los elementos.

2.5.1 Ubicacién del centro de gravedad

Para determinar la ubicacion del centro de gravedad, se trabajé conjuntamente con el equipo de

chasis [22] y se determina gue la ubicacion del centro de gravedad es la siguiente:

Altura del centro de gravedad:
h=317.4mm

Ubicacion longitudinal del centro de gravedad:

dx = 38.65 mm

Con base en datos obtenidos de la ubicacion del centro de gravedad, se calcula la reparticién de
masas en los ejes del vehiculo. Para ello se utiliza solo la coordenada en el eje X, considerando

el diagrama de cuerpo libre del vehiculo como se muestra en la figura:
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Figura 2.25 Distribucion de masas del vehiculo
Z MA=0 <+

1
Wb (5=dx) =0

ZMB=O an

!
—W,sb+W (Z + dx) =0
Despejando W, v W, obtenemos:

w N W = dx
2 l
W W =dx

W, =——
z 2 l

I'Vl =

En donde:

W, : Distribucion de masas en el eje delantero
W : Distribucion de masas en el eje posterior
W: Peso del vehiculo = 100%

I: Distancia entre ejes = 1600 mm

dx: Ubicacion longitudinal del CG desde el eje neutro = 38.65mm

Reemplazando en las ecuaciones:

100% 100% = 38.65mm

Wy, = + = 52.4¢
1 2 1600mm o

W 1009% 1009% = 38.65mm
27 2 1600mm

= 47.6%
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La distribucion de masas en el eje delantero es de 52,4% Yy en el eje posterior es de 47,6%, es
importante recalcar que esta distribucion es el porcentaje de masa en cada eje partiendo desde
las masas principales del vehiculo.

Para un valor establecido de peso del vehiculo de 370 kg obtenemos que 193.88 kg se ubican en
el eje delantero y 176.12 kg en el eje posterior.

2.5.2 Célculo antivuelco

Una vez ubicada la altura del centro de gravedad, se procede a realizar los calculos para
verificar que el vehiculo pueda cumplir con la prueba de inclinaciéon establecida por el
Reglamento FSAE.

Para la prueba de inclinacién se coloca el vehiculo sobre una plataforma y se lo inclina a 60
grados con respecto al piso, con lo cual se simula una aceleracion lateral de 1,75g.

La prueba de inclinacién permite garantizar la estabilidad del vehiculo en curva, ademas permite
realizar una nueva distribucién de masas en caso del fallo de la misma, para ello se realiza un

diagrama de cuerpo libre seguido de un calculo estatico como se observa en la figura:
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Figura 2.26 Analisis de cargas en la prueba de inclinacion

ZMB=U ks
t

W, *5 = Wesh—Wy+t=0

t
[.-Vmcosﬁ*E—W«SBﬂBkh—W1*I=U

Para que exista vuelco. se necesita que W;sea 0. despejando f tenemos:

p = tan~1 (ﬁ)
En donde:
t: Ancho de via = 1400 mm
h:Altura del CG = 317 mm
B: Inclinacién maxima

Reemplazando en la ecuacion se tiene:

1400mm

— | =62.63°
2 * 31?nm1)

B =tan™?t (
Se verifica que el vehiculo resiste los 62,63 grados antes de volcar, por lo cual con la
distribucion de masas obtenidas se establece que el vehiculo pasa la prueba satisfactoriamente.
2.5.3 Transferencia de masa lateral
Cuando el vehiculo pasa por una curva, se presenta una fuerza centrifuga que hace que la masa
del monoplaza se transfiera del lado interno de la curva al exterior, es importante saber qué
cantidad de masa se transfiere para poder determinar los materiales para la construccion de los

elementos.
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Se realizan los calculos asumiendo un peso del vehiculo y piloto (W) de 370 Kg, y la

distribucion se la realiza para el eje delantero con un valor de Wd 193.88kg:

|

=(=nN\

E’_

Baﬁ\h é

Figura 2.27 Transferencia de masa lateral

ZMO=0 N

-3

t
WL *t=WdE+ Wd ’*A}"*h=0

W; Wyi=Ay=h
W, =7“+"‘+

Figura 2.27 Transferencia de masa lateral

ZMCl:U iy

t
WL *I?=Wd§+Wd4A}*4h=D

Wg Wy= A}’ = h
w,=—24—2% >
o2 t

En donde:
t: Ancho de via = 1400 mm
h: Altura del CG = 317 mm
W;: Peso en el eje exterior

Ay: Aceleracion Lateral = 1.75g
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Reemplazando:
193.88 193.88 « 1.75 =317
We=—"—* 1400
W, = 103.85 kg

El total de peso en la rueda exterior de la curva es de 103,85 kg para una aceleracion de 1.75 g.

2.5.4 Transferencia de masa longitudinal
Cuando el monoplaza se somete a una gran aceleracion se crea una fuerza que hace que la masa
del monoplaza se transfiera de un eje al otro, esta aceleracién se produce al momento de frenar y
acelerar el vehiculo, es importante saber la cantidad de masa transferida para determinar los
materiales para la construccion de los elementos.
Se realiza los célculos asumiendo un peso del vehiculo W de 370 Kg, y la distribucion se la
realiza para el eje delantero con un valor de Wd 193.88kg v el eje posterior de Wt 176,12 kg.
Para realizar el célculo se toman los valores de una aceleracién negativa la cual equivale al
detener un vehiculo de 100 Km/h en 3s:

Vg — Vg
a t

—

En donde:
a = desaceleracion.

100K
Vo = Velocidad inicial = Tm = 2?.??%

Vf = Velocidad final = 0m/s

t = tiempo =35

Reemplazando se obtiene:
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wd

Figura 2.28 Transferencia de masa longitudinal

ZJWO:O « 4+

dWisl=W=+Ax+h

W+Ax+h
En donde:
l: Distancia entre ejes = 1600 mm
h: Altura del CG = 317 mm
dW , : Incremento de peso en el eje delantero
Ayx: Aceleracion Lateral = 0,94g
Reemplazando:

P 370kg + 0.94 + 317mm
i 1600mm

dw, = 68,90 kg

Por lo tanto se determina que el peso transferido del eje posterior al delantero al momento del
frenado es de 68,90kg, lo cual da un total de 262,78 kg en el eje delantero, es decir 131,39 kg en
cada rueda.

2.5.5 Aceleracion lateral

La fuerza centrifuga generada por el paso del vehiculo en curva genera una fuerza lateral en la
rueda del vehiculo que debe ser calculada para realizar el analisis de las cargas en el sistema.
Para encontrar la fuerza centrifuga del vehiculo se considera una velocidad de 50 Km/h y un

radio de curva de 13,5 metros.
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1;,2

Flaterar = M

En donde:
Firaterar = Fuerza Lateral
v = velocidad del vehiculo = 50Km/h
r = radio de la curva = 13 m
m = masa del vehiculo = 370 kg
Reemplazando:

(13,887 2

13m
Fia.ter'a.l' = 5483 N

Flateral = S?Okg

Se obtiene una fuerza lateral en la rueda de 5483N, por lo tanto la fuerza lateral generada entre
la calzada y cada neumatico seria de 1370 N.

2.5.7 Distribucion de fuerzas en los brazos de suspension

Se determina el valor de los esfuerzos en los brazos de suspensién en el caso critico, es decir se
simula un vehiculo frenando en curva sobre un obstaculo, con lo cual se obtiene una fuerza
lateral de 1370N, un valor de la rueda de 131,39 kg (1288,93N) de transferencia de masas
longitudinal mas 103kg (1010 N) de transferencia de masa transversal y mas 6176N de fuerza

generada por el obstéaculo.
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FL

Figura 2.30 Fuerzas en los brazos de suspension

+TZFZ=0

+T Z F, = Fg — Fgy5en(—2,88) + Fgsen(55b) — Fggsen(7,9)

+tZFy=o

+1 Z F, = F, — Fg;c05(—2,88) + Fgcos(55) + Fgscos(7,9)

—0—02}11’0 =0

+0 Z M, = —Fg(0,062) + F,(0,157) — Fpsc0s(7,9) + (0,367 — 0,157)

En donde:
Fr = Fuerza de la rueda = 8476 N
F; = Fuerza lateral = 1370 N
Fg = Fuerza en el balancin
Fgs = Fuerza en el brazo superior

Fg; = Fuerza en el brazo inferior
Resolviendo se obtiene:
Fg = Fuerza en el balancin = 9969N

Fgs = Fuerza en el brazo superior = 3400 N

Fg; = Fuerza en el brazo inferior = 1956N

Debido a que la suspension posterior tiene una geometria complicada para el analisis de fuerzas,
se ha optado por la utilizacion del programa SolidWorks para determinar las cargas presentes en

el sistema.

2.5.8 Determinacion de fuerzas en los brazos de suspension por medio de SolidWorks

Una vez realizado el célculo se verifica que el valor de las fuerzas obtenidas es el correcto, para

ello se utiliza el programa Solidworks y se realiza un analisis estatico en la estructura formada
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por los brazos de suspensién y el push rod, aplicando las fuerzas presentes en el neumatico

como se puede observar en la siguiente figura:

8476N

1370N

Figura 2.31 Andlisis de fuerzas en la suspension delantera derecha
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Un nuevo controlador tolerante a fallas (FTC por sus siglas en inglés, Faoudr Tolerant Controller) activo s propuesto para
una suspensidn automaotnz semi-activa, considerando un modelo de un cuanto de vehiculo. El disefio esti compuesto por: (1)
un contridador no-lineal robusto wilizado para aislar las vibraciones en el vehiculo cansadas por penurbaciones externas y (2) un
mecanisma de compensacidn usado para acoreodar fallas aditivas en la fuerza de amortiguamiento. El mecanismo de compensacidn
wtiliza un mddule de deteccidn y estimacidn de fallas robusio, basado en ecuaciones de paridad, para reconstruir la falla; esta
informacidn permite caleular la sefial de compensacidn por medio de un modelo inverso del amortiguador para reducir el efecto de
la falla en la dindmica vertical de la suspensidn. Mientras que el controlador no-lineal, basado en la técnica de control de parimetros
variames lineales (LPV por sus siglas en inglés, Linear Parameter-Varving) estd disefiado para aumentar ¢ confort del pasajero y
mantener ¢l contacto lanta-suelo, Ante una falla en la fuerza de arpomiguamiento, el FTC activo debe asegurar los desempefbos de
confort v seguridad utilizando 1y interaccidn entre ol controlador LPV v ¢l compensador. Resultados de simulacidn en CarSim™
mupesiran la efectividad del FTC activo respecto a un FTC pasivo y un amontiguador no controlado; el FTC pasivo depende del
diselo para su capacidad tolerante, mientras que el FTC activo propuesto mejond un 50.4 % en confort ¥ un 424 % en agame de
superficie cuando ocurre una falla, en contrasie con el amortiguador no-controlado que pierde wotalmente su efectividad.

Palabres Clave:
Control tolerante a fallas, deteecidn de fallas, suspensitn semi-activa sutomodriz, espacio de paridad, control LPV.

L Introducciin plementacidn de amortiguadores variables, el monitoreo y con-
trol de un sistema de suspensidn inteligente s de mayor com-
Constantementz, la industria awtomotriz ¢s mas sofisticada plejidad, pero permite desarrollar nuevas técnicas con toleran-
y compleja por la demanda creciente de produceidn de vehicuw- 53 5 fallas para asegurar en todo momento b confiabilidad del
los mas seguros ¥ con mayor confort. Dentro de este crecimien- proceso ante situaciones anormales, por ejemplo, cn suspensio-
1o de innovacién teenoligica auomotriz, el desarrollo de siste-  pe yomotrices las situaciones andmalas pueden ser: fallas en
mas de suspensidn inteligente ha sido de gran interés paralaco-  goplerdmetros, fallas en el regulador de cormiente del amortigua-
munidad cientifica en ingenderia de control con el fin de mejorar 40 inteligentz o fugas de aceitz en ¢l amortiguador.
el compromiso entre confort y estabilidad del vehiculo. Dos tec- Un conirolador telerante 3 fallas (FTC por sus siglas en
nologias de amortiguamiento han sido estudiadas, las SUSPEr- Gooie Fauly Tolermir Conoller) estd disefiado pasa mantener
siones activas enen mejor rendimiento pero son excesivamen- o desempefio deseado del sistema de control por un cierto pe-
e caras para su implementaciin, mienras que las semi-acivas — gody de tiempo ante la presencia de fallas, es decir, cuando una
ofrecen un buen balance entre costo y desempefio (Hurel-Ezeta )15 ha sido detectada y desplegada al conductor se asume que
etal.. 2013). ste puede continuar conduciendn con ayuda del FTC (Man-
Con la adicidn de nuevos sensores, la coordinacion con oios — gone of al., 2001 ). Existen dos grandes grupos de FTC (Zhang
sistemas {por ejemplo, el frenado, la direccido, ete.) yfo laim:- y Jiang 2008): los sistemas pasivos cuya wolerancia a fallas es
robusta y discfhada fuera de linea, v los sistemnas activos que
cuentan con un mecanismo de reconfiguracidn del algortmo de

“Autor en comespondencia.

Cormens elpctrdnicos: jo. todon . phd . stySitess e (han C. control en forma automdtica.
Tuddn-Maminez), sebast ien. varrierfgipsa-lab. gransble-ing. fx La principal limitante de un FTC pasivo es que puede resal-
i{Séhastien Yormer), resditess . 5y {Ruben Morales-Menendez), tar conservador cuando se contemplan numerosos ios de

aliviar. senueelgipaa-lab. granokle-inp. fr (Olivier Senmme)

© 2015 CEA_ Publicads por Elsevier Espafia, 5 L1, Este &5 un amiculo Open Access bajo La Beencia O BY-NC-NI (hatpfereativerommions o licesseby ac-ndH. 00
itpin. s cegy 1L 1016 i 2011 5,012,000

107



JC. Tiddn-Martie: of ol / Bevista Themamerioana de Awomdtica ¢ Informuitica fnfestrial 13 (X006) 56-66 57

falla en ¢l disefio del controlador; mientras que ¢ FTC activo
utiliza informacidn de la falla en linea para comnpensar su efiec-
tor a lo largo del proceso. La informacidn de La falla es obtenida
por un modulo de deteccidn y diagndstico de fallas (FDD por
sus siglas en inglés, Faudr Detection and Diagrois), el coal
puede estar basado en un modelo matemdtico o tilizar datos
histéricos para generar una redundancia analitica.

Existen diferentes mecanismos de reconfiguracién en un con-

trdador FTC activo: compensacion, conmutacion, optimizacion,
ete. Los sistemas de compensaciin son dtiles cuando la mag-
nitud de la falla puede ser estimada en linea (Fhang y Jiang,
2008); por ejemploe, utilizando un mddulo FIND de generacidn
residual.

El méiodo de espacto de paridad propuesio por Chow y
Willsky ( 1984) 2 considerado como uno de los méiodos FOD
di generacitn residual méds importantes en la comunidad inter-
nacional de control automatico, intimamente relacionado con la
esfimacion paramétrica v observadores (Zhang v Jiang, J008).
Las principales ventajas del método de espacio de pandad zon
(Ding, 2008): (a) ficil disefio en el marco de gebra lineal, sin
necesidad de tener un conocimiento avanzsdo en teoria de con-
trod; (b baja complejidad computacional, una serie de algorit-
mos matemdticos facilita su implementacidn en un sistema de
control embebido; (c) plataforma de nuevas ideas por su rela-
cidin con la estimacidn paramétrica; {d) disefios FODID robustos
y () alta velocidad de deteccidn y/o estimacion de falla. Una de
las principales limitantes es ¢l requisito de un estructura de mo-
dielo en espacio de estados con alta fishilidad, cuya tarea puede
llegar a ser complicada en una suspensidn automotnz depen-
diendo de los grades de libenad que s considencn.

En suspensiones automotrices, ¢l trabajo publicado de FDD
s ha centralizado en gencracidn residual con espacics de pari-
dad. Bliener et al. (2002) v Fischer ¢ Isermann | 2004) presentan
una metodologia de estimacion paramétrica de un modelo de
amortiguador semi-activo para crear una firma de fallas utili-
zando ecuaciones de paridad. Los residuos junto con la desvia-
citn paramétrica pueden ser utilizados en un sistema de recon-
figuracidn de compensacin usando métodos de inteligencia ar-
tificial (Fischer et al, 2007). Similarmente, Kin (2001 1) utiliza
ecuaciones de paridad en la dindmica vertical del cheasis para
deteciar fallas de sensor (acelerdmetro) en un vehiculo.

Duurante Jos dltimos afos, la modelacion v control de sis-
temas de pardmetros varianes lineales (LPV por sus siglas en
imglés, Linear Paramerer-Varying) ha ganado importancia co-
mo una solucion para extender la teorfa de control robuasto en el
conirol de sisternas complejos no-lineales, como lo es la dindmi-
ca vertical no-lineal del vehiculo (Poussot-Vassal et al., 2012).
Desde su introduccicn { Shamma, 1988), ¢l método LPV s ha
adaptado para manejar las no-linealidades del sisterma utilizan-
do un conjunto de pardmetnos no estacionanos exdgenos v ha-
cer el desempeio del controlador adaptable a través de la va-
riscifin lineal delimitada de esios pardmetros. Shamma (2012)
resalta las propiedades de los sistemas LPV para el disefo v
sintesis del controlador, ssumiendo que los pardmetros pueden
ser medidos o estimados en tiempo real, en contraste con los sis-
temas lineales de tiempo variable (LTV por sus siglas en inghés,
Linear Tire-Varving) cayos valores de control dependen de los

valores de los parimetros futuros, vielando asi la restriccidn de
causalidad en ¢l control. El contervadirinme y complejidad de
chmputo pueden llegar a ser desventajas del control LPY cuan-
do el nimero de pardmetros variantes es muy grande.

Cuando la técnica de control LPY se extiende al disefio de
un FTE donde el pardmetro vanante asociado a la falla proviens
de un mddube FDD, el sistema de lazo-cerrado sélo es robusto
al tipo y magnitod de fallas consideradas en el diseiio del con-
trolador, es decir, ¢l FTC sctivo y robusto esta limitado 3 las
fallas englobadas por el conjunto variante tal como se propome
en {Gdspdr et al., 2012) para asegurar la estabilidad del vehicu-
lo utilizando un sistema de suspensidn activa, Recientemente,
w2 han propuesio interesantes sistemas LPV-FTC para compen-
sar la pérdida de efectividad de un amortiguador semi-activo
{a causa de una fuga de aceite del amortiguador), wiilizando ¢l
resto de los amortiguadores para equilibrar la transferencia de
carga en el chasis (Tudon-Martinez et al., 201 3b; Fergani et al.,
J014). Este tipo de control tolerante, basado en LPV, utiliza ¢l
método de reconfiguracidn por conmutacidn (Zhang v Jiang,
2008).

Otros disefios de FTC activos que utilizan el método de re-
configuracidn por conmutacitn han sido propuestos para sus-

pensiones activas; por gjemnplo, en {Chamseddine y Moura, 2008;

Woura et al., 2009}, el FTC estd basado en la téenica de control
de mdo deslizante (SMFTC por sus siglas en inglés, Sliding
Mude Faidt-Tolerair Controller) donde la falla es estimada por
un ohservador de modo deslizante. En (Kim y Lee, 20011) se
propone también un SMFTC con un mddulo FDD basado en
un modelo matemétion del sensor v actuador para la genera-
i residual. Por otro lado, en (Qiw et al., 201 1) 2 propone un
FTC activo con reconfiguracidn por oplimizaciin, es decir, una
desigualdad matricial lingal (LMY por sus siglas en inglés, Li-
ear Mateix Inegualiry) se utiliza para disefear un observador y
controlador *H., que asegure la estabilidad del sistema de con-
trol ante una falla en el acuador, Las propuestas ankes mencio-
nadas muesiran resultados prometedores para una implementa-
cin; sin embargo, ¢l sistema de reconfiguracidn por conemu-
tacidn u optimizacidn puede limitar la capacidad wolerante del
controlador, es decir, el desempeio esid sujeto al signo, la mag-
nitud y el comportamiento de la falla sditiva yjo muliplicativa
que se utilizd en el disefio del controlador.

