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RESUMEN

TITULO: DISENO Y SIMULACION DE UN SISTEMA DE SUSPENSION PARA UN
VEHICULO ELECTRICO DE CUATRO RUEDA*

AUTORES: DUARTE GUTIERREZ DANIEL AUGUSTO
GONZALEZ MANTILLA JUAN PABLO**

PALBRAS CLAVE: Disefo, simulacion, sistema de suspensién, McPherson, eje

torsional, vehiculo eléctrico.

DESCRIPCION:

El presente proyecto tiene como propdsito principal el disefio y la simulacion del sistema de
suspension frontal y trasero, enfocados en las caracteristicas propias de los vehiculos eléctricos de
cuatro ruedas. Para tal efecto, se hace un analisis de alternativas para elegir el conjunto de
suspension frontal-trasero que mas se adecua a tales caracteristicas, siendo ganador el conjunto
McPherson para la suspension delantera y el sistema eje torsional para la trasera.

Asi pues, para ambos sistemas, se realizan analisis geométricos, cinematicos y cinéticos que buscan
establecer las dimensiones principales de los miembros que conforman los sistemas y las fuerzas
presentes en estos. En ese orden de ideas, el disefio cobra forma mediante el modelado geométrico
en el software CAD Solidworks, para luego ser llevado al software ANSYS con el objetivo de validar
su resistencia y rigidez mecanica mediante un analisis estructural estéatico por medio del método de
elementos finitos.

Por otra parte, se realiza la simulacion vibratoria, por medio del software Matlab-Simulink, en el que
se llevan el conjunto de ecuaciones diferenciales determinadas analiticamente y se analizan distintos
escenarios concernientes a los ciclos de conduccién a los que se ve sometido el vehiculo cuando
pasa por un bache o un resalto.

Finalmente, los estudios geométricos permitieron establecer las dimensiones de los sistemas a partir
del criterio del desgaste minimo del neumético del vehiculo, en el que el &ngulo Camber presentd
una variacion en un rango de [—4°,4°]. Por su parte, la simulacion vibratoria fue concluyente en que
el sistema posee propiedades de rigidez y amortiguamiento necesarias para hacerlo estable ante las
perturbaciones en estudio. Por Ultimo, el analisis estructural validé el disefio propuesto arrojando
factores de seguridad mayores a 2, indicando que resiste correctamente las cargas impuestas.

*Trabajo de Grado
**Facultad de Ingenierias Fisicomecanicas. Escuela de Ingenieria Mecanica. Director: William Pinto Hernandez.
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ABSTRACT

TITLE: DESIGN AND SIMULATION OF A SUSPENSION SYSTEM FOR A FOUR-
WHEEL ELECTRIC VEHICLE

AUTHORS: DUARTE GUTIERREZ DANIEL AUGUSTO
GONZALEZ MANTILLA JUAN PABLO**

INDEX TERMS: Design, simulation, suspension system, McPherson, torsion axis,

electric vehicle.

DESCIPTION:

The main purpose of this project is the design and simulation of the front and rear suspension system,
focused on the characteristics of four-wheel electric vehicles. For this purpose, an analysis of
alternatives is made to choose the front-rear suspension set that best suits such characteristics, with
the McPherson set being the winner for the front suspension and the torsion axis system for the rear.

Thus, for both systems, geometric, kinematic, and kinetic analyzes are carried out that seek to
establish the main dimensions of the members that make up the systems and the forces present in
them. In that order of ideas, the design takes shape through geometric modeling in the Solidworks
CAD software, to then be taken to the ANSYS software to validate its strength and mechanical
stiffness through a static structural analysis using the finite element method.

On the other hand, the vibrational simulation is carried out, employing the Matlab-Simulink software,
in which the set of determined analytical equations are carried out and different scenarios are
analyzed concerning the driving cycles to which the vehicle is subjected when passing a pothole or
bump.

Finally, the geometric studies allowed to the establishment of the dimensions of the systems based
on the criterion of the minimum wear of the vehicle tire, in which the Camber angle presented a
variation in a range of [—4°,4°]. For its part, the vibrational simulation was conclusive in that the
system possesses rigidity and damping properties necessary to make it stable in the face of the
disturbances under study. Finally, the structural analysis validated the proposed design, showing
safety factors greater than 2, indicating that it correctly resists the imposed loads.

*Degree project
**Faculty of Physic-Mechanical Engineering. School of Mechanical Engineering. Director: William Pinto
Hernandez.
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INTRODUCCION

La transicion energética es un reto que, en la actualidad, deben afrontar todas las
naciones para poder frenar las emisiones de gases de efecto invernadero y asi
mitigar el calentamiento global. Sin embargo, muchas naciones, como Colombia, no
han definido una estrategia clara para afrontar este cambio energético, por lo que,
desde la academia, se deben impulsar proyectos que aporten a esta transformacion.

En ese orden de ideas, la iniciativa de la movilidad sostenible busca implementar
vehiculos eléctricos que remplacen a los impulsados por motores de combustion
interna. No obstante, en Colombia, se carece de una organizacion que se dedique

al disefio, produccion y ensamble de este tipo de vehiculos.

Asi pues, el presente proyecto establece el disefio y la simulacion del sistema de
suspension delantero y trasero para un vehiculo eléctrico de cuatro ruedas, con el
propésito de contribuir a la iniciativa de la movilidad sostenible. Por tanto, este
documento describe a detalle el dimensionamiento de los elementos que conforman
los sistemas de suspension, el modelamiento cinemético y cinético, la simulacion
vibratoria y el analisis por medio de elementos finitos para cada una de las piezas

de ambos sistemas.

En definitiva, tal contenido consolida los estudios, analisis, célculos, procedimientos
y gréaficos que contribuyen al propdsito global del disefio mecanico del conjunto del
sistema de suspension frontal y trasero del vehiculo. Asi, por ejemplo, el
dimensionamiento de los sistemas contiene un enfoque grafico que permite analizar

las distintas posiciones de la suspension y la variacién de los angulos de interés.
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Sin embargo, tal andlisis es también validado por un modelo matematico que
contiene un conjunto de ecuaciones cinematicas que proveen todos los valores de
posicion, velocidad y aceleracién para cada uno de los miembros del sistema de
suspension. Finalmente, el disefio cobra forma mediante el modelado geométrico
del sistema de suspension en un software CAD, permitiendo asi visualizar a detalle

las caracteristicas, dimensiones y materiales finales de este.

Por su parte, la simulacion vibratoria resulta en un apartado esencial del presente
proyecto, pues posibilita el analisis del sistema de suspension en los diferentes
ciclos de conduccion, para garantizar asi la estabilidad de la masa suspendida y no
suspendida. De este modo, este documento se consolida como el primer paso para
la construccion de vehiculos eléctricos netamente colombianos, que contribuyan a

un futuro energéticamente sostenible a lo largo de este territorio.
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1. DESCRIPICION DEL PROYECTO DE GRADO

1.1 PLANTEAMIENTO DEL PROBLEMA

En la actualidad, los medios de transporte terrestre han desarrollado una
dependencia al consumo de combustibles fosiles en los que se encuentran los
derivados del petroleo y el gas. Sin embargo, este panorama energético ha sido
cuestionado por las emisiones producidas en los vehiculos impulsados por un motor
de combustion interna, pues tan solo un estudio de la Asociacion colombiana de
vehiculos automotores demuestra que, en promedio, se emiten cerca de 3,3
millones de toneladas de CO y 556 mil toneladas de NOx al afio (Asociacion
colombiana de vehiculos automotores [ANDEMOS], 2017), dos sustancias que

pueden representar un peligro para la integridad humana.

De esta forma, en los ultimos afios, la energia eléctrica se ha posicionado como una
alternativa de energia sostenible que permite ser incorporada en los vehiculos para
su correcto funcionamiento. Por tal motivo, la movilidad eléctrica se ha expandido
en todo el mundo con un ritmo apresurado, con China, la Union Europea y Estados

Unidos como lideres de la transicién hacia vehiculos mas sostenibles.

Figura 1.Renault Twizy.

Fuente: https://www.renault.com.co/electricos/twizy.html
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Por el contrario, en Colombia, no existe una iniciativa que impulse este cambio, pues
se carece de una organizacion que se dedique al disefio, produccion y ensamble de
este tipo de vehiculos, por lo que el semillero de Movilidad sostenible tiene como
propdsito el desarrollo inicial de un prototipo de vehiculo eléctrico totalmente
disefiado y manufacturado en Colombia. De esta forma, se busca implementar una
metodologia de disefio modular, en la que se subdivida los sistemas que componen

al vehiculo en su totalidad.

En ese orden de ideas, uno de los subsistemas que cobra mayor relevancia dentro
del disefio global del automovil eléctrico es el sistema de suspension, que tiene
como funcion mantener el contacto continuo de las ruedas con el terreno
proporcionando: control, seguridad y estabilidad al cuerpo del vehiculo, mitigando
las cargas de impacto. Sin embargo, dado que su morfologia, disefio y estructura
son diferentes al de los automadviles de combustion interna actualmente usados, y
que la mayoria de las suspensiones son disefiados para este tipo de vehiculos, se
hace necesario realizar el disefio del sistema de suspensién enfocado en las

caracteristicas propias de los vehiculos eléctricos.

1.2 JUSTIFICACION PARA SOLUCIONAR EL PROBLEMA

Basados en el propésito de desarrollar un prototipo de un automavil eléctrico de
cuatro ruedas completamente disefiado, manufacturado y ensamblado en
Colombia, se concluye, por parte del semillero de Movilidad sostenible, que la mejor
estrategia a implementar es la de establecer el disefio global del automévil eléctrico
bajo una concepcién modular, siendo el sistema de suspensién uno de los médulos
del vehiculo eléctrico que requiere un analisis y disefio de manera enfatica y

particular.

Por tal motivo, el correcto disefio y simulacion del sistema de suspension permitira

gue este se incorpore correctamente junto con los demas méddulos, generando
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entonces un trabajo de ingenieria conjunta en la que todos los esfuerzos
individuales se direccionen para proveer un prototipo de automovil eléctrico
completamente funcional, cumpliendo con las especificaciones de disefio

previamente definidas.

Asi pues, el impacto de este proyecto, en conjunto, tendra repercusiones positivas
para la sociedad colombiana, la cual se ha caracterizado por ser dependiente de los
combustibles fosiles para su movilidad, debido a que, dentro del pais, no se ha
desarrollado una iniciativa que al menos establezca la posibilidad del uso de
energias alternativas y sostenibles para el transporte humano. Por lo tanto, el
semillero de movilidad sostenible se da en la tarea de desarrollar prototipos de
vehiculos eléctricos con el objetivo de cambiar el paradigma de movilizacion en

bienestar del medio ambiente y la sociedad.

A su vez, la iniciativa del semillero de movilidad sostenible permitira, a largo plazoy
en el contexto nacional, el traspaso del uso de combustibles fésiles a una movilidad
hibrida o totalmente eléctrica, favoreciendo la disminucién de los GEI. De esta
forma, se aportara al cumplimiento de las normativas internacionales que tienen
como proposito la disminucién de emisiones de efecto invernadero, en las que se
destacan el protocolo de Kioto y el acuerdo de Paris, los cuales han sido firmados
por Colombia. Asi mismo, la implementacion de este tipo de vehiculos permitira la
aplicacién de una normativa nacional tal como la EURO 6d, usada en la Unién

Europea para el control de la contaminacion ambiental en el sector transporte.

En definitiva, el desarrollo de este proyecto no solo tendra implicaciones en el marco
de la movilidad sostenible, sino que constituira en un ejercicio completo de
ingenieria en el que se aplicaran los conocimientos tedrico-practicos obtenidos a lo
largo de la formacién profesional como ingenieros mecanicos en pro de la industria

y la sociedad.
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1.3 OBJETIVOS DEL TRABAJO DE GRADO

1.3.1 Objetivo general

Desarrollar un modelo de un sistema de suspension enfocado en las caracteristicas
propias de un vehiculo eléctrico de cuatro ruedas, promoviendo la mision
institucional de proporcionar apoyo y generar conocimiento a la industria automotriz

colombiana.

1.3.2 Objetivos Especificos

e Diseflar un sistema de suspension para un vehiculo eléctrico de cuatro

ruedas que cumpla las siguientes especificaciones funcionales:

l. Peso total del vehiculo (incluyendo carga muerta y dos pasajeros) de
700 [kq].

I. Distribucién de carga en los ejes delantero y trasero de 60% y 40%
respectivamente.

Il. Traccion delantera y distancia entre ejes de 1800 [mm].

e Desarrollar un modelo dindmico que permita simular el comportamiento del
sistema de suspension por medio de MATLAB-SIMULINK.

e Modelar en un software tipo CAD los componentes del sistema de

suspension para visualizar a detalle las dimensiones y caracteristicas finales

del sistema.
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1.4 JUSTIFICACION DE LA SOLUCION

El proyecto global del desarrollo de un prototipo de automévil eléctrico establece la
necesidad de abordar cada sistema por individual, para el caso del sistema de
suspension se dividira en dos partes: el disefio y la simulacion. El disefio mecanico
se entiende como todo el proceso de dar forma, dimensiones y seleccionar
materiales para posteriormente establecer una tecnologia de fabricacion que
permita su respectiva construccion. La simulacién, por su parte, busca predecir
ciertos comportamientos del sistema ante determinadas condiciones para proveer

una aproximacion de lo que sucederia en la realidad.

Asi pues, la herramienta de la simulacion constituye un gran aporte al proceso de
disefio, pues no solo permitira observar el comportamiento dinamico del sistema,
sino que, ante la complejidad geométrica que exige el disefio de la suspension para
un vehiculo de cuatro ruedas, se hace necesario e indispensable establecer las
implicaciones cinemédticas y cinéticas que generan ciertas configuraciones

dimensionales del sistema de suspension.

Siendo un ejemplo, a lo anterior mencionado, el reto que conlleva el correcto
dimensionamiento de los brazos del sistema suspension. Por lo que, ante una
simulacion, se podra establecer la configuracion geométrica idonea que garanticen
las fuerzas de adherencia necesarias al momento de tomar una curva durante la

conduccion.

Por su parte, el establecer un modelo vibratorio robusto, en el que se incluyan la
mayoria de las masas de interés, permite analizar los efectos de las frecuencias de
oscilacion en los pasajeros durante los ciclos de conduccién. De este modo, se
conduce a una etapa de analisis que da la posibilidad de comparar los valores,

proporcionados por la literatura, sobre las frecuencias de oscilacion maximas
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soportadas por los ocupantes para que su nivel de tolerancia fisica se encuentre

siempre en el margen del confort.

1.5 ESPECIFICACION DE LA ALTERNATIVA GANADORA

La fundamentacion tedrica necesaria para establecer las distintas alternativas de
conjunto de suspension delantero y trasero es presentada en el Anexo B.
Fundamentacion tedrica. Asi mismo, el analisis de viabilidad de las alternativas
propuestas se encuentra consignadas en el Anexo C. Proceso de disefio

conceptual

En este orden de ideas, la alternativa que obtuvo el mayor puntaje en la evaluacion
anterior fue la configuracién de sistema McPherson y eje torsional, por lo que se
decide realizar el proceso de disefio y simulacion a dicha propuesta. A continuacion,
se presenta una vista preliminar y conceptual de cada sistema de suspension para

una rueda del tren delantero y trasero.

Figura 2. Izquierda, sistema de suspension frontal — McPherson. Derecha, sistema

de suspension trasero — eje torsional.

Fuente: Autores
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2. ANALISIS GEOMETRICO, CINEMATICO Y CINETICO DEL SISTEMA DE
SUSPENSION FRONTAL — SUSPENSION MCPHERSON

2.1 DEFINICION DE LOS PARAMETROS GEOMETRICOS Y
ESPECIFICACIONES FUNCIONALES

El disefio del sistema de suspension parte de la especificacion de las dimensiones
geométricas basicas y los datos de funcionamiento del vehiculo para proveer
seguridad, confort y maniobrabilidad en los ciclos de conduccién a los que se
sometera el conjunto de elementos del sistema. De esta forma, se establece un
esquema general del vehiculo, donde se acotaran las dimensiones necesarias para

el inicio del disefio del sistema de suspension.

Figura 3. Representacion esquematica de las dimensiones principales del sistema

de suspension.

v 125/80 R13

Fuente: autores
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La masa total del vehiculo estara distribuida entre el eje delantero y trasero en
proporciones de 60% y 40%, respectivamente. En el tren delantero se ubicaré el
sistema de trasmision de potencia, motor del vehiculo y la masa de los pasajeros,
mientras que en el tren trasero se dispondra el embalaje.

Dicho esto, se hace necesario modelar el vehiculo con una geometria basica que
permita hallar el centro de gravedad, con la distribucion de masas requerida, para
lo que se propone el siguiente cuerpo construido en Solidworks:

Figura 4. Geometria basica para modelo de vehiculo.

Masa que soporta el

Masa que soporta el tren trasero

tren delantero

Fuente: Autores

A partir de la herramienta de propiedades fisicas es posible ubicar el centro de
gravedad, permitiendo de esta forma hallar las distancias entre en tren frontal y

trasero a dicho punto.
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Figura 5. Centro de gravedad y distancia entre ejes.

810 mm | 990 mm
B

A

Fuente: Autores

Tabla 1. Caracteristicas principales del sistema del vehiculo para el disefio del

sistema de suspension.

v

No. caracteristica simbolo | valor | unidad
1 Potencia del motor eléctrico P ~ 17 HP
2 Velocidad maxima del vehiculo Vmax 80 km/h

Dimensiones geométricas
3.1 | Distancia entre ejes (Wheelbase) L 1800 mm
Distancia del eje frontal
3.2 b 810 mm
al centro de gravedad
3
Distancia del eje trasero
3.3 c 990 mm
al centro de gravedad
3.4 Distancia entre ruedas (Track) T 1400 mm
3.5 Altura del vehiculo h 1450 mm
4 Masa total del vehiculo m 700 kg
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Neumaticos del vehiculo — 125/80 R13
5.1 Diametro del neumatico Dyen 13 in
; 5.2 Ancho del neumatico Aneu 125 mm
5.3 Altura o perfil del neumatico Pneu 100 mm
6 | Numero de asientos o plazas Nplazas 2 plazas
Disefio de la suspension
7 7.1 Sistema de suspension frontal McPherson
7.2 Sistema de suspension trasera Eje torsional

Fuente: Autores

Por otra parte, dado que los sistemas de suspension frontal y trasero poseen
caracteristicas geométricas, cinematicas y cinéticas propios de cada uno, se
realizarda el disefio y simulacion con estas distribuciones de masa para obtener

resultados mas cercanos a las condiciones reales del vehiculo.

2.2 DIMENSIONES DEL MECANISMO ARTICULADO PARA EL SISTEMA DE
SUSPENSION MCPHERSON

El andlisis y sintesis del mecanismo del sistema de suspensioén Mcpherson se puede
realizar partiendo de un estudio sobre la cinematica bidimensional de este,
considerando el movimiento en un plano trasversal vertical a través del centro de la

rueda.

Asi mismo, este analisis esta estrechamente ligado a la obtencién de los grados de
libertad del mecanismo, el cual esta relacionado con el nimero de eslabones y los
tipos de restricciones cinematicas de las juntas que unen los miembros del sistema

de suspensién, como se muestra en la figura 6.
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Figura 6. Pares cinematicos.

nombre forma grados de
del par geometrica libertad

Revoluta /"“ W .
‘ \ﬂ
Ci!izd?‘a M) 2

ESf;‘ra @dﬁ%w .

Fuente: HAPIAN-SMITH, Julian. An introduction to modern vehicle design. Oxford:

Butterworth-Heinemann. 2002.

Cada junta se asocia a un numero de grados de libertad y se pueden clasificar en
dos grupos: Pares inferiores (conexiones que tienen un solo grado de libertad) y
pares superiores (dos 0 mas grados de libertad).

De esta forma, se ha comprobado que un mecanismo de movilidad M, formado por
un lazo cinematico cerrado, esta relacionado con el niumero de eslabones y la
cantidad de pares superiores e inferiores de las juntas del mecanismo articulado.
Dicho esto, segun el criterio de Kutzbach, la cantidad de grados de libertad de un

mecanismo se puede definir como:

M =3n—-1) —js — 2ji

Donde: n es el numero total de eslabones; j,, el numero de pares superiores; j;, la
cantidad de pares inferiores.
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No obstante, para poder definir la movilidad del sistema de suspension McPherson,
primero se debe identificar los elementos que lo constituyen, los cuales se pueden
agrupar en tres componentes principales: mangueta, brazo de control y resorte-

amortiguador.

A continuacion, se presenta un sistema de suspension McPherson genérico, donde

se observa cada uno de los componentes nombrados:

Figura 7. Sistema McPherson genérico.

Resorte
amortiguador

- Mangueta

control

Fuente:https://www.mitsubishi-motors.com.pe/blog/como-funciona-sistema-suspen

sion/

Dentro del modelo esquematico también es posible identificar cada uno de los

componentes, donde:
e r1;: Brazo de control

e T1,,13,7g. Mangueta

e L: sistema resorte amortiguador
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Figura 8. Modelo esquematico del sistema McPherson.

Fuente: Autores

Ahora bien, los pares cineméaticos que presenta el modelo de sistema McPherson
propuesto son:

e A:Juntade revoluta (1 GDL)
e B:Junta de revoluta (1 GDL)
e (:Juntafija (0 GDL)

e E:Junta esférica (3 GDL)

e F :Junta cilindrica (2 GDL)

Cabe notar que el par F no se tendra en cuenta para el calculo de los grados de

libertad del sistema de suspension, ya que no pertenece al mecanismo articulado
en estudio.
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Definidos los pares cinematicos del sistema y sabiendo que la cantidad de

eslabones del sistema es n = 3, la movilidad del mecanismo esta dada por:

M=33-1)—-1-2(2) - M =1GDL

El anterior resultado de la ecuacion de Kutzbach indica que para poder definir
completamente la cinematica del sistema de suspension McPherson es necesario
conocer Unicamente una posicion de un elemento para definir el de los demas, que

para este caso sera la posicién angular del brazo de control o 6;.

No obstante, el anterior resultado solo es aplicable para el andlisis bidimensional
del mecanismo articulado, pues, para el estudio tridimensional del sistema, ademas
de conocer la posicion angular del brazo de control, entra en juego la posicion de la

direccién, que permitira una rotacion de la rueda del vehiculo respecto al eje vertical.

2.2.1 Dimensionamiento del mecanismo articulado. Obtenidos los grados de
libertad del sistema de suspension, se debe dimensionar el mecanismo articulado,
donde a cada eslabon se le proporcionara una medida que permita que el angulo
Camber no exceda + 4°, incluso en condiciones de excitacibn maxima, que para

este caso sera el desplazamiento méaximo de los neumaticos.*

Asi mismo, se debe mantener el angulo Camber lo mas neutro posible (= 0°),
debido a que un aumento del angulo Camber, ya sea positivo 0 negativo, generara
un desgaste progresivo de los neumaticos, disminuyendo su vida atil, como se

muestra en la siguiente figura.

1 REIMPELL, Jorsen; STOLL, Helmut; JURGEN, Betzler. The automotive Chassis: Engineering

Principles. Butterworth-Heinemann, London, 2001.
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Figura 9. Vida util de los neumaticos en funcién del angulo Camber.

100

Life-expectancy [%]

Inner shoulder tire wear

Camber angle ¥[deg]
Fuente: LAJQI, Shpetim. Suspension and steering system development of a four

wheel drive and four wheel steered terrain Vehicle

Dicho esto, a continuacion, se presenta una tabla donde se listan los elementos que

componen el mecanismo articulado y lo que representa cada uno de ellos:

Tabla 2. Elementos del mecanismo articulado.

Elemento Descripcion
7 Longitud brazo de control
T, Longitud mangueta desde punto B a eje de la rueda
Longitud mangueta desde
& el ejede larueda al resorte — amortiguador
Longitud vertical del pivote del brazo de control
T+ 71y
a la rotula del resorte — amortiguador
Longitud horizontal del pivote del brazo de
e control a la rotula del resorte — amortiguador
Tg Longitud del eje de la rueda
R Radio de la rueda
0, Angulo entre el eje de la rueda y la mangueta

Fuente: Autores
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En este orden de ideas, surge la necesidad de establecer una estrategia o0 método
para definir las dimensiones enunciadas en la tabla anterior. De esta forma, se
decide realizar inicialmente un andlisis gréafico con el que se obtendran las medidas
de los miembros principales del mecanismo articulado que componen el sistema de
suspension frontal, donde el parametro principal, sobre el que se realizara el
dimensionamiento de los elementos, sera el angulo Camber, debido a que, como
se menciong, este influye considerablemente en el rendimiento y la vida util de los

neumaticos durante los ciclos de conduccion.

De esta forma, el disefio del sistema de suspension partird suponiendo que el
vehiculo se encuentra inicialmente cargado. En este estado, el angulo Camber de
las ruedas tiende a hacerse nulo, lo que se traduce en un desgaste regular y minimo

de los neumaticos.

Por tanto, para poder dimensionar el sistema de suspension frontal, se parten de

los siguientes requerimientos de disefio:

Tabla 3. Pardmetros de disefio del sistema de suspension McPherson.

Parametro Valor
Excitacién maxima
: s + 100 mm
vertical del neumatico
Dimension tipica de
, . +
irregularidades del terreno T 20mm
Angulo Camber limite +4°
Angulo Camber tipico + 1° 20’

Fuente: Autores
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2.2.2 Analisis y sintesis del mecanismo articulado. Para el dimensionamiento de
los miembros articulados del sistema Mcpherson se utilizé el siguiente

procedimiento de dimensionamiento grafico:

Paso 1: Se ubica el punto A sobre el cual rotar4 el brazo de control (r;)y
determinando la longitud de este, se traza una circunferencia sobre la cual se

desplazara el punto B.

Paso 2: Posterior a la ubicacion del brazo de control, se procede a proyectar la linea
del terreno sobre el cual estard apoyada la rueda.

Figura 10. Pasos 1y 2 del modelo de dimensionamiento geométrico.

{II’! eu

Dneu T

Fuente: Autores
Paso 3: Se dibujan tres rectas paralelas y coincidentes, conectadas al brazo de

control, que corresponderan a los miembros r,, 153 y L. Este Ultimo hace referencia

al vector del sistema resorte-amortiguador.
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Figura 11. Paso 3 del modelo de dimensionamiento grafico.

Dneu

Fuente: Autores

Paso 4: Graficando la recta rg de forma perpendicular al perfil de la rueda y
coincidente con el punto de conexion de r, y r;, se especifica el angulo 6,, que
correspondera a la inclinacion del sistema resorte — amortiguador respecto a la

vertical en la posicion neutra del vehiculo.

Ahora bien, se hace necesario determinar el CIR del mecanismo articulado, para lo
cual se realiza una proyeccion paralela al brazo de control y otra perpendicular al

eje del sistema resorte- amortiguador.

Seguido a esto, se construye una recta que corte el punto medio de contacto de la
rueday el CIR. Asi mismo, se traza la recta que define la linea media del vehiculo y
gue se encuentra a la mitad de la distancia entre ruedas, T/2 . Se localiza entonces
el punto de corte entre estas dos rectas, para asi hallar el centro de balanceo del

vehiculo CB.
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Este, a su vez, se configurara de tal forma que se encuentre lo mas alejado posible
del terreno, garantizando una tasa de cambio de Camber positivo y disminuyendo
la transmisién de las fuerzas centrifugas generadas en la suspension al centro de

gravedad del vehiculo.

Figura 12. Paso 4 del modelo de dimensionamiento grafico.

Fuente: Autores

Paso 5: Se trazan las posiciones extremas del mecanismo con base en los valores
de excitacibn maxima del neumatico. Luego, se configura el neumatico del sistema
de suspensién de tal forma que el punto medio de la rueda sea coincidente con la

linea del terreno en las posiciones extremas predefinidas.

Noétese que el Unico miembro que cambiara de longitud sera el sistema resorte-
amortiguador. Finalmente, trazando una recta vertical y otra que una los puntos
medios de la rueda, se obtienen los angulos Camber en las posiciones extremas del
mecanismo (+v), manteniendo siempre dicho angulo entre los limites establecidos

en los parametros de disefio.
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Figura 13. Posicion de hundimiento de rueda (irregularidad negativa).

I |

Fuente: Autores

Figura 14. Posicion de sobresalto de rueda (irregularidad positiva).

|
i
‘ —— i , =T
~ ~_ | T
i - \ 1 2n e /./’//:'// ]
i _/ \l\ //,///////’/f
i e P
n T T
| >L =
e B
+V_._._._(.;._/.:.<& _______________ 7[..1;.-1 ________________________ -
* S~
' [
T/2 ‘

Fuente: Autores

El modelo de dimensionamiento presentado se basa en la adecuacién de las
medidas en funcion del angulo Camber y el centro de balanceo. No obstante, la
obtencion de las medidas se realiz6 a través de un proceso iterativo, donde se busco
asi mismo una proporcionalidad entre los miembros del mecanismo articulado y las

dimensiones geométricas del vehiculo en general. De esta forma, se escogioé que la
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mangueta, el brazo de control y el sistema resorte-amortiguador tuvieran medidas
similares. Asi mismo, se encontré que la dimensién que no afectaba de forma

significativa la variacion del angulo Camber fue la longitud del eje de la rueda.

Esta ultima caracteristica es de gran importancia e impacta de forma significativa al
disefio del sistema de frenado regenerativo, dado que se podra dar mayor

flexibilidad a las dimensiones de estos componentes por el espacio disponible.

A continuacion, se presenta un esquema general del sistema de suspension
McPherson, en sus tres posiciones principales: estado de reposo, sobresalto y
hundimiento. Asi mismo, se presentan los valores de los angulos Camber en sus

posiciones extremas y la dimension establecida del centro de balanceo.

Figura 15.Esquema final del andlisis geométrico (dimensiones en mm).

_ 275,527

8
I 'i:\if;;::::::::;;:i‘j N
I _..i:_.a_j_._._.\:.‘_.”_/.'_._._- T —
g Y &

2090

Fuente: Autores

Cabe notar que el radio de la rueda se determina a partir de la nomenclatura para
la llanta seleccionada, que para este caso es 125/80 R13, misma llanta que usa el
Renault TWIZY. A continuacion, se explica la nomenclatura técnica de llantas en

vehiculos:
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Figura 16. Izquierda, nomenclatura técnica de llantas. Derecha, dimensiones de la

rueda.

diametro de la llanta
perfil (p)  enpulgadas (d,i,)

ot
125/80 R 13

!

anchura del  grquitectura
neumatico radial

(arueda)

Fuente: autores

De esta forma, el radio de la llanta se obtiene a partir de la siguiente expresion:

13-25,4+2(125-0,8 . . T Zps
r= ( ) = 265,1 mm. Finalmente, a partir del andlisis geométrico se

obtuvo que:

Tabla 4. Dimensiones finales de los componentes.

Elemento del miembro articulado | Dimensién final

1 300 mm
103 100 mm
T3 100 mm

Ty + 715 435,16 mm
Te 275,53 mm
Tg 132,5 mm
r 265,1 mm
0, 92°

Fuente: autores
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2.3 MODELO DINAMICO DEL SISTEMA DE SUSPENSION MCPHERSON

El estudio cinematico del sistema McPherson tiene como principal objetivo
establecer un modelo analitico que permita conocer la variacion de las dimensiones
y posiciones con respecto al tiempo de los miembros que componen el mecanismo.
Para ello se realiza el modelo cinematico simplificado del mecanismo, tal como se

muestra a continuacion.

Figura 17. Modelo cinematico sistema McPherson.

Fuente: autores

;. Vector de posicién del brazo de control.

7,. Vector de posicion del punto de conexién mangueta-brazo de control al eje de la

rueda.

73. Vector de posicion de la direccién respecto al eje de la rueda.
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7. Distancia vertical del apoyo de la direccion respecto al apoyo del brazo de control.
7s. Distancia vertical de la rétula del amortiguador-resorte respecto al apoyo de la
direccion.

7. Distancia horizontal de la rétula del amortiguador-resorte respecto al apoyo de
la direccion.

r,: Vector imaginario desde el apoyo de la direccién hasta la rétula del resorte
amortiguador.

7g: Vector de posicion del eje de la rueda.

7 : Vector de posicién del punto de contacto de la rueda con el terreno al centro de

esta.
L: Vector longitud del sistema resorte-amortiguador.
D: Vector resultante de los miembros articulados de la direccion.

a: Angulo Camber.

En primera instancia, se procede a definir los vectores anteriormente mencionados

en términos de los vectores unitarios, ¥ = xi + yj. De esta forma, se obtiene que:

7 =1, cos (0;) i+1 sen(0,)]

T, = —1ysen (6,) i+ 1, cos (6,) ]
7, = —1,5en (6,) 1+ 1, cos (6,) |
n=-1,) ; Te=1)] ; Te=71sl

1 = 1gcos(a)i—r1g sen (a) |
7 =-rsen(a) i —rcos(a)]

L=Lsen(6,)i—Lcos(6,) ]

D =D sen (65)i—D cos (83) j
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2.3.1. Construccion del lazo vectorial estructural. A partir del lazo cinematico de

posicion se plantea la siguiente ecuacion vectorial.

Figura 18. Lazo vectorial estructural.

Fuente: Autores

—

— —
T, =1, +13

et Te+L=T+7+7,
Enx: 1¢+ Lsen(6,) = r,cos(6;) —r,sen (6,)

Eny: rs — L cos(6,) = —1, + 1y sen(6,) + 1, cos(6,)

De la ecuacion vectorial planteada se origina un sistema de dos ecuaciones, en el
que las incognitas son 64, 8,, L, por lo que se hace necesario parametrizar alguna
de estas.

e + Lsen (6,)—r cos(6;)+r1r,sen(6,) =0

rs — L cos (6,) + 1, — 1y sen(0,) — 1, cos (6,) =0
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2.3.2 Lazo vectorial parala posicion vertical del punto de contacto neumatico-
superficie. Ahora bien, se requiere determinar la posicion vertical del punto de
contacto para obtener informacion del comportamiento de los miembros del
mecanismo ante irregularidades del terreno. Para ello, se propone el siguiente lazo
cinematico de posicion donde se extraera unicamente la ecuacion que se origina al

igualar las componentes en j de los vectores del lazo.

Figura 19. Lazo vectorial para la posicion vertical del punto de contacto.

.

Fuente: Autores

AL AN L+ g+ T =T+ Y, +7¢

Yo=—Y ) ; a=0,—6,—90

Eny: y,= r5s+n,—rsen(f,) — 1, cos (8;) +rgsen (a) + 1 cos (a)
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2.3.3 Relacion de suspension. En el estudio cinematico de los mecanismos surge
interés por conocer como varia una dimension respecto a otra. Para el caso de
sistema de suspension McPherson esta se denota como R, el cual hace referencia
a la variacion de la posicion vertical del punto de contacto con respecto de la longitud

del resorte-amortiguador. La relacion de suspension, R;, se define como:

Donde, K, hace referencia a la variacion de la posicion vertical del punto de
contacto y K; a la variacion de la longitud del resorte-amortiguador, ambos con

respecto a 6,.

_dw 4l
Y40, Tt de,

Realizando las respectivas derivadas, que pueden ser visualizadas en el Anexo F.
Célculo de la relacion de suspension., se obtiene la siguiente expresion para la

relacion de suspension:

% [r, sen(6,) — rg cos(a) + r sen(a)] — cos(6;)
R = sen(6, — 0,) sen(0,) — cos(6,) cos (6,)

2.3.4 Analisis de velocidades. Para obtener las velocidades angulares de los
eslabones y la velocidad lineal del resorte-amortiguador se parte de las ecuaciones
obtenidas en el primer lazo vectorial y se derivan con respecto al tiempo. Al final
resulta que la velocidad angular de la mangueta (miembro ;) y la velocidad lineal
del resorte-amortiguador son funcion de los parametros cinematicos del brazo de
control (miembro r;). Para que el sistema tenga solucion se asume que la posicion,

velocidad y aceleracion angular de dicho elemento son conocidas.
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El procedimiento matematico para obtener la velocidad angular de la mangueta en
funcién de la velocidad angular del brazo de control puede ser consultado en el
Anexo H. Andlisis de velocidades. Dicho esto, la velocidad angular de la mangueta
se define a partir de la siguiente expresion:

o = r, sen (60, —6,) N
2 (L +7,) !

