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GLOSARIO

VEHICULO: Un vehiculo es un medio que permite el traslado de un lugar a
otro. Cuando se refiere a personas u objetos son llamados vehiculos de
transporte como por ejemplo el tren, el automévil, el camién, el carro, el

barco, el avién, la bicicleta y la motocicleta, entre otros.

AUTOMOVIL: Es un vehiculo generalmente de cuatro ruedas, destinado al

transporte de personas, con capacidad entre uno y nueve asientos.

VIBRACION: Movimiento oscilatorio de un sistema o una propiedad

respecto a un punto de referencia.

VIBRACION LIBRE: Vibracién provocada por una excitacién que actda

tnicamente en las condiciones iniciales del movimiento.

VIBRACION FORZADA: Vibracién provocada por una excitacién que actda

durante el movimiento del sistema.

FRECUENCIA: La frecuencia de vibraciéon es el nimero de periodos que

ocurren en la unidad de tiempo

FRECUENCIA NATURAL: La frecuencia natural de un sistema es la

frecuencia de vibracién libre.



RESONANCIA: Fenémeno que ocurre cuando la frecuencia de una
excitaciéon aplicada a un sistema, iguala la frecuencia natural del sistema,

provocando una amplitud de vibracién maxima.

VELOCIDAD: La velocidad de un punto en un sistema vibrando, es la rata
de cambio del desplazamiento en el tiempo. En movimiento arménico simple

la méxima velocidad equivale a: v, = @x

ACELERACION: La aceleraciéon de un punto es la rata de cambio de la

velocidad en el tiempo. En movimiento armoénico simple la méxima

aceleracion equivale a: a,, = ®’x

JERK: Es un termino conciso que se emplea para denotar la rata de cambio de

la aceleracién de un punto en el tiempo. En movimiento armoénico simple el

méximo “jerk” equivale a: j,, = @’x

MASA SPRUNG: Es la masa que esta soportada por la suspension,
incluyendo parte de la masa de los miembros de la suspensién; Se considera
como la masa de un cuerpo rigido con masa equivalente, centro de gravedad

y los mismos momentos de inercia sobre ejes idénticos a la masa total.

MASA UNSPRUNG: Es la masa que no esta soportada por el sistema de
suspension, pero es soportada directamente por las llantas o neumaéticos y se
considera que se mueven con estos; Se considera como una masa equivalente

que produce fuerzas de inercia producto del movimiento de estas partes.



GDL: Grados de libertad, digase del nimero de variables independientes

involucradas para la descripcion del movimiento de un elemento.

YAW: Movimiento de rotacién del vehiculo sobre el eje z.
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INTRODUCCION

En las ultimds décadas, la industria automotriz se ha enfatizado en la
creacion de productos cada vez mdas confiables, seguros y menos
contaminantes. Para lograrlo, los fabricantes de automoéviles han creado
nuevas tecnologias en produccién, tales como el uso de software
especializado en las fases de disefio y manufactura; han optimizado los
departamentos de investigacion y desarrollo mediante la simulacién
computarizada; se han preocupado por crear materiales cada vez maés ligeros,
reciclables y resistentes; se ha visto el nacimiento de gran cantidad de
sistemds de seguridad tanto pasiva como activa, como el ABS, el ESP, el Anti-
skid, los sistemds de airbags, etc; han invertido gran capital en la
optimizacién de los motores, de tal forma que consuman la menor cantidad

de combustible brindando el mayor rendimiento posible, etc.

Tanta inversion parece excesiva, pero se justifica con el hecho de que esta
industria juega un papel primordial en la economia y la imagen de un pais;
fomenta multiples oportunidades de empleo, y a su vez, aumenta el nivel de
industrializacién y de investigacién, y exige niveles de calidad para que
permitan una apertura exitosa a mercados internacionales, lo que a su vez
genera prestigio. Es por ello que paises como Reptblica Checa y mas
recientemente India y China, por mencionar tres ejemplos claros, se han

preocupado por la creacion de una industria automotriz propia.

Aun cuando cada pais que posee industria automotriz la maneja de una

forma diferente, todos tienen en comin un aspecto: la implementacién de



programds académicos en educacién superior enfatizados a ella. Es apenas
l6gico que, con la apariciéon cada vez mads rdpida de nuevas tecnologias y
tendencias, se necesite personal mejor capacitado para asimilar estos cambios
y asi mismo modificarlos u optimizarlos. Todos los paises que poseen
fabricantes automotrices, o centros de investigaciéon o de disefio en este
campo, poseen programds académicos ya establecidos, y este aspecto es

primordial para cualquier nacién que desee comenzar este tipo de industria.

Aunque Colombia posee 3 grandes ensambladoras: SOFASA S.A. (Renault y
Toyota), La Compafifa Colombiana Automotriz (Mazda y Ford) y General
Motors Colmotores (Chevrolet), asi como varias empresas de auto partes, no
existe ningdn programa académico en educacién superior enfatizado en
ingenierfa automotriz. Solo algunas escuelas de ingenieria del pais presentan
en sus pensum materias relacionadas con el automévil, como Maquinas
Térmicas Alternativas, pero esto dificilmente puede ser considerado como
suficiente, ya que el automoévil es una maquina que involucra mucho mas
conocimiento que enfocarlo solo en el motor. Sélo los entusiastas, los que se
dedican a crean pequefios modelos, o aquellos que se empefian en la
remodelaciéon de autos clasicos, poseen bases y conocimientos mas globales

en este campo.

En Colombia es posible crear una industria automotriz eficiente y exitosa,
pues muchos de los productos de auto partes producidos en el pais cuentan
con el alabo de las grandes compafiias internacionales; el pais cuenta con
suficiente disponibilidad de materia prima, y atin cuando la inversién podria
ser considerable, las ventajas de crear una industria de este tipo, como se
menciond antes, son muy alentadoras. Por otro lado, no pocas personas

presentan inclinacién por esta industria, incluso, cada dia este campo gana



mas adeptos. Es por ello que se quiso realizar, como proyecto de grado, una
propuesta que permita el desarrollo académico del drea de dindmica
automotriz, con el fin de que se implemente en el pensum de la escuela de
ingenieria mecanica, como electiva profesional. La propuesta presentada
consiste en una recopilacién bibliogréfica con todas las bases del estudio del
automovil convencional, la creacién de un software multimedia que permita
esclarecer los conceptos mas importantes, el disefio de una serie de précticas
de laboratorio, y una propuesta de adquisiciéon de los equipos para dichas

précticas, cotizadas con fabricantes especializados en esta materia.

Se propone que la materia presente un programa académico, de acuerdo con
los lineamientos de las asignaturas actuales de la escuela de ingenieria

mecanica de la Universidad Industrial de Santander (ver Anexo A.).

Con el fin de crear un modulo tedrico sélido y confiable para iniciar el
desarrollo académico de la dindmica automotriz, se investigé acerca de las
publicaciones mas utilizadas por las facultades de ingenieria de diferentes
universidades alrededor del mundo; dos publicaciones gozan de muchisimo
prestigio no solo entre el personal docente de las diferentes instituciones, sino
entre ingenieros mecdnicos, quienes las han descrito como libros sumamente
valiosos para su labor cotidiana. Debido a ello, se desarroll6 un médulo
tedrico (ver Anexos B, C, D, E y F) basado en su totalidad en la traduccién de
los libros Theory of Ground Vehicles del Ing. PhD ]J. Y. Wong, Fundamentals of
Vehicle Dynamics del Ing, PhD Thomads Gillespie y Tyre and Vehicle Dynamics
del Ing. PhD H.B Pacejka; se mencionan ademads, las fuentes de las cuales
cada autor obtuvo la informacién que permitié la creaciéon de estas

publicaciones.



El contenido del libro esta construido en el orden recomendado para la
enseflanza de la materia, orden propuesto por los propios autores de las
publicaciones mencionadas; en él se encuentran los topicos mds relevantes en
el anélisis de la dindmica de un automoévil tal como la mecanica de llantas, las
caracteristicas de rendimiento, la maniobrabilidad, las caracteristicas de

manejo y el vuelco.

Dentro del capitulo de mecdnica de llantas (ver Anexo B) se tocan temaés
como fuerzas y momentos en los neumaticos, resistencia a la rodadura,
esfuerzos de tracciéon y frenado, propiedades de curveo, desempefio de los
neumadticos en suelos himedos, y propiedades de manejo de las llantas

neumadticas, como los principales.

En el capitulo de caracteristicas de desempefio (ver Anexo C), se habla de las
ecuaciones de movimiento y de maximo esfuerzo de traccién, asi como de las
fuerzas y momentos aerodindmicos en donde se mencionan los efectos de la
forma del cuerpo del vehiculo, al igual que los elementos que permiten un
mejor comportamiento aerodindmico del automévil. Se dan a conocer los
tipos méds comunes de transmisién, los procedimientos utilizados para
predecir el desempefio de un vehiculo (en términos de velocidad, aceleracién
y distancia, asi como la capacidad del automévil de sortear pendientes); por
altimo, se exponen los principios de economia de combustible, el enlace entre

motor y transmisién y el desempefio del vehiculo durante el frenado.

En cuanto a maniobrabilidad (ver Anexo D), se exponen los distintos tipos de
geometria del sistema de direccion, asi como las caracteristicas de manejo de
un vehiculo de dos ejes que se encuentra en estado estable, secciéon en la cual

se habla de subviraje, sobreviraje y viraje neutro; también, en este capitulo, se



habla de la respuesta del automoévil en estado estable a un comando de viraje,
las diferentes pruebas que permiten conocer la maniobrabilidad de un
vehiculo, la respuesta del automoévil en estado transitorio, la estabilidad
direccional y por ultimo, las caracteristicas de manejo de los tractores —

semitraillers en estado estable.

En las caracteristicas de manejo del automévil (ver Anexo E), se habla de la
respuesta humana a la vibracién, se exponen los modelos de manejo de
vehiculos, lo cual involucra modelos de vehiculos de dos grados de libertad,
métodos numéricos para determinar la respuesta de un modelo de un cuarto
de auto a las excitaciones provocadas por la irregularidad del suelo y el
modelo de un vehiculo de dos grados de libertad para el analisis de los
movimientos de giro y de rebote. Ademads de una introduccién a la vibracién

aleatoria y a los sistemds de suspension activa y semi-activa.

Por udltimo, se exponen los principios de vuelco (ver Anexo F), en los que se
habla del vuelco quasiestdtico de un vehiculo rigido, asi como el de un
vehiculo suspendido. Finalmente se trata el vuelco transitorio en donde se
exponen los modelos de vuelco simple, modelo de yaw + vuelco y el

deslizamiento horizontal con impacto contra tope.



1 RECOPILACION BIBLIOGRAFICA

En la etapa inicial del proyecto nos encontramos con el inconveniente de que
todo el material valioso del 4rea, se encuentra en su gran mayoria, en otro
idioma, principalmente en ingles. Es por ello que el primer gran esfuerzo por
desarrollar un modulo teérico sélido y confiable sobre dindmica automotriz
consistié en la recopilaciéon y en la posterior traducciéon de los principales
textos usados en las universidades en donde estda implementada dicha

asignatura.

Los libros en los cuales estd basada esta recopilaciéon son Theory of Ground
Vehicles del Ing. PhD ]. Y. Wong, Fundamentals of Vehicle Dynamics del Ing.
PhD Thomas Gillespie y Tyre and Vehicle Dynamics del Ing. PhD H.B Pacejka.
El primer libro es universalmente utilizado como texto guia para el desarrollo
tedrico de la asignatura, razén de sobra para incluirlo en esta bibliografia.
Contamos con la colaboracién del Profesor PhD Ahmed de la Universidad de
Concordia y tuvimos acceso a un paper que él redact6 sobre los sistemas de
transporte terrestres (ver anexo G), el cual fue usado como complemento
matemadtico y tedrico del desarrollo de las caracteristicas de manejo de los

vehiculos.

Los otros textos utilizados en este trabajo corresponden a una recopilacién de
uno de los autores de este proyecto durante su intercambio en la Universidad
Concordia, en donde, cursé y aprob¢ esta asignatura electiva (compuesta en
dos cursos, MECH 447 de pregrado y MECH 448 de postgrado, disponible

para los alumnos que aprueben la asignatura de pregrado). La recopilaciéon



consiste de notas de clase, documentos técnicos, el manual de laboratorio de
MECH 447 y un proyecto de investigacién sobre la optimizaciéon de un
sistema de suspension semi-activa para buses urbanos en Montreal. Sobre
este tltimo documento se trabajé en una simulacién como proyecto final de la

asignatura MECH 448 (ver anexo H).

Los pasos que se utilizaron en la estructuracion de la recopilaciéon
bibliografica son mostrados en la figura 1. Inicialmente se hizo una lectura de
todo el material encontrado, se analiz6 dicho material y se seleccion6 el
contenido més claro y mejor presentado de los tépicos seleccionados!. Luego
de tener esta compilacion tedrica, se procedié a realizar la respectiva
traduccion. La traduccién fue realiza enteramente por los autores de este

proyecto, bajo la supervisién del Director.

Figura 1. Estructura de la recopilacién bibliografica.

Lectura del material encontrado

Analisis de la
cotmpilacidn

Traduceidn y organizacidn
de la recopilacidn

Fuente: Los Autores

1 La seleccién de los tépicos estd en concordancia con el contenido de la asignatura
implementada en el Instituto Tecnolégico y de Estudios Superiores de Monterrey, Mexico y
en la Universidad Concordia, Canada.



Mecénica de

Llantas neumaticas

Figura 2. Contenido de la Recopilacién bibliogréfica.
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Fuente: Los Autores
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Después de analizar la recopilacién traducida se organizé en 5 capitulos, los

cuales estdn organizados segin la estructuraciéon del desarrollo de la



asignatura Dindmica vehicular del Tecnol6gico de Monterrey?, la cual es muy
similar a la estructura implementada en la asignatura Fundamentals of
Vehicle Systems Design (MECH 447) de la Universidad Concordia3. En la
figura 2 se puede observar la estructura del contenido de la recopilaciéon

bibliografica.

La recopilacion bibliografica inicia con el tépico Mecdnica de Llantas
neumaticas, porque es esencial para el estudio de las caracteristicas de
desempefio, la calidad de marcha y la maniobrabilidad de los vehiculos
terrestres. A continuaciéon se abordaran todos los tépicos explicando a

grandes rasgos sus contenidos.

1.1 MECANICA DE LLANTAS NEUMATICAS

Sin la comprensiéon de los conceptos y las caracteristicas bésicas de la
interaccion entre las llantas neumaticas y el suelo, se hace muy complicado el

entendimiento de los demads tépicos.

Las principales funciones de las llantas neumaticas son:

e Soportar el peso del vehiculo.

e Amortiguar el vehiculo sobre las superficies.

2 Para mayor informacién sobre el Instituto Tecnolégico y de Estudios Superiores de
Monterrey favor referirse al sitio web http://www.itesm.mx/

3 Para mayor informacién sobre la Universidad Concordia favor referirse al sitio web
http:/ /www.concordia.ca/




® Proveer traccion para acelerar o frenar el vehiculo.

e Proveer el control para el viraje y la estabilidad direccional.

Los terrenos se pueden clasificar en dos tipos: Terrenos preparados (duros) y
Terrenos no preparados (blandos). De acuerdo al tipo de terreno existe un
comportamiento diferente, y por tanto, teorias diferentes. Por ser mas comun
la interaccién de los vehiculos en terrenos preparados (carreteras, autopistas,
etc.) se decidi6 profundizar este apartado. Si se desea informacién sobre la
mecénica de llantas neumaéticas en terrenos no preparados, favor referirse a la

bibliografia de J.Y Wong*.

Las llantas neumdticas son estructuras flexibles en forma de toroide relleno
de aire comprimido; su elemento estructural mas importante es la carcasa, la
cual esta hecha de un ntiimero de cuerdas flexibles en una matriz de caucho
(ver Anexo B). Segiin la construccién de las llantas se pueden catalogar en
dos grandes grupos: de pliegues radiales y de pliegues convencionales. La
orientacion de las cuerdas (las cuales forman los pliegues) marca el tipo de

llanta® y por tanto, las caracteristicas de maniobrabilidad y de marcha.

Las llantas de pliegues convencionales ofrecen buenas caracteristicas de
maniobrabilidad, pero pobres caracteristicas de manejo y de durabilidad
(asociadas con desgaste excesivo). Se utilizan en bicicletas, motos y vehiculos

del agro.

4 J.Y. Wong, Theory of ground vehicles, 3ra Edicién, Wiley-Intescience, 2001. Capitulo 2.
Mechanics of Vehicle-Terrain Interaction—Terramechanics

5 Anexo B. Mecédnica de Llantas neumaticas.
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Las llantas de pliegues radiales presentan buenas caracteristicas de manejo,
una distribuciéon de la presiéon de contacto uniforme, una disipacién de
potencia inferior, una vida mucho mayor, por estas razones son ampliamente
utilizadas en vehiculos particulares y en camiones de carga, atin cuando

presentan pobres caracteristicas de maniobrabilidad.

Figura 3. Tipos de Llantas neumaticas.

Angulo de corona
de las cuerdas en el cinturon

Pliegues de carcasa

Pliegues de carcasa

(a) (b)

Fuente: J. Y. Wong. Theory of ground vehicles, 3ra Edicién, Wiley-Interscience, 2001

1.1.1 Resistencia a la Rodadura.

La resistencia a la rodadura en las llantas es principalmente causada por la
histéresis de los materiales por la deformacién de la carcasa. La friccién y los

efectos aerodindmicos también la afectan pero en menor proporcion.

Cuando la llanta rueda, la carcasa se deforma en la regién de contacto con el
suelo, como resultado de esta distorsion, la fuerza resultante de la presion
normal es desplazada hacia la parte delantera (en direccién del movimiento).
Este traslado produce un momento sobre el eje de rotaciéon de la llanta,
llamado momento de resistencia a la rodadura. En rodadura pura, es decir,

no hay torque externo aplicado, debe existir una fuerza horizontal en el area

11



de contacto entre la llanta y el suelo para mantener el equilibrio; esta fuerza

es llamada resistencia a la rodadura.

Hay varios factores que afectan la resistencia a la rodadura de una llanta,
entre ellos se encuentran la estructura de la llanta (construcciéon y materiales)
y las condiciones de operacién (condiciones de superficie, presiéon de inflado,
velocidad, temperatura, entre otras)®. En la figura 4 se muestra un ejemplo de
la influencia de la presion de inflado en el coeficiente de resistencia a la
rodadura, el cual es la relaciéon entre la resistencia a la rodadura y la carga

normal.

Figura 4. Variacion del coeficiente de resistencia a la rodadura con la presiéon

de inflado sobre varios terrenos.
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Coeficiente de resistencia a la rodadura
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L | |
0 100 200 kPa

Presion de inflado

Fuente: J.J. Taborek, ““Mechanics of Vehicles,” Machine Design, 1957.

Cabe resaltar que el factor que més afecta a la resistencia a la rodadura es la

velocidad, es por ello que la gran mayoria de los autores sugieren utilizar

6 Para profundizar referirse a la seccién 1.2 del Anexo B. Mecanica de Llantas neumaéticas.
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correlaciones en donde la relacidon entre el coeficiente de resistencia a la

rodadura y la velocidad es de segundo orden, es decir, f; 0 V2.

1.1.2 Esfuerzo de Tracciéon y Deslizamiento Longitudinal

Cuando un torque de aceleracién es aplicado a una llanta neumética, se
desarrolla un esfuerzo de traccién Fx en el plano de contacto de la llanta y el
suelo, como se muestra en la figura 5. Al mismo tiempo, la banda de
rodamiento de la llanta en la mitad delantera del drea de contacto es sometida
a compresion, y a su vez se desarrolla una deformacién cortante en el costado

de la llanta.

Figura 5. Comportamiento de la llanta bajo la acciéon de un torque de

aceleracion.

Presion
normal

Esfuerzo
longitudinal

Fuente: Mechanics of Pneumatic Tires, edited by S.K. Clark, Monograph 122, National
Bureau of Standards, 1971.
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Como los elementos de la banda de rodamiento son comprimidos antes de
entrar a la regién de contacto, la distancia que viaja la llanta cuando es sujeta
a un torque de aceleracion sera menor que la distancia en rodadura pura. Este
fenémeno es usualmente referido como deslizamiento (slip) longitudinal. El
deslizamiento longitudinal de la llanta motriz del vehiculo, cuando se

aplicada un torque de aceleracion, es definido por:

i=(1—1)x100%=[1—r—6jx100%
TW r

(1.5)
donde V es la velocidad lineal del centro de la llanta, ® es la velocidad
angular de la llanta, r es el radio de giro de la llanta en rodadura pura, y 7. es
el radio efectivo de giro de la llanta, el cual es la razén entre la velocidad

lineal del centro de llanta con la velocidad angular de llanta.

Como la fuerza de traccién es proporcional al torque aplicado en condiciones
de estado estable, el deslizamiento es funcién del esfuerzo de traccion. Aun
no se ha desarrollado una teorfa universalmente aceptada para predecir con
precision la relaciéon entre el esfuerzo de traccién y el deslizamiento; sin

embargo, la teoria de Julien de la banda elastica es la més utilizada (figura 6).

Figura 6. Variacion del esfuerzo de traccién con el deslizamiento.

=
=
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deslizamiento longitudinal ¢

Fuente: J. Y. Wong. Theory of ground vehicles, 3ra Edicién, Wiley-Interscience, 2001
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De la figura 6 se puede ver que hay 3 regiones en donde la relacién entre el
esfuerzo de traccion y el deslizamiento cambia. La relacion para el esfuerzo
de traccion y el deslizamiento entre los puntos O y A es lineal, entre los

puntos A y B es no lineal, y entre los puntos B y C es lineal con pendiente

negativa.
F,=C;i para F <-F
_ u,W H,W
F, —pr(l— ic, ~1'J para F, > 5

Después de que el esfuerzo de tracciéon alcanza el maximo W (el cual
generalmente se encuentra entre 15 - 20 % de deslizamiento) su
comportamiento se rige por una interpolacién entre los valores de ppyW y usW,
es decir, entre los valores de los coeficientes de adhesion estdtico p, y

dindmico ps.

1.1.3 Propiedades de Curveo de las Llantas.

Cuando una llanta no esta sujeta a alguna fuerza perpendicular al plano de la
llanta (por ejemplo, una fuerza lateral), la llanta se moverd en trayectoria
recta. Pero, s una fuerza F;s es aplicada a un lado de la llanta, se desarrollard
una fuerza lateral en el plano de contacto, y la llanta se moverd a lo largo de
un trayecto que esta a un angulo a del plano de la llanta, tal como describe la
trayectoria OA de la figura 7. El &ngulo a es llamado dngulo de deslizamiento,
y el fenémeno de deslizamiento lateral es principalmente debido a la

elasticidad lateral de la llanta.
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Figura 7. Comportamiento de una llanta bajo el efecto de una fuerza lateral.

Fuente: Mechanics of Pneumatic Tires, edited by S.K. Clark, Monograph 122, National
Bureau of Standards, 1971.

La fuerza lateral desarrollada en el plano de contacto de la llanta y el suelo es
llamada fuerza de curveo Fy, cuando el &ngulo de camber de la llanta es cero.
La relacién entre la fuerza de curveo y el dngulo de deslizamiento es de
fundamental importancia en el control direccional y en la estabilidad de los

vehiculos”.

Varios factores afectan el comportamiento de curveo de las llantas
neumdticas, por ejemplo, la carga normal en la llanta tiene gran influencia en
las caracteristicas de curveo como se puede apreciar en la figura 8. Se puede
ver que para un angulo de deslizamiento dado, la fuerza de curveo
generalmente se incrementa con un aumento en la carga normal. Sin
embargo, la relacién entre la fuerza de curveo y la carga normal es no lineal.
Entonces, la transferencia de carga del lado interno al externo durante una

maniobra de sobrepaso reducird la fuerza total de curveo que el par de llantas

7 Seccion 1.4 del Anexo B. Mecédnica de Llantas neumaticas.
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puede desarrollar. Esto implica que para que un par de llantas en un eje
desarrolle la fuerza de curveo requerida para balancear la fuerza centrifuga
dada durante un giro, la transferencia de carga lateral da como resultado un

incremento en el &ngulo de deslizamiento de las llantas.

Figura 8. Efecto de la carga normal en las caracteristicas de curveo de las
llantas de automoéviles.
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Fuente: Mechanics of Pneumatic Tires, edited by S.K. Clark, Monograph 122, National
Bureau of Standards, 1971. y J. Y. Wong. Theory of ground vehicles, 3ra Edicién, Wiley-
Interscience, 2001

Camber es la inclinacién del plano de la llanta desde un plano perpendicular
a la superficie de la carretera visto desde la parte posterior del vehiculo, como
se muestra en la figura 9. Su propésito principal es lograr una presion axial en
el cojinete y disminuir el desajuste del pivote central (king-pin). El camber en
automoviles de pasajeros esta entre %° y 1°. El camber causa una fuerza
lateral que se desarrolla en el plano de contacto; esta fuerza lateral es llamada
el empuje del camber Fyy, y el desarrollo de este empuje se puede explicar de
la siguiente manera. Una llanta en rodadura pura con angulo de camber
girard alrededor del punto O, como se muestra en la figura 9. Sin embargo, la

llanta configurada con dngulo de camber en el vehiculo esta restringida a
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moverse en linea recta. Entonces una fuerza lateral en la direccién del dngulo
de camber se desarrolla en el plano de contacto. Se ha visto que el empuje del
camber es aproximadamente un quinto del valor de la fuerza de curveo
obtenida de un dangulo de deslizamiento equivalente para llantas de pliegues

convencionales y algo menor para llantas de pliegues radiales.

Figura 9. Comportamiento de una llanta configurada con dngulo de camber.

Inclinacion del

\ Camber
pivote central

Centro tedrico de rotacién de la
llanta configurada con camber

-"“"'-H-._,_‘
YT T

Desajuste del pivote central =
Fuente: J. Y. Wong. Theory of ground vehicles, 3ra Edicién, Wiley-Interscience, 2001

De la misma manera que se desarrollaron unas aproximaciones para
relacionar el esfuerzo de tracciéon con el deslizamiento, se tiene que la fuerza
de curveo esta ligada con el dngulo de deslizamiento. La relacién entre la
fuerza de curveo y el dngulo de deslizamiento serd lineal y no existird
deslizamiento lateral, si la fuerza de curveo es menor que un medio de su
valor pico (4pW/2). Cuando la relacién es no lineal se rige de manera similar
al esfuerzo de traccion versus el deslizamiento.

#pW

Pya:Ca-a para Fyag 5

u,W

Fya = pr£l_m] para Fya >

Hasta ahora se ha discutido el comportamiento longitudinal y el

comportamiento lateral de las llantas por separado, sin embargo,
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generalmente tanto la fuerza lateral como la fuerza longitudinal estdn
presentes. Para no entrar en tantos detalles, el esfuerzo de traccién reduce la
fuerza lateral que se puede generar a un dngulo de deslizamiento dado. Esto
es debido a la movilizacion de la adhesion local disponible por el esfuerzo de
traccion, el cual reduce la cantidad de adhesion disponible en la direcciéon

lateral. De ahi nace el concepto de elipse de friccién ilustrado en la figura 10.
(Fy/Fya)z +(Fx/Fxmax)2 =1

Figura 10. Elipse de friccién.

0 Fx max

Frenado ——;

Fuente: J. Y. Wong. Theory of ground vehicles, 3ra Edicién, Wiley-Interscience, 2001

1.1.4 Desempeiio de las Llantas en Superficies hiimedas.

El comportamiento de las llantas en superficies himedas es de gran interés
desde el punto de vista de la seguridad vehicular, pues muchos accidentes
ocurren en carreteras con poca adherencia. El desempefio de las llantas en
superficies himedas depende de la textura de la superficie, la profundidad
del agua, el labrado de la banda de rodamiento, la profundidad de la banda
de rodamiento, el material de la banda de rodamiento y el modo de
operacion de la llanta (rodadura pura, frenando, acelerando o virando). Para
alcanzar un desempefio aceptable en superficies hiimedas (o mojadas), es de

gran importancia mantener el contacto efectivo entre la llanta y la carretera, y
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no hay duda acerca de la necesidad de retirar el agua del 4rea de contacto
tanto cuanto sea posible. Para mantener el contacto efectivo entre la llanta y la
carretera, la banda de rodamiento de la llanta debe tener un patrén que
facilite el flujo del fluido del &rea de contacto, y la superficie del pavimento

debe tener una apropiada textura para facilitar también el drenaje.

Cuando una llanta neumadtica interactia con una superficie inundada, el
movimiento de la llanta crea una presién hidrodindmica en el fluido. Esta
presién que actiia en la llanta, crece de forma proporcional al cuadrado de la
velocidad de la llanta y tiende a separarla del suelo. A una velocidad en
particular, el empuje hidrodindmico desarrollado bajo la llanta iguala la carga
vertical, la llanta anda completamente en el fluido, y todo el contacto con el
suelo se pierde. Este fendmeno se denomina como “acquaplanning” y es

ilustrado en la figura 11.

Figura 11. Acquaplanning de una llanta en superficies inundadas.
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(b) Acquaplanning completo

A= Capa de agua sin romper
B- Regidn de rompimiento parcial de la capa de agua
C-Zona de contacto

Fuente: Mechanics of Pneumatic Tires, edited by S.K. Clark, Monograph 122, National
Bureau of Standards, 1971.
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1.1.5 Propiedades de Manejo de las Llantas

Como se verd en las caracteristicas de manejo de los vehiculos, el sistema
vehicular se puede modelar como unas masas concentradas apoyadas por
resortes y amortiguadores; la cantidad de masas determina los grados de
libertad del sistema. Como vemos, es necesario conocer los valores de dichas
masas y dichos resortes y amortiguadores; las Llantas como parte del sistema
vehicular representan una masa concentrada con un resorte y un

amortiguador equivalentes.
Para determinar estos pardmetros se pueden realizar diversas pruebas de
acuerdo con el grado de complejidad y exactitud que se requiera para el

modelamiento, ver figura 12.

Figura 12. (a) Modelo lineal y (b) modelo viscoelastico para el modelamiento.

Fuente: J. Y. Wong. Theory of ground vehicles, 3ra Edicién, Wiley-Interscience, 2001

El resorte equivalente de la Llanta se puede caracterizar por el pardmetro
rigidez vertical. Como se mencioné anteriormente, de acuerdo a la prueba
que se realice se pueden obtener diversos valores de rigidez; la rigidez
vertical estatica se determina de la pendiente de la gréfica de carga contra
deformacién, durante una prueba que consiste en aplicar paulatinamente
carga y tomar las mediciones de deformacién, similar a las pruebas de

esfuerzo — deformacién en resistencia de materiales. La rigidez dindmica sin
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rodamiento de la llanta se puede obtener usando varios métodos, uno de los
mas simples es el llamado prueba de caida. En esta prueba, la llanta con cierta
carga se deja caer libremente desde una altura en la cual la llanta este justo en
contacto con el suelo. En consecuencia, la llanta se mantiene en contacto con
el suelo durante toda la prueba y la respuesta transitoria de la llanta es
guardada en un registro. Utilizando las ecuaciones de vibracién libre de un
sistema de un grado de libertad, se pueden encontrar tanto la rigidez como el

coeficiente de amortiguamiento del amortiguador equivalente.

La rigidez dindmica con rodamiento de la llanta se determina usualmente
midiendo la respuesta de la llanta rodando con una excitacién armoénica. La
respuesta es normalmente medida en el rin y la excitacién esta dada en la
banda de rodamiento. Examinando la razén entre la salida y la entrada y el
angulo de fase, es posible determinar la rigidez dindmica y el coeficiente de

amortiguacion de la llanta rodando.

Figura 13. Efecto de la velocidad en el coeficiente de amortiguacion.
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Fuente: J.A. Lines and N.A. Young, ““A Machine for Measuring the Suspension
Characteristics of Agriculture Tires,” Journal of Terramechanics, vol. 26, no. 3/4, 1989.
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De los diferentes resultados obtenidos de las pruebas para un mismo tipo de
llanta, se puede ver que la velocidad afecta la rigidez y el coeficiente de
amortiguamiento®. La rigidez estética se ve reducida a un 90% de su valor en
el caso dindmico con rodamiento, mientras que el coeficiente de
amortiguamiento se ve reducido a la mitad de su valor dindmico sin
rodamiento en el caso cuando la llanta esta rodando, como se puede ver en la

figura 13.

1.2 CARACTERISTICAS DE RENDIMIENTO DE LOS VEHICULOS
TERRESTRES

Este capitulo se centra tanto en las caracteristicas de rendimiento, que se
refieren a la capacidad de un automévil para acelerar, decelerar y negociar
baches en una trayectoria recta, como a los factores que determinan su
potencial de desempefio, como el méximo esfuerzo de traccién o de frenado,

y las fuerzas resistivas que acttian sobre éI°.

1.2.1 Ecuaciéon de movimiento y Maximo Esfuerzo de traccién.

Como se vio en el capitulo anterior, las llantas neumaticas juegan un papel
importante en el comportamiento global que tendra el vehiculo. El esfuerzo
de traccion, estrechamente ligado a la interacciéon de los neumaéticos con el
suelo, y es determinante en el desempefio del vehiculo. Su valor méximo

depende de dos factores: El determinado por el coeficiente de adhesién y la

8 Seccidon 1.6 del Anexo B, Mecénica de Llantas neumaéticas.

9 ver Anexo C, Caracteristicas de Rendimiento de los vehiculos terrestres.
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carga normal en el eje motriz, o por las caracteristicas del motor y la
transmision del automévil, el valor méds pequefio obtenido de estos dos

aspectos el es limitante.
Para poder calcular la carga normal en el eje motriz, es necesario conocer las
fuerzas que acttian sobre el vehiculo, las cuales, para el caso de un automovil

de dos ejes, se muestran en la figura 14.

Figura 14. Fuerzas Actuando sobre un vehiculo de dos ejes.

Fuente: J. Y. Wong. Theory of ground vehicles, 3ra Edicién, Wiley-Interscience, 2001

En la direccién longitudinal, se encuentran: La resistencia Aerodindmica R,,
la resistencia a la rodadura de las llantas delanteras y traseras (Ry y Ry
respectivamente), y sus esfuerzos de traccién Fr (llanta delantera) y F, (llanta
trasera) y la componente longitudinal del peso W. Los valores de Fry F,
dependen del tipo de traccion del vehiculo: Si posee traccién delantera
entonces el valor de F; serd de cero, por el contrario, si posee traccion trasera

es Frel que tendr4 el valor de cero.
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El méximo esfuerzo de traccién para un vehiculo de traccién trasera sometido

a las fuerzas mostradas en la figura 14 viene dado por?:

UW (1, - f.h)/ L

max 1-uh/ L

donde u es el coeficiente de adhesién, W es el peso del vehiculo, I; es la
distancia del centro de gravedad al eje delantero, f; es el coeficiente de
resistencia a la rodadura, i es la altura del centro de gravedad, y L es la
distancia entre ejes. Para el caso de un vehiculo de traccién delantera, el
maximo esfuerzo de traccién viene dado por:

_uW (L + fR)/L
" 14+ uh/ L

Para el caso de un tractor semi-trailer, se debe considerar que este tipo de
vehiculos, en su mayorfa, presentan traccién trasera. El andlisis que se realiza
para hallar las cargas normales en el eje motriz es considerando el tractor y el
semi-trailer como cuerpos separados. La Figura 15 muestra las principales

fuerzas que acttian en este tipo de vehiculos.

Figura 15. Fuerzas que acttian en un tractor semi-trailer
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Fuente: J. Y. Wong. Theory of ground vehicles, 3ra Edicién, Wiley-Interscience, 2001

10 Para ver todo el desarrollo matematico, dirfjase al Anexo C.
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Tomando en cuenta dngulos de inclinacién pequefios, y realizando el analisis
mencionado anteriormente se tiene que el maximo esfuerzo de traccién para

un tractor semi-trailer es!!:

F o= ﬂl:llvvl _hlfr (‘/Vl _ChiW2)+(L1_d1)ChiW2:|/Ll
1= ph 11,

Donde /7 el la altura del centro de gravedad del tractor, W1 y W2 son los pesos
del tractor y semi-trailer respectivamente, L; es la distancia entre ejes del
tractor, d; es la distancia horizontal entre el eje trasero del tractor y el punto
de unién de este con el semi-trailer, /1 es la distancia horizontal entre el eje
delantero del tractor y su centro de gravedad y Cpi es una constante producto
de la siguiente formula:

__ 4,
L+ fh,

hi

donde d; es la distancia horizontal entre el centro de gravedad del semi-trailer
y el punto de unién, L; es la distancia horizontal entre ejes del semi-trailer y

h; es la altura del centro de gravedad del mismo.

1.2.2 Fuerzas y Momentos Aerodindmicos.

Los disefiadores se han enfatizado mucho en crear automéviles que brinden
el mejor rendimiento con el menor consumo de combustible posible, ademas
que presenten niveles de emisiones bajos. Estudios realizados demostraron,
que cuando un vehiculo se desplaza a mas de 80km/h, la potencia requerida
para superar la resistencia aerodindmica es considerablemente mayor que la

resistencia mecdnica, como muestra la figura 16.

11 Para ver el desarrollo matemético de este caso, dirfjase a la seccién 2.1 del Anexo C
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Figura 16. Requerimientos de potencia para un seddn como funcién de la

velocidad.
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Fuente: K.B. Kelly y H.J. Holcombe, “Aerodynamics for Body Engineers”, Automotive

Aerodynamics, Progress in Technology series, vol. 16, Society of Automotive Engineers, 1978.

La resistencia aerodindmica proviene de dos fuentes: el flujo de aire que pasa
por el exterior del cuerpo del vehiculo, y el flujo de aire que pasa a través del
radiador y en su interior con propoésitos de refrigerar, calentar o ventilar. De
los dos, el flujo de aire exterior domina ampliamente el valor de la resistencia
(mas del 90%). La resistencia aerodindmica externa, a su vez, comprende de
dos componentes: La presiéon de arrastre y la friccion de piel. Para
automoviles particulares, la presién de arrastre provoca mds del 90% de la
resistencia aerodindmica externa, por lo que se pueden obviar los efectos de
la friccién de piel, sin embargo, este no es el caso de los buses y los trenes, en
los cuales la friccion de piel tiene un efecto significativo en el valor de la

resistencia aerodindmica externa.

En la practica, la resistencia aerodindmica se expresa mediante la ecuacion:

_p 2
R=2c,ay,
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donde p es la densidad del aire, Cp es el coeficiente de resistencia
aerodindmica, Ay es el drea frontal del vehiculo, y V; es la velocidad relativa
del vehiculo con respecto al viento. Como se puede observar, la resistencia
aerodindmica es proporcional al cuadrado de la velocidad del vehiculo, lo
que significa que la potencia requerida para vencer la resistencia
aerodindmica se incrementa con la velocidad del vehiculo elevada al cubo;
una duplicacién en la velocidad del vehiculo, provoca que la resistencia

aerodindmica sea ocho veces mayor.

Las condiciones ambientales, también tienen una influencia significativa en el
valor de la resistencia aerodindmical?. El drea frontal del vehiculo, puede
determinarse por medio de fotografias tomadas de frente, en caso de la
ausencia de dibujos suficientemente precisos, sin embargo, se han establecido
relaciones empiricas para hallar este valor sin recurrir a estos dos métodos!2.
El valor de Cp por su parte, se determina mediante la experimentacién, ya sea
en tuneles de viento con modelos a escala o tamafno natural, o mediante
pruebas como el Coastdown'?. El coeficiente de resistencia aerodindmica
depende de un gran nimero de factores tanto de disefio como de operacién
del automévil, tales como la forma del auto (forebody, afterbody, underbody,
guardabarros, limpia parabrisas, la configuracion de las ventanas, los
retrovisores externos, etc.), dngulo de ataque, el uso de techos removibles
(caso de los convertibles), incluso el hecho de bajar las ventanas provoca un
cambio en el valor de este coeficiente!>. Un ejemplo de la influencia de la
forma de algunas partes del cuerpo del automévil en el valor del coeficiente

de resistencia aerodindmico se muestra en la figura 17.

12 Para mds informacién sobre esta seccién, dirfjase a la secciéon 2.2 del Anexo C.

Caracteristicas de desempefio de los vehiculos terrestres.
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Figura 17. Influencia de la forma de los detalles de un auto de pasajeros en el

coeficiente de resistencia.
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Fuente: L.J. Janssen y W.h. Hucho, “The effect of various parameters on the Aerodynamic
Drag of passenger cars”, en Advances in road vehicles Aerodynamics BHRA Fluid Engineering,

Cranfield, Inglaterra, 1973.

La reducciéon del valor de Cp trae como consecuencia la reducciéon del
consumo de combustible. Por ejemplo, una reducciéon en el valor del
coeficiente de resistencia aerodindmico de 0.5 a 0.3 reduce el consumo del
vehiculo de 1060 kg de masa, drea frontal de 1.77 m? y llantas radiales que
viaja a 96km/h en un 23%, como se muestra en la figura 18. Esta reduccién es
mucho mads significativa en los vehiculos comerciales y de carga pesada, por
esto, se han realizado gran cantidad de estudios de forma y configuracién
exterior de estos vehiculos, con el fin de lograr un coeficiente de resistencia
que permita un ahorro sustancial de consumo de combustible, para cubrir
trayectos mds largos de forma mas econémica, contaminando mucho menos!?

(Figura 18).

13 Para mas informacién sobre esta seccién, dirfjase a la seccién 2.2 del Anexo C.
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Figura 18. Efectos de la reduccién del coeficiente de resistencia en la
economia de combustible a diferentes velocidades para un auto de pasajeros

mediano y un tractor semi-trailer.

L /100km mpg
50 r { | 381t/235 kW
5 | i o i
w
@
2 40 -
% - s O ——r~ Camino en malas condiciones
uzj 7k = T A
g 30 b ‘é » -
[=]
"'g"ﬂ) t ) § 4
=] 20 } 5
=215 bk 5 6
¥ 2
5]
8 10 | s 8
s
g 101~
. i A i i ; 2
<
0 20 40 60 80 100 120 mph 121~
- . . . " % 1
0 50 100 150 200 km/h 0 5 10 15 20 25 30 35 %

VELOCIDAD Reducciénen Cp,

Fuente: W.H. Hucho, L.J Janssen, y HK Emmelmann, “The Optimization of body details - A
method for reducing the Aerodynamic Drag of road vehicles”, Society of Automotive Engineers,

paper 760185, 1976. H. Gotz, “Commercial Vehicles”, en W.H Hucho, Ed., Aerodynamics of
road vehicles. London: Butterworths-Heinemann, 1990.