En este aniculo se propone un FTC activoe con reconfigu-
racidn por compensacidn que permite eliminar el efecto de una
falla aditiva en ¢l sistema de actuacitn, sin limitar el desempelio
ala forma de la falla. El sistema FTC propuesio es implemen-
tado en una suspension semi-sctiva de un modelo de coarto de
vehiculo (ol por sus siglas en inghés, Quarter of Velicle),
cuyo disefio estd compuesio por tres mddulos: (1) un mddalo
FOID basado en ecuaciones de paridad para estimar la falla en
linea con robustez a dindmicas no modeladas, (2) un controls-
dor LPV con desempeiio robusto a incertidunbres del modelo
y perturbaciones de caming y, (3) el sistema de reconfiguracidn
por compensacidn gue utiliza la falla estimada para caleular la
corriente eléctrica necesaria para mitigar el efecto de la falla en
la dindmica vertical del modelo (o). Este trabajo es una exten-
siin de (Tuddn-Martinez et al., 200 3a), resaltando el beneficio
de implementar un FT'C activo en comparacida con su versidn
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Tabla I: Definicitn de Marishles.

Variable Diescripeidn
M Histéresis en el modelo de amortiguador
a Pardmetro variante para representar la histéresis

de Fyg uiilizando un filiro en la entrada de conirol
fi Parfmeiro asociado a la saturacion del aciuador
a;  Parfimetros en zona pre-esfuerze del modelo de Fyy,
by Parimeiros en zona posf-esfuerze del modelo de Fyg
f.  Fuerza dindmica en el modelo de amoriguador MR

Far Fuerza del amontigusdor MR
F;. F;  Falla aditiva en la fuerza MR, Esfimacitn de F;
LI Corriente eléctrica, Promedio de [
Iipy  Comiemie elécirica derivada del controlador LPV
fere Corriente elécirica derivada del FTC activo
Ienn Corriente eléctrica derivada del madulo FDD
Kierv Estructura del controlador LPV politdpico
[ Coeficiente de rigidez del resone y de la llanta
iy, Mg Masa suspendida y no suspendida en el Qb

F.F Residuos del espacio de paridad
W, Funciones de peso en disefio de controlador LPVFH,,
Zaey+ Loy Posicidn, velocidad del pisidn del amortiguador MR

I Perfil de camino {elevacidn vertical)
Il Diesplazamiento vertical de m,, m,,
b b Velocidad ventical de m,, iy,

Ly Aceleracidn vertical de m,, i

pasiva a iravis de diversas pruchas de evaluacidn en CarSim™.
La estruciura de este articulo es la siguiente: a continuacidn
s presenta el planteamiento del problema. Las secciones 3 y 4
describen la metodologia del mddulo FOD para estimar la falla
y ¢l diseio del controlador LPY con su mecanismo de reconfi-
guracidn, respectivamente. Los resultados son discutidos en la
seccidn 3 y las conclusiones se presentan en la seccidn 6. Todas
las variables utilizadas en ¢l artieulo se definen en la Tabla 1.

1. Planteamiento del Problema

Un modelo elisico de un cuano de astormdvil es wilizado
como sistema de andlisis, el cual corresponde a L esquina fron-
izl izquierda de una caminioneta de carga ligera. Un modelo
experimental de amoniguador Magneto-Reoldgice (MR) junto
con la rigidez del resorte k. representan el sistema de suspen-
sifin serni-activa entre la masa suspendida (m,) v no-suspendida
(i, ), cuya dindmica estd dada por:

—KalZs — Zun) — Fug;
kel 2e = Zaa) = BelZus = 2} + Fan.
La fuerza de amoniguamicnto semi-activa { Fyg) se utiliza
para controlar las vibraciones en la masa suspendida (control
de confort) y al mismo tiempo asegurar en todo momento el
contacte enre la Nanta y el camino (control de agame de su-
perficie). Utilizando una extensidén del modelo paramétrico de
{Guo et al., 2006}, con inclusidn de la sefial de manipulacidn
{corriente eléctrica), la dindmica no-lineal de un amoniguador
MR puede ser representada comao:

Fyglt) = Ifpin) + bty A+ bozg dni+ Foin, (2

iyt

L
Mt = (1

donde F(r) representa una falla aditiva en la fuerza de amori-
guamienio y pqir) es la parie no-linzal utilizada para representar
la histfresis de la fuerza (Do et al., 2012), la cual estd dada por:

p][n=unh{u|:‘.f+u1:,-,f}. 3

Sustitoyendo (2) en (1) y considerando 2 = 2, —2,,, &l co-
mo fy, = £, =4, la dindmica vertical de un cuario de vehiculo,
en una represeniacion de espacio de estados, se puede expresar
O

E, by 5 b 5 :,

!, o0 0 ||

sl TlE s b _askfls
g, LY g, g,

L on oo 1 0 ]l
S—— oyt
T 1 T

o) 14 (0
' ' 1]
+ IE-. I+ ? Fi+{u |t
e e m,,
0 0 0
R
y TR R TR |
!u: = _‘"I_‘ iLI _m_&L ath 4
m,oom,om o
Sdef | i -1 1.
e L
H c
o) [4] o
+ i_'”' I+ _L Fi+ & L
] 0 ]
—_—— S
oy I n,

donde ey = by + kocon v e R, e BF v e R™

Cuando ocurre una falla aditiva en la fuerza de amortigua-
mignto, las propiedades para disiparfabsorber movimiento del
amortiguador cambian alierando el desempefio deseado del con-
irolador. En un vehiculo completo, una falla en la fuerza de
amortiguamiento en una de las esquinas modifica la transferen-
cia de carga deshalanceando el chasis v con ello aumentando
el movimiento de cabeceo (piich en inglés) v bamboleo (roll
en inglés) del awiomidvil. Estos movimientos en siteaciones de
conduccidn critica poeden llevar a una voleadura, por ello la
imporancia de su deteccidn y correccidn oponiuna.

Deefinicidn del problema. El objetivo principal es disefiar
un FTC activo para el sistema de suspensitn representado en
{4} capaz de eliminar los efsctos de una falla aditiva F; en la
fuerza de amortiguamiento. El mddulo FOD propuesto estima
la magnitud y comportamiento de ka falla sin importar la forma
de la misma; esta informacidn se wiliza para caleular la corrien-
te eléctrica necesaria para scomodar la falla en el amortiguador
ME ahadiendo una sefial compensatoria a la salida de un con-
trodador LPV. Basado en la teorfa de control H, el controla-
dor LPV estdl enfocado a confort y agarre de superficie. Ambos
mibdulos (controlador LPV y FOD) deben ser disefados para
ser robusios a periurbaciones del camino e incertidumbres en
¢l modelo, ¢ incluir las no-linealidades del amortiguador semi-
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Z; (camins]

F; fatla)

Figura 1: Propuesta de sobucidn del sistema de conirol inderane a fallas.

activo en su diseio, tal que:

i= Alp)-x+8-[lpre Fo ]
¥= C-x+D g Fizl
Irre = Koy ip)- £ — Ironi Es),

donde A i), B, C v 0 2on matrices reales de dimensiones apro-
paadas del sistema de lazo cerrado, siendo la matriz de transi-
cidn de estados paraméiricamente dependiente por el vector de
coeficientes variantes p, el cual se puede medir o estimar. Laen-
trada de control [ estd compuesta por (a) una sehal de com-
pensacidn Jypn que permite eliminar ¢l efecto de La falla usando
una relacidn no-lineal corriente eléetrica - fuerza, tal que, de las
sub-matrices de 8 se tenga Be- Fy— 8- Ippp ~ 0, vy (b) por la ga-

N
lida del controlador LPV con 'K peip) = E E(prK,. Donde las
il

. _ A, B,
ganancias K, = lcn D,
apropiadamente tal que el sistema de lazo cerrado presentado
en (5) sea asintdticamente estable para todas las variaciones pa-
ramétricas de o y cumpla con boes objetives de control cuando
Be - F; = By - Ippp- La Figura | muesira en forma esquemdtica
la definicidn del problema a resolver.

Es imponante sefalar que la falla aditiva estudiada en este
articulo definida por (2), considerada como un sesgo de refe-
rencia en ¢l sisterna de control imemo del amortiguador inteli-
gente, puede modelarse también como una falla multiplicativa
de seuerdo a:

Fug = Fug, + Fs = Fug (1 +5). parauna falla negativa :
Fyg = Fyp (1 - 1= oF g,

dondi Fyeg, es la foerza del amortiguador MA libre de fallas y
en este caso ¢l parimetro de falla o € [0, 1] representa el grado
die fuga de aceite en ¢l amoriguador, es decir, @ = | significa
que ¢l amortiguador estd libre de fugas. Note que ahora la falla
s multiplicativa y fisicamente tiene ofra causa; sin embargo,
dado que la definicion de la falla es re-sseribible como un ca-
so aditive o maltiplicative nsando (6), la propuesta de solucidn
FTC es aplicable para ambos casos de falla

(3)

cond = I,... N, son seleccionadas

]

3. Disedio del Detector ¥ Estimador de Fallas

El método de deteccidn de fallas propuesto estd basado en
la técnica de espacio de paridad por sus propiedsdes de disefio

59

y huenos resultados discutidos en (Zhang y Jiang, 2008). El ob-
jetiv s sintetizar un residuo que sea sensible a la falla pero
insensible a las entradas exdgenas; por ejemplo, perturbaciones
en el camino o la transferencia de carga en el vehiculo. Estas
entradas desconocidas estin limitadas a la elevacion de la su-
perficie {mgosidad) v a la capacidad de carga del vehiculo.

Considerando un horizonte 5 asociado a la s-¢sima derivada
en ¢l tiempo, la salida vir) puede ser expresada en una relacidn
die paridad como:

¥ { F; %

A ; Fli &

Sl-gi| | =Heege| B l4g) = @
‘J.l? Il-l? Fﬁlhl :r;::}
";\.-'—" S S

¥ i F

donde las matrices (7, Fr v - estin formadas por las matrices
diel sistema (4), tal que en formsa general:

o, 0 |
CB, D, 0 - oD
CAER, (B, :
. CA'B, CAB,
: v, e, ~o0
CA-'B, CA™IB, CAB, CB, D,
c
cA

2
v M = |CA™| asegura la condicidn de observabilidad, es decir,

A
¢l rango de ‘H debe ser igual al rango del sistema. La matriz H
de dimension m - (5 + 1) % n, deiermina la condicion de orden
diel espacio de paridad (Ding, 2008). tal que:

mi-{5+ 1) > n

22 2] = Fogin, 8}

donde |- | representa el operador de parte entera superior o fun-
citin suebo, ¥ orgn 25 el orden minimo del espacio de paridad.
Generalmente, el espacio de panidad uiiliza el orden minimo
admisible para reducir computacionalments ¢l tamaio de las
Tatrices.

Para cumplir con el requisiio de sensibilidad a 1a falla F; e
insensibilidad a las perturbaciones de camino, en la relacidn de
paridad {7) debe existir al menos una matriz de paridad ‘W =20
de dimensidn [(s + et — s % (5 + n], donde m es el rango de
i, que pertenece al expacio de paridad de orden s-Esimao tal gue:

W-[H | G]=0 i)

La ecuacidn (%) garantiza ¢l perfecto desacoplamiento de
lews residuos respecto a los estados del sistema y respecto a las
perturbaciones del caming 2. El generador de residuos, basado
en relaciones de pandad, estd dado por:

Hiy="WIY - G, Ty = WEHF i, i1
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el cual s perfectamente sensible a la falla Fs. De igual forma,
la matriz de espacio nulo "W permite la deteccidn de cualquier
falla aditiva en la fuerza de amortigeamiento sin imporiar su
magnitud /o comportamiento (abrupio, interrumpido, gradual,
ete.) sin considerar el nivel de manipulacidn {valor de cormienie
eléctrica) en ¢l amontiguador WA,

Puzsto gue el modelo clasico de suspension para un cuar-
for die antomévil no incluye dindmicas no-lineales presentes en
un modelo de vehiculo completo y mucho menos de un vehicu-
lov realy por ejemplo, juntas mecdnicas, barras estabilizadoras,
distribucidn de carga, etc., se requiere aftadir robustez a los re-
siduos dado que mucha de esta dindmica no modelada afecta al
modebs (ol descrito en (4) de acverdo a:

My = Axieh+ Bule) + BpFain) + Bozidr) + Beb1),
¥l = Cxley + Dylin) + D Falt) + Dezdn) + Dsdin),

dionde 4(r) representa entradas desconocidas endgenas que alie-
ran la dindmica vertical del vehiculo {por ejemplo, una fuerza
CXDETE P ummfcmucinrdc carga) con di.nﬁmicn'.]_
=l 0 o ofyn=[ 0]

L1

(11}

La expresidn de los residwos en (10) puede ser modificada
cOmo:
Fith = "WEFeF i + WM, (13

dionde (75 es la dindmica de la distribocidn de #1) en el sistema

El perfecto desacoplamiento entre los residuos v las entra-
das exdgenas no-modeladas pusde legar a ser muy complicado
diebido a que el valor de 1) puede ser may grande v la con-
dicidn en ¢l horizonte 2 lleva a dificultades computacionales y
un largo tiempo de deteccion de falla. Recientemente, Varmer
et al. (2002} proponen un métode de oplimizacidn para lograr
este tipo de desacoplamicnto. El objetivo es encontrar una noe-
va mairiz de espacio nulbo "W tal que el nuevo generador de
residuos Fir) sea:

Fir) £ W, i13)

el cual ex sensible a la falla Fsir) pero insensible a 8(r); en témi-
oo die un problema de optimizacion P, esto es:

r!ﬁ* Wy Wl
P 3 14
min WG e
Wy
y desamollando se tiene que:

i WyWG G W'

{rul;[r-“ WyWGG, WW," - (1)

|

El problema de optimizacion min/max en (15) puede ser
replanteado en un problema de optimizacidn mds simple como:

o MW
W WRW:

donde Ty = WG, WT v Ty = WG W, cuya solu-
citn (Ding, 2008; Varrier et al, 2002) serd:

P 1-!-"'1 = I,'_trhr:}-.

(1)

(17

donde #_41,T'z) representa el vector prople generalizado del
par (T, T2) que estd asociado al valor propio méds pequebo -
D este modo, el generador de residuos con robustez a la dindmi-
ca o modelada, via la mairiz {75, tene la siguiente estructara:

A = WiFeFaln + Wigsain,
donde W = W, W,

Asumicndo un buen desacoplamiento respecto a las incerti-
dumbres del modelo (W) - 0, ¢ generador de residuos
en {18} puede ser obtenido por 71 = “‘WGFF. De este modo,
s puede estimsar la falla Fs invirtiendo la relacidn entre el ne-

siduo v la falla. De hecho, esto puede ser obtenido gracias al
formalismo de la transformada de Laplace, comio:

Wael « & ... ¢ Fyts,
(War ) i1Ful )
Inwirtiendo (19), F; pueda ser estimada por:

Fi5)

{19

— 1_
Fits) = [Wgsts)| " Fis. {20)

4. Diseiio del Controlador Tolerante a Fallas

El controlador tolerande a fallas de la suspension semi-sctiva
exid compuesto por dos secciones:
|. Uncontrolador LPV robusto a perturbaciones del caming
diseftado para reducir la vibracidn vertical del vehiculo.
2. Un mecanismao de reconfiguracidn por compensacidn que
utiliza la estimacién en linea de la falla usando el FOD,
para eliminar ¢l efecto de la misma

Cuando ¢l sistema de suspensidn estd liboe de fallas, ¢l con-
trolador LPV se orienta para mejorar confort y'o agarme de su-
perficie de acuerdo con las especificaciones de disefo en el do-
minio de la frecuencia. Sin embargo, cuando ocume una falla
aditiva en Fuyg, ¢l sistema de compensacidn y ¢l controlador
Koy imeractian de acuerdo a la Figura 2, tal que:

o El mddulo FOND estima la falla de acuerdo a la expresidn
0 20), utilizando las mediciones v la entrada de control
en el amortiguador del sisterna de lazo cerrado.

» Una vez estimada la falla, el objetivo es determinar la
cantidad de comiente eléctrica fppy que contramesta
tal que Irnp = [(B1)* Be| Fs, donde el operador (-)° re-
presenta la pseudo-inversa de Moore-Penrose.

En el sistema de control, la vanable de manipulacion §qr-
sobre ¢l amortiguador MR esta compuesta por la sali-
da del controlador LPV (Iev) para tener un desempefio
deseado de movimiento vertical ¥ por la sehal de com-
pensaciin Jrpp para redocir el efecto de la falla. Dado
que o hay una retroalimentacidn de Jepn por el contro-
lador °K; sy, se tiene que la suma algebraica de Jppp e
Iy py estdl saturada por el minimo/médximo valor de co-
rriente elécirica permisible por ¢l amontiguador ME.

El controlador LPY utiliza dos pardmetros variantes para
representar las no-linealidsdes en el amortiguador MR: ) para
la histéresis y o] para la saturacin.
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I

Fory

K, (PLF7)

Figpara 2: Sistema de comtrol toderante & fallas. La fxlls comesponde & una sefal nditia en la feerza de ansomigusmiento de una suspension semi-nctiv. La salida del
comtrolador FTC esti conypeesta por o salida del controlador nomisal LV v 1 seflal de reconfiguracidn (Irpph

4.1, Conteolador LPV Redrusio

La primer tarea en el disefio del controlador LPV, es gene-
rar un modebo de parimetros variantes, el cual posteriormente
¢ toma como base para construir una planta generalizsda de
acuerdo a la sintésis clisica de control K.

Muodelaciin LPY. Puesio que el parimetro variante g que
representa la histéresis en ¢l amoniguador MR estd contenido
en la mairiz By en (4); se requiere afadic un filiro en la entrada
de control para construir una esiructura propia de un modelo
LPV con matriz de entrada B paraméricaments independiente
(Poussot-Vassal et al., 2008), adicionando un estado mds al sis-
tema. Como una extensidn de (Do et al., 2012), el modelo LPY
INCOMpOr Un DUeVO parimetro varianie o} pars asegurar la sa-
turacidn a la salida del controlador, es decir, limitar la corriente
elécirica deseada en el rango de actuacion del amortiguador ME
{a 25 A), tal que ¢l modelo LPY de un cuarto de vehiculo esta
dado por:

fp= Aplpl i) Xp+ Bpl -un + Bpr -z
¥

y= Cp-xp s Doy -ty + Dz -, @h

Ayler ) =

1= |t

A +p;BmCm BI[FII H:,Ir
. Um "l‘,l" !
ur
Er

D

Hr
B, l HF"I 0

Da=D. C,=| € Digicy |,

5, l ] D,1 = (03],

up=ly, wr=z, Bm=[—£'; 0 i‘- ﬂ]r.

fy = promedioll} ¥ fm=|-ﬂ1 dy -y - ]

Los pardmetros vanantes estin definidos como:

tashiCpxp ki

FEf

[ g[-LI]
pi= e[ 1].

Las Figuras 3{a) y 3(b) muesiran la regidn de operacidn de
arnbos pardmetros variantes en un modelo de cuano de vehicu-
lov sujeto a dos perfiles de caming diferentes: {a) una serie de 5
topes consecuiivos y (b) una sefal de frecuencia barnda (chirp).
En ambos casos, las regiones de operaciin son similares a la mi-
tad de un elipse; ademds, es notorio que existen algunas dneas
donde 1a variacion paramétrica oo estd contenida (cerca de los
viértices del politopo ¥, v 7). las cuales podrian no ser consi-
deradas en el disefbo para reducir el conservadierisme del con-
trolador.