Asi mismo, la velocidad instantanea del resorte amortiguador puede ser escrita
como:

n [sen (6, — 0,) sen(6,) — cos(6,) ]
VL = cos(8,) @1

2.3.5 Anadlisis de aceleraciones. Para obtener la aceleracién angular de la
mangueta y la aceleracién lineal del resorte amortiguador se parte de las
expresiones de velocidades ya calculadas en el Anexo H. Andlisis de velocidades.

y se vuelve a derivar con respecto al tiempo, de manera que:

d2L 26, d26,
a2z % ge TR ge T

Desarrollando las respectivas derivadas en el Anexo |. Analisis de aceleraciones,
se obtienen las expresiones para la aceleracion angular de la mangueta y la

aceleracion instantanea del resorte amortiguador, respectivamente:

sen (6, — 0,) cos (6, —0,) ( ) sen (6, — 0,)
(L+1) @1 (L+r1) W2 = & VL @

a;, =, {& [tan (6,) sen (6, — 6,) — sec (6,) cos(6,)]
+ w; [sec?(6,) sen (6, — 8,) w, + cos (8, — 0,) (w, — w,) tan(6,)
— sec (0,) tan (0,) cos (0,) w, + sen(6,) sec (6,)w; |}
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2.3.6 Aceleraciones en los centros de gravedad de los miembros articulados.
En el analisis cinético se hace necesario conocer las aceleraciones del centro de
gravedad de cada uno de los miembros que componen el mecanismo, por lo que se
construye, desde un punto fijo, un vector que determine la posicidn instantanea del
centro de gravedad, de manera que, al derivarlo por segunda vez, se obtenga las

aceleraciones que experimenta dicho punto.

Finalmente, desarrollando dicho procedimiento, que puede ser consultado en el
Anexo J. Aceleraciones en los centros de gravedad de los miembros articulados,
las aceleraciones para cada cuerpo quedan descritas de la siguiente forma:

T T
a, = _El [cos(8,) w? + & sen (0;)] ; a, = El [sen(8,) w? + & cos (6,)]
T
a,, = —1 [cos(6,) w? + gsen (6] + &, [ZS sen (a) — 1, cos (92)]
7
+ w3 [rz sen (6,) — = cos (a)]
4
T
Az, =1 [ & cos (8;) — sen (8;) w?] + &, [Zs cos (a) —r, sen (92)]

T
+ w3 [28 sen (a) — 1, cos (02)]

Las posiciones, velocidades y aceleraciones angulares de cada cuerpo fueron
definidas en el anterior inciso, por lo que se conocen a totalidad el valor de estas

expresiones.

2.3.7 Fuerzas que actuan en el sistema de suspension. Adicional a las fuerzas
internas que se generan en los elementos de union de cada uno de los miembros,
existe también fuerzas generadas por la presencia de componentes mecanicos
tales como resortes y amortiguadores. En el caso de la suspension McPherson se
dispone de un sistema acoplado resorte-amortiguador. La funcion del resorte es

generar un vinculo entre los elementos de la suspension, conectando las masas
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suspendidas y no suspendidas en el vehiculo, mientras que el amortiguador reduce
las vibraciones de los resortes transformando la energia cinética en energia térmica

a traves de la friccion del fluido que contiene.

2.3.6.1 Fuerza del resorte. La fuerza del resorte actia sobre el eje de este y se
asume como un comportamiento lineal por lo que, de acuerdo con la ley de Hooke,

la expresién queda como:
F = k- [Lf - Lresorte]

Donde ks y Ly es la constante de rigidez y la longitud natural del resorte,

respectivamente.

En la siguiente figura se puede apreciar que la fuerza del resorte es positiva cuando

el resorte se encuentra en compresion Ly > Lyesoree, €S CEI0 cuando esta en su
posicion natural Ly = Ly.s0rce Y €S NEQativa cuando se encuentra en extension Ly <

L,.sorte- ESta convencion es la que sera usada para el analisis cinético del sistema.

Figura 20. Convencién de signos para la fuerza del resorte.

z A 3
N -
>
E 'Fs -Fs
COMPRESSION E
CASE %
3 T S
(U L
EXTENSION
CASE
z.
i / )

Fuente: LAJQI, Shpetim. Suspension and steering system development of a four

wheel drive and four wheel steered terrain vehicle
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2.3.6.2 Fuerza del amortiguador. La fuerza del amortiguador puede escribirse como

funcion de la velocidad relativa del piston v, y del coeficiente de amortiguamiento

C,.
Fg=—-C4vy

Por simplicidad del modelo se asume que el comportamiento de la fuerza del
amortiguador es lineal con respecto a la velocidad, sin embargo, la experiencia
demuestra que estos comportamientos varian dependiendo del tipo de movimiento

gue experimenta el neumatico.

Figura 21. Convencion de signos para la fuerza del amortiguador.

A

Fs;,<0, VL;>0

F\'!’: [NI

COMPRESSION
CASE

Piston

|
=
e
S,

+ Vi,

EXTENSION
CASE

- F.s'hs [N]

\4

Fuente: LAJQI, Shpetim. Suspension and steering system development of a four-

wheel drive and four-wheel steered terrain vehicle
La fuerza del amortiguador toma valores positivos cuando se estd comprimiendo el

cilindro, en este caso v; < 0 por lo que F; > 0. Por otra parte, la fuerza es negativa

cuando el cilindro se encuentra en extension, en este caso v; > 0 conduciendo a
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F; < 0. En otras palabras, la fuerza del amortiguador se opone a la direccion de la

velocidad.

2.3.6.3 Fuerza resorte-amortiguador. El resorte se encuentra acoplado junto con el
amortiguador a lo largo del mismo eje, por lo que la fuerza resultante de este sistema

puede escribirse como:
Fg=FK+F; - Fgq zks[Lf_Lresorte]_Cd'vL

Todos los pardmetros que componen dicha expresidén son conocidos, pues kg y Cy4

son constantes propias del resorte y el amortiguador, respectivamente. L, que

corresponde a la longitud natural del resorte, puede ser calculada cuando a = 0 —
6, = 6°, lo que conduce a que el sistema de dos ecuaciones y tres incognitas
obtenidas en el primer lazo vectorial quede reducido a un sistema 2x2 que arrojara

como resultado el valor numerico de Ly y 8, para dicha situacion.

Finalmente, la velocidad relativa del piston corresponde a la rata de cambio de
compresion y extension de la longitud del resorte que fue calculada en el analisis de
velocidades. En ese orden de ideas es posible conocer a totalidad la magnitud de
la fuerza del resorte-amortiguador que esta actuando sobre la mangueta del sistema

McPherson.

2.3.8 Andlisis cinético del mecanismo articulado. Posterior al analisis de
posiciones, velocidades y aceleraciones de los miembros articulados, se procede a
realizar el estudio cinético de los miembros estructurales que componen el sistema

McPherson, los cuales son: el brazo de control y la mangueta.

De esta forma se propone un modelo simplificado del sistema de suspension

McPherson en el plano XY, como se muestra a continuacion:
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Figura 22. Modelo sistema McPherson.

Vi

Fuente: autores
2.3.7.1 Cuerpo 1 - Brazo de control. Se aisla el brazo de control para determinar las
fuerzas que actian sobre los elementos de unidn, teniendo en cuenta la masa del

miembro y las aceleraciones que experimenta a través de un ciclo de conduccién.

Figura 23. DCL del brazo de control del sistema de suspensién McPherson.

Fuente: Autores
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ZFxl = MpQy, - Ay =By =my Ay
Z E, = mpa, - Ay —B,—W;=m, ay,

N
z Mcg, = J1& - 2 [(Ax + B,) sen (6,) — (Ay + BY) 005(91)] =1&

2.3.7.1 Cuerpo 2 — Mangueta. Ahora bien, se procede a realizar el mismo
procedimiento con el miembro BCW para poder obtener las reacciones que se

generan en los puntos de union.

Figura 24. DCL de la mangueta del sistema de suspension McPherson.

Z F,, = Mpay, - By — Cx + E, sen (a) + Fyq sen (6;) = my, ay,
z E, =mna,_ - B, —C,—W,+EF, cos (a) — Fgq cos () = my, ay,
e - —_— - — 3
ZMCGZ =J6&2 = RpXB+ R.X(C+Fy) +er Ey, = J2&;
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Figura 25. Esquema brazos de las fuerzas aplicadas a la mangueta.

Fuente: autores

—

Ts R .~ I8 ., T8 o
Rg= 1, + 2" sen(6,) 1 —r, cos(6,) j — Zcos(a) i+ Zsen(a)]

= Tg ~, [T8 o
Ry = [rz sen(6,) — Zcos(a) ] i+ [Z sen(a) —r, cos(Gz)]]

—
—

Tg A .~ I8 .~ T8 N
Rc= 13+ il —13 sen(6,) i + 13 cos(0,) j — Zcos(a) i+ Zsen(a)]

—

TS ~ Tg %
Rc= — [r3 sen(6,) + Zcos(a)] I+ [7‘3 cos(0;) + Zsen(a’)] J

~

i J

- 1 T,
Rg X B = |r, sen(6,) — fcos(a) ngen(a) — 1, cos(6,)

B, B,

oS O &Y

R_,; x B = {[rz sen(6,) — %Scos(a)] B, — [%sen(a) -1 cos(@z)] Bx} k
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{ j k

— - — rg T'8
R, X (C + Fsd) = |- [r3 sen(6,) + Zcos(a)] r3 cos(6,) + Zsen(a) 0
Fyy sen(6,) — C, —[Cy + Fsacos(8,)] 0

Re % (C+Fyq)
= {[Cy + Fsq c05(67)] [7‘3 sen(6;) + %COS(O{)]

Tg ~
— [r3 cos(6,) + Zsen(a)] [Fsq sen(6,) — Cx]} k

Tg Tg
[rz sen(6,) — Zcos(a)] B, — [Z sen(a) —r, cos(Hz)] B,
Tg
+ [Cy + Fyy 605(92)] [r3 sen(6,) + Zcos(a)]
Tg 3

+ [r3 cos(6,) + Zsen(a)] [Cy — Fsq sen(8,)] + 278 E, = J,&
2.3.9 Matriz de solucién. Finalmente, Al obtener las ecuaciones cinematicas y
cinéticas que describen el comportamiento dindmico a totalidad de los miembros del

sistema de suspension McPherson, es posible establecer un sistema de ecuaciones

6Xx6 que se resuelve de la siguiente manera:

[A]X=B — X=[A]"'B

mya

10 -1 0 0 0y /A e

01 0 -1 0 0 Ay by, T Mg

a b a b 0 0 By | _ J1&1

00 1 0 -1 0 B, |~ Mmay, — (Fy sen (a) + Fsq sen (6;))
00 O 611 0 -1 \Cx/ M@y, + Mg + Fsq cos (82) — F, cos ()
00 —c € f Cy J2&, + Fsq sen(0;) - e — Fgq cos(8,) - f

1 r
a=—sen(6,) ; b=——cos(6;)
2 2
Tg
c= Zsen(a) — 1, cos(6,)

Ts
d =1, sen(0,) — Zcos(a)
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T
e =13 cos(6,) + fsen(a)

T,
f =1y sen(6,) + chos(a)

Se calculan las fuerzas resultantes en cada punto de union para realizar los analisis

de esfuerzos en los miembros que permitan el disefio de estos.

A= |AZ+A2 stan” 1 A—y>=Axi+ij
2 2 -1 By 0 &
= |Bg + By £tan B—)szl+By]
C
=f +CZAtan1 C_y

Al haber establecido las ecuaciones del modelo cinematico y cinético del
mecanismo articulado es posible calcular todos los parametros de posicion,
velocidad, aceleracién y fuerza que experimenta cada miembro del sistema de
suspensién. Sin embargo, Unicamente con las expresiones anteriormente
expuestas, el analisis no esta totalmente definido, por lo que se hace necesario
determinar las constantes de rigidez y amortiguamiento del sistema resorte-

amortiguador a partir del procedimiento de calculo expuesto a continuacion.

2.4 DISENO Y SELECCION DEL CONJUNTO RESORTE-AMORTIGUADOR

El calculo de los parametros del sistema resorte-amortiguador parten de la
obtencion de las cargas en el tren delantero y trasero, de tal forma que se considere
la distribucién de pesos establecida en los parametros iniciales de disefio. Dicho
esto, se procede a realizar un analisis bidimensional en plano lateral de los trenes,
para poder asi hallar las reacciones debidas al peso concentrado en el centro de

masa, tal como se muestra en la figura presentada a continuacion.
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Figura 26. Reacciones en los trenes delantero y trasero del vehiculo.

Fuente: autores

ZFyz > 2N 42N =W
ZMCG:O - NrC:Nfb
m
W m-g (700 kg) (9,81%5)
2N, = _ > 2Ny = = 3776,85N
1+2 142 14330
c c 990

El valor de hallado corresponde a la fuerza total que soporta todo el tren delantero,

es decir, ambas ruedas de dicho tren, por lo que la reaccién para una sola rueda
corresponde a:

Ny = 1888,425 N

Ahora bien, se procede a realizar un analisis estatico en plano frontal de la
suspension McPherson, de forma que el mecanismo se observe como un cuerpo

compuesto de miembros articulados, tal como se muestra en la siguiente imagen.
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Figura 27. Reacciones en el conjunto suspensién-neumatico.

lFsd

Fuente: Autores

La figura muestra la reaccion del sistema resorte-amortiguador (Fs,), las reacciones

en el par cinematico A (4, 4,) y la fuerza de excitacion del neumatico hallada en el

apartado anterior, la cual se encuentra ubicada a lo largo de la mediatriz de la rueda.

Con base en el anterior esquema, se realiza un analisis de momentos en la junta A,
para lo cual se definen las distancias rg,, ¥ 15,4, perpendiculares a las reacciones del
neumatico y el resorte amortiguador, cuyos valores se obtendran a partir del analisis

geométrico anteriormente presentado. De esta forma, se tiene que:

ZMAZO - Nf'rna= sd " Tsda

F, Tna N - F 2199 (1888,425 N) 2742,714 N
— . = =
T rega sd 290,55 ’ ’
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Se hace la salvedad que para este modelo no se consideraron las reacciones del
brazo de direccion que estd conectado directamente a la mangueta de la
suspension, con el objetivo de establecer un proceso iterativo que permita calcular

de forma preliminar la constante de rigidez y amortiguamiento.

Los calculos para el disefio mecanico del resorte helicoidal a compresion y el
coeficiente de amortiguamiento del cilindro amortiguador, para el sistema de
suspension frontal, podran ser observados con mayor detalle en el Anexo K.

Calculos del resorte helicoidal a compresion y coeficiente de amortiguamiento

En este orden de ideas, de acuerdo con estos calculos, se establecen las

caracteristicas para el resorte-amortiguador del sistema de suspension delantero:

Tabla 5. Especificaciones del resorte-amortiguador para suspension frontal.

Concepto Notacion Especificacion
Material - Acero al cromo vanadio (A232)
Diametro de hilo d 11 mm
Diametro medio de la espira D 100 mm
Numero de espiras activas N, 10 espiras
Numero de espiras totales N; 11 espiras
Constante de rigidez ksf 14,641 N/mm
Longitud libre Ls 391,8 mm
Deformacion maxima Aax 188,5 mm
coeficiente de amort.critico Cer 3507 Ns/m
relacion de amortigamiento & 0,5911
coeficiente de amortiguamiento Car 2073 Ns/m

Fuente: Autores
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2.5 RESULTADOS MODELO DINAMICO SISTEMA DE SUSPENSION FRONTAL

2.5.1 Analisis de posiciones. Tal como se explicé en la parte anterior, para poder
resolver el sistema de ecuaciones cinematicas planteadas, desde los lazos
vectoriales, se hace necesario parametrizar alguna de estas variables: 6,, 6,,
L.esorte- Paraeste caso, el parametro de entrada sera el angulo 6,, que corresponde
a la posicién angular del brazo de control, medido desde el eje x positivo. Sin
embargo, dicho angulo sera una funcion cuadratica en el dominio del tiempo, de
manera que el sistema de suspension pase por todas las posiciones de interés en
un intervalo de diez segundos. Esta es expresada analiticamente de la siguiente

manera, donde 6, se da en grados sexagesimal y t en segundos:
0, = 1.11156 - t2 — 9.2734 - t — 12.422 [°]

Figura 28. Parametro de entrada: 6, respecto al tiempo.

1 0 T T T T T T T T T T T T T T T T T T T T

0,(t = t3)

-10

Posicion angular del brazo de control 6, (°)

A
o

0 2 4 6 8 10
Tiempo (s)

Fuente: Autores

Teniendo entonces definido el parametro 6,, y usando el sistema de ecuaciones

cinematicas obtenidas en la anterior parte, es posible conocer la variacion de 6, y
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L con respecto al tiempo, los cuales corresponden a la posicion angular del resorte-

amortiguador y la longitud del resorte para cualquier tiempo, respectivamente.

Figura 29. Parametro de salida: 6, respecto al tiempo.

4 T T T T T T T T T T T T T T T T T

0, (°)

0 2 . 6 8 10
Tiempo (s)

Posicion angular del resorte — amortiguador

Figura 30. Posicién del resorte-amortiguador respecto el tiempo.

400 ———. — .
350 |

300

LT"E‘SOT‘EQ (mm)

250

Longitud del resorte — amortiguador

200

Tiempo (s)

Fuente: Autores
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2.5.2 Angulo Camber. Habiendo conocido el angulo 6,, es posible determinar la

variacion del &ngulo Camber, denotado como a, mediante la siguiente expresion:
a = 94_92_90[0]

Siendo 6, un parametro constante definido desde la geometria preliminar de la

suspension como 6, = 92°. Por tanto, el angulo Camber presenta el siguiente

comportamiento:

Figura 31. Angulo Camber respecto al tiempo.

-

Angulo camber a (°)

_2“ 1 L 1 L | 1 L L L 1 L L 1 L 1 I L L L 1 1 L L L
4 6 8 10

Tiempo (s)

o
N

Fuente: Autores
El angulo Camber tiene un rango de [—1.284,3.976] reflejando un comportamiento

adecuado de acuerdo con el criterio de Reimpell que establece que el angulo

Camber no debe exceder * 4°, incluso en condiciones de excitacibn maxima.
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2.5.3 Relacion de suspension. Por otra parte, otra variable de gran interés es la
relacion de suspension, conocida también como “Motion Ratio”, el cual establece la
deflexion de la rueda por unidad de longitud de resorte deformado. Dicha relacion

se expresa de la siguiente manera:

R —&—d&
S K, dL

El comportamiento presentado para el caso de la geometria propuesta es el

siguiente:

Figura 32. Relacién de suspensién respecto al tiempo.

1,12 - . . .

11} |
1,08
1,06
1,04|

1,02

Relacion de suspension R,

0,98

0,96 . L . . 1 . L . . 1 . L A . 1 . L . . 1 . L L .
0 2 4 6 8 10

Tiempo (5)

Fuente: Autores

La gréafica presentada evidencia que hasta el instante t = 9.7 s se mantiene, de
forma aproximada, una relacion de suspension 1 a 1 que se traduce en que, por

cada milimetro de deflexion de la rueda, el resorte se comprime un milimetro. Solo
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es hasta los ultimos 3 décimas de segundo que la suspension adquiere valores
menores a uno, pues en este estado se ha comprimido mas el resorte de lo que se

deflecta la rueda, tal como se evidencia en la siguiente imagen:

Figura 33. Posicion del mecanismo articulado en el tiempo, t = 10 (s).

275,53 |
125 |

o it te—— S

. l T B

ol |
- , |
70 8 - !
|
|

530,20
.\D
-
1
_

Fuente: Autores

2.5.4 Relacién de posicion: Posicion angular del brazo de control respecto de
la mangueta. En esta grafica es posible apreciar la relacion que existe entre la
posicién del brazo de control y la mangueta, pues en la medida que el brazo de
control va aumentando su posicion angular (medida desde el eje horizontal) la
mangueta también lo va haciendo (medido desde el eje vertical) manteniéndose una
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relacion practicamente lineal. Esta tendencia se mantiene hasta que el brazo de
control comienza a tomar valores positivos en la que, por limitaciones propias del

sistema, la mangueta comienza a mantener una posicion constante.

Figura 34. Posicion angular del cuerpo 1 (brazo de control) respecto a la posicion

angular del cuerpo 2 (mangueta).

4 — T T T T | L B B T | — T T
e ol I
Sy
~
=
=
=
=
w]
5 Of -
©
%
=]
AL
_2 L ) ) ) 1 ) ) : ) ] N 1 \ ) 1 ) ) L 1 ] N : ) )
-40 -30 -20 -10 0 10

Posicion angular 6, (°)

Fuente: Autores

2.5.5 Relacion de posicion: Angulo Camber respecto a la longitud del resorte-
amortiguador. En esta grafica es posible apreciar como va cambiando la longitud
del resorte a medida que se va variando el angulo Camber, siendo también una
tendencia lineal pues en la medida en la que la rueda tiende a salir mas hacia afuera,

es decir valor de Camber positivos, el resorte tiende a aumentar su longitud.
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Figura 35. Cambio del angulo Camber respecto a la posicion del sistema resorte

amortiguador.
400 , . : : ‘ : : [ : . ; 1
1
=]
=
;3 E 4
=  350f -
B~ F J
o]
5~
' E |
< 300t .
o~ e + 4
2 3
e op
_ =
3 I ]
- 250+ -
E I ]
S
=
] L
-]
200 . 1 . I ) | . ] . 1 . ] )
-0,01 0 0,01 0,02 0,03 0,04 0,05 0,06

Angulo Camber a (°)

Fuente: Autores

2.5.6 Analisis de velocidades. De acuerdo con la formulacion anterior se habia
llegado a la siguiente ecuacion que relaciona las velocidades angulares de los

cuerpos 1y 2 del sistema de suspension.

= r, sen (6, —6;) "
2 (L +7) !

Para conocer la funcion de la velocidad angular del cuerpo 2, es necesario conocer
la funcion de la velocidad angular del cuerpo uno, siendo esta posible de obtener

mediante el siguiente procedimiento.

de, d[1.11156 - t2 — 9.2734 - t — 12.422]
1= g 1T dt
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w, = 2.22312-t —9.2734 [*/s]

Figura 36. Velocidades angulares para el cuerpo 1 - brazo de control y cuerpo 2 -

mangueta.
0,3 T T T T T T T T T T T T T T T
< 0 —  cuerpo 1: brazo de control ]
S1” 02} — cuerpo 2: mangueta 1

Velocidad angular del cuerpo (

10

Tiempo (s)

Fuente: Autores

2.5.7 Analisis de aceleraciones. De igual forma, para conocer la aceleracion

angular del cuerpo dos se hace uso de la siguiente expresion:

sen (6, — 0,) N cos (6, —0,) ( ) sen (6, — 0,)
L) T @Fr) TV TRy

De dicha ecuacion se conocen todos los parametros a excepcion de la aceleracion
angular ¢, siendo esta posible de obtener mediante el siguiente procedimiento:

d?e, d?[1.11156 - t? — 9.2734 - t — 12.422
BT dt?

&1
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€ = 2.22312 (L)—ooss @]
== 180/ ~ 52

De esta forma se presentan las graficas de ambas aceleraciones angulares.

Figura 37. Aceleraciones angulares para el cuerpo 1y 2.

0,06 : ;

Hd ol

E|"’ 0,04} .
0,02} ]

0,02

cuerpo 1: brazo de control

-0,04}
= cuerpo 2: mangueta

Aceleracion angular del cuerpo

,0’06 . " L 1 R N " A 1 " A A 1 " A N |
0 2 4 6

10

[o2]

Tiempo (s)

Fuente: Autores

Conocido entonces los parametros cinematicos angulares del sistema de
suspension (Posicion, velocidad y aceleracion) se procede a determinar las
aceleraciones lineales en el centro de masa de los miembros articulados (Brazo de
control y Mangueta) con el objetivo de poder aplicar la dinAmica del cuerpo rigido y
asi determinar las reacciones en cada uno de los apoyos que conforman el sistema

McPherson.

En ese orden de ideas, se extrae de la seccion anterior las expresiones deducidas
para las aceleraciones en el centro de masa del cuerpo 1 (Brazo de control), tanto

en el eje horizontal como en el vertical y su respectivo médulo.
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a,

[cos(8,) w? + &;sen (6,)]

41
= E [Sen(el) a)% + &1€0S (91)]

— / 2 2
ay = [a; +aq]

Figura 38. Aceleraciones en el centro de masa para el cuerpo 1 — brazo de control.
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Fuente: Autores

Del mismo modo, se presentan las expresiones de las aceleraciones del centro de
masa para el cuerpo 2 (Mangueta) haciendo énfasis en que este elemento mecanico
presenta un movimiento plano general, por lo que la expresion de su aceleracion es
mucho mas compleja, tanto en el eje vertical como en el horizontal. Por su parte, el
brazo de control presenta un movimiento mucho mas simple, pues rota alrededor

de un eje, correspondiente al eje del apoyo A.
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T
ap, = —1; [cos(6;) wi + esen (61)] + &, [ZS sen (a) —r, cos (02)]

7
+ w3 [rz sen (6,) — = cos (a)]
4
T
a, = 1, [& cos (0;)— sen (0;) w?] + &, [ZS cos (a) —r, sen (92)]

y

7
+ w3 [Zs sen (a) — 1, cos (02)]

— , 2 2
a, = a2x+a2y

Figura 39. Aceleraciones en el centro de masa para el cuerpo 2 — mangueta.
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Fuente: Autores

Ahora bien, luego de conocer a totalidad el comportamiento cinematico del sistema
de suspension, el paso logico a seguir es la solucion de la matriz propuesta en el
apartado anterior, en la cual resume la serie de ecuaciones obtenidas por medio de
la aplicacion de la segunda ley de Newton a cada uno de los miembros articulados
del sistema de suspension, tanto para el movimiento traslacional como para el

movimiento rotacional.
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Por otro lado, uno de los objetivos fundamentales de este estudio es poder analizar
la influencia de las fuerzas dinamicas y de aceleracion en todo el sistema de
suspension, por lo que dicho analisis se dividird en dos momentos: El primero no
tendrd en cuenta las aceleraciones de los cuerpos ni una fuerza de excitacién
variable en el tiempo, siendo esta de un valor constante. El segundo tendra en
cuenta las aceleraciones obtenidas en el analisis cinematico anterior y el sistema
serd excitado a través de una fuerza como funcion del tiempo con un

comportamiento sinusoidal en el rango de movimiento del mecanismo McPherson.

No obstante, el calculo de las reacciones en los apoyos se hara para todas las
posiciones con el proposito de verificar la posicion critica para la cual se obtienen

los valores de fuerza mayor y asi usarlas en el proceso de disefio mecanico.

2.5.8 Modelo Estatico. Para el modelo estatico, la matriz de solucion queda

reducida de la siguiente manera:

10 -1 0 0 0 Ay 0
01 0 -1 0 0 Ay myg
a b a b 0 0 By | _ 0
0 0 -1 0 1 0 B, |~ (E, sen (a) + Fgq sen (6;))
0 0 0 1 0 -1 C, m,g + Fsq cos (0,) —E,, cos (a)
0 0 —c d e f Cy Fgq sen(6,) - e — Fsqg cos(6,) - f
71 Tg
a= Esen(Hl) d =1, sen(8,) — Zcos(a)
r Tg
b= —5605(91) e =13 cos(8,) + Zsen(a)
Ts Tg
c= Zsen(a) — 1, cos(6,) f =rysen(8,) + Zcos(a)

Para poder resolver el sistema de 6 ecuaciones y 6 incognitas se debe establecer
el valor de la fuerza de excitacion, para este caso dicha fuerza sera un valor

constante y se definira con base a la estimacion realizada en el apartado del disefio
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y seleccion del resorte-amortiguador, siendo esta de una magnitud de F, =

2000 [N].

Figura 40. Reacciones en la junta A para modelo estatico.
200——Mm™M————m—m————————————————

1500} — i
1000} i

500
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Reacciones en la junta A (N)

-1000

_1500 " i N " 1 i L i " 1 1 N " N ] L i N " L

Tiempo (s)
Figura 41. Reacciones en la junta B para modelo estatico.
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Fuente: Autores
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Las fuerzas presentes en el miembro del brazo de control son tres: las reacciones
enlajunta Ay By el peso de la barra. De este modo, por la naturaleza del miembro
articulado, este podria considerarse como un miembro de dos fuerzas siendo esto
validado por medio de las graficas en las que ambas reacciones son muy similares,

haciéndose practicamente nula la influencia del peso.

Por su parte, las reacciones verticales y horizontales no tienen una variacion
considerable para las distintas posiciones de estudio por lo que la influencia de la
posicion del mecanismo no afecta en gran medida los valores de las reacciones de

los apoyos.

Figura 42. Reacciones en la junta C para modelo estatico.

3000 L e L = LI B B |
2000

1000/

Reacciones en la junta C (N)

41000/

-2000! ' ' ‘

Tiempo (s)

Fuente: Autores

En la grafica anterior se presenta las reacciones correspondientes a las fuerzas
producidas por la sujecion del miembro de la direccién, siendo la reaccion vertical

la que tiene mayor variacion, notandose que alcanza un valor maximo para la
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posicion correspondiente al instante de los 4 segundos, que es donde
aproximadamente se alcanza el maximo valor del angulo 6; (Posicion angular del

brazo de control).

Figura 43. Fuerza excitadora estatica en la rueda y reaccion del sistema resorte

amortiguador.
vW$oo————7+——————————

= Reaccion del resorte — amortiguador

2 - , .
2L — Fuerza de exitacion

2000

1500+ 1

1000 + 1

Fuerza (N)

500 .

-500 — e
Tiempo (s)

Fuente: Autores

En esta gréfica se presentan a detalles las fuerzas conocidas del sistema de
suspensién que corresponden a la fuerza de excitacion (Definida previamente como
constante) y a la fuerza del resorte-amortiguador, la cual se conoce completamente.
Pues desde la cinematica se determiné la deformacion del resorte y la velocidad
instantanea del amortiguador, que, junto con las constantes calculadas en el

apartado anterior, definen completamente el valor de la fuerza.

2.5.9 Modelo Dinamico. Para el modelo dindmico, la matriz de solucion,
contemplando aceleraciones angulares y traslacionales, resulta de la siguiente

manera:
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mya
10 -1 0 0 0 Ay o
01 0 -1 0 0 Ay by, TG
a b a b 0 0 B | _ J1&
oo 1 0 -1 0 B, |~ My Ay, — (F, sen (a) + Fyq sen (6,))
0 0 O ; 0 -1 \Cx/ Mm@y, + My g + Fyq cos (6,) — E, cos (a)
00 — d e [/ g Jata + Fuq sen(8,) e — Fyg cos(6;) - f
T 1
a= %sen(@l) d =1, sen(0,) — chos(a)
T 1
b = —%cos(@l) e =13 cos(8,) + ngen(a)
Tg Tg
¢ =—sen(a) —r, cos(6,) f =rysen(6,) + Zcos(a)

para este caso dicha fuerza serd una funcion en el dominio del tiempo con un

comportamiento sinusoidal y de una amplitud maxima de 2000 [N].

E, = 2000 - sin (% t) [N]

Figura 44. Fuerza excitadora dinamica en la rueda y reaccion del sistema resorte

amortiguador.
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Fuente: Autores
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Figura 45. Reacciones en la junta A para modelo dinamico.
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Fuente: Autores

Figura 46. Reacciones en la junta B para modelo dinamico.
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Figura 47. Reacciones en la junta C para modelo dinamico.
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Fuente: Autores

En este caso, los resultados arrojados, en relacion con las reacciones obtenidas
considerando fuerzas dinamicas y aceleraciones del sistema de suspension,
demuestran que la solucion del sistema de ecuaciones planteadas tiene el mismo
comportamiento que la fuerza ejercida por la carretera sobre la rueda, en este caso
dicha fuerza tenia un comportamiento sinusoidal, siendo en el instante t =5 [s]
donde se alcanza el valor maximo coincidiendo con el valor de fuerza estatica

asumida en el analisis anterior
el YT
E, = 2000 - sin (E t) - E, = 2000 - sin (E 5)
F, = 2000 [N]

Por tanto, se hara una comparativa con los resultados obtenidos entre el andlisis

estatico y el dinamico en el instante t = 5 [s].
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Tabla 6. Reacciones obtenidas para el modelo dinamico y estatico.

Ax[N] | Ay[N] | At[N] | Bx[N] | By[N] | B¢[N] | Cx[N] | Cy[N] | CE[N] | Fea [N] | Fw [N]
D'}"noédrﬁi'go 1328 | 837 | 1570 | -1328 | 7585 | 1529 | -1197 | 2650 | 2908 | 42,95 | 2000
gﬂs‘t)gt?(':% 1328 | 837 | 1570 | -1328 | 7586 | 1529 | -1197 | 2651 | 2908 | 42,49 | 2000
Variacién | 0% 0% 0% 0% 0% 0% 0% | 0,038% | 0% 1% 0%

Fuente: autores

Tal como se puede apreciar, en la tabla adjunta, los resultados obtenidos en ambos

modelos presentan una variacibn muy insignificante, en gran medida, por las

aceleraciones tan pequefias que maneja el sistema de suspension haciéndolas

practicamente despreciables en el andlisis.

En ese orden de ideas, estas seran las fuerzas que seran llevadas al estudio

estéatico por medio de un andlisis de elementos finitos, en el que se podra visualizar

los esfuerzos producidos en todos los miembros del sistema de suspensién junto

con las deformaciones presentadas y el factor de seguridad.
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3. SIMULACION VIBRATORIA DEL SISTEMA DE SUSPENSION MCPHERSON

La simulacion en ingenieria se consolida como una herramienta fundamental para
reproducir y analizar los fendbmenos fisicos, de manera que se pueda establecer el

impacto de cada una de las variables en el rendimiento de un disefio propuesto.

En ese orden de ideas, se propone un modelo para la suspension delantera
McPherson el cual consta de cuatro grados de libertad: Desplazamiento de las dos
ruedas y desplazamiento angular y lineal de la carroceria. Asi pues, el objetivo
principal de este modelo es poder analizar el comportamiento de la carroceria
variando los pardmetros de entrada (Excitacion del terreno, constantes de rigidez y
amortiguamiento) dejando fijo los requerimientos de disefio (Distribucion del peso

del vehiculo y valor de las masas suspendidas y no suspendidas)

Figura 48. Modelo sistema de suspension McPherson eje delantero.

IR N x
E (masa suspendida) T
car 4 Ky car b4 Ky
m, my
. (masa no (masa no X1
T suspendida) suspendida) T
k
t é kt
Y2 V1
1 Terreno Terreno T

Fuente: autores
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El modelo propuesto contempla la rigidez y amortiguamiento del sistema de
suspension. Sin embargo, para el caso de la masa no suspendida, solo se tiene en
cuenta la rigidez del neumatico, pues el amortiguamiento de la rueda es
insignificante en comparacion con el valor del coeficiente de amortiguamiento de los
cilindros amortiguadores. Adicional a lo anterior, el terreno de cada rueda es
excitado de forma independiente para detallar las situaciones en la que las llantas

son sometidas a condiciones no simétricas.

Sin embargo, vale la pena recalcar que este modelo constituye la mitad delantera
del vehiculo y la masa de la carroceria corresponde al 60% de la masa suspendida
total, de igual forma sucede con la distribucion de inercias del sistema. No obstante,
para el caso de la masa no suspendida, es necesario asumir los valores de las

partes que conforman el sistema de suspension y el neumético.