1.2.3 Planta motriz de los vehiculos y caracteristicas de la transmisién

Al hablar de las limitantes en el potencial desempefio de un vehiculo se
mencionaron dos factores importantes: El maximo esfuerzo de traccién en el
area de contacto entre el neumatico y el suelo, y las caracteristicas de la planta
motriz y su respectiva transmision. Generalmente, en marchas bajas, el
maximo esfuerzo de tracciéon esta limitado por la naturaleza de la adhesion
de las llantas al camino; en marchas altas, por su parte, el méximo esfuerzo
de traccién esta limitado por las caracteristicas de los motores y sus

respectivas transmisiones.
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El desempefio ideal de la planta motriz de un vehiculo es que suministre una
potencia constante durante todo el rango de velocidades de operacién, para
lograr esto, el torque debe variar de manera hiperbdlica con la velocidad,

como muestra la figura 19.

Figura 19. Curva de desempefio ideal de una planta motriz
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Fuente: Los Autores.

Aunque existen plantas motrices cuyas caracteristicas de potencia — torque —
velocidad se acercan mucho al comportamiento ideal, como los motores
eléctricos y los motores de vapor, no son muy utilizados debido a que, en
comparacién con el motor de combustién interna (que solo puede ser usado
como planta motriz si se le acopla una transmisién apropiada) poseen peor
relacion peso/potencia, alta demanda energética y alto costo de

mantenimiento.
Muchos estudios se han centrado en la optimizacion del motor de

combustion interna, hoy dia los motores son mds pequefios, mds eficientes, y

mas limpios. Sin embargo, se esta viendo el nacimiento de otras alternativas
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para reemplazar al motor de combustiéon interna como planta motriz
vehicular, tales como los motores de hidrogeno, nuevos motores eléctricos,

motores de aire, etcl4.

Debido a que el motor de combustién interna es el més utilizado actualmente,

se explica a continuacién su curva de desempefio, mostrada en la figura 20.

Figura 20. Curva de desempefio de un motor de gasolina.
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Fuente: J. Y. Wong. Theory of ground vehicles, 3ra Edicién, Wiley-Interscience, 2001

El motor de combustién interna empieza a operar de forma suave a cierta
velocidad (velocidad de ralenti). A una velocidad intermedia se alcanza
buena calidad de combustién (lo que traduce en un menor consumo de
combustible) y el torque méximo que puede brindar el motor. A medida que
empieza a aumentar la velocidad, la presién media efectiva decrece debido a
que las pérdidas en el sistema de admisién aumentan, y por ende, el torque
del motor disminuye. La potencia, sin embargo, se incrementa a medida que

la velocidad aumenta hasta el punto de méxima potencia. Una vez superado

14 Para mds informacién sobre esta seccién, dirfjase a la secciéon 2.3 del Anexo C.

Caracteristicas de desempefio de los vehiculos terrestres.
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este punto, el torque del motor presenta un decrecimiento mds rapido a
medida que aumenta la velocidad. Esto trae como resultado una caida en la
potencia de salida. En aplicaciones vehiculares, la maxima velocidad
permisible del motor se ajusta justo después de que se alcanza el valor de
maxima potencia. Los vehiculos disefiados para brindar traccién, tales como
los usados en la industria agricola y los tractores industriales, generalmente
operan a velocidades inferiores debido a que es el maximo torque, en lugar
de la méxima potencia, quien determina su capacidad de esfuerzo de
traccion. Para limitar la velocidad mdaxima de operacion, este tipo de

vehiculos usualmente estdn equipados con un gobernador.

Figura 21. Requerimientos de potencia de los accesorios de un automévil de

pasajeros
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Fuente: C.W. Coon y C.D. Wood, “Improvement of Automobile Fuel Economy” Society of
Automotive Engineers, paper 801402, 1980.

Se debe resaltar, sin embargo, que los fabricantes suministran diagramds de
desempefio bruto del motor, es decir, su desempefio con el equipo necesario
para mantenerlo en funcionamiento, sin tener en cuenta accesorios como el
aire acondicionado, la bomba de agua, el ventilador, etc. Por ello, la potencia

real en la transmisién es inferior a la suministrada por estos diagramas. Para
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la prediccion del desempefio del vehiculo, se debe evaluar la potencia
consumida por los accesorios sobre todo el rango de velocidades del motor y
restar este valor al tedrico suministrado por el fabricante, para asi conocer la
potencia real disponible a la entrada de la transmisién. La figura 21 muestra

los requerimientos de potencia de algunos accesorios del vehiculo.

Caracteristicas de las transmisiones:

Como se mencioné anteriormente, las caracteristicas de potencia-torque-
velocidad de los motores de combustion interna no son adecuadas para la
propulsion directa del vehiculo. Por ello, se debe usar la transmisién, con el
fin de proveer al vehiculo el esfuerzo de tracciéon y la velocidad necesaria que
satisfaga las demandas de carga para varias condiciones de operacién. El
término “transmision” incluye todos los subsistemds necesarios para
transmitir la potencia del motor a las ruedas motrices o al diferencial. Los dos
tipos de transmisiones mads utilizados en vehiculos son, la transmision
manual y la transmisién automdtica con convertidor de torque. Otros tipos de
transmision son la transmisién variable continua (como la Perbury y la Van

Doorne) y la transmisién hidrostatical®.

Los principales requerimientos para la transmisién son:

1. Alcanzar la velocidad maxima deseada con un motor apropiado.
2. Ser capaz de arrancar, con carga plena, en ambas direcciones en una
superficie inclinada (33% es el valor tipico de pendiente) y ser capaz de

mantener una velocidad entre 88 y 96 km/h en una superficie casi

15 Para mayor informacién acerca de las transmisiones variables continuas y las

transmisiones hidrostéticas, dirfjase a la seccién 2.3 del Anexo C.
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plana (por ejemplo de 3% de pendiente) en la marcha mds alta para
autos de pasajeros.
3. Ajustarse a las caracteristicas del motor, con el fin de lograr las

condiciones de economia de combustible y aceleracién adecuadas.

Figura 22. Curva de esfuerzo de tracciéon vs. velocidad para un auto de

pasajeros.
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Fuente: J.J. Taborek, “Mechanics of Vehicles”, Machine Design, Mayo 30 a Diciembre 26, 1957

La transmision manual consiste generalmente de un embrague (clutch), una
caja de cambios, un eje de potencia y un eje conducido con un diferencial
(para permitir la rotacién relativa de las llantas durante maniobras de viraje).
En autos con motor y tracciéon delantera al igual que los de motor y tracciéon
trasera es comun encontrar la caja de cambios y el diferencial como una sola
unidad. Como regla general, el eje conducido tiene una razén de reduccién
constante, la cual es determinada por la préctica usual de usar transmisién
directa (transmision sin reduccién) en la caja de cambios en su marcha mas
alta. Para vehiculos que requieren un altisimo torque a bajas velocidades, se
utiliza una reduccién final en las llantas. La caja de cambios provee un
numero de relaciones, en el rango de 3 a 5 para autos de pasajeros y de 5 a 16

para vehiculos comerciales. El namero de relaciones de marcha es

35



seleccionado de tal forma que los autos tengan un comportamiento tan
cercano al ideal como sea posible de una manera eficiente y no muy costosa,

como muestra la figura 22.

Comuinmente se selecciona la relacién de marcha més alta de tal manera que
a la velocidad méaxima del automovil, la velocidad del motor sea un poco
mayor que aquella a la que se encuentra el mayor valor de potencia. Esto
asegura que se tenga potencia disponible para mantener esta velocidad, atn
en caso de eventualidades tales como cambios atmosféricos, o el deterioro del

motor debido al uso.

Con base en este principio, la relaciéon de reduccién para la marcha mas alta
en la caja de cambios puede determinarse mediante la relacion:
_nyr(1-1)

Vmaxgax

donde & es la relaciéon de reducciéon de la marcha mads alta en una caja de

S

cambios con n-velocidades; 1.1 es la velocidad del motor correspondiente a la
velocidad méaxima del vehiculo, que para autos de pasajeros usualmente es
un 10% mas alta que aquella a la que se da el mayor valor de potencia; r es el
radio de giro de la llanta; i es el deslizamiento (slip) de la llanta; Viux es la
velocidad méxima deseada en el automévil y & es el relacion de reduccion
en el eje conducido. La relacién de reducciéon mds alta (es decir, la marcha
maés baja) se selecciona de acuerdo a los siguientes criterios: El vehiculo debe
ser capaz de subir una pendiente (para autos de pasajeros, usualmente, se
toma un valor de pendiente 33%). El otro criterio sugiere que el valor de la
relaciéon de marcha debe permitirle al automévil sortear el maximo valor de
pendiente sin que se presente deslizamiento en las llantas en una superficie

tipica (asfalto grueso); si este es el criterio de seleccién, la relaciéon de
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reduccién de la marcha més baja, para un automoévil de traccion trasera esta

dada por:

W (SN0, o + f,)7
Memaxfmaxnt

‘51:

donde &uax es la pendiente méxima que el automoévil puede sortear sin que
sus neumadticos presenten deslizamiento, Mem:x €s el maximo torque del
motor y Mt es la eficiencia total de la transmision. Cabe anotar, que el
procedimiento de calculo para un automévil de traccién delantera es el
mismo, pero con sus ecuaciones respectivas (dadas en la seccién 1.2.1 del

Anexo B).

Figura 23. Seleccion de las relaciones de marcha basandose en la regla de la

progresion geométrica.
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Fuente: J. Y. Wong. Theory of ground vehicles, 3ra Edicién, Wiley-Interscience, 2001

La seleccion de las relaciones intermedias, depende, en gran medida del tipo
de vehiculo. El caso de los camiones, y otros vehiculos comerciales y de carga
pesada, la selecciéon de estas relaciones se hace mediante una progresion
geométrica, como se muestra en la figura 23, este criterio tiene su base en el

hecho de que una transmisién arreglada de esta forma, provoca que el motor
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opere a un mismo rango de velocidad en cada relacién, lo que a su vez
provoca que su consumo de combustible se similar en todo sus puntos de

operacion!é.

En los automoviles de pasajeros, el criterio de seleccién es distinto; muchas
veces se considera la necesidad de alcanzar determinada velocidad en
determinado rango de tiempo, otras, se toma en cuenta que habitualmente los
autos pasan mds tiempo funcionando en marchas bajas (especialmente en
ciudad), por lo que las relaciones de sus marchas altas pueden estar en
valores mds cercanos uno del otro en comparacién a sus relaciones de

marchas bajas.

Transmisiones automaticas:

Las transmisiones automdticas con convertidor de torque son ampliamente
usadas en los automoviles de pasajeros de Norteamérica. Comprenden
generalmente de un convertidor de torque y una caja de cambios automatica.
El convertidor consiste en al menos tres elementos rotativos: la bomba, la
turbina y el reactor, tal como se muestra en la figura 24. La bomba esta
conectada al eje del motor, y la turbina esta conectada a la salida del
convertidor, el cual esta acoplado con el eje de entrada de la caja de cambios
automatica. El reactor esta acoplado a una carcasa externa para proveer
reaccion en el fluido que circula en el convertidor. La funcién del reactor es
permitir que la turbina desarrolle un torque de salida mas alto que el torque

que recibe el convertidor, y asi obtener una multiplicacién del mismo.

16 Toda la formulaciéon matematica la encontrara en la seccion 2.3 del Anexo C

“Caracteristicas de desempefio de los vehiculos terrestres”.
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Figura 24. Vista esquematica de un convertidor de torque.
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Fuente: J. Y. Wong. Theory of ground vehicles, 3ra Edicién, Wiley-Interscience, 2001

Las grandes ventajas obtenidas al utilizar un convertidor de torque en la

transmision pueden resumirse en las siguientes:

1. Cuando se monta apropiadamente, impide que se pare el motor.
2. Provee un acople flexible entre el motor y las llantas (o sprockets)
3. En conjunto con una caja de cambios apropiada, provee un

comportamiento de torque — velocidad muy préxima al ideal.

Las caracteristicas de desempefio de un convertidor de torque generalmente

son descritas en base a los siguientes cuatro parametros:

Relaciéon de velocidad Cs» = Velocidad de salida / Velocidad de
entrada

Relacién de torque Cir = Torque de salida / Torque de entrada
Eficiencia 7 = Velocidad de salida x Torque de salida / Velocidad de
entrada x Torque de entrada = Csyx Cir

Factor de capacidad (factor de tamafio) Kic = Velocidad / (Torque)!/2
El factor de capacidad es un indicador de la capacidad del convertidor de

absorber o transmitir torque, que es proporcional al cuadrado de la velocidad

rotacional.
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Las curvas representativas del desempefio de un convertidor de torque se
muestran en la figura 25, en el cual la relacién de torque, la eficiencia, y el
factor de capacidad inicial, son graficados respecto a la relacion de velocidad.
Obsérvese que la relacion de torque es mdxima en el momento en que la

relacion de velocidad es de cero.

Figura 25. Curvas de desempefio de un convertidor de torque.
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Fuente: H.I. Setz, “Computer predicts Car acceleration”, SAE Transactions, vol. 69, 1961.

La relacién de torque decrece a medida que la relaciéon de velocidad aumenta
hasta que el convertidor acttia como un acople de fluido con una relacién de
1.0. En este punto, existe una pequefia diferencia entre el torque de salida y el
torque de entrada debido al deslizamiento provocado entre la bomba (el
impulsor) y la turbina. La eficiencia del convertidor es de cero cuando el auto
no esta en marcha y se incrementa con el aumento de la relacién de
velocidades, alcanzando el méximo valor de eficiencia en el punto en el que
actia como un acople. El factor capacidad de entrada es un pardametro
importante que define las condiciones de operacién del convertidor de torque

y que a su vez, gobierna la unién entre el convertidor y el motor. Este factor
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tiene un valor minimo cuando el auto esta detenido y se incrementa a medida
que la relacion de velocidades aumenta.

Debido a que el convertidor es activado por el motor, para determinar las
condiciones de operacién del convertidor, se debe especificar el punto de

operacion del motor!”.

1.2.4 Prediccion del Desempefio del vehiculo.

La relacién entre el esfuerzo de traccién y la velocidad del vehiculo discutida
en la seccién anterior provee la base para predecir el comportamiento del
vehiculo. Teniendo presente esta relacion y que el vehiculo puede transitar
sobre terrenos con pendientes, se tienen tres criterios para predecir el
desempefio del vehiculo: aceleraciéon maxima, velocidad méxima y pendiente

maxima.

La finalidad de la predicciéon del desempefio del vehiculo consiste en
encontrar los parametros de aceleracion, velocidad o pendiente maxima que
el vehiculo puede alcanzar para unas condiciones dadas, por ejemplo, el

esfuerzo de traccién y la geometria vehiculo.

El criterio de velocidad maxima determina la velocidad del vehiculo para una
aceleraciéon y una pendiente nula. Se basa en las ecuaciones de movimiento
alrededor del eje longitudinal x del vehiculo!. De una manera similar se

abordan los criterios de aceleracién méxima y de pendiente maxima. Cabe

17 Toda la formulacién matematica de este topico la encontrara en la seccién 2.3 del Anexo C.

18 yer seccion 2.1 del Anexo C. Caracteristicas de rendimiento de los vehiculos terrestres.
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resaltar que es posible predecir el desempefio de un vehiculo basandose en la
combinacién de estos tres criterios, por ejemplo, encontrar la velocidad
maxima que el vehiculo puede alcanzar con una aceleracién y una pendiente

establecidal®.

1.2.5 Consumo de combustible en operacién

El consumo de combustible de un vehiculo depende de un ntmero de
factores, incluyendo las caracteristicas del motor, la transmision, el peso del
vehiculo, la resistencia aerodindmica, la resistencia a la rodadura de las
llantas, el ciclo de manejo (las condiciones de manejo), y el hdbito de manejo

por parte del conductor.

Figura 26. Caracteristicas de economia de combustible de un motor a
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Fuente: J.G. Giles, Gears and Transmissions, Automotive Technology Series, vol. 4, London:
Butterworths, 1969.

19 Toda la formulacién matemadtica correspondiente a la prediccién del desempefio de los

vehiculos se encuentra en la secciéon 2.4 del Anexo C.
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Como se puede ver en la figura 26, el consumo especifico de combustible de
un motor a gasolina presenta un minimo en determinado valor de velocidad
de rotacién del motor; este comportamiento sugiere trabajar el motor en este
valor, o en un rango muy cercano a este punto. Es por ello que se opta por
disefiar cuidadosamente el sistema de transmisién para que el vehiculo se

mantenga en un margen de consumo de combustible econémico.

1.2.6 Conjunto Motor — Transmisidn.

Con base en lo visto en secciones anteriores, se puede observar que las
caracteristicas del motor y de la transmisiéon son dos de los factores que maés
afectan el consumo de combustible de un vehiculo. Para que un vehiculo en
particular ofrezca un nivel de desempefio deseado, es de vital importancia
realizar un conjunto motor — transmisién adecuado. En los Estados Unidos,
los indicadores del consumo de combustible son los obtenidos en las pruebas

de EPA para ciclo urbano y de autopista, asi como el CAFE?0.

Como se pude ver en la figura 27, el acoplar una transmisién con rango de
operacion diferente al del motor representa una reduccién en la economia del
combustible para el vehiculo. Cabe recalcar la importancia de seleccionar
apropiadamente el conjunto motor — transmisién para obtener una mayor

economia.

20 Para conocer més sobre los indicadores de consumo de combustible favor referirse a las

secciones 2.5 y 2.6 del Anexo C. Caracteristicas de rendimiento de los vehiculos terrestres.
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Figura 27. Efecto de la relacién de reduccion total de una transmisién manual
en el desempefio y la economia del combustible para un vehiculo de

pasajeros.
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Fuente: H.E. Chana, W.L. Fedewa y ]J.E. Mahoney, “An Analytical Study of Transmission
Modification as Related to Vehicle Performance and Economy”, Society of Automotive
Engineers, paper 770418, 1977

1.2.7 Desempeiio de Frenado.

El desemperio de frenado de los vehiculos motorizados es sin lugar a duda
una de las caracteristicas mds importantes que afectan la seguridad del
vehiculo. Con el reciente incremento en la seguridad en el trafico, se han
realizado grandes esfuerzos para mejorar los indices de seguridad, los cuales

estan relacionados con mejoraras en el desempefio de frenado.

Como se explico en el tépico de la mecédnica de llantas neumaticas, la fuerza
méxima de frenado que el contacto entre la llanta y el suelo puede soportar es
determinada por la carga normal y el coeficiente adhesion estdtica. Con base

en la figura 28 y considerando que el vehiculo posee frenos en las cuatro
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llantas, la fuerza maxima de frenado en los ejes delantero y trasero estan

dadas por (asumiendo que la fuerza maxima de frenado Fpmax = pW)?:

Figura 28 Fuerzas que acttian en un vehiculo de dos ejes durante el frenado.

Una vez la fuerza de frenado haya alcanzado el valor dado por las ecuaciones
anteriores, las llantas comenzaran a presentar deslizamiento, cualquier
incremento en el valor de estas fuerzas provocara un bloqueo inminente en
las llantas. Es importante resaltar, que se desarrollaran los valores maximos
de fuerza de frenado en las llantas delantera y traseras al mismo tiempo, solo
cuando la distribucién de las fuerzas de frenado entre los ejes delantero y
trasero estén en la misma proporcién que sus cargas normales, proporcién

que se determina mediante:

Ky _ Fipnax _ L +hu+f,)
Khr Fhrmax ll _h(l’l+fr)

21 Toda la formulacién matemética correspondiente a la predicciéon del desempefio de

frenado de los vehiculos se encuentra en la seccién 2.7 del Anexo C.
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donde Kir y Kpr son las proporciones de la fuerza total de frenado en los ejes
delantero y trasero respectivamente, y estan determinadas por el disefio del

sistema de frenado.

Por ejemplo, para un camién ligero con el 68% de la carga estética en el eje
trasero (I2/L =0.32, I;/L = 0.68), h/L = 0.18, p = 0.85 y f» = 0.01), la méxima
fuerza de frenado que las llantas delanteras y traseras pueden soportar en el
area de contacto entre la llanta y el terreno se desarrollara al mismo tiempo
solo si la distribucién de la fuerza de frenado entre los frenos delanteros y
traseros satisface la siguiente condicién:

Ky ~0.32+0.18(0.85+0.01) _ 47
K,

0.68-0.18(0.85+0.01) 53

7

En otras palabras, el 47% de la fuerza total de frenado debe estar en el eje
delantero y el 53% en el eje trasero para explotar toda la capacidad de frenado
del vehiculo. La distribucién de la fuerza de frenado que asegura que se
desarrollen las fuerzas méximads de frenado en las llantas de los ejes delantero
y trasero al mismo tiempo se conoce como distribucién ideal de frenado. Si la
distribucién de las fuerzas de frenado no es ideal, entonces las llantas

delanteras o traseras se bloquearan primero.

Cuando las llantas traseras se bloquean primero, el vehiculo pierde
estabilidad direccional. Esto se puede visualizar con la ayuda de la figura 29.
La figura muestra la vista superior de un vehiculo de dos ejes afectado por la
fuerza de frenado y la fuerza de inercia. Cuando las llantas traseras se
bloquean, la capacidad de las llantas traseras para resistir la fuerza lateral se
reduce a cero. Si se presenta algtin ligero movimiento lateral de las llantas por

el viento, el dngulo camber de la carretera, o la fuerza centrifuga, se
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desarrollard un momento yaw debido a la fuerza de inercia acerca del centro
de giro yaw del eje delantero. Mientras el movimiento angular yaw sigue en
progreso, el brazo del momento de la fuerza de inercia aumenta, resultando
en un incremento en la aceleracién yaw. Como el extremo trasero del vehiculo
rota 90°, el brazo del momento gradualmente decrece y eventualmente el

vehiculo rota 180°, con la parte trasera mirando hacia delante.

Figura 29. Perdida de estabilidad direccional debido al bloqueo de las llantas

traseras.

- CENTRO YAW DEL EJE
@/ FRONTAL

Fuente: J. Y. Wong. Theory of ground vehicles, 3ra Edicién, Wiley-Interscience, 2001

El bloqueo de las llantas delanteras causa la perdida del control direccional, y
el conductor no podréd ejercer un viraje efectivo. Se debe sefialar que el
bloqueo de las llantas delanteras no causa inestabilidad direccional. Esto es
debido a que cuando ocurre cualquier movimiento lateral de las llantas
delanteras, se desarrolla un momento auto-correctivo debido a la fuerza de
inercia del vehiculo acerca el centro de giro yaw del eje trasero. En
consecuencia, este tiende a traer de vuelta el vehiculo a una trayectoria de

linea recta??.

22 Para ver todo el desarrollo de la distribucién de frenado referirse al Anexo C.
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Con base en el andlisis anterior, la interrelacion entre la secuencia de bloqueo
de las llantas, la deceleracién alcanzada antes de que se presente el bloqueo,
los pardmetros de disefio del vehiculo y las condiciones de operacién puede
definirse cuantitativamente. Como ejemplo ilustrativo, la figura 30 muestra
las caracteristicas de frenado de un camién ligero como una funcién de la
distribucién del esfuerzo de frenado en las llantas delanteras bajo dos
condiciones: ausencia de carga y carga plena. Para la condicién de carga
plena, el peso del vehiculo es de 44.48kN (10000 1b), y para la condicién de
ausencia de carga, es de 26.69kN (6000 Ib). La relacién entre la altura del
centro de gravedad con la distancia entre ejes es de 0.18 para ambas

condiciones. El coeficiente de adhesion es de 0.85.

Figura 30. Efecto de la distribucion del esfuerzo de frenado en el desempefio

del sistema de frenos de un camion ligero.
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Fuente: D.]. Bickerstaff y G. Hartley, “Light Truck Tire Traction Properties and Their Effect
on Braking Performance”, SAE Transactions, vol. 83, paper 741137, 1974

De la figura 30 se puede ver que si se disefia la distribucién de frenado

teniendo los pardmetros de carga plena, cuando se opere sin carga es posible
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que se bloqueen las llantas. Por esta razén se debe optar un compromiso de
disefio en donde no se obtiene la maxima aceleracién de frenado disponible

por la adherencia al terreno, pero se garantiza la estabilidad.

Para asegurar control direccional y estabilidad en todas las condiciones de
operacion posible, se han introducido dispositivos antibloqueo. La principal
funcién de estos dispositivos es evitar el bloqueo de las llantas; y asi, lograr
que las llantas mantengan la capacidad de sostener una fuerza lateral. Los
principios de funcionamiento de los sistemds antibloqueo se describen

brevemente a continuacion.

Sistema de frenos Antibloqueo (ABS).

Como se mencioné anteriormente, cuando una llanta se bloquea, el
coeficiente de adhesién al camino cae hasta su valor de deslizamiento, y la
habilidad de la llanta de sostener una carga lateral es practicamente nula.
Como resultado, el vehiculo perderd estabilidad y/o control direccional, y la
distancia necesaria para detenerse por completo sera considerablemente mas
larga que la minima posible. La figura 31 muestra las caracteristicas generales
del coeficiente de esfuerzo de frenado (la razén entre el esfuerzo de frenado y
la carga normal que sufra la llanta) y el coeficiente de la fuerza de viraje (la
razén entre la fuerza de viraje y la carga normal que sufre la llanta) a
determinado dngulo de deslizamiento como una funcién del skid para una

llanta neumética.

La principal funcién del sistema de frenos antibloqueo es prevenir que la
llanta se bloquee, e idealmente mantener el skid de la llanta en un rango
deseable. Esto asegura que la llanta pueda desarrollar una fuerza de frenado

suficientemente alta para frenar el vehiculo, y al mismo tiempo retener una
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fuerza de viraje adecuada para que el conductor tenga control direccional y el

automovil no pierda estabilidad.

Figura 31. Efecto del skid en los coeficientes de fuerza y de curveo de una

llanta.
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Fuente: J. Y. Wong. Theory of ground vehicles, 3ra Edicién, Wiley-Interscience, 2001

Un sistema antibloqueo moderno es un sistema de control de
retroalimentacion eléctrico. Consiste en un sensor (o sensores), una unidad de
control electrénica, y un modulador de presiéon. En la préctica, es dificil
determinar el skid de la llanta con precisién, principalmente por la falta de
medios practicos y econémicos de medir la velocidad lineal del centro de la
llanta durante el frenado. El control l6gico del sistema antibloqueo, se
formula generalmente en base a algunos pardmetros faciles de medir, tal
como la velocidad angular y la deceleracion angular (o la aceleracién angular)

de la llanta, o la deceleracién lineal del vehiculo?3.

23 Para maés informacion sobre sistemds ABS, referirse a la seccién 2.7.3 del Anexo C.
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Sistemas de control de traccién.

De funciones similares al sistema antibloqueo, concebidos para mejorar el
frenado del vehiculo, los sistemds de traccién tienen como objetivo optimizar
la traccién del vehiculo y mantener control direccional y estabilidad durante
la aceleracion. Las principales funciones de un sistema de control de tracciéon

son las siguientes:

1. Optimizar la tracciéon en superficies asimétricas con diferentes valores
de adhesion para las llantas del lado derecho y el lado izquierdo.

2. Prevenir que la llanta deslice durante la aceleracién o en superficie
muy lisa, e idealmente mantener el grado de deslizamiento de la llanta
en un rango de operacién deseado para obtener una fuerza de curveo

adecuada para control direccional y estabilidad.

De la misma forma que el ABS, un sistema de traccion tipico esta conformado
por un sensor (o sensores), una unidad de control eléctrica y un modulador
de la presion de frenado. Ademas, tiene un dispositivo de control del motor,
el cual controla el regulador, el sistema de inyeccién o la ignicién. Debido a
su similitud, este sistema generalmente viene acompafiado con el sistema
ABS, compartiendo un gran nimero de componentes, tales como el sensor, la

unidad electrénica de control y el modulador de presién de frenado.

1.3 CARACTERISTICAS DE MANIOBRABILIDAD DE LOS
VEHICULOS TERRESTRES

Las caracteristicas de maniobrabilidad de un automévil permiten conocer su

capacidad de respuesta a las 6rdenes de viraje y a las diferentes condiciones
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impuestas por el propio ambiente que pueden afectar su direccién de
movimiento, como lo son las rafagas de viento y los defectos de la superficie
por donde se transite. Existen dos problemds basicos en la maniobrabilidad
del vehiculo: Uno es el control de la direccién del movimiento, el otro su
habilidad de estabilizar su direcciéon de movimiento cuando se presentan

perturbaciones externas.

Este topico busca hacer una introduccion en el estudio de las caracteristicas
de maniobrabilidad de los automéviles. Se presentan modelos lineales
simplificados para analizar el comportamiento direccional de los vehiculos de
pasajeros y los tractores-semitrailers sin tener en cuenta las caracteristicas de
la suspensién que poseen. Los modelos demuestran los efectos en los criterios
de disefio mds importantes y pardmetros operacionales del sistema de
direccién del automévil, tales como las propiedades de las llantas, ubicacién
del centro de gravedad, y velocidad de avance, con el fin obtener
conclusiones de importancia practica en lo concerniente al control direccional
y la estabilidad. Se analiza, de igual forma la respuesta del vehiculo a una
condicién direccional impuesta y su estabilidad direccional asociada a un
angulo en el volante fijo, que generalmente son definidos como caracteristicas

de control fijas.

1.3.1 Geometria del Viraje

A bajas velocidades, existe una relacién simple entre la direccion de
movimiento y el d&ngulo de giro del volante. La principal consideracién en el
disefio del sistema de direccién es que durante una maniobra de giro, la

deformacién en la llanta sea minima; esto requiere que durante una curva, las
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llantas se encuentren en rodadura pura sin ningin tipo de deslizamiento
lateral; para satisfacer este requerimiento, todas las llantas deben seguir una
trayectoria curva con diferentes radios con un centro en comun. Esto
establece las relaciones adecuadas entre dngulo de giro de la llanta delantera
interna ¢; y la de la llanta delantera externa o, se puede apreciar que los

angulos de giro & y & deben satisfacer la siguiente relacion:

cotd, —cotd. =B/L

donde B y L son la distancia frontal entre las llantas y la distancia entre ejes

respectivamente.

Figura 32. Geometria del sistema de direccion.

Fuente: J. Y. Wong. Theory of ground vehicles, 3ra Edicién, Wiley-Interscience, 2001

El sistema de direccién que posea una geometria que satisfaga la ecuacién

anterior generalmente es referido como sistema con geometria Ackermann.

Durante una maniobra de viraje, las llantas se deforman lateralmente debido
a la aparicion de la fuerza centrifuga; por ello, se desarrolla un dngulo de
deslizamiento en las llantas durante este tipo de maniobras y no es posible

obtener un comportamiento tipo Ackermann.
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1.3.2 Caracteristicas de Maniobrabilidad de un automévil de dos ejes en

estado estable.

Al hablar de desempefio de maniobrabilidad de un vehiculo en estado
estable, se hace referencia a su comportamiento direccional durante el viraje
bajo condiciones que no varian con el tiempo. Un ejemplo de esto es un
automovil que negocia una curva con un radio constante a una velocidad
constante. En el andlisis del comportamiento de maniobrabilidad bajo estado

estable, las propiedades inerciales del vehiculo no se tienen en cuenta.

Cuando un vehiculo esta negociando una curva a velocidades moderadas o
altas, no se puede despreciar el efecto de la fuerza centrifuga que acttia en el
centro de gravedad. Para poder balancear la fuerza centrifuga, se deben
desarrollar fuerzas de curveo apropiadas en las llantas. Como se explica en el
anexo B, una fuerza lateral que acttia sobre una llanta produce un dngulo de
deslizamiento lateral. Por ello, cuando el vehiculo esta dando una curva a
una velocidad moderada o alta, las cuatro llantas desarrollardn dngulos de
deslizamiento apropiados. Con el fin de simplificar el andlisis, el par de
llantas de un eje se puede representar como una sola llanta con rigidez de
curveo doble, como se muestra en la figura 33. Las caracteristicas de
maniobrabilidad del vehiculo dependen de la relacién entre los angulos de

deslizamiento de las llantas delanteras y traseras, oy .

El angulo de giro ¢ requerido para sortear una curva esta dado por:

a
J; :£+Kus—y
R R
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donde R es el radio de la trayectoria del vehiculo en la curva, L es la distancia

entre centros, ay es la aceleracion lateral y Kys es el coeficiente de sobreviraje?.

Figura 33. Modelo simplificado de un vehiculo de dos ejes en estado estable.

Fuente: J. Y. Wong. Theory of ground vehicles, 3ra Edicién, Wiley-Interscience, 2001.

Con base en los valores del coeficiente de sobreviraje se pueden clasificar las
caracteristicas de maniobrabilidad en estado estable de un vehiculo en tres

categorias: Viraje Neutro, Subviraje y Sobreviraje.

En el viraje neutro el coeficiente de sobreviraje Kus = 0, es decir, los d&ngulos de

deslizamiento de las llantas delanteras son iguales a los de las llantas traseras.

En el subviraje, el coeficiente de sobreviraje Kus > 0, es decir, el angulo de

deslizamiento de las llantas delanteras es mayor que el de las llantas traseras.

24 Para ver todo el desarrollo matemaético del angulo de giro y el coeficiente de sobreviraje,

referirse a las secciones 3.1 y 3.2 del Anexo D.
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En el sobreviraje, el coeficiente de sobreviraje Kus < 0, es decir, el angulo de
deslizamiento de las llantas delanteras es menor que el de las llantas traseras.

Para ilustrar mejor el comportamiento se tienen las figuras 34 y352>.

Figura 34. Curvas de respuesta de un vehiculo con viraje neutro, subviraje y

sobreviraje para una posicién de volante fija.
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Fuente: J. Y. Wong. Theory of ground vehicles, 3ra Edicién, Wiley-Interscience, 2001

Figura 35. Relaciones entre los dngulos de viraje y la velocidad de un

vehiculo de viraje neutro, subviraje y sobreviraje.
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Fuente: J. Y. Wong. Theory of ground vehicles, 3ra Edicién, Wiley-Interscience, 2001

%5 Para més informacién referirser a las secciones 3.2.1, 3.2.2 y 3.2.3 del Anexo D.
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El subviraje y el sobreviraje, como se puede ver en la figura 35, presentan
unas velocidades de gran interés. La velocidad caracteristica Ve en el
subviraje representa la velocidad a la cual se necesita el doble del valor del
angulo de viraje a una velocidad cercana a cero. La velocidad critica Vit en el
sobreviraje representa la velocidad a la cual el dngulo de viraje requerido

para sortear determinada curva es cero.

Entre los tres tipos de comportamiento direccional en estado estable, el
sobreviraje es el menos deseado desde el punto de vista de estabilidad
direccional, el cual serd discutido mds adelante. Es considerado deseable para
un automovil el tener un pequefio grado de subviraje a ciertos valores de
aceleracion lateral, tal como 0.4g, y que a partir de este punto el vehiculo
muestre cada vez mds comportamiento de subviraje. Esto proporciona la
ventaja de una respuesta sensible a los comandos de viraje y solo presentado
un bajo grado de subviraje en la mayoria de las maniobras de curveo. El
incremento del subviraje a elevados valores de aceleracién lateral, por su

parte, proporcionan gran estabilidad durante curvas muy ajustadas.

1.3.3 Respuesta al comando de Viraje en estado estable.

Un vehiculo puede ser visto como un sistema de control al cual se impone un
gran ntimero de entradas. Durante una maniobra de viraje, el &ngulo de giro
inducido por el conductor puede ser considerado como una entrada al
sistema, y las variables de movimiento del vehiculo, tal como la velocidad
yaw, la aceleracion lateral, y la curvatura, pueden ser vistas como salidas. La

relacién de la velocidad yaw, la aceleracién lateral o la curvatura al comando

57



de viraje pueden utilizarse como indicadores comparativos entre diferentes

vehiculos.

Los indicadores se pueden clasificar en tres tipos: Respuesta de la velocidad
yaw, Respuesta de la aceleracion lateral y Respuesta en la curvatura. Como
ejemplo se muestran la respuesta de la aceleracion lateral y la respuesta en la

curvatura, en la figura36.

Figura 36. (a) Ganancia en la aceleracién lateral para vehiculos con viraje
neutro, subviraje y sobreviraje (b) Respuestas de curvatura para vehiculos
con viraje neutro, subviraje y sobreviraje.
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Fuente: J. Y. Wong. Theory of ground vehicles, 3ra Edicién, Wiley-Interscience, 2001

Los resultados del andlisis anterior indican que desde el punto de vista de la
respuesta al comando de giro, el vehiculo con sobreviraje es el més sensible

de todos, en tanto que aquel que posea subviraje serd el menos sensible.

1.3.4 Pruebas para evaluar las Caracteristicas de Maniobrabilidad.

Con el fin de medir el comportamiento direccional de un vehiculo bajo

condiciones de estado estable, se pueden realizar varios tipos de pruebas en
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una pista, la cual debe ser ancha, larga, completamente plana y pavimentada.
Se pueden distinguir tres tipos de pruebas: La prueba de radio constante, la
prueba de velocidad lineal constante, y la prueba de dngulo de giro constante.
Durante estas pruebas son medidos pardmetros tales como el dngulo de giro,
la velocidad lineal y la velocidad yaw (o la aceleracién lateral). La velocidad
yaw puede ser medida mediante giroscopios o determindndola al dividir la
aceleracion lateral en la velocidad del vehiculo. La aceleracién lateral se
puede medir por medio de acelerémetros o por medio de la multiplicacién de
la velocidad yaw con la velocidad del vehiculo. De acuerdo con las relaciones
obtenidas en la prueba entre el angulo de giro y la velocidad yaw o la
aceleracion lateral, se pueden evaluar las caracteristicas de maniobrabilidad

del automovil2e.

1.3.5 Caracteristicas de Respuesta en estado transitorio.

Entre la aplicacién de un comando de viraje y la adquisiciéon del estado
estable en un vehiculo, se encuentra el estado transitorio. El comportamiento
del vehiculo en este periodo es generalmente referido como “caracteristicas
de repuesta en estado transitorio”. La calidad de la maniobrabilidad de un
vehiculo depende, en gran medida, de su comportamiento en el estado
transitorio. La respuesta transitoria 6ptima es aquella que ofrezca la respuesta
mas rapida con un minimo de oscilaciéon en el proceso de acercarse al

movimiento en estado estable.

% Las pruebas para evaluar las caracteristicas de maniobrabilidad se muestran con maés

detalle en la seccion 3.4 del Anexo D.
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Al analizar la respuesta transitoria, las propiedades inerciales del vehiculo se
deben tener en cuenta. Durante una maniobra de viraje, el vehiculo no solo se
traslada, sino que también rota. Para describir este movimiento, es
conveniente utilizar un conjunto de ejes fijos al cuerpo del vehiculo y que a su
vez se muevan con el, ya que, respecto a estos ejes, los momentos de inercia
masicos permanecen constantes, en tanto que respecto a los ejes fijos en tierra,

los momentos de inercia mdsicos varian conforme el vehiculo se desplaza?”.

Figura 37. Modelo de vehiculo simplificado para el andlisis de movimiento en

estado transitorio.

(b)
Fuente: J. Y. Wong. Theory of ground vehicles, 3ra Edicién, Wiley-Interscience, 2001

Las ecuaciones de movimiento lateral y movimiento yaw de un vehiculo con

un angulo de viraje como la tnica variable de entrada son:

: 21,C, -2LC,, 2C, +2C,,
mvV, +| mV, + v Q+| ——

X X

V, =2C,,5, (t)

%7 Para ver todo el desarrollo matematico de la respuesta en estado transitorio favor referirse

a la seccién 3.5 del Anexo D.
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2 2
6 4| 2hCu +2°C,, | [21C0 ~2LC,,
z z V z V

X X

}vy =21,C,,.5,(t)

donde I, es el momento maésico de inercia del vehiculo respecto al eje z y Q: es
la velocidad yaw. La figura 38 Muestra la respuesta en la velocidad yaw para

una camioneta a un cambio en el dngulo de direcciéon de 0.01 radianes a 96

km/h.

Figura 38. Respuesta en la velocidad yaw para una camioneta a un cambio en

el &ngulo de direccién de 0.01 rad a 96 km/h.
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Fuente: J. Y. Wong. Theory of ground vehicles, 3ra Edicién, Wiley-Interscience, 2001

1.3.6 Estabilidad Direccional

La estabilidad direccional de un vehiculo se refiere a su habilidad de
estabilizar su movimiento aun en presencia de perturbaciones. Se dice que un
vehiculo posee estabilidad direccional si, después de una perturbacién, es
capaz de recobrar el estado estable en un tiempo finito. Un vehiculo sin
estabilidad direccional se aleja mas y mds de la condicion de estado estable,

aun cuando la perturbacién ha dejado de actuar. Las perturbaciones pueden
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ser aerodindmicas, fuerzas momentdneas que el camino impone sobre las

llantas, algtin movimiento leve del volante, etc.

Con una pequefia perturbaciéon alrededor de la posicion de equilibrio, el
vehiculo puede ser considerado como un sistema dindmico lineal. Las
ecuaciones de movimiento lateral y movimiento yaw son un conjunto de
ecuaciones diferenciales lineales con coeficientes constantes. Después de la
perturbacién, la velocidad lateral y la velocidad yaw presentaran una
variacién exponencial respecto del tiempo, V, = A"t y Q,=Az". La
estabilidad del vehiculo esta determinada por el valor de y. Si y es un
numero real y positivo, los valores de la velocidad yaw y la velocidad lateral
se incrementardn exponencialmente con el tiempo, y el vehiculo tendra
inestabilidad direccional. Un valor real y negativo de vy indica que los
movimientos en el vehiculo convergen al estado estable en un tiempo finito, e
indica que el vehiculo posee estabilidad direccional. Si ¥ es un ndmero
complejo con su componente real positiva, el vehiculo presentara
movimientos oscilatorios con amplitud creciente, lo cual indica que tiene
inestabilidad direccional; por el contrario, si ¥ es complejo y su componente
real es negativa, el vehiculo presentara movimiento oscilatorio de amplitud

decreciente, lo que indica estabilidad direccional.

Se puede deducir que para asegurar una condiciéon de estabilidad direccional
se debe cumplir la siguiente expresion?8:
V 2
L+—
8

donde Ki;s es el coeficiente de subviraje, el cual fue definido antes.

K,.>0

28 Para ver todo el desarrollo matematico refererise a las seccioén 3.6 del Anexo D.
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Esto implica que cuando un vehiculo posee subviraje, siempre tendrd
estabilidad direccional. Cuando el coeficiente de subviraje Kus es negativo, es
decir, cuando el vehiculo presenta sobreviraje, solo se tendra estabilidad
direccional si la velocidad a la que se encuentre el automévil no supera el
valor dado por la siguiente relacién:
V. < 8L
_KUS

Este valor es, en realidad, la velocidad critica de un vehiculo con sobreviraje.

Control de estabilidad de un vehiculo.