(22}

(2 Czreno con § dopes ez sone ) LUamnse con freasmas bamda

gErEgEEE

-

Figura 3: Blegidm de operacidn de los pardmeiros wariantes o) y o5

El disefio del filtro con matrices [AI'BI'CI'DI ¥ mas de-
talles de la modelacidn LPV con restricciones en el actuador
semi-activo s pueden revisar en (Poussot-Vassal et al., 2008;
Dot al., 2002).

Sintesls del controlador LPV/H.... La metodologia de di-
sz de control LPY politdpico permite acotar la no-linealidad
del sistema de lazo cerrado en un problema de dimensidn finita;
considerando 2 parimetros varanies, un politopo de 4 contro-
ladores lineales ¢ invariantes en el iempo es disefiado wsando
la teorfa de control robusto . Las funciones de peso para
especificar desempelio robusto son:

112



2 LC Tudén-Martines ot al / Revista Iheroamericana de Awomdtica ¢ Informdnica indwsirial 13 (2006) 56-66

' W, = *['i;'i':':: ) reduce la aceleracitn vertical de

m,, especialmente en su frequencia natural de excitacidn,

1 1: e DL Tl ] -

s W, T teduce el desplazamiento de
la m:lsa e suspendida a alias frecuencias,

» W= _-._ aurnenta la sensibilidad al camino en una han-
th de fmcur:ums.

Los parimetros de W, y W_ determinan la forma de las
funciones de peso en las sefiales controladas para complir con
las especificaciones de disefbo v robustez del controlador H
en ¢l dominio de la frecuencia, sus valores se pueden obiener
a travis del estudio de las funciones de sensibilidad y sensibi-
lidad complemnentaria En (Do et al., 2012) se propone un pro-
cedimiento de bisgueda optimizado de dichos parimetros, de
acuerdo a las especificaciones deseadas, utilizando al gortmos
gendtices, Un conjunto de parimetros incormectos puede afectar
la estabilidad intema del controlador v/o su desempeiio robusto.

Considerando las especificaciones de disefio anteriores, la
plania generalizada Fip], p}) utilizada para la siniesis del con-
trolador LPY estd dada por:

£ [Aige) | B B[ £]
Pl ) =il Cw [
] [ RIS

(23

. B,
con gt py) = A, 0 0 |
yii= [L", l]:!.dnmlc.f =[x, )" tal que x, es el vector de
estados de la dindmica ventical del modelo (JoV en (21) v x,
representa el vector de estados de las funciones de ponderacidn
en el movimiento vertical del vehiculo, con dindmica A,. Es
decir, (A, )55 5 la matriz de transicidn de estados al conver-
tir las funciones de peso W, . We, v W__ en una representacion
de espacio de estados. La salida controlada es 2. = [z 22"
con dindmica C, &5 decir (O Jran contiene los pardmetros de
las funciones de peso W v W, tal que 21 es la acelerecidn
de la masa suspendida controlada (%, b v 1; s la posicidn de
la masa no suspendida controlada iz, ). La salids medida es
¥ = [2aer Laep )7 con dindmica C, wiilizada como retroalimenta-
cidn de estados, wes la perurbacidn de camin sin filtrar (5,1 v
b, = ' g5 la salida del controlador. Usando 1a metodologia de
disedbo de control LPVH, (Scherer etal., 1997), el controlador
politipico obtenido K poph dado por:

N
Ay Badpd| % A, B

fire: lnmr Do)~ .El:“” c, o)
s cuadriticamente estable para todas las trayectorias de los
parimetros vanantes contenidos en el vector p = [p', pi] al
resolver un problema LMY en cada vémice del politopo, expre-
sado por el Bounded Real Lemma como (Apkarian y Gahinet,

1945; Scherer et al, 1997):

Al Kepdph + Kl Alp) Kol p)B T
BKimvip) 10 <i (25
Ce [T

Asl, [A,. B, C.. D | son las matrices que representan ¢l
comtrolador sintetizado en cada vérice del politopo, donde:

3
D & =1, & >0,
=l

Dado que la planta generalizada (23) utilizada en el disefio
del controlador LPVAH,, no incorpora a La falla para dar ro-
bustez ante esta enirada desconocida, se requiere de un algorit-
mo de reconfiguracidn extermo que acomdode la desviacidn en la
fuerza de amortiguariento. Paralelamente, se busca comparar
el desempeiio de esta estrategia FTC activa con un FTC pasivo,
cuya planta generalizada es similar que en (23) pero con:

By
}'E},}:[ﬂ .

donde w = [% Fi] es el vector de perturbaciones desconocidas,
By es la matriz de falla en (41 y Wr, = i.'.r”—_llT &5 un filtro pasa
bhanda utilizado para contener una falla abrupta sditiva en Fyg
de ganancia kg, . Es impornante sefialar que el orden del con-
trolador aumentard por los estados afiadidos en W, . La Figura
4 muesira la estructura de disefo del controlador *K py (@) con
robustez a la falla (FTC pasivo) v sin robustez a la falla en la
fuerza de amortiguamicnto (ie. el FTC activo requiere de un
sistemsa de reconfiguracicn).

Por simplicidad, en ¢l disefio del controlador LPV/H.. no
s estudid el caso de la presencia de una perurbacidn de fuerza
1), pere su manejo serfa similar al de la perurbacidn ¥ .

BaW,  BaWr,
1] 0

.

3_, = :f;l
Wz} o WE ...... -
W —_— Z
F' (fallal sl -En-u- W -
i [kl er_.ﬁ o (el B L
.
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- *
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Fipara 4: Disefio del controladar LPY robusio. B blogee sombreado muestra la
adicidm de la falla en el disefio del comtrolador, pam generar un FTC pasivo.

4.2 Reconfigieracten por compensacin

El mecanismo de compensacidn propuesto ufiliza la falla
estimada £; para calcular la cormiente elécirica requerida para
corregir el mal funcionamiento. Esta relacidn no-lineal estd da-
da por la dindmica inversa del modelo de amortiguador ME en
(2, tal que:

126)

"

frpn = fu-lﬂﬂh(b%&) el-h.h] .
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donde la funcidn tanh restringe la relacidn no-lineal (corriente
electrica - fuerza Fyg) alrededor de la corriente eléetrica pro-
medio (/y), considerando los pardmetros fe = fo, Iy = bo
y by = by identificados de un experimento a condiciones de
amortiguamiento pasivo (nominal),

La ecuacién (26) representa la corriente eléetrica necesaria
para eliminar la propagacién de la falla en la dindmica vertical
del vehiculo; puesto que la falla considerada es de forma aditi-
va, Irpp debe sustraer el efecto de la falla estimada £ (como
una compensacién negativa) en ¢l sistema de lazo cerrado del
cuarto de vehiculo dado por (4). Puesto que la actuacién sobre
el amortiguador MR estd saturada, la magnitud de la falla afecta
directamente el ancho de banda de control, es decir, existe un
limite de desviacion en la fuerza de amortiguamiento que puede
ser compensado.

La salida del controlador tolerante a fallas estd compuesta
por la salida del controlador robusto LPV (Iiey) y ka compen-
sacion (/rpp) como:

Iere = Iy = Irp, (27)
tal que By - Fs = By - Igpp ~ 0 para eliminar el efecto de La falla
en el sistema de lazo cerrado, cuya dindmica estd dada por:

% =Ax+ By | Kiswip)x - Irool Fo)| + BeFs + Bz, (28)

5. Resultados y Discusién

El sistema de suspensién de un cuarto de vehiculo que se
utilizé para analizar el desempefio del controlador propuesto,
corresponde a la esquina frontal-izquierda de una camioneta co-
mercial. Los pardmetros de la suspensitn se obtuvieron por una
prueba experimental de cinemdtica sobre el vehiculo, cuyo mo-
delo fue generado en el simulador CarSim™. Los parfimetros
concentrados del cuarto de vehiculo considerado son: m, = 470
Kg,my, = 110 Kg, k, = 86,378 N/m y k. = 270,000 N /m.

Utilizando la metodologia de caracterizacion de amortigua-
dores MR propuesta en (Lozoya-Santos et al., 2012), se ob-
tuvd un modelo experimental de la fuerza de amortiguamiento
de acuerdo 1 (2) con Fy = 0, cuyos parimetros obtenidos son:
fe = 60095 N/A, ay = 3785 (N - s)/m, ay = 2215 Nfm,
by =2,83086(N - s)/my by = -7,897.21 N/m.

La Figura 5 muestra un diagrama de bloques del sistema de
control tolerante a fallas evaluado en MatlabSimulink™ usan-
do CarSim™ como software-in-the-loop. Las seales de Car-
Sim™ se utilizan para la estimacién de la falla en linea de
acverdo a la metodologia propuesta en la seccién 3. La falla adi-
tiva en la fuerza de amortiguamiento se puede interpretar como
un sesgo de referencia en el sistema de control intemo del amor-
tiguador inteligente, por ejemplo, en un regulador PWM paraun
amortiguador MR. Dado que las sefiales del QoV’ de CarSim™
contemplan el efecto de acomplamiento con las fuerzas verti-
cales de las otras tres esquinas (transferencia de carga), estas
sefales aftaden un grado de incertidumbre de modelacién y rai-
do durante la evaluacidn de desempefio del detectorjestimador
de fallas y del controlador tolerante a fallas.

Sefiales Qob’ e
(CarSim)
FDD
=T

FTC Fuerza de

ummguamlmlo

Corriente eléctrica

'Falln

Figuru §: Disgrama de bloques del sistema de control propuesto, usando Car-
Suu™ como softwiare-in-the-loop.

3.1, Desempeiio del Detector y Estimador de Fallas
Dos escenarios de simulacidn han sido utilizados para eva-
luar el desempefio del médulo FDD:

1. Conduccién del vehiculo en linea recta a 30 Km/h. Per-
fil de camino compuesto por dos topes sucesivos de (.1
mde altura at = 06 s yr = 3.7 &, considerados co-
mo perturbaciones para el FDD, Figura 6(2). La fallaim-
plementada es un sesgo negativo abrupto en la foerza de
amoetiguamiento a r = 1 s, es decir, Fg = 1,000 N que
corresponde alrededor del 10% del rango de operacion
del amortiguador.

o

Perfil de camino estindar ISO 8608 comrespondiente a
una autopista (tipo A), Figura 6(b). La falla implemen-
tada es un sesgo negativo gradual en Fypar = 1 5 con
una pendiente de -50 N/s.

(5) Camino ISO 8608 tpo A

(&) Camino cos 2 opes en sefie

Figum 6: Pruchas de simulacidn en CarSim™ utilizadas en la evaluacida del
sistema FDD v FTC.

La Figura 7 muestra que la estimacion de la falla es corvec-
ta; aunque es ligeramente sensible a la perturbacitn del camino,
el estimador converge a la falla implementada sin importar el
comportamiento de la misma. Considerandon = 4y m = 3
de acverdo a (8), se utilizd un horizonte s = 1 (orden minimo)
para definir la relaciones de paridad en el médulo FDD. Pues-
to que las matrices ‘H y @, son conocidas y dependen sélo de
pardmetros de un sistema mecdnico, siempre se puede caleular

. Conduccién del vehiculo en camino curvilineo a 50 Knt/h.
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Figura 7: Estimsaciin de una falla abrupta {a) y una falla gradusl k) en la feerm
&2 omorliguamients.

la matriz de espacio nulo "Wy posteriormente "W a través de la
descomposicidn de valores singulares, No se garantiza un des-
acoplo perfecto sino el mejor desacoplo posible dado que W
resulta de un problema de opfimizacidn. En este caso,

. =12 -5 4629 1 0 O . ]
W=lo o = oo 1|Y™ )}

Para la falla abrapta, Figura 7(a), el detector toma alrededor
de dos segundos en llegar a la estimacidn comecta, mientras que
para la falla gradual, Figura T(h), se observa un tiempo moer-
o menof de | segundo. La informacidn obtenida por el FOD
puede ser comparada con un umbeal pre-definido para alertar al
conductor sobre una falla en algin amortiguador. Mas adn, un
sistema de control de la suspensidn podria considerar esta esti-
macidn de falla para mantener ¢ desempedo deseado en confort

/o agarre de superficie.

52 Desempedio del Controlador Tolerante @ Fallas

Fara evaluar ¢l desempeiio del FTC activo que se ha pro-
puesto en la seccin 4, respecto a un FTC pasivo ¥ un amorti-
guador no-controlado, se implementaron dos escenanos de falla
abrupta a r = | s, cuando el vehiculo visjs en linea recta a 30
K/l y pasa por un bordo de 0.1 m de alturaa r = 006 1, Figura
fc). La magnitud de los sesgos negativos abruptos fue de 300
Ny, 000N,

Puesto que la ganancia del filiro Wy, es kg, = 1,000 N para
el FTC pasiv, toda falla con magnitud mayor a ky, no poded ser
acomodada por el controlador robusio. La Figura 8a) {acerca-
micnto) muesira coma ambos controladores tolerantes a fallas
{pasivo y activo) pueden compensar el sesgo negativo sbrupio
de 300 & en la fuerza de amortiguamiento ocurridoen 1 = | 5,
especialments con mayor facilidad el FTC activo; mientras que
el amortiguador no-controlado mantiene la falla de fuerza en
ida la prueha. Sin enbargo, cuando la falla en Fyg es mayor
en magnitud a kg, por gjemplo un sesgo negative de 4, 000 N,
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Fegdi-vasss

FIC actives
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;ﬁ?x...mﬂ:;l;:“

biidi-gpnis

=
[

Tiermpa ir)

Figura & Desempeiio del comralador FTC pasiva y FTC activo anle un sesgo
negative abrupto de: () 300 y (hy 4, 000 N en |a fserza de amsortigusmienso.

¢l FTC pasivo pierde insensibilidad ante la falla v por lo tanto
la propagacin de ésta tiene lugar. La Figura 8(b) muoesira que
el sistema FTC pasivo no logra compensar ¢l sesgo de la fuer-
24 de amortiguamiento, mieniras que ¢l controlador tolerante
activo bogra la compensacidn después de 1.3 5.

La Figura 9 muestra ¢l efecto que tiene ka falla de sesgo ne-
gativo abrupto de 4,000 N en Fyy sobee la dindmica vertical
del QaV, cuando éste tiene un amortiguador MR no-controlado
respecio a un amortiguador MR con tolerancia a fallos wiili-
zando un FTC activo. Antes de que la falla sea implementa-
da, los sistemas de suspensidn con amortiguador controlado y
no-controlado muestran ¢l mismo movimiento vertical. Coando
la falla ocurre ar = | 2, la aceleracidn de la masa suspendida
s reducida cuando se utiliza el FTC sctivo en el amortigua-
dor semi-activo, Figura Ya); las escilaciones provocadas por el
bordo en el caming son mayormente atenuadas. El confort de
los pasajeros se incrementa en contraste con ¢l amortiguados
no-controlado, que pierde capacidad de amontiguamiento cuan-
do ecurre la falla Utilizando ¢l valor cusdritico medio {RMS
por sus siglas en inglés, Roor Mean Square) de la aceleracidn
vertical de la masa suspendida (%), ¢l sistema de suspensidn
tolerante a fallas presenta 3.31 an/s” respecto a 6.68 m/s” gue
presenta la suspensidn con el amoriguador no-conirolado, es
dicir, una mejora del 50.4 % en confort.

Similarmente, la Figura Wh) muoestra que la aceleracidn de
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Figura %: Comparacidn de desempefio del controlador FTC activo respecio a
un amartigaador no-controlado. Respussis ransitoris del modele de cusmo de
wehicalo.

la masa no suspendida es reducida coando se scomoda la falla
con el FTC activo. La disminucidn de las oscilaciones causa
M 2, ¥ consccuentements menor deflexidn entre la Danta y
la superficie del suelo, es decir, se obiiene un mejora del 42.4 %
en el indice de agarre de superfice (unilizando ¢l RMS de 2, ).

La Figura 9(c) muestra la deflexidn entre las masas (sus-
pendida ¥ no suspendida), es decir, es un monitor del despla-
zamiento del pistén del amoriguador. El sistema de suspensidn
tolerante a fallas activo compensa ¢l efecto del sesgo en menos
diz un segundo, mieniras que el amoriguador no-conirolado es
claramente afectado por la falla, la posicidn de equilibrio del
pastdn del amortiguador disminuye cerca de 10 om de su posi-
cidn normal. Este cambio permanente de la posicidn de equi-
librio del pistén del amortigusdor no silo afecta la capacidad
de disipacidn de movimiento, sino que también padiera afectar
la vida del amortiguador puesto que ante periurbaciones de ca-
mino muy rugosas, ¢l pistin del amortiguador estd més propen-
a0 @ llegar a sus limites de extensidn y compeesion, Por bo tanto,
¢l FTC activo compensa la pérdida de efectividad del amoi-
guador MR v le permite comportarse como un actuador seguro,

Adicionalmemte, la Figura 9(¢) muesira el efecto que tiene
la falta de compensacidn de la falla por parte del FTC pasivo.
Puesto que la magnitud de 1a falla sobrepasa la ganancia del fil-
tro de diseito del controlador robusto, el FTC pasivo no logra
que ¢l pistdn del amortiguador Negue a su posicitn de equili-
brio mostrando un sesgo de 4 e Para reducir este efecto, el
filtro Wy, de diseiio debe contener la falla negativa abrupta de
4,000 N, lo que 1o hace un disefo tolerante para un nidmero de
fallas en particular que se encuentren englobadas por W, La
inclusidn de todos los posibles escenarios de falla en el disefio
del controlador es una limitante de un FTC pasivo.

Cabe sefialar que ain el controlador FTC activo estd limi-
tado a la magnitud de la falla por la saturacion inherente de

actuacidn del amortiguador semi-activo, es decir, una falla su-
perior al 50 % del rango de operacidn podria limitar ¢l ancho de
handa del controladoe.

6. Conclusiones

Un nuevo sistema de control tolerante a fallas se ha pro-
puesto para una suspensidn automodriz semi-activa. El disefio
del controlador telerante a fallas (FTC por sus siglas en inglés,
Fuult Tolerant Controller) estd compuesio por dos médulos: (1)
un detector ¥ estimador de fallas en el amortiguador ¥ (2) un
controlador no-lineal orientado al confort v seguridad del pa-
sajern. El FTC se considera activo porgque uiiliza la estimacidn
de la falla en linea en un mecanismo de reconfiguracion por
Compensacion.

El estimador de fallas estf disefiado para ser robusto a incer-
tidumbres de modelacidn basdndose en la teorfa de ecuaciones
de paridad. Mientras que el controlador no-lineal estd basado en
la teorta de control de sistemas de parimetros variantes linea-
les (LPV por sus siglas en inglés, Linear Parameter-Varving)
con robustez ‘H, a perurbaciones del caming ¢ incertidum-
bres. Dos pardmeiros varianies se utilizan para representar la
no-linealidad v saturacidn del amortiguador semi-activo, Ante
una falla aditiva en la fuerza de amoriguamiento, el FTC pro-
puesto caleula la comiente elécirica necesaria para reducir ¢l
efiecio de la falla adicionando esta seftal de compensacidn a la
salida del controlador LPV.

El FTC propuesto s¢ validé en un modele de cuamo de
vehiculo de una camioneta comercial, usando el simulador de
CarSin™ , Resultados de simulacion muestran la robustez del
detectorfestimador de fallas para representar una falla abrup-
ia o gradual con insensibilidad a la perturbacidn del camino.
Un amomiguador no-controlado se utilizd como referencia para
analizar ¢l desempeito del FTC, al implementar una falla abrup-
fa de sesgo negativo de 4, 000 N. Una vez que la falla es estima-
da, el FTC compensa el sesgo aditivo en la fuerza del amorti-
guador ¢ incrementa el confort 50.4 % vy el agarre de superficie
un 42.4 %; ademds, el FTC propuesio maniiene la posicidn de
equilibrio del pistén del amortiguador en su condicidn normal,
lo que salvaguarda al amomiguador de Negar a sus limites de
rehote y compresiin.