Por otro lado, para poder establecer las ED que rigen el movimiento de este sistema,
se procede a realizar los diagramas de cuerpo libre correspondientes a las masas
de interés del vehiculo. Dichas ED pueden ser encontradas en el Anexo L.
Deduccién del modelo vibratorio

Asi pues, se obtiene un sistema de ecuaciones diferenciales con cuatro funciones
como incognitas x,(t), x,(t), x(t) y ¢(t). Dicho sistema es llevado a la siguiente

forma matricial:

[M]{} + [C{x} + [K]{x} = {F}

Por tal motivo, se reorganizan las ecuaciones diferenciales de la siguiente manera:

1. De la ecuacion de cinética lineal de la carroceria (Balance de fuerzas):

mfx + 2Cdf.7.C - Cdf-X:Z + Cdf(bl - bz)(p - Cdfx'1 + Zkax - ksfxz - ksfx1
+ksp(by — b)) =0
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2. De la ecuacion de cinética rotacional de la carroceria (Balance de momentos):

Ly ® + cqp(by — by)x — cqpbiXy + C;tszx'z + Cdf(bf + b3 + ksf(by — by)x
- ksfblxl + ksszxz + ksf(blz + b%)(p =0

3. De la ecuacion del balance de fuerzas para la masa 1 (m,):

M%) — CapX + CapXy — Capbrp — kspx + (ksp + k)%, — kssbip — ey, = 0
4. De la ecuacion del balance de fuerzas para la masa 2 (m,):

MyXy — CqpX + CafXy — byCar® — kspx + (ksf + kt)xz — ksgbyp — kiy, =0
Finalmente, se obtiene: la matriz de inercias del sistema, matriz de coeficientes de

amortiguamiento y matriz de rigideces, como también los vectores de posiciones,

velocidades y aceleraciones de medio vehiculo.

0 I 0 0 . ]
M = xf 5 Xt = .
M 0 0 m O ) X1
0 0 0 my X3
2cqf Car(by —by)  ~Car TCar X
(] = car(by — by) cqp(bf +bF) —Cagbs carb, () = ¢
_Cdf _Cdfbl Cdf 0 ’ 'xil
—Caf Carb, 0 Caf X2
2kgf ksr(by — by) —kss —ksy x
= |BrBr=be) ke GF+05) kb kb | e
—kss —kgpby kop + Ky 0 ' 3951
_ksf kssz 0 ksf + kt 2
0 0
_l1of_| O
[F1= Fi| ™ [keyva
F, key,
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mf 0 0 0 X chf Cdf(b1 — bZ) _Cdf
0 Ly O 01, 7 + Cdf(bl — by) Cdf(blz + b?) —Cqrbq
0 0 ml 0 xl _Cdf _Cdfbl Cdf
stf ka(bl - bz) _ka _ka
ksp(by —by)  kgp(b7 +b3)  —ksebs kspb,
~hsr —ksbs kes + ke 0
—ksy kssb, kgp + k¢

= ktyl
ktyz

Con el objetivo de poder analizar los resultados del modelo propuesto se llevan las

anteriores ecuaciones diferenciales al entorno de programacion grafica de Matlab-

Simulink de la siguiente forma:

3.1 IMPLEMENTACION DEL MODELO EN SIMULINK

Figura 49. Implementacién modelo Simulink.

=
@ 1
e — O
_ " =] [
_I-
mﬁ : - 1] 1]
L, :@
L R

Fuente: Autores
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El esquema presentado en Simulink se compone de las siguientes partes: Entradas,
bloque central, salidas, integradores y paneles de visualizacion. Estas seran

descritas a continuacion.

3.2 ENTRADAS

Cada uno de los parametros de entrada, presentados en la tabla que se encuentra
en el Anexo M. Parametros de entrada para la simulacion del sistema de
suspension frontal, pueden clasificarse en cinco categorias: Parametros inerciales,
constantes del sistema, dimensiones, variables retroalimentadas y variables de

excitacion.

3.2.1 Parametros Inerciales. Estos corresponden a las masas e inercia del
sistema, denotados como: mg, my, m, € I,;. La masa my corresponde a la masa de
la carroceria frontal y es definida como el 60% de la masa total de vehiculo, la cual

tiene un valor de m = 700 [kg] por lo que m; = 0.6 - 700 — m; = 420 [kg].

La masa m,; y m, hacen referencia a la masa no suspendida, siendo entonces la
masa en conjunto del sistema de suspension, es decir la suma de las masas del
brazo de control, mangueta, resorte-amortiguador y rueda. De acuerdo con un
estudio reciente de la Escuela superior politécnica del Ecuador denominado
Modelado Fisico y Matematico del Sistema de Suspension de un Cuarto de Vehiculo
se estimo que un sistema McPherson genérico tiene una masa aproximada de m; =
m, = 40 [kg].

Finalmente, la inercia de la carroceria fue obtenida mediante el mismo
procedimiento de obtencion del centro de gravedad, descrito en el apartado del
presente proyecto denominado Definicion de los pardmetros geométricos y
especificaciones funcionales, en el que se hizo uso del software Solidworks para

poder modelar una geometria simplificada de la carroceria, con la distribucion de
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masas establecidas desde los requerimientos de disefio, y que este calculara
computacionalmente las inercias en cada uno de los ejes, siendo I, = 983.74 [kg -

m?]

3.2.2 Constantes del sistema. Estas corresponden a la constante de rigidez del
resorte ks , la constante de rigidez del neumatico k. y el coeficiente de
amortiguamiento de los cilindros c,r. Tanto la constante del resorte como el
coeficiente de amortiguamiento fueron calculados en el apartado del presente

proyecto denominado Disefio y seleccidn del conjunto resorte-amortiguador, siendo

ko = 14641 || y cap = 2063 [ .

En cuanto a la rigidez del neumatico se vuelve a recurrir al estudio reciente de la
Escuela superior politécnica del Ecuador denominado Modelado Fisico y
Matematico del Sistema de Suspension de un Cuarto de Vehiculo en el que se

estimé que k, = 125000 [%] Se adjunta la tabla con los pardmetros de su estudio.

Tabla 7. Parametros del modelo de estudio del articulo Modelado Fisico y

Matematico del Sistema de Suspension de un Cuarto de Vehiculo.

PARAMETROS DEL MODELO

Denominacion Simbolo | Cantidad Unidad
Masa suspendida M, 250 kg
Masa no suspendida M, 40 kg
Rigidez suspension K> 28000 N/m
Rigidez neumatico K; 125000 N/m
Amortig. suspension B, 2000 N*s/m
Amortig. neumatico B, 100 N*s/m

Fuente: Modelado Fisico y Matemético del Sistema de Suspension de un Cuarto de

Vehiculo
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3.2.3 Dimensiones. Estas corresponden a las dimensiones frontales de la
carroceria, es decir la mitad del Track, el cual por especificaciones de disefio se
definié de T = 1400 [mm]. por lo tanto, b; = b, = 0.7 [m].

3.2.4 Variables retroalimentadas. Estas corresponden a las velocidades y
posiciones de la masa no suspendida y suspendida (Posicion-velocidad lineal masa
suspendida, posicidn-velocidad lineal masa no suspendida 1y 2, posicidn-velocidad
angular carroceria) por lo que estas se retroalimentan de las mismas salidas luego

de que son pasados por los integradores.

3.3 VARIABLES DE EXCITACION

Estas corresponden a la forma en la que el sistema se va a excitar por lo que hacen
referencia a las irregularidades del terreno a las que se puede ver sometido el

vehiculo. En ese orden de ideas, se proponen las siguientes formas de excitacion.

3.3.1 Condiciones simétricas de ambas ruedas en resalto parabdlico.

Figura 50. Resalto parabdlico.

El riuevo decreta modifica la norma de 1996 v 20 aplicard

LOS nuevos resa]_tos gragualmente en los lomos de toro de toda 2l pais.

Donde deben ser colocados

® Cruces regulados | ® Cruces no = Cruces donde o5 ® Tramos de wia
por seilalizaciones requlados dondes &5 negesario dorde s
U No son necesario reducir proteger el paso regslnae axcesos
respetadas. la velocidad, de peatones. de velooidad.

7.5 cm La altura
(altura) actualmente es de
9 em. Con el
nuevo decreto se
redujo la altura en
1,5cm.

Veareda

s,

vehiculos de
baja altura.

Demarcacidn de resalfos

Fuente: http://chicureo.com/taller/2012/09/25/el-mercurio-com-el-periodico-lider-de-

noticias-en-chile/
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Para esta situacion, ambas ruedas pasaran por un resalto de tipo parabdlico en un
periodo de aproximadamente 5 [s] por lo que se determina la ecuacion matematica
de la parédbola y se lleva a un Matlab function, que puede ser visualizado en el

Anexo N. Programacion en Matlab de resaltos en via

3.3.2 Condiciones simétricas de ambas ruedas en resalto portétil trapezoidal

Figura 51. Resalto Trapezoidal.

Pendiente Max. —

Fuente:https://asdconsultoresjuridicos.jimdofree.com/accidentes-de-tr%C3%A1

nsito/ se%C3%B1lales-de-transito/

Para esta situacion ambas ruedas pasaran por un resalto de tipo trapezoidal en un
periodo de aproximadamente 5 [s] por lo que se determina la ecuacion matematica
de las tres funciones que lo componen: dos rectas y una funcién constante. Su
construccion en MATLAB se encuentra en el Anexo N. Programacion en Matlab de
resaltos en via Anexo O. Disposicion en Matlab del modelo vibratorio para el

sistema de suspension frontal.

3.3.3 Condiciones simétricas de ambas ruedas excitadas mediante dos
funciones de pulso idénticas. En este caso se utiliza un generador de pulsos con
el objetivo de analizar el comportamiento de la suspension ante cambios subitos del
terreno, de manera que se pueda visualizar el tiempo que le cuesta al sistema

acoplarse a la excitacion sin la mayor oscilacion posible.
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La siguiente gréafica presenta una excitacion simétrica en ambas ruedas con dos

funciones de pulso de amplitud de A = 0.1 [m] y periodo T = 4 [s].

Figura 52. Funciones de pulso idénticas.
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Fuente: Autores

En términos fisicos la excitacion se traduce de la siguiente manera: En los primeros
2 [s] ambas ruedas se encuentran en un resalto de v = 0.1 [m] sobre el nivel del
suelo, luego se produce un cambio abrupto que hace que ambas ruedas vuelvan a
estar al nivel del suelo (v = 0.1 [m] » v = 0 [m]) hasta los 4 [s], en dicho instante
se vuelve a generar un cambio subito desde el suelo hasta un resalto (v = 0 [m] -
v =0.1[m]) al cumplir el periodo la sefial vuelve a repetirse. Tales cambios
repentinos pondran a prueba la capacidad de disipacion de energia del sistema de

suspension y se analizara en el apartado de resultados.
3.3.4 Condiciones asimétricas de ambas ruedas excitadas mediante dos

funciones de pulso con amplitudes de signo contrario. La siguiente grafica

presenta una excitacion asimétrica en ambas ruedas con dos funciones de pulso:
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La primera (Verde) con amplitud de A = 0.1 [m] y periodo T = 4 [s]. La segunda
(Marrén) con amplitud de A = —0.1 [m] periodo T = 4 [s] y desfase de ¢ = 2 [s].

Figura 53. Funciones de pulso con amplitud de signo contrario.

T I I I I [

0.1

Amplitud de excitacion (m)

0.1

Tiempo (s)
Fuente: Autores

En términos fisicos la excitacion se traduce de la siguiente manera: En los primeros
2 [s] la rueda 1 se encuentra en un resalto de v = 0.1 [m] mientras que la rueda 2
se encuentra al nivel del suelo v = 0 [m]. En dicho instante la rueda 1 experimenta
un cambio de estar en un resalto a estar al nivel del suelo (v = 0.1 [m] - v = 0 [m])
mientras que la rueda 2 pasa del nivel del suelo a estar en un hueco (v =0 [m] -
v = —0.1 [m]) esto permanece asi hasta el instante t = 4 [s]. En dicho instante la
rueda 1 pasa de estar en el nivel del suelo a estar en un resalto (v =0[m] - v =
0.1 [m]) y la rueda 2 pasa de estar en un hueco a volver al nivel del suelo (v =
—0.1[m] - v =0[m])

3.3.5 Condiciones asimétricas de ambas ruedas excitadas mediante dos
funciones de pulso en condicidon critica. La siguiente grafica presenta una

excitacién asimétrica en ambas ruedas con dos funciones de pulso: La primera
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(Verde) con amplitud de A = 0.1 [m] y periodo T = 4 [s]. La segunda (Amarilla) con
amplitud de A = —0.1 [m] y periodo T = 4 [s] .

Figura 54. Excitacion Critica.

0.1
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Fuente: Autores

En términos fisicos esta es considerada la excitacion critica porque puede proveer
las condiciones necesarias para un volcamiento del vehiculo. Dicha excitacion se
traduce de la siguiente forma, en los primeros 2 [s] la rueda 1 se encuentra en el
resalto maximo mientras que la rueda 2 se encuentra en el hueco maximo. Esta
situaciéon de desbalanceo puede generar que el sistema rote respecto de la rueda 2
y esto serd validado con el comportamiento del angulo de balanceo. Posterior a
esto, en el instante t = 2 [s], ambas ruedas vuelven a estar al nivel del suelo
(Ruedalv=01[m]->v=0[m]) y (Rueda2v=—-0.1[m]->v=0[m]) y esto
permanece asi hasta los 4 [s] en el que ambas ruedas vuelven a su posicion anterior
(Ruedalv=0[m] > v=0.1m])y (Rueda2 v =0[m] » v =-0.1[m]).

Habiendo explicado las entradas del sistema y la forma en la que se va a excitar el

modelo propuesto, se procede a presentar el bloque central y la forma en la que

95



fueron dispuestas las ecuaciones diferenciales en el Anexo O. Disposicién en

Matlab del modelo vibratorio para el sistema de suspension frontal.

3.4 RESULTADOS SIMULACION

A continuacién, se presentaran las graficas de los resultados para cada forma de
excitacion del terreno. Dentro de cada imagen se visualizan las cuatro salidas del
modelo de medio vehiculo: La posicién de la carroceria, el angulo de balanceo y la
posicion de larueda 1y 2, adicional a lo anterior se superpone la funcion de entrada
para analizar la forma en la que el sistema tiende acoplarse a la perturbacion del

terreno.

3.4.1 Condiciones simétricas de ambas ruedas en resalto parabdlico. Esta
condicion no representa mayor exigencia para el sistema de suspension, pues al
momento de tomar el resalto, tanto las ruedas como la carroceria, comienzan a
seguir de manera idéntica el perfil del resalto parabdlico durante el intervalo de 5 [s],

tal como se puede apreciar en la siguiente imagen.

Figura 55. Sefiales de salida-resalto parabdlico.
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En dicha imagen se puede apreciar que en el instante inicial y cerca de los 3.8 [s] la
carroceria tiende a salirse del perfil del terreno, sin embargo esta particularidad no
representa mayor oscilacion del sistema y es ocasionada porque en esos puntos la
condicion del terreno cambia, pasando de una superficie parabdlica a una
completamente lineal o el caso contrario, lo que da a entender que la verdadera
capacidad disipativa del amortiguador del sistema de suspension se pone a prueba
ante los cambios subitos de las condiciones del terreno. Por otra parte, el angulo de
balanceo se mantiene constante y en un valor de
¢ = 0, pues ambas ruedas son excitadas de la misma forma, por lo que la carroceria

no tiende a estar en condicion de volcamiento en este modo de excitacion.

3.4.2 Condiciones simétricas de ambas ruedas en resalto portatil trapezoidal.
En esta condicion, al igual que en la anterior forma de excitacion, el sistema no
presentd mayor oscilacion pues en el caso del resalto trapezoidal tanto las ruedas
como la carroceria siguen también muy idénticas dicho perfil, solo presentando
fluctuaciones en los instantes t; = 1 [s] y t, = 4 [s] que es donde la geometria del

terreno cambia.

Figura 56. Sefales de salida-resalto trapezoidal.
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De igual forma el angulo de balanceo permanece constante y en el valor nulo por el

hecho de ser una condicion simétrica para ambas ruedas.

3.4.3 Condiciones simétricas de ambas ruedas excitadas mediante dos
funciones de pulso idénticas. Entendiendo que el sistema de suspension es
puesto a prueba ante los cambios subitos del terreno se analizan los resultados
cuando la perturbacion del terreno es modelada mediante una sefial de pulsos tal

como se presenta a continuacion.

Figura 57. Sefiales de salida-funciones de pulso idénticas.
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Fuente: Autores

En la gréfica se puede apreciar la respuesta del sistema de suspension, en los
momentos en que la sefial de pulso cambia su valor de amplitud, pues tanto en los
periodos de resaltos (v =0 [m] - v = 0.1 [m]) y cambios al nivel del suelo (v =
0.1[m] » v =0[m]) las sefiales de la carroceria y las ruedas tienden a oscilar

durante un periodo de tiempo antes de alcanzar la estabilidad.

Sin embargo, vale la pena notar, que dicha estabilidad es alcanzada justo antes del

siguiente cambio en la perturbacién de la entrada, un aspecto que esta directamente
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relacionado con la capacidad de amortiguamiento del sistema, que, en mayor parte,

es aportado por el cilindro amortiguador con constante, ¢, = 2063 [%].

Finalmente, el angulo de balanceo sigue permaneciendo constante por la condicion
simétrica de excitacion de la rueda. Dicho esto, se adjunta una imagen que detalla
las posiciones, para el instante t = 1.9 [s], de cada uno de los componentes del

modelo para tener mayor claridad de la condicion de estabilidad del sistema.

Figura 58. Posicion del sistema en el instante t = 5.8 [s].

x =0.1[m] i
': |
Cdf ::I % j ksf Cdf tlj % ksf
Rueda 1 Rueda 2
x; = 0.1[m] I I x; = 0.1 [m]
E ke E ke
Terreno Terreno
v, =0.1[m] y, = 0.1 [m]

Fuente: Autores

3.4.4 Condiciones asimétricas de ambas ruedas excitadas mediante dos
funciones de pulso con amplitudes de signo contrario. El andlisis que se
propone a continuacién busca estudiar el comportamiento tanto angular como lineal
de la carroceria cuando la perturbacién de entrada es distinta para cada rueda. En
este caso cuando una rueda se encuentra en su posicion maxima la otra se

encuentra al nivel del suelo haciendo variar el angulo de balanceo de la carroceria,
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el cual esta directamente relacionado con la condicién de no volcamiento del

vehiculo.

Figura 59. Sefiales de salida-funciones de pulso con amplitudes contrarias.

Amplitud (m,rad)

| |
.

Tiempo (s)
Fuente: Autores

Bajo esta condicion de perturbacion ambas ruedas comienzan a seguir la sefial de
pulsos con la que fueron excitadas, alcanzando una pequefia oscilacién antes de
estabilizarse, lo que se traduce en que, independientemente de la forma en la que
se excite el sistema, las llantas siempre tratan de mantener dicho perfil aun cuando

la condicién del terreno es distinta para cada llanta.

La carroceria por su parte presenta amplitudes mucho menores a las obtenidas en
la condicidén anterior, pues en este caso se podria decir que se esta excitando una
llanta a la vez, en un periodo de 2 [s], ocasionado que la carroceria no suba tanto
respecto a su posicion de referencia, no obstante, sigue alcanzando la misma

estabilidad al cabo de poco tiempo.

El &ngulo de balanceo ahora si presenta oscilaciones por la condicién dispar de la

excitacion en los primeros 5 segundos, a partir de ahi la carroceria permanece
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inclinada en el resto del intervalo de estudio en un angulo de aproximadamente
4,29°.

Se presenta entonces una imagen que detalla la condicidn estable para cuando la
rueda 1 se encuentra excitada y la rueda 2 en el nivel del piso, de esta forma se
detalla como la carroceria se desplaza hacia arriba de su posicién de referencia y
es girada en el sentido de las manecillas del reloj con el valor del angulo mencionado

anteriormente.

Figura 60. Posicion del sistema en el instante t = 5.8 [s].

I x; = 0.1 [m] Rueda?2 x; = 0 [m]

=

Terreno

ke

y1 = 0[m]

I}’z 01 [m]l

Terreno |

Fuente: Autores

3.4.5 Condiciones asimétricas de ambas ruedas excitadas mediante dos
funciones de pulso en condicién critica. Ahora bien, luego de analizar las
distintas condiciones de terreno propuestas, se procede a poner a prueba el sistema
de suspension en una condicion critica muy dificil de replicar en la realidad, y en la
gue, muy seguramente, no se alcance una estabilidad plena, pero que sirve, desde

la perspectiva académica, para un estudio del comportamiento del sistema de
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suspension con el objetivo de lograr una optimizacion del disefio mecanico,
refinamiento del modelo analitico o la posible incorporacién de un sistema de control

al mecanismo de suspension.

La condicién critica que se esta estudiando resulta de excitar la rueda 1 en la
maxima amplitud de resalto, mientras que la rueda 2 es sometida a un hundimiento
méaximo de la misma amplitud del resalto, en otras palabras, lo que esta subiendo
la rueda 1 corresponde a lo que esta bajando la rueda 2. Los resultados de dicha

excitacion son presentados a continuacion:

Figura 61. Sefales de salida-funciones de pulso en condicion critica.

I T T T T T

Posicion Rueda 2

— Angulo de Balanceo
Excitacion Rueda 2

= Excitacion Rueda 1

Amplitud (m,rad)

2 4 A ) 10 12 14 16 18 20

Tiempo (s)
Fuente: Autores

En la anterior imagen llama la atencion principalmente el comportamiento del angulo
de balanceo y la posicion de la carroceria, pues la ruedas, al ser un sistema de
suspension independiente, siguen el perfil de la perturbacién ignorando la
perturbacion de la rueda contraria, siendo esto una ventaja de estos tipos de
suspension. La carroceria por su parte presenta un desplazamiento nulo en todo el

intervalo de estudio, y esto se debe a que la distancia que sube la rueda 1
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corresponde lo que baja la rueda 2, haciendo que la carroceria no modifique su

posicion lineal.

Sin embargo, el &ngulo de balanceo presenta oscilaciones continuas y nunca llega
a estabilizarse pues esta condicion, aunque anula las oscilaciones lineales,
amplifica las oscilaciones angulares, lo que se traduce en que la carroceria comenzo
a adquirir inicamente un movimiento rotacional, similar al de una barra pivotada en
su centro. Siendo esto supremamente negativo para el confort del pasajero, pues
tales variaciones angulares desencadenarian en mareos y peor aun aumentarian la

posibilidad de volcamiento del vehiculo por el desbalance ocasionado por el terreno.

Finalmente, se adjunta una imagen en la que se detalla las posiciones del sistema
para el instante t = 1.9 [s] pues en este punto es donde las posiciones de las llantas
se encuentran mas cerca del valor de la excitacion del terreno, sin embargo, vale la
pena notar que, aunque las oscilaciones se atentan, no se puede garantizar una

estabilidad plena de estas.

Figura 62. Posicion del sistema en el instante t = 1.9 [s].

Rueda 1

x; = 0.1[m] [

ki

| Terreno Rueda 2

Y2 = 0.1 [m] % ke

¥1=01[m]

Fuente: Autores
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La carroceria, tal como se habia mencionado, nunca llega a estabilizarse en un valor
de angulo de balanceo constante, por lo que vale la pena analizar el comportamiento
de la carroceria desde una perspectiva netamente cinematica, para detallar no solo
sus posiciones sino también sus velocidades y aceleraciones durante todo el
intervalo del tiempo de estudio, por lo que se presentan dichas gréaficas a

continuacion.

Figura 63. Velocidad angular de la carroceria.

[ [ I I | I T
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Velocidad Carroceria
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Figura 64. Aceleracion angular de la carroceria.

suspension Mcpherson /d2x

suspension Mcpherson /d2phi

Tiempo (s)
Fuente: Autores
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Tanto la velocidad como la aceleracidén varian continuamente presentandose picos
de amplitud en los momentos en que la perturbacion cambia abruptamente, no
obstante, lo principal que se puede extraer de estas gréficas es la tendencia nula a

estabilizarse y a oscilar continuamente dada la perturbacion impuesta.

La carroceria entonces presenta un comportamiento angular, tal cual se muestra en
la siguiente imagen, variando su posicion entre valores de ¢ — [—3.82° — 12.66°] en
el intervalo de 4 [s] y repitiéndose continuamente, en razon a que las sefales de

pulso, que modelan la perturbacion, tienen un periodo de T = 4 [s].

Figura 65. Mdltiples posiciones angulares de la carroceria en el intervalo de 4 [s].
t,=0752[s] ¢=1266°

t, = 2.023[s] @ = 7.46°
t, = 1642 [s] ¢ = 6.056°

t, = 3.669[s] @ = 1.82°

@ t, = 4[s] ¢ = 0.87°

x=0[m] \ t, = 0[s] ¢ = 0°

1
1
|
i
i
: \K
: [t = 2.793[s] ¢ = —3.82°
]
1
]

Fuente: Autores

Asi pues, resulta inaceptable este comportamiento del &ngulo de balanceo para un
vehiculo, por lo que un modo de controlar tales oscilaciones puede lograrse
mediante la incorporacion de una barra antivuelco que permita contrarrestar, por
medio de la aplicacion de un momento torsional, las variaciones angulares de la
carroceria. Lo anterior dicho implicaria incorporar en el modelo analitico una variable
mas definida como M, = —k, - ¢ , donde el k, hace referencia a la rigidez torsional

de la barra antivuelco.
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La siguiente solucion posible es incorporar una suspension activa que permita
cambiar las propiedades de rigidez y amortiguamiento continuamente para
acoplarse con mayor facilidad a las caracteristicas del terreno, no obstante, la
incorporacion de sensores y un controlador harian bastante costoso el sistema de
suspension, por lo que no seria viable desde la perspectiva econémica para un

proyecto de tales alcances.

Finalmente, vale la pena recalcar que estas condiciones de excitacion corresponden
a una situacion muy dificil de replicar en la realidad y si dicho modelo tuviese mas
tiempo para estabilizarse lo lograria, solo que se busca que ese tiempo de
estabilizacion sea lo menor posible, mediante la implementacion de las soluciones
ya mencionados. Se adjunta entonces los resultados del modelo cuando se le da el

tiempo suficiente para que el sistema logre estabilizarse.

Figura 66. Excitacion critica de forma constante.
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Fuente: Autores

Tal como se puede apreciar en el instante t = 7 [s] el sistema se ha estabilizado

completamente, pero, aunque parezca poco tiempo, puede ser suficiente para darse
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una condicién de volcamiento o malestares relacionados con el confort dentro del

vehiculo.

3.5 DIAGRAMAS DE BODE

Hasta este punto se han analizado los resultados del modelo del sistema de
suspensién en el dominio del tiempo, por lo que, para consolidar dicho estudio, se
hace necesario obtener los resultados del modelo en el dominio de la frecuencia.

Los diagramas de Bode entonces son una representacion de la respuesta del
sistema en el dominio de la frecuencia, es decir, representa la variacion de la
magnitud y la fase como una funcién de la frecuencia. Dicho andlisis se diferencia
del estudio en el dominio del tiempo en el que se observan Unicamente los cambios

en magnitud de la sefial de salida como funcion del tiempo.

Asi pues, el diagrama de bode se compone de dos graficas en escala
semilogaritmica que permiten visualizar la magnitud en decibeles y la fase en grados

sexagesimal para cada valor de frecuencia, la cual es dada en Hercios.

Las principales ventajas de los diagramas de Bode, aparte de facilitar el estudio de
la respuesta del sistema en todo el rango de la frecuencia de forma sencilla, es la
posibilidad de analizar la estabilidad del sistema mediante los margenes de
ganancia y fase. Por tanto, el analisis de la estabilidad del sistema permitira disefar
controladores mas precisos que cumplan a totalidad las necesidades de estabilidad

deseadas.

Ahora bien, entendiendo que los diagramas de bode analizan la respuesta del
sistema en el dominio de la frecuencia y sabiendo que el modelo del sistema de
suspension posee cuatro respuestas, se deberian presentar entonces cuatro
diagramas de Bode (Respuesta lineal carroceria, rueda 1-2 y respuesta angular

carroceria) No obstante se omite el diagrama de bode de la rueda 2 pues el
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modelamiento matematico tanto para la rueda 1 como para la 2 es idéntico, por lo
que tendrian el mismo comportamiento en la frecuencia y por ende el mismo

diagrama de Bode.

Se procede a presentar los diagramas de la respuesta lineal de la carroceria,

respuesta lineal de la rueda 1 y respuesta angular de la carroceria en ese orden.

Figura 67. Diagrama de Bode: Excitacion del Neumatico-Posicion Carroceria.

DIAGRAMA DE BODE CARROCERIA
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Fuente: Autores

El diagrama de Bode presentado corresponde a la respuesta del desplazamiento
lineal de la carroceria. En dicho diagrama se puede apreciar que para la grafica de
la magnitud existe un rango de frecuencias [0.1[Hz] —-10 [Hz]] a las que les
corresponde una amplitud mayor a 0 [dB], esto indica que, si la sefial de entrada
posee alguna frecuencia de ese rango, la amplitud de la sefial de salida sera

amplificada respecto de la entrada y para frecuencias mayores a las mencionadas
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la sefal de salida sera atenuada. En términos matematicos queda de la siguiente

manera, donde u(t) corresponde a la entrada, G(s) al sistemay y,(t) a la salida.

Figura 68. Entrada y salidas del sistema.

u(t) = A-sin(w - t) SISTEMA ys(t) = A-|6Gw)| - |sin(w - t + arg (G (jw))|

g -
> »

G(s)

Fuente: Autores

|G(jw)| > 1 (> 0 [dB]) — La salida se amplifica respecto a la entrada

|G(jw)| < 1 (< 0[dB]) — Lasalida se atentia respecto a la entrada

Sucede una situacion similar con la fase, pues para frecuencias menores a 10 [Hz]
la sefal de salida sufre un desfase de arg(G(jw)) = —90° y para frecuencias

mayores a esta el desfase es de arg(G(jw)) = —270°.

Por otra parte, para poder analizar la estabilidad del sistema es necesario calcular
el margen de fase y margen de ganancia. El margen de fase (MF) se mide en la
frecuencia donde la ganancia es igual a 0 [dB]y se calcula como la distancia
necesaria para alcanzar los —180°, en otras palabras, cuanto debe disminuir la fase
medida para alcanzar los —180°. El margen de ganancia (MG) se mide donde el
desplazamiento de fases es —180° y se calcula como la distancia necesaria para

llegar a los 0 [dB].
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Los margenes de fase y ganancia representan la distancia desde los puntos en los
cuales se puede presentar inestabilidad. Un mayor margen de ganancia o de fase

significa una mayor estabilidad para el sistema.

Para el caso del diagrama de Bode de la respuesta de la posicion lineal de la

carroceria se presentan las siguientes caracteristicas:

MF =90° MG = 20.4 [dB]

Figura 69. Estabilidad del sistema carroceria lineal.

1

System: DIAGRAMA DE BODE CARROCERIA
Gain Margin (dB): 20 .4

At frequency (Hz): 8.9

Closed loop stable? Yes

=

Fuente: Autores

El margen de fase y de ganancia son positivos tal como se muestra en la anterior

imagen, por tanto, el sistema es catalogado como estable.

Se presenta ahora el diagrama de bode para el neumaéatico en el que se amplifica la
sefal para un rango de frecuencia de [O[Hz] -8 [Hz]] y se atenla para frecuencias
mayores a 8[Hz]. La fase de la sefial de salida tiende a estar desfasada
aproximadamente —180° presentando notables variaciones en el intervalo de

[0[Hz] — 1 [Hz]] en el que se alcanzan valores de desfase entre —250° y —135°.
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Figura 70. Diagrama de Bode: Excitacion del Neumatico-Posicion Neumatico.

Bode Diagram
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Fuente: Autores

Para el caso del diagrama de Bode de la respuesta de la posicion lineal del

neumatico se presentan las siguientes caracteristicas:

MF = 45° MG = —23 [dB]

Figura 71. Estabilidad del sistema Neumatico lineal.

System: DIAGRAMA DE BODE RUEDA 1
Gain Margin (dB): -23.4

At frequency (Hz): 0.605

Closed loop stable? Yes

Fuente: Autores
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Aunque se presenta un margen de ganancia negativo, implicando posibles
inestabilidades en el aumento de la magnitud de la sefial de salida, el margen de
fase es positivo y es catalogado globalmente como un sistema estable tal cual se

muestra en la imagen adjunta.

Finalmente, se presenta ahora el diagrama de bode para el angulo de balanceo de
la carroceria, en el que se amplifica la sefial para un rango de frecuencia de
[O[Hz] - 0.5 [Hz]] y se atenua para frecuencias mayores a 0.5 [Hz]. La fase de la
sefal de salida tiende a estar desfasada aproximadamente —90° en frecuencias de

[O[Hz] - 10 [Hz]] y para frecuencias mayores a 10 [Hz] la sefial se desfasa —270°

Figura 72. Diagrama de Bode: Excitacion del Neumatico-Posicion Angular

Carroceria.
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Fuente: Autores

Para el caso del diagrama de Bode de la respuesta de la posicion angular de la

carroceria se presentan las siguientes caracteristicas:
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MF = 45° MG = 30.9 [dB]

Figura 73. Estabilidad angular de la carroceria.

System: DIAGRAMA DE BODE ANGULO DE BALANCEO
Gain Margin (dB): 30.9

At frequency (Hz): 8.9

Closed loop stable? Yes

Fuente: Autores

El margen de fase y de ganancia son positivos tal como se muestra en la anterior

imagen, por tanto, el sistema es catalogado como estable.

De esta forma, se concluye el estudio vibratorio del sistema McPherson, habiendo

analizado la respuesta del modelo en el dominio del tiempo y la frecuencia.
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4. MODELADO Y ANALISIS DE ELEMENTOS FINITOS PARA LOS
COMPONENTES PRINCIPALES DEL SISTEMA DE SUSPENSION FRONTAL

El siguiente estudio que consolida y valida el disefio mecanico propuesto para el
sistema de suspension McPherson es el analisis estéatico estructural, por medio del
método de elementos finitos, de los componentes principales que lo conforman

(Brazo de control, Mangueta y soporte de la rueda).

Por tanto, el primer paso para realizar el andlisis estructural consiste en modelar
geométricamente el sistema de suspension, por medio del software Solidworks,
teniendo en cuenta las dimensiones previamente obtenidas en el andlisis y sintesis

del mecanismo McPherson.

La siguiente imagen muestra el modelado geométrico del sistema de suspension
McPherson, detallando los siguientes componentes: Sistema resorte amortiguador,
neumatico, soporte de la rueda, brazo de control, rodamiento de contacto angular

de doble hilera, rotula, mangueta y demas elementos de unién

Figura 74. Modelado Geométrico sistema de suspension McPherson.

sistema resorte

. —_— e
amortiguador "

neumatico

brazo de control

Fuente: Autores
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Hasta este punto puede surgir la duda sobre la ausencia del brazo de direccion,
pues en el ensamblado final se omite dicho componente. Lo anterior se debe a que
los alcances establecidos en los analisis y estudios preliminares siempre se trat6 al
sistema de suspensién desde el plano bidimensional, en el que la influencia

cinematica del brazo de direccidn no era relevante.

De igual forma, la mangueta fue disefiada contemplando las reacciones generadas
por el brazo de direccion y estas serdn tenidas en cuenta para el andlisis estructural

estatico en el software ANSYS que sera llevado a cabo a continuacion.

Figura 75. Vista lateral del sistema de suspension McPherson.

=

=
ar

sistema resorte

amortiguador \

@ llanta

mangueta
\

©
brazo de control
Fuente: Autores
En esta vista es posible apreciar la similitud con respecto al modelo simplificado del
sistema de suspension McPherson, usado en el analisis cinematico y cinético,

previamente expuesto, en el que se estan respetando los angulos y demas

longitudes para cuando el sistema se encuentra en una posicion 8; = 0°.
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Figura 76. Vista en corte del sistema de suspension McPherson.

sistema resorte
amortiguador
rin
mangueta
rodamiento de

contacto angular
con doble hilera

soporte de
la rueda

brazo de control rotula

Fuente: Autores

En esta vista se puede apreciar la unién, por medio de una rotula esférica, entre el
brazo de control y la mangueta, permitiendo asi tres grados de libertad: rotacién en
el plano de la imagen, rotacion en el plano perpendicular a la imagen, y rotacion

alrededor del gje.

Por otra parte, se detalla que el cojinete acoplado al eje de la rueda es un
rodamiento de contacto angular de doble hilera SKF 3203 A-2RS1TN9/MT33, cuyos
principales beneficios son el poco espacio axial que ocupa, su facil resistencia a los
momentos de inclinacién y la posibilidad de soportar cargas axiales y radiales en
cualquier direccion, lo cual lo hace la perfecta opcion para las condiciones de carga

a las que se encuentra sometido el soporte de la rueda.