Durante una maniobra de viraje en la cual las fuerzas en la llantas se
aproximan o estan en el limite de la adhesién a la carretera, el vehiculo puede
desviarse considerablemente de la trayectoria deseada. Mientras el sistema
antibloqueo previene que las llantas se bloqueen durante el frenado y el
sistema de control de traccion puede prevenir que las llantas de traccién
patinen durante la aceleracién, tal como se explica en el Anexo C, ambos
sistemds son incapaces de controlar de forma activa el comportamiento
direccional del vehiculo. Con el continuo énfasis en la seguridad, han
aparecido un gran ntmero de sistemds de control de estabilidad; estos
sistemds buscan aumentar la estabilidad direccional de un vehiculo bajo todo
tipo de condiciones de operaciéon, incluyendo maniobras de viraje
extremadamente bruscas. Aun cuando estos sistemds han recibido mdltiples
nombres, tal como Control Dindmico del Vehiculo (VDC), Sistema Electréonico
de Estabilidad (ESP), Estabilidad Asistida (VSA), Control Avanzado de
Estabilidad y Traccién (ASTC), en esta recopilacién serd referido como
sistema de control de estabilidad. Este sistema generalmente esta integrado
con el sistema de frenos y la transmisién y comparte componentes con los

sistemds antibloqueo y el control de traccion.
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Figura 39. Comparacién del comportamiento direccional de un vehiculo con
control de la rata yaw con uno que posee control tanto de la rata yaw como del

angulo de deslizamiento lateral.

1.ANGULO DE GIRO IMPUESTO AL VOLANTE

2.EN UN CAMIND DE ALTA FRICCION y

3.EN UN CAMING LISO CON CORRECCION DE DIRECCION y
CONTROL DEL YAW RATE

4.EN UN CAMING LISO CON CONTROL DEL YAW RATE Y
CONTROL DE DESLIZAMIENTO LATERAL

Fuente: A.T. van Zanten, R. Edhart y G. Pfaff, “VDC, the Vehicle Dynamics Control System
of Bosch”, Society of Automotive Engineers, paper 950759, 1995

En los sistemds de control actuales, se monitorea de manera constante el
angulo del volante, la posicién del pedal de aceleracién, la presién en los
frenos, las velocidades angulares de las llantas, la rata yaw y la aceleraciéon
lateral del vehiculo. Los valores nominales de la rata yaw y el dngulo de
deslizamiento lateral, los cuales representan el movimiento deseado del
vehiculo, se hallan por medio del 4ngulo de giro en el volante, la posicién del
acelerador (lo cual representa el torque deseado por el conductor), la presién
en los frenos, y la velocidad longitudinal estimada del vehiculo, la cual es
determinada por la velocidad angular de las llantas o el angulo de giro que
presenten. El valor nominal de la rata yaw puede deducirse por medio de la
velocidad de desplazamiento del vehiculo y el radio de giro, el cual estd
relacionado a la posiciéon del volante. El dngulo de deslizamiento lateral

puede estimarse a partir de la velocidad longitudinal y lateral del vehiculo.
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Después de determinar los valores nominales y reales de estos pardmetros, se
comparan; si las diferencias entre ellos superan wunos valores
predeterminados, el sistema de control envia sefiales de comando a los
actuadores para modular la presion de frenado en la(s) llanta(s) que lo
requiera(n) y/o reducir el torque para que el vehiculo recupere la trayectoria
y la direccién deseadas, tal como se ilustra en la figura 40. Debe mencionarse
que la respuesta del sistema de control a la modulacién de la presion de

frenado es mucho mads rapida que a la intervencién del torque en el motor.

Figura 40. Comparacién del comportamiento direccional de un automévil con
y sin control de estabilidad para los casos de (a) Deslizamiento lateral de las

llantas traseras y (b) Deslizamiento lateral de las llantas delanteras.

e/,

(a)
SIN CONTROL CON CONTROL SIN CONTROL CON COMTROL

Fuente: Renault Communication

1.3.7 Caracteristicas de Maniobrabilidad en estado estable de un tractor —

semitrailer.

Puede utilizarse un anélisis muy similar al realizado en los automoviles de
dos ejes descrito anteriormente para evaluar el comportamiento direccional

de un tractor — semitrailer de tres ejes en estado estable tal como se muestra
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en la figura 41. Para el tractor, la ecuacién que gobierna el movimiento es
similar a la ecuaciéon del modelo de 2 ejes, anteriormente explicada y se
expresa como:

2
5f =£+Kustv_
R " gR

donde L: es la distancia entre ejes del tractor y Kus: es el coeficiente de

subviraje del mismo.

Figura 41. Modelo simplificado de un tractor-semitrailer para analisis de

estado estable.

Fuente: J. Y. Wong. Theory of ground vehicles, 3ra Edicién, Wiley-Interscience, 2001

La relaciéon entre el angulo de la articulacién I' y el dngulo de viraje de la
llanta delantera del tractor ¢ es generalmente referida como la ganancia del

angulo de la articulacion, y esta dada por:

r L /R+K,V?/gR
8, L /R+K,V*/gR
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Al analizar la ecuacién anterior se obtienen cinco tipos de estado estable en el

comportamiento direccional del tractor — semitrailer?.

Los resultados del andlisis del comportamiento direccional del tractor —
semitrailer indican que, para que ocurra algin tipo de inestabilidad
direccional, el tractor debe presentar sobreviraje. El Jackknifing del trailer
(cuando el semitrailer se sale de control e intenta plegarse hacia el tractor,
como una navaja) puede presentarse si el semitrailer es tanto subvirado como
sobrevirado. El Trailer swing (cuando el trailer presenta deslizamiento) ocurre
Unicamente si el semitrailer presenta sobreviraje y si la relacién entre el
coeficiente de subviraje del semitrailer y el coeficiente del tractor es mayor
que la relacién entre la distancia entre ejes del semitrailer y la distancia entre

ejes del tractor.

14 CARACTERISTICAS DE MANEJO DEL VEHICULO

La calidad del manejo esta asociada con la sensacién o el sentir del pasajero
en el ambiente de un vehiculo en movimiento, esta sensacién estd
intimamente relacionada con el confort. Los problemds del confort en el
manejo son resultado principalmente de las vibraciones del cuerpo del
vehiculo (ver glosario), las cuales pueden ser inducidas por una variedad de
fuentes, incluyendo las irregularidades de la superficie, las fuerzas
aerodindmicas, las vibraciones del motor y la transmisién, y las no

uniformidades (desbalanceos) del conjunto llanta/rin.

2 Los cuales se explican detalladamente en la seccién 3.7 del Anexo D.
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El objetivo del estudio del manejo de los vehiculos consiste en dar unos
lineamientos guia para el control de la vibracion del vehiculo y de esta
manera hacer que la sensacién del pasajero de incomodidad no excedan
cierto nivel. Para alcanzar este objetivo, es esencial tener un entendimiento
basico de la respuesta humana a la vibracién, el comportamiento vibratorio

del vehiculo, y las caracteristicas de las irregularidades de la superficie.

1.4.1 Respuesta humana a la vibracién.

En general, los limites de confort (o incomodidad) son dificiles de determinar
debido a la variacion en la sensibilidad de cada individuo a la vibracién y a la
falta de un método universalmente aceptado para la determinacién de la

respuesta humana a la vibracion.

Figura 42. Limites de vibraciéon vertical para el confort de pasajeros

propuesto por Janeway.
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Fuente: Ride and Vibration Data Manual, SAE J6a, Society of Automotive Engineers, 1965.
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El método con mayor acogida en la actualidad es el criterio de confort de
Janeway, el cual define la amplitud aceptable de la vibracién como una

funcién de la frecuencia.

Se debe reiterar que la mayoria de los datos usados para establecer los
criterios de confort en el manejo descritos anteriormente fueron obtenidos
usando entradas sinusoidales, mientras que la vibracion real del vehiculo es
usualmente de naturaleza aleatoria; pero estos criterios se pueden utilizar

como guias de disefio®.

1.4.2 Modelos de manejo de vehiculos3!

Para estudiar la calidad del manejo de los vehiculos terrestres, se han
desarrollado varios modelos de manejo. El vehiculo es un sistema complejo
con muchos grados de libertad, distribuidos en grados de libertad de
traslacion y de rotaciéon. De acuerdo a los requerimientos para el andlisis del
vehiculo, se puede simplificar la cantidad de elementos (grados de libertad)
presentes para el andlisis, considerando solo algunos movimientos mayores.
Los elementos mds importantes son la masa del cuerpo del vehiculo,
usualmente referida como la masa resortada “sprung mass”, y la masa de la
llanta y el sistema de acople al eje, denominado masa no resortada “unsprung
mass”. Teniendo en consideracion lo anterior, se pueden desarrollar varios
modelos simplificados para el andlisis de marcha del vehiculo, como se

muestran en la figura 43.

30 ver Anexo E. Caracteristicas de Manejo del vehiculo.

31 Para complementar ver Anexo G. Ground Transportation Systems.
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Figura 43. a) Modelo de % de automévil 2 GDL b) modelo de giro y rebote 2
GDL c) modelo de giro y rebote de 4 GDL.
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Fuente: AL K.W, Ahmed. “Ground Transportation Systems”, Journal of Sound and Vibration,
2001.

Para obtener una perspectiva cualitativa de las funciones de la suspension,
particularmente los efectos de las masas sprung y unsprung, la rigidez del
resorte y el amortiguador, en la vibracién del vehiculo, se puede usar un
modelo lineal de % de automoévil con dos grados de libertad como se
muestran en la figura 43 a). Por otro lado, para alcanzar un mejor
entendimiento del giro y el rebote del cuerpo del vehiculo producto de la
vibracién, se puede emplear un modelo de giro y rebote con dos grados de
libertad como el que se muestra en la figura 43 b). El modelo de giro y rebote
con cuatro grados de libertad se emplea para obtener mejores resultados a los
obtenidos con el modelo de dos grados de libertad; cuando las caracteristicas
de las suspensiones y de las llantas son muy diferentes, no es conveniente
agruparlas en un solo cuerpo, por ello, se hace necesario trabajar el sistema

como elementos independientes, tal como se muestra en la figura 43 c).
La soluciéon de estos modelos es producto del andlisis de vibraciones del

sistema. Para un automovil tipico de pasajeros, la masa sprung ms tiene un

valor en magnitud superior a la de la masa unsprung mus, mientras que la
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rigidez del resorte de la suspension ks tiene un valor en magnitud inferior a la
rigidez del resorte equivalente de la llanta k. En vista de esto, se puede
utilizar un método aproximado para determinar las dos frecuencias naturales
del sistema32. Los valores aproximados de las frecuencias naturales no
amortiguadas en Hz de las masas sprung y unsprung fus y faus se pueden

expresar por medio de,

1 ksktr /(ks + ktr)

fn—s = Z m,
— 1 ks + ktr
fn—us - 2]_[ m

us

También se debe mencionar que para los automéviles de pasajeros, el
coeficiente de amortiguacién provisto por el amortiguador de choque esta
usualmente en el rango de 0.2 — 0.4, y que el amortiguador de la llanta es
relativamente insignificante. En consecuencia, hay una pequefia diferencia
entre las frecuencias naturales amortiguadas y no amortiguadas, y las
frecuencias naturales no amortiguadas comtinmente son utilizadas para

caracterizar el sistema.

El ancho de separaciéon de las frecuencias naturales de las masas sprung y
unsprung tiene una significativa implicacion en las caracteristicas de
aislamiento de la vibracién del sistema de suspensién. Por ejemplo, si una
llanta golpea un tope (policia acostado), el impulso pondra a la llanta en
oscilaciéon. Cuando la llanta pasa sobre el tope, la masa unsprung estara en
oscilacién libre en su propia frecuencia natural f,.s. Para la masa sprung la

excitacion serd la vibracion de la masa unsprung. La razén de la frecuencia de

32 Para ver el desarrollo matematico de estos modelos favor referirse a la seccién 4.2 del

Anexo E. Caracteristicas de Manejo del vehiculo.
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excitacién con la frecuencia natural de la masa sprung es, entonces igual a f-
us/ fns. Como el valor de fius es mayor en magnitud que fus, la amplitud de
oscilaciéon de la masa sprung serd muy pequefia. Como se puede ver de la
figura 44 cuando la razén de la frecuencia de excitacién con la frecuencia
natural del sistema es alta, la razén de transmisibilidad, la cual es la razén de
la salida con la entrada a un sistema vibratorio, es muy baja. De esta manera,
un excelente aislamiento de la vibracién para la masa sprung se alcanza en

este caso.

Figura 44. Razén de transmisibilidad como funcién de la razén de frecuencias

para un sistema de un grado de libertad.

Razon de transmisibilidad

Razon de frecuencias

Fuente: J. Y. Wong. Theory of ground vehicles, 3ra Edicién, Wiley-Interscience, 2001

En la evaluacién del desempefio global del sistema de suspensién, los
siguientes tres aspectos de deben considerar: Aislamiento de vibracién,

Recorrido de la suspensién y Adherencia a la carretera.

El aislamiento de vibracién es medido por la razén de transmisibilidad como

funcién de la frecuencia para la masa sprung variando diferentes factores,
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como la masa unsprung, rigidez de la suspensiéon y de la llanta, y el

coeficiente de amortiguacioén de la suspension.

El recorrido de la suspensién es medido por la deformacién del resorte de la
suspension o por el desplazamiento entre las masas unsprung y sprung, como
funcién de la frecuencia. Este se define como el espacio requerido para
acomodar el movimiento del resorte de la suspensién entre la amplitud del

tope y la parada del rebote (traqueteo).

Cuando el sistema vehicular vibra, la fuerza normal que actta entre la llanta
y la carretera, fluctia. Como la fuerza de curveo, el esfuerzo de traccién y el
esfuerzo de frenado desarrollados por la llanta estdn relacionados con su
carga normal, la vibracién de la llanta afecta la capacidad de adherencia a la
carretera, la maniobrabilidad y el desempefio del vehiculo. La fuerza normal
entre la llanta y la carretera durante la vibracién se puede representar por la
deformacién dindmica de la llanta o por el desplazamiento relativo de la
masa unsprung con la superficie de la carretera, como funcién de la

frecuencia33.

1.4.3 Introduccién ala Vibracion Aleatoria

En los primeros intentos para la investigacién de las caracteristicas de manejo
del vehiculo, para simular la excitacién del terreno se usan entradas de forma

de ondas sinusoidales, funciones escalén, u ondas triangulares. Estas

33 Para mds detalles sobre los resultados del desempefio de manejo segun estos criterios,

favor referirse al Anexo E.
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entradas pueden proveer un punto base de comparacién en la evaluacién de
varios disefios, pero no pueden servir como un estimativo valido para
estudiar el comportamiento real de manejo de los vehiculos puesto que los
perfiles de la superficie raramente se encuentran en estas formas. Por ello, se
ha encontrado que los perfiles del terreno deben ser descritos como funciones
aleatorias y de una manera tener un estimativo mdés realistico. La
caracteristica de una funcién aleatoria es que su valor instantdneo no se
puede predecir de una manera deterministica Sin embargo, ciertas
propiedades de las funciones aleatorias se pueden describir estadisticamente,
por ejemplo, el promedio o el valor cuadratico medio (mean square value ‘rms’)
de una funcién aleatoria se puede determinar haciendo promedios, y el
contenido de frecuencia de la funcién se puede establecer por métodos

basados en la transformada de Fourier.

Después de obtener el perfil de la carretera por medio de la transformada de
Fourier, se puede realizar un anélisis de frecuencia para hacer una estimacién
de las amplitudes de varias longitudes de onda presentes. En muchos casos,
raramente hay longitudes de onda distintas; entonces, se puede determinar
un valor promedio para la amplitud sobre cierta banda de ondas. Bajo estas
circunstancias, la relacién entre la amplitud y la longitud de onda se puede
linealizar, y la amplitud se puede expresar como una funcién continua de

longitudes de onda.

En vibraciones aleatorias, el valor cuadratico medio de la amplitud (no el
valor de la amplitud) es de vital interés ya que esta asociado con la energia
promedio. Para un componente arménico zx(x) con amplitud Z, y longitud de

onda lu,, se puede expresar como:
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z,(x)=2Z, sinﬁ—ﬂxJ =Z,8inQ,x

wn
donde Q, = 2 n/lwn es la frecuencia espacial del componente armoénico

expresado en rad/m (rad/ft).

2
El valor cuadratico medio del componente Zn es:

Para una funcién que contenga un numero discreto de frecuencias, el
contenido de sus frecuencias se puede expresar en términos de los valores
cuadréticos medios de los componentes, y el resultado es un espectro
discreto. En general, la contribucién de cada media cuadrética en cada
intervalo de frecuencia AQ es de gran interés. Haciendo que S(n€o) sea la
densidad de potencia espectral de los valores cuadraticos medios en el

intervalo AQ a la frecuencia 1€, la siguiente relacién se puede obtener:

ZZ J—
S(nQ,)AQ = 7 =272

y la densidad de potencia espectral discreta se vuelve:

z: 2z
Sn) =57 = 715

Cuando el perfil de la superficie se observado como una funcién aleatoria, se

puede caracterizar por medio de una funcién de densidad de potencia
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espectral. De esta manera, se pueden simular carreteras de una manera maés

objetiva y asi obtener unos resultados que se adapten mejor al fendmeno real.

En un sistema lineal existe una relacién proporcional entre las entradas y las
salidas, esta relaciéon también se aplica a funciones aleatorias. El sistema
vehicular, caracterizado por su funcién de transferencia, modifica la entrada
representada por las irregularidades de la superficie a la salida representada

por la vibracién del vehiculo34.

Luego de que la funcién de densidad de potencia espectral para la aceleracién
del vehiculo se ha obtenido, un andlisis posterior es requerido para
relacionarla con cualquier criterio seleccionable de confort en el manejo.
Entonces se hace necesario la transformacién de la funcién de densidad de
potencia espectral en valores rms (root-mean-square) de la aceleracién como
funcién de la frecuencia. Como se mencioné antes, los valores cuadraticos
medios de la aceleraciéon dentro de cierta banda de frecuencias se pueden
determinar integrando la correspondiente funcién de densidad de potencia
espectral sobre el mismo rango de frecuencias. En la practica, una serie de
frecuencias centro discretas dentro del rango de interés se seleccionan
primero; para determinar el valor cuadrédtico medio de la aceleraciéon a una
frecuencia centro dada f., la funcién de densidad de potencia espectral se

integra sobre un tercio de banda octava, en la cual el limite superior de

frecuencia es ¥2 veces el limite inferior. En otras palabras, integrando la
funcién de densidad de potencia espectral sobre la banda de frecuencia de

0.89 — 1.12 f,, se puede obtener el valor cuadratico medio de la aceleracion en

3¢ Para més detalle referirse a las secciones 4.3.1 y 4.3.2 del Anexo E.
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la frecuencia centro dada f.. El valor rms de la aceleracién a cada frecuencia

centro fc se puede calcular mediante:

0.89 f.

1/2
aceleracién rms = UUZ "5 o (f f }

Superponiendo los resultados de aceleracién rms sobre un tercio de banda
octava con el criterio de confort seleccionado, se pueden obtener curvas
similares a las mostradas en la figura 45. Se debe notar que a medida que los
valores rms de la aceleracién son mds elevados, los limites de confort se ven

reducidos en el tiempo de exposicion.

Figura 45. Aceleracion vertical y lateral medida de un automévil viajando a

80 km /h sobre una carretera lisa.
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Fuente: A. J. Healy, “Digital Processing of Measured Random Vibration Data for Automobile
Ride Evaluation”, ASME Publication, AMD-Vol. 24, 1977.

1.4.4 Suspensiones Activas y Semi-Activas.

Para lograr un buen aislamiento de la vibracién para la masa sprung en un

rango amplio de frecuencia, se requiere un resorte de suspensién suave (baja
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rigidez), mientras que para tener buena capacidad de adherencia a la
carretera en las frecuencias cercanas a la frecuencia natural de la masa
unsprung (frecuencia de “salto de llanta”)% se prefiere una suspension rigida.
Para reducir la amplitud de la vibracién de la masa sprung en las frecuencias
cercanas a su frecuencia natural, se requiere un alto coeficiente de
amortiguacion, mientras que en el rango de altas frecuencias para tener buen
aislamiento de la vibraciéon de la masa sprung, se necesita un bajo coeficiente
de amortiguaciéon. Por otro lado, para alcanzar buena capacidad de
adherencia a la carretera en el rango de alta frecuencia se requiere un alto
coeficiente de amortiguacion. Estos requerimientos en conflicto no se pueden
alcanzar con un sistema convencional (pasivo) de suspensiéon porque las
caracteristicas de los resortes y los amortiguadores son fijas y no se pueden

modificar de acuerdo a las condiciones de operacién del vehiculo.

Los sistemds de suspension activa son capaces de suplir estos requerimientos,
ya que el resorte y el amortiguador de un sistema convencional son
reemplazados por un actuador en el sistema activo, el cual puede ser
modulado segtn las condiciones de operaciéon del vehiculo; las cuales son
continuamente monitoreadas por medio de unos sensores. El concepto de un

sistema de suspensién activa se ilustra en la figura 46.

Sin embargo se debe notar que los sistemds de suspension activa requieren
una potencia externa significativa para funcionar, y que también hay una

considerable penalidad en complejidad, confiabilidad, costos y peso.

3 Referirse a la seccién 4.2.1 del Anexo E. Caracteristicas de Manejo del vehiculo.
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Figura 46. Concepto de sistema de suspension activa.
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Fuente: ]. Y. Wong. Theory of ground vehicles, 3ra Edicién, Wiley-Interscience, 2001

En vista de reducir la complejidad y el costo pero buscando mejorar el
manejo, la maniobrabilidad y el desempefio, emerge el concepto de
suspensiones semi-activas. En este tipo de sistemas, el resorte de la
suspension convencional se conserva mientras que la fuerza en el
amortiguador se puede modular de acuerdo con las condiciones de
operacion. La figura 47 muestra la vista esquemdtica de un sistema semi-
activo. La regulacion de la fuerza en el amortiguador se puede lograr
ajustando el drea del orificio en el amortiguador, de esta manera se cambia la
resistencia del flujo del fluido. Recientemente, con la posible aplicacién de los
fluidos electroreolégicos y magnetoreolégicos (EF y MRF por sus siglas en
ingles) se puede lograr un control en las caracteristicas de viscosidad de los

fluidos, y por ende es los valores de los coeficientes de amortiguacion.
Se debe mencionar que para que la suspension ejerza fuerzas para controlar

el movimiento de la masa unsprung (o la fluctuacién de la fuerza normal entre

la llanta y la carretera), estas fuerzas deben ser transmitidas a la masa sprung,
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de esta manera se incrementa la vibracién del cuerpo del vehiculo. Aquello
impone un limite fundamental a lo que realmente puede alcanzar un sistema
activo o semi-activo en términos de proveer Optimo aislamiento de la
vibracién y la capacidad de adherencia a la carretera al mismo tiempo. Esto
indica que en el desarrollo de la estrategia de control de estos sistemas, un
compromiso apropiado se debe estructurar entre el confort en el manejo y la

adherencia a la carretera.

Figura 47. Concepto de sistema de suspension semi-activa.
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Fuente: ]. Y. Wong. Theory of ground vehicles, 3ra Edicién, Wiley-Interscience, 2001

1.5 FENOMENO DE VUELCO

Entre las maniobras dindmicas que el vehiculo puede experimentar, el vuelco
es una de las mds serias y peligrosas para los pasajeros. El vuelco se puede
definir como cualquier maniobra en la cual el vehiculo rota 90 grados o maés,

sobre su eje longitudinal de tal manera que el cuerpo hace contacto con el
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suelo. El vuelco puede precipitarse por la combinacién de uno o varios
factores; puede ocurrir en superficies planas o inclinadas cuando la
aceleracion lateral en el vehiculo alcanza un nivel superior que el que puede
ser compensado por el traspaso lateral de peso en las llantas. Los terrenos
destapados pueden contribuir junto con las perturbaciones de las fuerzas
laterales producidas por los impactos por baches, el terreno blando u otra

obstrucciéon que pueda encontrar el vehiculo en su trayecto.

1.5.1 Vuelco Quasiestatico

Métodos experimentales se han desarrollado para medir el umbral de vuelco
quasiestatico mediante el uso de la “plataforma inclinada”. Como sugiere su
nombre, la plataforma inclina al vehiculo en el plano lateral (o de vuelco) y,
de las mediciones del dngulo al cual ocurre el vuelco, se determina el umbral.
El método es muy exacto para camiones pesados que tienen un alto centro de
gravedad y experimentan vuelco a dngulos pequefios (del orden de 20 a 25

grados)3.

Para automoviles de pasajeros, el umbral de vuelco puede estar por el orden
de los 45 grados. Con &dngulos elevados, las componentes del peso del
vehiculo que acttian en el plano del vehiculo son reducidas sustancialmente
(30% bajo 45 grados). La reduccion de la carga en las suspensiones y en las
llantas eleva el cuerpo sobre su posicién normal de manejo causando vuelco
prematuro e invalidando la prueba. Para evitar estos errores, los

procedimientos de la prueba deben ser ideados para imponer una fuerza

36 Para mas detalles favor referirse al Anexo F.
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lateral en el centro de gravedad (la prueba de cable halado) o aplicando un

momento puro al cuerpo del vehiculo.

Despreciando los efectos de las llantas y las suspensiones, como se hizo en el
analisis anterior, se sobreestima el umbral de vuelco del vehiculo. En curveo,
la transferencia lateral de carga libera a las llantas internas del vehiculo e
incrementa la carga en las llantas externas. En consecuencia, el cuerpo rota en
el plano de vuelco con un desplazamiento del centro de gravedad hacia el
lado externo al giro. El desplazamiento del centro de gravedad reduce el

brazo del momento de la fuerza de gravedad que actta para resistir el vuelco.

La figura 48 ilustra este mecanismo en un vehiculo con un sistema de
suspension; el cuerpo se representa por su masa ms conectada a un eje en un
punto imaginario conocido como el centro de vuelco. El centro de vuelco es
el pivote sobre el cual ocurre el vuelco del cuerpo, y es también el punto en el

cual se transfiere las fuerzas laterales del eje a la masa sprung.

Figura 48. Diagrama de fuerzas durante el vuelco de un vehiculo suspendido.

—

Fzi

Fuente: Thomdas D. Gillespie. Fundamentals of Vehicle Dynamics. Society of Automotive

Engineers.
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Se puede lograr una solucién analitica simple para el umbral de vuelco si la
masa y la rotacién de los ejes se desprecian. Haciendo momentos sobre el
punto donde las llantas de la derecha hacen contacto con el suelo (basados en
la figura 48), y asumiendo que las cargas en las llantas de la izquierda ya son

cero, entonces:

> M, =0=ma,h—mglt/2-d(h-h,)

Ahora el dangulo de vuelco de la masa sprung @, es simplemente la rata de
vuelco, Ro, veces la aceleracion lateral a,. La rata de vuelco es la rata de
cambio del dngulo con la aceleraciéon lateral expresada en unidades de
radianes por gravedades. Substituyendo para eliminar el angulo de vuelco y

resolviendo para la aceleracion lateral se llega a:

a, ¢ 1

g 2h[1+R,(1—h, /)

donde # es la altura del CG sobre el terreno, ki, la altura del centro de vuelco

sobre el terreno, t es la distancia entre llantas y Ro es la rata de vuelco.

De esta manera se tiene en cuenta el desplazamiento del CG, por lo tanto el
umbral de vuelco es “t sobre 2h” reducido por el segundo termino del lado
derecho de la ecuacién anterior. Para automéviles de pasajeros con hr/h = 0.5
y con una rata de vuelco de 6 grados por gravedad (0.1 radianes/g), el
segundo termino es aproximadamente 0.95. Esto significa que el umbral de
vuelco es reducido aproximadamente un 5% debido a este mecanismo.
Automoviles deportivos con baja rata de vuelco y bajo centro de gravedad
experimentan de menor manera estos efectos, mientras que automéviles de
lujo con alta rata de vuelco y alto centro de gravedad experimentaran

mayores efectos. En ejes solidos (los cuales tienden a tener un alto centro de
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vuelco) también se reduce el efecto de la transferencia lateral comparados con
las suspensiones independientes (las cuales tienen bajos centros de vuelco)

debido a la reduccién de la distancia del CG al centro de vuelco.

Un mecanismo similar aparece de la deformacién lateral de las llantas
externas, el cual permite que el centro de carga bajo las llantas se mueva hacia
adentro durante el curveo, reduciendo la distancia entre llantas. Para
automoviles tipicos de pasajeros la transferencia lateral del punto de contacto

de la llanta puede contribuir con otro 5% en la reduccién del umbral.

Tener en cuenta todos estos efectos hace menos favorable la solucién
analitica. Particularmente, si las suspensiones delanteras y traseras son muy
diferentes en carga y rigidez de vuelco, se hace necesario modelar
simultdineamente el comportamiento de las suspensiones delantera y trasera.
Los programds de computador son el camino a seguir para calcular el umbral

de vuelco quasiestatico cuando estos efectos son incluidos.

Cuando estos mecanismos son modelados con precision, la respuesta
quasiestatica al vuelco de un vehiculo toma la forma mostrada en la figura 49.
En niveles bajos de aceleracion lateral, la respuesta de vuelco del vehiculo
aumenta linealmente con una pendiente igual a la rata de vuelco. Esta
tendencia sigue hasta que una de las llantas internas se levanta. (Las llantas
delanteras y las traseras no necesariamente se levantan al mismo tiempo
debido a las diferencias entre las suspensiones delanteras y traseras, y sus
respectivas cargas; en el caso de camiones multiaxiales, la pendiente cambiard
con el levantamiento de cada llanta interna, resultando una curva con tres o
cuatro segmentos de lineas en esta zona). En este punto la respuesta cambia a

una pendiente menor porque la rata de vuelco es reducida a la rata producida
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por la suspension que se mantiene en contacto con el terreno. Cuando la
segunda llanta interna se levanta, se alcanza el umbral de vuelco. Después de
esto, la respuesta de vuelco sigue una linea con pendiente negativa, casi

equivalente a la discutida en el caso del vehiculo rigido.

Figura 49. Aceleracion lateral del equilibro en el vuelco de un vehiculo

suspendido.
=
S
T | ->_._ Umbral de vuelco
|
9 (levantamiento del segundo eje)
g |R
c
e
%
i Levantamiento del -1 .2rtL
% primer eje ¢|' tan
o
L

Angulo de vuelco, ¢
Fuente: Thomds D. Gillespie. Fundamentals of Vehicle Dynamics. Society of Automotive

Engineers.

La gréfica indica que para un vehiculo con una distancia entre llantas y una
altura de CG dadas, el umbral de vuelco més elevado se logrard manteniendo
la rata de vuelco de la masa sprung en el nivel més alto posible (usando
suspensiones con alta rigidez de vuelco), y disefiando las suspensiones
delantera y trasera de tal manera que tengan el levantamiento de las llantas

internas en el mismo dngulo de vuelco.

La NHTSA (National Highway Traffic Safety Administration) ha realizado
grandes esfuerzos por predecir las posibilidades que tienen diversos
vehiculos de incurrir en vuelco. Para ello han determinado una calificacién

del vuelco en funcion de el factor de estabilidad estatico (definido como el
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factor “t sobre 2h” o umbral de vuelco); esta calificacion estd ligada a la

posibilidad de presentarse vuelco bajo condiciones normales de manejo.

Figura 50. Calificacién del Vuelco segtin la NHTSA.
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Fuente: www.nhtsa.org National Highway Traffic Safety Administration.
Se puede observar claramente que para factores de estabilidad estética o
umbrales de vuelco estdtico menores de 1.05 las posibilidades de incurrir en
vuelco aumentan con una rata mucho mayor; es por esto que en Estados

Unidos de América se restringe el trafico de vehiculos de transporte pesado

que no pasan esta prueba.
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2 LABORATORIOS

En esta seccion se plantean ocho practicas de laboratorio para complementar
toda la teoria expuesta en las secciones anteriores, ya que de esta manera se
puede visualizar y entender mejor los fenémenos fisicos involucrados en el
estudio de la dindmica automotriz. Estas précticas de laboratorio pueden ser
fuentes de inspiraciéon para futuros proyectos de grado asi como también
facilitar el desarrollo de una asignatura electiva dedicada a este campo de
investigacion. El disefio de las practicas consisti6 en: dar nombre a la
préctica, proponer objetivos de la practica, dar un breve marco teérico, se
plantea un procedimiento para desarrollar la préctica, se indican las variables
a medir (si lo requiere la practica), se mencionan los elementos a utilizar y por
ultimo, se plantean las preguntas pertinentes de la practica, tal como se

muestra en la figura 51. Las practicas propuestas son:

1. Mecanica de llantas y Construccién.

2. Modelo de eje delantero con mecanismo de direccién.

3. Sistema pifion cremallera con esfuerzo de viraje dependiente de la
velocidad del vehiculo.

Sistema de frenos ABS (Antilock Braking System).

Balanceo.

Alineacion.

Volteo con superficie inclinada.

© N ok

Pruebas para caracterizar las propiedades de las llantas.

7 En el Anexo L se encuentran los formatos de las 8 practicas de laboratorio disefiadas.



Figura 51. Estructura del disefio de las précticas de laboratorio.

1. Nombre de la prdactica

2. 0bjetivos

3. Marco tedrico
2 Elementos necesarios
6. Cuestionario

Fuente: Los Autores.

La fuente de estas practicas de laboratorio fue el manual de laboratorio de
Fundamentals of Vehicle Systems Design (MECH 447) de la Universidad
Concordia. Adicional a las 4 experiencias de laboratorio implementadas en
dicha universidad (Mecdnica de llantas y Construccién.,, Modelo de eje
delantero con mecanismo de direccién., Sistema pifiéon cremallera con
esfuerzo de viraje dependiente de la velocidad del vehiculo., Sistema de
frenos ABS) se opt6 por disefiar otras 4 experiencias que complementen los

conceptos no abarcados por las practicas de la universidad canadiense.

El balanceo y la alineacién de las llantas de un vehiculo, por ser actividades
rutinarias, se proponen como practicas de laboratorio con el fin de
comprender las razones de su realizacion y la importancia que tienen en
cuanto al mantenimiento de los vehiculos se refiere. Dichas razones estan
fundamentadas con la teoria prevista en los anexos B, D y E; donde se tocan
temds concernientes a la mecdnica de las llantas neuméticas, las
caracteristicas de maniobrabilidad y las caracteristicas de manejo de los

vehiculos.
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Con el fin de aplicar toda la teoria tratada en el anexo F, sobre el fenémeno de
vuelco, se disefi6 una practica ampliamente utilizada por diversos centros de
investigacién. La prueba de superficie inclinada es usada para encontrar el
umbral de vuelco de vehiculos, en especial, de vehiculos pesados (camiones,

doble-troques, camiones semi-traileres, entre otros).

El comportamiento en marcha del automévil es un factor de vital
importancia, pues esta estrechamente ligado al confort de los pasajeros del
vehiculo, que es, precisamente, uno de los aspectos que mds miran los
consumidores a la hora seleccionar un automévil. Este factor depende de las
llantas, la suspension y la geometria general del vehiculo. Es por ello que los
fabricantes realizan pruebas para caracterizar sus llantas, pues estas pruebas
permiten hallar los valores de rigidez vertical y rigidez dindmica sin
rodamiento. Conociendo estos valores, el fabricante puede estimar la
frecuencia natural del neumadtico, y de esta forma, simular su respuesta
dindmica a la vibraciébn impuesta por los patrones mds comunes de
superficie. Con ello, se puede asegurar que la llanta no entrard en resonancia
bajo ninguna condicién de operacién, o que su transmisibilidad de la
vibracién no alcance valores que provoquen excesiva vibracién en la cabina,
lo que se traduce en mucha incomodidad en los pasajeros. Debido a la
popularidad y a la importancia de este tipo de pruebas, se disefio una
préctica de laboratorio que permite realizar los procedimientos necesarios

para la obtencién de estos valores.

Como complemento al disefio de las précticas de laboratorio, se hizo una
investigacion sobre los equipos de laboratorio necesarios para desarrollar
dichas experiencias. Como resultado se hizo una propuesta para adquirir

unos equipos en particular como elementos basicos de un posible laboratorio.
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Como se ha venido planteando en este trabajo de grado, esta propuesta es
netamente académica por ello no se contempla la adquisicién de los equipos
ni la estrategia de financiacién, como un objetivo especifico; ese trabajo le
corresponde a otro proyecto de grado el cual serfa la creacién del laboratorio

basados en las practicas disefiadas en este trabajo de grado.

Los costos de los equipos pueden variar segtn el vendedor, la fecha, la forma
de pago, el cliente, y otros factores, por los cuales se hara un estimativo del

precio de los equipos segtn los precios suministrados por diversas fuentes38.

Como se puede observar en el apartado de los laboratorios, se proponen 8
précticas de laboratorio, sin embargo la practica sobre Mecénica de llantas y
construccién no tiene asighado un equipo para realizar la experiencia puesto
que su dindmica consiste en observar un video sobre la construccién de las
llantas y para complementar el video se tendrdn afiches de diferentes
fabricantes y si es posible, ejemplos de llantas para su manipulacién en cortes.
La practica sobre vuelco presenta un inconveniente y es la necesidad de
construir el equipo en el lugar, ya que sus dimensiones oscilan en el orden de
10 metros de largo con un ancho de 4 metros; esta plataforma debe soportar
varias toneladas (hasta 150 TON, este dato es importante para el disefio de los
actuadores hidrdulicos que levantaran la plataforma) por lo cual sus costos
son enormes. En vez de intentar cotizar un equipo, el cual necesita de un
predisefio para poder estimar un costo, se opté por proponer un modelo a
escala el cual puede ser construido por los mismos estudiantes como un

proyecto para la asignatura.

38 Para ver la propuesta completa, favor referirse al Anexo M.
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3 HERRAMIENTA MULTIMEDIA

Como herramienta pedagdgica adicional, se creo un software interactivo que
permita a los estudiantes comprender mejor algunos de los conceptos més
importantes involucrados en la asignatura. Realizado en la plataforma
Macromedia Flash®, esta divido en 5 grandes secciones, a las que se puede
acceder en el menu principal, que son: Tutorial, Vinculos, Laboratorio,

Animaciones y Bibliografia, tal como se muestra en la figura 52.

Figura 52. Ment principal.

Dinamica
Automotriz

TUTQRIAL

LABQRATORIO

ANIMAGIONES

BIBLIOGRAFIA

Fuente: Los Autores.



Al mover el cursor del Mouse sobre cada uno de los botones, el color naranja
se transforma en verde, y una imagen relacionada con la seccién aparece en el
area de trabajo (el 4rea gris de la figura 52); de esta manera, la navegacién se
hace mas intuitiva. A continuacién, se explica cada una de las secciones del

software:

3.1 TUTORIAL

En esta seccion se encuentra un video, en el cual se ilustra un ejemplo del uso
de Simulink para la simulacién de un modelo llamado % de automoévil, el
cual es muy utilizado en el andlisis de dindmica de vehiculos. En el video, de
una duracién aproximada de treinta minutos, se muestra paso a paso la
creacion de los circuitos, las variables y los comandos necesarios para una
correcta simulacién, ademds de la interpretacion de los resultados que arroja

el programa.

3.2 VINCULOS

Muchas universidades del mundo poseen websites de algunos de sus
laboratorios de investigacion en dindmica de vehiculos, tales como la
Universidad de Cambridge, la Universidad de California, la Universidad de
Michigan, la Universidad Concordia, entre otras; en estos sitios publican
resultados de investigaciones que han realizado, lo cual las convierte en una
fuente muy valiosa de informaciéon. Ademds, empresas como Renault,
Peugeot, Bosch, BMW, etc, publican en sus sitios oficiales informacién acerca
de nuevas tecnologias que desarrollan, o incluso poseen secciones hechas

especialmente para estudiantes de ingenieria que se interesen por esta
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industria. Por ello, se decidio realizar una seccion de vinculos Web, en la cual
los estudiantes pueden acceder a algunas de las paginas con més informacién

relacionada a la asignatura.

3.3 LABORATORIOS

La informacioén tedrica, asi como los procedimientos, cdlculos y observaciones
necesarias para cada una de las ocho practicas de laboratorio disefiadas, se
encuentran en esta seccion, el modo de navegacion, es exactamente igual a la
del ment principal. Al hacer clic sobre una de las précticas, se abre el
Macromedia Flash Paper, con el PDF correspondiente a la practica a

seleccionada, tal como se muestra en las figuras 53 y 54.

Figura 53. Mentu Laboratorios.

LABORATORIO

LLaNTs

PRUE ﬂ;};ﬂ‘ms

mlmfm

DIR ASISTIDA

UMBR-AMQELEO

Fuente: Los Autores.
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Figura 54. Ventana que carga el paper seleccionado.

macromedia [T

FLasHPaper (X)) L & = = 76% | o[Js ‘o 1|/6 = 8 3

7 ALINEACION
71 Objetivos
® Reconocer la importancia de la alineacion en el desemperfio del
automovil y en el campo de la seguridad.

® Identificar los procedimientos de diagnostico y correccién

implementados en la alineacion de los vehiculos.

72 Marco Tebrico

La alineacidn es un proceso sencillo y barato que puede ayudar a mantener la

estabilidad de manejo del vehiculo y prolongar la vida de los neumdticos.

La alineacion es requerida cuando se tiene alguna de las siguientes

situaciones:

Fuente: Los Autores.

Para regresar al mentu de laboratorios, el usuario debe hacer clic en el botén
ATRAS; si en vez de ello, desea regresar al ment principal, debe oprimir el

botén INICIO.

34 ANIMACIONES

Algunos de los conceptos mds importantes son mds faciles de comprender
mediante animaciones o videos, por ejemplo, los fenémenos de subviraje y
sobreviraje en un vehiculo se aprecian de manera mucho mas clara si se
puede apreciar el comportamiento del vehiculo en tiempo real. Esto motivo la

decisién de incorporar una seccién con animaciones y videos de algunos de
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los conceptos mds importantes que se ven en la asignatura. El ment de

navegacion es completamente distinto, como se muestra en la figura 55.

Figura 55. Interfaz de navegacion del médulo de videos.

Fuente: Los Autores.

La forma de navegacion es la siguiente: en la parte inferior se encuentra el
navegador del médulo, que se compone de tres parte principales: En el
centro, se encuentran cinco botones que contienen el titulo de cada una de las
animaciones disefiadas, basta hacer clic en cada uno de ellos para iniciar la
animacién; a los costados de esta seccién, se encuentran dos flechas, las
cuales permiten acceder a las demds animaciones, al hacer clic en las flechas,
se muestran cinco nuevos botones con cinco nuevas animaciones, el nimero

total de animaciones es veinte las cuales se listan a continuacion:
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Modelo de 7 Grados de libertad.

Modelo simplificado de 2 grados de libertad.

Modelo simplificado de 2 grados de libertad alternativo (denominado b).
Fenémeno de resonancia en las llantas.

Centro de oscilacién de un vehiculo.

Fenémeno de Hidroplaneado (Aquaplanning).

Variaciéon de la carga con la deformacién de la llanta.

Prueba de Tambor para llantas.

Desarrollo de las fuerzas debidas al deslizamiento (slip).