Para resaliar ¢l beneficio de implementar un FTC activa,
s disefid un LPV-FTC pasivo con robustez a la falla. Cuan-
do la magnitud de la falla estd contemplada en el diseio del
controlador robusto, el FTC pasivo es insensible a &ta. Sin em-
hargo, cuando la magnitud de la falla el fuera de diseio, e
controlador FTC pasivi no puede compensar la propagacidn de
la malfuncidn. Mientras que ¢l FTC active que se ha propuesto
puede cormpensar cualguier falla aditiva en la fuerza de amorti-
guamiento, utilizando la estimacidn y mecanismo de compen-
sacién en lnza Una validacidn experimental del controlador
propaesto se plantea como trabajo futuro.

Paor disefto, ¢ sistema FTC propuesto puede ser implemen-
tado en una suspensidn awtomodriz con control de esquinas in-
dependientes, es decir, cada esquina actia para objetives parti-
culares. Aunque este disefio de control ha demostrado resulia-
dos satisfactorios a lo largo de los afios respecio 4 suspensio-

116



541 JC. Tuddn-Martine: et al. # Reviss heroamericena de Awtomdtica ¢ Infrmdrica éndusirial 13 {3006) 56-66

nes pasivas, se asume que la distibucidn de carga es simdéirica
Una estrategia FTC que considera el efecto de la falla en la
distribucidn de carga del wehiculo, asegura el equilibrio de los
movimientos del chasis en el centro de gravedad y consecuen-
temente en cada esquina como se plantea en (Tuddn-Marninez
et al., 20013k}, sin embargo la complejidad de disefbo s mayor
al utilizar un modelo de vehiculo completo.

English Summary

Fault Tolerant Control in a Semi-Active Automative Sus-
pension

Ahbstract

A new active Fanlt Tolerant Controller (FTIC) is proposed
for an automotive semi-active suspension, by considering a quar-
ter of vehicle model. The design is composed by: (1) a robust
non-linear controller used to isolate vibrations into the vehicle
cansed by external distorbances and (2) a mechanism of com-
pensation used to accommadate sdditive faulis in the damping
force. The compensation mechanism uses a robust fault detec-
tor, based on parity space, o estimate the fault; this information
allows the computation of the compensation signal by using the
inverse dynamics of a damper model to reduce the fault effect
into the vemical dynamics of the suspension. The non-linear
controller, based on the Linear Parameter-Varying (LPV) con-
tral theory, is designed 1o increase the passengers comfort and
ensure the wheel-road contact. When a faolt occurs in the dam-
ping force, the active FTC must hold the performances of com-
fort and road holding by using the interaction between the LPV
controller and the compensatory module. Simulation results in
CarSim™ show the effectiveness of the proposed active FTC
versus a passive FTC and an uncontrolled damper; the passi-
ve FT'C needs to include all faults into its design for having a
gond fauli-toberant capability. while the propesed active FTC
improves a 50.4 % in comfort and 42.4 % in road holding when
a fault occurs, in contrast with the uncontrolled damper that lo-
ses completely its effectiveness.

Kevwords:

Fault tolerant control, fanlt detection, semi-active sutomao-
1ve suspension, parity space, LPV control.
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1.6. Ensayo de fatiga.

Los primeros ensayos de fatiga los realizd6 Albert, en Alemania, y desde 1852 a 1869, Wohler
efectud experimentos sobre esta propiedad construyendo los primeros dispositivos de ensayo y
establecio lo que hoy se conoce como “zona limite de solicitacion de fatiga” o simplemente
“zona de fatiga”.

Hacia el afio 1900, Edwing, Rosenhain y Humfrey iniciaron el estudio del mecanismo de la
fatiga con ayuda del microscopio metalografico y demostraron que en los cristales de hierro que
se habian sometido a solicitaciones repetidas se formaban bandas de deslizamiento y grietas de
fatiga.

Casi simultaneamente, Gilchrist sugirié la hip6tesis de que la grieta de fatiga empieza como
consecuencia de la lo localizacion de tensiones que sobrepasan la resistencia de rotura del
material.[7]

1.6.1. Consideraciones sobre las probetas de ensayo.

Seleccion del material.

Para la comprobacion del funcionamiento correcto del dispositivo de ensayo se realizaran
ensayos de laboratorio con probetas estandarizadas fabricadas en acero AISI 1018 (Apéndice 1)
debido a que es un acero de bajo contenido de carbono llamado comercialmente “acero de
transmision” siendo este el acero mas utilizado dentro del mercado ecuatoriano y que es muy
utilizado en aplicaciones donde las cargas mecéanicas no son muy severas pero con ciertos
grados de tenacidad importantes como por ejemplo: pernos, tuercas, piezas de dispositivos
pequefias, ejes, bujes, pasadores, grapas, pifiones, catarinas, tornillos sin fin, etc. Las
propiedades mecanicas y el analisis quimico tipico segun el fabricante se las puede observar en

la Tabla 2 y 3 respectivamente mostrada a continuacion:
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TABLA 2

PROPIEDADES MECANICAS COMERCIALES

Esfuerzo de cedencia, Sy Kg/mm Minimao 31
Resistencia a la traccion, S | Kg/mm 51-71
Elongacién % 20
Reduccion de area % 57
Dureza HB 163
TABLA 3

COMPOSICION QUIMICA COMERCIAL

c

Mn

0.15-0.20% | 0.60-0.90% | 0.040%

Geometria de las probetas de ensayo [8].

Para obtener resultados validos los ensayos de laboratorio se realizan con probetas

estandarizadas segun la norma ASTM E466 (Apéndice 2); los resultados obtenidos se podran

extrapolar a piezas reales empleando los coeficientes de correccion apropiados.

Las dimensiones de la probeta estandarizada se encuentran en la Figura 1.3, la cual tiene un

diametro de 7,5 mm en su parte central y un radio continuo minimo de 75 mm entre los

extremos; la probeta es simétrica tanto en sentido transversal como longitudinal y se obtiene

mediante el proceso de torneado, la superficie de la probeta debe ser pulida para disminuir la

presencia de imperfecciones superficiales para que de esta manera la probeta falle en su parte

central.

25

FIG. 1.12 DIMENSIONES DE LA PROBETA

—
M~y

46,84
96,84

ESTANDARIZADA

25

15
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1.6.2. Planificacion del ensayo [9].

El paso clave en la planificaciéon de un ensayo de fatiga especialmente en aquellos que
involucran pocas probetas de ensayo, es definir claramente antes de las pruebas el objetivo que
se quiere alcanzar. Ya que si se necesita que los resultados experimentales sean so6lo
preliminares, exploratorios o de alta confianza, cambian los objetivos y la metodologia a seguir.
De acuerdo con el “Manual on Statistical Planning and Analysis for Fatigue Experiments” se
puede clasificar el tamafio de la muestra del ensayo en dos casos muy diferenciados entre si, que
se describen a continuacion:

"1 Caso 1, Forma “conocida” de la curva S-N: en la mayoria de las situaciones la forma bésica
de la curva S-N es conocida gracias a la informacién técnica disponible, libros, catadlogos de
materiales, etc. Por lo tanto es innecesario trazar punto a punto, espécimen a espécimen la
grafica S-N, por lo tanto utilizar cuatro a seis niveles de esfuerzo para realizar los ensayos es
suficiente como se muestra en la Figura 1.13. El resto de las probetas deben utilizarse para

asegurar la replicacion de los niveles de esfuerzo previamente ensayados.

Tamafio de la muestra.
El minimo nimero de probetas requeridas para elaborar la grafica S-N depende del tipo de
prueba conducida, segun el “Manual on Statistical Planning and Analysis for Fatigue

Experiments” las siguientes recomendaciones mostradas en la Tabla 4 son razonables.

Por lo tanto el niamero de ciclos hasta la rotura es una variables por lo tanto seria incorrecto
hablar de una sola curva S-N, es mas preciso considerar una familia de curvas percentiles S-N o
curvas isoprobables S-N-P, que dividen la grafica S-N en tres regiones diferenciadas, como se

muestra en la Figura 1.15, y se describen a continuacion.
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FIG. 1.15 CURVAS S-N-P [11].

Rango de vida finita. Region definida por encima de la curva del 99% de probabilidad de
fractura. Los niveles de tension asociados a esta zona corresponden a valores para los que
siempre se produce la rotura de las probetas.

" Rango de vida infinita. La curva de 1% de probabilidad de fractura determina el llamado
rango de vida infinita, ya que las probetas con niveles de tension por debajo de éste valor de
tensién no se rompen.

] Rango de Transicion. Es la region entre los rangos de vida finita e infinita. En esta region se
calcula el limite de resistencia a la fatiga, que se define como el valor de la tensién que lleva a
un nimero de ciclos hasta la rotura de Ng ciclos (nimero de ciclos tecnoldgico), para la curva
percentil mediana Pf=0,5.

Metodologia de Maennig

Para el analisis estadistico de los datos experimentales se ha seguido el método de Maennig
aceptado internacionalmente y respaldado por muchos investigadores. Mediante esta
metodologia estadistica se obtienen curvas S-N, incluyendo la probabilidad de fractura como un
tercer parametro y se evalla en forma independiente el rango de transicion y el rango de vida
finita. [2, 12,13]

Rango de transicion [11].

La evaluacion del rango de transicion necesita que se determine el namero de ciclos Ng y se

estudie como varia la probabilidad de fractura con respecto al esfuerzo aplicado. En la practica,
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se trata de evaluar de forma independiente SFL1 y SFL99, que representan los limites de
resistencia a la fatiga del 1% y del 99%. Estos valores demarcan el rango de vida infinita y el
rango de vida finita en la gréfica S-N-P.

Para encontrar estos limites de resistencia a la fatiga, SFL1 y SFL99, se aplican dos niveles de
esfuerzo Sa y Sb, elegidos de tal manera que en el nivel de esfuerzo méas bajo Sa, todas las
probetas superen el nivel de ciclos Ng sin romperse mientras que en el nivel de carga mayor Sb
se produzca el caso contrario, es decir que las probetas se rompan antes de alcanzar Ng. En este
ultimo nivel de esfuerzos, se establece una regla de “se rompe - no se rompe”, en el cual se
contabilizan las probetas que se rompen antes Ng y las que sobrepasan a los ciclos Ng sin
romperse. A cada nivel de esfuerzos se le asigna una probabilidad de fractura (Pf).

ar-1 . , I
Py = lﬂﬂmsn =0 (11)

P(R=0)=05P(R=1)= sir = (12)

Siendo r el nimero de probetas rotas y N el nimero total de probetas de cada nivel Si. Con la

(Sa BF) Y (Sp. PF)

pareja de puntos se puede representar la probabilidad de fractura Pf frente a S

(MPa), y se obtiene una curva en forma de S como se puede observar en la Figura 1.16.

F

/
5
)

Pa

> S(MP
S s, (MPa)

a

FIG. 1.16 GRAFICA P+-S [4]
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This paper describes static and fatigue amalyss of steel leal spring and composite multi leaf spang made up of glass fibre
remforced polymer using life data analysis, The dimensions of an existing conventional steel leaf sprang of a light
commercial vehacle are taken and are venfied by design calculations. Static anadysis of 2.D model of conventional leaf
spring 15 also performed usng ANSYS 7.1 and compared with expenmental results. Same d of con |
leaf spring are used to fabricate a composite mult leaf sprng using E-glass/Epoxy umdirectional laminates. The load
carrymg capacaty, stiflness and weight of composite leaf spring are compared with that of steel leaf spring analytscally
and experimentally. The design constriaumnts are stresses and deflections. Fimte element anslysss with full bump load on
3-D model of composste multi leaf speng 15 done using ANSYS 7.1 and the analytical results are compared with
expenmental results. Fatigue life of steel leal spring and composste leaf is also predicted. Compared 10 steel spring, the
composite leaf sprmg 15 found o have 67.35% lesser stress, 64.95 % higher stiffness and 126.98 % higher natural
frequency than that of existing steel Jeaf spang. A weight reduction of 68.15 % 15 ako achieved by using compesste leaf

spring. It 13 also concluded that fatigue hife of composite 1s more than that of conventional steel leaf spang,
Keywords: composite mult deaf spring, E-glass/Epoxy, static analysis and fatigue hife, nde comfort.

L INTRODUCTION

In the present scenano, weight reduction has been the
main focus of automobile manufactures. The suspension
leaf spring is one of the potential items for weight
reduction in automobiles as it accounts for ten to twenty
percent of the unsprung weight, which is considered to be
the mass not supported by the leaf spring. The introduction
of composite materials made it possible to reduce the
weight of the leaf spring without any reduction on the load
carrying capacity and stiffness. Studies were conducted on
the application of composite structures for automobile
suspension system [1,2]. A double tapered beam for
automotive suspension leaf spring has been designed and
optimized [3]. Composite mono leaf spring has also been
analyzed and optimized [4].

The leaf spring should absorb the vertical vibrations
and impacts due to road imegularities by means of
variations in the spring deflection so that the potential
energy is stored in spring as strain energy and then
released slowly. So, increasing the energy storage
capability of a leaf spring ensures a more compliant
suspension system. According to the studies made [3, 4], a
material with maximum strength and minimum modulus of
elasticity in the longitudinal direction is the most suitable
material for a leaf spring Fortunately, composites have
these characteristics [5].

Fatigue failure is the predominant mode of in-service
failure of many automobile components. This is due to the

“Comesponding author. Tel - +910422.2572177; fax: 401 422.2573833
E-mail address: msemhel bvmaridhorman! com (M. Sesahil kumar)

fact that the automobile components are subjected to
variety of fatigue loads like shocks caused due to road
irregularities traced by the road wheels, the sudden loads
due to the wheel travelling over the bumps etc. The leaf
springs are more affected due to fatigue loads, as they are a
part of the unsprung mass of the automobile.

The fatigue behavior of Glass Fiber Reinforced Plastic
(GFRP) epoxy composite materials has been studied in the
past [6]. Theoretical equation for predicting fatigue life is
formulated using fatigue modulus and its degrading rate.
This relation is simplified by strain failure criterion for
practical application. A prediction method for the fatigue
strength of composite structures at an  arbitrary
combination of frequency, stress ratio and temperature has
been presented [7]. These studies are limited to mono-leaf
springs only.

In the present work, a seven-leaf steel spring used in
passenger cars is replaced with a composite multi leaf
spring made of glass’epoxy composites. The dimensions
and the number of leaves for both steel leal spring and
composite leaf springs are considered to be the same. The
primary objective is to compare their load camrying
capacity, stiffness and weight savings of composite leaf
spring. Finally, fatigue life of steel and composite leaf
spring is also predicted using life data.

2. EXISTING STEEL LEAF SPRING

Design parameters of the existing seven-leaf steel
spring used in this work includes: total length (eye-to-eye),
1150 mm; arc height at axle seat (camber), 175 mm; spring
rate, 20 N/mm; number of full length leaves, 2; number of
graduated leaves, 5; width of the leaves, 34 mm; thickness

2017
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of the leaves, 3.5 mm; full bumg loading, 3250 N; spring
weight, 133 kg This spring is symmetrical, so only one
half i considered for the analysis (o save the caleulation
time.

Experimental results from testing the steel leaf spring
under full bump loading containing the siresses and
deflections are listed in the Table 1.

Table 1. Stress malysis of steel leal sprng using expenmental,
analytscal and FEM

Paramelers Expenment | Analyiscal FEM
Lol
o -
P 3250 3250 3250
Maximum siress
BRO0S wa0s | 74432
{MPa)
ottt et 155 133.08 | 13467
(mm]
Marisum sifhe HL96 M43 213
{M/'mm)

1.1 Finite element analysis of steel leaf spring

A giress analysis is performed using finite element
methed (FEM). All the caleulations are done using the
version 7.1 of ANSYS [B]. The finite element model for
the leaf spring is two-dimensional [9). A plane strain
solution is obtained because of the high ratie of width to
thickmzss of @ leaf. The model is restrained to the right half
part only because the spring is symmetric. The contac
between leaves i emulated by interface clements. Nodes
are created based on the values of co-ordinates caleulated
and each pair of coincident nodes is joined by the interface
clements that simulate the action between the neighboring
leaves. The element that is selected for this analysis is
SOLID 42 9], which behaves as the spring, and the
interface elements CONTAITY and TARGEITOD are wsed
1o represent contact amd sliding between adjacent surfaces
of leaves. An average coefficient of friction 003 is taken
between surfaces [ 10].

The axle seat 5 assumed to be fived and boading is
applied at eye end. A finite element stress analysis is
performed under full bump loading. Also, anabytical
solution is obtained owt wsing the SAE standard design
formulas for leaf springs [10]. The resulis of experimental,
analytical and finite element methods are shown and
compared in Table | Maximum normal stress o, fom
finite element analysis is compared 1o the experimental
solution under full bump loading and has 8.63 % emor,
There is a good correlation for stiffiess in all three
methods

3. COMPOSITE LEAF SPRING

The theoretical design details of composite monae-leal
spring are explained in many literatures, In some designs,
width is fixed and in each section the thickness is varied
hyperbolically so that it has minimum thickness at two
edges and maximum thickness at the middle [3]. Another
design in which the width and thickness are fixed from
eyes o the middle of spring and towards the axle seat the
width decreases hyperbolically and thickness increases

lincarly has been presented [4] In their design the
curvature of spring and fiber misalignment in the width

and thickness direction are neglecied. A double taperad
composite leaf spring has been designed and tested and

optimized it size for minimum weight [11]. The mono-
leaf spring is mot easily replaceable on its catastrophic
failure. Hence, in this work, a composite mule leaf spring
ig designed, fabricated and tested for its load carrying
capacity and stiffbess wsing a more realistic situation.
Fatigue life is also predicted.

3.1. Material selection

Based on the specific strain energy of stee] spring and
some  composite materials  [4], the E-glassiepoxy s
selected as the spring material, Many attempis have been
made to substitute more economic resins for the epoxy but
all attempts to use polyester or vinyl ester resing have been
unsuceessful to date [1]. The stored elastic strain energy in
g leaf spring varies directly with the square of maximum
allowahle stress and inversely with the modules of
elasticity bath in the longitudinal and transverse directions
aecording to;

§=4% (1)

2 pE
where 5 is the strain energy, o, is the allowable stress, £ s
the modulus of elasticity and p & the density.
E-glass'epooty  in the direction of fibers has good
characteristics for storing  strain  energy.  So,  the
unidirectional lay up along the longitudinal direction of the
spring is selected which alse helped in fabricating process
using filament-winding machine. E-glass/epoxy is selected
gs the spring material having following mechanical
properties: modulus of elasticity, £y, 386 GPa and Es:,
8.27 GPa; modulus of shear, 75, 4.14 (GPa; Poisson rafio,
0.26; tensile strength, oy, 1062 MPa; tensile strength,
By, 3 MPa; compressive strength, o, 610 MPa;
compressive strength, oy, , 118 MPa; and shear strength,
Tia, 71 MPa.

3.2. Design and finite element analysis of
compasite leaf spring

The dimensions of the composite leaf spring are taken
as that of the conventional steel leaf spring. The number of
leaves is also the same for composite leaf spring. The
design parameters selected are as follows: each composite
leaf consists of 20 lavers; thickness of a single layer &
0.275 mim; width of each leaf, fiber and resin is kept at
34 mm; thickness of each leaf, fiber and resin are 5.5 mm,
0.2 mun and 0,075 mm respectively. Since the properties of
the composite leaf spring vary with the directions of the
fiber, a 3-D model of the leaf spring (Fig. 1) is used for the
analysia in ANSYS 7.1 The loading conditions are
assumed to be static. The element chesen s SOLIDdG,
which is a layered version of the B-node structural solid
element to model lavered thick shells or solids [£]. The
element allows wp to 250 different material lavers. To
estahlish contact between the leaves, the interface elements
COMNTACTI74 and TARGET170 are chosen.
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Fig. 1. FEM mode of composibe beal spring

4. STATIC TESTING AND RESULTS

The individual leaves are fabricated using a filament-
winding machine. A fiber volume fraction of 0.6 & used.
All individual leaves are assembled together using a center
bolt and four side clamps. Also metal spring eyes are fixed
at bath the ends.