Presentado ya el modelado geométrico del sistema de suspension, y antes de

realizar el andlisis estructural, es necesario definir los materiales de cada uno de los
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componentes, con el proposito de conocer las propiedades mecanicas de estos

(Modulo de elasticidad, limite elastico y esfuerzo de fluencia).

Tabla 8. Materiales seleccionados.

Elemento Material Seleccion

Tratado térmicamente a 593°C, es
un acero altamente usado en la industria
automotriz para fabricacion de piezas que
Brazo de Acero 4130 requieren alta tenacidad.
control WQT 1100

De facil mecanizado y mayor resistencia a
la fatiga y dureza que la mayoria de
aceros de sumisma categoria.

Acero forjado Acero para fabricaciéon de piezas
Mangueta C1020 de maquinaria, de facil mecanizacién,
Estirado en frio baja dureza y buena soldabilidad

Uso en la industria automotriz
para la fabricacion de piezas que requieren
alta tenacidad y dureza, tales como: ejes,
engranajes,piezas forjadas,
pasadores, etc.

soporte Acero 4340
de larueda | estirado en frio

Fuente: Autores

Tabla 9. Propiedades mecanicas de los materiales seleccionados.

. Esfuerzo ultimo o Esfuerzo de fluencia
Material s ; ) !
maxima resistencia (s,) a la traccion (sy)

Acero 4130 127 [ksi] 114 [ksi]
WQT 1100 875 [MPal] 786 [MPa]

HEE 78 [ksi] 66 [ksi]
Estirado en frio >38 [MPa] 455 [MPa]
Acero 4340 122 [ksi] 105 [ksi]
estirado en frio 841 [MPa] 723 [MPa]

Fuente: Autores

Los estudios que se le realizaran a cada pieza seran los siguientes: Andlisis de
deformaciones totales, analisis de esfuerzos equivalentes por el criterio de Von

mises y factor de seguridad. De esta forma, para desarrollar dichos estudios, es
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necesario definir las fuerzas y apoyos de cada pieza, teniendo en cuenta que las
fuerzas ya fueron calculadas en el apartado del presente proyecto denominado

Resultados modelo dinamico sistema de suspension (cinematico y cinético).

Por otra parte, la malla que sera usada para el analisis de elementos finitos sera la
gue se encuentra por defecto en el software ANSYS y no se usara otra malla

particular, pues la geometria de las piezas en estudio no exige tal detalle.

Los estudios mencionados para el brazo de control se muestran en la Figura 77. No
obstante, para observarlos a detalle, junto con los estudios de las demas piezas
(mangueta y soporte), se pueden consultar en el Anexo P. Resultados del analisis
estructural por medio del método de elementos finitos para el sistema de suspension

frontal

Figura 77. Andlisis estatico estructural aplicado al brazo de control.

1. Mallado 2.Deformacién total

3. Andlisis de esfuerzos
Von Mises

4.Factor de seguridad

15 Max
Enusm-n
0

83
0,012008 Min

Fuente: Autores

Posteriormente, se realizara un estudio de independencia de la malla para verificar

gue los resultados obtenidos no dependen del tipo de malla y si corresponden a una
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solucion confiable. Para tal efecto, se graficaran los resultados de deformacion

variando la cantidad de elementos de la malla tal como se muestra a continuacion:

Tabla 10. Anélisis Sensibilidad Brazo de Control.

Mangueta
Desplazamientos Esfuerzo Factor Seg.
Mgl | oelos | lollemernies maximos (Opay) [Um] | maximos (Gpme) [MPa] | minimo (Npy;p)
1 7712 4277 20,313 43,652 10,425
2 8793 4969 20,617 44,228 10,289
3 13456 7837 20,843 44,189 10,298
4 19872 11901 20,972 46,576 9,77
5 34705 20265 21,06 41,936 10,851
6 61863 37196 21,172 36,935 12,32
7 150315 92139 21,247 42,141 10,798
Fuente: Autores
Tabla 11. Andlisis Sensibilidad Mangueta.
Brazo de control
Desplazamientos Esfuerzo Factor Seg.
ACHI SRR | AU e maximos (6pqy) [Hm] maximos (Opay) [MPa] | minimo (Npin)
1 10139 5238 1014,5 76,513 10,273
2 12815 6789 1020,3 78,974 9,953
3 17398 9486 1025,1 76,973 10,211
4 21485 12317 1027,3 82,084 9,5756
5 22784 12684 1027,4 75,212 10,451
6 33950 | 19471 1030,6 79,275 9,9149
7 | 64550 | 37884 1032,7 85,331 9,2112
Fuente: Autores
Tabla 12. Analisis Sensibilidad Soporte de Rueda.
Soporte de rueda
Desplazamientos Esfuerzo Factor Seg.
ALEHE | el | [ maximos (Gpmay) [um] maximos (Opqy)[MPa] | minimo (Npip)
1 3101 1464 129,54 97,254 7,4342
2 2383 1120 123,57 135 5,3556
3 3339 1664 125,02 77,776 9,2959
4 5184 2708 126,47 127,09 5,6891
5 12396 6792 131,64 115,37 6,2668
6 22730 13071 134,08 117,24 6,1668
7 64166 38332 135,44 130,22 5,5521

Fuente: Autores
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Se proceden a graficar los datos de las anteriores tablas, con el propdsito de

analizar la tendencia presentada.

Figura 78. Desplazamiento Vs Numero de Elementos-Brazo de Control.

Sensibilidad de malla para el brazo de control
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Fuente: Autores

Figura 79. Desplazamiento Vs Nimero de Elementos-Mangueta.

Sensibilidad de malla para mangueta
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20,4
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Fuente: Autores
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Figura 80. Desplazamiento Vs Numero de Elementos-Soporte Rueda.

Sensibilidad de malla para el soporte de la rueda
138
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Numero de elementos

Fuente: Autores

Las anteriores tres graficas presentan el mismo comportamiento, demostrando que,
a medida que la cantidad de elementos va aumentando, la variacion entre
resultados va disminuyendo; siendo concluyente que, para obtener resultados
confiables en este tipo de geometria, resulta apropiado usar mallas con el suficiente
refinamiento, que para este caso se optd por obtener los resultados a través de la

malla 5.

Finalmente, en la siguiente tabla se resumen los resultados criticos de los estudios
de deformacién, esfuerzos y factor de seguridad para cada una de las piezas

utilizando la malla 5.

Tabla 13. Resultados Criticos analisis elementos finitos.

Desplazamientos Esfuerzo Factor Seg.
maximos (8,qx) maximos (Gpgx) minimo (Npyin)
Mangueta 21,06 [um] 41,936 [MPa] 10,851
Brazo de control 1027,4 [um] 75,212 [MPa] 10,451
Soporte de rueda 131,64 [um] 115,37 [MPa] 6,267

Fuente: Autores
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Los anteriores valores validan el disefio propuesto, pues para las tres piezas los
resultados mas criticos se encuentran muy lejos de escenarios en los que los
elementos mecénicos fallan. Para el caso de la mangueta y el soporte de la rueda,
los desplazamientos son insignificantes y para el brazo de control, que, aunque la
deformacion se encuentra por el orden de 1 [mm], esta no afecta la condicion de

funcionamiento de dicho miembro estructural.

En cuanto a los resultados del factor de seguridad, indican que las piezas soportan,
sin problema alguno, las cargas impuestas. Es decir, de acuerdo con la definicién

del factor de seguridad N,,;,, = S—Y, los esfuerzos del brazo de control y de la

Omax

mangueta se encuentran 10 veces por debajo del limite de fluencia, que es el que
marca el fin de la zona elastica y el comienzo de la zona plastica, aquella donde la
deformacion es permanente. El soporte de la rueda, por su parte, presenta un factor
de seguridad de N = 6 el cual también indica que el elemento mecanico no tendra

problemas para soportar las cargas impuestas.
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5. ANALISIS GEOMETRICO, CINEMATICO Y CINETICO DEL SISTEMA DE
SUSPENSION TRASERO - EJE TORSIONAL

5.1 MODELO DINAMICO DEL SISTEMA DE SUSPENSION DE EJE TORSIONAL.

Para el estudio cinematico del sistema de eje torsional se hace uso del siguiente

modelo con sus respectivas dimensiones:

Figura 81. Modelo sistema de eje torsional.

Q

—_—

Aw

Fuente: J. Kang, Kinematic analysis of torsion beam rear suspension

En primera instancia, se procede a calcular los vectores de posicion respecto del

pivote P hacia el extremo de la viga y punto de contacto:

C T
P:(O,E,hp) ; W:(L,E,hw) ; Q:(4,0,hy +h)
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N[O

, C
PQ=Q—P=(A—EﬁJ=1M—
—C T—C . .
(L;—Er—,hw——hp):: Lit——J +(hw—hy)k

j+hok
C

PW=W-P=

La rotaciéon del punto Q vista desde P puede ser calculada por medio del vector de

rotacion Awpg, €l cual puede ser escrito como su magnitud, |Aa)PQ|, por el vector

unitario a lo largo del eje PQ, Upg-

. . _PQ
A(A)pQ = |A(UPQ| . uPQ A uPQ ﬁ

Por geometria, el angulo @ es el cociente de dos veces el desplazamiento entre la

distancia frontal de las ruedas.

Figura 82. Vista frontal del sistema de suspension.
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Fuente: LEE, Yang. An analytical approach for design and performance evaluation

of torsion beam rear suspension
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. (CD)_AZW
an 5) =7

Para angulos pequefios se puede realizar la siguiente aproximacion: tan(®) = @.

20Z,,
D =
T

El desplazamiento vertical de la rueda, AZ,, puede ser expresada como la
componente en k del vector que resulta del producto cruz entre el vector de rotacion

y el vector de posicion del punto de contacto respecto del pivote.

i k
VN C
Bapg x P = 2l |4 -2,
|PQ| T-C
L —= hu—h

— . — |Awp] <c iQ(T-—C)> |Awpq|
— - (=(h,—hy)— i+ :
7 e =) =5 ) g

Mww|_<MT—C) E§A

.(heL+A(hp—hw))j+ 73| S+ |k

_AUuwn+Lc_Mwm|
2 |PQ

AZ,

De manera que el &ngulo roll gueda como:

cI)__A(T—-C)+Lc_|AwPQ|
T P

El &ngulo 8 hace referencia al desplazamiento angular de la barra de torsién, vista

en el plano zx, por lo que, de acuerdo con la figura, 6 sera equivalente a dos veces

la componente en j del vector de rotacion Awp,.
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Figura 83. Vista lateral del sistema de suspension.
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Fuente: LEE, Yang. An analytical approach for design and performance evaluation

of torsion beam rear suspension

_ |Bwpq|

0=20apy )| - 6="2X
| PQ |PQ|

El angulo Camber «a sera la variacion angular en i del vector de rotacion Awp,:

_ |Awpg| .

P
El angulo Toe B sera la componente en k del vector de rotacion Awpg:

|Awp|
p=titl g
Pg| *

De manera que el cambio de estos angulos respecto al angulo ® se mantiene en

una razon constante:

|Aﬁo| _
a |PQ] AT
a == — =
YT 41— +1c [Bupg| AT -0 +LC
! |PQ|
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a=¢® [A(T —ACT) + LC]

|[Awpq| n
" A e
8, = B _ |PQ| _ h,T
QAT -0O)+LC [Awpy| AT-O)+LC
! [PQ|

o h,T
p= [A(T—C)+LC

El ratio del angulo roll respecto a la posicién angular del eje de torsion se expresa

como.

AT =)+ LC |Awpg|

@ T PG| AT -0O)+LC
r=—= — =
6 [Borgl TC
P
A L-A4A
T—E+T

5.2 DIMENSIONAMIENTO SISTEMA DE SUSPENSION EJE TORSIONAL.

Definidas las expresiones matematicas que modelan la cinematica, principalmente
el posicionamiento angular del sistema de suspension se procede a definir las
dimensiones del conjunto brazo longitudinal, eje a torsion y rueda con base en los
criterios de desgaste minimo de los neumaticos (Valores minimos permisibles para

el angulo Camber) y el torque a resistir por el eje.

De esta forma, se estableceran las dimensiones descritas en las imagenes adjuntas:
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Figura 84. Dimensiones del sistema de suspension eje a torsion.

| &y

Fuente: Autores

5.2.1 Longitud brazo longitudinal L. La dimension L corresponde a la longitud total
del brazo longitudinal, la cual es funcion de la distancia entre ejes del vehiculo,
siendo esta de 1800 [mm]. No obstante, para la mitad trasera el maximo valor que
puede tomar L seria la distancia entre ejes media, es decir 900 [mm], de los cuales
se dejaran libres 300 [mm] y seran ocupados 600 [mm], de manera que L =

500 [mm] le corresponderan al brazo longitudinal.

Finalmente, la distribucion de espacios queda de la siguiente manera:
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Figura 85. Distribucién de espacios en el vehiculo.

Ap = Ar — Asg — Asr

Ap =2330.2 - 1400 [mm?]

Ap =326 —0.74—1.21[m?]

Ap =131 [m?]

Agp = Ly T

Agr = 865 - 1400 [mm?] '

Agr = 1.211 [m?]

Fuente: Autores

De esta manera, es claro como la suspension trasera ocupa un mayor espacio
respecto la delantera, recordando que la suspensién McPherson se caracteriza por
tener la ventaja de no ocupar gran espacio, ocupando solo el 14.48% del espacio
total, mientras que la suspension de eje torsional 37.11% y dejando libres 48.41%

de toda el area ocupada por el vehiculo.

5.2.2 Posicién del eje atorsion respecto del pivote A. La posicion del eje a torsion
respecto del pivote es supremamente relevante para un funcionamiento adecuado
del sistema, dicho esto se graficaran el comportamiento de las variables de interés

(Angulo Camber, ratio angulo roll y rigidez angulo roll) a medida que se varia la
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posicion del eje a torsion en un rango de 0 [mm] — 500[mm] para cuando la rueda
tiene una deflexion maxima de AZ,, = 100 [mm].

Figura 86. Camber Vs Posicionamiento de la Viga
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Fuente: Autores

La anterior grafica demuestra que a medida que el eje sometido a torsion se
posiciona cerca a la rueda, el angulo Camber maximo se va incrementando y por
ende el desgaste del neumético se hace mucho mayor. Sin embargo, teniendo en
cuenta el criterio del angulo Camber, el cual establece que, si se desea garantizar
un desgaste minimo del neumético, su valor deberia rondar en el rango maximo de
—4° a 4° por lo que queda claro que, para cumplir con dicho criterio, el valor de la

distancia A deberia ser al menos menor a 220 [mm], por lo que 4 < 220.

La anterior l6gica entonces indica que, para obtener el menor desgaste posible, el
eje a torsion se debe ubicar tan cerca del apoyo como fuese posible. No obstante,

ubicar el eje a torsibn muy cerca al apoyo provoca que sea necesario aumentar su

130



capacidad de oposicion a las deformaciones, es decir aumentar la rigidez con

respecto al angulo roll. Este fendmeno es explicado con las siguientes graficas.

El ratio del angulo roll es la razon con la cual va cambiando ¢ a medida que cambia
la posicién angular del eje a torsion 6, en términos matematicos ® = r -6 , siendo

claro que a medida que aumenta r el angulo ¢ también lo hace en mayor medida.

Figura 87. Ratio Angulo Roll Vs Posicionamiento de la Viga.
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Fuente: Autores

Es claro que en la medida en la que el eje a torsion se acerca a la rueda, el ratio del
angulo roll aumenta, lo que implica un desplazamiento angular mayor y por ende

una mayor capacidad de oposicion a dicha deformacién angular.

Tal relacion entre el ratio y la rigidez, con respecto al angulo roll, se expresa de la

siguiente manera:



Figura 88. Rigidez angular Vs Posicionamiento de la viga.
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Fuente: Autores

De esta forma se puede apreciar que, si se desea la minima resistencia a la
deformacion del dngulo roll, se debe ubicar el eje a torsion tan cerca de la rueda
como sea posible, lo que implica el uso de un material de propiedades bajas,
principalmente un modulo de rigidez no muy alto y/o dimensiones de la seccién
transversal no muy robustas, que permita esfuerzos sin adquirir grandes

deformaciones, haciendo util un acero estructural comdn para tal aplicacion.

Finalmente, estos dos fendmenos contrapuestos: el aumento del angulo Camber y
la disminucién de la rigidez angular al aumentar la posicion del eje, implica que la
posicion del eje puede estar en un rango de 190 [mm] — 210 [mm] para poder

aprovechar ambos efectos, escogiéndose entonces un valor de A = 200 [mm)].

5.2.3 Longitud del eje atorsidn C. La longitud del eje a torsion esta principalmente
restringida por la distancia entre ruedas del vehiculo, la cual es de 1400 [mm]. De
dicho valor, para cada rueda, se usaran 130 [mm] dedicados al sistema de acople

suspension-rueda donde iran las bridas de union, los elementos roscados, el

132



rodamiento y el eje del neumatico tal como se puede apreciar en la siguiente

imagen.

Figura 89. Distribucion de espacios sistema eje a torsion.

700

Fuente: Autores

De esta manera, la longitud del eje a torsion se calcula de la siguiente forma:
C =T — 2 ' EANS

Donde E,ys corresponde al espacio a usar para el sistema de acople neumatico-

suspension y T a la distancia entre ruedas.

C =1400—-2-130
C = 1140 [mm]

Finalmente, la longitud del eje a torsion sera de 1140 [mm].
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5.2.4 Posicionamiento del resorte-amortiguador (x,ys). La correcta ubicaciéon
del resorte amortiguador puede ofrecer una alta ventaja mecanica para contrarrestar
la fuerza que se ejerce sobre el neumatico y que, por lo tanto, la carga soportada
por el apoyo no sea demasiado elevada, beneficiandose asi la condicion estructural
del sistema de suspension. Para este caso, la ventaja mecénica se calcula de la

siguiente manera:

Donde x, es la posicion horizontal del resorte amortiguador y L la longitud del brazo
longitudinal, de manera que resulta evidente que la reaccién en y disminuye a

medida que la ventaja mecénica aumenta.

P 1
OC_
Z VM

Figura 90. Ventaja Mecanica Vs Posicion Resorte-amortiguador.
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Fuente: Autores
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Por lo que resulta concluyente que si se desea disminuir la reaccién en el apoyo
tanto como fuese posible, el resorte-amortiguador debe estar lo mas cercano a la
rueda, donde la ventaja mecanica se acerca a 1, tal como se puede apreciar en la

anterior gréfica.

De esta forma, por cuestiones de espacio y por necesidades del ensamble resorte-
amortiguador con el sistema de suspension, este sera ubicado a una distancia de
xs = 445 [mm] respecto del pivote y a una distancia en el eje y de y, = —112 [mm]

tal como se puede apreciar en la siguiente figura:

Figura 91. Posicion resorte-amortiguador.

Fuente: Autores

Asi pues, se obtiene una ventaja mecanicade VM = % — VM = 0.89 . No obstante,

la condicion de ubicar el resorte amortiguador a una distancia negativa implica que
el T,, resistido en el apoyo P, no se disminuird por accién de la fuerza ejercida del

resorte amortiguador, sino que se aumentara haciendo, posiblemente, critico el
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brazo longitudinal por torsion, antes que por cualquier otro tipo de carga. Esto sera

validado en analisis posteriores.
En definitiva, todos los parametros dimensionales del sistema de suspension han
sido definidos con base en criterios que permiten mejorar el rendimiento de este.

Dichos valores son consignados en la siguiente tabla:

Tabla 14. Dimensiones finales sistema de suspension eje torsional.

Dimension Descripcion Valor

Longitud del brazo longitudinal,
L 500 mm
del pivote (P) a la rueda (W)

Longitud en x del pivote (P)a la
A 200 mm
mediatriz del eje torsional (0)

Longitud del eje torsional 1160 mm

T Track (Distancia entre ruedas) 1400 mm

Distancia en z del pivote (P)al centro
h, 44,03 mm
de cortante del eje torsional (O)

h,, Radio de la rueda 265,1 mm

Yw Longitud del eje de la rueda 130 mm

Posicion en x del sistema
X _ 445 mm
resorte — amortiguador

Posicion en y del sistema
Vs —112mm
resorte — amortiguador

Fuente: Autores

Vale la pena aclarar que la dimension h,, la cual corresponde a la altura del centro
de corte, medida desde el apoyo, es funcién de la geometria de la seccién
transversal, la cual sera explicada en el apartado concerniente al disefio de la

seccion transversal. hy, por su parte, representa la distancia desde el terreno hasta
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el extremo superior del brazo longitudinal, esta se define conforme las demas

dimensiones son determinadas.

5.2.5 Comportamiento cinemético final del sistema de suspension. Al haber
definido todos los parametros dimensionales del sistema de suspension, resulta
conveniente mostrar el comportamiento cinematico final conforme se va variando la
deflexion de la rueda, permitiendo asi validar todos los criterios que fueron tenidos

en cuenta para el dimensionamiento del sistema eje de a torsion.

Figura 92. Angulo Roll Vs Deflexién de la rueda.
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Fuente: Autores

La deflexion de la rueda, que ha sido propuesta desde el disefio del sistema
McPherson (suspension delantera), se mantiene en el mismo rango de —100[mm]
a 100[mm] ofreciendo, para este caso, una variacion del angulo roll ® de —8.171° a
8.171°. Tal variacion resulta necesaria para cumplir con el criterio del angulo Camber

y desgaste minimo del neumatico, este es mostrado en la siguiente grafica.
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Figura 93. Angulo Camber Vs Deflexion de la rueda.
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Fuente: Autores

Figura 94. Angulo Toe Vs Deflexién de la rueda.
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Fuente: Autores

138



Los valores del Camber a, como se pudo apreciar, se encuentran dentro del rango
adecuado de —3,678° a 3,678°. Por su parte, el angulo Toe £ no present6é una mayor
variacion, siendo esto positivo, pues en los vehiculos convencionales de traccion
delantera, la ganancia del Toe no debe ser muy alta para que no afecte el

funcionamiento de la direccion.

5.3 ANALISIS ESTATICO DEL SISTEMA DE SUSPENSION

Se propone el siguiente diagrama de cuerpo libre, donde se ubican las reacciones

producto de la fuerza de excitacion de la rueda F,:

Figura 95. DCL sistema eje a torsion.

z y

=

A

A
v

A
v

Fuente: Autores

Para el estudio estético del sistema de suspensién se considerara una condicion de

ausencia de friccion en la rueda, por lo que la reaccion en x de la junta P sera nula.

+- Zszo - P,=0

+1 ZFy:O - P,+Fqy=F,
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Ty = FyYw — Fsas

+0 ZMxZO - Eyyw—Ty —Fsqys =0 r-cC
ysz

+0 ZMy=O >  E,L—Fgux;—M;=0 — My=E,L— Fyx;

F.=k.AZ .
Fog =F +Fy ’ F;_CZrZ'S - Foqg = kgeAZs + Cyy Zs
= Lar 4s

Para hallar la fuerza del resorte amortiguador, anteriormente establecida, se
necesita definir una expresion que permita determinar la deformacién del resorte,
tanto en su desplazamiento vertical positivo como negativo (compresion o extension

de este).

Para ello, se determina el producto cruz entre el vector de posicién del punto S (P_s"),

donde se encuentra ubicado el resorte amortiguador, y el vector de rotacion del

sistema Awpg.

PS = g 5 |A“)PQ| ¢ 7

S = x50+ y5f ; Aa)pQ | Q| [A 5 J +hek
ongl ||
_— = Aw C

A(‘-)PQXPS =|PTZQ| A —E he
xS yS
. C
Awpg X PS = | |PPQ| [ Yshel + x5hj + (Ays + sz)k]

De manera que la componente en k corresponde al desplazamiento vertical del
resorte amortiguador:
|Awpq|

AZ (Ays X ) 73
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. ., , ., Aw
Teniendo en cuenta la relacibn del éangulo de torsion, Hzﬁc, el

desplazamiento del resorte queda como:

C 0
AZS = (Ays +EXS> E

Finalmente, usando la relacion del ratio del angulo roll para que la expresion

dependa Unicamente del angulo @, el cual a su vez es funcion de la deflexion de la

rueda AZ,,; la ecuacién para el desplazamiento del resorte-amortiguador queda de
la siguiente manera:

C P )

AZg = (Ays+5x5> < T =7

5.3.1 Velocidad instantanea del punto S. Para obtener la velocidad instantdnea

del cilindro amortiguador, se deriva la anterior expresion con respecto al tiempo.

C
dZ; do [Ays + 5

dt  dt rC

Derivando la expresion de angulo roll ® = 2AZ,, /T :

do 2dz, dd 2
—_— == - — ==
dt T dt dt T
C
dZS 2 Ays"'jxs
a7 BEpw| T

Donde v,, es la velocidad instantanea de la rueda y se supondra constante durante
el ciclo de desplazamiento vertical de la misma, alcanzando su maxima deflexion

AZ, =100mment =5s.
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Reescribiendo la expresion para la fuerza del sistema resorte-amortiguador con los

parametros ya obtenidos:

C
2 Ays +7xs

C ()
Foqg = ko (Ays-l'ixs)ﬁ ]+Cdr va rC

Hallada la fuerza del sistema resorte amortiguador, es posible determinar el

momento torsional, flector y reacciones en la junta P:

C () 2 Ay +7X5

MT = FWL — ksr [(Ays + Exs) ﬁ ] + Cdr ? Dy r C Xg
c P 2 AYs + 5 Xs

Ty = Eyyw — { ksr [(Ays + Exs) ﬁ ] + Cyr T Vw T Vs

C b
b= Fy = ""ST[(AySJ”ExS)ﬁ ]*Cdr A

Para poder determinar los valores numéricos de las anteriores expresiones
matematicas se usaran las dimensiones ya definidas y las constantes de rigidez y
amortiguamiento corresponderan a las mismas que la del sistema McPherson a fin
de simplificar los célculos. Tales parametros, adicionales a las dimensiones del

sistema, son consignados en la siguiente tabla:
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Tabla 15. Pardmetros para la solucion del analisis estatico.

Parametro Definicién Valor
E, Fuerza de excitacion de la rueda 2000 N
kg, Coeficiente de rigidez del resorte 14641 N/m
Constante de amortiguamiento
Car del sistemg 2073 Ns/m
U velocidad de la rueda 20mm/s

Fuente: Autores

Resulta evidente que las reacciones del apoyo P no son constantes, dependen
directamente del angulo roll @, es decir M;(®), T,.,(®) y P,(P) y el &ngulo roll es
funcion de la deflexion de la rueda ®(AZ,,), de este modo las reacciones dependen
del valor que se le da a la deflexion de la rueda M;(AZ,), T,(AZ,) y P,(AZ,,) por lo
que se graficaran en el rango de 0[mm] a 100[mm] para analizar el comportamiento
y determinar para qué valor de AZ,,, y por ende de &, se obtiene el momento

torsional maximo.

Figura 96. Momento torsional
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Fuente: Autores
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De acuerdo con el comportamiento del momento torsional, resistido por la viga del
sistema de suspension, se tiene su maximo valor para cuando la rueda se encuentra
fuera de su posicion inicial, es decir para cuando v = 0, pues para esta situacion la
deformacion del resorte AZ; = 0 y la velocidad inicial de la rueda v,, = 0 son nulas,
por ende, la fuerza del resorte-amortiguador corresponde Unicamente a la fuerza de
precarga F,; = F, , que para la mitad trasera el F,(MAX) corresponderia al 40% del
peso total del vehiculo y se calcularia de la siguiente forma Fy,(MAX) =0.4-m-

g/2 = Fy(MAX) = 0.4-700-9.81/2, teniendo un valor de F,(MAX) = 1373.4 [N].
No obstante, para este analisis se asumira un F, = 0 [N] de manera que se disefie
la seccion transversal de la viga con el momento torsional maximo posible, el cual

es de M;(MAX) = 1000 [N - m] tal como se puede ver en la anterior grafica.

Figura 97. Torque en el apoyo P.
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Fuente: Autores

El torque soportado por el brazo longitudinal tiene un comportamiento contrario al

del momento torsional debido a que la posicién negativa del resorte-amortiguador
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en y de y, = —112 [mm] hace que el torque aumente a medida que la fuerza del
resorte amortiguador aumenta, si dicha posicidbn y, fuera positiva el torque
soportado disminuiria ante el aumento de la deflexion de la rueda. Sin embargo, por
limitaciones de espacio entre el eje torsional y la rueda, se sacrificé el T,(MAX) en
el brazo longitudinal, obligando a realizar un disefio del miembro mucho mas robusto
en su seccion transversal del que se tendria si y, fuese positivo. Finalmente,
T, (MAX) = 385 [N - m]

Figura 98. Fuerza vertical en el apoyo P.
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Fuente: Autores

La fuerza vertical P, tiene el mismo comportamiento decreciente que el momento
torsional, pues su valor disminuye cuando la fuerza del resorte amortiguador
aumenta, teniéndose un P,(MAX) = 2000 [N], en esta situacion es claro que ante
la ausencia del resorte-amortiguador P, = E,,, lo que indica que la reaccion en P esta

soportando toda la fuerza de la carretera.
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6. DISENO DE LA SECCION TRANSVERSAL Y CALCULO DE LA CONSTANTE
DE RIGIDEZ A TORSION DEL EJE.

Definidas las fuerzas actuantes en el sistema de suspension de eje torsional se
procede a establecer la geometria y material de la seccion transversal, con el
objetivo de calcular su rigidez a la torsion y la deformacion angular para las cargas

determinadas en el apartado anterior.

La geometria seleccionada consiste en una seccion de pared delgada en forma de
V invertida. Siendo este un perfil habitual, para las vigas a torsién del sistema
suspensién, por su facil maquinabilidad y alta estabilidad estructural. Las
dimensiones principales de la seccion transversal se detallan en la siguiente

imagen.

Figura 99. Dimensiones seccion transversal de la viga a torsion.

Fuente: LEE, Yang. An analytical approach for design and performance evaluation

of torsion beam rear suspension.
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En ese sentido, queda claro que, para poder definir completamente la geometria,
se hace necesario conocer cuatro parametros: El radio del sector circular que marca
la linea media de la seccion R , el angulo ¢, que establece la apertura del sector

circular, la longitud del rectangulo [ y el espesor de la seccion t;.

6.1 FLUJO CORTANTE A LO LARGO DE LA SECCION TRANSVERSAL

En ese orden de ideas, el primer parametro relevante a calcular para la seccion
transversal de la viga, conociendo ya la geometria de esta, es el flujo cortante q .
Este se define como la variacion de la fuerza por unidad de longitud a lo largo de la
linea media de la seccion transversal de pared delgada y se deduce de la siguiente

manera:

Figura 100. Elemento diferencial de la seccion transversal.

Fuente: J.Massa, J.Giro, A Giudici. Compendio de calculo estructural II.

Realizando un balance de fuerzas a lo largo del eje x para el elemento diferencial
ABCD y teniendo en cuenta la reciprocidad de los esfuerzos cortantes tangenciales
se tiene que:
JE,=0->1-dA; =71, dA,
T,t-dL=1,-t,-dL
T4t =175t =cte
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Se observa que el producto t - t es constante en todo el perimetro del perfil, dicho

producto es constante a lo largo de toda la linea media y se denomina flujo cortante.

. i Vi .
Teniendo en cuenta que el esfuerzo cortante puede escribirse como t = ;‘—_Qty el flujo
y

de corte queda de la siguiente manera:

q:-[-t - q:

Donde V, es la fuerza de corte resultante que actia en el centro de corte de la viga
ubicado a una distancia e del punto o tal como se puede apreciar en la Figura 99.,
de esta forma la fuerza resultante V, genera un momento torsional en el punto o, por
tanto, se tiene que:

M, =V, e

Conociendo el momento torsional de M, = 1000 [N - m] el problema se resume en

determinar el centro de corte para la geometria seleccionada.

6.2 CALCULO DE LA POSICION DEL CENTRO DE CORTE

El centro de corte se define como el punto en el espacio en el cual puede ser
aplicadas fuerzas cortantes sin causar una deformacién torsional a la seccion
transversal de la estructura, este no depende de la magnitud de la fuerza sino de la
geometria de la seccion, en dado caso que la seccién tenga ejes de simetria este
se encontrard a lo largo de dichos ejes y para el caso de perfiles con dos ejes de

simetria, el centro de corte se ubicara en la interseccion de estos.
En ese orden de ideas, para la seccion transversal de analisis el centro de corte se

ubicara a lo largo del eje y por presentar simetria con respecto a dicho eje y su

ubicacion respecto del punto o se calcula mediante el siguiente procedimiento:
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A partir de la expresion M, =V, e se deduce que para calcular e se debe
determinar M, como la suma de todos los momentos que realizan los vectores de

flujo de corte a lo largo de la linea media de la seccion transversal:

M
Ve

~

e =

Al lado izquierdo, de la siguiente imagen, se puede apreciar que solo los vectores
de flujo de corte, que se encuentran a lo largo de la linea media del sector circular,
son los que realizan momento alrededor de o, pues los vectores de flujo que pasan
en la linea media de los rectangulos también pasan a través del punto o. Por otra
parte, en el lado derecho se realiza una ampliacion de la imagen de los vectores de

flujo presentes en el sector circular, donde se descomponen a lo largo del eje x y y

Figura 101. Izquierda, Flujo cortante a lo largo de la viga. Derecha, descomposicion
de vectores de flujo cortante.

qx = q - cos(¢) ; q, = q *sin (¢)

Fuente: Autores

Calculadas las componentes del vector de flujo se procede a determinar los

momentos que generan dichas componentes en el punto o. De manera generalizada
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el momento en el punto o se escribe de la siguiente forma, donde es claro que la
componente en x realiza un momento positivo y la componente en y realiza uno

negativo, de acuerdo con la convencion establecida:
+0 dM; = qx - dy — qy - dx

En la siguiente imagen se detallan las distancias de interés para calcular tales

momentos

Figura 102. Célculo de los momentos alrededor de o.

CoS Qg

Fuente: Autores

Por tanto, la expresién de momento torsional queda de la siguiente manera:

Po
Mt=2-J [q-cos(qb)-R-( —cosqb)— q-R-sin?(¢p)]: R-d¢
0

cos ¢y
solucionando: M, =2-R?-q- (tan¢g, — ¢Po)

Utilizando la expresion de flujo de corte, la anterior ecuacién también puede ser

escrita como:
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Z'RZ'Vx'
M; =—Qy'(tan¢o_¢o)

Iy

Finalmente, el valor de e puede ser calculado de la siguiente forma:

2-R?

e =I—.Qy' (tan ¢y — o)
y

Donde Q, e I, corresponde al primer y segundo momento de area respectivamente,
para poder calcular dichas magnitudes geométricas se deben plantear las

siguientes expresiones.

6.2.1 Primer momento de area (Q,. Se define de manera general como
Qy = [ x dA. Por tanto, se determinara la distancia x hacia el eje y para la geometria

en estudio. Dichas distancias se pueden apreciar a continuacion:

Figura 103. Calculo del primer momento de éarea.

N,

ol

J 7
R - sin(¢g) b=

— . cos(qt
% > cos‘¢ol>

i
R -sin(¢g) + é - cos(¢pg)

Fuente: Autores
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De esta manera la expresion del primer momento de area queda:

bo l
Qy = tg- U; R%-sin(¢) -d¢ + (R -sin(¢y) + 3 cos(qbo)) . ll

6.2.2 Segundo momento de area I,. Se define de manera general como

I, = [ x* dA.

En ese orden de ideas, para la seccion transversal en estudio, se determinara la
integral correspondiente al sector circular y para el area cuadrada se calculara el

segundo momento de inercia respecto a su centroide mediante la formula I, =
1 . . . . . .
Eb3h , teniendo en cuenta los ejes rotados, para que, posteriormente, dicha inercia,

sea llevada al eje y por medio del teorema de ejes paralelos I, =1, + A - d?.
Finalmente, la expresion del segundo momento de inercia respecto al eje y quedaria
como:

13 cos?(¢y) l l 2

b0
I, =2t- f R3 - (sin(¢))?d¢ + —z (R - sin(¢y) + o cos(d)o))
0

De este modo, remplazando I, y @, en la expresion del centro cortante e, y

realizando los respectivos ajustes algebraicos, la expresion que define la posicién

al centro cortante es:

_Rzl R? o sin(2- ¢y) B 2) . .
=— [m <7+ 2 )+(cos(¢0)_R) sin(¢o) — B ¢0]

Donde I y B se calculan de la siguiente manera:

in(2 - 3 o2 2
I=R3- <% — sm(24 ¢0)> + l C0i2(¢o) +1- (R -sin(¢o) + é cos(¢o)>

2
B = (% — R2> - cos(¢y) + R - L-sin(¢py)
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Definidas todas las propiedades geométricas se procede a levantar una propuesta
de una geometria especifica para la seccion transversal y un material de fabricacion,
para asi validar su resistencia y rigidez ante las cargas impuestas, y en dado caso
que no cumpla las condiciones y especificaciones de disefio, se variaran los

parametros geomeétricos de la seccion transversal, a modo de un disefio iterativo.