Variacién de la rigidez respecto de la presiéon en una llanta.

Principio de funcionamiento del sistema de suspensién activa.

Principio de funcionamiento del sistema de suspensién pasiva.

Principio de funcionamiento del sistema de frenos ABS.

Dos ejemplos de vuelco.

Efecto de la forma exterior de un vehiculo en el valor de su coeficiente de
resistencia aerodindamico.

Cambios en el valor del coeficiente aerodindmico de un deportivo
convertible debido al uso de sus accesorios.

Compromiso de disefio para el desempefio de frenado de un camién.
Elipse de friccién.

Desarrollo de fuerzas debido al angulo de deslizamiento.
Por ultimo, en los extremos, se encuentran dos botones: el botén INICIO, que

permite regresar al ment principal del software, y el botén VIDEQS, el cual le

permite al usuario acceder al ment de videos, mostrado en la figura 56.
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Figura 56. Ment de videos.

MANUFACTURING
PLANT TIRES

PERFORMANCE

MY INCHG

FRENOS

UNDERSTEER
FULL BRAKE

GOODYEAR
TIRE STORY

UNDERSTEER
OVERSTEER

fuerzas debido al

deformacion deslizamiento (slip)

Fuente: Los Autores.

En este ment se encuentran nueve videos, cada uno con un respectivo link;
cuando el usuario sefala el link, se muestran, en la ventana de Preview,
imagenes extraidas del video, y al hacer clic sobre el, se activa el reproductor

que permite su visualizaciéon. Los nueve videos son los siguientes:

ABS: Video que muestra las ventajas que representa para la seguridad del
vehiculo la implementacién de este sistema de frenos.

BMW: Este video muestra el principio de funcionamiento de Dynamic
Stability Control, desarrollado por BMW.

ESP: Video realizado por Continental, en el que se muestra el
funcionamiento, y las ventajas de la incorporaciéon de los programaés

electrénicos de estabilidad (ESP)
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Frenos: Video corto que muestra como se ensambla el sistema de frenos al
sistema de direccién del vehiculo.

Full Brake: Video que muestra los resultados de una simulacién del
comportamiento de frenado de un vehiculo.

Goodyear Tyre Story: En este video se muestra la historia de uno de los
fabricantes de llantas més conocidos y reputados del mundo.
Manufacturing Plant Tyres: Video que muestra el proceso de fabricacién
de las llantas.

Performance: Este video muestra el efecto del uso del freno en el
comportamiento direccional del vehiculo.

Understeer: Video de la televisién britdnica que explica de manera
didéactica la diferencia entre los fenémenos de subviraje y sobreviraje.
Understeer — Oversteer: A diferencia del video anterior, en este se
muestran ejemplos de subviraje y sobreviraje con un automévil real,

realizados en pista por un piloto profesional.

3.5 BIBLIOGRAFIA

Al acceder a esta seccidn, se abre otro ment que contiene cinco botones, uno
por cada capitulo de la recopilacion teérica de este trabajo: Llantas,
Desemperio, Maniobrabilidad, Manejo y Vuelco; al hacer clic en cada uno de
estos botones, se accede a los papers de cada capitulo, de la misma forma que

la seccidn de laboratorios mostrada anteriormente.
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CONCLUSIONES

Toda la recopilaciéon bibliografica se basa en las publicaciones de los
ingenieros PhD J.Y. Wong Theory of Ground Vehicles y de Thomas Gillespie
Fundamentals of Vehicle Dynamics, las cuales son producto de casi 4
décadas de experiencia en los campos de investigaciéon y pedagogia, lo
que convierte a este marco tedrico en una fuente ideal para la orientacién

de la nueva asignatura.

La recopilacién tedrica retne todos los conceptos necesarios para un
estudio mas profundo de los principios fisicos que rigen el disefio y
funcionamiento de los principales sistemds del automévil, brindando asi

bases sélidas a quienes deseen realizar una especializacion en esta area.

Debido a que los contenidos de la nueva asignatura no requieren de
conocimientos adicionales a los que poseeria cualquier estudiante que
haya cursado ciclo bésico de ingenieria mecdnica y la electiva de
vibraciones mecéanicas, la viabilidad de la creacién de la misma se hace

mucho m3s factible.

Con el fin de no disefiar un nimero de practicas de laboratorio mayor al
necesario, se tom6 como base las practicas realizadas en universidades
que poseen una basta experiencia pedagogica en la materia, tales como la
Universidad de Concordia en Canada y el Tecnolégico de Monterrey de

México.



Los altos costos de algunos de los equipos necesarios para la realizacion
de las practicas de laboratorio, representan un problema para la
implementaciéon de las mismas, por lo cual se deberian estudiar

alternativas para solucionar este problema.

El propésito de la herramienta multimedia es la de facilitar el proceso de
implementaciéon de esta asignatura bajo la propuesta de aula virtual

estipulada por el CENTIC.
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RECOMENDACIONES

Una alternativa viable en lo referente a los equipos del laboratorio podria
ser la realizaciéon de proyectos de grado que se encarguen del disefio y la

construccién de estas maquinas.

Recomendamos el uso de toda la informacién suministrada en este
proyecto de grado, como base para la incorporacién de la materia a la
propuesta del CENTIC asi como a la construcciéon de los laboratorios

propuestos.

Sugerimos tener en cuenta las pruebas sobre umbral de vuelco para
vehiculos de transporte pesado y para buses intermunicipales, con el fin
de reducir los indices de accidentalidad debido al vuelco de estos
vehiculos. Deberia existir una reglamentacién para restringir el transito de
vehiculos que tengan umbrales de vuelco estatico menores de 1, ya que en
estos vehiculos el riesgo de vuelco supera el 50% (segtin el NHTSA,

www.safercar.gov).
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ANEXO A. FORMATO DE ASIGNATURA

UNIVERSIDAD INDUSTRIAL DE SANTANDER
FACULTAD DE INGENIERIAS FISICO MECANICAS

Escuela de Ingenieria Mecdnica

Programa de Ingenieria Mecdnica

NOMBRE DE LA ASIGNATURA: : DINAMICA AUTOMOTRIZ

cODIGO: SEMESTRE: Electivas

REQUISITOS: Vibraciones Mecdnicas.

INTENSIDAD HORARIA SEMANAL: 9

TAD: 5

TI: 4 C:3

PROPOSITOS DEL CURSO:

Conocer los elementos bdsicos

utilizados por los fabricantes de vehiculos

automotrices, para modelar, analizar y evaluar su comportamiento dindmico en
términos del confort, desempeno y estabilidad direccional.

el comportamiento dindmico de
semiactiva y activa efc.

Conocer, analizar, modelar y simular los sistemds automotrices que busquen mejorar

los vehiculos: ABS, ASR, BDC/VDC, suspension

Valorar el impacto que tiene el conocimiento de las caracteristicas dindmicas de los

vehiculos automotrices en el progreso tfecnoldgico del pais y sus comunidades.

CONTENIDO:

Introduccién

1.1. Motivacién del estudio de la
Dindmica Automotriz.

Sisterna conductor-vehiculo-
carretera.

Caracteristicas de comportamiento
dindmico: Maniobrabilidad,
desempeno y confort,

1.2.

1.3.

Mecanica de Llantas neumaticas

2.1. Fuerzas y momentos actuando en
la llanta.

Resistencia al rodamiento.
Deslizamiento longitudinal en
fraccién y frenado.

Propiedades de rigidez lateral:
dangulo de deslizamiento y fuerzas
laterales, dngulo de deslizamiento
y momento de alineamiento y
angulo de camber.

Desempeno en superficies
himedas.

Propiedades de rigidez vertical.

22
2.3.

24.

2.5.

2.6.

3. Dindmica longitudinal: Caracteristicas de

Rendimiento

3.2.
3.3.
3.4.

Traccién mdaxima.

Fuerzas y momentos aerodindmicos.
Caracteristicas de fransmision de
potencia.

Indicadores de desempeno de la
fraccion.

Economia del consumo de
combustible.

Indicadores de desempeno en
frenado.

3.5.
3.6.

3.7.

Dindmica lateral: Caracteristicas de
Maniobrabilidad

4.1, Geometria de direccién.
4.2. Maniobrabilidad en estado estable.
4.2.1. Virgje neutro.
4.2.2. Sub virgje.
4.2.3. Sobre virgje.
4.3. Respuesta en estado estable ante una
entrada de direccidén.

4.3.1. Respuesta de la velocidad
angular.

4.3.2. Respuesta de la aceleracion
lateral.




4.3.3. Respuesta al radio de 5.3. Modelos de dos grados de libertad: un

curvatura. cuarto de vehiculo.
4.4. Pruebas para el estudio de las 5.4, Modelos de medio vehiculo, Modelos
caracteristicas de maniobrabilidad. de vehiculo completo.
4.4.3. Pruebas de radio constante. 5.5, Caracterizacién de las excitaciones
4.4.4. Prueba de velocidad provenientes de las irregularidades del
constante. perfil de la carretera, Vibraciones
4.4.5. Prueba ante un cambio en el aleatorias, Respuesta a la frecuencia.
angulo de direccion. 5.6. Indicadores de confort.
4.5. Caracteristicas de la respuesta
fransitoria. 6. Sistemds de control automotrices
4.6. Estabilidad direccional. ’
4.7. Sistema trailer — semi trailer. 6.1. Control de la Dindmica de Vehiculos
(VDOC).
5. Dindmica vertical: Caracteristicas de 6.2. Regulacién de frenado y fraccién,
Manejo sistemds anti-bloqueo (ABS).
6.3. Regulacién de la fraccidn, sistemds
5.1. Sensibilidad humana a las anti-deslizamiento (ASR).
vibraciones verticales. 6.4. Sistemds de suspensidon semi-activa.
5.2. Modelos dindmicos de suspension. 6.5. Sistemds de suspensidn activa.

ESTRATEGIAS PEDAGOGICAS Y CONTEXTOS POSIBLES DE APRENDIZAJE PARA HORAS TIPO TAD
YT

La didactica de la dindmica automotriz, se apoya en la resolucién de problemds como un
método para favorecer el aprendizaje de los conceptos abarcados en el curso.

Su aprendizaje esta apoyado con la observacién directa en el laboratorio, conferencias,
readlizacién de las actividades propias de la prdctica, manejo y andlisis de datos,
observaciones y conclusiones, presentacién de informes.

Como asignatura tedrico practica, parte de la estrategia pedagdgica se apoya en las
prdcticas de laboratorio.

EVALUACION DE LA ASIGNATURA:

Quices, previos, trabajos de investigacion y aplicacién, desarrollo de las prdcticas,
presentacion de informes, examen final.

BIBLIOGRAFIA BASICA Y COMPLEMENTARIA:

AHMED, A K.W. Ground fransportation systems. Journal of Sound and Vibration, 2001
() GILLESPIE, T. D. Fundamentals of vehicle dynamics. Society of Automotive Engineers, 1992

(J HEREDIA, C.J y ORTIZ, J.C. Propuesta para el desarrollo académico del drea dindmica
automotriz. Universidad Industrial de Santander, 2007

0 MILLIKEN, W. F. Race car vehicle dynamics. SAE International, 1995
WONG, J. Y. Theory of ground vehicles. Wiley - Interscience, 2001
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ANEXO B. MECANICA DE LLANTAS NEUMATICAS

Aparte de las fuerzas aerodindmicas y gravitacionales, todas las demaés
fuerzas y momentos importantes que afectan el movimiento del vehiculo
terrestre estdn aplicadas en el plano de contacto entre las llantas neumaticas y
el suelo. Es esencial para el estudio de: las caracteristicas de desempefio, la
calidad de marcha y la maniobrabilidad de los vehiculos terrestres; por ello,
es de gran importancia un entendimiento de las caracteristicas bdsicas de la

interaccion entre las llantas neumaticas y el suelo.

Las llantas neumadticas de los vehiculos terrestres son concebidas para

cumplir las siguientes funciones:

e Soportar el peso del vehiculo.
e Amortiguar el vehiculo sobre las irregularidades de la superficie.
® Proveer suficiente traccién para la aceleracién y el frenado.

® Proveer un control adecuado para el viraje y la estabilidad direccional.

Las llantas neumaticas pueden desarrollar estas funciones de forma efectiva y
eficiente, ademads, son universalmente usadas tanto en vehiculos de carretera
como en vehiculos para suelos no preparados. El estudio de la mecénica de
las llantas neumaticas es de importancia fundamental para el entendimiento
de las caracteristicas de desempefio. Dos tipos bdsicos de problemds en la
mecdnica de llantas son de especial interés para los ingenieros automotrices;

el primero, es la mecanica de llantas en superficies duras, la cual es clave para



el estudio de las caracteristicas de los vehiculos de carretera. El segundo, es la
mecédnica de llantas en superficies deformables, la cual es de suma
importancia en el estudio del desempefio de los vehiculos para suelos no

preparados.

Una llanta neumatica es una estructura flexible con forma de toroide relleno
de aire comprimido. El elemento estructural méds importante de la llanta es la
carcasa, la cual estd hecha de un ntiimero de capas de cuerdas flexibles con
altos modulos de elasticidad encajados en una matriz de compuestos de
caucho de bajo médulo de elasticidad, tal como se muestra en la figura 1.1.
Las cuerdas estdn hechas de metal y estdn ancladas alrededor de los “aros”
hechos de cables de acero de alta resistencia a la tensién. Los aros sirven
como cimiento para la carcasa y proveen un asentamiento adecuado de la
llanta en el rin. Los componentes de los compuestos de caucho son
seleccionados para dar a la llanta propiedades especificas; los compuestos de
caucho de los costados son generalmente requeridos para resistir la fatiga,
por ello los compuestos estireno-butadienos son ampliamente utilizados®.
Los compuestos de caucho para la banda de rodamiento varian con respecto
al tipo de llanta; por ejemplo, para llantas de camiones pesados, las altas
cargas hacen necesario el uso de compuestos en la banda de rodamiento con
alta resistencia a la abrasion, al rasgado y al agrietamiento, y con baja
histéresis para reducir el calor generado internamente y la resistencia a la
rodadura. En consecuencia, los compuestos de caucho natural son
ampliamente utilizados para llantas de camiones, aunque ellos
intrinsecamente proveen valores mas bajos de coeficientes de adhesion (ver

glosario) a la carretera, particularmente en superficies htimedas, que varios

3 T. French, Tire Technology. Bristol and New York: Adam Hilger, 1989
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compuestos de caucho sintético utilizados universalmente para llantas de
automoviles de pasajeros y de automoviles de carrera. Para llantas sin
neumadticos, las cuales se han vuelto dominantes, una delgada capa de caucho
con alta impermeabilidad al aire (como el compuesto de caucho butil) es

adjuntada a la superficie interna de la carcasa.

Figura 1.1 Construcciéon de llantas (a) Pliegues convencionales (b) Pliegues

Radiales.

Angulo de corona
de las cuerdas en el cinturon

Pliegues de carcasa

()

Fuente: J. Y. Wong. Theory of ground vehicles, 3ra Edicién, Wiley-Interscience, 2001

El disefio y construcciéon de la carcasa determina con gran precision, las
caracteristicas de la llanta. La variacién de los pardmetros de disefio, la

disposicion geométrica de las capas de cuerdas cubiertas de caucho
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(pliegues), y particularmente la direcciéon de los pliegues, juegan un rol
significativo en el comportamiento de la llanta. La direccion de las cuerdas es
usualmente definida por el dngulo de corona, el cual es el dngulo entre la
cuerda y la linea del centro de la circunferencia de la llanta, como se muestra
en la figura 1.1. Cuando las cuerdas tienen un bajo d&ngulo de corona, la llanta
tendrd buenas caracteristicas de viraje, pero una marcha (o manejo) aspera.
Por otra parte, si las cuerdas estdn en el angulo adecuado con respecto a la
linea de centro de la banda de rodamiento, la llanta sera capaz de proveer

una marcha confortable, pero con desempefio de maniobrabilidad pobre.

En las llantas de pliegues convencionales se establece un compromiso, en
donde las cuerdas se extienden diagonalmente a través de la carcasa de aro a
aro con angulos de corona de aproximadamente 40°, como se muestra en la
figura 1.1(a). Una llanta de pliegues convencionales tiene dos pliegues (para
llantas de carga ligera) o més (hasta 20 pliegues para llantas de carga pesada).
Las cuerdas en pliegues adyacentes estdn en direcciones opuestas, por ello,
las cuerdas se traslapan creando un patrén en forma de rombos (diamantes).
En operacion, los pliegues convencionales se flexionan y se contraen, debido
a la elongacién de los elementos de forma de rombos y el relleno de caucho.
Esta accién flexionante produce un movimiento de cepillado entre la banda
de rodamiento y la carretera, el cual es una de las principales causas de su

alto desgaste y su alta resistencia a la rodadura®0 41.

4 V.E. Gough, “Structure of the Tire,” in S.K. Clark, Ed., Mechanics of Pneumatic Tires,
Monograph 122. Washington, DC: National Bureau of Standards, 1971.
4 D.F. Moore, The Friction of Pneumatic Tyres. Amsterdam: Elsevier, 1975.
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Las llantas de pliegues radiales son construidas de manera muy diferente a
las llantas de pliegues convencionales. Fueron introducidas inicialmente por
Michelin en 1948 y se han vuelto dominantes para automoviles de pasajeros y
camiones y en aumento para maquinaria pesada de movimiento de tierra. Sin
embargo, las llantas de pliegues convencionales son todavia usadas en
campos particulares, como en bicicletas, motocicletas, maquinaria agricola y
en algunos equipos militares. Las llantas de pliegues radiales tienen una o
méas capas de cuerdas en la carcasa extendida radialmente de aro a aro,
resultando un dngulo de corona de 90°, como se muestra en la figura 1.1(b).
Un cinturén de varias capas de cuerdas con alto modulo de elasticidad
(usualmente acero u otro material de alta resistencia) es introducido bajo la
banda de rodamiento, como se muestra en la figura 1.1(b). Las cuerdas en el
cinturén estan dispuestas con un bajo dangulo de corona de aproximadamente
20°. El cinturén es esencial para el apropiado funcionamiento de las llantas de
pliegues radiales. Sin este, la carcasa se puede volver inestable pues la
periferia de la llanta puede incurrir en una serie de hebillas debido a la
irregularidad en el espaciado de las cuerdas cuando es inflada. Para llantas
de automoviles de pasajeros, usualmente hay 2 pliegues radiales en la carcasa
hechos de materiales sintéticos, como el rayon o el poliéster, dos pliegues de
cuerdas de acero y dos pliegues de cuerdas hechas de materiales sintéticos,
como el nylon, en el cinturén. Para llantas de camiones, usualmente hay un
pliegue de acero radial en la carcasa y cuatro pliegues de acero en el cinturén.
Para las llantas de pliegues radiales, la flexiéon de la carcasa involucra un
ligero movimiento relativo de las cuerdas que forman el cinturén. En la
ausencia del movimiento de cepillado entre la llanta y la carretera, la
disipacion de potencia de la llanta de pliegues radiales puede ser tan pequefia
como el 60% de la que experimentaria la llanta de pliegues convencionales en

condiciones similares, y la vida de la llanta de pliegues radiales puede ser tan
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larga como el doble del equivalente de la llanta de pliegues convencionales.
Para una llanta de pliegues radiales, existe una presion relativa uniforme con
el suelo sobre el area de contacto. En contraste, la presion del suelo para una
llanta de pliegues convencionales varia enormemente de punto a punto al
pasar los elementos de la banda de rodamiento a través del drea de contacto

desarrollando complejos movimientos de cepillado localizados.

También hay llantas construidas con cinturones en la banda de rodamiento
de las llantas con pliegues convencionales. Las cuerdas en el cinturén estan
hechas de materiales con médulos de elasticidad mas altos en comparacién a
las otras llantas de pliegues convencionales. El cinturén provee alta rigidez a
la banda de rodamiento contra la distorsién y reduce el desgaste y la
resistencia a la rodadura en comparacion con las llantas de pliegues
convencionales tradicionales. Generalmente, este tipo de construcciéon tiene
caracteristicas promedio entre las llantas de pliegues radiales y las

convencionales.

En Estados Unidos, el departamento de transporte requiere que los
fabricantes de llantas den informacién de las dimensiones y proporciones en
el costado de todas las llantas. Por ejemplo, para una llanta 'P185/70 R14 875’
la “P” indica que es una llanta para un automoévil de pasajeros; “185” es el
ancho nominal de la seccién frontal en milimetros; “70” es la razén de
aspecto, la cual es la relacion de la altura de el costado contra el ancho de la
seccion frontal; “R” se usa para todas las llantas de pliegues radiales; “14” es
el didmetro del rin en pulgadas; “87” es un cédigo que indica la carga
méaxima que la llanta puede soportar a la méxima velocidad nominal; “S” es
un indice del rango méaximo de velocidad que la llanta puede sostener sin

falla alguna, S — 112 mph (180 km/h), T — 118 mph (190 km/h), H — 130 mph
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(210 km/h), V — 149 mph (240 km/h), Z — 149 mph (240 km/h) o mas. La
capacidad de traccioén y temperatura estdn indicadas con una escala dela A a
la C, siendo A la mejor y C la peor. El rango de traccién esta basado en la
habilidad de detenerse en linea recta sobre una superficie himeda. El rango
de temperatura es un indicador de la de habilidad de la llanta de soportar el
calor generado en altas velocidades, cargas pesadas y conduccién rigurosa. El
indice de desgaste de la banda de rodamiento es una expectativa de vida de
la llanta, este estd relacionado contra una llanta de referencia con un indice de
100; por ejemplo, un indice de desgaste de la banda de rodamiento de 420
significa que la llanta debe soportar 4.2 veces lo que duraria la llanta de
referencia. Un indice de desgaste de la banda de rodamiento de 180 se

considera muy bajo y un indice de 500 muy alto.

FUERZAS Y MOMENTOS EN LLANTAS

Para describir las caracteristicas de la llanta, las fuerzas y momentos que
actian en ella, es necesario definir un sistema de coordenadas que sirva como
referencia para la definicion de varios pardmetros. Uno de los sistemds de
coordenadas cominmente utilizado y recomendado por la Sociedad de
Ingenieros Automotrices (Society of Automotive Engineers, SAE) es mostrado en
la figura 1.2. El origen del sistema coordenado esta en el centro del contacto
de la llanta con el suelo. El eje x es la interseccion del plano de la llanta con el
plano del suelo teniendo como direcciéon positiva hacia delante. El eje z es
perpendicular al plano del suelo con direccién positiva hacia abajo. El eje y
esta en el plano del suelo, y su direccién positiva es escogida por medio de la

regla de la mano derecha.
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Hay tres fuerzas y tres momentos actuando en la llanta desde el suelo. Fuerza
de traccién (o fuerza longitudinal) Fy es la componente en la direccion x de la
fuerza resultante ejercida en la llanta por la carretera. Fuerza lateral F, es la
componente en la direccién y, y la Fuerza normal F; es la componente en la
direccién z. Momento de sobrepaso M: es el momento sobre el eje x ejercido
en la llanta por la carretera. Momento de resistencia a la rodadura M es el
momento sobre el eje y y Torque de alineamiento M: es el momento sobre el

eje z.

Figura 1.2 Sistema de coordenadas de la llanta.

- Torque de :
-~ alineamiento '

Angulo de camber

RESIEING Fuerza de traccion (F,)

{direccion delantera de la llanta)

: . X
Momento de resitencia

a la rodadura (my)
~

Direccion del
maovimiento de la llanta

Angulo de deslizamiento
positivo

Momento de ()
sobrepaso

7 Fuerza lateral( Fy)

Fuerza normal (Fg)

z

Fuente: J. Y. Wong. Theory of ground vehicles, 3ra Edicién, Wiley-Interscience, 2001

Con este sistema de coordenadas, muchos pardmetros de desempefio de la
llanta se pueden definir convenientemente, por ejemplo, el traslado
longitudinal del centro de la presién normal es determinado por la relaciéon
del momento de resistencia a la rodadura con la carga normal. El traslado

lateral del centro de la presién normal es definido por la relaciéon del
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momento de sobrepaso con la carga normal. La integracién de los esfuerzos
cortantes longitudinales sobre todo el plano de contacto representa la fuerza
de traccién o de frenado. La fuerza es de traccién si el torque produce una
aceleracion del vehiculo, y la fuerza es de frenado si se produce una

deceleracion del vehiculo.

Hay dos dngulos importantes asociados con el giro de la llanta: el &ngulo de
deslizamiento y el angulo de camber. El dngulo de deslizamiento a es el
angulo formado entre la direccién del movimiento de la llanta y la linea de
interseccion del plano de la llanta con la superficie de la carretera. El dngulo
de camber y es el dngulo formado entre el plano xz y el plano de la llanta. La
fuerza lateral en el plano de contacto entre la llanta y el suelo es una funcién

de ambos dngulos.

RESISTENCIA A LA RODADURA DE LAS LLANTAS

La resistencia a la rodadura de las llantas en superficies duras es causada
principalmente por la histéresis en los materiales de la llanta debido a la
deformacién de la carcasa mientras esta rueda. La friccién entre la llanta y la
carretera causada por el deslizamiento, la resistencia debida a la circulacién
de aire dentro de la llanta y el efecto ventilador de la rotacién de la llanta
sobre el aire externo también contribuyen a la resistencia a la rodadura de la
llanta, pero tienen una importancia secundaria. Resultados experimentales
han dado una distribucién de las pérdidas en la llanta para el rango de
velocidad de 128 — 152 km/h (80 — 95 mph) de la siguiente manera: 90 — 95%
se debe a las pérdidas internas por histéresis, 2 — 10 % se debe a la friccién

entre la llanta y el suelo, y 1.5 - 3.5% se debe a la resistencia del aire. Del total
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de las pérdidas de energia dentro de la estructura de la llanta, se ha
encontrado que para una llanta radial para camion, la histéresis en la region
de la banda de rodamiento, incluyendo el cinturén, contribuye con el 73%, los
costados el 13%, la region entre la banda de rodamiento y los costados,

comunmente llamada hombro, el 12% y los aros el 2%.

Cuando la llanta rueda, la carcasa se deforma en el drea de contacto con el
suelo, como resultado de esta distorsién, la presion normal en la mitad
delantera es mayor que en la mitad trasera. El centro de la presiéon normal es
trasladado en la direccion del movimiento. Este traslado produce un
momento sobre el eje de rotaciéon de la llanta, el cual es el momento de
resistencia a la rodadura. En una llanta en rodadura pura, el torque aplicado
es cero; entonces, debe existir una fuerza horizontal en el drea de contacto
entre la llanta y el suelo para mantener el equilibrio. La fuerza horizontal
resultante es generalmente llamada resistencia a la rodadura. La razén entre
la resistencia a la rodadura y la carga normal de la llanta es definida como el

coeficiente de resistencia a la rodadura.

Existen varios factores que afectan la resistencia a la rodadura de una llanta
neumatica, se incluyen la estructura de la llanta (construccién y materiales) y
las condiciones de operacién (condiciones de superficie, presion de inflado,
velocidad, temperatura, etc.). La construccién de la llanta tiene una gran
influencia en su resistencia a la rodadura. La figura 1.3 muestra el coeficiente
de resistencia a la rodadura a varias velocidades de una serie de llantas de
pliegues convencionales y radiales para automoéviles de pasajeros, bajo

condiciones de carga y presion de inflado nominales, sobre una carretera
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lisa*2. La diferencia en el coeficiente de resistencia a la rodadura entre las
llantas de pliegues radiales y convencionales de camién del mismo tamafio
bajo las mismds condiciones se muestra en la figura 1.4%. Bandas de
rodamiento, costados mds gruesos y elevados niimeros de pliegues en la
carcasa tienden a incrementar la resistencia a la rodadura porque la pérdida
por histéresis es mayor. Las llantas hechas de compuestos de caucho sintético
generalmente tienen mayor resistencia a la rodadura que las llantas hechas
con caucho natural. Las llantas hechas de compuestos de caucho butil, las
cuales muestran mejores propiedades de traccion y adherencia, tienen atn
mayor resistencia a la rodadura que la llantas hechas con caucho sintético
convencional. Se ha encontrado que la resistencia a la rodadura de la llantas
con bandas de rodamiento hechas de caucho sintético y las hechas con
compuestos de caucho butil, es aproximadamente 1.06 y 1.35 veces

respectivamente, que las hechas con caucho natural*.

Las condiciones de la superficie también afectan la resistencia a la rodadura.
En superficies duras lisas, la resistencia a la rodadura es considerablemente
menor que en carreteras rugosas. En superficies himedas, se observa una
resistencia a la rodadura mayor en comparacién a las superficies secas. La
figura 1.5 muestra una comparacion entre la resistencia a la rodadura de las

llantas de un automovil de pasajeros sobre seis superficies de carreteras con

42 Automotive Handbook, 2nd ed. Robert Bosch GmbH, 1986.

4 L. Segel, “The Mechanics of Heavy-Duty Trucks and Truck Combinations,” presented at
the Engineering Summer Conferences, University of Michigan, Ann Arbor, 1984.

4 1.D. Hunt, J.D. Walter, and G.L. Hall, “The Effect of Tread Polymer Variations on Radial
Tire Rolling Resistance,” Society of Automotive Engineers, Special Publications, P-74, Tire

Rolling Losses and Fuel Economy—An R&D Planning Workshop, 1977.
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diferentes texturas, desde lozas de concreto pulido hasta asfalto d4spero#. Los
perfiles de estas seis superficies estdn mostrados en la figura 1.6. Se puede ver
que la superficie de asfalto con capa de drenaje dspera (superficie #6) la
resistencia a la rodadura es un 33% mayor que en la superficie de lozas de
concreto nuevo (superficie #2), mientras que en las lozas de concreto pulido
(superficie #1) se muestra una reducciéon del 12% en comparacién con la

superficie de lozas de concreto nuevo.

Figura 1.3 Variacién del coeficiente de resistencia a la rodadura de las llantas
de pliegues convencionales y radiales de automéviles con la velocidad en

superficie lisa y horizontal bajo carga y presién de inflado nominal.
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Fuente: Automotive Handbook, 2nd edition, Robert Bosch GmbH, Germany.

45 L.W. DeRaad, “The Influence of Road Surface Texture on Tire Rolling Resistance,”” Society
of Automotive Engineers, Special Publication P-74, Tire Rolling Losses and Fuel Economy—An

R&D Planning Workshop, 1977.
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Figura 1.4 Variacion del coeficiente de resistencia a la rodadura de las llantas
de pliegues convencionales y radiales de camién con la velocidad bajo

condiciones de carga y presiéon de inflado nominal.
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Fuente: L. Segel, “The Mechanics of Heavy-Duty Trucks and Truck Combinations”
University of Michigan, Ann Arbor, 1984.

Figura 1.5 Variacion de la resistencia a la rodadura de la llanta con la textura

de la superficie del pavimento.
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Fuente: L.W. DeRaad, “The Influence of Road Surface Texture on Tire Rolling Resistance,”
Society of Automotive Engineers, Tire Rolling Losses and Fuel Economy—An R&D Planning

Workshop, 1977.
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Figura 1.6 Varios tipos de textura de la superficie del pavimento.

Textura
N RN Macro Micro
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1. &\\\\\\\\\\\\\\ Lisa Lisa
\COII(I'E‘tO IIIIE'II'O\\§ H .
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e e T
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3, 2oiredendeado 2oy g o h'}iesflalﬁ

T
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4. sanony mixto cooose  Media Media

Astalic con agregaﬁo Medio

5. DI MR L0 SN gruesa Media

\:ﬁsfalto con cafm\\E

6. ooy selle ~ooow  Gruesa | Aspera

Fuente: L.W. DeRaad, “The Influence of Road Surface Texture on Tire Rolling Resistance,”
Society of Automotive Engineers, Tire Rolling Losses and Fuel Economy—An Ré&D Planning

Workshop, 1977.

La presion de inflado afecta la flexibilidad de la llanta. Dependiendo de la
deformabilidad del suelo, la presién de inflado afecta la resistencia a la
rodadura de la llanta de diferentes maneras. En superficies duras, la
resistencia a la rodadura generalmente decrece con el incremento de la
presion de inflado; esto se debe a que con el aumento en la presiéon de inflado,
la deformacién de la llanta decrece, con una consecuente pérdida por
histéresis menor. La figura 1.7 muestra el efecto de la presién de inflado sobre
la resistencia a la rodadura de una llanta de pliegues radiales (GR78-15), una
llanta de pliegues convencionales y una llanta de pliegues convencionales con
cinturén de refuerzo (ambas G78-15) bajo varias cargas normales, expresadas

en términos de porcentajes de la carga nominal a la presién de inflado de 165
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kPa (24 psi)*. Los resultados fueron obtenidos regulando la presion de
inflado, lo cual significa, manteniendo la presiéon a un nivel especifico
durante la prueba. En superficies deformables, como la arena, altas presiones
de inflado incrementan el trabajo de penetraciéon del suelo, por lo tanto,
mayor resistencia a la rodadura como se muestra en la figura 1.84. Contrario
a esto, bajas presiones de inflado reducen la penetracién en el suelo,
incrementan la deformacién de la llanta y por lo tanto las pérdidas internas
por histéresis. Entonces, existe una presién 6ptima de inflado para una llanta
en particular sobre una superficie deformable dada, lo cual minimiza la suma

del trabajo de penetracién y las pérdidas internas de la llanta.

La presiéon de inflado no solo afecta la resistencia a la rodadura, también el
desgaste de la banda de rodamiento de la llanta. Algunas pruebas han
demostrado que los efectos de la presion de inflado son més significativos en

las llantas de pliegues convencionales que en las llantas de pliegues radiales.

La resistencia a la rodadura es también afectada por la velocidad de manejo
ya que con el aumento de la velocidad se incrementa el trabajo en la
deformacién de la llanta y las vibraciones en su estructura. Los efectos de la
velocidad en la resistencia a la rodadura de una llanta de pliegues
convencionales y radiales de un automévil de pasajeros y de un camién, son
ilustrados en la figuras 1.3 y 1.4 respectivamente. Para una determinada
llanta bajo una condicién particular de operacién, existe un limite de

velocidad sobre el cual se puede observar el fenémeno de ondas

46 B.L. Collier and J.T. Warchol, “The Effect of Inflation Pressure on Bias, Bias-Belted and
Radjial Tire Performance,” Society of Automotive Engineers, paper 800087, 1980.
47].J. Taborek, “Mechanics of Vehicles,” Machine Design, May 30-Dec. 26, 1957.
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estacionarias, como se muestra en la figura 1.9. El valor aproximado del limite
de velocidad Vi se puede determinar mediante la expresiéon V,, =,/F, /p,

donde F: es la tension circunferencial en la llanta y p: es la densidad del

material de la banda de rodamiento por unidad de area“.

Figura 1.7 Variacién de la resistencia a la rodadura de una llanta de pliegues
radiales, convencionales y convencionales con cinturén, para automoéviles

contra carga y presién de inflado.
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Fuente: B.L. Collier and J.T. Warchol, “The Effect of Inflation Pressure on Bias, Bias-Belted
and Radial Tire Performance,” Society of Automotive Engineers, paper 800087, 1980.

Las ondas estacionarias son formadas debido a que a altas velocidades, la
banda de rodamiento de la llanta no se alcanza a recuperar inmediatamente
de la distorsion originada por la deformacién de la llanta luego de que se

aleja de la superficie de contacto y esta deformacién residual inicia la onda.

4 ].D.C. Hartley and D.M. Turner, “Tires for High-Performance Cars,” SAE Transactions,
vol. 64, 1956.
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La amplitud de la onda es méxima justo después de que la llanta deja el
suelo, y es amortiguada de manera exponencial alrededor de la
circunferencia de la llanta. La formacién de las ondas estacionarias aumentan
enormemente las pérdidas de energia, lo cual causa una generacion de calor
que puede llevar a la falla de la llanta. Esto marca un limite superior en

seguridad de operacién de las llantas con la velocidad.

Figura 1.8 Variacion del coeficiente de resistencia a la rodadura con la presiéon

de inflado de la llanta en varias superficies.
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Fuente: J.J. Taborek, “Mechanics of Vehicles,” Machine Design, 1957.

La temperatura de operacion, el didmetro de la llanta y la fuerza de traccién
también afectan la resistencia a la rodadura. La temperatura de la llanta
afecta la resistencia a la rodadura de dos maneras: una, es cambiando la
temperatura del aire interno de la cavidad de la llanta, por ende, la presiéon de
inflado; y la otra manera es cambiando la rigidez y la histéresis de los

compuestos del caucho. La figura 1.10 muestra la dependencia de la
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resistencia a la rodadura con la temperatura interna de la llanta para un

automovil¥.

Figura 1.9 Formacion de ondas estacionarias de la llanta a altas velocidades.

Onda
estacionaria

Fuente: J. Y. Wong. Theory of ground vehicles, 3ra Edicién, Wiley-Interscience, 2001

Figura 1.10 Efecto de la temperatura interna sobre el coeficiente de resistencia

a la rodadura de una llanta de automoévil.
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Institution of Mechanical Engineers, Automobile Division, AD 14/ 59, 1959.

4 T. French, “Construction and Behavior Characteristics of Tires,” in Proc. of the Institution of

Mechanical Engineers, Automobile Division, AD 14/ 59, 1959.
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El efecto del diametro de la llanta sobre el coeficiente de resistencia a la
rodadura se muestra en la figura 1.11. Se puede ver que el efecto del didmetro
de llanta es despreciable en superficies duras (concreto), pero es considerable
en suelos deformables o suaves. La figura 1.12 muestra el efecto del esfuerzo

de traccién y de frenado en la resistencia a la rodadura®.

Figura 1.11 Efecto del didmetro de la llanta sobre el coeficiente de resistencia

a la rodadura en varias superficies.
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Fuente: J.J. Taborek, ““Mechanics of Vehicles,” Machine Design, 1957

Cuando se consideran los efectos del material, la construcciéon y los
pardmetros de disefio de las llantas sobre la resistencia a la rodadura, se hace
necesario tener una apropiada perspectiva de las pérdidas de energia en la

llanta y las caracteristicas del sistema llanta-vehiculo como uno solo sistema.

50 H.C.A. van Eldik and Thieme and H.B. Pacejka, “The Tire as a Vehicle Component,”
Mechanics of Pneumatic Tires, Monograph 122. Washington, DC: National Bureau of
Standards, 1971.
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Aunque es deseable mantener la resistencia a la rodadura lo més baja posible,
esta debe ser analizada contra otros parametros de desempefio tales como la
resistencia a la fatiga, vida, traccién, propiedades de viraje, efectos de

amortiguacion, costos, etc.

Figura 1.12 Efecto del esfuerzo de traccién y de frenado sobre el coeficiente

de resistencia a la rodadura de una llanta de automoévil.
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Fuente: Mechanics of Pneumatic Tires, edited by S.K. Clark, Monograph 122, National
Bureau of Standards, 1971.

Las relaciones complejas entre los parametros de disefio y de operacion de la
llanta y su resistencia a la rodadura hacen que sea extremadamente dificil, si
no imposible, desarrollar un método analitico para predecir la resistencia a la
rodadura. La determinacién de la resistencia a la rodadura, recae mdas que
todo en la experimentaciéon. Para proveer una base uniforme para recolectar
informacién experimental, la Sociedad de Ingenieros Automotrices (Society of
Automotive Engineers) recomienda unos procedimientos de mediciéon de la
resistencia a la rodadura para varios tipos de llantas sobre diferentes
superficies, los cuales pueden encontrarse en el manual de la SAE (SAE

Handbook).
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Basados en los resultados experimentales, muchas formulas empiricas se han
propuesto para calcular la resistencia a la rodadura de las llantas en
superficies duras. Por ejemplo, basados en la informacién experimental
mostrada en la figura 1.3, para una llanta de pliegues radiales para
automoviles de pasajeros bajo cargas y presiones de inflado nominales sobre
carretera lisa, la relacién entre el coeficiente de resistencia a la rodadura f; y la

velocidad V (hasta 150 km/h o 93 mph) se puede expresar como:

f, =0.0136+0.40x107" V? (1.1)
y para las llantas de pliegues convencionales de automéviles de pasajeros,

f, =0.0169+0.19x107°V? (1.2)

donde V esta en km/h.

Basados en la informacion experimental mostrada en la figura 1.4, para una
llanta de pliegues radiales de camién bajo carga y presiéon de inflado
nominales, la relacién entre el coeficiente de resistencia a la rodadura f; y

velocidad V (hasta 100 km/h o 62 mph) se puede describir mediante:

f, =0.006+0.230x10~°V? (1.3)
y para las llantas de pliegues convencionales de camién,

f, =0.007 +0.45x107°V? (1.4)

donde V esta en km/h.

El coeficiente de resistencia a la rodadura de las llantas de camién es
generalmente menor que el de las llantas de automoéviles de pasajeros en
superficies de carretera. Esto es principalmente debido a la presién de inflado
superior usada en las llantas de camiones (valores de 620 — 827 kPa o 90 — 120
psi contra 193 — 248 kPa o 28 — 36 psi para llantas de automoviles de

pasajeros).
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En célculos preliminares de desempertio, el efecto de la velocidad puede ser
ignorado y se puede utilizar un valor promedio de f; para una condicién de
operacion en particular. Los valores promedios de f; para varios tipos de

llantas sobre diferentes superficies estdn resumidos en la tabla 1.1.

Tabla 1.1 Coeficiente de resistencia a la rodadura.

Superficie de Carretera Coeficiente de resistencia a la rodadura
Llantas de automéviles

Concreto, asfalto 0.013

Roca pulida 0.020

Macadam 0.025

Carretera destapada 0.050

Campo abierto 0.1-0.35
Llantas de camién

Concreto, asfalto 0.006 - 0.01

Fuente: Automotive Handbook, 4th edition, Bosch, 1996.

ESFUERZO DE TRACCION (FRENADO) Y DESLIZAMIENTO (SKID)
LONGITUDINAL

Cuando un torque de aceleracién es aplicado a una llanta neumdtica, se
desarrolla un esfuerzo de traccién en el plano de contacto de la llanta y el
suelo, como se muestra en la figura 1.135!. Al mismo tiempo, la banda de
rodamiento de la llanta en la mitad delantera del drea de contacto es sometida
a compresion, y a su vez se desarrolla una deformacion cortante en el costado

de la llanta.

51 H.C.A. van Eldik and Thieme and H.B. Pacejka, “The Tire as a Vehicle Component,”
Mechanics of Pneumatic Tires, Monograph 122. Washington, DC: National Bureau of
Standards, 1971.
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Asi como los elementos de la banda de rodamiento son comprimidos antes de
entrar a la regién de contacto, la distancia que viaja la llanta cuando es sujeta
a un torque de aceleracion sera menor que la distancia en rodadura pura. Este
fenémeno es usualmente referido como deslizamiento (slip) longitudinal. El
deslizamiento longitudinal de la llanta motriz del vehiculo, cuando se
aplicada un torque de aceleracion, es usualmente definido por:

i:(z—ljxloo%:(l—iszoo%

re r (1.5)

donde V es la velocidad lineal del centro de la llanta, ® es la velocidad
angular de la llanta, r es el radio de giro de la llanta en rodadura pura, y 7. es
el radio efectivo de giro de la llanta, el cual es la razén entre la velocidad

lineal del centro de llanta con la velocidad angular de llanta.