After the fBbrication, the composite mult leaf spring
was tested with the help of an electro-hydraulic beaf spring
test g, Steel leaf spring weighs 135 kg whereas
composite leal spring weighs only 43 kg For a light
passenger wehicle with a camber height of 175 mm, the
satic boad o flatten the leaf spring is theorctically
estimated to be 3230 M. Therefore a static vertical force of
J250 N is applied to determine the load-deflection curves
{Fig. 2).

350
300
= 250
z o
~ 200
-
o 150
L
50 &
] -l
012346678 91011121314151817
Deflection | x 10 mmj
—f— Beel Laaf Bping —l— Composite Leal Spring I

Fig. 1. Load=deflecton curves for steel and composite  leal
SPrIngs

During the full bump load test, the experimental siress
measurement is carried ouf to venfy the result of FEM
analysis, The experimental results are shown in Figo 3 and
the maximum stress developed was found to be 222 MPa.
FEM results show that the maximum stress developed is
217 MPa. It is found that the experimental results and FEM

results showed good agreement. E-glass/epoxy composite
leaf spring has spring constants 34 57 Nimim - 5359 N/mm.
Thus, all the data of spring constants for composite leaf
springs are greater than the design value, 20 M/mm

The leaf spring is analysed under bending loading
condition and the normal stresses are important. The
longitadinal compression strength of composite used in
this analysis is less than its bongitudinal tensile strength, so
failure criterion stress is longitudinal compression stress.
Fig 3 shows that the maximum longifudinal compression
stress is abowt 222 MPa. At a same loading, the maximum
stress developed in the steel leaf spring is abowt 680003
MPa from Table 1. The compression strength of fiber
glassfepoxy is 610 MPa and the yielding stress of the steel
ig 1175 MPa. So, the factor of safety in steel spring is 1.73
while in the composite spring it is 2.75, The deflection of
gpring under full bump keading is 94 mm (Fig. 2}, which i
less than the maximom value 175 mm, which shows
6 95 % increase in stiffness. Figs 4 and 5 show the
variation of longitudinal siress of experimental and FEM
results for steel and composite leaf spring respectively.
FEM and cxperimental resulis showed good agrecment.
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Fig. 3. Vanation of experimental stress of steel and composile
sprmgs
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Fig. d. Vanation of longsudmal stress of geel leal spring
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5 PASSENGER RIDE COMFORT

The leaf spring of light passenger wehicles has to be
designed in such a way that its matral frequency is
maintained to avoid resonance condition with respect o
road frequency to provide good ride comfort The road
irregularities wsually have the maximum frequency of
12 Hz [3]. Therefore the leaf spring should be designed fo
have a natural frequency, which is away from 12 Hz o
avoid the resonance (poor nide comfort zone). The first
natural frequency of the steel leaf spring 15 found fo he
6.3 Hz whereas that of composite leaf spring is 143 Hz It
is found that the first natural frequency of composite leaf
spring is nearly 1.2 times the maximum road frequency
and therefore resonance will not oceur. Therefore it is
obvious that compoesite leaf spring provides improved ride
comfort.

6. FATIGUE ANALYSIS

The main factors that contribute to fatigue failures
include murmber of load eyeles experienced, range of siress
and mean stress experienced in oeach load eyele and
presence of boecal stress concentrations. Testing of leaf
springs using the regular procedure consumes a lot of time:
Henoe SAE [ 10] suggests a procedure for aceelerated tests,
which give quick results, particularly for steel leaf springs.
The results of the sccelerated tests can be extrapolated o
gt the actual Batigue life under normal working conditions,
Following the procedure outlined by the references [10,
12], fatigue tests were conducted on steel and composite
leaf springs.

6.1. Fatigne life of steel leaf spring

Fatigue life calculation of steel leaf spring is given as
follows: stroke available in fatigue testing machine,
0 o — 2000 mm; initial deflection of the spring, 100 mm;
initial stress (measured by experiment), 420 MPa; final de-
flection of the spring (camber), 175 mm; maximum siress
in the final position (measured by experiment), 805 MPa.
Fatigue life cycles predicted for steel leaf spring is bess
thamn 1000000 cyeles by the procedure owtlined in [ 10].

6.1, Fatigne life of compaosite leaf spring

A lpad is applied funther from the static load 1o
masximum boad with the help of the electro-hydraulic test

144

rig, up to 3250 W {175 mm deflection), which is already
obiained in static analysis. The test nig is set to operate for
a deflection of 75 mm. This is the amplitude of loading
cyche, which is very high. The frequency of load cycle &
fixed at 33 mHz, as only 20 strokes/min is available in the
test rig wsed. This leads to hagh amplitede low frequency
fatigue test.

The rmaximum and minimum stress values obtained at
the first cyele of the composite beaf spring are 222 MPa
and 133 MPa respectively. As the cyeles go on increasing,
the stress settling is happening only after 25000 cycles.
These maximum and minimum operating stress values are
240 MPa and 140 MPa respectively. Because of very low
stress lewel, the fatigue life of the composite leal spring is
very high under simulated conditions.

6.2.1. Life data analysis

Lifie data analysis [13] which is a statistical approach
15 used to make predictions about the life of composite leaf
springs by fitting a statistical distribution to life data from
representative sample units. For the GFRP leaf spring, the
life data is measured in terms of the number of cycles o
fail for the four leaf springs and are presented in Tahle 2.

Tabde . Number of cycles i falure for compogibe leal spring

Leal spring Mo, Cyeles 1o fal Stress level
1 10, BN .65
2 i, G5 .65
3 19,240 .65
4 14,350 .65

6.2.2. Life time distribution

Weibull life distribution model is selected which has
previously been used suceessfully for the same or a similar
failure mechanizm. The Weibull distribution is used to find
the reliahility of the lifie data and it helps in selecting the
particular data that 15 to be used in life prediction model.
The Weibull distribution uses teo parameters ‘b and "8 to
catimate the reliahility of the life data. *%" is referred fo as
shape parameter and & i referred (o as scale parameter,

The reliability of Weibull distribution is given by

Rit)=1-expl-xfa) (2)

where, x is the life; & is the Weibull slope or ‘shape’
parameter and & is the characteristic life or “scale’
paramefer.

The parameters of the Weibull distribution  are
calculated using probability plotting [13]. The life cycles
of leaf spring are arranged in increasing order and the
median rank is calculated using the Equation (1) and are
shown in Tahle 3.

Mediarank = 100- (/- 0.3)f{¥ +0.4), (3)

where, j is the order number and V is the total quantity of

sample.

The value of & is found to be 14 600 cycles. The
reliability of the life data is calculated and shown in
Table 4. 1t is found that the reliability of 3" GFRP Spring s
higher than that of other leaf springs and the fatigue life
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data of 3 GFRP spring has been considered for fatigue life
prediction
Table. 3. Median rank of composte leall sprngs

wo N

oy

200 ‘\‘

. ~

100 10000 1 DaMORCHNT A RN
Hum ber of Cycles to Failure

Appliad Strass, MPa

Uirder Mo, Cycles to Eal Median rank
1 6,950 159
2 10, E00 385
3 14 350 B1.4
4 149240 B4.1
Table. 4. Rehabihty of fatgue libe dats
Leaf sprang Lite Median Relmshalsty
Mo, leyches) rank (Y}
1 10,8y 35 43
2 &, 950 159 Y
3 19,240 B4.1 73
4 14,350 &1.4 627

The fatigue test is conducted up to 20000 cycles and it
is examined that no crack initiation is visible. The details
of test results at 0 and 200 cwcles are as follows:
maximum load cycle range, 1850 N — 3250 N; amplitude,
75 mm; frequency, 33 mHz; spring rate, 27.66 MNimm;
maximum operating stress, 240 MPa; minimum operating
stress, 140 MPa and time taken 17 h The experimental
results are available only wp o 20000 cycles. With no
crack initiation, there is a necessity to go for analytical
model for finding number of cycles to failure from
analytical results. Hwang and Han [6] have developed an
analytical fatigue model o predict the number of fatigue
cycles to failure for the components made up of composite
material. They have proposed two constants in their
relation on the basis of experimental results. It is proved
that the analytical formula predicts the fatigue life of
component with E-glass/epoxy composite material.

Hwang and Han relation:

N = lB{l-r )Y, (4)

where, N is the number of cycles to failure; B = 10.33;
C=0.14012; F = e/ ; Tipaa 18 the maximum stress; o
is the uhimate tensile strength and » is the applied siress
level. Equation (4) is applied for different stress levels and
fatigue life is calculated for the composite leaf spring. The
results are obtained based on the analytical results and the
resulting 5-M graph is shown in Fig 6. From Fig. &, it is
observed that the composite leaf spring, which is made up
of E-glass/epoxy is withstanding more than 10 Lakh cycles
under the stress level of 0.24.

The test is conducted for nearly 17 hours to complete
20{MMD cycles. The variations in stress level are reduced o
wvery low level after 20 cycbes. There is no crack
initiation up o 20000 cyeles. The stress level of 024 is
ohtained from experimental analysis. This is very much
helpful for the determination of remaining nurmber of
cycles o failure using fatigue model [6]. According to this
fatigue model, the failure of the composite leaf spring

Fig. & S-M curve lor composabe leafl sprmg

takes place only afier 10 Lakh cycles Since the composite
leaf spring is expected to crack only afier 10 Lakh cycles,
it is required to conduct the leaf spring fatigue test up to 10
Lakh cycles for finding type and place of crack initiation
and propagation. For completing full fatigue test up to
crack imitiation with the same frequency, nearly B30 hours
of fatigue test is reguired.

T CONCLUSIONS

Design and experimental fatigue analysis of composite
multi beaf spring using glass fibre reinforced polymer are
carried out wsing life data analysis. Compared to steel
spring, the composite leafl spring is found o have 6735 %
lesser siress, 64 95 % higher stiffness and 126,98 %% higher
natural frequency than that of existing steel leaf spring.
The conventional multi leaf spring weighs about 13.5 kg
whereas the E-glass/Epoxy multi leaf spring weighs only
4.3 kg. Thus the weight reduction of 6815 % is achieved.
Besides the reduction of weight, the fatigue life of
composite leaf spring is predicted to be higher than that of
sbeel leaf spring. Lifie data analysis is found o be a ool o
predict the fatigue life of composite multi leaf spring. It is
found that the life of cormpoesite beal spring is much higher
than that of steel leaf spring.
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5.1. Introduccién a los elementos finitos

El método de los elernentos finitos ha adguirido una gran impartancia en la solucidn de pro-
blernas imgenieriles, fisicos, etc, debido a que permite resolver casos gue hasta hace poco
tiempoe eran practicamente imposibles de resolver por métodos matemdticos tradicionales.
Esta circunstancia obligaba a realizar prototipos, ensayarlos e ir realizando mejoras de forma
iterativa, lo gue trala consigo un elevado coste tanto econdmico coma en tiempao de desarmallo
[32, 33, 34, 35, 36).

El MEF es una herramienta de calcula muy potente que permite al ingeniero resolver infinidad
de problemas. Sin embargo, es un método que no proporciona la solucdn “exacta™ a un pro-
blema dado, sino que, en realidad, posibilita obtener una solucidn aproximada gue, desde el
punto de vista ingenieril, puede ser suficiente para la resoluckin de un problema practico.

La idea general del método de bos elernentos finitos es la divisidn de un “solido” sometido a un
sistemna de cargas ¥ coaccionado por unas ligaduras, en un conjunts de peguelios elementos
interconectados por una serie de puntos llamados nodos. De manera que se supone que, el
campo de desplazamientos en el interior de cada elemento, puede expresarse en funcidn de
los desplazarmientos gue sufren los nodos del elermento (desplazamientos nodales).

El método de los elementos finitos supone, para soluckonar el problema, el dominko discretiza-
do en subdominios denominados elementos. El dominio se divide mediante puntos (en &l caso
lineal), mediante lineas (en &l caso bidimensional] o superficies (en el caso tridimensional)
imaginarias, de forma gue el dominio total en estudio se aproxime mediante el conjunto de
porciones [elementos) en que se subdivide. Los elementos se definen por un ndmero discreto
de puntos, llamades nodos, que conectan entre s los elementos. Sobre estos nodos se mate-
rializan las incdgnitas fundamentales del problema.

El sistema, debido a las condiciones de contorno: ermpotramiento, fuerza puntuwal y temperatu-
ra, evoluciona hasta un estado final. En este estado final, conocidos bos valores de los grados
de libertad de los nodos del sisterna se puede determinar cualquier otra incdgnita deseada:
tensiones, deformaciomnes.

Planteando la ecuacién diferencial gue rige el comportamiento del continuo para el elementa,
se llega a formulas gue relacionan el comportamiento en el interior del mismo con el valor que
tamen los grados de libertad nodales. Este paso se realiza por medio de unas funciones llama-
das de interpolacién, que realizan la interpolacidn del valor de la variable nodal dentro del
elementi.

Actualmente el método se encuentra en una fase de gran expansidn; es ampliamente utilizado
en la industria vy contindan apareciendo cientos de trabajos de investigacitn en este campo.
Los ordenadores han aportado el medio eficaz de resolver la multitud de ecuaciones que se
plantean en el método de elementos finites, cuyo desarrollo practico ha ido caminando parejo
de las innovaciones obtenidas en el campo de la arquitectura de los ordenadores. Entre éstas,
adermds de permitir la descentralizacidn de los programas de elementos finitos, ha contribuido
a fawvorecer su uso a través de sofisticados paguetes graficos que facilitan el modelado y la
sintesis de resultados. Hoy en dia ya se concibe la conexidn inteligente entre las técnicas de
andlisis estructural, kas téonicas de disefio [CAD], y las técnicas de fabricacidn.

Pig. 61
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En la figura 5-4 se muestra la estructuraa modelizada una vez que se ha realizado todo el
proceso de mallado.

Figura 5.4. Vista de |a estructura mallada

Con esta forma de mallado, se consigue que solo 43 de 1233 elementos de la malla ten-
gan que cambiar la geometria indicada al programa. Esto supone un error de un 3,487%,
que se considera aceptable en este tipo de analisis mediante elementos finitos.

En la figura 5-5 se muestra un detalle de |a zona donde no se ha podido utilizar una ma-
la cuadrada debido a la geometria de la pieza.

Figura 5-5. Detalle de 2 zona mallada no cuadrada

Pig. 66
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5.2.4. Condiciones de contorno

Las condicianes de contorno son las variables conocidas del problema y que condicionan
al rvismo. Estas variables pueden ser: cargas, desplazamientos, temperaturas, voltaje,
focos de calor, etc. Dichas variables parmiten evolucionar al sistema hasta un estado fi-
nal.

En este estado final, conockdos los valores de los grados de libertad de los modos del sis-
tema, s& puede determinar cualquier otra incognita deseada: tensiones, deformaciones,
etc. También es posible obtener la evolucidn termporal de cualguiera de los grados de i-
bertad.

Antes de obtener la solucidn al sistema de ecuaciones planteado es necesario Mpomer
las condichenes de desplazamientos nodales que sean contcidas. El sistema resultante se
puede subdividir en dos términos: uno que contenga los desplazamientos impuestas y
atra las incdgnitas. Resohiendo este sistema se tiene la solucidn.

En los programas de elementos finitos es tanto igual de importante, wna ver decididas
las condiciones de contoma, estwdiar la forma de aplicar las mismas, para gue se repre-
senten las condiciones realss del problema.

Toda elle hace que la impasicidn de las condiciones de contorno apropladas sea una de
las decisiones mds complejas a la hora de realizar este tipo de andlisis mediante elemen-
tos finitos.

Desplazamientos

Al estudiar la funcionalidad de la pieza, se puede comprobar gue el extremo inferior no
tiene mingdn tigo de movimiento, al estar sujeta en la mangeta de la reeda. Esto hace
que se pueda considerar que la pieza estd empotrada en dicho extremao.

En &l extremo opuesto, parte superior de la estructura, e amortiguador magneto-
reoldgico es introducido dentro de la propia estructura, lo que impide el desplaza-
miento en las direcchones “x" e “y*_

En Ansys, hay gue definir en qué elemento se aplica la condickén de contorno. Como se
trabaja con elementos tipe placa, la condicidn de contorno se debe aplicar en la linea
donde se quiere restringir el movimiento.

Los pasos para crear & empotramiento y las restricciones de mowimiento en los ejes
“x" g "y" ce Expresan a continuacion:

= Define load ->Apply -> Structural -=Displazament ->0M line > Seflalar las lineas
-» sefialar la coaccidn deseada.

Para realizar el empotramiento se debe elegir la opcidn “ALL DOF®, mientas que para
impedir los desplazamientos hay que escoger las opciones “UX” y “UY", estas opcioneas
impiden el desplazamiento en el gje “x* v en &l gje “y", respectivameante.

P &7
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En la figura 5-6 se muestra las condiciones de contorno impuestas a Ia pieza. En el lado
izquierdo se muestra las coacciones impuestas en la parte superior y en el lado derecho
se muestra el empotramiento impuesto en la parte inferior de |a pieza.

a} Detalle de by coscclan en s pante b) Detalle ded empotrammmo en la
sepecioc Ux y Uy impedidos parte inferior

Figura 5.6. Coacoones impuestas en la pleza

Fuerzas y cargas

Al estudiar las cargas que se producen en el prototipo, se observan dos cargas total-
mente distintas. Por un lado, esta la fuerza ejercida por el amortiguador magneto-
reoldgico, esta fuerza es trasmitida por ef tomillo inferior del conjunto a la estructura
que se esta estudiando.