6.3 PROPUESTA SECCION TRANSVERSAL PARA EL SISTEMA DE
SUSPENSION DE EJE A TORSION

La primera propuesta para la seccion transversal se adjunta en la siguiente imagen:

Figura 104. Primera propuesta de seccion transversal.
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Fuente: Autores
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Con base en esta geometria se determina el momento polar de inercia en el centro
de gravedad y la distancia del centro de gravedad respecto del eje x con ayuda del

software Solidworks. Tales parametros son consignados en la siguiente tabla:

Tabla 16. Parametros geométricos de la primera propuesta de la seccion transversal

Parametro Descripcion Valor

Radio de seccion
R 13mm
circular del perfil

Longitud de seccion
l 30 mm
rectangular del perfil

Angulo de seccion

D, 70°
cicular
tg Espesor del perfil 2,3 mm
Distancia del CG
Yca 40,85 mm
al punto O

Area de seccion
Ag 211,06 mm?
trasversal del perfil

Distancia del centro
e 15,26 mm
cortante al punto O

Momento polar de inercia
Jee 75525,62 mm*
en el centro de gravedad

Momento polar de inercia
Jcc 213718,72 mm*
en el centro cortante

Fuente: Autores

A partir del momento polar de inercia en el centro de gravedad, se determinara el
momento polar de inercia en el centro cortante aplicando el teorema de ejes
paralelos mediante la siguiente expresion:
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Jee = Jce + u? A

Donde la distancia u corresponde a la longitud del centro de gravedad al centro

cortanteu =y, —e

Jee =Jce + (ycg - 3)2 " A

Remplazando los valores, el momento polar de inercia para la seccion transversal

queda:

Jee = 75525,62 + (40.85 — 15.26)? - 211.06 — J.. = 213718.72 [mm*]

Teniendo el momento polar de inercia en el centro cortantes es posible calcular la

constante de rigidez torsional k, a partir de la siguiente expresion:

Donde L, corresponde a la longitud del eje torsional, es decir L; = C = 1140 [mm]
y G hace referencia al modulo de rigidez del material, que para este caso sera acero

estructural A36 por su facil soldabilidad y maquinabilidad.

Para materiales isotrépicos lineales el médulo de rigidez puede calcularse como una
funcién del médulo de elasticidad y el coeficiente de Poisson mediante la siguiente
expresion:

E

¢ =Ty

Que para el caso del A36 el modulo de elasticidad es E = 200[GPa] y su coeficiente

de Poisson es de v = 0.26.

200

¢ =T ¥026)

G = 79.36 [GPa]
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De esta manera, el valor de la constante de rigidez para esta seccion, hecha de

acero estructural A36, queda:

= 79.36-10° - 213718.72 - 10000~*
T 1140 - 10001

k, = 14879 [—N'm]

- =

r rad

Ahora, teniendo en cuenta el momento torsional maximo M, = 1000[N - m] es
posible calcular el angulo méximo de deformacion de la viga a torsion aplicando la

siguiente expresion:

M, 1000 [N -m] 180

Ht - - t = : . = 3.85o
14879 [—1\; ag‘] T

Teniendo en cuenta la constante de rigidez calculada y el angulo de deformacién
maximo se llevaran tales variables a la simulacién vibratoria para analizar la

deformacion de la viga ante el maximo momento torsional dindmico.
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7. SIMULACION VIBRATORIA DEL SISTEMA DE SUSPENSION DE EJE
TORSIONAL

Las ecuaciones diferenciales, que modelan el sistema de suspension de eje
torsional, son muy similares a las ya planteadas en el apartado de la simulacién del
sistema McPherson, pues el principal cambio es la inclusion del eje a torsion (que
se asumira de masa despreciable) el cual provee una rigidez a la torsion en
momentos en que las llantas se encuentran desalineadas. Es decir, la viga a torsion
se deformard un angulo ¢ cuando las llantas sean excitadas de forma

independiente.

Figura 105. Modelo vibratorio sistema eje torsional.

_ [ N | x
i (masa suspendida) T
Car |::I ksr Car li:l ksr
k.,
x2 Uz my xl
(masa no (masa no
T suspendida) suspendida) T
k¢ k, é
Y2 Y1
T Tnene Terreno T

Fuente: Autores

En ese orden de ideas, la viga debe generar un momento reactivo de signo contrario
para contrarrestar el momento que esta haciendo girar la carroceria, dicho momento

es posible calcularlo mediante la siguiente expresion:
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My = -k, ¢

De manera que el conjunto de ecuaciones diferenciales queda de la siguiente forma:

1. De la ecuacion de cinética lineal de la carroceria (Balance de fuerzas):

m.X + 2¢gr-X — CqrXo + Cdr(bl - bz)(P — CarXq + 2kgx — kg Xy, — kg

+ kg (by — b)) =0
2. De la ecuacion de cinética rotacional de la carroceria (Balance de momentos):

Ixr(lj + Cdr(bl - bz)x - Cdrblxl + C;zrbzxz + Cdr(blz + b%)(p + ksr(bl - bz)x
— kgybyxy + kgrbyx, + ksr(bf + b%)(p +k.-p=0

3. De la ecuacion del balance de fuerzas para la masa 1 (m,):

m1x1 - Cer'C + Cdrxl - blcdr¢ - ksrx + (ksr + kt)xl - ksrbl(p - ktyl =0

4. De la ecuacion del balance de fuerzas para la masa 2 (m,):

MyXy — CarX + CarXy — baCar® — kgrx + (ksr + kt)xz — ksybyp —kty, =0

En la ecuacion del balance de momentos es posible ver la adicion del término
Mt = _kT' ¢ q).

7.1 IMPLEMENTACION EN MATLAB SIMULINK:

Asi pues, dicho conjunto de ecuaciones diferenciales es llevado al entorno grafico
de Matlab-Simulink y puede apreciarse en la siguiente imagen:
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Figura 106. Matlab-Simulink sistema eje a torsion.
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Fuente: Autores

El Simulink presentado también comparte ciertas similitudes con el desarrollado
para el sistema McPherson, en la que su principal diferencia radica en los
pardmetros de la simulacion, los cuales son presentados en la tabla del Anexo Q.

Parametros de entrada para la simulacion del sistema de suspension trasero

Esta diferencia entre la simulacion del sistema de suspensiéon McPherson y el eje
torsional se encuentra en la adicién de la rigidez del eje a torsion y la masa que
soporta el sistema. Pues esta es definida como el 40% de la masa total del vehiculo,

la cual tiene un valor de m = 700 [kg] por lo que m, = 0.4-700 - m, = 280 [kg].

Para poder visualizar el momento, durante todo el intervalo de la simulacion, se

implementan los siguientes multiplicadores de manera que, sea facil observar el
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pico en el que se da el momento torsional maximo y la deformacién que a este le

corresponde.

Figura 107. Momento torsional y deformacion angular.

1 l 1
E— " 3 t
Velocidad Angular Carroceria Angulo de Balanceo
180/pi g
14879
Deformacién angular sexagesimal
Momento Torsor 1000 [-p 2
Momento torsor maximo Deformacién angular maxima

Fuente: Autores

7.2 MODOS DE EXCITACION

Las formas de excitacion a las que sera sometido el sistema de suspensién de eje
a torsion corresponderan a aquellas en las que el sistema presente un desbalance
en la carroceria, pues es donde el eje a torsibn comienza a trabajar. En ese orden
de ideas, de todos los modos, ya estudiados en el sistema McPherson, el que mejor

permite validar el rendimiento del sistema de eje a torsién es el siguiente:

7.2.1 Condiciones asimétricas de ambas ruedas excitadas mediante dos
funciones de pulso con amplitudes de signo contrario. Este modo de excitacion
fue explicado a profundidad en el apartado de la simulacion del sistema McPherson,
donde ambas ruedas son deformadas de tal forma que cuando una esta en posicion

extrema, la otra se encuentra en nivel neutro (O mm).

160



Figura 108. Funciones de pulso con amplitud de signo contrario.

0.1 E i E —

Amplitud de excitacion (m)

0.1

Tiempo (s)
Fuente: Autores

Por otra parte, vale la pena aclarar que el volver a estudiar los modos de excitacion,
ya revisados en el sistema McPherson, seria caer en una redundancia, pues los
resultados serian practicamente idénticos, ya que en cada uno de ellos no se refleja
un desbalance de las ruedas y para el caso del modo denominado Condiciones
asimétricas de ambas ruedas excitadas mediante dos funciones de pulso en
condicion critica, aunque existia un desbalance, la situacion era muy dificil de
replicar en la realidad, por lo que, se concluyé, que el sistema, por mas robusto que

fuera, nunca llegaria a estabilizarse ante tal condicion tan critica.

7.3 REDISENO DE LA SECCION TRANSVERSAL

Tal como se expuso en el apartado anterior, la seccion transversal se deforma 3.83°
ante un momento torsional de M; = 1000 [N -m]; dicha deformacion puede
aumentar si el momento cambia por condiciones dinamicas. De este modo, uno de
los requerimientos de disefio que se establecera radica en que la viga a torsién se

deforme tan solo 2° para el maximo momento torsional dindmico, con la condicion
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de excitacion previamente definida, por lo que se calculara la constante de rigidez

apropiada que cumpla tal requerimiento.

Para poder definir la geometria de la seccion transversal que cumpla el

requerimiento ya mencionado, se seguira el siguiente procedimiento:

M, (Dinamico)
0;

k. (iterativo) =

Se partira de la constante de rigidez previamente definida y se analizara a través
del visualizador del momento torsional el valor del M;(Dinamico) maximo y se

recalculara la constante de rigidez sabiendo que 8, = 2°.

Asi pues, teniendo la nueva constante de rigidez k,(iterativo) se calculara el
momento polar de inercia que deberia tener dicha seccion mediante la siguiente
expresion:
_ ky(Iterativo) - C
cc — G

Tal procedimiento debe repetirse hasta que la simulacién arroje que ante el maximo
M, (Dinamico) la viga a torsién se deforme tan solo 2°, en ese punto se tendra el J ..
gue cumpla tal requerimiento y el problema concluira en variar la geometria de la

seccién, hasta alcanzar el J.. deseado.

En la variacion de la geometria se cambiaran cualquiera de los cuatro parametros
(Espesor, angulo del sector circular medio, radio y longitud del rectangulo) en el
software Solidworks, hasta que se llegue a un momento polar de inercia lo mas

cercano posible a lo definido desde la simulacion.

Para mayor claridad se mostrara el procedimiento para el primer intento de la

iteracion y las demas seran consignadas por medio de una tabla.
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En ese orden de ideas se procede a correr la simulacion con la constante de rigidez
del eje a torsion que se habia definido en un inicio, k, = 14879 [%] para poder

detallar el valor de la deformacién y momento maximo.

La siguiente grafica corresponde a la variacion del momento dinamico a lo largo del

tiempo cuando la seccion transversal tiene rigidez k,, = 14879 [%Z]

Figura 109. Variacion del momento dinamico para k,, = 14879 [%;l]

1000

Momento dinamico (N m)

Tiempo (s)
Fuente: Autores

Por medio de esta grafica es posible apreciar que el momento dinamico maximo
corresponde al instante t = 0.474 [s] y tiene un valor de M;(Dinamico) = 882.2 [N -
m] por lo que, para un primer analisis, podria parecer favorable pues se encuentra
por debajo del momento torsional que se usé para el disefio del eje torsional, el cual
es de M, = 1000[N - m]. No obstante, se procede a validar la deformacion del eje,

esperando que esta se encuentre también por debajo de los 2°.
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Figura 110. Variacion del angulo de deformacion para k, = 14879 [1:61—72 .
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Fuente: Autores

Resulta evidente que la deformacion de 2° no se cumple para el valor del momento
dindmico maximo y esto se puede validar por medio de la herramienta Peak Finder
de Matlab, en la que el maximo angulo de deformacion se obtiene alos t = 0.474 [s]

y tiene un valor de 6, = 3.397° .

En ese orden de ideas, se procede a realizar el proceso iterativo explicado con
anterioridad. Para tal efecto se recalculara la constante de rigidez con los datos
obtenidos en la simulacion, es decir se usara el M;(Dinamico) = 882.2 [N -m]y 6; =
2° , siendo este ultimo la deformacion que se quiere lograr cuando se aplica el

momento dindmico maximo.

) ] M, (Dinamico) ] ] 882.2 [N - m]
k,(iterativo 1) = - k.(iterativol) = ————F——
Ht 2°" 189

Finalmente, la constante recalculada da:
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N-m
k,(iterativo 1) = 25273 [—]
rad

Y por consecuente el momento polar de inercia aumenta a este valor:

Jee =

Ahora, el siguiente paso corresponde en

25273 [X-7] - 1140 [mm] -

1[m]

1000 [mm] 1000*[mm*]

79.36 - 10° [%]

Jee = 363024 [mm*]

llevar

1 [m*]

la constante

recalculada

k. (iterativo 1) = 25273 [I:a—';l] a la simulacion y repetir el mismo procedimiento

hasta que se logre la deformacion de 6, = 2° para el momento dinamico maximo.

En la siguiente tabla se consignan los 8 intentos restantes del proceso iterativo

Tabla 17. Proceso iterativo redisefio seccion transversal.

Iteraciéon No.|M, .. (Nm)| 6,(rad) k, (%) Jec (mm*) | 0, (°)

1 882,2 0,03490659 | 25273,16834 363024 3,397
2 1166 0,03490659 | 33403,43946 479807 2,643
3 1326 0,03490659 | 37987,10182 545647 2,275
4 1403 0,03490659 | 40192,98933 577332 2,117
5 1438 0,03490659 | 41195,66547 591735 2,049
6 1453 0,03490659 | 41625,38382 597907 2,02
7 1459 0,03490659 | 41797,27115 600376 2,008
8 1462 0,03490659 | 41883,21482 601610 2,004
9 1463 0,03490659 | 41911,86271 602022 2

Fuente: Autores
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En dicha tabla se puede apreciar que en la medida en la que se iba recalculando la
constante de rigidez, la deformacion se iba acercando cada vez mas a los 6, = 2°,

esto se ilustra de mejor manera en la siguiente grafica:

Figura 111. Momento dinamico maximo vs Deformacion maxima.
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Fuente: Autores

Finalmente, la seccion transversal debe tener una rigidez de k, = 41912 [L—Tg] y por

tanto un momento polar de inercia de J.. = 602022 [mm*] para que cumpla las
especificaciones planteadas, por consiguiente, se variardn los parametros

geométricos para conseguir un J.. lo mas aproximado posible al ideal.

7.4 GEOMETRIA DE LA NUEVA SECCION TRANSVERSAL

Luego de variar los parametros se presenta la geometria final de la seccion

transversal:
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Figura 112. Geometria seccion transversal definitiva.

63,61

Fuente: Autores

En la siguiente tabla se resumen los parametros y propiedades geométricas mas

relevantes de la seccion

Tabla 18. Pardmetros y propiedades geométricos de la seccién transversal final.

Parametro Descripcion Valor
Radio de seccion
R circular del perfil 17:mm
Longitud de seccion
: rectangular del perfil 44 mm
®, Angulol de seccion 60°
cicular
t Espesor del perfil 3mm
Distancia del CG
Yea al punto 0 37,45 mm
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Area de seccion 2
A trasversal del perfil 370,81 mm
o Distancia del centro 7 615 mm
cortante al punto O
Momento polar de inercia 4
Jea en el centro de gravedad 273551,23 mm
Jee Momento polar de inercia 603612,28 mm*
en el centro cortante

Fuente: Autores

Asi pues, se repite el mismo procedimiento para calcular el momento polar de

inercia en el centro de cortante:

Jee =Jce + (ycg - 6)2 " A
Jee = 273551.23 4+ (37.45 — 7.615)2 -370.81 - J..=603612.28 [mm4]

En otras palabras, la variacion de parametros desde el software de modelado
Solidworks permitié obtener una seccion transversal de /.. = 603612.28 [mm*] con
tan solo un error del 0.26% respecto del momento polar de inercia ideal de J.. =

602022 [mm*] .De este modo la constante de rigidez quedaria:

G- Jcc 79.36 - 10° - 603612.28 - 10000~*
ky = - k= =
L¢ 1140 -1000-1

N-m]

- k, = 42023 [md

Deformandose tan solo 6, =1.36° ante el momento maximo estatico de

M, = 1000 [N - m].
7.5 RESULTADOS FINALES DE LA SIMULACION VIBRATORIA

Finalmente se lleva la constante de rigidez final a la simulacion para analizar el

comportamiento:
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Figura 113.Variacion del momento dinamico para la seccion transversal definitiva.

o = T T T T

1400 [— -

1200 [— —

1000

Momento dinamico (N m)

Tiempo (s)
Fuente: Autores

Para esta geometria el momento dindmico maximo corresponde a M;(Dinamico) =
1465 [N - m] (Resaltado en verde) y el maximo momento estatico M; = 1000[N - m]
(Resaltado en rojo). No obstante, estos valores solo se alcanzan en los primeros
instantes de la simulacién y el momento reactivo tiende a estabilizarse a un valor de
M, (Estabilizado) = 702.7 [N -m], el cual se encuentra por debajo de los dos
momentos que fueron utilizados para el disefio del sistema de suspensién de eje a
torsion. Por tanto, se puede concluir que, durante gran parte del tiempo el sistema
estara sometido a cargas no tan exigentes, sin tener en cuenta que la excitacion de
la simulacién vibratoria obliga a la simulacion a trabajar a su maximo rendimiento

por variar de manera drastica la posicion del terreno mediante una sefial de pulsos.

Por otra parte, al existir un error del 0.26% con respecto al momento polar de inercia
ideal, la deformacion, ante el momento dinamico maximo, no es exactamente 6, =
2° sino que se encuentra un poco por abajo, con un valor de 8, = 1.967° siendo esto
igualmente aceptable. EI comportamiento a detalle del Angulo de deformacién se

puede apreciar en la siguiente imagen:
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Figura 114. Variacion del angulo de deformacion para la seccion transversal

definitiva.

\ A A

VYT

Angulo de deformacién (°)

z

Tiempo (s)
Fuente: Autores

Finalmente, el resultado de la simulacién vibratoria que contempla todos los demas
pardmetros, es decir: la posicion lineal de la carroceria, la posicion de la rueda 1, la
posicion de la rueda 2 y la posicion angular de la carroceria puede verse a

continuacion:

Figura 115. Resultados simulacion vibratoria para el sistema eje torsional.

Amplitud (m,rad)

115 !

Tiempo (s)
Fuente: Autores
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En la anterior imagen es posible apreciar que los resultados para la posicion lineal
de la carroceria y para la rueda 1 y 2 se mantienen de forma igual que con respecto
a los resultados obtenidos para suspension McPherson, pues tal como se mencioné
en la deduccion matematica del modelo para el eje a torsién, el cambio mas
pronunciado se da en la variacion del angulo de balanceo, por lo que para detallar
tal cambio se presentan los resultados del angulo de balanceo del sistema

McPherson y del eje torsional en una misma gréfica:

Figura 116. Comparacién angulo de balanceo entre ambos Sistemas.

Amplitud (rad)

Tiempo (s)
Fuente: Autores

Comparando las dos variaciones del angulo de balanceo es posible apreciar que el
afiadir un eje a torsion, que se deforme ante las irregularidades del terreno, permite
disminuir la posibilidad de volcamiento, pues disminuye, en gran medida, la
variacion de la posicion angular de la carroceria. Permitiendo asi, que este oscile

en un rango mas limitado para los valores del angulo de balanceo.

No obstante, es posible concluir que la amplitud se disminuye sacrificando las
oscilaciones presentadas antes de la estabilizacion, en otras palabras; el sistema

McPherson oscila en menor medida, pero con una mayor amplitud antes de alcanzar
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la estabilizacion, mientras que el sistema de eje a torsién oscila en mayor medida,

pero con una menor amplitud.

7.6 DIAGRAMA DE BODE: ANGULO DE BALANCEO

Para concluir el estudio de la simulacién, se presenta ahora el diagrama de bode
para el angulo de balanceo de la carroceria, en el que se amplifica la sefial para un
rango de frecuencia de [O[Hz] - 0.5 [Hz]] y se atenda para frecuencias mayores a
0.5 [Hz]. La fase de la sefial de salida tiende a estar desfasada aproximadamente
—90° en frecuencias de [O[Hz] —10 [Hz]] y para frecuencias mayores a 10 [Hz] la

sefal se desfasa —270°.

Figura 117. Diagrama de Bode carroceria eje a torsion

DIAGRAMA DE BODE ANGULO DE BALANCEO EJE A TORSION
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Fuente: Autores

Para el caso del diagrama de Bode de la respuesta de la posicion angular de la

carroceria se presentan los siguientes margenes de fase y de ganancia:
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MF = 45° MG = 30.9 [dB]

Figura 118. Estabilidad angular de la carroceria

system: IO Transfer]
Gain Margin (dB): 309
At frequency (Hz): 8.9
Closed loop stable? Yes

r

Fuente: Autores

El margen de fase y de ganancia son positivos tal como se muestra en la anterior

imagen, por tanto, el sistema es catalogado como estable.

Vale la pena aclarar que el diagrama de bode del sistema McPherson con respecto
al del eje torsional, para el angulo de balanceo y demas parametros, son
practicamente idénticos, pues la variacion en el modelo es muy insignificante para
poder apreciar un gran cambio en la respuesta de la amplitud y fase de la sefial de

salida en el domino de la frecuencia.
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8. MODELADO Y ANALISIS DE ELEMENTOS FINITOS PARA EL SISTEMA DE
SUSPENSION TRASERO

Al igual que el sistema de suspension frontal, es necesario realizar el estudio de
elementos finitos a los componentes principales del sistema de suspension trasero,
para asi validar el disefio mecénico. Este Ultimo resulta del analisis cinético,
cinematico y geométrico del sistema de suspension de eje torsional, dando como
resultado un modelo geométrico simplificado en el que se consolidan las

dimensiones geométricas generales de los elementos que lo conforman.

Al obtener los pardmetros iniciales de construccion, el andlisis estructural del
sistema parte del disefio en detalle de la suspensién, donde se tendra presente la
capacidad de manufacturabilidad y ensamble del conjunto de piezas que se
realizaran en el software Solidworks. Dicho esto, se presenta el disefio final del
sistema de suspension de eje torsional que se posicionara en la zona trasera del

vehiculo.

Figura 119. Modelado geométrico sistema de suspension eje torsional
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////////7?
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torsional
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Fuente: Autores
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El sistema de suspension trasero fue disefiado de tal forma que los sistemas
resorte-amortiguador pudieran bascular a través de los brazos soporte que se
extienden a través del brazo longitudinal, con el fin de permitir la rotacion del cilindro

amortiguador.

Asi mismo, su ubicacién se estimé en funcion de los valores maximos de fuerza que
soportaria dicho sistema y el momento maximo torsional del eje. En este orden de
ideas, la seccion transversal del eje torsional se disefio a partir de la configuracion

geométrica que permitiera un angulo maximo torsional dinamico de 2°.

Por ende, el disefio del perfil se basé en un modelo iterativo, variando los
parametros principales del &rea trasversal, de tal forma que el momento polar de
inercia en el centro cortante (J..) se aproximara lo mas posible al obtenido para el

requerimiento de angulo maximo de torsion.

Finalmente, el acople con la rueda se configuré a través de un sistema de bridas
para poder ensamblar la rueda y demas elementos de unién, tales como el
rodamiento de contacto angular de doble hilera, el soporte de la rueda y los

elementos de sujecion entre ellos.
Cabe notar que el rodamiento usado en el sistema de suspensién trasero es el
mismo que se acopla en el sistema de suspensién McPherson, es decir, un

rodamiento de contacto angular de doble hilera SKF 3203 A-2RS1TN9/MT33.

En la siguiente figura se detallan los elementos mencionados:
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Figura 120. Vista en corte del sistema de suspension eje torsional
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Fuente: Autores
Definida la geometria y el disefio en detalle del sistema de suspension trasero, se
hace necesario seleccionar los materiales de cada componente estructural, tal como

se muestra en la siguiente tabla.

Tabla 19. Materiales seleccionados.

Elemento Material Seleccién
Conjunto eje acero con fines de fabricacion general
torsional, brazo y estrucutral. Tiene alta resistencia,
longitudinal homogeneidad en la calidad, permite
y soporte sistema ser soldado, posee una alta ductilidad
resorte y es resistente a la corrosion.

Acero

amortiguador | . ral A36

Se puede encuntrar en una
amplia gama de configuraciones
geometricas, que facilitan la fabricacion
Bridas de union de estructuras mas complejas. Asi mismo,

es de facil mecanizacion.
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Uso en la industria automotriz
para la fabricacion de piezas que requieren
alta tenacidad y dureza, tales como: ejes,
engranajes, piezas forjadas,
pasadores, etc.

Soporte Acero 4340
de larueda estirado en frio

Fuente: Autores

Tabla 20. Propiedades mecénicas de los materiales seleccionados.

. Esfuerzo ultimo o Esfuerzo de fluencia
Material L ; ) 7
maxima resistencia (s,) a la traccion (s,)
67 [ksi] 36 [ksi]
Acero estructural A36 460 [MPa] 250 [MPa]
Acero 4340 122 [ksi] 105 [ksi]
estirado en frio 841 [MPa] 723 [MPa]

Fuente: Autores

Los estudios, que se realizaran para el andlisis de elementos finitos del sistema de
suspension eje torsional, incluiran el apartado de analisis de deformaciones totales,
analisis de esfuerzos equivalentes segun criterio de Von Mises y factor de

seguridad.

En primera instancia, se realizard un andlisis de cuatro casos de deformacion del
sistema, donde se busca estudiar el comportamiento del sistema de suspension
cuando se aplica a las ruedas una fuerza de excitacion en sentidos iguales u
opuestos. Asi mismo, se busca analizar la deflexion de la rueda y el impacto de la
fuerza reactiva del sistema resorte amortiguador en todo el conjunto del brazo

soporte y el brazo longitudinal al cual esta conectado.
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Dicho esto, se presentan los resultados del caso mas critico, el cual corresponde a
la situacion de excitacion de las ruedas en el mismo sentido sin deformacion del

sistema resorte-amortiguador, tal como se muestra en la imagen.

Figura 121. Analisis estatico estructural del sistema de suspension eje torsional para

el caso 1.
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Fuente: Autores

Los resultados en detalle de los casos estudiados se pueden encontrar en el Anexo
R. Resultados del andlisis estructural por medio del método de elementos finitos
para el sistema de suspensién trasero, donde se presenta una malla comdn que

sera usada para todos los andlisis.

Posteriormente, se realizara un estudio de sensibilidad de malla para verificar la
independencia de los resultados obtenidos de los andlisis realizados y determinar

si corresponden a una solucién confiable. Para generar el estudio de sensibilidad

178



de malla se grafican los resultados de deformacion total variando la resolucion de la

malla, tal como se muestra a continuacion:

Tabla 21. Anlisis sensibilidad eje torsional.

Eje torsional
Desplazamientos Esfuerzo maximo | Fqctor Seg.
Malla | Nodos | Elementos
maximos (6mqy) [Um] (Omax) [MPa] minimo (Np,in)
1 7093 3466 761,91 41,2 6,067
2 8957 4215 731,7 43,56 5,739
3 9722 4596 740,53 46,2 5,41
4 12556 6054 729,11 43,182 5,789
5 21798 10639 741,8 43,71 5,7188
6 30698 15933 744,12 44,32 5,64
7 54850 28721 747,47 44,047 5,676

Fuente: Autores

Figura 122. Sensibilidad de la malla para el eje torsional.
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Fuente: Autores
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En la anterior grafica es posible observar que, para mallas con bajo refinamiento,
se presenta una fluctuacion de los valores de desplazamiento total, mientras que
mallas mas refinadas comienzan a presentar un comportamiento de estabilizacion
de los elementos desplazados. De esta forma, se puede afirmar que resulta
apropiado usar mallas con un mayor refinamiento para obtener resultados mas

confiables, por lo que se decide usar una malla estandar con refinamiento 5.

De esta forma, en la siguiente tabla se presenta los resultados criticos de los analisis

mencionados para el eje torsional en su caso mas critico.

Tabla 22. Resultados Criticos anélisis elementos finitos.

Desplazamientos Esfuerzo Factor Seg.
maximos (Omax) maximos (Gmax) minimo (Npin)
eje torsional 741,84 [um] 43,715 [MPa] 5,719

Fuente: Autores

Los anteriores valores validan el disefio propuesto para el sistema de suspension
eje torsional, pues el esfuerzo maximo presentado en el elemento se encuentra muy
lejos del esfuerzo de fluencia del acero estructural A36, que se comprueba en el
factor de seguridad obtenido, N = 5,7. Asi mismo, la deformacién maxima, aunque
se encuentre por el orden de § = 742 [um], no afecta la condicién de funcionamiento

de este.
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9. PRESENTACION FINAL DEL SISTEMA DE SUSPENSION PARA UN
VEHICULO ELECTRICO DE CUATRO RUEDAS CON TRACCION DELANTERIA

A continuacién, se presenta el modelo final del sistema de suspension propuesto,

respetando la distancia entre eje y distancia entre ruedas.

Figura 123. Sistema de suspension frontal y trasero.

4 100
%,

Fuente: Autores

Los planos de ensamble y fabricacibn de cada componente de los sistemas de
suspension disefiados se encuentran en el Anexo S. Planos del conjunto del
sistema de suspension McPherson — Eje torsional, donde se podran apreciar sus

dimensiones, materiales y demas especificaciones técnicas.
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10. CONCLUSIONES

El dimensionamiento de los miembros del sistema McPherson, realizado a
partir del analisis y sintesis del mecanismo, demuestra que el ubicar el CB lo
mas alejado posible, de la superficie de contacto, provoca que las fuerzas
centrifugas transmitidas al CG del vehiculo se disminuyan, garantizando asi

una tasa de cambio positiva del &ngulo Camber.

La configuracion geométrica del mecanismo, para el sistema McPherson,
permite observar que la variacion de la longitud del eje de la rueda no afecta
de forma significativa a la ganancia del Camber, lo que permite una variacion
del angulo en el rango recomendado de +4° y proporciona asi una mayor

vida util, con un desgaste uniforme, de la superficie del neumatico.

En el estudio cinematico del sistema McPherson se evidencia que la relacion
de suspension se mantuvo en valores muy cercanos a 1 en el intervalo del
tiempo de andlisis, lo que implica que la rueda cambi6 su posicion vertical
con la misma proporcion con la que el resorte se deformd, siendo esto

deseado para mejorar la conduccién y comodidad del pasajero.

La evidencia presentada en el apartado de los resultados del modelo
dinamico del sistema de suspension frontal demuestra que, considerar los
pesos y aceleraciones de los miembros del mecanismo articulado, no
representan mayor variacion en los valores de las fuerzas reactivas
calculadas, permitiendo asi realizar un analisis Gnicamente estatico en el que
se considera a los elementos del mecanismo McPherson como miembros de

dos fuerzas.
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Los resultados de la simulacion vibratoria del sistema McPherson, en el
dominio del tiempo, validaron las propiedades de rigidez y amortiguamiento
del cilindro-amortiguador, para cada una de las condiciones de excitacién
propuestas, presentdndose un sobre-pico maximo de alrededor del 27.5%
respecto de la sefial de entrada para las variables concernientes a la posicion
lineal de la carroceria y la de ambas ruedas, demostrando asi la capacidad
de respuesta del sistema de suspensién ante los cambios subitos de la
posicion del terreno.

La respuesta del angulo de balanceo en el dominio del tiempo, para el
sistema McPherson, se mantuvo nula para aquellas condiciones del terreno
gue excitaban de forma simétrica la posicion de ambas ruedas, mientras que,
para aquellas en las que sucedia lo contrario, como el caso de la condicién
de excitacion mediante dos funciones de pulso con amplitudes de signo
contrario, el angulo de balanceo tendia a oscilar con un sobre-pico del 40%

respecto de su valor de estabilizacion.

Los resultados de la simulacion vibratoria del sistema McPherson, en el
dominio de la frecuencia, validan la estabilidad de la suspension a través del
signo positivo de los margenes de fase (MF) y de ganancia (MG)
visualizados desde el diagrama de Bode para cada una de las sefales de
salida con respecto de la sefial de entrada, que, en este caso, corresponde

a la excitaciéon del neumatico.

El disefio propuesto para los componentes del sistema McPherson fue
validado a través del andlisis estatico estructural por medio del método de
elementos finitos, debido a que los factores de seguridad tuvieron valores
mayores a 2, demostrando que las piezas resisten, en gran medida, las

fuerzas reactivas causadas por el peso del vehiculo y las fuerzas generadas
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durante los ciclos de conduccidon propuestos, dando asi un sistema

estructuralmente estable bajo las condiciones iniciales de disefo.

El dimensionamiento del sistema de suspension trasero permitié establecer
que el posicionamiento del eje a torsidén esté intimamente relacionado con el
méaximo valor del angulo Camber, pues, para la deflexion méxima de v =
100 [mm], el variar la posicion del eje, acercandolo cada vez mas hacia la
rueda, ocasiona que aumente el Camber maximo y, por tanto, se disminuya

la vida util, con un desgaste dispar, de la superficie del neumaético.

El analisis y calculo de las fuerzas reactivas del pivote P del sistema de
suspension trasero, mediante un modelo estatico, evidencié que la fuerza
vertical P, y el momento flector M, disminuyen con un comportamiento lineal
a medida que aumenta la deflexion de la rueda, alcanzando ambos sus
valores maximos para cuando v = 0 [mm], siendo coherente con esta
situacién, que es cuando el resorte-amortiguador no ha empezado
comprimirse y, por ende, a generar una fuerza que se contraponga a la

ocasionada por la carretera.

El torque reactivo T, presente en el apoyo P, a diferencia de las demas
reacciones, registré un aumento en su magnitud a medida que se incrementé
la deflexién de la rueda. Lo anterior debido a que, por limitaciones de espacio,
el resorte amortiguador se ubicé a una distancia negativa en la que la fuerza
aplicada realiza un torgue en la misma direccion que el torque de la carretera;
amplificandose asi el torque neto del brazo longitudinal, pero sin llegar a

hacerlo critico por este tipo de carga.

Las dimensiones principales de la seccion transversal del eje a torsion fueron

definidas mediante un proceso iterativo, en el que se buscé que la seccion
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transversal se deformara tan solo 2° cuando se aplicara el momento dinamico
maximo para la condicion del terreno definida como: excitacion mediante dos
funciones de pulso con amplitudes de signo contrario. A partir de esta

especificacion de disefio, se definidé que la constante de rigidez del eje a
torsion debe tener un valor de k, = 41912 [1:(1—’2] y una inercia respecto al

centro de corte de J.. = 602022 [mm*].

La respuesta del angulo de balanceo, en el dominio del tiempo, para el
sistema de eje a torsion, resultd en la Unica sefal de salida que presenté
cambios significativos respecto de los resultados obtenidos para el sistema
McPherson, ocasionado principalmente por la adicion, dentro del modelo
analitico, del momento reactivo M, = —k,. - ¢ generado por la barra a torsién.
Tal adicion conllevo a la disminucion de la amplitud de la funcion del angulo
de balanceo, pero en el aumento de la oscilacion del mismo. En otras
palabras: se sacrificé el confort del pasajero en favor de la estabilidad angular

de la carroceria.

En el analisis estructural estatico del sistema de eje a torsidn, se plantearon
cuatro casos distintos de aplicacion de la fuerza sobre el neumaético; estos
casos se centraron en verificar el comportamiento del sistema en las
situaciones criticas en las que actuaba o no la fuerza del cilindro
amortiguador, mostrando que los esfuerzos maximos son independientes del
sentido de aplicacibn de la fuerza de excitacién, pero varian
significativamente respecto de si se ha comprimido o no el resorte-

amortiguador.