Figura 1.13 Comportamiento de la llanta bajo la acciéon de un torque de

aceleracion.

Presion
normal

Esfuerzo
longitudinal

Fuente: Mechanics of Pneumatic Tires, edited by S.K. Clark, Monograph 122, National
Bureau of Standards, 1971.
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Cuando un torque es aplicado, la llanta gira sin su traslacién progresiva
equivalente; entonces, r® > V lo cual resulta en un valor positivo para el
deslizamiento. Si la llanta esta girando con cierta velocidad angular pero la
velocidad lineal de la llanta en el centro es cero, entonces en concordancia con
la ecuaciéon 1.5, el deslizamiento longitudinal serd del 100%. Esto es
observado a menudo en superficies con hielo, donde las llantas motrices
estdn patinando con altas velocidades angulares, mientras el vehiculo no

avanza.

En algunas publicaciones la definicion de deslizamiento longitudinal es
diferente de la mostrada anteriormente; por ejemplo, en el manual
suplemento de la SAE sobre la terminologia de la dindmica de vehiculos
J670e (SAE Handbook Supplement, Vehicle Dynamics Terminology ]670e)>2, el
deslizamiento longitudinal esta definido como “la razén de la velocidad de
deslizamiento longitudinal con la velocidad de giro de la llanta en rodadura pura,
expresada como un porcentaje”. La velocidad de deslizamiento longitudinal es
tomada como “la diferencia entre la velocidad de giro de la llanta motriz y la
velocidad de giro de la llanta en rodadura pura”. Las dos velocidades de giro
estdin medidas a la misma velocidad lineal en el centro de la rueda en la
direccion x (figura 1.2). Un valor positivo de deslizamiento resulta de un
torque de avance. En esencia, la definicién de deslizamiento longitudinal i ’
sugerido por la SAE puede ser expresado por:

i'= (%—1}100%:(1—1}100% (1.6)

T,

donde V, @, r y r. estdn definidos igual que en la ecuacién 1.5.

52 Vehicle Dynamics Terminology, SAE J670e, Society of Automotive Engineers, 1978
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Se debe recalcar que en concordancia con la definicion sugerida por la SAE,
cuando la llanta esta girando con cierta velocidad angular pero la velocidad
lineal de la llanta en el centro es cero, el deslizamiento longitudinal i " de la

llanta serd denotado como infinito.

Como la fuerza de tracciéon desarrollada por la llanta es proporcional al
torque aplicado a la llanta bajo condiciones de estado estable, el
deslizamiento es funcién del esfuerzo de traccién. Al principio el torque en la
llanta y la fuerza de traccién aumentan linealmente con el deslizamiento
porque, inicialmente, el deslizamiento es debido principalmente a la
deformacién eldstica de la banda de rodamiento de la llanta. Esto
corresponde a la seccion OA de la curva mostrada en la figura 1.14. Un
aumento posterior del torque y la fuerza de traccién, resulta en parte al
deslizamiento de la banda de rodamiento en el suelo. Bajo estas
circunstancias, la relacion entre la fuerza de traccién y el deslizamiento es no
lineal. Esto corresponde a la seccion AB de la curva mostrada en la figura
1.14. Basados en la informacién experimental disponible, la fuerza de traccién
maxima de una llanta neumadtica en superficies duras se alcanza usualmente
en algin lugar entre 15 y 20% del deslizamiento. Cualquier incremento del
deslizamiento después de este valor resulta en una condicién inestable, con
un esfuerzo de traccién que cae rdpidamente desde el valor pico ypW hasta el
valor de deslizamiento puro ysW, como se muestra en la figura 1.14, donde W
es la carga normal en la llanta y yp y s son los valores de los coeficientes de

adhesion estética y dindmica.
Autn no se ha desarrollado una teoria general que pueda predecir con
precision la relacion entre el esfuerzo de tracciéon y el deslizamiento

longitudinal de las llantas neumaéticas en superficies duras. Sin embargo,
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varias teorfas han propuesto que se puede dar un entendimiento basico de la
naturaleza fisica de los procesos envueltos. Uno de los tratados tedricos més
recientes de la relaciéon entre el esfuerzo de traccién y el deslizamiento

longitudinal de las llantas neumaéticas fue presentado por Julien.

Figura 1.14 Variaciéon del esfuerzo de traccion con el deslizamiento

longitudinal de la Ilanta.
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Fuente: J. Y. Wong. Theory of ground vehicles, 3ra Edicién, Wiley-Interscience, 2001

En la teoria de Julien, se asume que la banda de rodamiento de la llanta
puede ser tratada como una banda eléstica, y que el drea de contacto es
rectangular y la presién normal es distribuida uniformemente®. Mas a fondo
se asume que el drea de contacto se puede dividir en una regién de adhesion
y una regién de deslizamiento. En la regién de adhesion, las fuerzas que

interacttian dependen de las propiedades elasticas de la llanta, mientras en la

53 R. Hadekel, “The Mechanical Characteristics of Pneumatic Tires,” S&T Memo No. 10/ 52,

Ministry of Supply, London, England, 1952.
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region de deslizamiento, las fuerzas que interactian dependen de las

propiedades de adherencia de la interfase llanta-suelo.

La relaciéon entre la fuerza de traccién total y el deslizamiento cuando una
parte de la banda de rodamiento de la llanta esta deslizando, en la teoria de
Julien es la siguiente:
Y.
A(pr -K z)
20,K’i

F,=F, +F, =p,W - (1.7)

En la practica, la distribucion de la presiéon normal sobre el drea de contacto
de la llanta y el suelo no es uniforme. Existe una caida gradual de la presién
cerca de los limites de la zona. Es de esperarse, que una pequefia regioén de
deslizamiento sea desarrollada en la parte de arrastre del drea de contacto,

aun con deslizamientos pequefos.

Para utilizar la teoria completa de Julien, se deben tener definidos los
pardmetros de relacion pp, W, y It y el valor de A, el cual determina la
deformacién longitudinal de la banda de rodamiento de la llanta antes de
entrar en el drea de contacto. Para determinar el valor de A para una llanta
dada, se requiere un esfuerzo considerable y experimentos muy elaborados.
De esta manera, una teoria simplificada se ha desarrollado en la cual los
efectos de A son despreciados. Teniendo esta simplificaciéon presente, la
fuerza de tracciéon por unidad de longitud de contacto en la regién de
adhesién a una distancia x de la parte frontal del punto de contacto es dada

por:

% =k,xe =k,xi (1.8)
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donde k: es la rigidez tangencial de la banda de rodamiento de la llanta y Fx
es la fuerza de traccion.

Si no hay deslizamiento entre la banda de rodamiento de la llanta y el suelo
en la toda el 4rea de contacto, la relacion entre la fuerza de traccion y el

deslizamiento se puede expresar mediante:

L 2
| koivdr =] KL
FX—J;ktzxdx—( 5 jz (19)

El término kii?/2 puede ser tomado como la pendiente C; de la curva de
esfuerzo de traccion versus deslizamiento en el origen como se muestra en la

figura 1.14 lo cual es:

2
kit =C,; =tanf = aFff
2 di

(1.10)

=0

donde Ci es usualmente referida como la rigidez longitudinal de la llanta.

Si no hay deslizamiento en el area de contacto, la relacién entre la fuerza de

traccion y el deslizamiento sera lineal:

F,=C;-i (1.11)
La ecuacién 1.11 se aplica en la seccién OA de la curva mostrada en la figura
1.14. Con el incremento del deslizamiento después del punto A mostrado en
la figura 1.14, la fuerza de traccién por unidad de longitud de contacto en el
limite de arrastre del drea de contacto alcanza el limite de adhesién, y toma

lugar el deslizamiento entre la banda de rodamiento y el suelo.

dF,

. #yW
Ezkﬂﬂzyppbz P

t

(1.12)
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Esto indica que cuando el deslizamiento o la fuerza de traccién alcanza el
respectivo valor critico ic o Fxcdados a continuacidn, se inicia el deslizamiento

en la parte de arrastre del drea de contacto.

W W
P = _P;PEZ _ ﬂzpc (1.13)
t™t i
W
Fxc :Ci 'ic = ]/llﬂz (1.14)

En otras palabras, si el deslizamiento i < ic o la fuerza de tracciéon Fx < Fy, la
relacién entre la fuerza de traccién y el deslizamiento es lineal, como se
muestra en la figura 1.14. La ecuacién 1.14 indica el limite superior para el
rango lineal de la relacién entre la fuerza de traccion y el deslizamiento el
cual es identificado como la fuerza igual a la mitad del valor maximo de la

fuerza de traccion (upW/2).

Un incremento superior del deslizamiento o de la fuerza de traccién después
del respectivo valor critico (i > ic 0 Fx > Fx) resulta en la extension de la region
de deslizamiento del limite de arrastre hacia la parte guia del 4rea de
contacto. La fuerza de traccién Fis desarrollada en la regién de deslizamiento

es dada por:

gc VPW
sz :VPW(I—ZJ:VPW[I—KJ (115)

y la fuerza de traccién F; desarrollada en la regién de adhesion es expresada

mediante:

_lprKC _ inZ
2, 4C;

1

. (1.16)
-

Entonces la relacion entre la fuerza de traccién total y el deslizamiento
cuando parte de la banda de rodamiento esta deslizando en el suelo (i > ic 0 Fx

> Fxc) esta dada por:
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W
F =F_+F, = Mw(p%} (1.17)

La ecuaciéon anterior indica la naturaleza no lineal de la relacién esfuerzo de
tracciéon con el deslizamiento longitudinal cuando ocurre deslizamiento en
parte del area de contacto. Es aplicable para predecir la relacién esfuerzo de
traccion — deslizamiento cuando el esfuerzo de tracciéon es menor que el valor

maximo ppW.

En comparaciéon con la teoria de Julien, la teoria simplificada descrita
anteriormente requiere solo tres pardmetros, y,, W, y C; para definir la
relacion de esfuerzo de tracciéon y deslizamiento longitudinal. Como se
enfatiz6 anteriormente, el valor de C; facilmente se puede identificar como la

pendiente inicial de la curva esfuerzo de traccion versus deslizamiento.

Cuando un torque de frenado es aplicado a la llanta, un estiramiento de los
elementos de la banda de rodamiento ocurre antes de entrar al area de
contacto, como se muestra en la figura 1.15, en contraste con el efecto de
compresion de la llanta motriz. La distancia que la llanta viaja cuando el
torque es aplicado, serd entonces, mayor que la distancia en rodadura pura.
La severidad del frenado es usualmente medida por el skid (resbalén) de la

llanta is, el cual es definido como:

i, :(1—r—°’jx100%
v

T
1-— |x100%
( r JX (1.18)

e
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Cuando una llanta esta bloqueada, su velocidad angular & es cero, sin
embargo, la velocidad lineal de su centro no es cero. Bajo esta condicién, el
skid es denotado como 100%. Se debe notar que usando la definicién de
deslizamiento sugerida por la SAE y dada en la ecuacién 1.6, para una llanta

bloqueada, el deslizamiento serd - 100%.

Figura 1.15 Comportamiento de la llanta bajo la acciéon de un torque de

frenado.
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Estiramiento -

Presion
normal
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Fuente: Mechanics of Pneumatic Tires, edited by S.K. Clark, Monograph 122, National
Bureau of Standards, 1971.

Una teoria simplificada para la relacion entre el esfuerzo de frenado y el skid
se puede desarrollar mediante la siguiente aproximacién, similar a la relacién
entre la fuerza de traccién y el deslizamiento descrita anteriormente. Se debe

mencionar que de acuerdo con las definiciones de deslizamiento i y skid is



dadas por las ecuaciones 1.5 y 1.18, respectivamente se pueden relacionar de
la siguiente manera:

ZS
1-1,

| i]=

Si no se presenta deslizamiento en el drea de contacto, la relacién entre el

(1.19)

esfuerzo de frenado y el skid se puede establecer mediante el reemplazo de C;

eien la ecuaciéon 1.11 con Cs e is/(1 - is), respectivamente.

F - Csi's
1-1i,

(1.20)
donde F. es el esfuerzo de frenado actuando en direcciéon opuesta al
movimiento del centro de la llanta y Cs es la pendiente de la curva esfuerzo
de frenado versus skid en el origen y esta dada por5+:
. _OF
T

S =0

(1.21)

Cs esta referida como la rigidez longitudinal de la llanta durante el frenado.

Similar al pardmetro C;, el valor de Cs se puede identificar facilmente de la
pendiente inicial medida en la curva de esfuerzo de frenado versus skid. Es
interesante notar que de acuerdo a la ecuacién 1.20, usando la definicién de
skid dada en la ecuacién 1.18, la relacién entre el esfuerzo de frenado y el
skid es no lineal, incluso con skids bajos, donde no ocurre deslizamiento

entre la banda de rodamiento de la llanta y el suelo.

54 L. Segel, “The Mechanics of Heavy-Duty Trucks and Truck Combinations,” presented at

the Engineering Summer Conferences, University of Michigan, Ann Arbor, 1984.
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El valor critico de skid is, en el cual se inicia el deslizamiento entre la banda
de rodamiento y el suelo, se puede establecer remplazando C; e i en la
ecuacioén 1.13 con Cs e is/(1-is), respectivamente.
W
iy, = P (1.22)
2C, +pu,W
El valor critico correspondiente de esfuerzo de frenado Fi, en el cual se inicia
el deslizamiento entre la banda de rodamiento y el suelo, esta dado por:
_ G _ W

E =
=T (1.23)

Cuando el deslizamiento toma lugar en el drea de contacto (is > is), la relaciéon
entre el esfuerzo de frenado y el skid se puede establecer reemplazando C; e i

en la ecuacién 1.17 con Cs e i5/(1-is), respectivamente.

pr(l_is)
Fo=p w1t %)
¥ Ty [ 4Ci.

Mientras la teoria descrita anteriormente representa un modelo simplificado

(1.24)

del fenémeno altamente complejo de la interaccién de la llanta y el suelo, se
ha demostrado que es ttil en la representacion del comportamiento de la
llanta en las simulaciones de la dindmica de los automéviles de pasajeros®.
La figura 1.16 muestra la variacién del coeficiente de esfuerzo de frenado (el
cual es la razén del esfuerzo de frenado con la carga normal) contra el skid
para una llanta de pliegues convencionales para automoéviles de pasajeros

sobre varias superficies®. Los valores de los coeficientes de adhesion estética

5 P.S. Fancher and P. Grote, “Development of a Hybrid Simulation for Extreme Automobile
Maneuvers,” in Proc. 1971 Summer Computer Simulation Conf., Boston, MA, 1971.

5% J.L. Harned, L.E. Johnston, and G. Sharpf, “Measurement of Tire Brake Force
Characteristics as Related to Wheel Slip (Antilock) Control System Design,” SAE Transactions,
vol. 78, paper 690214, 1969.
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y dindmica para las llantas de pliegues convencionales, radiales y
convencionales con cinturén para automoéviles de pasajeros del mismo
tamarfio con varias presiones de inflado a una velocidad de 64 km/h (40 mph)
sobre asfalto seco estdn mostrados en la figura 1.1757. Se ve que en superficies
secas, el coeficiente de adhesién no varia significativamente con el tipo de
construcciéon de la llanta y la presién de inflado. Valores promedio de los
coeficientes de adhesion estdtica y dindmica sobre varias superficies estan

dados en la tabla 1.2.

Figura 1.16 Variacion del coeficiente de esfuerzo de frenado con el skid de
una llanta de automovil sobre varias superficies.

Llanta de pliegues
1.0 convencinales 775-14

Carbon seco - 6a.dakm/in,
40mph

0.8

0.6 Grava suelta - 64.4 km/h,
40mph

Hielo - 32.2 km/h, 20mph

0 20 40 60 B8O 100 &

Skid

Coeficiente de esfuerzo de frenado

Fuente: J.L. Harned, L.E. Johnston, and G. Sharpf, “Measurement of Tire Brake Force
Characteristics as Related to Wheel Slip (Antilock) Control System Design,” SAE
Transactions, vol. 78, paper 690214, 1969

Entre los pardmetros de operacién, la velocidad y la carga normal tienen

efectos notables en las caracteristicas de esfuerzo de traccién (frenado) —

57 B.L. Collier and J.T. Warchol, “The Effect of Inflation Pressure on Bias, Bias-Belted and

Radjial Tire Performance,” Society of Automotive Engineers, paper 800087, 1980.
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deslizamiento (skid). La figura 1.18 muestra la influencia de la velocidad en
las caracteristicas del coeficiente de esfuerzo de frenado — skid de una llanta
de camién de pliegues convencionales sobre asfalto seco®. Como se muestra
en la figura 1.18, la velocidad parece tener un efecto significativo en el
desempefio tractivo de la llanta. Entonces, se ha sugerido que para mejorar la
predicciéon de la relaciéon entre el esfuerzo de traccion (frenado) y el
deslizamiento (skid), el efecto de la velocidad de deslizamiento entre la banda
de rodamiento y el suelo debe ser incorporado en las teorias descritas
anteriormente. La figura 1.19 muestra el efecto de la carga normal en el
desempefio de frenado de una llanta de camién de pliegues convencionales

sobre asfalto seco.

Tabla 1.2 Valores de los coeficientes de adhesion promedio.

Superficie estdtico yp dindmico ps
Asfalto y concreto (seco) 0.8-0.9 0.75
Asfalto (himedo) 05-0.7 0.45-0.6
Concreto (humedo) 0.80 0.70
Macadam 0.60 0.55
Carretera destapada (seca) 0.68 0.65
Carretera destapada (htimeda) 0.55 0.4-05
Nieve (empaquetada) 0.20 0.15
Hielo 0.10 0.07

Fuente: J.J. Taborek, ““Mechanics of Vehicles,” Machine Design, 1957.

Se debe notar que la constante eldstica longitudinal Cs se incrementa
notablemente con el incremento de la carga normal. Esto es debido a que la

longitud del contacto de la llanta se incrementa con la carga normal a una

5% R.D. Ervin, “Mobile Measurement of Truck Tire Traction,” in Proc. Symposium on
Commercial Vehicle Braking and Handling, Highway Safety Research Institute, University of
Michigan, Ann Arbor, 1975
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presién de inflado dada. De acuerdo con la ecuacién 1.9, para desarrollar una
fuerza longitudinal, entre mayor sea la longitud del contacto de la llanta

menor serd el deslizamiento (skid) longitudinal.

Figura 1.17 Variacion de los coeficientes de adhesion estética y dindmica para
las llantas de pliegues convencionales, radiales y convencionales con cinturén

para automoviles de pasajeros en pavimento seco.
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Fuente: B.L. Collier and J.T. Warchol, “The Effect of Inflation Pressure on Bias, Bias-Belted

and Radial Tire Performance,” Society of Automotive Engineers, paper

800087, 1980.
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Un ejemplo de los valores de los coeficientes de adhesién estética y dindmica
Up Y Ys para llantas de camién a 64 km/h (40 mph) en concreto seco y hiimedo
estdn mostrados en la tabla 1.3. Los pavimentos de concreto fueron tratados
agresivamente para darle la textura similar a las carreteras relativamente
nuevas, cumpliendo con los requerimientos del sistema de autopistas
federales interestatales de Estados Unidos (U.S. Federal Interstate Highway

System).

Figura 1.18 Efecto de la velocidad en el desempefio de frenado de una llanta

de camién sobre asfalto.

Coeficiente de esfuerzo de frenado

Llanta 10.00 x20 /F ey
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Skid

Fuente: R.D. Ervin, “Mobile Measurement of Truck Tire Traction,” in Proc. Symposium on
Commercial Vehicle Braking and Handling, Highway Safety Research Institute, University of
Michigan, Ann Arbor, 1975.

Como se puede ver de la tabla 1.3, la razén del coeficiente de adhesién
estatica pp con el coeficiente de adhesién dindmica ys para llantas de camién
en pavimento de concreto seco es alrededor de 1.4; mientras en pavimento de
concreto himedo la razén esta en un rango de aproximadamente 1.3 a 1.6. Se

puede notar que aparentemente no existe una clara distincién entre el
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desempefio de traccion (frenado) de una llanta de camién de pliegues

radiales contra la llanta de pliegues convencionales.

Figura 1.19 Efecto de la carga normal en el desempefio de frenado de una

llanta de camidn en asfalto.
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Fuente: R.D. Ervin, “Mobile Measurement of Truck Tire Traction,” in Proc. Symposium on
Commercial Vehicle Braking and Handling, Highway Safety Research Institute, University of
Michigan, Ann Arbor, 1975

La diferencia significativa entre los valores de los coeficientes de adhesion
estdtica yp y los coeficientes de adhesion dindmica ys indica la importancia de
evitar el bloqueo de la llanta durante el frenado (skid is = 100%) o que la
llanta patine durante la aceleracion (deslizamiento i = 100%). Esto es uno de

los impetus para desarrollar un sistema de frenado antibloqueo y sistemds de
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control de traccién para vehiculos de carretera, como se vera en el siguiente

capitulo 2 de caracteristicas de rendimiento.

PROPIEDADES DE CURVEO DE LAS LLANTAS

Angulo de Deslizamiento y Fuerza de Curveo. Cuando una llanta neumatica
no esta sujeta a alguna fuerza perpendicular al plano de la llanta (por
ejemplo, una fuerza lateral), la llanta se moverd a lo largo del plano de la
llanta. Pero, si una fuerza F; es aplicada a un lado de la llanta, se desarrollard
una fuerza lateral en el plano de contacto, y la llanta se moverd a lo largo de
un trayecto que esta a un angulo a del plano de la llanta, tal como describe la
trayectoria OA de la figura 1.20. El 4ngulo a es usualmente llamado dngulo de
deslizamiento, y el fendmeno de deslizamiento lateral es principalmente

debido a la elasticidad lateral de la llanta.

La fuerza lateral desarrollada en el plano de contacto de la llanta y el suelo es
usualmente llamada fuerza de curveo Fy, cuando el dangulo de camber de la
llanta es cero. La relaciéon entre la fuerza de curveo y el angulo de
deslizamiento es de fundamental importancia en el control direccional y en la

estabilidad de los vehiculos de carretera.

Cuando la llanta se esta moviendo con una velocidad uniforme en la
direccion OA, la fuerza Fs aplicada en el centro de la llanta y la fuerza de
curveo Fy, desarrollada en el plano de contacto usualmente no son colineales,
como se muestra en la figura 1.20. A pequefios angulos de deslizamiento, la
fuerza de curveo en el plano de contacto esta normalmente detrds de la fuerza

aplicada, dando cabida a un torque, el cual tiende a alinear el plano de la
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llanta con la direccién del movimiento. Este torque es llamado torque de
alineamiento o de auto-alineamiento, y es uno de los principales momentos
restauradores que ayudan a la llanta dirigida volver a su posicion original
después de superar un giro. La distancia f, entre la fuerza de costado y la
fuerza de curveo es llamada el rastro neumadtico, y el producto de la fuerza de

curveo y el rastro neumético determina el torque de auto-alineamiento.

Tabla 1.3 Valores de coeficientes de adhesién para llantas de camién en

pavimento de concreto seco y himedo a 64 km/h (40 mph).

Tipo de llanta Construccion de Seco Hdamedo

la llanta Hp MUs Hp Hs
Goodyear Super Hi Miler (Rib) Pliegues convencionales 0.850 0.596 0.673 0.458
General GTX (Rib) Pliegues convencionales 0.826 0.517 0.745 0.530
Firestone Transteel (Rib) Pliegues radiales 0.809 0.536 0.655 0.477
Firestone Transport 1 (Rib) Pliegues convencionales 0.804 0.557 0.825 0.579
Goodyear Unisteel R-1 (Rib) Pliegues radiales 0.802 0.506 0.700 0.445
Firestone Transteel Traction (Lug) Pliegues radiales 0.800 0.545 0.600 0.476
Goodyear Unisteel L-1 (Lug) Pliegues radiales 0.768 0.555 0.566 0.427
Michelin XZA (Rib) Pliegues radiales 0.768 0.524 0.573 0.443
Firestone Transport 200 (Lug) Pliegues convencionales 0.748 0.538 0.625 0.476
Uniroyal Fleet Master Super Lug  Pliegues convencionales 0.739 0.553 0.513 0.376
Goodyear Custom Cross Rib Pliegues convencionales 0.716 0.546 0.600 0.455
Michelin XZZ (Rib) 0.715 0.508 0.614 0.459
Promedio Pliegues radiales 0756 0.540 0.641 0.467

Fuente: P.S. Fancher, R.D. Ervin, C.B. Winkler y T.D. Gillespie. “A Fact Book of the
Mechanical Properties of the Components for Single-Unit and Articulated Heavy Trucks”,

Report No. DOT HS 807 125, UMTRL

Las relaciones entre el dngulo de deslizamiento y la fuerza de curveo de
varios tipos de llantas bajo una gran variedad de condiciones de operacién se

han investigado intensamente. Graficas tipicas de la fuerza de curveo como
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funcién del dngulo de deslizamiento para llantas de automéviles de pasajeros
de pliegues radiales y convencionales son mostradas en la figura 1.21. Se
puede ver que para dngulos de deslizamiento debajo de cierto valor, como 4°
mostrado en la figura 1.21, la fuerza de curveo es aproximadamente
proporcional al dngulo de deslizamiento. Después de este valor, la fuerza de
curveo aumenta a una rata menor con el aumento del angulo de
deslizamiento, y alcanza un valor méximo donde la llanta empieza a deslizar
lateralmente. Para llantas de automoviles de pasajeros, la maxima fuerza de
curveo puede ocurrir en un dngulo de 18° aproximadamente, mientras para
las llantas de automéviles de carrera, la fuerza de curveo puede llegar al pico
aproximadamente en 6°. La figura 1.21 muestra que la fuerza de curveo de
una llanta de pliegues convencionales aumenta més lento con un incremento
del dngulo de deslizamiento que una llanta de pliegues radiales. Estas
caracteristicas se consideran mds ajustables en los vehiculos de dos ruedas,
como las motocicletas®. Un incremento més gradual de la fuerza de curveo
con el dngulo de deslizamiento permite al conductor ejercer un mejor control
sobre un vehiculo de dos ruedas. Esta es una de las razones del por qué se
usan mas las llantas de pliegues convencionales en las motocicletas. La figura
1.22 muestra las variaciones de la razén de la fuerza de curveo y la carga
normal con el dngulo de deslizamiento para llantas de camién de pliegues
radiales y convencionales de un tamafio 10.00-20 con diferentes disefios de
bandas de rodamiento (acanaladas “ribbed” o labradas “lugged”)®. De manera
similar a lo que muestra la figura 1.21 para llantas de automoéviles de

pasajeros, la fuerza de curveo de llantas para camiones de pliegues radiales

5 T. French, Tire Technology. Bristol and New York: Adam Hilger, 1989.
6 L. Segel, “The Mechanics of Heavy-Duty Trucks and Truck Combinations,” presented at

the Engineering Summer Conferences, University of Michigan, Ann Arbor, 1984
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aumenta mds rdpido con el incremento del angulo de deslizamiento que las

llantas de pliegues convencionales para camion.

Figura 1.20 Comportamiento de una llanta bajo el efecto de una fuerza lateral.

Fuente: Mechanics of Pneumatic Tires, edited by S.K. Clark, Monograph 122, National
Bureau of Standards, 1971.

Un ntmero de factores afectan el comportamiento de curveo de las llantas
neumaticas. La carga normal en la llanta tiene gran influencia en las
caracteristicas de curveo; algunos resultados tipicos son mostrados en la
figura 1.2361. Se puede ver que para un angulo de deslizamiento dado, la

fuerza de curveo generalmente se incrementa con un aumento en la carga

61 H.C.A. van Eldik and Thieme and H.B. Pacejka, “The Tire as a Vehicle Component,”
Mechanics of Pneumatic Tires, Monograph 122. Washington, DC: National Bureau of
Standards, 1971.
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normal. Sin embargo, la relacién entre la fuerza de curveo y la carga normal
es no lineal. Entonces, la transferencia de carga del lado interno al externo
durante una maniobra de sobrepaso reducira la fuerza total de curveo que el
par de llantas puede desarrollar. Considerando un par de llantas en un eje,
cada una con carga normal F;, como se muestra en la figura 1.24. La fuerza de
curveo por llanta con carga normal F; es Fy para un dngulo de deslizamiento
dado. Si el vehiculo experimenta un giro en estado estable, debido a la
transferencia de carga lateral, la fuerza normal en la llanta del lado interno se
reducird a F. y la llanta del lado externo se incrementara a Fz. Como
resultado, la fuerza total de curveo de las dos llantas sera la suma de Fy; y Fyo,
la cual es menor que 2F,, como se muestra en la figura 1.24. Esto implica que
para que un par de llantas en un eje desarrolle la fuerza de curveo requerida
para balancear la fuerza centrifuga dada durante un giro, la transferencia de
carga lateral da como resultado un incremento en el dngulo de deslizamiento

de las llantas.

Figura 1.21 Caracteristicas de curveo de llantas de automovil de pliegues
radiales y convencionales.
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Fuente: Mechanics of Pneumatic Tires, edited by S.K. Clark, Monograph 122, National
Bureau of Standards, 1971.
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Se utiliza un pardmetro llamado rigidez de curveo C, para dar una medicién
comparativa del comportamiento de curveo de diferentes llantas. Esta
definido como la derivada de la fuerza de curveo F,, con respecto al dngulo
de deslizamiento o evaluada cuando el angulo de deslizamiento es igual a

cero.

Ja |, (1.25)

Figura 1.22 Caracteristicas de curveo de llantas de camién en concreto seco de

pliegues radiales y convencionales.
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Fuente: L. Segel, “The Mechanics of Heavy-Duty Trucks and Truck Combinations”
University of Michigan, Ann Arbor, 1984
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Figura 1.23 Efecto de la carga normal en las caracteristicas de curveo de las
llantas de automoviles.
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Fuente: Mechanics of Pneumatic Tires, edited by S.K. Clark, Monograph 122, National
Bureau of Standards, 1971.

Figura 1.24 Efecto de la transferencia de carga lateral en la capacidad de dar

curvas de un par de llantas en un eje.

Reduccion

Fuerza de curveo

F F, Fio
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Fuente: J. Y. Wong. Theory of ground vehicles, 3ra Edicién, Wiley-Interscience, 2001

Para evaluar el efecto de la carga normal en la habilidad de curveo de las
llantas, se usa un pardmetro llamado coeficiente de curveo, el cual es definido
como la rigidez de curveo por unidad de carga normal. La figura 1.25

muestra una relacion tipica entre el coeficiente de curveo y la carga normal de
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la llanta®?. Esta figura muestra que el coeficiente de curveo decrece con el

incremento en la carga normal.

Figura 1.25 Efecto de la carga normal en el coeficiente de curveo de la llanta.
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Fuente: J.J. Taborek, ““Mechanics of Vehicles,” Machine Design, 1957

La presiéon de inflado usualmente tiene un efecto moderado en las
propiedades de curveo de la llanta. En general, la rigidez de curveo de la
llanta aumenta con el aumento en la presiéon de inflado. La figura 1.26
muestra una comparacién de los coeficientes de curveo a diferentes presiones
de inflado para llantas de automéviles de pasajeros de pliegues radiales,
convencionales y convencionales con cinturén®. La tabla 1.4 muestra unos
ejemplos de los valores del coeficiente de curveo para llantas de camién bajo

cargas y presiones de inflado nominales.

62 J.J. Taborek, “Mechanics of Vehicles,”” Machine Design, May 30-Dec. 26, 1957
6 B.L. Collier and J.T. Warchol, “The Effect of Inflation Pressure on Bias, Bias-Belted and

Radjial Tire Performance,” Society of Automotive Engineers, paper 800087, 1980.
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Angulo de Deslizamiento y Torque de Alineamiento. Como se menciond en
la seccion 1.4.1, la fuerza Fs aplicada en el centro de la llanta y la fuerza de
curveo Fy, desarrollada en el plano de contacto, son usualmente no colineales,
como se ve en la figura 1.20. Esto da cabida a un torque comtinmente llamado
como torque de alineamiento o de auto-alineamiento. La figura 1.27 muestra
una gréfica de la fuerza de curveo contra el torque de alineamiento para las
llantas de un automévil de pasajeros a varios dngulos de deslizamiento bajo
diferentes cargas normales®. Las figuras 1.28 y 1.29 muestran las variaciones
del torque de alineamiento con el dngulo de deslizamiento y la carga normal
para llantas de camién de pliegues convencionales (10.00-20/F) y para llantas

de camién de pliegues radiales (10.00-20/G), respectivamente®®.

Figura 1.26 Variacion del coeficiente de curveo con la presion de inflado para
llantas de automévil con pliegues radiales, convencionales y convencionales

con cinturdén.
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Fuente: B.L. Collier and J.T. Warchol, ““The Effect of Inflation Pressure on Bias, Bias-Belted

and Radial Tire Performance,” Society of Automotive Engineers, paper 800087, 1980

64 V.E. Gough, “Practical Tire Research,” SAE Transactions, vol. 64, 1956.
65 L. Segel, “The Mechanics of Heavy-Duty Trucks and Truck Combinations,” presented at

the Engineering Summer Conferences, University of Michigan, Ann Arbor, 1984.
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Tabla 1.4 Coeficientes de curveo para llantas de camién bajo cargas y

presiones de inflado nominales.

Tipo de Llanta Tipo de Construccién Coeficiente de curveo (deg)
Michelin Radial XZA (1/3 Banda) Pliegues Radiales 0.1861
Michelin Radial XZA (1/2 Banda) Pliegues Radiales 0.1749
Michelin Pilote XZA Pliegues Radiales 0.1648
Michelin Radial XZA Pliegues Radiales 0.1472
Goodyear Unisteel G159, 11R22.5 LRF a Pliegues Radiales 0.1413
655 kPa (95 psi)

Michelin XZZ Pliegues Radiales 0.1370
Goodyear Unisteel 11, 10R22.5 LRF a 620 Pliegues Radiales 0.1350
kPa (90 psi)

Goodyear Unisteel G159, 11R22.5 LRG a Pliegues Radiales 0.1348
792 kPa (115 psi)

Goodyear Unisteel 11, 10R22.5 LRF a 758 Pliegues Radiales 0.1311
kPa (110 psi)

Firestone Transteel Pliegues Radiales 0.1171
Firestone Transteel Traction Pliegues Radiales 0.1159
Goodyear Unisteel R-1 Pliegues Radiales 0.1159
Goodyear Unisteel L-1 Pliegues Radiales 0.1121
Firestone Transport 1 Pliegues convencionales 0.1039
General GTX Pliegues convencionales 0.1017
Goodyear Super Hi Miller Pliegues convencionales 0.0956
Goodyear Custom Cross Rib Pliegues convencionales 0.0912
Uniroyal Fleet Master Super Lub Pliegues convencionales 0.0886
Firestone Transport 200 Pliegues convencionales 0.0789

Fuente: P.S. Fancher, R.D. Ervin, C.B. Winkler y T.D. Gillespie. “A Fact Book of the
Mechanical Properties of the Components for Single-Unit and Articulated Heavy Trucks”,
Report No. DOT HS 807 125, UMTRI y TRIF.

Es interesante notar que con una carga normal dada, el torque de
alineamiento primero se incrementa con el aumento del adngulo de
deslizamiento; alcanza un méximo a un dngulo de deslizamiento particular, y

después decrece con un aumento posterior del dngulo de deslizamiento. Esto
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es principalmente causado por el deslizamiento de la banda de rodamiento
en la parte de arrastre del 4drea de contacto a elevados &dngulos de
deslizamiento, lo cual resulta en mover el punto de aplicacién de la fuerza de

curveo hacia adelante.

Figura 1.27 Variacién del torque de auto-alineamiento con la fuerza de

curveo de una llanta de automévil bajo varias cargas normales.
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Fuente: V.E. Gough, “Practical Tire Research,” SAE Transactions, vol. 64, 1956.

La fuerza longitudinal afecta el torque de alineamiento significativamente. En
términos generales, el efecto del torque de avance consiste en incrementar el
torque de alineamiento para un angulo de deslizamiento dado, mientras el
torque de frenado tiene un efecto opuesto. La presiéon de inflado y la carga
normal también tienen efectos notables en el torque de alineamiento porque
afectan el tamafio del area de contacto de la llanta. Una carga normal alta y
una presion de inflado baja dan como resultado una longitud mayor del drea
de contacto de la llanta y por ende mayor rastro neumaético. Esto causa un

incremento en el torque de alineamiento.
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Figura 1.28 Variacion del torque de auto-alineamiento con la carga normal y
el angulo de deslizamiento para una llanta de camién de pliegues

convencionales, 10.00-20/F.
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Fuente: L. Segel, “The Mechanics of Heavy-Duty Trucks and Truck Combinations”
University of Michigan, Ann Arbor, 1984.

Figura 1.29 Variacion del torque de auto-alineamiento con la carga normal y
el dngulo de deslizamiento para una llanta de camion de pliegues radiales,

10.00-20/G.
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Fuente: L. Segel, ““The Mechanics of Heavy-Duty Trucks and Truck Combinations’
University of Michigan, Ann Arbor, 1984.
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Camber y Empuje del Camber. Camber es la inclinacién del plano de la
llanta desde un plano perpendicular a la superficie de la carretera viendo la
parte posterior del vehiculo, como se muestra en la figura 1.30. Su propésito
principal es lograr una presion axial en el cojinete y disminuir el desajuste del
pivote central (king-pin). E1 camber en automdviles de pasajeros esta entre %2°

y 1°. Angulos elevados de camber producen excesivo desgaste de la llanta®.

Figura 1.30 Comportamiento de una llanta configurada con &ngulo de

camber.
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Fuente: J. Y. Wong. Theory of ground vehicles, 3ra Edicién, Wiley-Interscience, 2001

El camber causa una fuerza lateral que se desarrolla en el plano de contacto;
esta fuerza lateral es usualmente referida como el empuje del camber Fy,, y el
desarrollo de este empuje se puede explicar de la siguiente manera. Una
llanta en rodadura pura con dngulo de camber girara alrededor del punto O,
como se muestra en la figura 1.30. Sin embargo, la llanta configurada con
angulo de camber en el vehiculo esta restringida a moverse en linea recta.
Entonces una fuerza lateral en la direccién del dngulo de camber se desarrolla

en el plano de contacto. Es interesante notar que el empuje del camber acttia

¢ J.J. Taborek, ““Mechanics of Vehicles,”” Machine Design, May 30-Dec. 26, 1957.
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delante del centro de la llanta, por ello forma un pequefio torque producto
del camber. La relaciéon entre el empuje del camber y el dngulo de camber
(con angulo de deslizamiento cero) para una llanta de automovil de pasajeros
de pliegues convencionales se muestra en la figura 1.31%7. Se ha visto que el
empuje del camber es aproximadamente un quinto del valor de la fuerza de
curveo obtenida de un dngulo de deslizamiento equivalente para llantas de

pliegues convencionales y algo menor para llantas de pliegues radiales.

Figura 1.31 Variaciéon del empuje del camber con el angulo de camber y la

carga normal para una llanta de automévil.

Mo b Presion de inflado Carga normal
00— 193kPa, 28 psi 100 BkN, 1800 Ib
Cero angulo de

200 deslizamiento
2501  Llanta 7e&0-15

ﬁﬂ
agn = Angulo camber
800 - B/
150 — 27 kN,

100 =
400 — 00

Empuje del camber
I
(=]
=4

v S 77
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Tires,” Society of Automotive Engineers, paper 713A, 1963.

Usualmente un parametro llamado rigidez de camber se usa para dar una
medicién que permita comparar las caracteristicas de camber de diferentes
llantas. Esta definido como la derivada del empuje del camber con respecto al

angulo de camber evaluado en cero.

67 D.L. Nordeen and A.D. Cortese, “Force and Moment Characteristics of Rolling Tires,”

Society of Automotive Engineers, paper 713A, 1963
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Figura 1.32 Variacién de la rigidez de camber con la carga normal para llantas

de camion.
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Fuente: L. Segel, “The Mechanics of Heavy-Duty Trucks and Truck Combinations”
University of Michigan, Ann Arbor, 1984.

Al igual que la rigidez de curveo, la carga normal y la presién de inflado
tienen una influencia en la rigidez de camber. La figura 1.32 muestra las
variaciones de la rigidez de camber con la carga normal para tres llantas de
camioén infladas con una presiéon de 620 kPa (90 psi)®®. Se ha encontrado que
para las llantas de camién, el valor de la rigidez de camber es
aproximadamente de un décimo a un quinto del valor de la rigidez de curveo

bajo condiciones de operacién similares.

6 L. Segel, “The Mechanics of Heavy-Duty Trucks and Truck Combinations,” presented at

the Engineering Summer Conferences, University of Michigan, Ann Arbor, 1984.
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La fuerza lateral total de una llanta configurada con dngulo de camber
operando con un dngulo de deslizamiento es la suma de la fuerza de curveo
Fy, y el empuje del camber Fy,.

F =F,+F (1.27)

Si la fuerza de curveo y el empuje del camber estdn en la misma direccién, se
debera usar el signo positivo en la ecuacién anterior. Para angulos pequefios
de deslizamiento y de camber, la relacién entre la fuerza de curveo y el
angulo de deslizamiento, y entre el empuje del camber y el angulo de camber
son esencialmente lineales; entonces la fuerza lateral total de una llanta
configurada con dngulo de camber operando con dngulo de deslizamiento
puede ser determinada por:

F,=C,axCyy (1.28)

Como se discuti6é anteriormente, las fuerzas laterales debidas al dngulo de
deslizamiento y al &ngulo de camber producen un torque de alineamiento. El
torque de alineamiento debido al dngulo de deslizamiento es usualmente

mucho mayor.

Caracterizaciéon del Comportamiento Lateral de las Llantas. Se han
desarrollado varios modelos matematicos tentativos para el comportamiento
lateral de las llantas neumaticas. Existen dos tipos bdsicos de modelos; uno es
basado en asumir que la banda de rodamiento de la llanta es equivalente a un
hilo estirado restringido por resortes laterales que representan el costado, con
el rin de la llanta como base de los resortes, tal como se muestra en la figura

1.33(a). En el otro modelo, la banda de rodamiento es considerada
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equivalente a una viga eldstica con soportes continuos elasticos laterales,

como se muestra en la figura 1.33(b)® 70.

Figura 1.33 Modelos para el comportamiento lateral de las llantas. (a) Modelo

de hilo estirado. (b) Modelo de viga en soportes elasticos.

— F,

Resortes laterales

2 |

ib) LResortes laterales

Rin de la llanta

Fuente: J.R. Ellis, Vehicle Handling Dynamics. London: Mechanical Engineering
Publications, 1994.