La carga ejercida por el tornillo pasante se modeliza con una fuerza sobre los nodos
641 y 692, ver figura 57, teniendo en cuenta que las fuerzas se definen positivas
cuando van en |a misma direccion de los ejes coordenados.

a) Posiclén de la fuerza en

b) Posicidn de la fuerza en
nodo 652 nodo 641

Figura 5.7. Detalie ce |a posicén de kas fuerzas en los nodos

Para introducir las cargas en la estructura hay que seguir los pasos siguientes:

» Define load ->Apply -> Structural ->Force/momento -> Nodos -> introducir va-
lor de la carga.
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DETERMINACION DE LOS PARAMETROS
EQUIVALENTES PARA UN MODELOQ DE UN CUARTO
DE VEHICULO DE LA SUSPENSION MCPHERSON
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.5  Conclusiones

4.1 introduccién El disefio del control en un sistema de suspension activa y semiactiva requiere
de un modelo analitico simple pero eficaz [66, 71, 170]. La obtencién de dicho modelo para la
suspensién McPherson es relevante por su amplia presencia en los vehiculos comerciales [37,
111]. Sin menoscabo de que los modelos analiticos para el andlisis cinematico y dinamico,
como el propuesto en el capitulo 3, permiten una simulacion en tiempo real sustancialmente méas
rdpida que los modelos multicuerpo, ain pueden considerarse demasiado complejos para
aplicaciones donde sea suficiente un analisis dindmico, como en el disefio del sistema de
control. Por este motivo, el modelo lineal o convencional constituye, a pesar de su simplicidad,
una representacion adecuada para analizar la dinamica vertical [5, 7, 78]. Ademas, su
formulacidn analitica es conveniente para el disefio del controlador [3, 15, 32, 42, 66, 81, 170].
No obstante, un modelo confiable de la suspensién McPherson tiene como problema incorporar
los efectos de su geometria [39, 110, 135, 166]. En consecuencia, se han propuesto modelos con

pardmetros equivalentes para mejorar el modelo lineal incorporando las caracteristicas
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geométricas a través de la rigidez del resorte y del coeficiente de amortiguamiento [11, 41, 161,
202]. Asi, el modelo de Matschinsky utiliza los conceptos de razén reducida del resorte y del
amortiguador, para una suspension independiente tipo “eje oscilante"[114]. Estos parametros
son determinados graficamente en base a un diagrama de velocidades que considera la
geometria del mecanismo. Por otra parte, para identificar los pardmetros equivalentes de
sistemas multicuerpo se han aplicado técnicas de reduccién de modelos mas complejas [31, 45,
84]. Adicionalmente, el método analitico propuesto por Balike et al. [12] para analizar una
suspension de doble brazo oscilante, utiliza el concepto de la razén de instalacion, relacionando
ya sea la deflexion del resorte con el desplazamiento de la rueda o sus correspondientes fuerzas,
considerando Unicamente el caso de una rigidez lineal del resorte de la suspension. Este capitulo
propone una determinacion analitica de los parametros equivalentes en un modelo de un cuarto
de vehiculo para una suspensién McPherson. Las ecuaciones matematicas estan basadas en los
conceptos de la razon de instalacién y el centro instantaneo de rotacién, para considerar resortes
con una rigidez lineal y no lineal. Asi mismo, con este desarrollo se determinan los cambios en
la rigidez equivalente del resorte y en el coeficiente equivalente de amortiguamiento, que el
sistema de suspension experimenta durante los movimientos de impacto y rebote de la rueda.
Ademas, mediante el programa

Adams/View se genera un modelo bidimensional de referencia para analizar el comportamiento
dindmico de los modelos equivalente y lineal. El resto del capitulo se organiza de la siguiente
manera: Los modelos de un cuarto de vehiculo y las ecuaciones correspondientes del
movimiento se realizan en la seccidn 4.2. La determinacion de los pardmetros equivalentes para
una suspensién McPherson se desarrolla en la seccion 4.3. Un anélisis comparativo de los
modelos equivalente, lineal (convencional) y Adams/View para una suspensién McPherson se
efectlia en la seccion 4.4. Las conclusiones se discuten en la seccion 4.5.

4.2 los modelos de un cuarto de vehiculo

En este apartado, se revisa el sistema de suspensién para un cuarto de vehiculo representado por
los modelos lineales, McPherson y equivalente. A partir del centro instantaneo de rotacion del
mecanismo, se establecen las relaciones geométricas que permiten la determinacion de los
parametros equivalentes.

4.2.1 El modelo lineal de un cuarto de vehiculo

La figura 4.1a muestra el modelo lineal de un cuarto de vehiculo, el cual representa la
suspension como un sistema dual de masa-resorte-amortiguador con dos grados de libertad,
como es descrito en el apéndice A [66, 78]. Las leyes de Newton aplicadas al diagrama de
fuerzas de este modelo simplificado (Figura 4.1b), genera un sistema de dos ecuaciones

diferenciales acopladas de segundo orden dado por:
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.‘I.ur_rz_r-l'f.?gl::z_r—2]]+f1-_r[23—21_]_‘|]. (4.1)
MZy = By(Z5 —Z)) = Ko(Za— Z)) + Ky(Z2, - Z.) = 0. (4.2)

Este modelo lineal se utiliza bajo las signientes consideraciones [75]:
* Las masas suspendida y no suspendida experimentan un movimiento vertical. « Todos los

elementos del sistema de suspension son rigidos, excepto el neumatico.

Masa suspendida (Af) ji_‘ Masa suspendida (442
{ L’.'_.sz_. —Z) BAZ, - Z) l-
K2 |::| B2
? T.l.'_.lz.‘_. -Z) BZ,-Z :-T
Masa no suspendida (W) jr Masa no suspendida (W;)
i K& -Z.)
Ky '& o
?- T K& -£.)

[a) Representacion esquemdatica () Diagrama de fuerzas

Figura 4.1: El models lineal de un coarto de vehionlo.

* Todas las uniones se consideran ideales.

* Los resortes y amortiguadores tienen un comportamiento lineal.

4.2.2 El modelo de un cuarto de vehiculo de la suspension McPherson

La figura 4.2 muestra una variante del modelo presentado en el capitulo 3 para la suspensién
McPherson y el modelo equivalente respectivo. Las masas suspendida y no suspendida son
consideradas masas puntuales y estan localizadas en los puntos M y C. Otros puntos claves en la
geometria de la suspension son la unién Q entre el chasis y el brazo de control y la unién P entre
el brazo de control y el puntal McPherson. El sistema cartesiano de referencia global tiene su
origen en Q, con sus ejes Y y Z alineados con las direcciones horizontal y vertical,
respectivamente. Por lo tanto, los puntos Q y M son fijos, mientras que C y P cambian con
respecto a sus coordenadas de equilibrio (YCO0,ZC0) y (YPO0,ZP0), respectivamente. En
consecuencia, el segmento MP experimenta una deflexion 81 con respecto al estado de

equilibrio.
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1.2 LOS MODELOS DE UN CUARTO DE VEHICULOD

a) b)

Figura 4.2: Representacién esquemética de los modelos de un cuarto de vehiculo: a) La
suspensién McPherson; b) EI modelo equivalente.

Como resultado de la configuracién McPherson, el movimiento de la masa no suspendida es una
composicién de movimientos de traslacion y rotacion. Esta rotacion no puede ser considerada
en el modelo lineal. En una suspensién McPherson el cambio en la posicidn y orientacion del
brazo de control, determina el movimiento relativo entre el conjunto de la rueda y el chasis. Este
movimiento de la rueda estd caracterizado por su centro instantaneo de rotacion R (ver figura
4.3), el cual se determina por la interseccion de una linea perpendicular al puntal pasando a
través del punto M y otra linea a lo largo del brazo de control. Las ecuaciones de estas rectas

son:

Zp—Z
Zp—-2Zy = —M(vp—vu), (4.3)
Yp—Yu

Yp — Vi

Zp— £y -
! M Zp— 2y

(YR —Yu), (4.4)

Donde (Yi, Zi) denotan las coordenadas globales de un punto dado i. Entonces, la solucion de

las ecuaciones (4.3) y (4.4) proporciona las coordenadas globales de R:
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Figura 4.3: Centro instantdnes de rotacidn para una suspension MePherson

_ Yp[(Zp — Zum) 2y + (Ye — Yiu ) Y]
! (Zp — Zm)Zp+ (Yr —Yu)YP

_ Zpl(Zp— Zm)Zu + (Yp — Y ) Y]

Z — —
f (Zp — Zm)Zp +(Yp—Yu)YP

(4.6)

El angulo y entre las lineas establecidas por las ecuaciones (4.3) y (4.4), se determina usando la

definicion del producto punto de dos vectores:

- = cos—] (U}' — Ygr)(Yar — Yg) +(Zp — Zg)(Zy — ZR)
lgns Lap

donde IRM vy IRP representan las longitudes de los segmentos RM y RP, respectivamente.
Ademas, el angulo de la perpendicular a IRC con respecto al eje vertical OW esta relacionado

geométricamente a R con:

"Zf'_zjl‘). (4.8)

-1
b =t (o=
4.3 determinacion de los parametros equivalentes para una suspensién mc pherson
La incorporacion de pardmetros mecéanicos que tienen en cuenta la estructura geométrica de la
suspension mejoran el modelo lineal de un cuarto de vehiculo. En esta seccion se realiza un
desarrollo analitico para determinar la rigidez equivalente del resorte Keq y el coeficiente
equivalente de amortiguamiento Beq, que actdan verticalmente en el centro de la rueda [114,
161]. Las expresiones para el modelo equivalente, se obtienen mediante la sustitucion de estos
parametros en el modelo lineal de un cuarto de vehiculo (ver figura 4.2). Asi, las ecuaciones

(4.1) y (4.2) se pueden escribir como:
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.LIrgfg + .H”',I::E_r -_— 211 + K, ,J.-,’_Eg —-Z11=0 (4.9)

.1I.|r|_2|_ = B”|,|::2_r— 2]] = h.”'.I:z_r- — £+ h'.[.?l — £ ) =10 {4.10)

El método propuesto para el calculo de Keq y Beq para un modelo lineal de un cuarto de
vehiculo se basa en el concepto de la razon de instalacion, que relaciona la deflexion de la
suspensién con el desplazamiento de la rueda o la fuerza en la suspension con la fuerza en la
rueda [41].

4.3.1 Determinacion de la rigidez equivalente del resorte

El centro instantaneo de rotacién R actGa como un punto virtual de reaccion para las fuerzas de
la suspension (véase la figura 4.4). El sistema en un instante dado experimenta una rotacion
pura alrededor de este punto. En consecuencia, la fuerza tangencial F s P T actuando sobre el
brazo de control en P y la fuerza del resorte F s P estan relacionadas por:

Fpr = Fpoos(gy + ¢} = Fpoosy. (4.11)

Asimismo, en el punto C actla la fuerza equivalente del resorte F s C y la fuerza tangencial

correspondiente F s CT , vinculadas por

I‘?--J = f‘?-('l.l.‘-l':’.|ll'. (4.12)

Figura 4.4: Esquema de fuerzas en la suspension para determinar la fuerza equivalente
del resorte F7.
Ademés, igualando los momentos con respecto al centro instantdneo se obtiene la siguiente

relacion:

Fr Inp
or _ BE (4.13)
.ILj'.-]" |r.|'|'('

Forlpe = Fprlpp =
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Un movimiento diferencial alrededor del punto R implica una trayectoria circular para los
puntos P y C. Entonces, los desplazamientos respectivos 6 s P Ty 6 s CT se definen en términos

de la deflexion de la suspension 8l y del desplazamiento vertical de la rueda Z1:

|r_|'|-_||.- - ::l-.||_.-|l ']-II COE 5

lpe :]-t".-J 2y cosly

(4.14)

La combinacién de las ecuaciones (4.11)—(4.14) permite determinar la relacién entre las fuerzas

del resorte y la rueda mediante:

8l ¢ cosy .
((lj ) F3 = p,F§. {4.15)

Ffi = = -
f £ \oos fy

Donde ps se define como el factor de geometria del resorte:

8l ¢ ocosy 32
,JH—__(‘—) . (4.16)
2y \Leosfy

En un resorte lineal la deformacion producida es directamente proporcional a la magnitud de la
fuerza aplicada, por lo que:

Fi=K,Z, y Fi= Kl (4.17)

La sustitucion de la ecuacion (4.17) en la ecuacion (4.15) proporciona la expresién para la
rigidez equivalente de un resorte lineal:
Al ros 4 \?
Keg= (L] Ka. (4.18)

£ coa iy

I

La ecuacion (4.18) indica que la geometria del sistema determina el valor de Keq en funcién del
cuadrado de la razén de instalacion del resorte is [114]:

&1 cos A
i, = 'r‘— (4.20)
' 21 oos By

Asi, para una suspension McPherson con un resorte lineal, is se expresa como:

M oos -

g = —_— {4.240)
' 21 cos ty

[

Alternativamente, es posible obtener una solucion mas general para Keq al eliminar la
restriccion de comportamiento lineal del resorte. Ahora, en lugar de la ecuacion (4.17), la
rigidez del resorte se define en términos de la derivada de la fuerza con respecto al
desplazamiento:

dFp ] . dFf

Ka = ; g = e
= ¥t T gE

Asi, diferenciando la ecuacion (4.15) con respecto a Z1
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dF dFp ., dp.
SC g B Fplhs (4.22)
iz, "

dz, Pz,

Posteriormente, al reemplazar las definiciones de la ecuacion (4.21) en la ecuacion (4.22):

dFp dst . dp,

K e ) — (4.23)
‘o = Mgz Paz;
. ddl r.fl.u
= g— (4.24)
Koy oo iz, + PaZ, (4.24)

El primer término en la ecuacién (4.24) corresponde a una relacion con la estructura geométrica
y el segundo término da la variacion del factor de geometria del resorte con respecto al
movimiento de las ruedas. La derivada de la ecuacién (4.16) con respecto a Z1 puede ser escrita

como:
dps ( €087y )3 d ( -‘inr) al d ( C0E ): (495
iz oos By dZy \ & £1dZ) Veos fy ' L)
g ( 1 ddl 1 4 2tand dfhy 0 i ) (4.96)
= —_—— ZLal - — LAl 4. AL
dZ, idz,  Z Wz, iz, W

Entonces, el reemplazo en la ecuacion (4.24) de las ecuaciones (4.16) y (4.26), produce la
expresion general para la rigidez equivalente del resorte dada por:

h & ¢ cos~y 2 [dal
oy = 2L (L
e 1 ({'mﬁ'u .n'Zl -

1 dif 1 |r oy
Fil = 2tan @ —Z2tany—1|. 14.27)
I[Mr;z, 7, +2tan by o — 2an '.le)]

4.3.2 Determinacién del coeficiente equivalente de amortiguamiento

De manera similar, la expresion para Beq se encuentra considerando R como un punto virtual de
reaccion (ver figura 4.5). Para este caso, en el punto P sobre el brazo de control actGan la fuerza
del amortiguador F d P y la fuerza tangencial F d P T . Mientras, en el punto C se tiene la fuerza

equivalente de amortiguamiento F d C y la fuerza tangencial F d CT correspondiente.
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Figura 4.5: Esquema de fuerzas en la suspension para determinar la fuerza equivalente

del amortiguador l"(".

La velocidad tangencial vP T del brazo de control en P y la velocidad de deflexion 3l se

relacionan con:
vpr = &l cosy. (4.28)

Por otra parte, la velocidad tangencial v CT en C esta en funcion de la velocidad vertical de la

rueda Z" 1 por:
U = 2] oE By (4.24))

El balance de potencias entre el amortiguador de la suspension y el correspondiente

amortiguador equivalente en el punto C da:
}--{I' e S
crver = Fprupr. (4.30)

Por consiguiente, la sustitucion de las ecuaciones (4.28) y (4.29) en la ecuaciéon (4.30),

proporciona la fuerza equivalente de amortiguamiento:

. Sl ¢ cosy 32
Fi== (—) Fi = paFi, (4.31)
‘ 21 \cos By ! Has

donde pd es el factor de geometria del amortiguador. Ademas, la fuerza es proporcional a la

velocidad relativa en amortiguadores lineales:
Fi=Budl, v Ff=B.,Z. (4.32)

Las definiciones de la ecuacion (4.32) son reemplazadas en la ecuacion (4.31), para obtener la

expresion de Beq:
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&l cog =y :
By = |——| B (4.33)
’ [.—fl o8 iy )
B,y = ig Ba (4.34)

La ecuacion (4.34) indica que el coeficiente equivalente de amortiguamiento depende de la
geometria del sistema, en términos del cuadrado de la razén de instalacion del amortiguador id.
4.4 el caso de estudio

En esta seccion se presenta un caso de estudio representativo, donde se determinan los
parametros equivalentes para una suspension McPherson. Ademas, el comportamiento dindmico
de los modelos equivalente, lineal y Adams es analizado para una misma perturbacion del
camino. Un conjunto representativo de los pardmetros mecéanicos para el modelo de un cuarto
de vehiculo se da en [12]: M2 =439.4 kg, M1 = 42.3 kg, K2 =38 404.0 Nm—1,B2=3593.4N
sm—1 y K1 =310 000 N m—1 . Por otra parte, los valores de los puntos claves de la suspension
McPherson (ver tabla 4.1) se han tomado de [50].

Tabla 4.1: Los puntos claves de una suspensién McPherson para la posicion de equilibrio [m].

Yoo = 04279 Zpp = 0.0388 Yo = 0.0000 Zg = 00000

Yy = 02040 Zp = 05249 Ypy = 02480 Zpy = —0.,0608

0.1 T T

0.08)

0.06

0.04

0.02

ofF
0021

004k A

Movimienio vertical del neumatico (m)

<0.06

=0.08

= Keqglineal [

r — Keq general

_ﬂ-l 1 d 1 i T H

22 2.4 26 28 3 32 a4 d6
Rigidez equivalents del resorte (Nm) %10

Figura 4.6: Variacion de la rigider equivalente del resorte con el mosvimiento del

netmatico

4.4.1 Discusion sobre los parametros equivalentes

La figura 4.6 muestra la rigidez equivalente del resorte con respecto al desplazamiento vertical
de la rueda. Estos valores son calculados utilizando las ecuaciones (4.18) y (4.27) considerando
la definicidn lineal y diferencial para la rigidez del resorte, respectivamente. En ambos casos, la

variacion de los parametros geométricos provoca cambios en la rigidez del resorte con respecto
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a Z1. Ademas, las curvas muestran la asimetria del resorte durante las fases de compresion y

traccion y sugieren una dependencia significativa del factor de
1.1 T T T T T T T

0.08F

0.06F

0.04F

0.02F

(]

002k

<004 F

Movimienio vertical del neumatico (m)

-0.08F

_u‘1 L L L L L I L ']
2000 2200 2400 2600 2800 3000 3200 3400 36800 3800
Coeficiente equivalente de amortiguamiento (M s'm)

Figura 4.7: Varacion del cochelente equivalente de amortipuamiento con el movi-

miento del nenmitioo

geometria del resorte con los cambios en la posicién de la rueda. También, la rigidez
equivalente exhibe una diferencia maxima del 13,1 % entre la definicion lineal y diferencial
para la rigidez del resorte. Cominmente, el modelo lineal de un cuarto de vehiculo se linealiza
alrededor de la posicion de equilibrio Z1 = 0 m. Entonces, este punto proporciona los valores de
los pardmetros para el modelo equivalente [12]. Para la rigidez equivalente del resorte, la figura
4.6 muestra en esta posicion un valor unico de Keq = 28 484.65 N m—1 . Ademas, en la figura
4.7 generada a partir de la ecuacion (4.33), se aprecia el efecto del desplazamiento vertical en el
coeficiente equivalente de amortiguamiento. El valor para la posicion de equilibrio es Beq

=2684.62 N s m—1 y nuevamente es notable la asimetria del sistema.
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Figura 4.8: Modelo en Adams de la suspension McPherson.

e =Za, . — ol ¥ ea= 20, — el (4.35)

3= |22.4|huuil - zguu L ¥ ea= |22.-|du.m: - zﬂﬁm:[l' (4.36)

Donde el y e3 representan los errores del modelo equivalente y e2 y e4 corresponden a los

errores del modelo lineal.
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Figura 4.9 Desplazamiento de la masa suspendida en los modelos lineal, equivalente

v Adams, para un obstaculo al tiempo £ =155,
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Figura 4.10: Error del desplazamiento de la masa suspendida en los modelos lineal v

equivalente, para un obsticulo al tiempo ¢+ =155, &7
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Figura 4.11; Desplazamiento de la masa suspendida en los modelos lineal, equivalente

¥y Adams, para un bache al tiempo £ =355,
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Figura 4.12: Error del desplazamiento de la masa suspendida en los modelos lneal v

equivalente, para un bache al tiempo £ =35s.

B8

148



44 EL CAS0 DE ESTUDID
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Fizgura 4.13: Aceleracion de la mass suspendida en los modelos lineal, equivalente v
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Figura 4.14: Error en la aceleracidn de la masa suspendida en los modelos lineal,

equivalente v Adams, para un obsticulo al tiempo # =155
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DETERMINACION DE LOS PARAMETROS EQUIVALENTES PARA UN
MODELD DE UN CUARTO DE VEHICULO DE LA SUSPENSION MCPHERSON

Aceleracion de la masa suspendida im."sijn

15} _
Medelo lineal
-------- Medalo eqguivalarnte
= Modelo Adams
a5 asz a54 3E6 358 36 362 364

Tiempo (5)

Figura 4.15: Aceleracion de la masa suspendida en los modelos lineal, equivalente v

Adams, para un bache al tiempo £ =355
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Figura 4.16: Error en la aceleracion de la masa suspendida en los modelos lineal,

equivalente v Adams, para un bache al tiempo £ =355
an
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Tabla 4.2: Resumen de las diferencias en el desplazamiento v la aceleracion de la

masa suspendida.