El analisis estatico estructural realizado, por medio del método de elementos
finitos, aplicado al sistema de suspension trasero, permite observar las

deformaciones totales y los esfuerzos resultantes del conjunto de eje a
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torsion, evidenciando que los puntos criticos se encuentran a lo largo del
brazo longitudinal y en la zona de los soportes de los resortes-
amortiguadores. No obstante, los esfuerzos generados en dichas zonas no
sobrepasan a los esfuerzos admisibles del material, siendo esto validado a

través de los factores de seguridad que resultaron mayores a 2.

El estudio de sensibilidad de malla, aplicado a los tres componentes
principales del sistema de suspension McPherson y al eje torsional, arrojan
un comportamiento de mayor variacion de resultados para mallas de menor
refinamiento, por lo que se opta por usar mallas con mayor resolucién, debido
a que estas permiten obtener elementos de malla de mayor calidad y, por

tanto, resultados de deformacion y esfuerzos mas confiables.
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Simbolo

acent

aneu

ar

arg()

Unidad

[m/s?]

[mm/s?]

[mm/s?]

[mm/s?]

[mm/s?]

[mm/s?]

[mm/s?]

Anexo A. Lista de variables.

Descripciéon

Aceleracion del vehiculo

Aceleracion total en el CG del brazo de control

Aceleracion en el CG del brazo de control en el eje x

Aceleracién en el CG del brazo de control en el eje y

Aceleracion total en el CG de la mangueta

Aceleracion en el CG de la mangueta en el eje x

Aceleracién en el CG de la mangueta en el eje y

Aceleracion centrifuga

Ancho de la rueda

Aceleracion instantanea del resorte-amortiguador

Argumento del nimero complejo

Posicion del eje a torsion

Vector reaccion en el apoyo A
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ol

Area libre del vehiculo

Area de la seccion transversal del eje a torsion
Area cubierta por sistema de suspension delantero
Area cubierta por sistema de suspension trasero
Area total ocupada por vehiculo

Reaccion del apoyo A en el eje x

Reaccion del apoyo A en el eje y

Distancia del eje frontal al CG del vehiculo

Posicion del punto de aplicacion de las fuerzas del
resorte amortiguador 1 respecto del centro de la
carroceria

Posicion del punto de aplicacién de las fuerzas del
resorte amortiguador 1 respecto del centro de la
carroceria

Vector reaccion en el apoyo B

Fuerza de friccion en el eje frontal

Fuerza de friccion en el eje trasero

Reaccion del apoyo B en el eje x
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Cq

Cdf

Car

o

CB

cG

Cresorte

drin

[Ns/m]

[Ns/m]

[Ns/m]

Reaccion del apoyo B en el ejey

Distancia del eje trasero al CG del vehiculo

Coeficiente de amortiguamiento critico para la
suspension frontal

Coeficiente de amortiguamiento

Coeficiente de amortiguamiento para el sistema de
suspension frontal

Coeficiente de amortiguamiento para el sistema de
suspension trasero

Longitud del eje a torsion

Vector reaccion en el apoyo C

Centro de balanceo

Centro de gravedad

indice del resorte

Reaccion del apoyo C en el gje x

Reaccion del apoyo C en el eje y

Diametro de hilo

Diametro del rin de la rueda
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(=1}

Dneu

emax

Eyns

Facel

Fcent

Didmetro medio de la espira

Vector de la direccion

Diametro del neumético

Distancia de parada

Excentricidad del centro de corte respecto al punto O.

Peralte maximo

Modulo de elasticidad

Espacio longitudinal designado para el sistema acople-
neumatico-suspension

Fuerza de aceleracion

Fuerza centrifuga

Fuerza del amortiguador

Fuerza de frenado

Fuerza lateral en las ruedas internas a la curva

Fuerza lateral en las ruedas externas a la curva

Fuerza del resorte
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G(s)

G(jw)

Js

[m/s?]

[GPa]

Fuerza del conjunto resorte-amortiguador

Fuerza de excitacion

Gravedad

Moédulo de rigidez

Funcién de transferencia

Funcion de transferencia evaluada cuando s = jw

Altura del vehiculo

Altura del CG del vehiculo al suelo

Distancia desde el pivote hasta el centro cortante del
eje a torsion

Distancia del pivote P al suelo

Distancia del eje de la rueda al suelo

Inercia alrededor del eje x de la carroceria frontal

Inercia alrededor del eje x de la carroceria trasera

Segundo momento de area de la seccidn trasversal del
eje a torsién

Numero de pares superiores
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Ji

J1

J2

]CC

Jea

kdiseﬁo

yp

[N/m]

Numero de pares inferiores

Inercia del brazo de control en el CG

Inercia de la mangueta en el CG

Momento polar de inercia en el centro cortante del eje
a torsion

Momento polar de inercia en el CG del eje a torsion

Constante de rigidez de disefio preliminar del resorte
para la suspension frontal

Constante de rigidez torsional del eje a torsion

Constante de rigidez

Constante de rigidez del resorte de la suspension
frontal

Constante de rigidez del resorte de la suspension
trasera

Constante de rigidez del neumatico

Derivada de la longitud del resorte-amortiguador
respecto a 6,

Derivada de la posicién vertical del punto de contacto
neumatico-superficie respecto a 6,
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o~

Lcierre

Lg

Lresorte

L

[mm &°]

Longitud de la seccion circular del perfil del eje a
torsion

Distancia entre ejes (Wheelbase)

Longitud del brazo longitudinal

Vector de posicion del sistema resorte-amortiguador

Longitud de cierre del resorte

Longitud libre del resorte

Longitud instantanea del resorte

Longitud del eje a torsion

Masa total del vehiculo

Masa no suspendida de la rueda 1

Masa no suspendida de la rueda 2

Masa del brazo de control para el sistema de
suspension frontal

Masa de la carroceria frontal del vehiculo

Masa de la mangueta para el sistema de suspension
frontal

Masa de un cuarto de vehiculo en el tren delantero
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MF

MG

nplazas

N

Nq

[N m]

[cantidad]

[cantidad)]

[cantidad)]

[NV]

Masa de la parte trasera del vehiculo

Movilidad del mecanismo

Margen de fase

Margen de ganancia

Momento torsional en el eje a torsion

Numero de eslabones del mecanismo articulado

Numero de plazas del vehiculo

Factor de seguridad

Numero de espiras activas

Fuerza normal en las ruedas externas del vehiculo
respecto a la curva de giro

Reaccion normal en las ruedas del tren frontal debido
al peso del vehiculo

Fuerza normal en las ruedas internas del vehiculo
respecto a la curva de giro

Factor de seguridad minimo

Reaccion normal en las ruedas del tren trasero debido
al peso del vehiculo
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Ny - Factor de seguridad del resorte

N; [cantidad] = Numero total de espiras

Punto de interseccion de las tangentes a la seccion

© B circular del perfil del eje a torsién
Pneu [%] Perfil del neumatico
P [HP] Potencia del motor eléctrico
I [mm; mm; mm] Vector d_gl punto de apoyo al eje de la rueda de la
suspension trasera
— Vector del punto de apoyo al centro del eje a torsion de
PQ [mm; mm; mm] L,
la suspension trasera
— Vector del punto de apoyo al sistema resorte-
PS [mm; mm; mm] . .
amortiguador de la suspension trasera
P, [N] Reaccion en el eje x en el pivote del brazo longitudinal
P, [N] Reaccion en el eje z en el pivote del brazo longitudinal
Flujo cortante a lo largo de la seccién transversal del
1 [N/mm] eje a torsion
Qy [mm3] Primer momento de &rea del perfil del eje a torsion
r [mm] Radio de la rueda

- Ratio del angulo Roll
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=

[mm; mm]

[mm; mm]

[mm; mm]

[mm; mm]

[mm; mm]

[mm; mm]

[mm; mm]

[mm; mm]

[mm; mm]

[mm; mm]

[mm; mm]

[mm; mm]

Vector de posicion del punto de contacto de la rueda
con el terreno al centro de esta

Vector de posicién del brazo de control

Vector de posicion del punto de conexion mangueta-
brazo de control al eje de la rueda

Vector de posicidn de la direccion respecto al eje de la
rueda

Distancia vertical del apoyo de la direccion respecto al
apoyo del brazo de control

Distancia vertical de la rétula del amortiguador-resorte
respecto al apoyo de la direccion

Distancia horizontal de la rétula del amortiguador-
resorte respecto al apoyo de la direccion

Vector imaginario desde el apoyo de la direccién hasta
la rotula del resorte amortiguador

Vector de posicion del eje de la rueda

Vector de posicion de la mangueta (r, + 13)

Vector auxiliar para posicion del punto de contacto
neumatico-superficie

Vector auxiliar para posicion del punto de contacto
neumatico-superficie
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TcG1yx

TcGqy

TcG oy

TcGyy

[MPa 6 ksi]

[MPa 6 ksi]

[MPa 6 ksi]

[MPa 6 ksi]

Posicion del CG del brazo de control en el eje x
respecto al punto A de la suspension frontal

Posicion del CG del brazo de control en el eje y
respecto al punto A de la suspension frontal

Posicion del CG de la mangueta en el eje x respecto al
punto A de la suspension frontal

Posicion del CG de la mangueta en el eje y respecto al
punto A de la suspension frontal

Radio de la seccion circular del perfil del eje a torsion

Vector de posicion desde el CG de la mangueta al
apoyo B para la suspensién frontal

Vector de posicion desde el CG de la mangueta al
apoyo C para la suspension frontal

Radio minimo para el ciclo de conduccion en curva

Relacion de suspension

Esfuerzo ultimo o maxima resistencia

Limite elastico a la torsidon del material del resorte

Resistencia a la tension méxima del material del
resorte

Esfuerzo de fluencia a la traccion
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u(t)

[mm/s]

[mm/s]

[mm/s]

[mm/s]

Tiempo

Espesor

Espesor de la seccidn transversal del eje a torsion

Distancia entre ruedas (Track)

Torque reactivo en el pivote P alrededor del eje x

Longitud del centro cortante al CG del eje a torsion

Funcién de entrada

Vector unitario del eje de rotacion PQ

Deflexion de la rueda

Velocidad instantanea en el CG del brazo de control de
la suspension frontal en el eje x

Velocidad instantanea en el CG del brazo de control de
la suspension frontal en el eje y

Velocidad instantanea en el CG de la mangueta de la
suspension frontal en el eje x

Velocidad instantanea en el CG de la mangueta de la
suspension frontal en el eje y

Velocidad instantanea del resorte-amortiguador

203



vmax

VM

X2

[m/s 6 km/h]

[mm/s]

[mm/s]

Velocidad méaxima del vehiculo

Velocidad instantdnea del resorte-amortiguador del
sistema de suspension trasero

Velocidad instantanea de las ruedas del sistema de
suspension trasero

Ventaja mecanica

Fuerza de corte resultante que actia sobre el centro
de corte del eje a torsién

Peso del vehiculo

Peso del brazo de control

Peso de la mangueta de la suspension frontal

Posicion de la carroceria

Posicion de la masa no suspendida 1

Posicion de la masa no suspendida 2

Velocidad de oscilacién de la carroceria

Velocidad de oscilacion de la masa no suspendida 1

Velocidad de oscilaciéon de la masa no suspendida 2

Aceleracién de oscilacién de la carroceria
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X1

X5

(xr Y Z)

(x5, ¥s)

V1

Y2

Yce

Vs (t)

Yw

12453

[m/s?]

[m/s?]

[mm; mm; mm]

[mm; mm]

[mm]

[mm; mm]

[mm]

[mm/s]

Aceleracién de oscilacion de la masa no suspendida 1
Aceleracion de oscilacion de la masa no suspendida 2
Ejes coordenados

Posicion del sistema resorte-amortiguador de la
suspension trasera

Excitacion del terreno en la llanta 1
Excitacion del terreno en la llanta 2

Distancia del CG desde el punto O de la seccion
trasversal del eje a torsién

Vector de posicién del punto de contacto neumatico-
superficie respecto al eje coordenado del mecanismo
articulado de la suspension frontal

Funcion de salida
Longitud del eje soporte de las ruedas traseras

Velocidad instantanea del resorte-amortiguador del
sistema de suspension trasero

Angulo Camber

Razon de cambio del angulo Camber respecto al
angulo Roll

Angulo Toe
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B1

B2

Bo

‘Smax

Amax

Awpg

AZ

AZ,

[rad]

[mm]

[rad/s?]

[rad/s?]

[°6rad]

[°6rad]

[° 6 rad]

Angulo maximo de inclinacién para estabilidad del
vehiculo en subida

Angulo maximo de inclinacién para estabilidad del
vehiculo en bajada

Razon de cambio del angulo Toe respecto al angulo
Roll

Desplazamientos totales maximos en los elementos
estructurales

Deformacion maxima del sistema resorte-
amortiguador

Vector de rotacidon del sistema de suspension trasero
respecto al eje PQ

Desplazamiento vertical del resorte-amortiguador del
tren trasero

Desplazamiento vertical de las ruedas del sistema de
suspension trasero

Aceleracién angular del brazo de control

Aceleracion angular de la mangueta del tren delantero
Posicién angular del eje a torsion

Posicion angular del brazo de control

Posicion angular del sistema resorte-amortiguador
para la suspension frontal
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Omax

71, Ty

Posicién angular del vector de direccion, D

Angulo de inclinacion del sistema resorte-amortiguador
Deformacién angular del eje a torsiéon

Factor de cortante directo del resorte

Coeficiente de friccibn entre el neumético y la
superficie

Relacién de amortiguamiento
Decremento logaritmico

Esfuerzo maximo

Esfuerzo cortante

Esfuerzos cortantes unitarios

Esfuerzo cortante en la espira del resorte
Periodo amortiguado

Coeficiente de Poisson

Angulo de balanceo

Velocidad angular de la carroceria
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®o

[rad/s?]

[°6rad]

[°6rad]

[rad/s]

[rad/s]

[rad/s]

[rad/s]

Aceleracién angular de la carroceria

Angulo Roll

Apertura de la mitad del sector circular para el perfil del
eje a torsion

Velocidad angular del brazo de control

Velocidad angular de la mangueta de la suspension
frontal

Frecuencia amortiguada

Frecuencia natural
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Anexo B. Fundamentacion teérica.

DEFINICION DEL SISTEMA DE SUSPENSION

El sistema de suspension de un vehiculo se define como el conjunto de elementos
mecanicos y estructurales que permiten la conexion entre las ruedas y el chasis,
dando la posibilidad de un movimiento relativo entre sus partes. A su vez, mantiene
el contacto neumatico-suelo, mejorando la adherencia entre estos con el objetivo de
garantizar la seguridad ante la respuesta dinAmica de la direccion. Por tanto, el
sistema de suspension se encarga de soportar el peso del vehiculo, mitigando las
vibraciones de las cargas de impacto generadas por las irregularidades del terreno.

COMPONENTES DE UN SISTEMA DE SUSPENSION

Ahora bien, para realizar el disefio del sistema de suspension es preciso describir
los elementos fundamentales que forman parte de este. No obstante, cabe notar
gue no todos los elementos que posteriormente se describirdn deberan ser usados
para el disefio del sistema de suspensidon propuesto en este proyecto. Dicho esto,
los sistemas de suspension, desde el punto de vista vibratorio, poseen cuatro

componentes principales:

Elemento elastico. Garantiza la union de la masa suspendida a los elementos
rodantes del vehiculo, aportando una fuerza recuperadora cuando se produce una
separacion entre los elementos mencionados, debido a su capacidad de almacenar

energia de deformacion.

Elemento amortiguador. Son elementos disipadores de energia que permiten
mitigar las oscilaciones del elemento flexible, producto de irregularidades en el

terreno.
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Masa suspendida. Se considera masas suspendidas a todas las masas cuyo peso
es soportado por el sistema de suspension. Abarca todos los componentes internos

del vehiculo: chasis, carroceria, pasajeros, equipaje y demas.

Masa no suspendida. Todas las masas cuyos pesos no son soportados por el

sistema de suspension, como por ejemplo los neumaticos, rines, frenos, etc.

ELEMENTOS ELASTICOS

Estos elementos poseen excelentes propiedades elasticas, pero poca capacidad de
absorcién de energia mecanica, por lo que no pueden ser montados solos en la
suspensién y se montan siempre con un amortiguador de doble efecto que frene
tanto su compresion como su expansion. Segun su forma de instalacién en el

vehiculo, los elementos elasticos mas comunes son:

Ballestas. Tipo de muelle compuesto por una serie de laminas de acero,
superpuestas, de longitud decreciente en forma de parabola, que se unen al eje por
medio de una abrazadera. Actia como un resorte de flexion, que es capaz de

soportar esfuerzos de flexion y cortante.

Muelles helicoidales. Consisten en un arrollamiento helicoidal de acero elastico

formado por un hilo de diametro variable en funcién de la carga que debe soportar.

Barras de torsion. Las barras de torsion estan fabricadas de aceros de alto limite
elastico. El peso del vehiculo aplica una torsion inicial a la barra, proporcionando la
altura adecuada a la carroceria y consiguiendo asi el efecto muelle. Van fijadas por
un extremo al chasis y por el otro al brazo oscilante de la rueda, de manera que, los

movimientos de la rueda implican una torsion de la barra.
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AMORTIGUADORES

Es un dispositivo que permite los efectos de oscilacion producidos por el muelle, el
cual almacena una cierta cantidad de energia al pasar por un terreno irregular. De
esta forma, el amortiguador evita que la carroceria del vehiculo oscile
continuamente, disipando la energia acumulada en el muelle, transformandola en

calor. Asi, existen diversos tipos de amortiguadores entre los que se encuentran:

De friccion. este tipo de amortiguador es poco empleado y consta de dos brazos
sujetos al bastidor y al eje o rueda correspondiente. Los brazos se unen entre si a
través de discos que rotan y generan friccion, ofreciendo una resistencia al

movimiento.

Hidraulicos. aquellos en los que el amortiguamiento se obtiene por medio del
movimiento de un vastago que fuerza el paso de un fluido de una cAmara a otra a

través de una serie de agujeros o valvulas.

Neumatico. este amortiguador posee el mismo principio de funcionamiento que el
hidraulico, pero en vez de llenar las camaras con un liquido, se hace uso de un gas
inerte a gran presion.

Reoldgicos. se caracterizan por tener particulas en el fluido que se orientan a
través de una pequefia corriente electromagnética, generando en el fluido un
cambio de viscosidad.

OTROS ELEMENTOS

Barra estabilizadora. Esta formada por una barra de acero que trabaja a torsion, y

su funcién es estabilizar el vehiculo frente a acciones que produzcan balanceo. Sus
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extremos se fijan a los soportes de suspension de las ruedas y contrarrestan la

inclinacion del vehiculo cuando toma curvas.

Barra Panhard. es una barra transversal, que impide el movimiento lateral de los

ejes.

Silentblocks. son unos casquillos de goma que se utilizan en los coches, en los
puntos donde el chasis del vehiculo se une a un componente movil de la
suspension. Su funcién es absorber el ruido y las vibraciones producto de las

irregularidades del terreno.

Rotulas. Constituyen un elemento de union y fijacion de la suspension y la
direccién, que permite el pivotamiento y giro de los extremos de la barra de

direccién, manteniendo la geometria de las ruedas.

Mangueta. es una pieza fabricada con acero o aleaciones que une el buje, en el
cual se montan los rodamientos que permiten la rotacion de la rueda, a los

elementos de la suspension.

Brazos de suspensidon. unen el bastidor con las ruedas y sirven como soporte al
muelle y amortiguador. Estan disefiados para soportar esfuerzos en la direccion del

brazo.

Tirantes. son brazos longitudinales de acero, situados entre la estructura del
vehiculo y el sistema de suspension. Absorben los desplazamientos y esfuerzos de
los elementos de la suspensién en los periodos de aceleracion y frenado del

vehiculo.
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Figura 124. Elementos del sistema de suspension.
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Fuente: FERNANDEZ, Alfonso. Modelos de un amortiguador reoldgico.
CLASIFICACION DE LOS SISTEMAS DE SUSPENSION

Antes de realizar el andlisis de alternativas subsecuente, se hace necesario realizar
una investigacion a profundidad de los diferentes tipos de sistemas de suspension.
Segun su geometria, se establecen tres tipos de sistemas de suspension: rigida,

semirrigida e independiente.

Suspensién rigida. En este tipo de suspension, las ruedas del mismo eje estan
conectadas mediante un elemento rigido, normalmente una barra. En
consecuencia, todo el movimiento que ejecuta una rueda se transmite a la otra del
mismo eje. De esta forma, al elevarse una rueda se extiende su inclinacion la otra
rueda.
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Figura 125. Suspension rigida.

Suspension
de eje ngido

r e s —_ —

Fuente: https://es.slideshare.net/Fran1176/cfs-gim8

Esta disposicion se caracteriza por su resistencia y bajos costos a la hora de ser
fabricada. Sin embargo, son poco cémodas para los pasajeros y proporciona una

menor seguridad.

Suspensién semirrigida. La energia transmitida por una perturbacion a una de las
ruedas se trasmite de forma parcial a la otra rueda. Dicho esto, en las suspensiones

semirrigidas se pueden encontrar dos modelos principales:

- Sistema de eje torsional. Las ruedas estan unidas rigidamente a dos brazos
longitudinales conectados, a su vez, por un travesafio que permite la torsiéon durante
las perturbaciones, dando estabilidad al vehiculo. Esta configuracion, a causa de la
torsion del puente, permite una recuperacion parcial del angulo de caida con un alto
efecto de estabilizacion. Asi mismo, sus ventajas se centran en su bajo peso, bajo

costo y poco espacio ocupado.
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Figura 126. Suspension de eje torsional.

Fuente: BORJA, Felipe. Modelo directo no paramétrico de amortiguador magneto-

reolégico basado en redes neuronales.

- Sistema de Dion. Las ruedas estan conectadas mediante un eje rigido (eje de
Dion) que permite movimientos longitudinales limitados por tirantes de suspension,
que, a su vez, estan unidos, mediante dos semiejes, a un eje longitudinal anclado
al bastidor, para permitir el movimiento vertical de ambas ruedas de forma
independiente. Este sistema tiene como ventaja, frente al eje rigido, que se

disminuye la masa no suspendida debido al poco peso del eje de Dion.

Figura 127. Suspension eje de Dion.

Fuente: https://es.slideshare.net/Fran1176/cfs-gim8
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Suspensién independiente. En esta configuracion, las ruedas estan conectadas
al bastidor del vehiculo mediante un sistema articulado que les permite desplazarse
verticalmente sin afectar a la rueda opuesta. Asi mismo, este tipo de suspensiones
aisla de mejor manera el chasis del vehiculo, pues las oscilaciones trasmitidas a la

estructura son menores con respecto a otro tipo de suspension.

- Suspensiéon de eje oscilante. Consiste en un conjunto donde el elemento de
rodadura y el semieje son solidarios, de forma que el conjunto oscila alrededor de
una articulacion préxima al plano longitudinal del vehiculo. Por otra parte, cabe notar
gue este tipo de suspension no se puede usar como eje directriz, debido a que el
movimiento oscilatorio de los semiejes altera notablemente la caida de las ruedas

en las curvas.

Figura 128. Suspension de eje oscilante.
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Fuente: GAVILANEZ, Camilo. Analisis e Importancia de Sistema de Suspension de
Vehiculos Livianos Mediante Modelo Digital.

- Suspensiéon de brazos tirados o arrastrados. Realiza la union de la rueda y el
bastidor mediante una articulacién por delante del eje, con un brazo que en su parte
anterior esta unido al bastidor y en la posterior a la rueda. De esta forma, las ruedas
son desplazadas por los brazos longitudinales que pivotan en el anclaje de la

carroceria.
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Figura 129. Suspension de brazos arrastrados.

Fuente: https://es.slideshare.net/Fran1176/cfs-gim8

- Suspension McPherson. Formada por dos brazos anclados al bastidor y oscilantes
en la unién con la rueda, unidos entre si por una barra estabilizadora o por un eje
auxiliar. Es el sistema mas compacto, liviano y usado en el tren delantero de los
vehiculos. Permite un menor consumo de combustible y menor namero de
componentes del sistema, haciendo posible montar un sistema de traccion
delantera méas sencillo. Sin embargo, los pivotamientos del sistema de suspensién
en la carroceria deben ser mas resistentes, debido a que las perturbaciones se

trasmiten de forma directa a la estructura del vehiculo.

Figura 130. Suspension McPherson.

Fuente: https://es.slideshare.net/Fran1176/cfs-gim8
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- Suspension de paralelogramo deformable. Se denomina suspensién por trapecio
articulado o triangulos superpuestos, debido a que esta formada por dos elementos
articulados paralelos y unidos desde el bastidor a la mangueta de la rueda. Se llama
“‘deformable” por la deformacion del paralelogramo cuando se experimenta una

perturbacion.

Figura 131. Suspension de trapecio deformable

Fuente: FERNANDEZ, Alfonso. Modelos de un amortiguador reolégico.

- Suspensiéon multibrazo (multilink). Se basa en el mismo concepto basico que la
suspension de paralelogramo deformable. Asi, el paralelogramo esta formado por
dos brazos transversales, la mangueta de la rueda y el propio bastidor. Su
caracteristica principal radica en la funcion de los elementos guia de la suspension
multibrazo, los cuales tienen anclajes elasticos, mediante manguitos de goma, que
permiten modificar los parametros geométricos de la rueda para mejorar la

estabilidad del vehiculo en las distintas situaciones de uso.
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Figura 132. Suspension multilink.

Fuente: https://es.slideshare.net/Fran1176/cfs-gim8

TERMINOS BASICOS PARA EL DISENO DE UN SISTEMA DE SUSPENSION
Angulos de navegacion (roll, pitch and yaw). Son un tipo de angulos que
permiten describir la orientacion de un cuerpo en tres dimensiones. El angulo Roll
se asocia a la orientacion en el eje longitudinal, Pitch en el eje transversal y Yaw en
el eje vertical. La practicidad de estos angulos permitira conocer la orientacion de la

carroceria del vehiculo respecto a un sistema de referencia fijo.

Figura 133. Angulos de navegacion.

Roll

Pitch

Fuente: https://dautomotrizuft.weebly.com/suspensioacuten.html
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Angulo Camber. Es el angulo de inclinacion del plano de las ruedas con respecto
al plano vertical, si el plano de la rueda gira alrededor del eje x y se inclina hacia el
chasis se tiene un angulo Camber negativo, mientras que si se inclina hacia afuera

se obtiene un Camber positivo.

Figura 134. Angulo Camber.

Negative camber Positive camber

Fuente: GUIGGIANI, Massimo. The science of vehicle dynamics

En cuanto a las implicaciones dindmicas del angulo Camber, se puede decir que las
fuerzas laterales y de adherencia generadas durante la conduccién son funciones
de este. Por tal motivo, la seleccion de un angulo Camber negativo mejorara el
agarre y la estabilidad en las curvas, permitiendo la correcta trasmision del esfuerzo
a través del plano vertical de la rueda, mientras que un angulo Camber nulo otorgara
el maximo contacto de la superficie de rodadura y la carretera para asi obtener la

maxima aceleracion posible en una trayectoria recta.

Angulo Caster. Es el angulo de inclinacion entre la vertical y el eje de pivotamiento
de las ruedas con el que se controla la direccion, también conocido como eje de
direccién. Se entiende por Caster negativo cuando el eje de direccion forma una

inclinacién al girar de derecha a izquierda con respecto al plano vertical de la rueda
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delantera y por Caster positivo cuando el giro es de izquierda a derecha. Cuanto

mayor sea este angulo se requerira mayor esfuerzo para hacer girar la direccion.

Figura 135. Angulo Caster.

Steering axis Steering axis

Negative caster Positive caster

Fuente: GUIGGIANI, Massimo. The science of vehicle dynamics

Por su parte, durante la conduccion al momento de girar, existe una relacion
funcional entre el &ngulo Caster y el &ngulo Camber, pues con una configuracién de
Caster positivo la rueda de afuera gana Camber negativo y la rueda interior Camber
positivo, causando que ambas ruedas se recuesten dentro de la curva. Por lo tanto,
la correcta seleccion del &ngulo Caster permitira que los neumaticos delanteros, al
momento de girar ciertos grados, obtengan el Camber necesario para igualar el

Camber dinamico.

Angulo Thrust. Posicionados desde una vista superior del vehiculo, el angulo
Thrust es la inclinacion que se forma entre el eje central del vehiculo y la
perpendicular del eje trasero, cuando se tiene un angulo Thrust nulo se confirma el
paralelismo entre el eje delantero y trasero, como también que la distancia entre
ejes a ambos lados del vehiculo es la misma. Generalmente es mayor a cero para
vehiculo de carreras ya que proporciona un mejor agarre al momento de tomar las

curvas.
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Figura 136. Angulo Thrust.

Thrust angle

l

Fuente: GUIGGIANI, Massimo. The science of vehicle dynamics

Wheelbase (Distancia entre ejes). Es la distancia comprendida entre el centro de

la rueda trasera y el centro de la rueda delantera.

Track (Distancia entre ruedas). Es la distancia comprendida entre el centro de la

rueda izquierda y el centro de la rueda derecha.

Figura 137. Wheelbase y Track

Fuente: https://dautomotrizuft.weebly.com/suspensioacuten.html
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Por otra parte, se hace indispensable hacer mencién que el vehiculo se comporta
de mejor manera al momento de tomar curvas cuando se incrementa la proporcién
del Track con respecto al Wheelbase, mientras que cuando el Wheelbase es mucho
mayor en proporcién con respecto al Track, mejor comportamiento y estabilidad

tendra el vehiculo en trayectorias rectas.

Centro de balanceo. El centro de balanceo o también conocido como Roll axis,
puede tener dos definiciones: La geométrica y la que provee la Sociedad de
ingenieros automotrices. La primera establece que es un punto imaginario, en el
espacio, sobre el cual toda la masa suspendida del vehiculo va a rotar cuando el
vehiculo se incline al tomar una curva. La SAE, por su parte, lo define como un
punto en el plano transversal vertical, en el cual se pueden aplicar fuerzas laterales

a la masa del muelle sin producir un balanceo en la suspension.

Figura 138. Centro de balanceo
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Fuente: GUIGGIANI, Massimo. The science of vehicle dynamics

MODELOS VIBRATORIOS PARA LA SIMULACION

El modelo de la figura 17. representa el sistema independiente de la suspension de

medio vehiculo. Dicho modelo contiene el movimiento vertical de la carroceria y de
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las ruedas delanteras (derecha e izquierda), a su vez, se incluye el angulo de
balanceo para analizar las vibraciones originadas por la variacién de tal parametro.
Esta cantidad de grados de libertad permite considerar el analisis del movimiento

vertical-transversal o vertical-longitudinal del vehiculo.

Figura 139. Modelo para un sistema de suspension independiente.
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Fuente: REZA, Jazar. Vehicle Dynamics.

Cabe destacar que el modelo de medio automévil puede ser diferente para la mitad
delantera y la mitad trasera debido al uso de diferentes suspensiones y distribucién
de masas. Ademas, en las mitades delantera y trasera se pueden utilizar diferentes

barras antivuelco y diferente rigidez torsional tal como se muestra a continuacion.

Figura 140. Modelo para un sistema de suspension con eje torsional.
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Fuente: REZA, Jazar. Vehicle Dynamics.
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El modelo de la figura 18. es similar al ya presentado, solo que posee una barra
torsional, con rigidez propia, que le proporciona estabilidad al vehiculo. El par
generado en dicho miembro estructural es proporcional al angulo de balanceo, de
manera que contrarreste los momentos generados por las inestabilidades de la

carroceria.

225



Anexo C. Proceso de disefio conceptual

PLANTEAMIENTO DE ALTERNATIVAS

Alternativa 1. Sistema McPherson y brazos arrastrados. Para la primera
alternativa se propone un sistema McPherson y de brazos arrastrados para el tren
delantero y trasero, respectivamente. El primer sistema seleccionado se caracteriza
por ser un modelo compacto, liviano y econémico; sin embargo, requiere mucho
espacio vertical y este se ve afectada de manera directa por las irregularidades del

terreno, lo que repercute en el confort del pasajero.
Por otra parte, el sistema de brazos arrastrados es muy eficiente para terrenos con
irregularidades minimas, pues transmite las vibraciones con mucha facilidad al

chasis del vehiculo.

Figura 141. Alternativa 1

Fuente: Autores
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Alternativa 2: Sistema McPherson y eje torsional. Esta alternativa es una
variacion de la alternativa 1, en la que se hace el cambio del sistema de brazos
arrastrados por uno de eje torsional. Dicho sistema proporciona una suspension de
bajo peso, costo y poco espacio ocupado. Su mayor ventaja radica en que durante
las perturbaciones, permite una mayor estabilidad del vehiculo, garantizando la
seguridad de los pasajeros. No obstante, el hecho de que sea una suspension
semirrigida ocasiona que la geometria de cada rueda dependa una de la otra,
causando una disminucion efectiva de la maniobrabilidad del vehiculo.

Figura 142. Alternativa 2

Fuente: Autores

Alternativa 3: Sistema de paralelogramos deformables y multilink. Para la
tercera alternativa se propone un sistema de suspension de paralelogramo
deformable y multilink en el tren delantero y trasero, respectivamente. Dicha
configuracion proporciona una independencia en cada una de las cuatro ruedas, por
lo que, en conjunto, proporciona mejor maniobrabilidad y mayor seguridad al

volante. En cuanto al tema de confort, ambos sistemas proveen una alta absorcion
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de las vibraciones longitudinales y una gran firmeza en los movimientos
transversales, debido a que cada brazo esta conectado al cuerpo del vehiculo por

medio de silentblocks de alta calidad.

Sin embargo, el estudio y disefio de estos sistemas es engorroso y poco practico,
sumado a que el costo de estos es bastante alto, lo que lo hace una configuracion
poco practica para las irregularidades minimas que podria llegar a tener el terreno
urbano, siendo mucho mas viable para vehiculos de carreras, en los que se

alcanzan altas velocidades y se necesita gran precision.

Figura 143. Alternativa 3

Fuente: Autores

EVALUACION DE ALTERNATIVAS

Se procede a realizar la evaluacion de las alternativas anteriormente descritas en

base a la informacion obtenida de la matriz QFD, con lo que es posible escoger la
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alternativa que se ajusta a las peticiones del consumidor-fabricante. A continuacion,
se presentan los criterios de evaluacion obtenidos a partir de la matriz QFD en orden

descendente.

Tabla 23. Evaluacion de alternativas

Evaluacion de alternativas Alternativa 1 | Alternativa 2 | Alternativa 3
Criterio de arametros P; | calif ond. | calif ond. | calif ond
evaluacion p L | P ' | P ’ | P ’

Andlisis sencillo | 0,4 4 0,63 3,5 0,55 1 0,16
Minimos costos 1o a1 4 | 048 | 4 | 048 | 1 | 012
L de fabricaciéon
Disefio

39,6% Compacto

suspension y liviano 0,2| 35 0,28 4 0,32 3 0,24
Complejidad
(minima cantidad |0,1| 3,5 0,14 45 0,18 1 0,04
de elementos)
. i Estabilidad 0,6 3 0,37 4 0,50 5 0,62
Direccion
control 20,7% Independencia
y . 04 5 | 041 | 35 | 029 | 5 | 041
geométrica
Mitigacion de
Aislamiento 20.00% cargas 0,5 3 0,30 4,5 0,45 5 0,50
vibratorio '

Confort pasajero | 0,5 3 0,30 45 0,45 45 0,45

Solucion éptima
Adherencia | 19,7% | (irregularidades | 1 45 0,89 4 0,79 0 0,00
minimas)

Puntaje total 3,80 4,00 2,54

Fuente: Autores
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Anexo D. Factores de carga dinamica

Los tipos de cargas que actual sobre las ruedas, durante un ciclo de conduccion, se
pueden clasificar en: laterales (fuerzas en curvas), longitudinales (aceleracion y
fuerzas de frenado), verticales (fuerzas gravitacionales causadas por el peso del
vehiculo). En ese orden de ideas, se hace necesario implementar un modelo que

permita calcular dichas fuerzas, asumiendo lo siguiente:

e El chasis del vehiculo como un cuerpo rigido
e El vehiculo es conducido sobre un terreno plano, sin pendiente
e Velocidad constante en las curvas

e Aceleracion longitudinal constante.