En ambos modelos, se asume que el comportamiento lateral de la llanta se
puede deducir de las caracteristicas de la “linea ecuatorial” de la llanta, la
cual es la interseccién de la banda de rodamiento sin deformar con el plano
de la llanta. La porcién de la linea ecuatorial en el drea de contacto es llamada
la linea de contacto. Una de las mayores diferencias entre estos dos modelos
basicos radica en que en el modelo del hilo estirado se permiten las
discontinuidades en la curva de la linea ecuatorial, mientras para el modelo
de viga, no. Se ha mostrado que para pequefios angulos de deslizamiento, el

modelo de hilo estirado puede suplir un entendimiento bdésico del

¢ R. Hadekel, “The Mechanical Characteristics of Pneumatic Tyres,” S&T Memo No. 10/ 52,
Ministry of Supply, London, England, 1952.
70 J.R. Ellis, Vehicle Handling Dynamics. London: Mechanical Engineering Publications, 1994.
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comportamiento lateral de la llanta neumdtica. A continuacién se discutird el

modelo de hilo estirado propuesto por Temple y von Schlippe”!.

Considerando una llanta con movimiento en estado estable, con un dngulo de
deslizamiento fijo. La forma de la linea ecuatorial BC en el 4rea de contacto
mostrada en la figura 1.34 es la trayectoria de la llanta, y no tiene movimiento
relativo con el suelo cuando no hay deslizamiento. La linea punteada AB en
la figura representa la proyecciéon de la porcién de la linea ecuatorial en la
parte externa y delante del area de contacto. Como la llanta rueda hacia
delante, los puntos de AB se vuelven puntos de BC. Esto indica que AB y BC
deben tener una tangente comuin en el punto B. En la parte trasera del drea de
contacto, esta condicién no se mantiene, y un cambio en la trayectoria se
puede presentar en el punto C. Asi, se puede decir que para una llanta
girando, la curva de la linea ecuatorial es continua en el borde delantero del

area de contacto, pero no necesariamente en el trasero.

Considerando un elemento de la linea ecuatorial mostrada en la figura 1.34.
Haciendo que la deformacién de la llanta sea y, y la distancia medida a lo
largo de la linea ecuatorial sea x, con el origen en el centro del drea de
contacto. Se asume que la fuerza lateral aplicada en el rin por el elemento

debido a la deformacion lateral y esta dada, en su forma diferencial por:
dF,; =k, ydx (1.29)
donde k; es la rigidez lateral de la llanta. Esta ecuacién se aplica para todos

los puntos de la periferia. Basados en informacién experimental de una

muestra de llantas de camién pesado de pliegues radiales y convencionales

71 R. Hadekel, “The Mechanical Characteristics of Pneumatic Tyres,” S&T Memo No. 10/ 52,
Ministry of Supply, London, England, 1952.
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bajo cargas y presiones de inflado nominales, se puede encontrar que el valor
de ky varia en un bajo rango. El valor promedio es aproximadamente 2275

kN/m2 (330 Ib/in2).

Figura 1.34 Comportamiento de la linea ecuatorial de una llanta girando

sujeta a una fuerza lateral.

<0

!

Plano central

Direccion del movimiento

i
2 2

Fuente: J. Y. Wong. Theory of ground vehicles, 3ra Edicién, Wiley-Interscience, 2001

En un elemento de la linea ecuatorial, existe otra componente de la fuerza
actuando en la direccién lateral, la cual es debida a la tensién en el hilo. Esta
componente es proporcional a la curvatura de la linea ecuatorial, y para
deformaciones pequefias se expresa en forma diferencial como:
2

dFyZ =— t;lx_]zjdx (1.30)
donde F; representa la tension en el hilo. Usualmente es conveniente escribir
Fi = ky?, donde I se define como la longitud de relajacién, en la cual la
deformacién lateral se puede describir por medio de una funcién
exponencial, decreciendo hasta 1/2.718 de su valor anterior, como se muestra

en la figura 1.34.
Haciendo que I; sea la longitud de contacto con el origen de x en el centro, y

dejando que y1 y y2 sean las deformaciones de la linea ecuatorial en el inicio y

fin del drea de contacto, tal como se muestra en la figura 1.34. Sobre la parte
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de la llanta que no esta en contacto con el suelo de longitud total I, la llanta
no esta sujeta a cargas externas, entonces de las ecuaciones 1.29 y 1.30 se

obtiene,

2
k, -(y—lf Z%J:o (1.31)

La solucién a esta ecuaciéon diferencial producira la forma deformada de la

linea ecuatorial en la region libre, la cual esta dada por:

vy, sinhl(x—1, /2) /1, )4y, -sinh[(l, /2+1, -x)/1,]
/= sinh(l, /1,) (1.32)

Si r es el radio de la llanta, bajo condiciones normales /; se encuentra entre
4.5r y 6r, mientras I, es aproximadamente igual a r 72. Por lo tanto la ecuacién

1.32 se puede aproximar a una funcién exponencial.

Para la region libre cerca del drea de contacto delantera (por ejemplo x > I;/2),

ey

r

Y=Y -eXP[ (1.33)

Para la region libre cerca del drea de contacto trasera (por ejemplo x < I;/2+Ip),

—(1,2+1, —x)}

I (1.34)

r

Y=, -eXP{

Asi, en la region libre que no esta en contacto con el suelo pero cerca de
cualquier extremo del drea de contacto, la forma de la linea ecuatorial es de

tipo de curva exponencial.

72 R. Hadekel, “The Mechanical Characteristics of Pneumatic Tyres,” S&T Memo No. 10/ 52,
Ministry of Supply, London, England, 1952.
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Las expresiones para la deformacion lateral y las fuerzas laterales que acttian
en un elemento de la banda de rodamiento descritas anteriormente permiten
la determinacion de la fuerza de curveo y el torque de alineamiento en
términos de las constantes k, y I y la longitud de contacto I;. Esto se puede

lograr de dos maneras:

1. Integrando la fuerza lateral ejercida en la llanta sobre la longitud de
contacto, incluyendo una longitud infinitesimal de la linea ecuatorial
en la region libre en cualquier extremo, como lo propone Temple.

2. Integrando la fuerza lateral ejercida en el rin por la llanta sobre la
circunferencia entera, incluyendo la longitud de contacto, como lo
propone von Schlippe. La esencia de estos dos métodos se ilustra en la

figura 1.35.

Siguiendo el método de Temple, y asumiendo que la linea ecuatorial en la
region de contacto es una linea recta, se puede obtener la fuerza lateral total
F, por integracion.

el /2 2
t d’y
F, =k y—lf—]-dx
y y —lt/Z[ de

ol /2 12

dy
=k y-dx—k lf(—j
y.-l,/z 7 dx

1,2
= ky(% +y2)'lt/2+kylr(y1 +¥5)
= ky (yl +y2)'(lr +lt/2) (135)

Para una llanta que no gira sujeta a una fuerza netamente de costado,
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vi=¥,=yo y F,=2ky,-(, +1,/2) (1.36)

Figura 1.35 Fuerza lateral actuando en el rin de la llanta en el drea de contacto

entre la llanta y el suelo.

Linea central

S Fuerza lateral elastica
Direccion del en el rin de la llanta

movimiento
A

— 1
(]
L=

Y]
rams
==

‘—'Il Fuerza lateral en el
— area de contacto

Fuente: J. Y. Wong. Theory of ground vehicles, 3ra Edicién, Wiley-Interscience, 2001

El momento de la fuerza lateral sobre el eje vertical que pasa por el centro de

contacto (por ejemplo, el torque de alineamiento) esta dado por:

ol /2 2
M, =k x{y—lfdy}-dx

y 2
REW dx

al, /2 L2

dy
2
=k, xy-dx—kylr(xa—yJ

-1, /2

1,2

1, /2) l,
=k, (y; _]/2){( 3) +lr(lr +3ﬂ (1.37)
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Siguiendo la metodologia de von Schlippe, uno puede obtener las mismaés

expresiones.

Para una llanta girando con un dngulo de deslizamiento a, la curva de la linea
ecuatorial en el 4rea de contacto es igual a tan o, si la banda de rodamiento en

el 4rea de contacto no esta deslizando. Entonces,

0{=tanot:—y1_y2 -

1.
) z (1.38)

,
Sustituyendo la expresion anterior en las ecuaciones 1.35 y 1.37, las relaciones
entre las magnitudes de la fuerza lateral, el torque de auto-alineamiento y el

angulo de deslizamiento se vuelven:

F 2
Ey = 2ky(l, + %) (1.39)

Mo [ 02) ( l_tj
- —kyl{ 3 +1,|1 +2 (1.40)

El rastro neumatico f, esta dado por:

M. 2l 2r B0, 11 2)

', (1 +1,/2) (1.41)

Los pardmetros bdsicos ky, y Ir, los cuales especifican las caracteristicas de la
elasticidad lateral de la llanta neumatica, pueden ser medidos con pruebas
pertinentes. Se puede apreciar que la razén de F,/a con M:/a es
independiente de k;, por lo tanto I, se puede determinar de los valores
medidos de Fy/a y M:/a (conociendo la longitud de contacto de la llanta /).
Por otro lado, la razén de (F,/y0)*> de una llanta estdtica con F,/a es

independiente de /;, por ende k, se puede determinar de los valores medidos
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de (Fy/y0)? y Fy/ 0. Las mediciones de ky y I se han llevado a cabo por muchos
investigadores; por ejemplo, von Schlippe encontr6 que los valores de I,
varian aproximadamente de 0.6r a 0.9r para una familia de llantas de aviones
de diferentes tamafios pero con proporciones similares’. En cuanto a los
valores de ky, von Schlippe encontré que estaban alrededor del 90% del valor

de la presién de inflado.

Las ecuaciones 1.39 y 1.40 indican que si no se presenta deslizamiento entre la
banda de rodamiento y el suelo; la fuerza lateral y el torque de alineamiento
aumentan linealmente con el dngulo de deslizamiento. Este es el caso para
angulos pequefios de deslizamiento, como se muestra en la figura 1.21. A
medida que el angulo de deslizamiento aumenta, ocurre deslizamiento entre
la banda de rodamiento y el suelo. Asumir que la linea ecuatorial en el drea
de contacto es una linea recta ya no resulta valido. Entonces, la teoria
propuesta por Temple y von Schlippe esta restringida a angulos pequefios de

deslizamiento.

Como se observa, usando la teoria de Temple o de von Schlippe para definir
la relacion entre la fuerza de curveo y el dngulo de deslizamiento, los valores
de ky y I» deben ser conocidos. Su determinacién es usualmente un proceso
complicado, en vista de esto, se ha propuesto una teoria simplificada’*. En el
modelo simplificado, se asume que no hay deslizamiento, la deformacién

lateral de y” de un elemento de la banda de rodamiento en el suelo a una

73 R. Hadekel, “The Mechanical Characteristics of Pneumatic Tyres,” S&T Memo No. 10/ 52,
Ministry of Supply, London, England, 1952
74 L. Segel, “The Mechanics of Heavy-Duty Trucks and Truck Combinations,” presented at

the Engineering Summer Conferences, University of Michigan, Ann Arbor, 1984
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distancia longitudinal x del frente del area de contacto (a lo largo del plano de

la llanta) es proporcional a tan o, y esta dada por:

y=x-tana (1.42)

donde la deformacién lateral y” es medida con respecto al punto delantero de
contacto y perpendicular al plano de la llanta, y o es el 4dngulo de

deslizamiento.

Si k" es la rigidez lateral equivalente de la llanta, entonces, cuando no existe
deslizamiento entre la banda de rodamiento y el suelo, la fuerza lateral por

unidad de longitud de contacto viene dada por:

dFW
= k’y x-tana
dx (1.43)

y la fuerza de curveo desarrollada en toda el 4rea de contacto esta expresada

por:

Iy
F, = J-k’y x - tan adx

0

=k, 17 /2)- tana 1.44)

donde /; es la longitud de contacto de la llanta.

El término (k’y I:2/2) se puede tomar como la rigidez de curveo C, definida
por la ecuacién 1.25 como la pendiente de la curva de fuerza de curveo con el
angulo de deslizamiento en el origen, la cual puede ser identificada

facilmente como:
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i -C,=— (1.45)

Por lo tanto, cuando no hay deslizamiento lateral en el area de contacto, la
relaciéon entre la fuerza de curveo y el angulo de deslizamiento esta

expresada por:
Fya:Ca‘tana (146)

Si el angulo de deslizamiento a es pequefio, tan o ~ a y la ecuacion 1.46 se
puede escribir como:

F,,=C

ya a @

(1.47)

Haciendo una aproximacién similar a la utilizada para analizar la relacién
entre el esfuerzo de traccion y el deslizamiento longitudinal descrito en la
Secciéon 1.3, se pueden determinar los valores criticos del &ngulo de
deslizamiento a. y la fuerza de curveo Fy,, a la cual inicia el deslizamiento

lateral de la parte de arrastre del drea de contacto. El valor critico de o esta

dado por:
a. = W
©2C, (1.48)
y el valor critico de Fy, esta dado por:
W
ngyp
2 (1.49)

De manera similar, a la relaciéon entre el esfuerzo de traccién — deslizamiento
longitudinal descrito en las Seccién 1.3, la ecuacion 1.49 indica que la relacién

entre la fuerza de curveo y el &ngulo de deslizamiento sera lineal y no existird
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deslizamiento lateral, si la fuerza de curveo es menor que un medio de su

valor pico (upW/2).

Cuando existe deslizamiento entre la banda de rodamiento de la llanta y el
suelo (a > oc 0 Fyq > Fye), la relacion entre la fuerza de curveo y el angulo de

deslizamiento es andloga a la ecuacion 1.17, expresada por:

F = [ W l_ﬂ =u WIl1- VPW 1.50
ye P 4C, tan P 4C o (1.50)
La ecuacién anterior indica la naturaleza no lineal de la relacién entre la

fuerza de curveo y el dngulo de deslizamiento cuando existe deslizamiento

lateral en parte del 4rea de contacto.

Mientras que las teorias descritas anteriormente proveen una profundidad
fisica en ciertos aspectos del comportamiento lateral de las llantas
neumdticas, son representaciones simplificadas de un proceso altamente
complejo. En las simulaciones del comportamiento dindmico lateral de los
vehiculos de carretera, para representar mas acertadamente las caracteristicas
de las llantas, se usan con mas frecuencia datos medidos de la llanta en lugar
de las relaciones tedricas. Los datos medidos de las llantas ordenados en
forma de tabla o representados por ecuaciones empiricas pueden ser usados
como variables de entrada en los modelos de simulacién. Por ejemplo, la
siguiente ecuacion empirica se ha propuesto para representar la relacién entre

la fuerza de curveo Fy, y el &ngulo de deslizamiento a:

- 2 3
Fo=cia+c,a” +c;a (1.51)

donde c1, c2 y ¢3 son constantes empiricas determinadas de los datos medidos

para una llanta dada, aplicindole una regresién a la ecuacion 1.51.
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Como se menciono antes, la carga normal tiene una influencia significativa en
el desarrollo de la fuerza de curveo. Para tener en cuenta los efectos de la
carga normal”, los coeficientes c1, ¢z y c3 se pueden expresar como una
funcién cuadratica de la carga normal. Esto requiere un ejercicio adicional de

regresion.

Siguiendo con la discusion del comportamiento lateral de las llantas
neumaticas descrito anteriormente, el efecto de la fuerza lateral no se ha
tenido en cuenta. Sin embargo, generalmente tanto la fuerza lateral como la
fuerza longitudinal estdn presentes, como por ejemplo una frenada mientras
se da un giro. En términos generales, el esfuerzo de traccién (o de frenado)
reducirdn la fuerza lateral (de curveo) que se pueda generar a un dngulo de
deslizamiento dado; la fuerza lateral decrece gradualmente con un
incremento en el esfuerzo de traccion o de frenado. A bajos valores de
esfuerzos de traccion (o de frenado), el decrecimiento en la fuerza de curveo
es principalmente causado por la reduccién en la rigidez de curveo de la
llanta. Un incremento posterior de la fuerza de tracciéon (o de frenado)
resultaria en un decrecimiento pronunciado de la fuerza de curveo para un
angulo de deslizamiento dado. Esto es debido a la movilizaciéon de la
adhesién local disponible por el esfuerzo de traccién (o de frenado), el cual

reduce la cantidad de adhesién disponible en la direccién lateral.

75 J.R. Ellis, Vehicle Handling Dynamics. London: Mechanical Engineering Publications, 1994.
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La diferencia en el comportamiento entre las llantas de pliegues radiales y
convencionales de un automoévil de pasajeros es mostrada en la figura 1.36 7.
Es interesante notar que para una llanta de pliegues radiales la fuerza de
curveo disponible a un angulo de deslizamiento dado es mds o menos la
misma para una condicién de aceleracién y de frenado. Sin embargo, para
una llanta de pliegues convencionales a un angulo de deslizamiento dado, se
obtiene una fuerza de curveo mayor durante el frenado en comparacion a
cuando la llanta es acelerada. El hecho de que el esfuerzo de traccién (o de
frenado) este presente requiere de un dngulo de deslizamiento superior para
generar la misma fuerza lateral, esto también se ilustra en la figura 1.36. La
figura 1.37 muestra el efecto de la fuerza longitudinal en el desarrollo de la
fuerza de curveo de una llanta de camién a diferentes dngulos de
deslizamiento. De manera similar a lo mostrado por la figura 1.36, para una
llanta de camién la fuerza disponible de curveo a un dngulo de deslizamiento

dado también decrece con el incremento en la fuerza longitudinal.

Es interesante sefialar que si se dibuja una envolvente alrededor de cada
familia de curvas de la figura 1.3677, se obtiene aproximadamente una curva
de forma semi - eliptica. Esta curva envolvente es usualmente referida como

la elipse de friccion.

76 H.C.A. van Eldik and Thieme and H.B. Pacejka, “The Tire as a Vehicle Component,”
Mechanics of Pneumatic Tires, Monograph 122. Washington, DC: National Bureau of
Standards, 1971.

77 T.L. Ford and F.S. Charles, “Heavy Duty Truck Tire Engineering,” The Thirty-Fourth L. Ray
Buckendale Lecture, Society of Automotive Engineers, SP-729, 1988.
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Figura 1.36 Efecto del esfuerzo de tracciéon y de frenado en las caracteristicas
laterales de las llantas para automéviles de pliegues (a) convencionales y (b)

radiales para pasajeros.

Llanta 145-15 (Pliegues convencionales)
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Fp= 245kN, 5501b R
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Llanta 16515 {Pliegues radiales)
V = 40 kmsh, 24 8mph
F;= 245kN, 5501b
pl= 137 kPa, 20psi
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Fuente: Mechanics of Pneumatic Tires, edited by S.K. Clark, Monograph 122, National
Bureau of Standards, 1971.

Figura 1.37 Efecto de la fuerza longitudinal en las caracteristicas laterales de

las llantas de camion.

/ Carga normal
o o =
(0)] (i +] o

Li 1

o
B

Fuerza de curveo
=
na

L 1 1 —
0 0.2 0.4 0.6 0.8 1.0

Fuerza longitudinal / Carga normal

(=]

Fuente: T.L. Ford and F.S. Charles, “Heavy Duty Truck Tire Engineering,” The 34t L. Ray
Buckendale Lecture, Society of Automotive Engineers, SP-729, 1988.
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El concepto de la elipse de friccién esta basado en asumir que la llanta puede
deslizar en el suelo en cualquier direccién si la resultante de la fuerza
longitudinal (de tracciéon o de frenado) y la fuerza lateral (de curveo) alcanza
el valor maximo definido por el coeficiente de adhesién estatica y la carga
normal en la llanta. Sin embargo, los componentes de la fuerza longitudinal y
lateral no pueden exceder sus respectivos valores maximos Fxmax ¥ Fymax, como
se muestra en la figura 1.38. Fuuux v Fymax s pueden identificar de los datos
medidos de la llanta, y constituyen respectivamente los ejes mayor y menor

de la elipse de friccion.

Figura 1.38 La elipse de friccion.

Fy max

Fy

0 Fx max

Frenado ——

Fuente: J. Y. Wong. Theory of ground vehicles, 3ra Edicién, Wiley-Interscience, 2001

Basados en las observaciones experimentales descritas anteriormente, se han
realizado unas alternativas para formular un marco analitico para predecir la
fuerza longitudinal y la fuerza de curveo como funciones del deslizamiento

(o skid) longitudinal y el &ngulo de deslizamiento.
Una de las teorias mas simples para predecir la disponibilidad de fuerza de

curveo a un dngulo de deslizamiento especifico en presencia de fuerza de

traccion o de frenado se basa en el concepto de la elipse de friccién descrita
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anteriormente. A continuacién se muestra el procedimiento para determinar

la disponibilidad de la fuerza de curveo basado en esta teoria:

1. De los datos medidos de la llanta, se debe graficar primero la relacién
entre la fuerza de curveo y el angulo de deslizamiento bajo
condiciones de rodadura pura, como se muestra en la figura 1.39(a).

2. Después se debe marcar en el eje vertical de la figura 1.39(b) las
fuerzas de curveo a diferentes dngulos de deslizamiento bajo
condiciones de rodadura pura. Por ejemplo, la fuerza de curveo
desarrollada a un dngulo de deslizamiento de 4° es identificada como
Fys en el eje vertical, lo cual constituye el eje menor de la elipse que se
establecera.

3. De los datos medidos de la llanta, se debe marcar en el eje horizontal
de la figura 1.39(b) el valor de la fuerza méxima de tracciéon o de
frenado Fumnx, en ausencia de fuerza lateral, el cual constituye el eje
mayor de la elipse.

4. La fuerza de curveo disponible Fy a un dngulo de deslizamiento dado,
como por ejemplo 4°, mostrado en la figura 1.39(b), para una fuerza de

traccién o de frenado Fr dada, es determinada de la siguiente ecuacién:
2 2 _
(Fy/Fyé!) +(Fx/Fxmux) =1 (152)

Se puede notar que la ecuacién anterior describe una elipse con los valores

medidos de Fymx y Fy4 como los ejes mayor y menor respectivamente.

Siguiendo el procedimiento mencionado, se puede determinar la fuerza de
curveo disponible a cualquier dngulo de deslizamiento en presencia de
cualquier fuerza de traccién o de frenado dada, y se puede dibujar un

conjunto de curvas ilustrando las relaciones entre la fuerza de curveo y la
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fuerza de traccion (o de frenado) a varios angulos de deslizamiento, como se
muestra en la figura 1.39(b). Se puede notar que para un angulo de
deslizamiento dado, la fuerza de curveo se reduce mientras la fuerza de
traccion (o de frenado) es aplicada a la llanta. Esto es consistente con las

tendencias de los datos medidos mostrados en las figuras 1.36 y 1.37.

Basados en la teoria simplificada de la relacion entre la fuerza de frenado y el
skid longitudinal descrita en la Seccién 1.3 y entre la fuerza de curveo y el
angulo de deslizamiento descrita antes en esta seccién, se propone otro
método semi-empirico para predecir la fuerza de frenado y la fuerza de

curveo en presencia de el skid longitudinal y el angulo de deslizamiento?s.

En este método se asume que cuando no hay deslizamiento, la fuerza de
frenado por unidad de longitud de contacto a una distancia x de la parte

delantera del punto de contacto (ver ecuaciones 1.8 y 1.19) esta dada por:

Wy ki/(1-i)
X

(1.53)

donde i; es el skid longitudinal, definido por la ecuacién 1.18.

Si al mismo tiempo, la llanta desarrolla un angulo de deslizamiento a,
entonces debido al skid longitudinal, la banda de rodamiento en contacto con
el suelo serd alargada a una rata igual a 1/(1-i5). Como resultado, la
deformacioén lateral y” de un punto de la banda de rodamiento en contacto
con el suelo (ver ecuacion 1.42) esta dada por:

y'=xtana /(1-i,) (1.54)

78 L. Segel, “The Mechanics of Heavy-Duty Trucks and Truck Combinations,” presented at

the Engineering Summer Conferences, University of Michigan, Ann Arbor, 1984.
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La fuerza lateral correspondiente por unidad de longitud de contacto es
entonces (ver ecuacion 1.43) expresada por:
dF,

ya _ p j
E_kyx’canat/(l—zs) (1.55)

Haciendo que p sea la presiéon normal uniforme en el drea de contacto, b el
ancho del drea de contacto y y el coeficiente de adhesion; entonces, basados
en el concepto de la elipse de fricciéon descrita anteriormente, si la resultante
de la fuerza de frenado y de la fuerza lateral por unidad de longitud de
contacto es menor que el valor minimo definido por el coeficiente de
adhesion p y la presiéon normal p, no existird deslizamiento en un punto

localizado una distancia x de la parte delantera del punto de contacto, esto es:

Jlkix/ (@ =i )P + [k, x tana /(1- ) = upb = “ZW (1.56)
t

donde W es la carga normal y I; es la longitud de contacto de la llanta.

Esto implica que si un punto a una distancia x de la parte delantera del punto
de contacto estd en la region de adhesion, entonces x debe ser menor que la
longitud caracteristica [, la cual define la longitud de la regién de adhesion
cuando no existe deslizamiento entre la banda de rodamiento de la llanta y el
suelo. El valor de /. en relacion con la longitud de contacto I; se puede derivar

de la ecuacion 1.56 y esta dado por:

lc ,UW(I—IS)

b o ki, 2 +(k, 17 tana s 2f

_ UW(1-1,)
2J(C.i,* +(C, tan )

(1.57)
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donde kil?/2 = Cs y k'yl#/2 = C,, como se describe en las ecuaciones 1.21 y

1.45 respectivamente.

Silc/ly 21, el drea de contacto esta toda en la region de adhesion. Entonces la

fuerza de frenado estaria dada por:

L
Fx = [ktisx/(l_is )}Zx = ktlslif2 /2(1_15)
0

=C,i /(1-1i,) (1.58)
y la fuerza de curveo Fy, como funcién del dngulo de deslizamiento o y el

skid s es expresada por:

L

Fyo = O[k’x xtana /(1-i,)Hx

=K', 7 tanar /2(1-1,)

=C,tana /(1-1,) (1.59)

Si e/l < 1, existe entonces deslizamiento entre la banda de rodamiento y el
suelo. La fuerza de frenado desarrollada en la regién de adhesién Fr, esta

dada por:
I
F, = J- [k,xi, /(1-i, )Hx
0

W 1-i)
4|C, ) +(C tana) ] (1.60)

y la fuerza de frenado desarrollada en la regién de deslizamiento Fys esta

expresada como:

I’[WCsis I’lw(l_ls)

F = -
J(C.i, ) +(C, tana)? [ 2(C.i.)? +(C, tan )

XS

(1.61)
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La fuerza total de frenado Fy esta dada por:

FX = an +FXS
— I/[WCSZS 1_ yW(I_ZS) (1.62)
JCi, )} +(C,tana)* | 4(C.i,)* +(C, tan )’

De manera similar, si existe deslizamiento entre la banda de rodamiento y el
suelo, entonces la fuerza de curveo desarrollada en la regién de adhesioén esta
dada por:
I
Fron = j[k’y xtana /(1-i,)lix

0

_ WWC,tane(1-i)
4(C.i, P +(C, tan )| (1.63)

y la fuerza de curveo desarrollada en la regién de deslizamiento esta

expresada como:

yas

_ uWC , tan« {1_ uWi(1-iy)

(1.64)
JCi. P} +(Cytana) | 2)(C.i,)* +(C, tana)’® ]

La fuerza total de curveo F,, esta dada por:

Fyu = Fyon +Fyos
_ uWC, tana 1 uW(1-i,) (1.65)
JCi, ) +(Cytana)? | 4(C.i,)? +(C, tana)’®

Se debe tener presente que los parametros y, W, Cs, y C, pueden cambiar con
las condiciones de operacion. Por ejemplo, se ha encontrado que en una

superficie dada, los valores de y, Cs, y C, son funciones de la carga normal y
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de la velocidad de la llanta. En una maniobra dindmica que involucra frenado
y viraje, la carga normal y la velocidad de las llantas en el vehiculo cambian
mientras dura la maniobra. Para obtener predicciones mads acertadas, se
deben tener en cuenta cuidadosamente los efectos de la carga normal y la

velocidad en los valores de y, Cs, C, y otros pardmetros de la llanta”.

Existen otros métodos semi-empiricos para modelar el comportamiento de las
llantas bajo los efectos combinados de la fuerza de curveo y la fuerza de
tracciéon o de frenado. Estos modelos son incorporados en computador para
simular la respuesta direccional y el desempefio de frenado y de aceleracién

para vehiculos comerciales.

Ejemplo 1.1 Una llanta de camién 10 x 20/F con carga normal de 24.15 kN
(5430 1b) viaja en un pavimento de asfalto seco con un coeficiente de adhesion
p =0.85. La rigidez de curveo de la llanta C, es de 133.30 kN /rad (523 Ib/deg)
y la rigidez longitudinal Cs es de 186.82 kN /unit skid (42000 1b/unit skid).
Estime la fuerza de frenado y la fuerza de curveo que la llanta puede
desarrollar a un dngulo de deslizamiento de a = 4° y un skid longitudinal de

10%.

Solucion. Para determinar si hay deslizamiento en el drea de contacto bajo
estas condiciones de operacion, la razén I./I; se debe calcular usando la

ecuacion 1.57:

l

<

]/lW(l B Zs)
L 2(C,Y +(Cytana)?

7 L. Segel, “The Mechanics of Heavy-Duty Trucks and Truck Combinations,” presented at

the Engineering Summer Conferences, University of Michigan, Ann Arbor, 1984.
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B 0.85x24.15% (1-0.1) 0440

2,(186.82x0.1)” +(133.30x0.0699)?

Como I/I; <1, hay deslizamiento en parte del area de contacto.

La fuerza de frenado se puede predecir usando la ecuacién 1.62:

Fx =an +FXS
— VWCSZS 1— VW(I_ZS)
JCi, )} +(C,tana)* | 4(C.i,)* +(C, tan)’
0.85%24.15%186.82x0.1

J(186.82x0.1)? +(133.30x0.0699)>

I 0.85%24.15%(1-0.1)
4/(186.82x0.1) +(133.30x0.0699)*

=14.30 kN (3215 Ib)

La fuerza de curveo se puede predecir usando la ecuacién 1.65:

Fyu =Fyon+Fyan
_ uWC, tana - uW(1-i,)
JCi. ) +(Cytana)? | 4(C.i,)* +(C, tana)’

0.85x24.15%133.30x0.0699
\/(186.82><0.1)2 +(133.30x0.0699)*

1 0.85%24.15%(1-0.1)
4,/(186.82x0.1)? +(133.30x0.0699)
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=714 kN (1605 Ib)

DESEMPENO DE LAS LLANTAS EN SUPERFICIES HUMEDAS

El comportamiento de las llantas en superficies himedas es de considerable
interés desde el punto de vista de la seguridad vehicular, pues muchos
accidentes ocurren en carreteras deslizadizas. El desempefio de las llantas en
superficies himedas depende de la textura de la superficie, la profundidad
del agua, el labrado de la banda de rodamiento, la profundidad de la banda
de rodamiento, el material de la banda de rodamiento y el modo de
operacion de la llanta (rodadura pura, frenando, acelerando o virando). Para
alcanzar un desempefio aceptable en superficies hiimedas (o mojadas), es de
gran importancia mantener un contacto efectivo entre la banda de
rodamiento de la llanta y la carretera, y no hay duda acerca de la necesidad

de retirar el agua del area de contacto tanto cuanto sea posible.

Para mantener el contacto efectivo entre la llanta y la carretera, la banda de
rodamiento de la llanta debe tener un patrén conveniente que facilite el flujo
del fluido del drea de contacto, y la superficie del pavimento debe tener una
apropiada textura para facilitar también el drenaje. Para proveer una buena
resistencia a una posible resbalada, las superficies de la carretera deben
satisfacer dos requerimientos: una macroestructura abierta para facilitar un
drenaje amplio, y una microdureza que produzca puntos agudos que puedan

penetrar la capa de agua restante®.

80 A. Schallamach, ““Skid Resistance and Directional Control,” in S.K. Clark, Ed., Mechanics of
Pneumatic Tires, Monograph 112. Washington, DC: National Bureau of Standards, 1971.
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Figura 1.39 Efecto del disefio de la banda de rodamiento en el coeficiente de

adhesion estatica y, sobre superficies himedas.
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Fuente: Mechanics of Pneumatic Tires, edited by S.K. Clark, Monograph 122, National
Bureau of Standards, 1971.

El efecto del labrado de la banda de rodamiento y la velocidad en el
desempefio de frenado de las llantas en varias superficies himedas se han
estudiado experimentalmente por un gran nimero de investigadores. Las
figuras 1.39 y 1.40 muestran la variaciéon de los valores del coeficiente de
adhesion estatica yp y dindmica ys con la velocidad para una llanta lisa, una
llanta con acanaladuras y una llanta con acanaladuras y canales laterales,
sobre cuarcita, asfalto, macadam y concreto. Se puede ver que existe una
diferencia marcada en el coeficiente de adhesién entre los patrones de las

llantas, incluyendo las llantas con acanaladuras y canales laterales, y las
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llantas lisas sobre asfalto y concreto hiimedo. Los labrados de la banda de
rodamiento incrementan los valores de los coeficientes de adhesiéon y reducen
su dependencia con la velocidad. En contraste, hay un pequefio efecto del
labrado en superficies himedas de cuarcita, y un alto nivel del coeficiente de
adhesion se mantiene durante todo el rango de velocidad. Asi, se puede
concluir que las ventajas de las llantas con labrados de la banda de
rodamiento sobre las llantas lisas son mds marcadas solo en superficies con

pésimo drenaje.

Figura 1.40 Efecto del disefio de la banda de rodamiento en el coeficiente de
adhesion dindmica ps sobre superficies htimedas.
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Fuente: Mechanics of Pneumatic Tires, edited by S.K. Clark, Monograph 122, National
Bureau of Standards, 1971.
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Cuando una llanta neumatica es frenada sobre una superficie inundada, el
movimiento de la llanta crea una presion hidrodindmica en el fluido. La
presién hidrodindmica que acttia en la llanta, crece de forma proporcional al
cuadrado de la velocidad de la llanta y tiende a separar la llanta del suelo. A
bajas velocidades, la parte delantera de la llanta anda sobre una cufia o una
capa de fluido. Esta capa de fluido se extiende para atrds hacia el drea de
contacto mientras la velocidad de la llanta aumenta. A una velocidad en
particular, el empuje hidrodindmico desarrollado bajo la llanta iguala la carga
vertical, la llanta anda completamente en el fluido, y todo el contacto con el
suelo es perdido. Este fendmeno se denomina como “acquaplanning” y es

ilustrado en la figura 1.41 81,

Para llantas lisas o sin labrado, que no proveen trayectorias de escape para el
agua y para llantas con labrados en superficies inundadas con un fluido
profundo que excede la profundidad del surco en la banda de rodamiento, la
velocidad a la cual ocurre el acquaplanning puede ser determinada basada en
la teoria de la hidrodindmica. Se puede asumir que la componente del empuje
vertical de la fuerza hidrodindmica F; es proporcional al drea de contacto A
entre la llanta y el suelo, la densidad del fluido pr y el cuadrado de la

velocidad del vehiculo V.

F, o p;AV? (1.66)

Cuando ocurre el acquaplanning, la componente del empuje vertical de la
fuerza hidrodinamica es igual a la carga vertical que acttia sobre la llanta. La

velocidad a la cual inicia el acquaplanning, es proporcional a la raiz cuadrada

81 S.K. Clark, “The Contact Between Tire and Roadway,” in S.K. Clark, Ed., Mechanics of
Pneumatic Tires, Monograph 122. Washington, DC: National Bureau of Standards, 1971.
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de la presién nominal del contacto con el suelo W/A, la cual es proporcional

a la presion de inflado de la llanta p; 82.

Basados en este razonamiento y con datos experimentales mostrados en la
figura 1.42 8, la siguiente formula se ha propuesto por Horne y Joyner para

predecir la velocidad de acquaplanning V:

V, =10.35p,  [mph] (1.67)

V,=634p, [km/h] (1.68)

donde p; es la presién de inflado de la llanta en psi para la ecuaciéon 1.67 y en

kPa para la ecuacién 1.68.

Para llantas de automoéviles de pasajeros, la presion de inflado esta
generalmente en el rango de 193 — 248 kPa (28 — 36 psi). De acuerdo con la
ecuacion 1.68, la velocidad de acquaplanning V), para una llanta a una presién
de 193 kPa (28 psi) es aproximadamente 88 km/h (54.7 mph), lo cual es
concordante con el rango de operaciéon normal de estos vehiculos. Para
camiones pesados, la presion de inflado generalmente esta en el rango de 620
— 827 kPa (90 - 120 psi). De la ecuacién 1.68, la velocidad de acquaplanning V),
para una llanta con presion de inflado de 620 kPa (90 psi) es
aproximadamente 158 km/h (98 mph), la cual esta mas alla del rango normal
de operaciéon de los camiones pesados. Esto sugiere que no es posible el

acquaplanning en llantas de camiones pesados bajo condiciones normales.

82 W.B. Horne and R.C. Dreher, “Phenomena of Pneumatic Tire Hydroplaning,” NASA
TND-2056, Nov. 1963.

8 W.B. Horne and U.T. Joyner, “Pneumatic Tire Hydroplaning and Some Effects on Vehicle
Performance,” Society of Automotive Engineers, paper 650145, 1965.
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Sin embargo, el desempefio tractivo de las llantas de camién todavia es

afectado significativamente por la presencia de fluido en pavimento htimedo.

Figura 1.41 Acquaplanning de una llanta en superficies inundadas.
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B- Region de rompimiento parcial de la capa de agua
C-Zona de contacto

Fuente: Mechanics of Pneumatic Tires, edited by S.K. Clark, Monograph 122, National
Bureau of Standards, 1971.

Para llantas con labrados en superficies himedas donde la profundidad del
fluido es menor que la profundidad del surco de la banda de rodamiento, la
predicciéon de la velocidad de acquaplanning es mds compleja, y todavia no
se ha desarrollado una teorfa aceptada en términos generales. Se ha
encontrado que los pardmetros de gran influencia en el acquaplanning son la
textura superficial del pavimento, la profundidad del fluido en el pavimento,
la viscosidad del fluido, la densidad del fluido, la presién de inflado de la
llanta, la carga normal en la llanta, el labrado de la banda de rodamiento de la

llanta y la profundidad de la banda de rodamiento de la llanta.
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Figura 1.42 Variacién de la velocidad de acquaplanning con la presién de

inflado de las llantas.
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Fuente: W.B. Horne and U.T. Joyner, “Pneumatic Tire Hydroplaning and Some Effects on

Vehicle Performance,” Society of Automotive Engineers, paper 650145, 1965.

El efecto mds importante del acquaplanning es la reduccién del coeficiente de
friccion entre la llanta y el suelo. Esto afecta el frenado, el control de viraje y
la estabilidad direccional. La figura 1.43 muestra la degradacién de la fuerza
de curveo de las llantas de automoéviles de pasajeros en dos superficies

himedas diferentes a varias velocidades8.

8 W.B. Horne and R.C. Dreher, “Phenomena of Pneumatic Tire Hydroplaning,” NASA
TND-2056, Nov. 1963.
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Figura 1.43 Efecto del disefio de la banda de rodamiento y las condiciones de
la superficie en la degradacién de la capacidad de curveo de las llantas en

superficies humedas.
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Fuente: W.B. Horne and U.T. Joyner, “Pneumatic Tire Hydroplaning and Some Effects on

Vehicle Performance,” Society of Automotive Engineers, paper 650145, 1965.

Se debe mencionar que debido a la diferencia en las prioridades en el disefio
entre las llantas de camiones y automéviles de pasajeros, existe una notable
diferencia en la tracciéon sobre pavimento hiimedo. La figura 1.44 muestra
una comparacion entre los coeficientes de adhesion estética yp y dindmica ps

sobre pavimento himedo de tres llantas de camién de pliegues radiales y
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unas muestras correspondientes a llantas para automéviles de pasajeros de

pliegues radiales con diferentes profundidades de la banda de rodamiento®.

Figura 1.44 Comparacion del coeficiente de adhesion (a) estatica pp y (b)

dindmica s de las llantas de camién y automévil en superficies himedas.
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Fuente: L. Segel, “The Mechanics of Heavy-Duty Trucks and Truck Combinations”
University of Michigan, Ann Arbor, 1984.

Se puede ver que el desempefio tractivo de las llantas de camiones probadas
es sustancialmente peor que el desempefio de las llantas de automoviles de

pasajeros en superficies himedas.

En el disefio de las llantas de camiones pesados, se da un gran énfasis en la
vida de la banda de rodamiento. Como resultado, los patrones y los
compuestos de la banda de rodamiento para llantas de camién son diferentes
que los usados en llantas para automoévil de pasajeros. Por ejemplo, se usa

mucho para llantas de camién caucho natural como polimero base, mientras

8 L. Segel, “The Mechanics of Heavy-Duty Trucks and Truck Combinations,” presented at

the Engineering Summer Conferences, University of Michigan, Ann Arbor, 1984.
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para las llantas de automévil de pasajeros se adopta universalmente

compuestos a base de caucho sintético.

Como se mencioné anteriormente, mientras los compuestos de caucho
natural ofrecen mayor resistencia a la abrasiéon y menores pérdidas por
histéresis, los compuestos de cauchos sintéticos proveen fundamentalmente
mayores valores de coeficientes de adhesion, particularmente en pavimento
himedo. La diferencia sustancial en el desempefio tractivo entre las llantas de
camioén y de automovil radica en la diferencia significativa de la distancia de
frenado. Se ha reportado que en carreteras himedas y deslizadizas, la
distancia de frenado para un camién pesado con llantas entre las mejores y
las peores disponibles pero de un tipo bastante comtn, podria ser de 1.65 a
2.65 veces mayor que la distancia de frenado de las llantas de automévil de

pasajeros con un agarre normal - alto®.

PROPIEDADES DE MANEJO DE LAS LLANTAS

Soportar el peso del vehiculo y amortiguarlo de las irregularidades de la
superficie son las dos funciones bésicas de las llantas neumaéticas. Cuando
una carga normal es aplicada a una llanta inflada, la llanta progresivamente
se deforma mientras la carga es incrementada. La figura 1.45 muestra la
relaciéon de la carga estdtica con la deformacion de una llanta 5.60 X 13 de
pliegues convencionales bajo varias presiones de inflado®. El tipo de

diagrama mostrado en la figura 1.45 es usualmente referido como grafica

8 T. French, Tire Technology. Bristol and New York: Adam Hilger, 1989.
87 J.A. Overton, B. Mills, and C. Ashley, “The Vertical Response Characteristics of the Non-
Rolling Tire,” in Proc. Institution of Mechanical Engineers, vol. 184, part 2A, no. 2, 1969-1970.
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“lattice”, en la cual el origen de cada curva de carga versus deformacién es
desplazada a lo largo del eje de la deformacién por un valor proporcional a la
presiéon de inflado. La relacion entre la carga y la presiéon de inflado para
deformaciones constantes también se puede ver en la grafica “lattice”. La
figura 1.46 muestra la interrelacion de la carga estatica, la presion de inflado y
las deformaciones, para una llanta 165 X 13 de pliegues radiales para
automoviles de pasajeros. Las gréficas “lattice” de carga — deformacién para
llantas de tractor 11 — 36 y 7.50 — 16 a varias presiones de inflado, son
mostradas en las figuras 1.47 y 1.48 respectivamente. Las curvas de carga
vertical versus deformacién son ttiles para estimar la rigidez estatica vertical

de las llantas.