Frnax Emax AMSE

Adams  Eguiv. loeal  Equiv. lineal Equiv,  Lineal

Lo Obstacule 000723 00718 00708 00027 0063 00010 0.0021

[m] Bache 00201 -0.0218  -00208 00036 0078 00010 0,023

Za Obstacnls 1880 14.93 17.29 149 £ 1= f1.51

1 :Ill_-':-i'l ) Bache -18.24 -14.93 -17.29 5.50 T.85 .52 a3

variable X2 se utiliza para representar ya sea el desplazamiento o la aceleracion de la masa

suspendida, siendo n el nimero de muestras en la simulacion:

=N, _ .1';-1. . 12
RMSE _H Za=1l 2 s 2ot 14.37)
I

Los valores menores de RMSE y emax demuestran las ventajas de utilizar el modelo propuesto
en lugar del modelo lineal de un cuarto de vehiculo.

4.5 Conclusiones

El capitulo ha presentado un desarrollo analitico para la determinacion de los pardmetros
equivalentes en un modelo de un cuarto de vehiculo de la suspension McPherson. EI modelo
desarrollado tiene en cuenta las caracteristicas geométricas para parametrizar este tipo de
sistema de suspension, el cual es ampliamente utilizado en el disefio del control. EI método
analitico estd basado en el concepto de la razon de instalacion aplicado a un modelo
bidimensional de la suspension McPherson. Se ha ofrecido un desarrollo completo considerando
una rigidez lineal del resorte y usando la definicion méas generalizado de rigidez del resorte. Por
otra parte, el método permite el calculo de la rigidez equivalente del resorte y del coeficiente
equivalente de amortiguamiento como una funcion del desplazamiento vertical de la masa no
suspendida. Ademds, se pueden comprobar los valores Unicos para la rigidez y el
amortiguamiento equivalente en la posicion de equilibrio, dado que el modelo de cuarto de
vehiculo cominmente se linealiza alrededor de este punto. La solucién propuesta ha sido
validada en un caso de estudio frente a un modelo multicuerpo desarrollado en Adams/View.
Las respuestas transitorias para el desplazamiento y la aceleracion de la masa suspendida se han
analizado para los movimientos de impacto y rebote de la rueda. En la comparacion con el
modelo de referencia, los resultados muestran el mejor desempefio del modelo propuesto frente

al modelo lineal de cuarto de vehiculo.
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Anexo 15
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Modelacion por Elementos Finitos como Método para la
Sustitucion de Piezas de Acero por Hierro Nodular.
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Inglilulo Superior Poltécnico Jesd Anlonio Echeverria. CUJAE. Marianaa, Ciudad de La Habana.
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Resumen:

Dado el nivel de aplicacion que ha tenido en los Glimos afos |a sustitucidn de piezas de acero por hiemo
fundido nodular, en este trabajo se establece una via de andlisis con el empleo de un software de
Elementos Finitos que justfique desde el punio de vista de lzs propiedades mecsnicas de los elemenios
|as posibiidades de sustitucidn.

El objetivo del presente trabajo es |8 sustifucién de un fope de magquina hormigonera onginalments
fabricado de componentes soldados de material AlSI 1020 por uno redisefiado com hiemo nodular
sustemplado (ADI), utlizando |8 modelacidn por elementos finitos, sobre la base de un andlisis lineal
estatico.

Finalmente, al comparar lzs tensiones de Vion Mises y los desplazamientos originados por la accion de la
carga, se pudo obsenvar un mejor comportamienta mecanico en el modelo redisefiado del tope de hiemo
nadular sustemplado (AD).

Introduccion.

El problema de la conversion de piezas originalmente fabricadas de acero en piezas de hiermo nodular ha
adquirido desde hace afios una gran impartancia considerando la economia y |a funcionabilidad. Desde el
punty de vista de lzs propiedsdes mecanicas, el hiemo nodulsr o dictl se ha o acercando
paulatinamenie al acero hasta tal punto que actualmente kos valores de resistencia alcanzado por cierios
fipos de hiemos nodulares (ADI) sobrepasan ampliamente a muchos tipos de aceros de bajo y medio
carbono y son incluso comparables a los aceros aleados considerados como de alta resistencia. Los
costos de produccion del hiemo nodular son casi un 40% inferior &l del acer fundido en la condicidn “&s
cast”, todo bo cual explica la tendencia creciente &l empleo del hiemo nodular en lugar del acero en
muchas ramas de |8 construccion de maguinas.

Por ofra parie en ciertas aplicaciones como son por ejemplo los wehiculos sutomotrices de casi cualguier
fipo abundan |as estructuras resusltas muchas veces a fravés de 13 soldadura y generalmente a base de
unir una serie de elementos hasta formar |a pieza soldada. La desventaja en este caso reside en el hecho
de que |a unidn por soldadura de un numero dado de elementos implica generaimente complicaciones en
€l flujo tecnoldgico de fabricacidn, problemas relacionados con el surgimiento de tensiones intemas efc.,
5in mencionar la necesidad de tener siempre en cuenta que el acero empleado debe poseer buena
soldabilidad.

Se acepia generalmente que la conversidn de una pieza soldada en su equivalente fundido brinda
ahormos globales en los costos del orden del 40% de agul gue, desde este punto de vista la sustitucidn es
siempre una via a considerar.

2005.
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El cambio de una pieza obtenida mediante soldsduras por una fundida se justifica en general cuando se
cumplen adicionalmente |as siguientes condiciones:

-La variante soldada es tecnoldgicamente muy compleja
-5u geometria puede obtenerse por fundiciin

-Las propiedades de ingenierla se pueden garantizar o mejorar con el material sustituto y la solucidn s2
justifica por razones econdmicas.

MNormalmenie los componentes se disefian considerando los esfuerzos de fluenca teniendo en cuenta
ademés un factor de seguridad. Generalmente la resistencia a la traccidn de |a pieza soldada es solo una
fraccidn de la del material sustituto.

Esfo es una consecuencia de las alteraciones geometricas introducidas por el proceso de soldadura, y
que producen efecios adicionales como lo son la presencia excesiva de concentradores de tensiones con
Ia consiguiente disminucidn de |a resistencia a la fatiga, la aparnicidn de tensiones intemas etc.

Por estas razones puede esperarse el fallo del elemento soldado a cargas induso inferiores al limite de
fluencia. Adicionalmente los esfuerzos residuales son comunes en |es piezas soldadas, pudiendo
inclusive sobrepasar la tensidn de fluencia del material.

Esto puede onginar pandeos en |as piezas al disminuir los espesores durante el maguinado.

En la vanante obtenida por fundicidn bos problemas mencionados estan bastante minimizados. Las
iensiones intermas en |as piezas fundidas son despreciables siempre que se enfrien adecuadamente.

Bases para la seleccion de los materiales.

La seleccidn de los materales consiste en Giima instancia en la combinacion mas adecuada de factores
como &l comportamients durante el servicio, |a facilided de fabricacidn, e cosio y | disponibilidad. No
obstante estos factores cambian constantemente e incluso varlan en dependencia del drea de uso del
material_

Por ejemplo en algunas aplicaciones caves como |a indusina eerondutica y la aeroespacial, la variable
peso es decisiva cuando se comparan materiales de similar comportamiento macanico.

En cualquier caso la sustitucidn de un materal por ofro lleva siempre implicito un proceso de revisidn
sistematica del acoplamiento mas ventajoso enire |los materiales y su aplicacion especifica. En cierios
cas0s |8 sustiucion implica encontrar el mejor material para una aplicacidn dada; en ofros el problema
consiste en redisefiar o desamollar la aplicacion para hacer un mejor uso de los materiales disponibles.

Una vez resusltos los problemas de funcionalidad tecnoldgica inherentes &l cambio de un materal por
ofro, queda entonces el problema bésico de garantizar la iguakdad en el comportamiento mecanico.

La ventaja del uso de las técnicas de elementos finitos en este caso consiste en que es posible, a partir
del redisefio de |a pieza fundida simular el comportamienio mecanico de esta para cuabguier condicion de
carga si se cuenta con un Software adecuado.

El requerimiento bésico es conocer de |a forma mas completa posible las propiedades mecanicas del
material para cualguier condicidn requerida de fratamiento térmico.
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EEA Y ARQUITECTURA

El ejemplo que se presenta para mostrar el método de solucion es el de un tope de un camidn-
hormigonera, originalmente fabricado a partir de elementos soldados [1)] de acero AISI 1020 el cual se
intenta sustituir por uno fabricado de hierro nodular austemplado (ADI).

Es por lo antenormente planteado que el Grupo de Modelacion e Ingenierla de Materiales del
Departamento de TCM de la CUJAE se dio a la tarea de disefiar modelos de tope con matenales
diferentes y comprobar su comportamiento bajo las mismas condiciones de carga usando el programa
de Elementos Finitos ALGOR (2] en un analisis lineal estatico valorando e comportamiento y valores de
esfuerzos equivalentes de Von Mises y desplazamientos. En nuestro caso tomaremos como ejemplos de
estudio la pieza soldada de AISI 1020, asi como |a pieza redisefiada de heerro fundido nodular
austemplado figura 1.

Fig. 1 Tope soldado y fundido respectivamente
Objetivos:
El objetivo del presente trabajo es |a sustitucion de un tope de maquina hormigonera onginalmente

fabrcado de componentes soldados de matenal AIS| 1020 por ofro redisefiado con hierro nodular
austemplado, utiiizando la modelacidn por elementos finitos.

Para el andlisis por elementos finitos seran empleados; el concepto de mecanica del confinuo para definir
los estados tensionales, deformacionales y su relacion, y el principio de los trabajos virtuales para derivar
las ecuaciones de elementos finitos.

Modelo de Elementos Finitos.

En el modelo de elementos finitos la pieza sera discretizada empleando elementos tipo “brick”, los cuales
son elementos 3D de 8 nodos. El andlisis para evaluar €l comportamiento de 1a pieza sometida a cargas
estaticas serd lineal y se asume que el matenial es elastico. Para el sistema de carga y los matenales
analizados se considerara |a tension de fluencia como punto critico de carga.

Para el andlisis por elemento finito s definid para cada elemento:

« Las relaciones de los desplazamientos en el interior del elemento con los desplazamientos en los
nodos, definiendo las funciones de forma del elemento N.
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« Las relaciones enire las deformaciones v los desplazamientos, estableciendo la matriz de
relacian deformacidn-desplazamiento B.

« La relacidn tensidn-deformacion de acuerdo con la ley constitutiva del modelo matenial, en este
caso lineal elastico.
« Por dfimo == aplica el principic de los trabajos wiruales para dar solucion a la condickdn de
equilibric en cada elemento y en el conjunto de elementos de |a pieza discretizada.
Las tensiones y las deformaciones del elemenio son relacionadas medianie la relacidn de estado, para
andlisis lineal y material isotrpico como

lo}=[D]ie) (1)

En la anterior expresion {7 |es & tensor de tensiones y | | el tensor de deformaciones, 1 matriz D] s la
matriz constifutiva o de relacidn tensidn-deformacian, la cual para un material isofrdpico depende del
madubo de elasticidad del matenial E y del coeficiente de Poisson wr. [D] es una matrz simétrica de &x6
para un elemento.

La matrz de rigidez K para el elemento 30 de 8 nodos se deriva por el método de minima enengla
potencial v el principio de los rabajos virtuales,

Agul |a energia potencial es dada por

z, =U +ﬂp 1)

Donde:

[ = l] el oV i2)
2 ¥

La energla potencial de |as fuerzas nodales es

Q, =-ld} {P} (4)

El principiz de kos frabajos viuales establece gue:

W =W i8)

daonde

W 85 8l trabajo de las fuerzas intermas
W e5 el trabajo de las fuerzas exiernas
Susfiuyendo obienemos

]{E}r{“H‘J=I i8]

Sustituyendo len la ecuacion antenior por [as relaciones deformacion desplazamiento y por la relacidan
tension deformacion obtenemos

[ BT [pI8kivid}=1r} M

Die la anterior ecuackan se obtiens la matriz de rigidez

155



@ ] 2EGH"FEHI:IIZJH {.IEHTIF CA

[k]= [ﬂr [p[BkY @

La ecuacian (B) es la matriz de rigidez, la cual contiens foda la informacion geométrica del elemento y de
las propiedades del material. Sustibryendo (8] en (T) se obtiene la ecuacidn de elementos finitos para &l
analisis lineal elastico en forma ebreviada

[KRat=1r} (0
Oonde:

[K] e la matriz de rigidez

{d} es &l vecior de kos desplazamientos

{f} e= el vector de fuerzas

Propledades Mecanicas de los Materiales:
En |z tabla | se presentan los valores de las propiedades mecanicas de los materiales analzados. [4)
Tabla | Propledades Mecénicas de los Materiales

Propiedades acsomsiiozo | HF ”“’”';‘;E‘:‘]'“W'“”“
Madulo de Elasticidad [N/mm’] 200000 169000
Densidad de Masa [N s'/mm'] 0. 00000381 0.0000074
Coeficiente de Poisson 03 0275
Limite de Fluencia [Nimm’] 380 480
Greacion del Modelo de Elementos Finitos:

Coma primer paso, y debido a la geometria del tope, se reslizaron los modedos digitales en el
programa CAD: Mechanical DeskiopS. los que fueron exporiados con extension IGES para el software
ALGOR

Analisis de Convergencia:

En cuslguier tipo de andlisis realizado mediante elementos finitos, la precisidin de kos velores a obtener
esta en una relacidn direcia con |a discretizacidn (cantidad de elementos) en que ha sido dividido el
modeko. Este analisis de incremento de precisidn de los valores & obtener se leva a cabo a fravés de las

pruebas de convergencia. [2; 3]

Para el andlisis de convergencia se fomo el modelo comespondients &l de la pieza fundida de hiemo
noduler sustemplade (AD1), &l que e le aplic la carga distribuida de 4000 M y se considend restringido
de rotacidn y fraslacidn de los fres ejes coordenados, en bos bordes, de las superficies superior e inferior
de los aguieros de fiiacidn.

Se realizaron siete mallados con diferentes concentraciones de elementos cuyos ndmenos varian desds
los rangos de 3000 hasta 9000 y cuyos datos se muestran en la tabla Il y Fig.2. E| material fue
considerado con comportamiento isotrdpico y elementos

Tipo *brick”™.
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Tabla Il: Resultados experimentales hierro fundido nodular austemplado (ADI) con esfuerzos de

Von Mises.
[Prueba | No. Esfuerzo de | Nodo ﬁempo
Elem.| Von Mises (min)
(Mpa)
1 3324 148.64 29 0.615
2 3032 140.82 249 1.214
3 7064 15262 326 1.403
4 7985 171.78 432 1.417
5 8263 138.04 427 2283
6 8874 163.96 450 2642
7 9246 169.72 58 2457
Curva de Convergencla
600 «

0 v v - v
2000 4000 6000 2000 10000

No. de Elementos

Fig. 2 Grifico del comportamiento de los esfuerzos de Von Mises contra el
Numero de Elementos

De la prueba de convergencia se determina que Ia discretizacion optima del modedo para garantizar una
mayor precisidn de los resultados es de 9000 o mas elementos, o0 sea la zona del grafico donde un
incremento del ndmero de elementos no implica una vanacion significativa de los valores de tensiones.

En Ia tabla Il y figura 3; 4, se presentan los resultados de los andlisis de tensiones de Von Mises y

desplazamientos maximos obtenidos de ia corrida de los modelos soldados de acero AISI 1020 y hierro
fundido nodular austempiado respectivamente (ADI) bajo las mismas condiciones de carga.

Tabla lil: Resultados experimentales del modelo de acero AISI 1020 y Hiero Fundido (ADI).

Analisis No. Elem. Tensiones de Von Mises Desplazamientos
(MPa) Maximos (mm)

AISI 1020 10301 298.11 0.3762

H.F. ADI 9246 169.72 0.1077
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3.2. Condiciones a simular y calculo de cargas de cada eje

Una parte de este proyecto, como se ha mencionado anteriormente, consiste en el calculo de las
cargas en cada eje bajo distintas condiciones de funcionamiento. Para ello se parte de datos
experimentales, con los cuales se realizaron los modelos que se describiran més adelante. Como
primer paso se calcula el centro de masa del autobds a partir de los valores experimentales
mostrados en la tabla 3.1 de la carga por cada eje, con éstos se calcula la distancia B (figura
1.29). La altura C es de 0.8 [m] (dato proporcionado por la compafiia).

Tabla 3.1. Cargas experimentales y distancias en planos

Carga eje delantero 18000 [Ib] 8164.7 [kg]
Carga eje motriz 26000 [Ib] 11793 [kg]
Carga eje auxiliar 10000 [Ib] 4535 [kg]
Peso Bruto del Vehiculo (PBVY, sin 54000 [Ib] 24494 [kg]
pasajeros)

Peso del vehiculo (PV) 43588.6 [Ib] 19771 [kgl
Peso no suspendido 6127 [Ib] 2783.7 [ka)
Peso de la carroceria 37451.6 [Ib] 16988 [kg]
Distancia entre ejes A (delantero a 6.794 [m]
equivalente)

Distancia entre ejes(delantero a auxiliar) B.164 [m]

Altura centro de masa C 0.8 [m]

A los ejes motriz y auxiliar se les considera como uno solo, suméandose la carga de ambos

(36,000 [N]), por lo que la proporcion que debe mantenerse entre éstos y el eje equivalente es:

0.7223W =W (3.1)

0.2778W.=W, (3.2)

Asi mismo, la coordenada horizontal del centro de masa medida desde el eje equivalente es:
B=2.2633[m)] (3.3)
Para todas las condiciones a simular se considera la capacidad maxima del autobus esto es:
48 pasajeros x 70 kg = 3360 kg
48 piezas de equipaje %X 25 kg = 1200 kg
Winae = 16988 kg + 3360 kg + 1200 kg = 21548 kg

Winax = 211385.88 [N]
(3.4)

3.2.1. Peso suspendido
La condicion inicial que se considera es el efecto del peso suspendido sobre el sistema de
suspension, esto es aplicar el peso del vehiculo méximo (3.4). El peso actla en el centro de

masa del autobus, sin embargo, el objetivo del analisis es obtener las fuerzas de reaccion de los
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puntos de union de la suspension con el chasis, por lo que la fuerza es aplicada en los puntos de

referencia de las llantas y los puntos de unién con el chasis son empotrados.

De las ecuaciones 1.10 y 1.11, se obtienen las cargas estaticas que se aplican a las condiciones

de peso suspendido en horizontal, pendiente negativa 10° y 20° (Tabla 3.2).

Tabla 3.2. Cargas obtenidas para la condicion de peso suspendido

Eje Horizontal Pendiente 10° Pendiente 20°
Delantero 70420 N 74482 N 76419 N
Motriz 101820 N 96566 N 88377 N
Auxiliar 39160 N 37140 N 33990 N

Se puede observar que al incrementar la pendiente la carga en el eje delantero aumenta, lo que
indica que el autobus se encuentra en una pendiente negativa (la parte delantera del autobus en
la parte mas baja), al mismo tiempo, la carga en los ejes traseros disminuye. Por el contrario, si
la pendiente fuese positiva, observariamos el efecto contrario.

3.2.2. Aceleracion y frenado

Como segunda condicion se tiene el frenado, para este caso se considera una desaceleracion de
0.5g que, de acuerdo con la Norma FMVSS 121 (NHTSA, 2010), es la desaceleracion maxima a
la que se evallan los sistemas de frenado en un vehiculo. De las ecuaciones 1.13 y 1.14 y con
los datos de la tabla 3.1, se obtienen las cargas con las cuales se somete a analisis los modelos

de las suspensiones bajo la condicion de frenado (Tabla 3.3) y aceleracion (Tabla 3.4).