A continuacioén, se muestra las cargas aplicadas sobre las ruedas del eje frontal y

trasero del vehiculo durante un caso de ciclo de frenado.

Figura 8. Diagrama de cuerpo libre de un vehiculo durante el frenado

a

«— T & —
T 5] | n

- / Y =

B, A N, c b B ¢ A Nf
- L -

Fuente: HAPPIAN-SMITH, Julian. Modern Vehicle Design
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Las ecuaciones del equilibrio dinamico para este caso quedan formuladas de la

siguiente manera:

+—>2Fx=ma - Bf + B, = ma
+T2Fy= - N+ N,—mg=0
+(\ZMCG:O i (Bf+BT)hCG +NrC_Nfb:0

Se despejan las fuerzas normales de cada rueda en funcién de la aceleracion

longitudinal y los parametros geométricos del vehiculo:

mahgg + (mg — Nf)c—N; b =0

__maheg  mgc  mahe;  mgce
7 ¢c+b "c+b L L

mgb mahgg
Ne=— "1

Por otra parte, determinar las fuerzas de friccion en cada una de las ruedas,
causadas por el ciclo de frenado, se hace imposible debido a que no se dispone de
las suficientes ecuaciones para resolver el sistema. Se asume entonces que las
fuerzas de frenado son proporcionales al coeficiente de friccion u entre larueda y la

superficie del terreno; estas determinadas por las siguientes expresiones:

mah mgc
CG_l_ 9>M

mgb mahCG>
L L

’ BT:N”‘:(L L

Las fuerzas dindmicas son muy dificiles de cuantificar, sin embargo, la
experimentacion ha establecido un rango de factores de carga dinAmicos para

determinar dichas fuerzas. Estos factores son aplicados a las fuerzas normales
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estaticas que actian sobre el vehiculo en reposo, dadas por las siguientes

expresiones:
N = mgc __mgb
CE T 2L

Algunos de los valores tipicos para los factores de carga dindmicos usados por los

fabricantes del campo automotriz se muestran en la siguiente tabla.

Tabla 24. Factores de carga dinamica

Factor de carga

Tipo de carga

Longitudinal Transversal Vertical
Bache 4g enlarueda
3genla
delantero 0 afectada,1 g en las
rueda afectada ,
/ trasero demas ruedas

3.5genlarueda

Bache d t
acne aurante 0 0 afectada,1g enlas

l
as curvas demas ruedas
I to lateral 4 l d
mpacto la er.a g en las ruedas 1g en todas
contra el bordillo 0 delanteras y traseras las ruedas
del anden del lado afectado
2 l d
2g en las ruedas g en tasrueaas
Frenado de delanteras,0.8g
. delanteras,0.4g en 0
emergencia en las ruedas

las ruedas traseras
traseras

Fuente: HAPPIAN-SMITH, Julian. Modern Vehicle Design

Bajo estas referencias seran asumidas las cargas que son aplicadas al sistema de

suspension.
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Anexo E. Calculos dinamicos en situacion de aceleracion, frenado y curva

Para completar el estudio dinamico del sistema de suspensién frontal y trasero, es
necesario plantear los ciclos de conduccion para aceleracion, frenado y movimiento
en curva del vehiculo. De estos analisis, sera posible establecer las fuerzas
méaximas que se presentan en cada neumatico y que por ende se transmiten a los
sistemas de suspensién. No obstante, los célculos aqui propuestos no seran usados
en los procesos de disefio anteriormente mostrados y solo se usaran para verificar

la estabilidad final del sistema de suspension.

CICLO DE ACELERACION

Figura 144. DCL vehiculo acelerando

y a
—_—)
Umax
—
F acel
W

Fuente: autores
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zFx=0 - 2B, + 2Bf = Faeer 5 Facer = ma
ZFy=O - 2N, + 2Ny =W ; W =mg

ZMR=0 5 2Nj L+ Faeey hog — We =0

Donde :

m = 700kg (peso total del vehiculo con pasajeros)
b=0,81m (distancia del CG a eje delantero)
c=099m (distanciadel CG a eje trasero)

L=18m=c+b (distancia entre ejes)

Por otra parte, la distancia h.; es la distancia desde el centro de gravedad hasta el
punto de contacto neumatico-piso. Este se supondrd inicialmente como la suma del
radio de la rueda y la dimension media de la carroceria del vehiculo. Dicho esto,

esta dimension equivaldra a:

)

h 5
heg =T+ = 0,265 + =0,99m

Para obtener la aceleracion de estudio, se toma como referencia el rendimiento del
Renault Twizy 80, que acelera de 0 a 45 km/h en 6,1 s. No obstante, se plantea una
aceleracion de 0 a 30 km/h en 8 s para el disefio del vehiculo de este proyecto,
debido a que se supone una situacioén donde la capacidad del motor del vehiculo

disefiado es menor que el auto referenciado. De esta forma se tiene que:

km (1000m)( 1h

>—8333m
h 1km /\3600s/ s
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dv vs tr
a =— - f dU = f a dt
dt 0 0

8s

8,333 m/s 8,333 m/s m
f dv = a| dt -» a=——(7—— - a=1041—
0 0 8s S

De las ecuaciones dinamicas planteadas al inicio, se procede a despejar las
reacciones normales en cada rueda, donde cada reaccién esta multiplicada por dos

debido a que en el tren hay dos ruedas.

m(gc — aheg)
Ny = oL Ny = 1688,03 N
w
Np === N - N, =174546 N
CICLO DE FRENADO:
Figura 145. Vehiculo frenando.
Y a %
| max

, @ |
i 2B T

| : rolen,

< > < >

C ! b

) L g

Fuente: Autores
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Zszo = 2B, +2Bf = Frren 5 Frren = ma
ZFy=O - 2N, + 2Ny =W ; W =mg

ZMR=0 5 2N; L+ Fryon hog — We = 0

Para hallar la desaceleracion del vehiculo, se hace necesario remitirse a los
manuales de disefio geométrico para vias del Ministerio de Transporte colombiano
e Invias. De este documento se extraera la distancia minima necesaria que

necesitara el vehiculo para frenar a su maxima velocidad, que para el caso del

vehiculo disefiado es v,,,, = 80km/h.

Tabla 25. Distancias de visibilidad de parada en tramos a nivel

VELOCIDAD | DISTANCIA D'ﬂg;ﬁ'}'g'g_ DISTANCIA DE VISIBILIDAD DE
ESPECIFICA | PERCEPCION- | o2 o= PARADA
Ve REACCION NIVEL
CALCULADA | REDONDEADA
(km/h) (m) (m) (m) (m)
20 13.9 4.6 18.5 20
30 209 10.3 31.2 35
40 27.8 18.4 46.2 50
50 34.8 28.7 635 65
60 417 413 83 85
70 487 56.2 104.9 105
80 55.6 73.4 129 130
90 62.6 92.9 155.5 160
100 69.5 114.7 184.2 185
110 76.5 138.8 215.3 220
120 834 165.2 248.6 250
130 90.4 193.8 284.2 285

Fuente: Ministerio de Transporte de Colombia. Manual de Disefio Geométrico de

Carreteras. 2008

Con la distancia de parada, D, = 129 m, se procede a calcular la aceleracion del

vehiculo a partir de lo siguiente:
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dx dx dv
-  dt=— ; a=—

v:d_t v dt

Sustituyedo: a = - adx=vdv

&
v

X 0
Integrando ambos miembros: f adx = f vdv
0

Umax

m\ ,
2om | O _(z2zg)? .
a (x) =— m a= - a=-1914—

Ahora bien, se procede a usar las ecuaciones dindmicas planteadas para el frenado,

de las cuales se obtiene que:

_ FfrenhCG + Wc
2L

N; > Ny =225687N

w
Ny == =N >  N,=1176,63 N

CICLO DE CONDUCCION EN CURVA

Para definir el comportamiento dinamico de la suspensién en una curva, se hace
necesario establecer un diagrama de cuerpo libre en vista frontal, para poder
observar las reacciones laterales y normales a los neumaticos, debidos a la
aceleracion en el tramo en estudio. De esta forma, se presenta el DCL con los

miembros articulados del sistema de suspension frontal.
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Figura 146. DCL en vista frontal del vehiculo en una curva

F, cen <
y t T A
7 w

hC G

Fuente: Autores
Donde: T =1,4m (distancia entre ruedas del vehiculo)

Del DCL presentado se establecen las siguientes ecuaciones:

mgw
Z@:O > 2N, + 2Ny —W = 0

ZFZ=O ~ 2F, +2F,, — Foeny = 0

Para resolver el sistema de ecuaciones es necesario en primer lugar establecer la
fuerza centrifuga que experimenta el vehiculo en una curva. Dicho esto, se plantea

que:
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2
a _ Vmax
cent —
Reurva

Doénde: v,,,,, €S la velocidad con al que se mueve el vehiculo, que para el caso en
estudio es la velocidad critica 0 maxima; R4, hace referencia al radio de giro,

como se muestra en la siguiente figura.

Figura 147. vehiculo en condicion de aceleracion en curva

Fuente: Autores

El radio de giro sera determinado a partir de los parametros para disefio geométrico
de vias del Ministerio de transporte colombiano, donde se establece una relacion
entre velocidad especifica y radio minimo, para un peralte maximo de e, = 8%.
Asi mismo, para cada velocidad se proporciona el coeficiente de friccion transversal,

con el que se podra determinar la fuerza lateral que experimenta cada neumatico.
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Tabla 26. Radios minimos para peralte maximo e,,,, = 8% Yy friccion maxima

VELOCIDAD | ., 1 | COEFICIENTE RADIO MiNIMO
ESPECIFICA| "\ iyimo | _DE FRICCION TOTAL (m)
(Ven) B TRANSVERSAL | €max * f tmax
(km/h) (%) f Tmix CALCULADO | REDONDEADO
40 8,0 0,23 0,31 40,6 41
50 8,0 0,19 0,27 72,9 73
60 8,0 0,17 0,25 1134 113
70 8,0 0,15 0,23 167.8 168
80 8,0 0,14 0,22 229,1 229
90 8,0 0,13 0,21 303,7 304
100 8,0 0,12 0,20 393,7 394
110 8,0 0,11 0,19 501,5 501
120 8,0 0,09 0,17 667,0 667
130 8,0 0,08 0,16 831,7 832

Fuente: Ministerio de Transporte de Colombia. Manual de Disefio Geométrico de
Carreteras. 2008

Para la velocidad maxima del vehiculo, v,,,, = 80 km/h, se tiene un radio minimo
de giro de R.v, = 229 m. Obtenidos estos pardmetros, la fuerza centrifuga que

experimenta el vehiculo es:

vz, (22222 %)2

m
acent = Rcurva = 229 m - acent = 2I1564 S_Z

m
Feent = Macene = (700 kg) (2,1564 S_Z) - Foont = 1509,48 N

Calculando las reacciones en cada neumético con las ecuaciones obtenidas a partir

del analisis dinamico del DCL:

2 - FcenthCG
N, = o N N, = 1183,04 N
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14
Ni = 7 - Nd - Ni = 2250,46 N

Las fuerzas laterales se hallaran a partir del coeficiente de friccion que se genera a

partir del contacto neumético-superficie, de manera que:

F, F,
Fo,+F,= %"t 5 uN; + uN, = cent

Fcent

= =0,2198 = 0,22
2(N; + Ng) #

U

Se evidencia que el coeficiente de friccion obtenido a partir de las ecuaciones
dindmicas es igual al que se presenta en la tabla de radios minimos, por lo que se
puede afirmar que los calculos realizados para la obtencién de las reacciones en los
neumaticos en ciclo de conduccion en curva son correctos. De esta forma, el valor

de las fuerzas laterales para cada neumatico equivale a:

F,,=uN;=4951N ; F,,=uNg=26027N
INCLINACION MAXIMA PERMISIBLE DEL VEHICULO EN SUBIDA Y BAJADA
Para finalizar el analisis de los ciclos de conduccién del vehiculo, se requiere
establecer las inclinaciones maximas sobre las cuales el vehiculo puede
desplazarse sin perder su estabilidad o volcarse.
De esta forma, se inicia con el caso de conduccion en subida con pendiente ;. Para
hallar la el maximo angulo en subida, se establece que el vehiculo pierde contacto

en el tren delantero, por lo que la reaccion normal en los neuméticos de este tren

sera nulas.
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Figura 148. Ciclo de conduccion de vehiculo en pendiente positiva

Fuente: Autores

A patrtir del DCL presentado, se obtiene la siguiente ecuacién de momentos en R:

Z Mg =0 - Nf L+ Wsen(f;) heg —Wcos(By) c =0

SiNe=0 - Wsen(B;) heg = Wcos(By) ¢

sen(f) ¢ . _c
cos(fy) B hee tan(fy) =

hCG
C
ﬁl = tan‘l (h—) - 31 = tan‘l(l) = 45°
CcG

Ahora bien, se debe realizar el mismo proceso para encontrar la pendiente maxima
negativa sobre la que el vehiculo puede operar. Dicho esto, se estable el siguiente

diagrama para determinar dicho angulo.
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Figura 149. Ciclo de conduccion de vehiculo en pendiente negativa

Fuente: Autores

Para este caso, la pendiente maxima negativa se experimentara cuando el tren
trasero pierda el contacto con el terreno, generando una reaccién normal nula, N, =
0

Z Mp=0 - N, L—Wsen(B,) hcg + Wcos(B2) b =0

SiN,=0 — Wsen(B,) heg = Wcos(B,) b

sen(f;) b . _ b
cos(B,) - hee tan(fz) = heg

b 0,81
B, = tan™" (h_) - [, = tan‘1<
CG

= 39,3°
0,99)
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Anexo F. Caélculo de la relacion de suspension

La relacion de suspension, R, se define como:

Donde, K,,, hace referencia a la variacion de la posicion vertical del punto de
contacto y K, a la variacion de la longitud del resorte-amortiguador, con respecto a

6,. Dicho esto, se procede a realizar las respectivas derivadas:

do, da
= -1, cos (6,) + 1, sen(Bz) + 1rg cos (a) — —rsen(a) —

Kyp = do, do, do,
da _ do, do,  db, _ 0
do, d6, do, ' db,
da do,
o, do,

do,
K,, = =11 cos(6y) + —— [rz sen(6,) — rg cos(a) + r sen(a)]

do,
Para facilitar la interpretacion de las ecuaciones, se realiza la siguiente sustitucion:
a6,

a6,

= —1; cos(6;) + Ky, [r> sen(8;) — rg cos(a) + 1 sen(a)]

= Ky

2

Ky 4

Para poder hallar K,, se hace necesario derivar implicitamente el sistema de

ecuaciones obtenido en el primer lazo vectorial desarrollado:
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K, sen (6;) + L cos(6;) Ky, + 1, sen (6;) + 1, cos (6;) Ky, =0
— K, cos (0;) + L sen(8,) Ky, — 11 cos(6;) + 1, sen (6;) Ko, = 0

Lo anterior da como resultado K, y Ky, como las unicas incognitas a determinar:

L cos(6;) Ky, + 11 sen (01) + 1, cos (6,) K,
. sen (0,)
L sen(6,) Ko, — 11 cos(6;) + 1, sen (6;) Ky,
L= cos (6,)

—[L cos(0;) Ko, + 11 sen (8;) + 1, cos (6) ng] cos (65)
= [L sen(8,) Ky, — 11 cos(0;) + 1, sen (6,) Kg,|sen (6,)
—L cos?(6;) Kg, — 11 sen(6,) cos(8,) — 1, cos?*(6;) Ko,
= L sen? (0,) Ko, — 11 cos(0;)sen (6;) + 1, sen® (6;) Ky,
L Ko, (sen? (6,) + cos?(8,)) + 1, Kq, (sen® (6,) + cos?(6,))
= r,(cos(6;)sen (6,) — sen(6;) cos(6,))

Del anterior despeje y aplicando las identidades trigonométricas necesarias, se

obtiene la siguiente expresion para Kp,:

r, sen(8, — 0
Ko, (L+71,) = 1sen(6, —6,) - Ko, = 1 L(+2r 1)
a

Reemplazando Ky, en K; se obtiene lo siguiente:

K, cos (8;) = Ky, sen(8;) (L +1,) — 1 cos(6;)
K, cos (6,) = r, sen(6, — 06,) sen(0,) — r; cos(6,)

P (sen(8, — 0,) sen(6,) — cos(6,))
L= cos (65)
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Finalmente, la relacion de suspension queda expresada como:

dyp
p = Kop _d0; _ dyy
Kk dL o dL
ae;
w [ry sen(6;) — 15 cos(a) + r sen(a)] — cos(6;)
a

R. =
s sen(6, — 6,) sen(6,) — cos(6,)

246
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Anexo G. Variacion del vector de direccion

Para conocer la variacion del vector direccion, se plantea el siguiente lazo vectorial:

Figura 4. Lazo vectorial de la direccion

Fuente: Autores

= — — —
D = T4+T1+Ta

Enx: Dsen(65)=r cos (0;)—r, sen (6,)

Eny: — D cos (63) = —1r, + 1, sen (0,) + 1, cos (6,)
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Anexo H. Andlisis de velocidades

A partir de las ecuaciones obtenidas en el primer lazo vectorial, se derivan con

respecto al tiempo, obteniendo las siguientes expresiones:

dL do, do,
—sen(6,) + — cos(@z) L =—r sen (91) —1,cos(0,) —

dt dt dt
dL do, do,
Tt —-cos(6,) — Tt sen(@z) L] =n cos(@l) — 1, sen(6,) — Tt
Estas derivadas se pueden reescribir como:
. de,  de,
de = b 0 Tag T v g T @2
v, sen(6,) + w, cos(8,) L = —r; sen (0;) w, — 1, cos(6,) w,

w, sen(0,) L — v, cos(8,) =1y cos(0,) w, — 1, sen(6,) w,

—[ry sen (8,) w; + 1, cos(0,) w, + w, cos(6,) L]
sen(6,)
w, sen(6,) L —ry cos(0,) w, + 1, sen(6,) w,
VL= cos(6,)

v, =

-1, sen (8,) cos(0,) w, — 1, cos?(0,) w, — w, cos?(6,) L

= w, sen?(8,) L — 1y cos(0,) sen(6,) w, + 1, sen?(0,) w,
L wysen (0, —0,) = w, (L+1,)

r, sen (60, — 6,)
Lt+ry

Wy =
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De igual manera, la velocidad del resorte-amortiguador se puede calcular como:

v;, cos(0,) = w, [ry sen(0,) + L sen(6,)] — r; cos(6;) w;
r, sen (60, — 6,)
(L+7)

v, cos(0,) = w1 [sen (6, — 6,) sen(6,) — cos(6,) |

vy, cos(8,) = (ry + L) sen(6,)

w, — 1 cos(6;) w,

7, [sen (6, — 0,) sen(6,) — cos(6,) ]
cos(8,) @1

v, =

Nota: La notacion "L" usada en este anexo hace referencia a L,.sorte, debido a

disminucién en la longitud de las ecuaciones.
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Anexo |. Analisis de aceleraciones

A continuacion, se presenta el proceso matemético para la obtencion de las

aceleraciones de los miembros articulados del sistema de suspension McPherson,

partiendo de la segunda derivada del vector de posicion angular y lineal de los

eslabones y el sistema resorte-amortiguador, respectivamente.

d’L

=

do, 1 sen (0, —0;) db,
dt  (L+71) dt

d[sen (8, — 0,)(L + )7 1]
A=
dt

d26, d2e,

dez L g T ®
d2e, . d26, sen (6, —91)+d91
dtz2 ~ 1| dtz2 (L+1) dt

=cos (0, —0;) (w,—w) L +7) = (L+71)%v, sen (6, —6;)

A= cos (0, — 0;) (w, — wq)

UL sen (02 - 01)

(L+7,)

(L +1,)?

dtz

d?o, ldzﬁl sen (6, —6,) db, cos (6, —6,) (dGz do, )
-

dt? (L +1)

dt  (L+r,) \dt dt

T dt dt

sen (6, — 0,)

- & =1 |€ w
2 1[1 (L+T'a) 1

dL

cos (6, —6,)

dL d91 sen (92 - 91)
(L +1y)?

(L+71y) (wy —wq) —

de
o [tan (8,) sen (6, — 0,) — sec (8,) cos(6,) ]d_tl
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acz " e BT A ar
B = tan (6,) sen (6, — 6,) — sec (6,) cos(6;)

d2L [d291 dHldBl
=7 JR—

dB do, do, do,
— 2 — —_— — — — —
7 = Sec (6,) 7r Sen (6, —6,) + cos (6, — 6,) ( TR ) tan(6,)
do dé
+ [—sec (6,) tan (6,) d_tz cos (6,) + sen(6,) d_tl sec (92)]
d2L d26,
A TS [tan (6,) sen (0, — 0,) — sec (6,) cos(6,)]

do, do,

+ 46, 2(9 6, —6 d92+- 9, —6 (
[sec?(0) sen (6, = 0) 2 + cos (6, - 1) (2 -

It ) tan(6,)

de, de,
— sec (6,) tan (6,) cos (HI)E + sen(6,) sec (GZ)E]

- a;, =1 {& [tan (6,) sen (6, — 6;) — sec (6,) cos(H,)]
+ w, [sec?(8,) sen (8, — 6,) w, + cos (8, — 6;) (w, — w,) tan(6,)
—sec (6,) tan (6,) cos (0,) w, + sen(6;) sec (6,)w, |}

Nota: La notacion "L" usada en este anexo hace referencia a L,.syre, debido a

disminucién en la longitud de las ecuaciones.
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Anexo J. Aceleraciones en los centros de gravedad de los miembros articulados

El vector de posicion del centro de gravedad del cuerpo 1 visto desde el punto A, se

expresa como.

71 g1
T‘CGlx = ECOS (91) /\ rCGly = Esen (91)

d TGy, d TCG1y
e x0T g
r r
Vi = 5 sen (61) w4 A vy, = 5605(91) w4
dv dv
1y _ a, ‘ y _ a
dt x dt y
7 5 T "
@, == [cos(6,) wi + &sen(6,)] A ay, == [sen(6,) wi + &,cos (01)]

Por otra parte, se requiere conocer la aceleracion en el cuerpo 2, por lo que se
procede a construir el lazo vectorial que permita determinar la posicién del centro

de gravedad.

Figura 150. Lazo vectorial para el analisis cinematico del centro de gravedad del

cuerpo 2

|l

Fuente: autores
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En la realidad, este miembro posee una geometria compleja que sera analizada

posteriormente, por lo que se decide, de forma preliminar, simplificar el modelo de

3 .
manera que el centro de gravedad se encuentre a L T8, Visto desde el punto de

conexion del miembro y la rueda.

T
_— — — 8
rC62:r1+r2+Z

7, =1, [cos (6,) i+ sen (6,) ]]
T, =1, [—sen (6,) 1+ cos(6,) j]

T

Tg A ]
Z-1 [cos (@) T — sen () ]]

T
TGy, = 11C0S (61) — 13 sen (6;) + ZS cos (a)

7
TcGy, = T1Sen (61) + 1, cos(6,) — ZS sen ()

d TCGZ d TCGZ
=7V ; =P
dt 2x dt 2y
Tg _
Va, = —Ty5en (61) wy — 15 c08(6,) wp — - sen (@) &
Tg
- vy, = -1 sen (6;) w; — 13 cos (0;) w, + 7 sen (a) w,

T
Vy, =Ty COS (6,) w, — 1, sen (6,) w, + ZS cos (a) w,

dvzx:az ' dvzy:az
dt x dt y
Tg
vy, = —11sen (60) w; + w, [Z sen (a) —r, cos (92)]
T
a,, = —1 [cos(6,) w? + gsen (6] + &, [ZS sen (a) —r, cos (92)]
Tg
+ [_Z cos (a) w, + 1, sen (0,) wz] W,
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T
= a, = -1 [cos(0;) wi + g sen (6,)] + &, [ZS sen (a) — 1, cos (02)]

7
+ w3 [rz sen (6,) — ZS cos (a)]

T,
Vp, =T COS (6,) w, + w, [Zs cos (a) — r, sen (02)]

T
- az, = 11 [ & cos (6,) — sen (6,) w3 + ¢, [ZS cos (@) —r, sen (02)]

T,
+ w3 [ZS sen (a) — 1, cos (92)]
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Anexo K. Célculos del resorte helicoidal a compresion y coeficiente de

amortiguamiento

CALCULO DEL RESORTE HELICOIDAL A COMPRESION:

De acuerdo con la fuerza maxima hallada en el apartado de disefio del sistema
resorte-amortiguador, que posee un valor de F,; = 2742,174 N, se procede a
realizar el disefio del resorte helicoidal a compresién de la suspension, para lo cual
se establecera una deflexion maxima é,,,,. Dicho valor corresponde a la diferencia
entre la longitud del resorte en su estado libre (v, =—100mm - Ly =
391,77 mm) y la longitud del resorte cuando el neumatico se encuentra en su

posicion maxima de excitacion (Vg = +100 mm - Lya, = 203,27 mm).

Amax = Lr = Lingx = 188,5mm

Ahora, con la fuerza y deflexibn maxima, se procede a obtener una constante de

rigidez de disefio preliminar:

Foq  2742174N
Apmar  188,5mm

N
k PR = = 14‘,54‘7 —
disefio mm
Para su construccion se opta por usar un alambre de acero A232 debido a que,
ademas de ser el material mas comun para fabricar resortes, posee un excelente
comportamiento en sistemas con cargas de fatiga, choque e impacto, gracias a sus

altos contenidos de Cromo y Vanadio.

Asi mismo, se propone un diametro de hilo de d = 11 mm y didmetro medio de la

espirade D = 100 mm.

255



Figura 151. Izquierda, Dimensiones del resorte helicoidal a compresion. Derecha,

namero de espiras total para un resorte rectificado

1S

nimero de espiras = N;

Fuente: Norton, Robert L. DISENO DE MAQUINAS, un enfoque integrado. México:
Pearson Educacion, 2011.

Con estos valores es posible calcular el indice del resorte, que no es mas que el
cociente entre el didmetro medio de la espira y el diametro de hilo, cuyo valor varia
dentro del rango de 4 < Cyes0rte < 12. Dichos limites se deben a que los resortes
con un indice menor a 4 son dificiles de manufacturar y aquellos mayores a 12

tienden a pandearse.

En ese orden de ideas, se verifica si el resorte propuesto posee un indice que se

encuentre dentro del intervalo establecido:

Cresorte = E = 11 9,091

Se procede a calcular el nUmero de espiras que poseera el resorte y la longitud de
cierre, teniendo presente que sus extremos seran rectificados y que el modulo de
rigidez del acero A232 es G = 80000 MPa.
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8- Foq- D3N Ammax - G - d*
B =g = Na =555 = Na = 10,062
S

~ N, = 10espiras - N, =N,+1=10+1 =11 espiras
Leierre = d - Ny = (11 mm)(11 espiras) = 121 mm

Al hallar el nimero de espiras activas y totales del resorte, es posible calcular la

constante de rigidez real:

G-d*

N
kp =g pr .~ Ker= 14641

Koio o
%Error = <1 - ‘2”“") 100 = 0,64%
sf

Notese que la diferencia entre el kg;se0 Y ksp €S mMinima, con una desviacion del
0,64%, confirmando que el material seleccionado y los diametros propuestos fueron

elegidos de forma adecuada para el resorte disefiado.
ANALISIS DE RESISTENCIA DEL RESORTE HELICOIDAL A COMPRESION:

Realizado el calculo de los parametros geométricos del resorte, se procede a
realizar un estudio a partir de los criterios de resistencia de este. Para ello, es

necesario calcular las variables incidentes en este estudio, las cuales son:

Factor de cortante directo.

0,5 L, 05
- =
C Ks 9,091

ke =1+ = 1,055
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Esfuerzo cortante en la espira.

8 Fy D 8)(2742,714)(100
rs=rcs-( sd ) . TS:1,055_<( )( )(100)

T d3 7(11) ) = So36MPa

Resistencia a la tensién maxima.

Sye=A-dP

Tabla 27. Coeficientes y exponentes para la expresion de la resistencia maxima a

la tension
ASTM  Material Intervalo Exponente Coeficiente A Factor de
# mm in b MPa psi  correlacién

A227 Forjado en frio 0.5-16 0.020-0.625 -0.1822 17533 141040 0.998
A228 Alambre musical 0.3-6 0.010-0.250 -0.1625 21535 184649 0.9997
A229 Revenido en aceite 0.5-16  0.020-0.625 -0.1833 1831.2 146780 0.999
A232 Cromo-v. 0.5-12 0.020-0.500 -0.1453 1909.9 173128 0.998
A401 Cromo-s. 0.8-11 0.031-0.437 -0.093 4 2059.2 220779 0.991

Fuente: Norton, Robert L. DISENO DE MAQUINAS, un enfoque integrado. México:
Pearson Educacion, 2011.

Como el material usado para el disefio del resorte es un acero A232, los coeficientes
a usar seran: A = 1909,9 Mpa y b = —0,1453

Syt =1909,9d7%1453 - S, . =1909,9(11) %153 = 1348 MPa
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Limite elastico a la torsion y factor de seguridad. Se ha estimado, a través de
pruebas extensas, que una estimacion razonable de la resistencia ultima a la torsion

es del 67% de la resistencia ultima a la tension 2
Sus =067S,, - S,s=0,67(1348 MPa) = 903,16 MPa

N = Sus 903,16
S 1, 5536

= 1,63

Este factor de seguridad muestra un comportamiento adecuado del resorte en
términos de resistencia de las cargas a compresion que soporta durante un ciclo de

conduccion estéatico y posicion del neumatico neutro.

Verificacion de condicion de pandeo en el resorte. El pandeo se verifica a partir
del célculo de la relacion de esbeltez del resorte y la razon de deflexion a la longitud

libre, que son calculadas a partir de las siguientes expresiones:

Esbelter = L = 32L77 _ a4,

ShetteZ =hH =0
Apae 1885

eflexion L 39177 0,48

Ahora bien, se busca el punto de corte de los valores de esbeltez y deflexion en la
Figura 152., teniendo en cuenta que los extremos del resorte se mantendran

paralelos durante toda su deflexion.

2 Norton, Robert L. DISENO DE MAQUINAS, un enfoque integrado. México: Pearson Educacion,
2011.
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Figura 152. curvas de situacion critica de pandeo

libre para inclinarse

> =

~ : . : H : . h

= "

: : =

= 0.60

: =

= 050

:;:'D extremo fijo

=]

v__-—e 040 (a) Extremos no paralelos

g

:-3 0 30 paralelo restringido

= : '

o b ! H

= : : : ! : : :

=

€ 0.10 &

= ==
o — ==,

extremo fijo
razon de longitud libre/didmetro medio Ly/ D (b) Extremos paralelos

Fuente: Norton, Robert L. DISENO DE MAQUINAS, un enfoque integrado. México:

Pearson Educacion, 2011.

Hallado el punto de corte, se observa que este se encuentra en la zona de
estabilidad estructural y se corrobora que no existe la presencia de pandeo,
independientemente de que sus extremos se encuentren paralelos o no.
CALCULOS DEL AMORTIGUADOR PARA LA SUSPENSION DELANTERA

Se requiere que el sistema de suspension, al momento de recibir la sefial de
excitacion producto de la irregularidad del terreno, disipe el movimiento de tal forma

que la amplitud decaiga en un 99% después de un solo periodo de amortiguamiento.

Dado el requerimiento, se procede a obtener la relacion de amortiguamiento a partir

del decrecimiento logaritmico, tal como se muestra en la siguiente figura:

260



Figura 153. Decremento logaritmico

Ta
| < ZTd
Fuente: Autores
yl = y e_fwntl ; yz — ye_fwn(tl-'"[d) ; yz — 0'01 yl

p=n(32) =1 (5555:) =1 (7)
¥, 0,01y, 0,01

_ ye_fwntl _1 ye_fwntl _1 1 _
p=m ye—fwn(tl‘”d) = ye—fwntl ce~$wnta | n (e—fwn‘fd> = $WnTq
_2m 21 21 & wy ] 2m &

T ey e T RN

Ta

Reemplazando los valores calculados e igualando los decrecimientos logaritmicos

hallados, se obtiene que la relacién de amortiguamiento es:

1 2w &
ln( ): S £=05911

0,01 [1-¢2
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c k
Ezﬂ ; Cef = 2mgwy, = 2my =L = /ksf-mq
Ccf mCI

Notese que m; hace referencia a la masa que soporta un cuarto del vehiculo en el

tren delantero. Dicho esto, y sabiendo que el tren delantero debe soportar el 60%

de la carga total del vehiculo, se procede a calcular m,:

_06m 0,6(700 kg)
2 2

mg =210 kg

Ns
wcop = 24/(14641)(210) = 3506,9F

Hallada la constante de amortiguamiento critica, se procede a calcular la constante
de amortiguamiento del sistema, que sera necesaria para realizar la simulacion

vibratoria del de la suspension delantera.

Ns
Caf = & Cef = 0,5911 (3506,9) = 2072,9 —
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Anexo L. Deduccion del modelo vibratorio para medio vehiculo sin barra

estabilizadora

Para poder obtener las ecuaciones diferenciales que rigen el movimiento del modelo
del sistema de suspension, se procede a realizar el diagrama de cuerpo libre para

cada elemento que conforma la mitad del vehiculo.

En el caso de la carroceria, que corresponde a la masa suspendida, actdan las

siguientes fuerzas:

Figura 154. DCL de la carroceria

| bz | bl |
1 e |l B |
1 | 1
1 | |
1 | 1
: m i @l i mi
v Lx
N I N . N
: | : I
| : |
1 | |
1 | |
1 | |
| : :
k?ﬂz F;:'mz k‘]nl Cm1
Fuente: Autores
ka1 = ks(x —x; — b1p) ; kaz = ky(x —x; — bp)
ch1 = cq(x — X + b1) ; chz = cq(X — %3 — b 9)

Aplicando la segunda ley de Newton traslacional y rotacional para la carroceria:
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Figura 155. Fuerzas actuando en la carroceria

____________ )

ks(x —x; — b))  cy(k — Xy — by@) ks(x —xy + byop) ca(X — Xy + by )

+1 sz = m¥

mi = —c(x —x, —b,9) —c(x —x%; + by@) — k(x —x, — by) — k(x — x; + by@)

Fuente: Autores

mi+c(x—x, —by,p)+c(x—x; +b,0)+k(x—x, —byp) +k(x —x; + b)) =0
1)

+0 ZMO =10

byk(x — x5 — by@) + byc(k — X, — by@) — bik(x — x1 + byp) — bic(% — %1 + by ¢)
- krﬁ” =L

L + bik(x —x; + by) + bic(x — X1 + byp) — bok(x — x5 — byp) — byc(x — Xy —
b,¢) + ke =0 (2)

Se repite el mismo analisis dinamico para la masa no suspendida:
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Figura 156. DCL de la rueda (masa 2)

ks(x — x5 — b)) cq(X — Xy — byd)

my X,

Fuente: Autores

+1 Z E, = my%;

k(x —x; — byp) + c(Xx — X3 — by ) — k(%3 — y2) = myX)
myXy; — c(X — X3 — bap) — k(x — x5 — bap) + ke (x2 — y2) = 0 (3)

Por analogia se tiene que la ecuacion diferencial que rige el movimiento para la

masa uno es:

myx; — c(X — %1 + b)) — k(x —x; + byp) + ke(x; —y1) =0 (4)
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Anexo M. Parametros de entrada para la simulacion del sistema de suspension

frontal

Las entradas del modelo corresponden a los siguientes parametros fisicos:

Tabla 28. Parametros entrada para la simulacion del sistema de suspension frontal

ENTRADAS DEL MODELO
Parametro Simbolo Valor
Masa suspendida frontal my 420 [kg]
Masa no suspendida 1 my 40 [kg]
Masa no suspendida 2 m, 40 [kg]
Inercia a lo largo del eje x
Ly 983.74 [kg - m? ]
de la masa suspendida
Constante de amortiguamiento N-s
de los cilindros amortiguadores m
Constante de rigidez del resorte N
ks 14641 [~]
amortiguador m
Constante de rigidez del neumatico k; 125000 [%]
Posicion del punto de aplicaciéon
de las fuerzas del resorte amortiguador b, 0.7 [m]
1 respecto del centro de la carroceria
Posicion del punto de aplicacién
de las fuerzas del resorte amortiguador b, 0.7 [m]
2 respecto del centro de la carroceria
Velocidad de oscilacion de la carroceria X Retroalimentado
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Velocidad de oscilacion del sistema _
X1 Retroalimentado
de suspension 1
Velocidad de oscilacion del sistema _
X Retroalimentado
de suspension 2
Velocidad angular de la carroceria ¢ Retroalimentado
Posicion de la carroceria X Retroalimentado
Posicion de la masa no suspendida 1 X, Retroalimentado
Posicion de la masa no suspendida 2 X, Retroalimentado
Angulo de balanceo Q@ Retroalimentado
Excitacion del terreno en la llanta 1 V1 Propuesto
Excitacion del terreno en la llanta 2 Vs Propuesto

Fuente: Autores
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Anexo N. Programacién en Matlab de resaltos en via

RESALTO PARABOLICO

El resalto parabdlico se modela en MATLAB de la siguiente forma:

Figura 157. Construccion del resalto parabdlico en Matlab-Simulink

V=

R

fcn

.