Figura 1.45 Relacién de carga estédtica versus deformacién de una llanta de

pliegues convencionales de automévil.
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Fuente: J.A. Overton, “The Vertical Response Characteristics of the Non-Rolling Tire,” in

Proc. Institution of Mechanical Engineers, vol. 184, part 2A, no. 2, 1969-1970.

En el andlisis de la vibracién del vehiculo y la simulacién del manejo, las
caracteristicas de amortiguacion de una llanta neumadtica se pueden

representar por medio de varios modelos matematicos. El més usado y el
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modelo més simple representando el modo fundamental de vibracién de la
llanta neumadtica, consiste de un elemento de masa y un resorte lineal en
paralelo con un amortiguador, como se muestra en la figura 1.49. Otros
modelos se han propuestos como el llamado modelo viscoeldstico mostrado

también en la figura 1.49.

Figura 1.46 Relacion de carga estatica versus deformacioén de una llanta de

pliegues radiales de automovil.
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Fuente: J.A. Overton, “The Vertical Response Characteristics of the Non-Rolling Tire,” in

Proc. Institution of Mechanical Engineers, vol. 184, part 2A, no. 2, 1969-1970.

Figura 1.47 Relacién de carga estatica versus deformaciéon de una llanta de

tractor 11 - 36.
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Fuente: J. Matthews and J.D.C. Talamo, “Ride Comfort for Tractor Operators, III.
Investigation of Tractor Dynamics by Analogue Computer Simulation,” Journal of

Agricultural Engineering Research, vol. 10, no. 2, 1965.
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Figura 1.48 Relacién de carga estatica versus deformacién de una llanta de

tractor 7.50 - 16.
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Fuente: J. Matthews and J.D.C. Talamo, “Ride Comfort for Tractor Operators, III
Investigation of Tractor Dynamics by Analogue Computer Simulation,” Journal of

Agricultural Engineering Research, vol. 10, no. 2, 1965.

Figura 1.49 (a) Modelo lineal y (b) modelo viscoeldstico para andlisis de

vibraciones.

Fuente: J. Y. Wong. Theory of ground vehicles, 3ra Edicién, Wiley-Interscience, 2001

Dependiendo de las condiciones de prueba, tres tipos distintos de valores de
rigidez verticales se pueden definir: estatico, dindmico sin rodamiento y

dindmico con rodamiento.

La rigidez vertical estdtica de la llanta es determinada por la pendiente de la

curva de carga estatica contra deformacién, como las mostradas en las figuras
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1.45 — 1.48. Se ha encontrado que para una presién de inflado dada, las
caracteristicas de carga — deformacién para las llantas de pliegues radiales y
convencionales son mds o menos lineales, excepto a valores relativamente
bajos de carga. En consecuencia, se puede asumir que la constante eldstica
vertical de la llanta es independiente de la carga en el rango practico de
interés. La figura 1.50 muestra la variacién de la rigidez de la llanta con la
presion de inflado para una llanta 165 X 13 de pliegues radiales. Los valores
de la rigidez fueron derivados de la curva de carga contra deformacion
mostrada en la figura 1.46. Los demds valores se encuentran tabulados en la

tabla 1.6.

Figura 1.50 Variacién de la rigidez con la presion de inflado de una llanta de

pliegues radiales de automévil.
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Fuente: J.A. Overton, “The Vertical Response Characteristics of the Non-Rolling Tire,” in

Proc. Institution of Mechanical Engineers, vol. 184, part 2A, no. 2, 1969-1970.

La rigidez dindmica sin rodamiento de la llanta se puede obtener usando

varios métodos, uno de los mas simples es el llamado prueba de caida. En
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esta prueba, la llanta con cierta carga se deja caer libremente desde una altura
a la cual la llanta este justo en contacto con el suelo. En consecuencia, la llanta
se mantiene en contacto con el suelo durante toda la prueba y la respuesta
transitoria de la llanta es guardada en un registro. Un trazo tipico del
decrecimiento de la amplitud es mostrado en la figura 1.51. Se pueden
determinar los valores del coeficiente equivalente de amortiguacion ce; y la
rigidez dindmica k. de la llanta, usando la teoria de vibracion libre de un

sistema de un grado de libertad.

4m’026% /(62 + 477
- 1.
“ \/ 1-152/(62 +4r2)| (169)
y
me;
(1.70)

=l )

donde, w4 es la frecuencia natural amortiguada de la llanta con masa m, y

puede ser identificada del trazo del decrecimiento de la amplitud mostrado
en la figura 1.51.

0y =27/7 (1.71)

donde 7 es el periodo de la oscilacién amortiguada mostrada en la figura 1.51.

0 es el decrecimiento logaritmico, el cual esta definido como el logaritmo
natural de la razén de dos amplitudes sucesivas cualesquiera, como x1 y x2,

mostradas en la figura 1.51.

d=In(x, /x,) (1.72)
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Figura 1.51 Registro del decrecimiento de la amplitud de la llanta en la

prueba de caida.

™

Fuente: J. Y. Wong. Theory of ground vehicles, 3ra Edicién, Wiley-Interscience, 2001

La prueba de caida también se puede desarrollar utilizando una méaquina de
pruebas de resistencia de la llanta, la cual consiste de una viga pivotada en un
extremo para mantener la llanta de prueba recostada contra un tambor. Para
iniciar la prueba, la viga es desplazada y el sistema presenta oscilacién
angular sobre el pivote de la viga, y el trazo del decrecimiento de la amplitud
del desplazamiento angular es registrado. Se pueden derivar un ndmero de
ecuaciones para sistemds torsionales, similares a las del sistema lineal de un
grado de libertad descritas anteriormente, para determinar el coeficiente
equivalente de amortiguaciéon y la rigidez dindmica sin rodamiento de la

llanta, del trazo del decrecimiento.

La tabla 1.6 muestra los valores de la rigidez dindmica sin rodamiento y el
coeficiente de amortiguacién de las llantas de tractor 11 - 36 y 7.5 - 16, y los
valores de la llanta terra 26 X 12.00 - 12. Los valores del coeficiente de
amortiguacion para la llanta 5.60 X 13 de pliegues convencionales y la llanta

165 x 13 de pliegues radiales para automoévil estan dadas en la tabla 1.5.

197



La rigidez dindmica con rodamiento de la llanta se determina usualmente
midiendo la respuesta de la llanta rodando con una excitacién armoénica. La
respuesta es normalmente medida en el cubo y la excitacion esta dada en la
banda de rodamiento. Examinando la razén entre la salida y la entrada y el
angulo de fase, es posible determinar la constante eldstica dindmica y el

coeficiente de amortiguacion de la llanta rodando.

Un método alternativo para determinar la rigidez dindmica de la llanta es
midiendo la frecuencia natural cuando esta rueda sobre un tambor o una
correa. La figura 1.52 muestra los valores de la rigidez dindmica para varios
tipos de llantas de automovil obtenidas mediante este método®. Se muestra
que la rigidez dindmica de las llantas de automévil decrecen agudamente tan
pronto la llanta entra en rodamiento. Sin embargo, después de una velocidad
de aproximadamente 20 km/h (12 mph), la influencia de la velocidad se

vuelve menos importante.

La tabla 1.7 muestra los valores de la rigidez vertical de una muestra de
llantas de camién con carga y presion de inflado nominal. Estos son
obtenidos cuando las llantas estaban rodando a una velocidad relativamente

baja.

8 H.C.A. van Eldik and Thieme and H.B. Pacejka, “The Tire as a Vehicle Component,”
Mechanics of Pneumatic Tires, Monograph 122. Washington, DC: National Bureau of
Standards, 1971

198



Tabla 1.5 Coeficiente de amortiguacién de la llantas.

Llanta Presién de inflado Coeficiente de amortiguaciéon
103.4 kPa (15 psi) ~ 4.59 kN- s/m (315 Ib- s/ft)
1379 kPa (20 psi) ~ 4.89 kN- s/m (335 Ib- s/ft)
172.4kPa (25 psi)  4.52 kN- s/m (310 Ib- s/ft)
206.9 kPa (30 psi) 4.09 kN- s/m (280 Ib- s/ft)
241.3 kPa (35 psi) 4.09 kN- s/m (280 Ib- s/ft)
103.4 kPa (15 psi) ~ 4.45kN- s/m (305 Ib- s/ft)
)
)
)
)

Pliegues convencionales

5.60x13

137.9 kPa (20 psi
172.4 kPa (25 psi

3.68 kN- s/m (252 Ib- s/ft)
3.44 kKN- s/m (236 Ib- s/ft)
343 kN- s/m (235 Ib- s/ft)
2.86 kN- s/m (196 Ib- s/ft)
Fuente: J. A. Overton, B. Mills y C. Ashley, “The Vertical Response Characteristics of the

Pliegues radiales

165 x 13
206.9 kPa (30 psi

241.3 kPa (35 psi

Non-Rolling Tire”, in Proc. Institution of Mechanical Engineering, vol 184, part 2A, no. 2,

1969-1970.

La figura 1.53 muestra la variacion de la rigidez dindmica de una llanta 13.6 X
38 de tractor radial con la velocidad. La carga estatica en la llanta fue de 18.25
kN (4092 1b), y la presiéon de inflado fue de 138 kPa (20 psi). Se puede ver que
la rigidez dindmica de una llanta de tractor decrece agudamente tan pronto la
llanta comienza a rodar, similar a lo que sucede con la llanta de automoévil de

pasajeros mostrada en la figura 1.52.

Se puede ver de la tabla 1.7 que los valores de la constante eldstica vertical
para las llantas de camién probadas en el rango de 764 a 1024 kN/m (4363 a
5850 1b/in), es generalmente menor para las llantas de camién de pliegues

radiales que para las de pliegues convencionales de tamafio similar.
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Tabla 1.6 Rigidez vertical de las llantas.

Presién de Rigidez dindmica
Llanta Carga Rigidez estéatica Coeficiente de amortiguacion
inflado sin rodamiento
1136 o 6.67 kN (15001b)  357.5kN/m (24500 1b/ft)  379.4kN/m (26000 Ib/ft) 2.4kN- s/m (165 Ib- s/ft)
- .7 kPa
8.0kN (1800 Ib) 357.5kN/m (24500 Ib/ft)  394.0kN/m (27000 Ib/ft) 2.6kN- s/m (180 Ib- s/ft)
4 pliegues (12 psi)
9.34kN (21001b)  -- 423.2kN/m (29000 1b/ft) 3.4kN- s/m (230 Ib- s/ft)
1103 kP 6.67 kN (15001b)  379.4kN/m (26000 1b/ft)  394.0kN/m (27000 Ib/ft) 2.1kN- s/m (145 Ib- s/ft)
3 kPa
16 psi) 8.0 kN (1800 Ib) 386.7kN/m (26500 1b/ft)  437.8kN/m (30000 Ib/ft) 2.5kN- s/m (175 Ib- s/ft)
si
P 9.34kN (21001b)  394.0kN/m (27000 1b/ft)  423.2kN/m (29000 Ib/ft) 2.5kN- s/m (175 Ib- s/ft)
7516 138 kP 3.56 kN (800 Ib) 175.1kN/m (12000 Ib/ft) ~ 218.9kN/m (15000 Ib/ft) 0.58kN- s/m (40 Ib- s/ft)
5- a
4.45kN (1000 Ib) 175.1kN/m (12000 Ib/ft) ~ 233.5kN/m (16000 Ib/ft) 0.66kN- s/m (45 Ib- s/ft)
6 pliegues (20 psi)
4.89 kN (1100 Ib) 182.4kN/m (12500 Ib/ft) ~ 248.1kN/m (17000 Ib/ft) 0.80kN- s/m (55 Ib- s/ft)
193 kP 3.56 kN (800 Ib) 218.9kN/m (15000 1b/ft)  233.5kN/m (16000 Ib/ft) 0.36kN- s/m (25 Ib- s/ft)
a
(28 psi) 4.45kN (10001b)  226.2kN/m (15500 Ib/ft)  262.7kN/m (18000 Ib/ft) 0.66kN- s/m (45 Ib- s/ft)
si
P 489 kN (11001b)  255.4kN/m (17500 1b/ft) 277.3kN/m (19000 Ib/ft) 0.73kN- s/m (50 Ib- s/ft)
15.5kPa
1.78 kN (400 Ib) 51.1kN/m (3500 Ib/ft) -- 0.47kN- s/m (32 Ib- s/ft)
26 x 12-12 (2.25 psi)
2 pliegues 27.6 kPa
@psi) 1.78 kN (400 Ib) 68.6kN/m (4700 Ib/ft) - 0.49kN- s/m (34 Ib- s/ft)
psi

Fuente: J. Matthews y J.D.C Talamo. “Ride Comfort for Tractor Operators, III Investigation of Tractor Dynamics by Analogue

Computer Simulation”, Journal of Agricultural Engineering Research, vol 10, no. 2, 1965.
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Figura 1.52 Efecto de la velocidad en la rigidez dindmica con rodamiento de

llantas de automovil.
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Fuente: Mechanics of Pneumatic Tires, edited by S.K. Clark, Monograph 122, National
Bureau of Standards, 1971.

Los efectos de la presion de inflado en la rigidez dindmica de la misma llanta
de tractor son mostrados en la figura 1.54. La variacién del coeficiente de
amortiguacion con la velocidad para la llanta de tractor es mostrado en la
tigura 1.55. Se puede ver que después de una velocidad de 1 km/h (0.6 mph),
el coeficiente de amortiguaciéon cae abruptamente hasta que se alcanza una
velocidad de 5 km/h (3.1 mph), y después alcanza una asintota horizontal.

Los efectos de la presion de inflado son mostrados en la figura 1.56.
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Figura 1.53 Efecto de la velocidad en la rigidez dindmica con rodamiento de

una llanta de tractor 13.6 x 38 de pliegues radiales.
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Fuente: J.A. Lines and N.A. Young, “A Machine for Measuring the Suspension

Characteristics of Agriculture Tires,” Journal of Terramechanics, vol. 26, no. 3/4, 1989.

Se han realizado varios intentos para determinar la relaciéon entre la rigidez
estatica y dindmica de las llantas. Sin embargo, no se ha llegado a una
conclusiéon general. Algunos reportes indican que para llantas de automovil
de pasajeros la rigidez dindmica con rodamiento puede ser entre 10 y 15%
menor que la rigidez derivada de las curvas de carga contra deformacion,
mientras para llantas de camién pesado la rigidez dindmica es
aproximadamente un 5% menor que el valor estatico. Para llantas de tractor,
se ha reportado que la rigidez dindmica puede ser un 26% menor que el valor
estatico. En simulaciones para el estudio de manejo de vehiculos se prefiere el
uso de rigidez dindmica con rodamiento ya que este valor es mas cercano al

valor real.
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Figura 1.54 Efecto de la presiéon de inflado en la rigidez dindmica con

rodamiento de una llanta 13.6 x 38 de tractor de pliegues radiales a varias

velocidades.
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Fuente: J.A. Lines and N.A. Young, “A Machine for Measuring the Suspension

Characteristics of Agriculture Tires,” Journal of Terramechanics, vol. 26, no. 3/4, 1989.

Figura 1.55 Efecto de la velocidad en el coeficiente de amortiguacién de una

llanta 13.6 x 38 de tractor de pliegues radiales.

Ib « s/ft

400

300

200

100

Coeficiente de amortiguacion

kM « sim

L -}

15

5 10
Velocidad

20 25 km/h

15 mph

Fuente: J.A. Lines and N.A. Young, “A Machine for Measuring the Suspension

Characteristics of Agriculture Tires,” Journal of Terramechanics, vol. 26, no. 3/4, 1989.
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Se ha visto que entre varios pardmetros de operacién, la presiéon de inflado, la
velocidad, la carga normal y el desgaste tienen una gran influencia en la
rigidez de la llanta. También afectan la rigidez algunos pardmetros de disefio
de la llanta, tales como: el dngulo de las cuerdas, el ancho de la banda de
rodamiento, la profundidad de la banda de rodamiento, el nimero de

pliegues y el material de la llanta.

Figura 1.56 Efecto de la presion de inflado en el coeficiente de amortiguacion

de una llanta 13.6 x 38 de tractor de pliegues radiales a varias velocidades.
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Fuente: J.A. Lines and N.A. Young, “A Machine for Measuring the Suspension

Characteristics of Agriculture Tires,” Journal of Terramechanics, vol. 26, no. 3/4, 1989.

El amortiguamiento de la llanta neumdtica es principalmente debido a la
histéresis de los materiales de la llanta. Este amortiguamiento no es de tipo
coulomb o de tipo viscoso, aparentemente es una combinacién de ambos. Sin
embargo, generalmente se utiliza un coeficiente de amortiguacién viscoso
equivalente derivado de las pruebas dindmicas antes mencionadas. Su valor
es sujeto a variaciones dependiendo del disefio y la construccion de la llanta,

asi como de las condiciones de operacién. Se ha visto que el amortiguamiento
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de la llanta neumaética hecha de compuestos de caucho sintético es

considerablemente menor que el provisto por un amortiguador de choque.

Tabla 1.7 Rigidez vertical para llantas de camién a cargas y presiones de

inflado nominales.

Construccién Rigidez vertical
Tipo de llanta

de la llanta kKN/m Ib/in

Sin especificar 11.00-22/G Pliegues convencionales 1024 5850
Sin especificar 11.00-22/F Pliegues convencionales 977 5578
Sin especificar 15.00 x 22.5/H Pliegues convencionales 949 5420
Sin especificar 11.00-20/F Pliegues convencionales 881 5032
Michelin Radial 11R22.5 XZA (1/3 Banda) Pliegues radiales 874 4992
Michelin Radial 11R22.5 XZA (1/2 Banda) Pliegues radiales 864 4935
Michelin Radial 11R22.5 XZA Pliegues radiales 831 4744
Sin especificar 10.00-20/F Pliegues convencionales 823 4700
Michelin Pilote 11/80R22.5 XZA Pliegues radiales 808 4614
Sin especificar 10.00-20/F Pliegues convencionales 788 4500
Michelin Pilote 11/80R22.5 XZA Pliegues radiales 774 4418
Sin especificar 10.00-20/G Pliegues convencionales 764 4363

Fuente: P.S. Fancher, R.D. Ervin, C.B. Winkler y T.D. Gillespie. “A Fact Book of the
Mechanical Properties of the Components for Single-Unit and Articulated Heavy Trucks”,

Report No. DOT HS 807 125, UMTRI y TRIF.

Para evaluar las caracteristicas vibratorias generales de la llanta, se llevan a
cabo muchas pruebas en un tambor de velocidad de rotacién variable. El
perfil del tambor puede ser al azar, sinusoidal, cuadrado, o triangular. Las
experiencias han mostrado que el uso de excitacién de tipo periédica permite

alcanzar resultados rapidamente.
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La figura 1.57 muestra la aceleracién del cubo de la llanta como funcién de la
frecuencia para una llanta de pliegues radiales y de pliegues convencionales
sobre un perfil sinusoidal con 133 mm (5.25 in) de longitud de onda y 6 mm
(0.25 in) de amplitud pico a pico®. En la figura 1.58 se muestra la razén de
transmisibilidad en la direccién vertical sobre un amplio rango de frecuencias
para llantas de pliegues radiales y de pliegues convencionales. Este conjunto
de resultados se ha obtenido usando un excitador de vibraciones. La
vibracién de entrada es impuesta a la banda de rodamiento de una llanta sin

girar a través de una plataforma montada en el excitador.

Se puede ver de las figura 1.57 y 1.58 que la razén de transmisibilidad para la
excitacion vertical de la llanta de pliegues radiales es notablemente mayor
que la de la llanta de pliegues convencionales en el rango de frecuencias de 60
a 100 Hz. La vibracién en este rango de frecuencias contribuye a la sensacién
de “dureza” del pasajero. Por otro lado, las llantas de pliegues
convencionales son significativamente peores que las llantas de pliegues
radiales en el rango de frecuencias de aproximadamente 150 a 200 Hz. En
este rango de frecuencia, la vibracién contribuye al ruido inducido de la

llanta, comtinmente llamado como rugido de la carretera®.

8 C.W. Barson, D.H. James, and A.W. Morcombe, “Some Aspects of Tire and Vehicle
Vibration Testing,” Proc. Institution of Mechanical Engineers, vol. 182, part 3B, 1967-1968.
%0 T. French, Tire Technology. Bristol and New York: Adam Hilger, 1989.
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Figura 1.57 Caracteristicas vibratorias de wuna llanta de pliegues
convencionales y de una llanta de pliegues radiales para automévil sujetas a
excitacion sinusoidal.
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Fuente: C.W. Barson, D.H. James, and A.W. Morcombe, “Some Aspects of Tire and Vehicle
Vibration Testing,”” Proc. Institution of Mechanical Engineers, vol. 182, part 3B, 1967-1968.

Figura 1.58 Razén de transmisibilidad de wuna Illanta de pliegues

convencionales y de una llanta de pliegues radiales.
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Fuente: C.W. Barson, D.H. James, and A.W. Morcombe, “Some Aspects of Tire and Vehicle
Vibration Testing,”” Proc. Institution of Mechanical Engineers, vol. 182, part 3B, 1967-1968.
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El ruido de la llanta es generado por los siguientes mecanismos”!:

1. Efecto de bombeo de aire. Mientras la llanta gira, el aire es atrapado y
comprimido en los vacios entre la banda de rodamiento y el
pavimento. El ruido es generado cuando el aire comprimido es
liberado a alta velocidad hacia la atmoésfera en la salida del drea de
contacto.

2. Vibraciones de los elementos de la banda de rodamiento. Los
elementos de la banda de rodamiento impactan el pavimento mientras
la llanta rueda. Cuando estos elementos dejan el 4rea de contacto son
liberados de un estado de esfuerzos altos. Esto induce una vibracién en
la banda de rodamiento lo cual forma una fuente principal de ruido en
la llanta. La vibracién de la carcasa y los surcos y vacios de la banda de
rodamiento actian como tubos resonantes y también contribuyen en la

radiacidon de ruido desde la llanta.

El efecto de la textura del pavimento en el nivel de generacién de ruido de un
llanta de pliegues convencionales de camién acanalada a 80 km/h (50 mph)

es mostrada en la tabla 1.8.

1 T.L. Ford and F.S. Charles, “Heavy Duty Truck Tire Engineering,” The Thirty-Fourth L. Ray
Buckendale Lecture, Society of Automotive Engineers, SP-729, 1988.
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Tabla 1.8 Efecto de la textura del pavimento en el nivel de generacién de

ruido de una llanta de pliegues convencionales de camién.

Superficie de la carretera Nivel de ruido en dB (A)
Concreto moderadamente liso 70
Asfalto liso 72
Concreto usado (expuesto a agregados) 72
Concreto cepillado 78

Fuente: T.L. Ford y F.S. Charles. “Heavy Duty Truck Tire Engineering”, The Thirty-Fourth L.
Ray Buckendale Lecture, SAE, SP-729, 1988.
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ANEXO C. CARACTERISTICAS DE RENDIMIENTO DE LOS
VEHICULOS TERRESTRES.

Las caracteristicas de rendimiento de un vehiculo terrestre se refieren a la
capacidad de este para acelerar, decelerar y negociar baches en un trayecto en
linea recta. El esfuerzo de traccién (o de frenado) desarrollado por las llantas
y las fuerzas resistivas actuando sobre el vehiculo determinan el desempefio

potencial de este.
ECUACION DE MOVIMIENTO Y ESFUERZO DE TRACCION MAXIMO

Las principales fuerzas externas que acttian en un vehiculo de dos ejes se
muestran en la figura 2.1. En la direccién longitudinal, se incluyen la
resistencia aerodindmica R, la resistencia la rodadura de las llantas
delanteras Ry y traseras Ry, el peso del vehiculo W, y los esfuerzos de
traccién de las llantas delanteras y traseras Fyy F, respectivamente. F, = 0 para
los vehiculos de traccién delantera; de la misma forma Fr = 0 para vehiculos

de traccion trasera.

La ecuacién de movimiento alrededor del eje longitudinal x del vehiculo esta

expresada por:

2
md—f=ﬂa=Pf +F,-R,~R, R, —~ Wsin,
at” g 2.1)



2
donde ZTJZC es la aceleracion lineal del vehiculo respecto al eje longitudinal, g

es la aceleracién de la gravedad, m y W son la masa y el peso del vehiculo

respectivamente.

Figura 2.1 Fuerzas actuando sobre un vehiculo de 2 ejes.

R
L LY
-

Fuente: J. Y. Wong. Theory of ground vehicles, 3ra Edicién, Wiley-Interscience, 2001

Introduciendo el concepto de la fuerza de inercia, la ecuacién 2.1 puede ser

rescrita de la siguiente manera.

F; +F, —(Ra +Rys +R,, + Wsinb, +gaJ:0

O

1—“:(1{,Z + R, + Wsin 0, +KaJ

8 (2.2)

donde F es el esfuerzo de traccion total y R, es la resistencia total a la

rodadura del vehiculo.
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Para evaluar el potencial de desempefio, se debe hallar el esfuerzo de traccién
maximo que el vehiculo puede desarrollar. Existen 2 factores limitantes para
este esfuerzo: el primero esta determinado por el coeficiente de adhesién y la
carga normal en el eje motriz o ejes motrices, y la segunda por las
caracteristicas de la planta motriz y por la transmision. El valor mds pequefio

entre estos 2 aspectos limita el potencial de desempefio.

Para predecir el méximo esfuerzo de traccién que el contacto llanta — suelo
puede soportar, las cargas normales en los ejes deben ser halladas. Estas
pueden ser determinadas mediante la suma de momentos sobre los puntos A
y B mostrados en la figura 2.1. Sumando momentos en A, la carga normal en
el eje delantero Wy puede ser determinada mediante:

Wi, cos8 —d h,— haW

W, = &
L (2.3)

T Whsin 6,

donde I es la distancia entre el eje trasero y el centro de gravedad del
vehiculo, h, es la altura del punto de aplicacién de la fuerza de resistencia
aerodindmica, /1 es la altura del centro de gravedad, L es la distancia entre ejes
y 0s es el angulo de inclinacién del suelo. Cuando el vehiculo se encuentra

subiendo una pendiente Wh sin 6; toma un valor negativo.

De manera similar, la carga normal del eje trasero puede ser determinada
realizando una suma de momentos alrededor de B

haW

Wl cos@, +d h,+

W = g
L (2.4)

+*Whsin 6,
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donde I; es la distancia entre el eje delantero y el centro de gravedad, para
este caso, si el vehiculo esta subiendo una pendiente Wh sin 6s toma un valor

positivo.

Para valores ; muy bajos, cos 0; es aproximadamente igual a 1; para
vehiculos de pasajeros la altura del punto de aplicacién de la fuerza de
resistencia aerodindmica puede ser asumido cerca de la altura del centro de
gravedad del vehiculo. Teniendo en cuenta estas simplificaciones, las

ecuaciones 2.3 y 2.4 pueden ser rescritas de la siguiente manera.

W, :liW—%[da+ﬂiW sinﬁsj

L 8 (2.5)
W = l—lW +E(da +ﬂi‘W sin Hsj
L L 8 (2.6)
Sustituyendo la ecuacion 2.2 en estas dos ecuaciones se obtiene:
w,=bw-L(r-r)
L L (27)
y
W, _hy +—(F-R))
L (2.8)

Se debe apreciar que el primer termino de la derecha en cada ecuacién
representa la carga estdtica en el eje cuando el vehiculo esta en reposo en una
superficie sin inclinacién. El segundo término de la derecha representa la
componente dindmica de la carga normal, o la transferencia dindmica de

carga.
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El esfuerzo méximo de traccién que el drea de contacto llanta — suelo puede
soportar, puede ser determinado en términos del coeficiente de adherencia
del camino y y los parametros del vehiculo. Para un vehiculo de traccién

trasera se tiene que:

[ h
F. =uW =u| “W+=(F, —R
max /’l r ﬂ[l‘ L( max r)}

— ﬂW(ll_frh)/L

" - ph/L (2.9)

donde la resistencia total a la rodadura R, esta expresada como el producto
del coeficiente de resistencia a la rodadura f;, y el peso del vehiculo W. En el

caso del vehiculo de traccién delantera:

l h
F =uW,=ul2W—-—(F._ —R
max /,l f ﬂl:L L( max r):l

1w (L, + £.h)/L
e 1+,Uh/L (210)

Se debe apreciar que, para obtener las ecuaciones anteriores, la transferencia
de carga transversal debida al torque producido por el motor configurado
longitudinalmente, o la transferencia de carga longitudinal debida al torque
producida por el motor configurado transversalmente han sido despreciadas,
y se ha asumido que tanto la llanta de la derecha como la de la izquierda

poseen igual desempefio.
Para un tractor semi-trailer, el calculo del esfuerzo de traccién méximo que el

area de contacto llanta - suelo puede soportar, es més representativo que para

un vehiculo de dos ejes. Las principales fuerzas que acttian en el semi-trailer
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se muestran en la figura 2.2. La mayoria de estos vehiculos presenta traccién
trasera. Para calcular el esfuerzo maximo de tracciéon determinado por la
interaccion entre las llantas y el suelo, es necesario calcular la carga normal
del trailer en condiciones de operacion. Esto puede ser calculado
considerando el tractor y el semi-trailer como cuerpos separados. Tomando el
semi trailer como un cuerpo separado, pueden determinarse la carga normal
en el eje del semi-trailer W; y las cargas verticales y horizontales en el gancho

Wii y Fhi.

Figura 2.2 Fuerzas que acttan en un semi-trailer.

Fuente: J. Y. Wong. Theory of ground vehicles, 3ra Edicién, Wiley-Interscience, 2001

La carga normal en el eje del semi-trailer, para angulos de inclinacién de

valor bajo de la carretera esta dada por:

W _ Wads + Roshys + haW, | g Wby sin 6, — Fh,
L, (2.11)

donde Ry es la resistencia aerodindmica actuando en el semi-trailer, K. es su

punto de aplicacién y W es el peso del semi-trailer. Otros pardmetros y
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dimensiones se muestran en la figura 2.2. En el caso en el que el vehiculo este

escalando una pendiente, el signo de W2h; sin 05 es positivo.

Si hg» es aproximadamente igual a h3 y a su vez a hy, la expresion para W;s se

simplifica a:

W, :ﬁWz +£(Ra2 + lié W, sin 6, _Fhij
L, (2.12)
La fuerza longitudinal en el gancho esta dada por:
W, =CW,
F,=R, Jra—WziW2 sin@ + f W,
§ (2.13)
Sustituyendo 2.13 en 2.12, la expresién para W se transforma a:
__Wd,
) L2 + f‘/hZ
y la carga en el gancho esta dada por:
d2
Wy =W, =W, = l-——— W,
L2 + fth
W, =C,W, (2.14)

Tomando el tractor como un cuerpo libre y sumando los momentos alrededor
del punto de contacto entre la llanta delantera y el suelo, la carga normal en el
eje trasero del tractor W, puede ser determinada por:
W Wi+ Rohy +haW, /g 2 Wiy sin6, — F b + (L, —d, )W,
' L 2.15)

donde R, es la resistencia aerodindmica actuando sobre el tractor a la altura

ha1'y Wi es el peso del tractor. Otros parametros y dimensiones se muestran
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en la figura 2.2. De la misma forma que en el caso del semi-trailer, el término

Wihi sin 05 es positivo cuando el vehiculo esta subiendo por una pendiente.

Si ha1 es aproximadamente igual a h3 y a su vez a hi, la expresion para W,

puede simplificarse a:

W :vvlll+(Ral+aVV1/gi-VVISin€s_Fhi)]/Ll+(l‘l_d1)Whi
L (2.16)

Despejando de las ecuaciones de fuerzas que actdan en la direccion
longitudinal del tractor, se puede obtener la siguiente expresién para el
esfuerzo de traccién requerido:

F=R, +a_vVlivVl sind, + f, (VVI +VV/1i)+Fhi
8 (2.17)

De las ecuaciones 2.16 y 2.17, el maximo esfuerzo de traccion que el drea de
contacto llanta - suelo puede soportar para un tractor de traccién trasera se

expresa como:

W _ﬂl:l]vvl_h‘lfr (Wl+Whi)+(L|_d1)Whi]/L
max r l_ﬂhl/Ll

Sustituyendo la ecuacién 2.14 en la ecuacién anterior produce:

_ /u[llvvl _h‘lfr (VV] _ChiW2)+(Ll _dl)chiwz:I/LI
o l-ph 1L, (2.18)

El maximo esfuerzo de traccién determinado por la naturaleza de la
interaccion entre la llanta y el suelo impone un limite fundamental en las
caracteristicas de desempefio de un vehiculo, incluyendo la velocidad

maxima, aceleraciéon maxima y pendiente maxima.
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FUERZAS Y MOMENTOS AERODINAMICOS

Bajo un énfasis creciente en economia de combustible, y la reduccién de
emisiones indeseables, la optimizacién de los requerimientos de potencia del
vehiculo ha tomado un papel primordial. Para lograr esto, es necesario
reducir la resistencia aerodindmica, la resistencia a la rodadura, y la
resistencia a la inercia, la cual es proporcional al peso del vehiculo. Para un
automovil de pasajeros tipico que viaja a una velocidad de 80 km/h, la
potencia requerida para superar la resistencia aerodindmica es mayor que la
necesaria para vencer la resistencia impuesta por la carretera, como se
muestra en la figura 2.3. Debido a los efectos significativos de la resistencia
aerodindmica en la potencia requerida por el vehiculo a velocidades
moderadas y altas, atin se hacen grandes esfuerzos en la manera de optimizar

el desempefio aerodindmico de los vehiculos.

Figura 2.3 Requerimientos de potencia para un sedan como funcién de la

velocidad.
kW hp SEDAN DE 4 PUERTAS
Q0 120 AREA FRONTAL 22ft*
[ [ PESO 3675lb (16,35kN) /

CF0,45
90 f /
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[=]
T

(o]
(==}
T
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i i
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Fuente: K.B. Kelly y H.J. Holcombe, “Aerodynamics for Body Engineers”, Automotive

Aerodynamics, Progress in Technology series, vol 16, Society of Automotive Engineers, 1978.
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La resistencia aerodindmica proviene de dos fuentes: El flujo de aire que pasa
por el exterior del cuerpo del vehiculo y la otra, el flujo de aire que pasa a
través del radiador del vehiculo y en su interior con los propésitos de
refrigerar, calentar y ventilar. De los dos, el primero es el dominante,

provocando el 90% de la resistencia aerodindmica del vehiculo.

El flujo de aire externo genera presiéon normal y esfuerzos de corte en el
cuerpo del vehiculo. De acuerdo con la naturaleza aerodindmica, la
resistencia aerodindmica externa comprende de dos componentes,
generalmente conocidas como presion de arrastre y friccion del aire. La
presion de arrastre surge como resultado de la componente de la presiéon
normal que actda en direccién opuesta al movimiento del vehiculo, mientras
que la friccién del aire se debe a los esfuerzos de corte en la capa limite
adyacente a la superficie externa del vehiculo. De las dos componentes, la
presion de arrastre es muy superior, pues constituye el 90% de la resistencia
aerodindmica total de un vehiculo de pasajeros con un acabo superficial
estdndar. Sin embargo, para vehiculos largos, tales como buses o trenes, la
friccién del aire puede ser significativa. Se debe resaltar que las pérdidas de
momentum del aire en la estela que provoca el vehiculo, y la energia
impartida al aire por los vortices generados por el vehiculo no son
componentes adicionales, pero si son una alternativa de medicién para la

presion de arrastre y la fricciéon del aire®2.

92 C.W. Carr, “Potential for Aerodynamic Drag Reduction in Car Design” en M.A. Dorgham,
Ed., Impact of Aerodynamics on Vehicle Design, Technological Advances in Vehicle Design
Series, SP3. Jersey, Channel Islands, U.K.: Inderscience Enterprises Limited, 1983.
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En la préctica, la resistencia aerodindmica es expresada generalmente de la
siguiente forma:
&=§%&W
(2.19)
donde p es densidad de masa del aire, Cp es el coeficiente de resistencia
aerodindmico, que representa los efectos combinados de todos los factores
descritos anteriormente. Ar es un drea caracteristica del vehiculo, usualmente
se toma el drea frontal, la cual es el area proyectada del vehiculo en la
direccion de movimiento, y V; es la velocidad relativa del vehiculo con
respecto al viento. Es interesante observar que la resistencia aerodindmica es
proporcional al cuadrado de la velocidad del vehiculo, asi, la potencia
requerida para vencer la resistencia aerodindmica se incrementa con la
velocidad al cubo. Cuando la velocidad aumenta al doble, la potencia

requerida para vencer la resistencia aerodindmica es ocho veces mayor.

Debe mencionarse que las condiciones atmosféricas afectan la densidad del
aire p, y de esta forma la resistencia aerodindmica. Por ejemplo, un
incremento en la temperatura del ambiente de 0° hasta 38°C ocasionaria una
reduccion de la resistencia aerodindmica del 14%; de la misma forma, un
incremento en la altitud de 1219 m ocasionaria una reduccién del 17%. En
vista de que los efectos del ambiente en el valor de la resistencia
aerodindmica son significativos, es necesario establecer un patrén estandar de
condiciones sobre el cual se hagan todas las pruebas de resistencia
aerodindmica. Las condiciones mds comunmente usadas son una
temperatura de 15°C y una presiéon barométrica de 101.32 kPa (1 atm). Para
fines de calculo de desempefio, la densidad de masa del aire puede ser

tomada como 1.225 kg/m3.
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El area frontal Ay del vehiculo puede ser determinada por medio de
fotografias tomadas de frente en caso de que no existan dibujos del vehiculo
suficientemente precisos. Para vehiculos de pasajeros, el drea frontal varia en
un rango de entre el 79% - 84% del area calculada tomando el ancho y la
altura del vehiculo. Con base a informacién recolectada, para vehiculos de
pasajeros cuyas masas se encuentren en el rango de los 800 — 2000 kg, la
relacion entre el drea frontal y la masa del vehiculo puede ser aproximada
por medio de la relacién

A, =16 +0.00056 (1, —765) (2.20)

donde Ay es el drea frontal en metros cuadrados y m. es la masa del vehiculo

en kilogramos.

El coeficiente aerodindmico Cp puede ser obtenido por medio de pruebas en
taneles de viento, ya sea en modelos a escala o en vehiculos de tamafio
natural. Solo un nimero reducido de ttneles de viento tienen la capacidad de
hacer pruebas a escala natural y son utilizados en la industria o en centros de
investigacion®. Este tipo de ttneles no presenta las desventajas de los ttneles
de prueba de modelos a escala, pero son muy costosos y requieren de mucho
espacio. Por ello, las pruebas en modelos a escala son mas comunes en el
desarrollo de nuevos productos, debido a que presenta un costo muy inferior
y es mds conveniente cuando se desean hacer modificaciones de forma. En los
Estados Unidos, los modelos mas utilizados son los de escala 3:8, mientras

que en Europa, la escala mds utilizada es 1:4, aunque en ttneles mas

% W.H. Hucho, “Wind Tunnels for Automotive Aerodynamics”, en W.H. Hucho, Ed.,
Aerodynamics of Road Vehicles. London: Butterworths-Heinemann, 1990.
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pequeiios se utilizan también modelos a escala 1:5. Para vehiculos

comerciales, una escala recomendada es 1:2.5%.

En las pruebas de ttneles de viento, ya sea se utilicen modelos a escala o de
tamafio natural, se debe prestar atencion a dos problemds bésicos:

Similaridad del campo de flujo, y el modelamiento del terreno.

Similaridad del campo de flujo se refiere a que tan similar es el patrén de
flujo en el ttinel de viento con el que se verd sometido el vehiculo en
condiciones reales. Para asegurar esta similitud en las pruebas de vehiculos a
escala, el requerimiento basico es que el nimero de Reynolds para el modelo
a escala sea igual al del modelo real. El nimero de Reynolds es la relacién del
producto entre la velocidad del aire y la longitud caracteristica del vehiculo
con la viscosidad cinemaética del aire. Para satisfacer este requerimiento, un
modelo escala 3:8 debe ser probado en un ttnel a una velocidad del aire tal
que sea 8/3 veces mayor que la que se presentard en el vehiculo de escala
natural. Adicionalmente la relacién de bloqueo (blockage), que es la relaciéon
entre el area frontal del modelo (o el vehiculo en tamafio natural) y el drea
transversal del ttnel, debe ser lo més pequefia posible, siendo recomendable

no excederla de 5%%35.

Un modelamiento adecuado del suelo para las pruebas en ttneles de viento
requiere una especial atenciéon. Cuando un vehiculo es conducido en un
camino a una velocidad del viento de cero, el aire esta en reposo relativo con
el suelo. En un tanel de viento convencional, el aire fluye con una velocidad
relativa respecto al piso del ttnel, origindndose una capa limite. Este hecho

puede afectar significativamente el patrén de flujo que presenta la parte
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inferior del modelo, ya sea a escala o tamafio natural. Para corregir este

problema, se debe utilizar un piso movible.

El método de deceleracién para pruebas de carreteras, conocido también
como la prueba coastdown (cuesta abajo), puede ser utilizado para determinar
la resistencia aerodindmica®495%. Utilizando este método, el vehiculo es
llevado a cierta velocidad, preferiblemente a su maxima velocidad, y una vez
alcanzado este valor se lleva la transmisién del vehiculo a posicién neutral y
el vehiculo empieza a decelerar. La variacién de la velocidad del vehiculo y la
distancia recorrida son monitoreadas continuamente. La deceleraciéon del
vehiculo debida a los efectos combinados de resistencia a la rodadura de las
llantas, la resistencia a la transmision y la resistencia aerodindmica puede ser
obtenida por los datos recopilados en la prueba, tales como la relacién
velocidad - tiempo o la relacion velocidad — distancia. De la deceleracion
obtenida, y tomando en cuenta los efectos de las inercias rotacionales de
todos los componentes en la transmisién, incluyendo las llantas, puede
deducirse la fuerza resistiva total. Con los efectos de la resistencia a la
rodadura, la resistencia a la transmisiéon y la resistencia total hallados, se

puede determinar la resistencia aerodinamica del automovil.

% G. Rousilon, J. Marzin, y J.Bourhis, “Contribution to the Accurate Measurement of
Aerodynamic Drag by the Deceleration Method”, en Advances in Road vehicle Aerodynamicsk,
BHRA Fluid Engineering, Cranfield, England, 1973.