Tabla 3.3. Cargas obtenidas para la condicion de frenado

Eje Horizontal Pendiente 10° Pendiente 20°
Delantero 84532 N 88595 N 90395 N
Motriz 91616 N 86363 N 78176 N
Auxiliar 35240 N 43218 N 30070 N

Tabla 3.4. Cargas obtenidas para la condicion de aceleraciéon
Eje Hoarizontal Pendiente 10° Pendiente 20°
Delantero 56305 N 60368 N 62169 N
Motriz 112000 N 106750 N 98562 N
Auxiliar 43080 N 41060 N 37911 N
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Carga en el eje equivalente vs aceleracion

160000.0
150000.0
—
= 1400000 .
-55’ s— o celeracion
130000.0 frenado
120000.0
0 0.1 0.2 0.3 0.4 05

Aceleracion [x9.81 mis?]

Figura 3.4. Carga en el eje equivalente vs. aceleracion

3.2.3. Curveo

En curveo se considera una curva de 14 m de radio y una velocidad de 40 km/h. Para la
evaluacion de esta condicion se introducen los valores mencionados a las ecuaciones obtenidas
de donde se pueden conocer las cargas para cada uno de los ejes asi como para cada costado. De
las ecuaciones 1.17, 1.18 y 1.19 se obtiene las fuerzas horizontales y de las ecuaciones 1.21,
1.22 y 1.23 se obtienen los momentos de los ejes delantero, motriz y auxiliar respectivamente
(Tabla 3.5). Con estas Gltimas ecuaciones se obtiene la diferencia de fuerzas y usando las
relaciones 1.24, 1.25 y 1.26 se obtuvieron la fuerza vertical derecha e izquierda de cada eje
(Tabla 3.6)

Tabla 3.5. Fuerzas laterales y momentos obtenidos para la condicion de curveo

Eje Momento (Fuerza vertical) Fuerza horizontal
Delantero 28438 Nm 62555 N
Motriz 64643 Nm 90782 N
Auxiliar 24521 Nm 34784 N

Tabla 3.6. Fuerzas verticales y horizontales para la condicion de curveo

Eje Fuerza Vertical der. Fuerza Vertical izq. Fuerza Horizontal
Delantero 48560 N 21089 N 62555 N
Motriz 81537 N 19110 N 90782 N
Auxiliar 31187 N 7508 N 34784 N

3.2.4. Curveo con frenado

Para esta condicion se usan las ecuaciones para calcular las cargas verticales derecha e izquierda
durante el curveo, mencionadas anteriormente. En esta ocasion se toma el valor de la carga de
frenado en pendiente negativa de 20° (Tabla 3.3) como la carga del eje en las ecuaciones de

curveo. En la tabla 3.7 se encuentran los datos obtenidos para cada eje.
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0.25

Altura [m]

Ancho [m]
Figura 3.5. Perfil del tope

En el modelo de la suspension el desplazamiento se aplica en los dos puntos de referencia de las
llantas, agregando una amplitud que representa el movimiento senoidal de la figura 3.5. Es
importante mencionar que debido a que las condiciones son cuasi-estaticas, el paso para la
simulacién se reduce a 2 segundos, de tal manera que las fuerzas de reaccidn sean obtenidas.
Con esto ultimo se concluye las condiciones a simular, habiendo calculado los valores iniciales
para los andlisis en elemento finito en Abaqus®. En cuanto para los elementos elasticos y de
amortiguacion se siguié un método de seleccion y para la elaboracion del modelo se cre6 una

metodologia, ambas se describiran a continuacion.
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2.3.4 Elementos de union o y estructurales

Cualquier suspension ademas de contar con unas masas suspendidas y no suspendidas,
amortiguador y elemento eléstico, necesita unos elementos de union entre los mismos. Dichos
elementos son de gran importancia en el funcionamiento de la suspension porque su geometria
define el movimiento, y por consiguiente el comportamiento del vehiculo. Estos elementos que,
como se ha indicado, unen los elementos suspendidos con los no suspendidos. Normalmente se
consideran parcialmente suspendidos, y dependiendo del movimiento relativo con respecto a
ruedas y chasis, se le asigna un valor, por ejemplo, un buje tiene un 100% de masa suspendida,
Manguetas La mangueta de la suspension es una pieza fabricada en un metal o aleacion que une
el buje de la rueda y la rueda a los elementos de la suspension, tirantes, trapecios, amortiguador,
etc. Por lo tanto, es una pieza de cierta complejidad y debe de tener buena capacidad mecénica a
la vez que bajo peso. También debe permitir el movimiento relativo entre varias piezas. Su
geometria tiene gran influencia en el disefio de la suspension y direccion. Brazos Un brazo de
suspensién es un elemento de unidn entre chasis y ruedas, suelen estar en las suspensiones
independientes. Cada uno de los brazos permite un giro alrededor de sus extremos e impide un
movimiento longitudinal. La cantidad de brazos que componen una suspension suele determinar
su complejidad y el comportamiento del vehiculo durante su funcionamiento. Bujes El buje es el
elemento gue contiene al eje de la rueda, por lo tanto, es la unién entre los elementos que dan
vueltas (rueda y disco de freno) y los que no (brazos, pinza de freno, elemento elastico, etc,
contiene un rodamiento un rodamiento que permite dicho giro. 2.3.5 Neumaticos. El neumatico
es una parte fundamental de la suspensién. Su construccion y materiales hacen que éste
funcione como elemento eladstico y amortiguador simultdneamente. Influye en el
comportamiento general del vehiculo ruido, confort, agarre en distintas condiciones, consumo,
capacidad de frenado, etc. Su construccién y materiales determinan el comportamiento del
mismo, en la Figura 2.9, podemos ver las distintas capas que tiene un neumatico, cables de

acero, lonas, caucho, etc.

_ <A

(R J

4 ;

Figura 2.9. Componentes estructurales de un neumaético.
Este elemento, ademas, es muy sensible a diversos factores, como es la temperatura, estado del
terreno que pisa, presion, etc.
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CAPITULOM
SIMULACION DINAMICA A TRAVES DEL METODO DE
LOS ELEMENTOS FINITOS

3.1 INTRODUCCION AL METODO DE ELEMENTOS FINITOS
El Método de Elementos Finitos (MEF) es en la actualidad el procedimiento

mas utilizado en varios campos da |3 ingenieria, consiguiendo resalver
problemas que hasta hace poco era casi imposibles de hacerlo con métodos

matematicos tradicionales.

Aungue el MEF es conocido a partir de los afios 50, el progreso de este
ampieza 3 darse por medio del avance informatica gue a fraves softwares

computacionales parmiten un analisis rapido y eficiante.

1.1.1 CONCEPTOS GENERALES DEL METODO
La idea general del MEF es la divisidn de un macanismo en un conjunto de
alemenios mas paguenos, los cuales se ancuentran unidos 3 fravés da una

sana de punics denominadas nodos.

Las ecuacionss que rigen el conjunio de elementos, rigen también el
mecanismo, permitisndo asi pasar de un sistema que se encuentra regido
par una ecuacion diferencial o varias ecuaciones diferenciales a un sistema
con un namere da grados de liberad finifos modelado por un sistema de

gcuacionss linesles o no.
Lo sisternas a analizar presantan las siguientes partes:

« Dominio: Espacio geométnico donde se va a analizar &l sistema.
« Condiciones de contorno: Variables conocidas, gue condicionan al
cambio del sisterna, por ejemplo restricciones de movimienta, cargas,

desplazamientos, temperaturas, voltaje, ele.
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31

* Incognitas: Variables del sistema que se desea conocer, posterior a
la intervencion de las condiciones de contorno sobre el sistema, por
ejemplo: desplazamientos, lensiones, lemperaturas, enfre otros.

contomno | \
/ ”
H—/ “
\ -
s /
l" . ¥ /
/ dominio S
| / ~
’/
\ // \\
N =t N condiciones de contomo
A
L

Figura 2.1. Condicionas inicisles para un andlisis con MEF
Fusnte: Propia

La discretizacion o division del dominio en el MEF puede ser representada
mediante puntos (en el caso lineal), mediante lineas (en el caso
bidimensional) o superficies (en el tridimensional) imaginarias, de forma que
el dominio total sea aproximado a partir del conjunto de elementos en que se
subdivide.

Los elementos se definen por un nimero discreto de puntos, denominados
nodos, que sirven de conexion entre los elementos y sobre los cuales se
materializan los resultados fundamentales del problema.

En las siguientes graficas se puede observar un elemento viga con una
carga puntual en el extremo y el mismo elemento viga discretizado para el
analisis.
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Figura 2.2, Viga con carga punfual en ef extremo
Fuente: Pp Sweb usal es/~ferragut/apuntesintroduccion_MEF. pd¥

El discretizado del dominio puede ser:

oon

vt

Figwa 2.3 Elewnento viga discretizado pars andlisis con MEF
Fuesrrte: Rip Ywed usal es/~ferrasgut/apuntesfintroduccion_MEF. pd

Esta discretizacion o division del dominio se la puede realizar a travas de la
utilizacion de varios tipos de elementos gue pueden ser tetraédricos,

hexaédricos, prismas, etc.

TrTraArceco HEXAEDRICD AT PasAA

Figurs 2.4. Blementos para maliado tridimensional en ANSYS
Fuerte: ANSYS training manual. Introducciin a (s apl ion de

2.2 FUNDAMENTOS DE LA SIMULACION DINAMICA
En el método de los elementas finitos un analisis dinamico a5 una técnica
que s& ufliliza para daterminar el comportamiento dinamico de una estruciura
o componants. Es un tipe de astudio que invalucra al tiempao, an donde la
inarcia y al posible amortiguamiento de la estructura juegan um papel
impaoriania.

El comportamienio dinamico de un objeio puede ser definido como uno da

los siguientes casos:

+ Comportamianto wvibralorioc como vibra la esbructura y a gue
frecuancias o haca.

#» [Efecios producidos por cargas armonicas.

# [Efecios producidos por cargas sismicas o cargas de impacto.

» [Efecios producidos por cargas que varian con el iempo.

# [Efecios producidos por cargas al azar.
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1

MODULOS DE ANALISIS DINAMICO EN ANSYS
En &l software de elementos finitos Ansys cada uno de los anteriores casos

de carga es estudiado por un modulo especifico de analisis dinamico.

Por ejemplo, &l fubo de escape de un automowvil puede presentar un
movimienio vibralorio que lo desacople de la caroceria si su frecuencia
natural coincide con la frecuencia de vibracion del motor. En esle caso se
realiza un analisis modal que permite estudiar las frecuencias y modos de

vibracian.

Las maguinas rotalivas ejercen fuerzas altemantes sobre soportes y
rodamientos, estas fuerzas pueden causar diferentes deformaciones y
asfuerzos dependiendo de su velocidad de rotacion. El analisis armonico se
puade ulilizar para determinar la respuesta de la estructura a cargas

amanicas.

Los componentes de aviones y naves espaciales durante su funcionamiento
deben resistir cargas aleatorias de diferenies frecuencias por grandes
periodos de tiempo. Un analisis de vibraciones alealonas permite determinar

comao reacciona un elemento a estas fuerzas al azar.

Los rascacielos, formes de enfriamiento y olras edificaciones deben estar
disefiados para soporar cargas de impacio de corta duracidn que se
presentan durante los terremotos y evenlos sismicos. El analisis dal especiro
de respuasta se uliliza para determinar los efectos de estas cargas sobre las
astructuras.

El parachoques de un vehiculo deba ser capaz de soportar impactos a baja
velocidad, pero también debe deformarse bajo los efecios de un impacto a
alta velocidad. El analisis transiente permite calcular |a respuesta de una
astructura frente a cargas que varian con &l iempao.
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122 ECUACION GENERAL DE MOVIMIENTO.
La ecuacion general de movimiento ublizada para resclver los problemas

dentro de un analisis dindmico es la siguiente’:

[MI{i} + [CHik + [K]{u} = {F}

Donde:

¢ [M] es la matriz de masa.

+ (] es la malriz de amortiguamiento.

« |K] es la malriz da rigidez.

¢ [ii} es el vactor nodal de aceleracion.

¢ {ii} es el vactor nodal de velocidad.

# [u} es el vecior nodal de desplazamienta.
# [F}esal vactor da fuerza aplicada.

Esia ecuacion representa un balance de fuerzas:

| —— -Fll'l'lli'l'lpdltll:rl' Fnlnm lemu
(i« i+ k)= T

Para cada uno de los diferentes tipos de analisis dinamico se resuele la

ecuacion general da movimiento con cierlas vanacionas.

# En &l analisis modal la fuerza aplicada es nula y generalmente se
ignora la matnz de amortiguacion.
* Dentro da un analisis armanico tanto |a fuerza aplicada Fit) como &l

desplazamiento ult) son funciones sinusoidales.
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CAPITULO IV
ANALISIS DINAMICO DEL SISTEMA MEDIANTE EL
SOFTWARE DE ELEMENTOS FINITOS ANSYS

Como se menciond en el Caplitwlo I, el software de elementos finitos Ansys
permite realizer varios tipos de analisis, los cuales se encuentran divididos
an distintos mddulos.

El sistema de suspension de un automdvil durante su funcionamiento esta

sometido 8 cangas gue wvaran en el franscurso del tiempo, gue son
consecuencia de las irmegularidades del temeno por el que circula el vehiculo.

Debido a esta razdn el tipo de analisis dinamico mas adecuado para estudiar
el sistema de suspensidn es un analisis transiente. Es necesario fambién,
previo @l analisis transiente, conocer los distintos modos principales de
vibracidn dal sistema, por lo cual s& debe realizar un analisis modal que
permita determinar las formas y frecuencias de vibracion de la suspension.
Para el analisis modal s& debe tomar en cuenta el peso del vehiculo que
ejerce una fuerza sobre la suspension del mismo, este estado de carga =e

establece medianie un analisis estatico estructural.

El analisis dinamico del sistema de suspension entonces constara de tres
madulos en el siguients orden:

andlisis . Andlisis Andilisis dindmico

estitico L dindimico estructural
estructural madal transiente

Figura 4.1. D¥agrama descripfive def andésis
Fuenle: Propia
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Columna McPherson

Mesa o brazo inferior

Figura 4.4. Modelo del sislema de suspensiin
Fuenie: Propia

A continuacion se detallan cada una de las piezas que fueron modeladas

4111 Columna McPherson
La columna McPherson esta conformada por el resorte, el amortiguador y kos
soportes para los mismos. En la parte superior de la tapa del resorte se
encuentra una placa que sujeta la suspension al chasis del automévil
mediante pernos, esta union esta acoplada a la tapa mediante un
rodamiento que permite el movimiento del sistema de suspension al
momento de girar el neumatico.

El soporte inferior de la columna McPherson se sujeta a la mangueta
mediante una junta empemada.
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4.1.2 MATERIALES

La mayoria de los elementos del sistema de suspension esian fabricados
con un acero a3l carbono comadn. Sin embargo, existen ofros componentes
que necesitan maleriales especiales como es el caso del resorie que wsa un
acero aleado especial y la llanta que es de cauwcho.

El sc=mo al carbono gue se uliliza para los componentes es el acero SAE
1020 gue tiene |as siguentes propiedades:

Materinles

A B C o
3
3
3 Acers SAE W05 0 W acmodowbers
. Moo SAE 5160 _‘—'?I"‘"“““"’"

3 resmhmodan 2amen . = Fropedaes
oS | Pomeon’s Jate a3 | | -
? _ BukMocuks 1,721 Tu &
8 Shear NodAs Rl ot NN _ =
° 2 R —— | 2, E08 £ ][]
Figura 4.10. Definicion de mateviales en Ansys
Fuente: Propia

Una vez definidos los materiales a utilizar se procede a asignarios a cada
elemento. Para ello, dentro del ambiente Mechanical, en la ventana Outline
se selecciona la opcion Geometry, donde se encuentran detalladas todas las

173



Oreine =

Wl Froject -
= o reedel (As, B4, Ca)
P Geovery =

B s Cosxdrate Spsters
= D Corwectors
= & Contacts
+ A Soncded - Part 1ToPert 3
+ B Sonded PartXToPmta
o B, Sonded - Parl 3 To Mese

v W, Bonded - Part 4 To Mesa
+ I Bonded - Roods To Part 6
+ P Tonced - Ronds To Mangusts
+ W, Tonced - Part & To Mess
> ‘K Sonded - Uaria To &o
,.*. Sonded © Aro To TEoe caperr apas
o« B Sonded - Ao To Maraans -
- " L
Detadc of "Bondet - Part 1 To Pat - s
- Scope -
Scoping Method Ceometry Selsction
Cormtact & Faces
Target 2 Foces
Comtax Bodses
Target Booes
—  Dedniticen -

N Sepaation

Behawas Frolioniess
Supgeessen {Roug

— Advaesed IEnctionays —
Formulstion Pure Penalky

Narmeat Stiffness  Program Camrolea

Figura 4.12. Asignacién de comntactos en Ansys
Foente: Propva

ACEROS AL CARBONO

SUMINISTRO LAMINADO Y TREFILADO

SAE 1020

Descripcién: Acero de bajo carbono, blando, responde bien al trabajo en frio y al
tratamiento térmico de cementacion. Tiene un alto indice de soldabilidad, y por su alta
tenacidad y baja resistencia mecanica es adecuado para elementos de maquinaria y SAE 1020

usos convencionales de baja exigencia. —
Composicion quimica (%)
Usos: Se utiliza en ejes, cadenas, remaches, tornillos, pernos, sujetadores, engrana- C 0,18 -0,23
jes, pifiones, piezas de maquinaria, pasadores de baja resistencia, prensas y levas. Mn | 0,30-0,60
P 0,04 Max.
] 0,05 Max.
Tratamiento térmico Propiedades mecanicas
Valores en °C Laminado en caliente
Forjado 820 - 1100 Resistencia a la .
Normalizado 870 - 890 traccién 4045 kgfim
Revenido 150 - 180 Limite de fluencia 27 kagffmm?
Recocido 650 - 700 Elongacidn 20%
| Templado Agua | 820-850 | Reduccitn de area 50%
| Cementacidn 900 - 950 | Maquinabilidad T2%
Dureza (HB) 110- 140
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Anexo 19

J.D Valladolid J. Diego Valladolid 2018 Marzo 1. Modelado y simulacion de un sistema de

suspension de ¥4 de vehiculo.

Recuperado de:https://www.youtube.com/watch?v=zUZVFxHh3vs

MODELO MATEMATICO DE SISTEMA DE
SUSPENSION DE CUARTO DE VEHICULO

Masa suspendida
M2

Resorte de
suspension
Ks

Resorte de
[a rueda
Kr

Analizando los diagramas de cuerpo libre de
M1y m2 se obtiene las siguientes ecuaciones:

Desplazamiento
X2
it (X2 =x1) e
M2 T = +Ks(x2=x1)=0
3N$m+ w% + x1(ks = kr) - ﬁ% ~ ksx2 = kr
Desplazamiento
xl
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https://www.youtube.com/channel/UCIzU_RZAgpUn03nPgt8_QqA
https://www.youtube.com/watch?v=zUZVFxHh3vs

Objetivo General

- Determinar la influencia del tamafio de las ruedas sobre el brazo de la suspension
McPherson.

Obijetivos Especificos

- Representar el brazo de suspension de un vehiculo SUV de acuerdo a las condiciones de
andlisis y las posibilidades de simulacién numérica

- Estimar los esfuerzos que se soporta el brazo de suspension por la variacion del tamafio
de ruedas

- Comparar los esfuerzos obtenidos con el limite de elasticidad del material

- Elaborar el estudio numérico computacional y predecir los esfuerzos maximos que

soporta el brazo de suspension
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