]

Fuente: Autores

En este esquema la rampa, la cual tiene una pendiente de 1, representa el paso del

tiempo como pardmetro de entrada. El bloque central contiene el cédigo de

programacion del resalto parabdlico y es presentado a continuacion:

Figura 158. Contenido Matlab-function

Fuente: Autores

Finalmente, se visualiza la grafica en el scope.

function y = fcn(x)

if =>=0
if x<=3.7

y=-0.02191*x"2+0.081%*x;

slse
=0

end

else
y=0;

end
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Figura 159. Resalto Parabdlico en Matlab-Simulink

Amplitud de excitacion (m)

[
s Resalio Parabdico] |

Fuente: Autores

RESALTO TRAPEZOIDAL

Tiempo (s)

El resalto trapezoidal se modela en MATLAB de la siguiente forma:

Figura 160. Construccion del resalto trapezoidal en Matlab-Simulink

M 4

fcn

y

Recta 1

fen

Constante

Fuente: Autores

fen

Resalto Portdfil Trapezoidal

Recta 2
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Cada bloque contiene la programaciéon de la funcién correspondiente, luego es

llevado a un sumador y se visualiza la siguiente gréfica:

Figura 161. Resalto trapezoidal en Matlab-Simulink

I
e Resallo Portali Trapezoidal

Amplitud de excitacion (m)

1.02 = : ! . | L | | : L e

Offsgtr0 ns 1 15 2 25 3 a5 a 45 5

Tiempo (s)

Fuente: Autores

270



Anexo O. Disposicion en Matlab del modelo vibratorio para el sistema de

suspension frontal.
BLOQUE CENTRAL
En el blogue central, que no es mas que un Matlab Function, se encuentran todas
las ecuaciones diferenciales ya deducidas, en la siguiente imagen se puede
observar las entradas, que fueron descritas hace un instante, y las salidas que

corresponden a las aceleraciones de cada uno de los grados de libertad.

Figura 162. Bloque Central.

m
[ih]

mz

dZ=1 f—

22—
dphi

w1
2
ph d2phi f—

w1

Y ¥ ¥ Y ¥ Y Y Y Y Y ¥ Y ¥ Y Y Y VY Y ¥
=3

]

suspension Mocpherson

Fuente: Autores

Dentro del blogue central fueron escritas las cuatro ecuaciones diferenciales

despejando la derivada de mayor orden, de manera que el sistema recibe todas las
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variables de entrada y la calcula, ese dato es llevado después a una serie de

integradores.

Figura 163. Interior Bloque Central.

function [d2x,d2xl,d2x2,d2phi)] = fenim,ml,m2,Ix,c,k, kt,bl,b2,dx,dx]l,d=x2,dphi, %, x1,x2,phi,v1l,v2)
d2x=(-c* (dx—dx2-b2*dphi) —c* (dx-dx1+bl*dphi)-k* (x—x2-b2*phi) -k* (x-x1+bl*phi) ) /m
d2phi=(b2*k* (x-x2-b2*phi)+b2*c* (dx-dx2-b2*dphi) -b1*k* (x-x1+bl*phi)-bl*c* (dx-dxl+bl*dphi))}/Ix

d2xl=(c* (dx-dxl+bl*dphi) +k* (x-xl+bl*phi) -kc* (x1-v1))/ml
d2x2=(c* (dx-dx2-b2*dphi) +k* (x-x2-b2*phi) -kt* (x2-¥2) ) /m2

Fuente: Autores

INTEGRADORES

En el Simulink propuesto se implementan dos integradores por cada salida, estos
reciben el valor calculado de la segunda derivada y lo integran obteniéndose asi el
valor de la velocidad, se repite el mismo procedimiento y se obtiene el valor de la

posicidn tal cual se evidencia en la siguiente imagen.

Figura 164. Integradores

o J T U J 1]
o L= |
Vedocidad Carrocerl Puosicién Carmaceria
dZxi > ! “'I L I
£ | £ |
Velocidad Rueda 1 Poaicion Rueda 1
d2s2 * I— -I L I
£ | x |
Velocidad Rusda 2 Poaicion Rueda 2
42phi o ! »
£ x
Velocidad Angular Carroceria Angulo de Balangeo

Fuente: Autores
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PANELES DE VISUALIZACION

Finalmente, en los scopes se podra visualizar cada una de las variables a través del

tiempo: Aceleracion, velocidad y posicion.

Figura 165. Paneles de visualizacion

—
i

Fuente: Autores
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Anexo P. Resultados del analisis estructural por medio del método de elementos

finitos para el sistema de suspension frontal

Figura 166. Malla Brazo de Control

0.000 0,100 0.200 (m) 7 ®
I 20O 0 )

0,050 0,150

Fuente: Autores

Figura 167. Fuerzas impuestas Brazo de Control

A: Static Structural
Force

Time: 1.5

19/06/2022 5:02 p. m.

B Force: 15293 N
[Bl Cyvlindrical Support: G, m

0,000 0100 0,200 (m) 7 ¥
I 2 a0

0.050 0,150
Fuente: Autores
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Figura 168. Deformaciones totales Brazo de Control

A: Static Structural
Total Deformation
Type: Total Deformation
Unit: ym

Time: 1
20/06/2022 3:43 p. m.

1027.4 Max
913.2

799,05

684,9

570,75

456,6

0 Se+04 1e+05 {um)
Il N

2,5e+04 7.5e+04

Fuente: Autores

Figura 169. Esfuerzos equivalentes Brazo de Control

A: Static Structural

Equivalent Stress

Type: Equivalent (von-Mises) Stress
Unit: MPa

Time: 1
20/06/2022 3:44 p. m.

75,212 Max
66,856

0 Se+04 1e+05 (um)
N

2,5e+04 7.5e+04

Fuente: Autores
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Figura 170. Factor de seguridad Brazo de Control

A: Static Structural
Safety Factor
Type: Safety Factor
Time: 1
20/06/2022 3:52 p. m.
15 Max
10,451 Min

2,3257
0

Fuente: Autores

Figura 171. Malla Mangueta

Fuente: Autores

i
SIS
W WA
Sl

Se+04 1e+05 (um) 7 X

2,5e+04 7.5e+04

e
4%‘:':“% e
S
LKA
L
iy
7 ’)1',
i

PGS

S
ha
Lk

v
..
il
i

Ty
e e
Sl
b T T
SRR
S
Era

L Fi

0,050 0,100 {m; 7 X

0,075
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Figura 172. Fuerzas impuestas Mangueta

A: Static Structural
Force

Time: 1,5

18/06/2022 7:06 p. m.
B Force: 29481 N

[B] Force 2: 15293 N
B Fixed Support

0,000 0,050

0,025

Fuente: Autores

Figura 173. Deformaciones totales Mangueta

A: Static Structural
Total Deformation
Type: Total Deformation
Unit: um

Time: 1
20/06/2022 357 p. m.

2,5e+04 7.5e+04

Fuente: Autores
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Figura 174. Esfuerzos equivalentes Mangueta

A: Static Structural

Equivalent Stress

Type: Equivalent {(von-Mises) Stress
Unit: MPa

Time: 1

20/06/2022 3:56 p. m.

41,936 Max

[ ]
2,5e+04 7.5e+04

Fuente: Autores

Figura 175. Factor de seguridad Mangueta

A: Static Structural
Safety Factor
Type: Safety Factor

Time: 1
20/06/2022 3:57 p. m.

15 Max
10,851 Min
1

0

2,5e+04 7.5e+04

Fuente: Autores
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Figura 176. Malla Soporte Rueda

¥
0,000 0,035 0,070 trm) z* X
[ s S|
0,018 0,053

Fuente: Autores
Figura 177. Fuerzas Impuestas sobre el soporte de la rueda

A: Static Structural

Force

Time: 1,5

19/06/2022 7:19 p. m,

[ Force: 2000, N

[Bj Fixed Support

Al
0,000 0,035 0,070 {m) z/k X
I 4 ..

0,018 0,053

Fuente: Autores
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Figura 178. Deformaciones totales Soporte de la rueda

A: Static Structural
Total Deformation
Type: Total Deformation
Unit: pm

Time: 1
20/06/2022 3:59 p. m.

131,64 Max
117,01
102,39

0 3e+04 6e+04 {um)
B |

1,5e+04 4,5e+04

Fuente: Autores

Figura 179. Esfuerzos equivalentes Soporte de la rueda

A: Static Structural
Equivalent Stress
Type: Equivalent {von-Mises) Stress
Unit: MPa

Time: 1

20/06/2022 3:59 p. m.

115,37 Max
102,55

1,1356e-5 Min

0 3e+04 6e+04 (um)
I ..

1,5e+04 4,5¢+04

Fuente: Autores
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Figura 180. Factor de Seguridad Soporte de la rueda

A: Static Structural
Safety Factor
Type: Safety Factor

Time: 1
20/06/2022 4:00 p. m.

15 Max

10

6,2668 Min
0

0 3e+04 6e-+04 (um) zl/k X
I a0

1,5e+04 4,5e+04

Fuente: Autores
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Anexo Q. Parametros de entrada para la simulacién del sistema de suspension

trasero

Las entradas del modelo corresponden a los siguientes parametros fisicos:

Tabla 29. Pardmetros entrada para la simulacion del sistema de suspension trasero

ENTRADAS DEL MODELO
Parametro Simbolo Valor
Masa suspendida m, 280 [kg]
Masa no suspendida 1 my 40 [kg]
Masa no suspendida 2 m, 40 [kg]
Inercia a lo largo del eje x
Lyr 983.74 [kg - m? ]
de la masa suspendida
Constante de amortiguamiento N-s
Car 2063 [—]
de los cilindros amortiguadores m
Constante de rigidez del resorte N
kg, 14641 [—]
amortiguador m
Constante de rigidez del neumatico k; 125000 [%]
Posicion del punto de aplicaciéon
de las fuerzas del resorte amortiguador b, 0.7 [m]
1 respecto del centro de la carroceria
Posicion del punto de aplicacién
de las fuerzas del resorte amortiguador b, 0.7 [m]
2 respecto del centro de la carroceria
. . , N-m
constante de rigidez torsional del eje k, 41912 [—d]
ra
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Velocidad de oscilacion de la carroceria X Retroalimentado
Velocidad de oscilacion del sistema _
X1 Retroalimentado
de suspension 1
Velocidad de oscilacion del sistema _
X Retroalimentado
de suspension 2
Velocidad angular de la carroceria ) Retroalimentado
Posicion de la carroceria X Retroalimentado
Posicion de la masa no suspendida 1 X, Retroalimentado
Posicion de la masa no suspendida 2 Xy Retroalimentado
Angulo de balanceo 1) Retroalimentado
Excitacion del terreno en la llanta 1 V1 Propuesto
Excitacion del terreno en la llanta 2 Vs Propuesto

Fuente: Autores
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Anexo R. Resultados del analisis estructural por medio del método de elementos

finitos para el sistema de suspension trasero

Figura 181. Malla del sistema de eje torsional

‘AW
0,000 0,250 0,500 (m) z‘A X
| T ]

0,125 0,375

Fuente: Autores

CASO 1: FUERZA APLICADA EN LAS RUEDAS EN EL MISMO SENTIDO SIN
DEFLEXION DEL SISTEMA

Figura 182. Fuerzas impuestas para el caso 1

A: Static Structural
Force

Time: 1,5
23/07/2022 8:37 p.m.
[B Force: 2000, N

[BJ Force 2: 2000, N
[8 Cylindrical Support: 0, m \

- N
|/ ‘i‘
0,01 0,250 0,500 (m) 7 X
| | |

0,125 0,375

Fuente: Autores
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Figura 183. Deformaciones totales para el caso 1

A: Static Structural
Total Deformation
Type: Total Deformation
Unit: pm

Time: 1
23/07/2022 838 p. m.

741,84 Max
650,41
575,99
494,55
41213
329,71
247,28
164,85
82427
0 Min

0 2.5e+05 Se+05 (um) 7 )4
I .

1,.25e+05 375e+05

Fuente: Autores

Figura 184. Esfuerzos equivalentes para el caso 1

A: Static Structural

Equivalent Stress

Type: Equivalent {van-Mises) Stress
Unit: MPa

Time: 1

23/07/2022 838 p. m,

43,715 Max
28,858

34,001

26,144

24,287

19,429

14572

87152

4,858
0,00090348 Min

0 2,5e+05 Se+05 fum) 7 b4
I .

1,25e+05 3.75e+05

Fuente: Autores
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Figura 185. Factor de seguridad para el caso 1

A: Static Structural

Safety Factor

Type: Safety Factor
1

Time:
23/07/2022 838 p. m.

15 Max

10

5,7188 Min
1

0

0 25e+05 5e+05 {um) z‘/L X
I a0

1,25e+05 3,75e+05

Fuente: Autores

CASO 2: FUERZA APLICADA EN LAS RUEDAS EN SENTIDO OPUESTO SIN
DEFLEXION DEL SISTEMA

Figura 186. Fuerzas impuestas para el caso 2

A: Static Structural
Force

Time: 1, s
23/07/2022 8:26 p. m.
[ Force: 2000, N

. Force 2, 2000, N

[E] Cylindrical Support: 0, m
i

g N
|/ A
0,01 0,250 0,500 {m) 7 X
I a0

0,125 0,375
Fuente: Autores
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Figura 187. Deformaciones totales para el caso 2

A: Static Structural
Total Deformation
Type: Total Deformation
Lnit: pm
Time: 1
23/07/2022 827 p. m.

742,26 Max
659,79
577,32
484,84
412,37
329,89
247,42
164,95
82474
0 Min

0 2.5e+05 Se+05 {um) 7 X
I ...

1,25e+05 3.75%e+05

Fuente: Autores

Figura 188. Esfuerzos equivalentes para el caso 2

A: Static Structural

Equivalent Stress

Type: Equivalent (von-Mises) Stress
Unit: MPa

Tirme: 1
23/07/2022 8:27 p. m.
43,719 Max
38,862
34,004
29,147
24,289
19,431
14,574
97161
4,8585
0,00090353 Min

0 2.5e+05 Se+05 (um) 7 X
I ..

1,25e+05 3,75e+05

Fuente: Autores
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Figura 189. Factor de seguridad para el caso 2

A: Static Structural
Safety Factor
Type: Safety Factor

Time: 1
23/07/2022 827 p.m.

15 Max

10

5,71832 Min
1

0

0 2,5e+05 5e+05 {um) ZA‘ X
I .

1,25e+05 3,75e+05

Fuente: Autores

CASO 3: FUERZA APLICADA EN LAS RUEDAS EN EL MISMO SENTIDO CON
DEFLEXION DEL SISTEMA

Figura 190. Fuerzas impuestas para el caso 3

A: Static Structural

Force
Time: 1, s
23/07/2022 842 p. m.

[ Force 301117, N

. Force: 2000, N

[E] Force 2: 2000, N

. Force 4: 1117, N

[E] Cylindrical Support: 0, m \

£ |
|/ )\
0,001 0,250 0,500 {m) 7 X
L

0,125 0,375
Fuente: Autores

288



Figura 191. Deformaciones totales para el caso 3

A: Static Structural

Total Deformation

Type: Total Deformation

Lnit: pm

Time: 1

2370772022 842 p. m.
451,84 Max
401,63
35143
301,23
251,02
200,82
150,61
10041
50,204
0 Min

Se+05 (um) X

1,25e+05 3,75e+05

Fuente: Autores

Figura 192. Esfuerzos equivalentes para el caso 3

A: Static Structural

Equivalent Stress

Type: Equivalent (von-Mises) Stress
Unit: MPa

Time: 1
23/07/2022 842 p. m.

31,595 Max
28,086

24577

21,068

17,58

14,051

10,542

7,0334

3,5246
0,015814 Min

Se+05 (um) 7 X

1,25e+05 3,75e+05

Fuente: Autores

289



Figura 193. Factor de seguridad caso 3

A: Static Structural
Safety Factor
Type: Safety Factor

Time: 1
23/07/2022 843 p.m.

15 Max
7,9127 Min
1

0

2,5e+05 5e+05 (um) Z/I\ X

1,25e+05 3,75e+05

Fuente: Autores

CASO 4: FUERZA APLICADA EN LAS RUEDAS EN SENTIDO OPUESTO CON
DEFLEXION DEL SISTEMA

Figura 194. Fuerzas impuestas caso 4

A: Static Structural
Force

Time: 1,5
23/07/2022 844 p. m.
[B Force 3:1,117e+009 uN

[B] Force: 2,e+009 uN

. Force 2: 2,e+009 pN

[B Force 4:1,117e+009 uN

[B] Cylindrical Support: 0, pm i I

ok

256405 Se+05 {um) ZA X

1,25e+05 3,75e+05

Fuente: Autores

290



Figura 195. Deformaciones totales caso 4

A: Static Structural
Total Deformation

Type: Total Deformation
Unit: um

Time: 1
23/07/2022 8:45 p. m.

4525 Max
402,22
351,95
301,67
251,39
201,11
150,83
100,56
50,278
0 Min

1] 2,5e+05 Se+05 {um) 7 b4
I .00

1,25e+05 3,75e+05

Fuente: Autores

Figura 196. Esfuerzos equivalentes caso 4

A: Static Structural

Equivalent Stress

Type: Equivalent {(von-Mises) Stress
Unit: MPa

Time: 1
23/07/2022 8:45 p. m.

31,594 Max
28,086

24,578

21,07

17,562

14,054

10,546

7,0382

3,5304
0,022423 Min

a 25e+05 Se+05 (um) 7 X

1,25e+05 3,75e+05

Fuente: Autores
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Figura 197. Factor de seguridad caso 4

A: Static Structural
Safety Factor

Type: Safety Factor
Time: 1

23/07/2022 847 p. m,

15 Max
7,9129 Min
1

0

0 25e+05 Se+05 (um) ZA X
I .S

1,25e+05 3,75e+05

Fuente: Autores
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Anexo S. Planos del conjunto del sistema de suspension McPherson — Eje

torsional

A continuacion, se presentan los planos para los sistemas de suspension disefiados,
donde se muestra la configuracion total, componentes a detalle, tecnologia de
fabricacion y dimensiones de los elementos mas importantes de cada uno. De esta

forma, se realiza una lista de los planos generados:

Plano 1. Conjunto sistema de suspension McPherson — eje torsional.

Plano 2. Sistema de suspension frontal — McPherson. Vista isométrica.

Plano 3. Sistema de suspension frontal — McPherson. Vista explosionada.

Plano 4. Sistema de suspension frontal — McPherson. Vista corte lateral.

Plano 5. Sistema de suspension frontal — McPherson. Pieza 1.1 — Brazo de control.
Plano 6. Sistema de suspension frontal — McPherson. Pieza 1.2 — Mangueta.
Plano 7. Sistema de suspension frontal — McPherson. Pieza 1.4 — Soporte de la
rueda frontal.

Plano 8. Sistema de suspension trasero —Eje torsional. Vista isométrica.

Plano 9. Sistema de suspension trasero —Eje torsional. Vista explosionada.

Plano 10. Sistema de suspension trasero —Eje torsional. Vista corte lateral.

Plano 11. Sistema de suspension trasero —Eje torsional. Pieza 2.1 — Eje torsional.
Plano 12. Sistema de suspension trasero —Eje torsional. Pieza 2.3 — Soporte de la
rueda trasera.

Plano 13. Sistema de suspension trasero —Eje torsional. Pieza 2.3 — Brida de union.
Plano 14. Sistema Resorte-Amortiguador. Vista isométrica.

Plano 15. Sistema Resorte-Amortiguador. Vista explosionada.

Plano 16. Sistema Resorte-Amortiguador. Vista corte lateral.

Plano 17. Sistema Resorte-Amortiguador. Dimensionamiento general del sistema.
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2 SISTEMA DE SUSPENSION TRASERO - EJE TORSIONAL
1 SISTEMA DE SUSPENSION FRONTAL - MCPHERSON

cODIGO

SISTEMA NOMBRE DEL SISTEMA

“I“ UNIVERSIDAD INDUSTRIAL DE

SANTANDER
FECHA: 31/07/2022  TTULO: CONJUNTO SISTEMA DE SUSPENSION MCPHERSON -
EJE TORSIONAL
ESCALA: 1:8

AUTOR: DANIEL AUGUSTO DUARTE GUTIERREZ
UNIDADES: mm JUAN PABLO GONZALEZ MANTILLA

A4 T REVISA: ING. WILLIAM PINTO HERNANDEZ HOJA 1/17



UNIVERSIDAD INDUSTRIAL DE
SANTANDER

FECHA: 31/07/22 TITULO: ~ SISTEMA DE SUSPENSION FROTAL - MCPHERSON
VISTA ISOMETRICA
ESCALA: 1:3 CODIGO DEL SISTEMA: 1

UNIDADES: mm AUTOR: DANIEL AUGUSTO DUARTE, JUAN PABLO GONZALEZ

A4 T REVISA: ING. WILLIAM PINTO HERNANDEZ HOJA 2/17




1.15 | TUERCA HEXAGONAL 10 MI12X1,75

114  TORNILLO HEXAGONAL 10 MI2X1,75X 60
113 ANILLO RETEN 2 INTERNO DE @ 45 mm
112 TUERCA HEXAGONAL 2 M20X25
111 TORNILLO HEXAGONAL 2 M20X25X 60
1.0 TUERCA HEXAGONAL 2 MI4X2
19 TUERCA HEXAGONAL 2 M20X25
18 ROTULA 2 CABEZA M40, CUERPO M20X95
| 7 iﬁgﬁ&i“g?ggﬁgm’égo 2 SKF 3203 A-2RSTTN9/MT33
1.6 CONJUNTO RIN-NEUMATICO 2 125/80 R13
15 FRENO 2 FRENO DE DISCO
14  SOPORTE DE LA RUEDA 2 ACERO 4340 ESTIRADO EN FRIO
|5 SISTEMA RESORTE ,  RESORTEENACERO232
AMORTIGUADOR AMORTIGUADOR HIDRAHULICO
. pemoronmocis
1.1 BRAZO DE CONTROL 2 ACERO 4130 WQT 1100
COBIGO ESPECIFICACION: DIMENSIONAL,
NOMBRE DE LA PIEZA CANT. MATERIAL, REFERENCIA TECNICA

PIEZA

DE SELECCION, MARCA.

UNIVERSIDAD INDUSTRIAL DE
SANTANDER

FECHA: 31/07/22  TTULO: SISTEMA DE SUSPENSION FRONTAL - MCPHERSON

VISTA EXPLOSIONADA
ESCALA: 1:4 CODIGO DE SISTEMA: 1

UNIDADES: mm AUTOR: b ANIEL AUGUSTO DUARTE, JUAN PABLO GONZALEZ

A4 @] REVBAYING. WILLIAM PINTO HERNANDEZ HOJA 3/17
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UNIVERSIDAD INDUSTRIAL DE
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FECHA: 31/07/22 TITULO: SISTEMA DE SUSPENSION FRONTAL - MCPHERSON
VISTA EN CORTE LATERAL
ESCALA: 1:3
AUTOR:
UNIDADES: mm DANIEL AUGUSTO DUARTE, JUAN PABLO GONZALEZ

A4 T REVISA: ING. WILLIAM PINTO HERNANDEZ HOJA 4/17
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DESCRIPCION DEL PROCESO DE FABRICACION: FECHA: 31/07/22 TITULO:  SISTEMA DE SUSPENSION FRONTAL-MCPHERSON
PIEZA
MATERIAL: ACERO 4130 WQT 1100 ESCALA: 1:4 CODIGO DE PIEZA: 1.1 - BRAZO DE CONTROL
MECANIZADO CNC DE ALTA PRECISION Y TRATAMIENTO TERMICO DE TEMPLE REVENID :
< ocNe o © co © UNIDADES: mm AUTOR: 5 ANIEL AUGUSTO DUARTE, JUAN PABLO GONZALEZ
A4 * REVAY ING. WILLIAM PINTO HERNANDEZ HOJA 5/17
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DESCRIPCION DEL PROCESO DE FABRICACION: (T —— U N |VERS| DAD |N DUSTR|A|. DE
rcluarreial ok
Santanrdar SANTA N D E R
MATERIAL: ACERO FORJADO C1020 ESTIRADO EN FRIO .
FECHA: 31/07/22 TITULO: SISTEMA DES SUSPENSION FRONTAL - MCPHERSON
FUNDICION DE LA PIEZA Y POSTERIOR MECANIZADO CNC DE ALTA PRECISION PARA PIEZA
ACABADO DE LA PIEZA QUE INCLUYE FRESADO, TALADRADO Y MANDRINADO DE ESCALA: 1:3 CODIGO DE PIEZA: 1.2 - MANGUETA
RADIOS INTERNOS. AUTOR:
UNIDADES: mm DANIEL AUGUSTO DUARTE, JUAN PABLO GONZALEZ
REDONDEO DE ARISTA INTERNA DE POSICIONAMIENTO DE RODAMIENTO DE 0,5 mm REVISA:

A4

ING. WILLIAM PINTO HERNANDEZ HOJA 6/17
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SECCION A-A
ESCALA 3 : 4
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38,6 10 98,2
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@ 24
@30

g
A
®70
N
@ 100 ©.
DESCRIPCION DEL PROCESO DE FABRICACION: EE— UNIVERSIDAD INDUSTRIAL DE
rcluarreial ok
MATERIAL: ACERO 4340 ESTIRADO EN FRIO Rantannar SANTANDER
TORNEADO CNC DE ALTA PRECISION, MATERIA PRIMA INICIAL BARRA DE @30 mm. FECHA: 31/07/22 ITULO: SISTEMA DE SUSPENSION FRONTAL
PIEZA
SOLDADURA DE UN DISCO DE @ 100 mm X 10 mm CON 5 PERFORACIONES DE 12 mm ESCALA: 1:2 CODIGO DE PIEZA: 1.4 - SOPORTE DE LA RUEDA
PARA TORNILLERIA M12X60 ESPACIADAS A IGUAL DISTANCIA CADA 72°, SOBRE UN
DIAMETRO IMAGINARIO DE ¢ 70 mm. UNIDADES: mm AUTOR: b ANIEL AUGUSTO DUARTE, JUAN PABLO GONZALEZ
SECCION DE @ 14 mm ROSCADA PARA TUERCA DE APRIETE A RODAMIENTO. A4 T REVISATING. WILLIAM PINTO HERNANDEZ HOJA 7/17
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UNIVERSIDAD INDUSTRIAL DE
SANTANDER

FECHA: 31/07/22 TITULO: SISTEMA DE SUSPENSION TRASERO - EJE TORSIONAL
VISTA ISOMETRICA
ESCALA: 1:6 CODIGO DE SISTEMA: 2

UNIDADES: mm AUTOR: DANIEL AUGUSTO DUARTE, JUAN PABLO GONZALEZ

A4 T REVISA: ING. WILLIAM PINTO HERNANDEZ HOJA 8/17




2.15  ARANDELA PLANA ANCHA 2 ®10mm
214  TORNILLO HEXAGONAL 2 MIOX1,5X 40

213 TUERCA HEXAGONAL 2 MI4X2

212  TUERCA HEXAGONAL 8  MIOX175

211 TORNILLO HEXAGONAL 8  MIOX1,5X25

210  TUERCA HEXAGONAL 10 MI2X175

29  TORNILLO HEXAGONAL 10 MI2X1,75X 60

28  ANILLO RETEN 2 INTERNO DE 45 mm

27 iﬁgﬁ'ﬁ’/‘i’;’g?ﬁ&igm’ggo 2 SKF 3203 A-2RSTTN9/MT33

06  CONJUNTO RIN-NEUMATICO 2 125/80R13

25  FRENO 2 FRENO DEDISCO

24  BRIDA DE UNION EJE-RUEDA 2 ACERO ESTRUCTURAL A36

23 SOPORTE DE LA RUEDA 2 ACERO 4340 ESTIRADO EN FRIO
oo | SSTEMARESORTE ,  RESORTEEN ACERO 232

2 AMORTIGUADOR AMORTIGUADOR HIDRAHULICO

21 CONJUNTO EJE TORSIONAL 1 ACERO ESTRUCTURAL A36

ESPECIFICACION: DIMENSIONAL,

NOMBRE DE LA PIEZA CANT. MATERIAL, REFERENCIA TECNICA
DE SELECCION, MARCA

Unericad “I“ UNIVERSIDAD INDUSTRIAL DE
SANTANDER

FECHA: 31/07/22 TITULO: SISTEMA DE SUSPENSION TRASERA- EJE TORSIONAL
VISTA EXPLOSIONADA
ESCALA: 1:6 CODIGO DE SISTEMA: 2

AUTOR:

cODIGO
PIEZA

Aantareer

UNIDADES: mm DANIEL AUGUSTO DUARTE, JUAN PABLO GONZALEZ

A4 g7 REVBAYING. WILLIAM PINTO HERNANDEZ HOJA 9/19
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ESCALA: 1:3
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UNIVERSIDAD INDUSTRIAL DE

AUTOR:

REVISA:

SANTANDER
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DANIEL AUGUSTO DUARTE, JUAN PABLO GONZALEZ

ING. WILLIAM PINTO HERNANDEZ

HOJA 10/17



DETALLE E SECCION Q-Q

ESCALA 1: 3 ESCALA 1:2
. 25
2\
) T
LN A ) =
— ] | | 1 [] ©
o L / e o + >
SR AN < e 8 Koy
| ! o o I
NN Ny
g > . \g)‘ \J L -
- Q Q 20 " |
122

? AN R17 S
200 I I o
445 N
i B |
500
DETALLE G
ESCALA 1:3
- SECCION P-P
<] < ; .
~| ©|  SECCION D-D ESCALA4:3
S S ESCALA1:3
86 R10
F
P .
D 64 N S '
D () e DETALLE R 0
i < < o™ ~O
N —~ s = y ESCALA1:3 <| ©
0 S
@ 34 o 896
1265 D10

DESCRIPCION DEL PROCESO DE FABRICACION: MATERIAL: ACERO ESTRUCTURAL A36

UNIVERSIDAD INDUSTRIAL DE

EL PROCESO DE FABRICACION INICIA CORTANDO DOS TUBOS DE ACERO DE @65 mm Y DISMINUYENDO SU DIAMETRO HASTA @ 64 mm A TRAVES DE UN CILINDRADO SANTANDER

EXTERNO. ASI MISMO, ESTE PROCESO SE REALIZARA PARA LAS JUNTAS CONECTADAS AL CHASIS DEL VEHICULO. FECHA: 31/07/22 ITULO: SISTEMA DE SUSPENSION TRASERA - EJE TORSIONAL
POSTERIOR A ESTO, CON UNA LAMINA DE CALIBRE 3 SE PROCEDE A FABRICAR EL PERFIL DEL EJE TORSIONAL, DOBLANDO UNA LAMINA DE 1140mm x 124mm PARA DARLE ESCALA: 1:8 (P:'(E,)ZSGO DE PIEZA: 2.1 - EJE TORSIONAL

LA FORMA REQUERIDA Y MOSTRADA EN EL PRESENTE PLANO. ESTE A SU VEZ SE SOLDARA A LOS BRAZOS LONGITUDINALES, POR LO QUE TAMBIEN SE HACE NECESARIO o o

REALIZAR UN CORTE CIRCULAR A LOS EXTREMOS DE LA LAMINA PARA ENSAMBLARLOS SOBRE LOS TUBOS. UNIDADES: mm AUTOR: 1y A NIEL AUGUSTO DUARTE. JUAN PABLO GONZALEZ
FINALMENTE, LOS SOPORTES DE LOS SISTEMAS RESORTE-AMORTIGUADOR SE FABRICARAN A PARTIR DE MECANIZADO DE ALTA PRECISION Y SOLDADOS POR MEDIO DE MIG. A4 e REYRAYING. WILLIAM PINTO HERNANDEZ HOJA 11/17
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DESCRIPCION DEL PROCESO DE FABRICACION: UNIVERSIDAD INDUSTRIAL DE

MATERIAL: ACERO ESTRUCTURAL A 36 SANTANDER
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A4 REVISAY ING. WILLIAM PINTO HERNANDEZ HOJA 13/17
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UNIVERSIDAD INDUSTRIAL DE
2 SANTANDER

FECHA: 31/07/22 TITULO: SISTEMA RESORTE-AMORTIGUADOR
VISTA ISOMETRICA
ESCALA: 1:2

UNIDADES: mm AUTOR: b ANIEL AUGUSTO DUARTE, JUAN PABLO GONZALEZ

A4

REVISA: ING. WILLIAM PINTO HERNANDEZ HOJA 14/17
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3.6 TORNILLO HEXAGONAL 1 M5X0,8X30

3.5 SELLO SECCION RECTANGULAR 1 CAUCHO NITRILO
3.4 TAPA CILINDRO-VASTAGO 1 ACERO 4130 ESTIRADO EN FRIO
3.3 RESORTE HELICOIDAL 1 ACERO 232

3.2 VASTAGO AMORTIGUADOR 1 ACERO 4130 ESTIRADO EN FRIO

3.1 CILINDRO AMORTIGUADOR 1 ACERO 4130 ESTIRADO EN FRIO

CODIGO ESPECIFICACION: DIMENSIONAL,

o NOMBRE DE LA PIEZA CANT. MATERIAL, REFERENCIA TECNICA
DE SELECCION, MARCA.

F— UNIVERSIDAD INDUSTRIAL DE

nelnzrelal che

SANTANDER

FECHA: 31 /07/22 TITULO: SISTEMA RESORTE-AMORTIGUADOR
VISTA EXPLOSIONADA
ESCALA: 1:4 CODIGO DE SISTEMA: 3

UNIDADES: mm AUTOR: DANIEL AUGUSTO DUARTE, JUAN PABLO GONZALEZ

A4 o REVAY ING. WILLIAM PINTO HERNANDEZ HOJA 15/17
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UNIVERSIDAD INDUSTRIAL DE
SANTANDER

TITULO: SISTEMA RESORTE-AMORTIGUADOR
VISTA CORTE LATERAL

AUTOR: DANIEL AUGUSTO DUARTE, JUAN PABLO GONZALEZ
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DESCRIPCION DEL PROCESO DE FABRICACION:

MECANIZADO CNC DE ALTA PRESICION PARA EL CILINDRO AMORTIGUADOR Y
ENRROLLADO, TEMPLADO, REVENIDO, SHOT PEENING Y RECTIFICADO DE CARAS PARA EL
RESORTE HELICODAL A COMPRESION.

ESPECIFICACIONES EN TABLA.
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ESCALA 1 : 4

FECHA: 31/07/22
ESCALA: 1:6
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SECCION B-B
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Concepto Notacion Especificacion
Material Acero al cromo vanadio (A232)
Diametro de hilo d 11 mm
Diametro medio de la espira D 100 mm
Numero de espiras activas N, 10 espiras
Numero de espiras totales N, 11 espiras
Constante de rigidez kgr 14,641 N/mm
coeficiente de amort.critico Cer 3507 Ns/m
relaciéon de amortigamiento & 0,5911
coeficiente de amortiguamiento Cay 2073 Ns/m

UNIVERSIDAD INDUSTRIAL DE
SANTANDER

TITULO:

SISTEMA RESORTE-AMORTIGUADOR

DIMENSIONAMIENTO GENERAL

CODIGO DE SISTEMA: 3

AUTOR:

REVISA: ING. WILLIAM PINTO HERNANDEZ

DANIEL AUGUSTO DUARTE, JUAN PABLO GONZALEZ
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