% R.A. White y H.H. Korst, “The determination of vehicle Drag Contributions from
Coastdown Tests”, SAE Transactions, vol. 81, paper 720099, 1972.

% G.W. Eaker, “Wind Tunnel to road Aerodynamic Drag Correlation”, en Research in

Automotive Aerodynamics, Society of Automotive Engineers, publicacién especial SP-747, 1988.
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Uno de los métodos que pueden ser usados para determinar la resistencia a la
rodadura de las llantas y la resistencia a la transmisién es realizando una
prueba de carretera adicional, en la cual el vehiculo de prueba esta
completamente resguardado en un tipo de trailer, de tal forma que el
vehiculo quede aislado de cualquier tipo de fuerza aerodindmica®”. Sin
embargo, las llantas del vehiculo de prueba mantienen contacto con la
carretera y soportan toda la carga del vehiculo. Una celda de carga es ubicada
en el punto de conexién entre el trailer y el auto de prueba con el fin de medir
la fuerza de remolque. Durante la prueba, un vehiculo es utilizado para
remolcar el trailer junto con el auto de prueba. La fuerza de remolque
obtenida de la célula es la suma de las resistencias a la rodadura y a la
transmision del vehiculo de prueba. Un procedimiento alternativo
recomendado por la SAE (la practica recomendada J1263) puede ser utilizado
para deducir la resistencia aerodindmica y las resistencias a la rodadura y a la

transmision a partir de los datos obtenidos en la prueba coastdown.

Se ha comprobado que la prueba coastdown arroja resultados con suficiente
exactitud para los valores de resistencia aerodindmica, si se tiene especial
cuidado al hallar los otros valores de resistencias. En comparacion con las
pruebas en tuneles de viento, este método no requiere de infraestructura
costosa. Sin embargo, requiere una carretera lo mds plana posible
(usualmente que no exceda el 0,5%) y en linea recta, ademds de estar sujeta a

la influencia de condiciones climédticas.

7 G. A. Necati, “Measurement and test Techniques”, en W.H. Hucho, Ed., Aerodynamics of

road vehicles. London: Butterworths-Heinemann, 1990.
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El coeficiente de resistencia aerodindmica Cp es una funcién de un ntimero de
factores de disefio y de operacién del automévil. La forma de las partes del
vehiculo tales como, el ante cuerpo (forebody), el post cuerpo (afterbody), bajo
el cuerpo (underbody), los guardabarros (wheel-wells), los limpia parabrisas
(drip-rails), las salientes de las ventanas (window recesses), los retrovisores
externos (external mirrors), etc. Tienen un efecto significativo en el coeficiente
de resistencia aerodindmica. Los valores del coeficiente para las diferentes
formas de autos de pasajeros se muestran en la figura 2.4, y aquellos para un
grupo selecto de automoviles se encuentran en la tabla 2.1. La influencia de
las variaciones de la forma en el coeficiente para autos de pasajeros se
muestra en la figura 2.5. Los efectos de la forma del forebody y el afterbody para
un auto de pasajeros en el coeficiente de resistencia se muestran en las figuras
2.6 y 2.7 respectivamente. Para optimizar el desempefio aerodindmico de los
vehiculos, muchas veces se utilizan dispositivos adicionales tales como los
spoilers. Las figuras 2.8 y 2.9 muestran los efectos de estos dispositivos en el

coeficiente de resistencia aerodinamica.

Figura 2.4 Coeficiente de resistencia aerodindmico para diferentes autos. A)
Citroen DS 19. B) Oldsmobile Toronado. C) Mercedes Benz 300SE. D) Ford
Falcon Futura. E) VW 1200. F) Ford Mustang.

cﬂ;03ﬂ CD= 0.38
(a) ()

CD=03!‘!? Cg: 0416
(© (d)

C,=0458 o C,=0475

(€) O]

Fuente: R.G.S White, “A method of Estimating Automobile Drag Coefficient”, SAE
Transactions, vol. 78, paper 690189, 1969.
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Ademads de la forma del automovil, el comportamiento del vehiculo es
definido por el angulo de ataque (el angulo entre el eje longitudinal del
vehiculo respecto la horizontal), el claro de la base (ground clearance), las
condiciones de carga, y otros factores operacionales, como el tipo de radiador,
ventanas abiertas o cerradas, etc. También afectan el coeficiente de
resistencia. La figura 2.10 muestra el efecto del d&ngulo de ataque en el valor
de Cp para tres tipos de auto de pasajeros, mientras que la figura 2.11
muestra el efecto del ground clearance en el valor de este factor para distintos
tipos de vehiculos. Las condiciones de carga y la distribucién de esta en los
ejes pueden cambiar el d&ngulo de ataque del vehiculo y el ground clearance, y
por ende, el valor del coeficiente de resistencia. Esta influencia de las
condiciones de carga en el valor de Cp para autos de pasajeros se muestra en
la figura 2.12. La influencia de los factores operacionales, por su parte, se

muestra en la figura 2.13.

Los diferentes componentes de resistencia aerodindmica para un auto de
pasajeros y su potencial de reduccién son resumidos en la tabla 2.2. Puede
apreciarse que se logra una mayor reduccion del coeficiente mediante la
optimizacion de la forma externa del auto. Se estima que la componente del
coeficiente de reduccién debida a la forma exterior puede reducirse de un
valor tipico de 0.28 a un minimo préctico de 0.1. El alcance de reduccién total
en la resistencia aerodindmica de un automoévil convencional moderno, es de

aproximadamente un 55%, tal como se indica en la tabla 2.2.
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Tabla 2.1 Valores de coeficiente de resistencia aerodindmica y &drea frontal

para diferentes automoviles de pasajeros.

Area Frontal As
Coeficiente de Resistencia
Tipo de vehiculo Aerodindmico Cp m?2 ft2
Autos Mini
Fiat Uno ES 0.33-0.34 1.83 19.7
Peugeot 205GL 0.35-0.37 1.74 18.73
Honda Civic 1.2 0.37-0.39 1.72 18.51
VW Polo Coupe 0.39-0.40 1.72 18.51
Nissan micra GL 0.40-0.41 1.78 19.16
Autos Pequefios
VW Golf GTI 0.35-0.36 1.91 20.56
VW Jetta GT 0.36-0.37 1.91 20.56
Ford Escort 1.3GL 0.39-0.41 1.83 19.7
Mazda 323 1.5 0.41-0.43 1.78 19.16
Toyota Corolla 1300DX 0.45-0.46 1.76 18.95
Autos Medianos
VW Passat CL 0.36-0.37 1.89 20.34
Audi 80CC 0.38-0.39 1.86 20.02
BMW 318i (3201) 0.39-0.40 1.86 20.02
Honda Accord 1.8EX 0.40-0.42 1.88 20.24
Nissan Stanza Notchback 0.41-0.43 1.76 20.24
Autos grandes
Audi1001.8 0.30-0.31 2.05 22.07
Mercedes 190E (190D) 0.33-0.35 1.9 20.45
BMW 518i (520i, 525€) 0.36-0.38 2.02 21.74
Saab 900 Gli 0.40-0.42 1.95 20.99
Volvo 740 GLE 0.40-0.42 2.16 23.25
Autos de Lujo
Saab 9000 Trubo 16 0.34-0.36 2.05 22.07
Jaguar XL-S 0.40-0.41 1.92 20.67
Mercedes 500 SEL 0.36-0.37 2.16 23.25
Peugeot 604 STI 0.41-0.43 2.05 22.07
BMW 728i (732i, 735i) 0.42-0.44 2.13 22.93
Autos Deportivos
Porsche 924 0.31-0.33 1.8 19.38
Renault Fuego GTX 0.34-0.37 1.82 19.59
VW Scirocco GTX 0.38-0.39 1.74 18.73
Toyota Celica Supra 2.8i 0.37-0.39 1.83 19.7
Honda Prelude 0.38-0.40 1.84 19.81

Fuente: W.H Hucho, “Aerodynamics Drag of Passenger Cars”, en W.H. Hucho, Ed,,

Aerodynamics of road vehicles. London: Butterworths-Heinemann, 1990.
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Figura 2.5 Influencia de la forma de los detalles de un auto de pasajeros en el

coeficiente de resistencia.
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Fuente: L.J. Janssen y W.h. Hucho, “The effect of various parameters on the Aerodynamic

Drag of passenger cars”, en Advances in road vehicles Aerodynamics BHRA Fluid Engineering,

Cranfield, Inglaterra, 1973.

Los efectos del coeficiente en la economia de combustible en condiciones de
estado estable para un auto de pasajeros, con una masa de 1060 kg, un érea
frontal de 1.77 m?, y llantas radiales, se muestra en la figura 2.14. Se puede
apreciar que a una velocidad de 96 km/h, una reduccién del coeficiente de
resistencia de 0.5 a 0.3 incrementara la economia de combustible
aproximadamente en un 23%. La figura 2.15 muestra los efectos que tiene la
reduccién del coeficiente en la economia de combustible para un tractor semi-
trailer bajo diferentes condiciones de operaciéon. Puede concluirse de la figura
2.15 que en operacién, en una carretera plana a velocidades constantes, la
reduccién en el coeficiente de resistencia tiene la influencia mds significativa

en el ahorro de combustible del tractor semi-trailer.
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Figura 2.6 Influencia de la forma de la defensa delantera en el coeficiente de

resistencia de un auto de pasajeros.
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Fuente: W.H Hucho, “Aerodynamics Drag of Passenger Cars”, en W.H. Hucho, Ed,,

Aerodynamics of road vehicles. London: Butterworths-Heinemann, 1990

Figura 2.7 Influencia de la forma de la defensa trasera en el coeficiente de

resistencia de un auto de pasajeros.

s ®

Fuente: L.J. Janssen y W.h. Hucho, “The effect of various parameters on the Aerodynamic

Drag of passenger cars”, en Advances in road vehicles Aerodynamics BHRA Fluid Engineering,

Cranfield, Inglaterra, 1973
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Figura 2.8 Influencia del disefio del spoiler delantero en el coeficiente de

resistencia y coeficiente de sustentacién de un auto de pasajeros.
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Fuente: L.J. Janssen y W.h. Hucho, “The effect of various parameters on the Aerodynamic
Drag of passenger cars”, en Advances in road vehicles Aerodynamics BHRA Fluid Engineering,

Cranfield, Inglaterra, 1973

En comparacién con los autos de pasajeros, los vehiculos comerciales
pesados, tales como camiones, tractores-semitrailers (doble troque), y
camiones-trailers (mulas), por lo general presentan valores de coeficiente de
resistencia méas elevados. Esto se debe principalmente a su cuerpo en forma
de caja. La figura 2.16 muestra las variaciones de los valores del coeficiente de
resistencia de un tractor-semitrailer y un camion-trailer con respecto al
angulo yaw, que es el dngulo entre la direcciéon de movimiento del vehiculo
con respecto a la direcciéon del viento, asi como la contribucién tanto del
tractor como del semitrailer al valor del coeficiente de resistencia
aerodindmica de la combinacién. Se puede apreciar que para un tractor-

semitrailer, la resistencia aerodindmica del tractor no es sensible al angulo
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yaw, y que el tractor contribuye aproximadamente con un 60% de la
resistencia aerodindmica de la combinacién para un angulo yaw de 0°. Para la
combinacién camién-trailer, el camién contribuye con un 62% de la

resistencia aerodindmica total para el mismo valor de angulo yaw.

Figura 2.9 Influencia del disefio del spoiler trasero en el coeficiente de

resistencia y coeficiente de sustentacion para un auto de pasajeros.
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Fuente: L.J. Janssen y W.h. Hucho, “The effect of various parameters on the Aerodynamic

Drag of passenger cars”, en Advances in road vehicles Aerodynamics BHRA Fluid Engineering,

Cranfield, Inglaterra, 1973.

La tabla 2.3 muestra valores representativos del coeficiente de resistencia
para autos de pasajeros, furgonetas, buses, tractores-semitrailers y camiones-

semitrailers.

Para incrementar el desempefio aerodindmico en vehiculos comerciales
pesados, se han introducido dispositivos adicionales, tales como deflectores
de aire montados en el techo del tractor o el camioén. La figura 2.17 muestra
los efectos de varios tipos de deflectores de aire en el valor del coeficiente de

resistencia de un tractor-semitrailer. Puede observarse que utilizando el
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mejor deflector de aire de entre los investigados (el tipo 6 mostrado en la
figura), el valor del coeficiente de resistencia puede ser reducido hasta en un
24% en comparacién con el valor del vehiculo sin este tipo de dispositivo. Si
se instala un sello que cubra el espacio entre el tractor y el semitrailer no se
reduce considerablemente el coeficiente de resistencia. Con bordes verticales
redondeados en la parte frontal del semitrailer, y con paneles lisos y planos
en el cuerpo del mismo, el coeficiente de resistencia se reduce hasta en un
22%. Si a esto se le suma la instalacion del mejor deflector de aire, se logra

una reduccioén del 34%.

Figura 2.10 Influencia del dngulo de ataque en el coeficiente de resistencia y

el coeficiente de sustentacion para autos de pasajeros.
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Fuente: L.J. Janssen y W.h. Hucho, “The effect of various parameters on the Aerodynamic
Drag of passenger cars”, en Advances in road vehicles Aerodynamics BHRA Fluid Engineering,

Cranfield, Inglaterra, 1973
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Figura 2.11 Influencia del ground clearance en el coeficiente de resistencia y el

coeficiente de sustentacion para autos de pasajeros.
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Fuente: L.J. Janssen y W.h. Hucho, “The effect of various parameters on the Aerodynamic
Drag of passenger cars”, en Advances in road vehicles Aerodynamics BHRA Fluid Engineering,

Cranfield, Inglaterra, 1973

La figura 2.18 muestra la variaciéon del coeficiente de resistencia para
tractores-semitrailers con varios dispositivos adicionales y formds de tractor

con dngulos de yaw.
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Figura 2.12 Influencia de la carga en el coeficiente de resistencia y coeficiente

de sustentacién para autos de pasajeros.
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Fuente: L.J. Janssen y W.h. Hucho, “The effect of various parameters on the Aerodynamic
Drag of passenger cars”, en Advances in road vehicles Aerodynamics BHRA Fluid Engineering,

Cranfield, Inglaterra, 1973
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Figura 2.13 Influencia de los factores

resistencia para autos de pasajeros.
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Fuente: L.J. Janssen y W.h. Hucho, “The effect of various parameters on the Aerodynamic

Drag of passenger cars”, en Advances in road vehicles Aerodynamics BHRA Fluid Engineering,

Cranfield, Inglaterra, 1973

Tabla 2.2 Componentes del coeficiente de resistencia aerodindmica y su

potencial reduccion.

Componentes para el coeficiente Valores Valor minimo
de resistencia aerodindmica Tipicos posible

Parte trasera de automévil 0.055 -0.015
Parte delantera del automévil 0.14 0.07
Base del automovil 0.06 0.02
Friccién de piel 0.025 0.025
Arrastre total en el cuerpo del auto 0.28 0.1
Llantas y Rines 0.09 0.07
Drip-Rails 0.01 0
Window Recesses 0.01 0.005
Espejos retrovisores externos (uno) 0.01 0.005
Arrastre total debido a
protuberancias 0.12 0.08
Sistema de Refrigeracién 0.035 0.015
Arrastre interno total 0.035 0.015
Arrastre total 0.435 0.195

Fuente: C.W. Carr, “Potential for Aerodynamic Drag Reduction in Car Design” en M.A.

Dorgham, Ed., Impact of Aerodynamics on Vehicle Design, Technological Advances in Vehicle

Design Series, SP3. Jersey, Channel Islands, U.K.: Inderscience Enterprises Limited, 1983.
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El fenémeno de sustentacion se presenta en el vehiculo debido al diferencial
de presion entre la parte inferior y superior de este. Puede volverse
significativo a velocidades moderadas. La sustentacién generalmente causa
una reduccién en la carga normal que actta en el drea de contacto entre la
llanta y el suelo. De esta forma, las caracteristicas de desemperio y el control y
la estabilidad direccional del vehiculo pueden verse seriamente afectados.
Para autos de competicién, con el fin de optimizar su capacidad de viraje y de
traccion, se utilizan superficies aerodinamicas montadas externamente con el
fin de generar una fuerza hacia abajo en el vehiculo, con lo que se incrementa

la carga normal en el drea de contacto entre la llanta y el suelo.

La sustentacién aerodindmica R actuando en el vehiculo se expresa mediante
la relacion.
R =£c,Av?
2 (2.21)
donde Cr es el coeficiente de sustentacion aerodindmico, obtenido
generalmente mediante pruebas en los tineles de viento. Los valores tipicos
del coeficiente de sustentaciéon para vehiculos de pasajeros varia entre 0.2 y
0.5, utilizando el 4rea frontal del vehiculo como el 4rea caracteristica. Al igual
que el coeficiente de resistencia, depende no solo de la forma del vehiculo,
sino también de un nimero de factores operacionales. La manera en que la
forma del afterbody afecta el coeficiente de sustentacién en el eje trasero del
vehiculo Cir se muestra en la figura 2.7. Las figuras 2.8 y 2.9 muestran la
influencia de la instalacion de spoilers en la parte delantera y trasera del auto
en el valor del coeficiente de sustentacion en los ejes delantero y trasero, Crry
Crr respectivamente. Los efectos del dngulo de ataque, ground clearance, y las
condiciones de carga en el valor de este coeficiente se ilustran en las figuras

2.10,2.11 y 2.12 respectivamente.
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Figura 2.14 Efectos del la reduccién del coeficiente de resistencia en la
economia de combustible a diferentes velocidades para un auto de pasajeros

mediano.

o
(=]
=
3

mpg
)» 50

L

(4]

40 |

~

30

S
o
-

20 F

—
L8]
T

10 F

CONSUMO DE COMBUSTIBLE

L L " | W]

0 20 40 60 80 100 120 mph

0 50 100 150 200 km/h
VELOCIDAD

Fuente: W.H. Hucho, L.J Janssen, y HK Emmelmann, “The Optimization of body details — A
method for reducing the Aerodynamic Drag of road vehicles”, Society of Automotive Engineers,

paper 760185, 1976.

El momento de sustentacién aerodindmico, de igual forma, puede afectar el
comportamiento del vehiculo. Este momento es el resultante de los
momentos provocados por la fuerza de resistencia aerodindmica, y la fuerza
de sustentacién aerodinamica, alrededor del centro de gravedad del vehiculo.
Puede ocasionar una transferencia de carga significativa de un eje a otro a
velocidades moderadas y altas. De esta forma, afecta el desempefio, asi como

el control direccional y la estabilidad del vehiculo.

El momento de sustentacién aerodindmico M, es expresado como

_Pp
M, =5 CyA LY}
(2.22)
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donde Cum es el coeficiente de momento de sustentacion aerodindmico,
obtenido generalmente en pruebas en ttneles de viento y Lc es la longitud
caracteristica del vehiculo. La distancia entre ejes o la longitud total del
vehiculo pueden ser utilizados como la longitud caracteristica en la ecuaciéon
2.22. La mayoria de los autos de pasajeros tienen un valor Cy entre 0.05 y 0.2,
utilizando la distancia entre ejes como la longitud caracteristica y el drea

frontal como el 4rea caracteristica.

Figura 2.15 Efectos del la reduccién del coeficiente de resistencia en la

economia de combustible en un tractor — semitrailer.
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Fuente: H. Gotz, “Commercial Vehicles”, en W.H Hucho, Ed., Aerodynamics of road vehicles.

London: Butterworths-Heinemann, 1990.
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Tabla 2.3 Valores de coeficiente de resistencia para distintos tipos de

vehiculos.

Coeficiente de resistencia

Tipo de vehiculo aerodindmico
Autos de pasajeros 0.3-0.52
Vans 0.4-0.58
Buses 0.5-0.8
Tractores -

Semitrailer 0.64-1.1
Camion - Trailer 0.74-1.0

Fuente: H. Gotz, “Commercial Vehicles”, en W.H Hucho, Ed., Aerodynamics of road vehicles.

London: Butterworths-Heinemann, 1990.

Figura 2.16 Distribucién de la resistencia aerodindmica entre (a) Tractor y
semitrailer y (b) Camion y trailer para diferentes angulos de yaw.
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Fuente: H. Gotz, “Commercial Vehicles”, en W.H Hucho, Ed., Aerodynamics of road vehicles.

London: Butterworths-Heinemann, 1990.
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Figura 2.17 Efectos de los dispositivos adicionales y detalles de forma en el

coeficiente de resistencia para tractores — semitrailer.
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Fuente: C. Berta y B. Bonis, “Experimental shape research of ideal Aerodynamic

characteristics for industrial vehicles”, Society of Automotive Engineers, paper 801402, 1980.

Figura 2.18 Efectos de los dispositivos adicionales en el coeficiente de

resistencia para tractores — semitrailer a distintos dngulos de yaw.
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Fuente: H. Gotz, “Commercial Vehicles”, en W.H Hucho, Ed., Aerodynamics of road vehicles.

London: Butterworths-Heinemann, 1990.
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PLANTA MOTRIZ DE LOS VEHICULOS Y CARACTERISTICAS DE LAS
TRANSMISIONES

Como se menciond anteriormente, existen dos factores limitantes en el
desempefio de un vehiculo terrestre: Uno es el maximo esfuerzo de traccién
que el drea de contacto llanta - suelo puede soportar, y el segundo es el
esfuerzo de tracciéon que el torque del motor con una transmisién especifica
puede proveer. El mdas pequefio de estos dos factores determinara el
desempefio potencial del vehiculo. A bajas relaciones de marcha, con el
regulador del motor completamente abierto, el esfuerzo de tracciéon puede
estar limitado por la naturaleza de la adhesiéon de las llantas al camino. A
relaciones de marcha altas, el esfuerzo de traccion es determinado en la
mayoria de los casos por las caracteristicas de transmisiéon del motor. Para
predecir el desempefio global de un vehiculo de carretera, las caracteristicas
del motor y de la transmisién deben ser consideradas. En esta seccién, se
presentan las caracteristicas generales de la planta motriz y de las

transmisiones de los vehiculos.

Caracteristicas de las plantas motrices. Para aplicaciones vehiculares, el
desempefio ideal de la planta motriz es que suministre una potencia
constante durante todo el rango de velocidad del vehiculo. Por ello, el torque
debe variar de manera hiperbdlica respecto a la velocidad, como se muestra
en la figura 2.19. De esta manera se proveera al vehiculo un alto esfuerzo de
traccion a velocidades bajas, donde las demandas de aceleraciéon, empuje o
capacidad de ascenso son elevadas. Existen plantas motrices cuyas
caracteristicas de potencia-torque-velocidad son muy cercanas a las ideales

para aplicaciones de vehiculos, tales como motores eléctricos y algunos
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motores de vapor. La figura 2.20 muestra las caracteristicas de torque-
velocidad para un motor eléctrico de corriente continua. El motor de
combustién interna tiene caracteristicas menos favorables, y solo es utilizado
cuando se acopla con una transmisién apropiada. A pesar de esta desventaja,
es la planta motriz mds utilizada en la industria debido a su buena relacién
peso/potencia, alta economia de combustible, bajo costo y facilidad de

arranque.

Figura 2.19 Curva de desempefio ideal para plantas motrices vehiculares.
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Ademas de las investigaciones que se realizan para aumentar la eficiencia, la
relaciéon peso/potencia, reducir el tamafio y el gasto de combustible en las
plantas motrices de los vehiculos, en los tltimos afios se ha hecho mucho
énfasis en el control y la reduccién de emisiones indeseables. Muchas
opciones tecnolégicas se han investigado, incluyendo modificaciones del
motor de combustion interna. En general, las dos opciones utilizadas para

reducir las emisiones indeseables son: prevenir que se formen durante la
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combustiéon o removerlas una vez se hayan formado. Optimizando la
combustiéon mediante inyeccioén directa, lean burn combustion systems, y otros,
han reducido la cantidad de emisiones indeseables. Los agentes
contaminantes pueden ser removidos una vez salgan de la cdmara de
combustion inyectando aire al reactor del escape con el fin de conseguir una
oxidacién mds completa, o por un convertidor catalitico en el sistema de
escape de los motores de gasolina. Para el caso de los Diesel, un dispositivo
que combina las funciones del catalizador y de un filtro puede ocasionar una
notable reduccién en la cantidad de monéxido de carbono, hidrocarburos, y
particulas en los gases de emision. Motores de combustibles alternativos tales

como el gas natural, también reducen notoriamente las emisiones nocivas®®.

Figura 2.20 Curva torque-velocidad de motores eléctricos.

TORQUE

VELOCIDAD

Se han estudiado alternativas al motor de combustién interna, las cuales

incluyen motores de turbina a gas, motores de combustion externa de ciclo

% J. McKnight, “Transportation in the 21st Century — Our Challenges and Opportunities”,
Lectura 11 George Stephenson, Institution of Mechanical Engineers, Oct. 1990.
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Rankine, motores de combustién externa del ciclo Stirling, sistemds de
propulsién eléctrica y sistemds de potencia hibridos, como la combinacién del
motor de combustion interna con la propulsion eléctrica. Las turbinas de gas
presentan diferentes ventajas como planta motriz vehicular. Tiene una
relacién peso/potencia favorable y puede ser utilizada con un gran ntimero
de combustibles. El monéxido de carbono y los hidrocarburos en los gases de
emisiéon son menores que los de un motor a gasolina equivalente. También
existe evidencia de que la cantidad de oxido nitroso emitido es inferior. La
turbina de gas, sin embargo, presenta algunas desventajas. La maés
importante es una baja eficiencia y poca economia de combustible bajo
condiciones de carga nula o parcial, que son las principales condiciones de
operaciéon en los automoviles. El motor de ciclo Rankine presenta un
comportamiento cercano al ideal, ademads, por su capacidad de sobre carga,
este motor no necesita transmisién alguna, puede ser usado con un gran
nimero de hidrocarburos como combustible y atin asi las emisiones nocivas
(incluyendo los 6xidos nitrosos) son muy bajas. Entre las desventajas de este
tipo de motor se encuentran el tiempo excesivo de arranque y una relacién
peso/potencia relativamente alta. El motor de ciclo Stirling utiliza el
calentamiento y enfriamiento en forma alternativa del medio de trabajo, tales
como helio comprimido y gas hidrogeno a volumen constante con el fin de
generar trabajo mecédnico tutil. Hasta la fecha, tiene wuna relacién
peso/potencia deficiente y es muy complejo en el aspecto mecénico, las
caracteristicas de emisién del motor son, sin embargo, excepcionales. Los
vehiculos eléctricos con celdas de combustible como fuente de potencia han
atraido el interés de los investigadores, pues sus emisiones nocivas son nulas.
Una celda de combustible es un dispositivo electro-quimico en el cual la
energia liberada por una reaccién quimica es convertida directamente en

energfa eléctrica. En una celda de combustible, el hidrogeno es combinado
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con aire para producir electricidad, provocando un nivel contaminacién

virtualmente nulo. La emisién es principalmente vapor de agua.

Figura 2.21 Curvas de desempefio de un motor de gasolina.
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Fuente: J. Y. Wong. Theory of ground vehicles, 3ra Edicién, Wiley-Interscience, 2001

Figura 2.22 Curvas de desempefio de un motor Diesel.
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Fuente: J. Y. Wong. Theory of ground vehicles, 3ra Edicién, Wiley-Interscience, 2001

Debido a que el motor de combustién interna es la planta motriz mas

utilizada en los vehiculos hoy dia, es apropiado estudiar las funciones bésicas
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que son esenciales para la prediccién del desemperfio del vehiculo. Algunas
caracteristicas representativas de un motor a gasolina y un motor diesel se
muestran en las figuras 2.21 y 2.22, respectivamente. El motor de combustiéon
interna empieza a operar de forma suave a cierta velocidad (velocidad de
ralenti). Buena calidad de combustién y el torque maximo que puede brindar
el motor se alcanzan a una velocidad intermedia. A medida que empieza a
aumentar la velocidad, la presién media efectiva decrece debido a que las
pérdidas en el sistema de admisién aumentan, y por ende, el torque del
motor disminuye. La potencia, sin embargo, se incrementa a medida que la
velocidad aumenta hasta el punto de maxima potencia. Una vez superado
este punto, el torque del motor presenta un decrecimiento mds rdpido a
medida que aumenta la velocidad. Esto trae como resultado una caida en la
potencia de salida. En aplicaciones vehiculares, la maxima velocidad
permisible del motor se ajusta justo después de que se alcanza el valor de
maxima potencia. Los vehiculos disefiados para brindar traccién, tales como
los usados en la industria agricola y los tractores industriales, generalmente
operan a velocidades inferiores debido a que el maximo torque, en lugar de la
maxima potencia, determina su capacidad de esfuerzo de traccién. Para
limitar la velocidad méxima de operacién, este tipo de vehiculos usualmente

estdn equipados con un gobernador.

Debe mencionarse que los diagramds de desempefio suministrados por los
fabricantes generalmente representan el desempefio bruto del motor. Que es
el desempefio del motor con solo el equipo necesario para mantenerlo en
operacion, y que los demds accesorios y sistemds que no sean necesarios para
la operaciéon del motor no son tenidos en cuenta. La potencia efectiva
disponible a la entrada de la transmisién es por ende inferior debido a la

potencia consumida por los accesorios adicionales, tales como el ventilador y
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la bomba de agua que son utilizados en el sistema de refrigeracién, y por las
pérdidas provocadas por el filtro del aire y el sistema de escape, entre otras.
También existen sistemds auxiliares tales como el alternador, la unidad de
aire acondicionado y los sistemds de asistencia para la direccién y los frenos,
que demandan potencia del motor. La figura 2.23 muestra la variacién de la
potencia consumida por la unidad de aire acondicionado, el ventilador y la
bomba de agua, los sistemds de asistencia y el alternador con respecto a la
velocidad del motor para un auto de pasajeros representativo. Para la
predicciéon del desempefio del vehiculo, se debe evaluar la potencia
consumida por los accesorios sobre todo el rango de velocidades del motor y
restar este valor al tedrico suministrado por el fabricante, para asi conocer la

potencia real disponible a la entrada de la transmisién.

Figura 2.23 Requerimientos de potencia de los accesorios de un automovil de

pasajeros.
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Fuente: C.W. Coon y C.D. Wood, “Improvement of Automobile Fuel Economy” Society of
Automotive Engineers, paper 801402, 1980.

247



Las condiciones atmosféricas afectan el desempefio del motor. Con el fin de
poder comparar el desempefio de motores distintos sobre una base comun,
deben utilizarse condiciones atmosféricas estindar. Se han propuesto varias
condiciones atmosféricas de referencia, entre ellas una temperatura de 15,5°C
y una presiéon barométrica (aire seco) de 101.32 kPa. Para un motor de
gasolina en la posiciéon de méxima aceleracion, la relaciéon entre la potencia

bajo las condiciones de referencia y la potencia bajo unas condiciones

P _ IJU (Bﬂ - BU ) \/f
B, T (2.23a)

donde B, y T son la presién barométrica a la entrada del motor y la

determinadas esta dada por®:

temperatura ambiente (en °R) respectivamente. B; es la presiéon de vapor, que
representa el efecto de la humedad del aire. Generalmente, puede ser
despreciada, excepto en condiciones extremas. Para un motor diesel, los
efectos de las condiciones atmosféricas en sus caracteristicas de desempefio
son mas complicadas que en los motores de gasolina. Como aproximacion, se

puede utilizar la siguiente relacién®!:

P_ PO(BIZ _Bv) To
B, T (2.23b)

Las condiciones atmosféricas pueden afectar considerablemente el
desempefio del motor. Los efectos de la temperatura del aire a la entrada y la
presiéon del medio ambiente en el motor se muestran en la figura 2.24. Se
puede apreciar que si la temperatura del aire a la entrada del motor es més
alta y la presién del medio ambiente es méas baja que las establecidas como

referencia, la potencia de salida del motor sera menor.

9 ].J. Taborek, “Mechanics of Vehicles”, Machine Design, Mayo 30 a Diciembre 26, 1957
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Figura 2.24 Efectos de las condiciones atmosféricas en la potencia del motor. Curva
a — Relacién de potencia versus presion ambiente. Curva b — Relacion de potencia
versus temperatura del aire en la admisiéon para motores de gasolina. Curva ¢ —

Relacién de potencia versus temperatura del aire en la admision para motores diesel.
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Fuente: J.J. Taborek, “Mechanics of Vehicles”, Machine Design, Mayo 30 a Diciembre 26, 1957

Ademds de las condiciones atmosféricas de referencia mencionadas
anteriormente, la Sociedad de Ingenieros Automotrices (Society of Automotive
Engineers) SAE recomienda las siguientes condiciones (SAE ]J1995):
Temperatura de aire en la admisién To= 25°C; Presion del aire en la admision
(absoluta) B, = 100 kPa y presion de aire seco (absoluta) B, = 99 kPa. Para un
motor de gasolina en condiciones de aceleraciéon méxima, la relacién entre la
potencia entregada por el motor a las condiciones de referencia y la potencia
entregada en otras condiciones viene dada por:

P P

[ 0

TCA 172
1181 22 (“273) ~0.18
B, )\ 298

donde Bsy T son la presion (en kPa) y la temperatura (en °C) de la porcién de

(2.24)

aire seco del total que entra en la admisién bajo unas condiciones

atmosféricas dadas.
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Para motores diesel, la relaciéon recomendada por la SAE entre Py P, es muy
compleja; es dependiente del tipo de aspiracion del vehiculo (natural, stper
cargado, turbo cargado) del sistema de refrigeracion del aire, del niimero de
etapas (2 o 4), la densidad del combustible y su viscosidad, etc. Para maés

detalles, se puede referir a SAE Standard ]J1995.

Caracteristicas de las transmisiones. Como se mencioné anteriormente, las
caracteristicas de potencia-torque-velocidad de los motores de combustiéon
interna no son adecuadas para la propulsién directa del vehiculo. Por ello, se
debe usar la transmisién, con el fin de proveer al vehiculo el esfuerzo de
traccién y la velocidad necesaria que satisfaga las demandas de carga para
varias condiciones de operacion. El término “transmisién” incluye todos los
subsistemds necesarios para transmitir la potencia del motor a las ruedas
motrices o al diferencial. Los dos tipos de transmisiones mads utilizados en
vehiculos son, la transmisiéon manual y la transmision automatica con
convertidor de torque. Otros tipos de transmision son la transmisién variable

continua y la transmisién hidrostética.

e Transmisiones manuales: Los principales requerimientos para la

transmision son:

1. Alcanzar la velocidad maxima deseada con un motor apropiado.
2. Ser capaz de arrancar, con carga plena, en ambas direcciones en una
superficie inclinada (33% es el valor tipico de pendiente) y ser capaz de

mantener una velocidad entre 88 y 96 km/h en una superficie casi
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plana (por ejemplo de 3% de pendiente) en la marcha més alta para
autos de pasajeros.
3. Ajustarse a las caracteristicas del motor, con el fin de lograr las

condiciones de economia de combustible y aceleracién adecuadas.

La transmisién manual consiste generalmente de un embrague (clutch), una
caja de cambios, un eje de potencia y un eje conducido con un diferencial
(para permitir la rotacién relativa de las llantas durante maniobras de viraje).
En autos con motor y tracciéon delantera al igual que los de motor y tracciéon
trasera es comun encontrar la caja de cambios y el diferencial como una sola
unidad. Como regla general, el eje conducido tiene una razén de reduccién
constante, la cual es determinada por la practica usual de usar transmisiéon
directa (transmision sin reduccién) en la caja de cambios en su marcha mads
alta. Para vehiculos que requieren un altisimo torque a bajas velocidades, se
utiliza una reduccién final en las llantas. La caja de cambios provee un
numero de relaciones, en el rango de 3 a 5 para autos de pasajeros y de 5 a 16
para vehiculos comerciales. El ntumero de relaciones de marcha es
seleccionado de tal forma que los autos tengan un comportamiento tan
cercano al ideal como sea posible de una manera eficiente y no muy costosa,

tal como se indica en la figura 2.25.

La relacion de marcha maés alta (es decir, la menor reduccion de velocidad en
el eje) es escogida de forma que el vehiculo pueda alcanzar la velocidad
maxima deseada con un motor adecuado. El motor debe poseer potencia
suficiente para superar la resistencia interna de la transmision, resistencia a la

rodadura de las llantas y la resistencia aerodindmica a su velocidad méxima.

251



Figura 2.25 Curva de esfuerzo de traccién vs. velocidad para un auto de

pasajeros.
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Fuente: J.J. Taborek, “Mechanics of Vehicles”, Machine Design, Mayo 30 a Diciembre 26, 1957

La practica mas comun es seleccionar una relaciéon de marcha tal que a la
velocidad méxima del auto, la velocidad del motor sea un poco mayor que
aquella que representa el mayor valor de potencia, tal como lo indica la figura
2.26. Esto asegura que se disponga de suficiente potencia para mantener la
velocidad del vehiculo en los casos en que las condiciones del viento se
incrementen momentaneamente, o que el motor sufra deterioro por su

prolongado uso.

Con base en este principio, la relaciéon de reduccién para la marcha mas alta
en la caja de cambios puede determinarse mediante la relacién:

_n,r(1-i)

Vmaxfax (225)

donde &, es la relaciéon de reducciéon de la marcha mas alta en una caja de
cambios con n-velocidades; .1 es la velocidad del motor correspondiente a la

velocidad méxima del vehiculo, que para autos de pasajeros usualmente es
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un 10% mas alta que aquella a la que se da el mayor valor de potencia; 7 es el
radio de giro de la llanta; i es el deslizamiento de la llanta; Vi es la
velocidad méxima deseada en el automovil y & es el relacion de reduccion

en el eje conducido.

Llegado el caso en el que en la relacién de marcha mas alta la caja de cambios
esta en acople directo (& = 1), entonces la ecuacién 2.25 puede ser utilizada

para hallar la relaciéon de reduccién del eje conducido.

Figura 2.26 Efecto de la relacién de reducciéon de la marcha mds alta en el

desempefio del vehiculo.
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Fuente: J.G Giles, Gears and Transmissions, Automotive Technology Series, vol. 4, London:

Butterworths, 1969.

La relacién de reduccién de la marcha mds baja (es decir, la mayor reduccién
en la caja de cambios) se selecciona de manera que el vehiculo sea capaz de

subir una pendiente; generalmente se toma 33% como la pendiente de
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referencia, para autos de pasajeros. También se toma como criterio de
seleccion el hecho de que el vehiculo debe ser capaz de subir el maximo
gradiente de pendiente sin presentar deslizamiento bajo terrenos normales. Si
este criterio es el elegido, entonces la relacién de reduccién para la marcha

mas baja se determina de la siguiente manera.

Para un vehiculo de traccion trasera, con base en la ecuaciéon 2.9, el maximo
angulo de inclinacién &ma.x que el vehiculo puede subir, determinado por el
maximo esfuerzo de tracciéon que el area de contacto llanta-suelo puede
soportar, se expresa como:

—fh)/L
Wsing, =W (h=fh)/ —fW
1-ph/L (2.26)

En la ecuacion anterior, se desprecia la resistencia aerodindmica debido a que

generalmente la velocidad de un automévil sorteando una pendiente es baja.

A partir de la ecuacién 2.26, la relacion de reduccion para la marcha maés baja

&1 en la caja de cambios esta dada por:

W(sin6,, . +f,)r

smax

4:1 =
Memaxémaxﬂt (227)

donde Memax es el maximo torque del motor y 7 es la eficiencia total de la

transmision.

Para el caso de los automéviles de traccién delantera, una expresion similar

puede ser obtenida a partir de las ecuaciones 2.10 y 2.27.
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El método para seleccionar las relaciones de reducciéon en las marchas
intermedias depende del tipo de vehiculo (si es comercial o de pasajeros).
Para vehiculos comerciales pesados, las relaciones de reduccién generalmente
estdn distribuidas en una progresion geométrica. La base de esto radica en
que el motor debe operar en el mismo rango de velocidad en cada marcha, tal
como se muestra en la figura 2.27. Con lo que se asegura que en cada marcha,

el consumo de combustible es similar.

Figura 2.27 Seleccion de las relaciones de marcha basandose en la regla de la

progresion geométrica.
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Fuente: J. Y. Wong. Theory of ground vehicles, 3ra Edicién, Wiley-Interscience, 2001

Para una caja de cambios de cuatro marchas (o cambios), por ejemplo, se

puede establecer la siguiente relacion:

fl - 52 - 53 nel ¢

C e (2.28)
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donde &, &, &y & son las relaciones de reduccion para la primera, segunda,
tercera y cuarta marcha respectivamente. De una manera més general, si la
relaciéon de reducciéon para la marcha mds alta es conocida asi como la
relacion de reduccion para la marcha mas baja y el nimero de marchas que

tendrd el vehiculo, el factor K; puede ser determinado mediante:

Kg = ng-1 é
& (2.29)

La tabla 2.4 muestra los valores de las relaciones de reduccién disefiadas para
vehiculos comerciales. Se puede observar que las relaciones de reduccién en
estas cajas de cambios son distribuidas basicamente mediante una progresién
geométrica. Se debe apreciar que debido a que el nimero de dientes de un
engranaje es un valor entero, no es posible distribuir las relaciones de

reduccién en una progresion geométrica exacta.

Para automéviles de pasajeros, las relaciones de reduccién, generalmente, no
estan distribuidas por medio de una progresion geométrica. Las relaciones de
reduccién de las marchas intermedias pueden ser escogidas con el fin de que
el automovil alcance una velocidad especifica de manera mads rdpida, por
ejemplo 100 km/h (60 mph), o la velocidad méxima que el vehiculo pueda
alcanzar. También se toma en cuenta, de que el paso por las relaciones mas
altas es mucho mds comin que el paso por las relaciones mads bajas,
sobretodo cuando se maneja en las ciudades. Por eso, las relaciones de
reduccién de estas marchas son mds préximds entre si, que las relaciones de

reduccién de las marchas bajas.
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Tabla 2.4 Relaciones de engranaje para diferentes vehiculos comerciales.

Eaton Eaton
Allison Fuller Eaton Fuller Fuller ZF Ecomid
RT/RTO-
Marcha HT70 RT-11608 15615 Rt-6613 16S 109
1 3 10.23 7.83 17.93 11.86
2 2.28 7.23 6 14.04 10.07
3 1.73 5.24 4.63 10.96 8.4
4 1.31 3.82 3.57 8.61 7.13
5 1 2.67 2.8 6.74 5.71
6 0.76 1.89 2.19 5.26 4.85
7 1.37 1.68 411 3.97
8 1 1.301 3.29 3.37
9 0.78 2.61 2.99
10 2.05 2.54
11 1.6 2.12
12 1.25 1.8
13 1 1.44
14 1.22
15 1
16 0.85
Valor de Kg
Calculado por
la 0.76 0.717 0.774 0.786 0.839

ecuacion 2.29
Fuente: J. Y. Wong. Theory of ground vehicles, 3ra Edicién, Wiley-Interscience, 2001

Por ejemplo, para el caso del Cadillac Seville, mostrado en la tabla 2.5, la
razon entre la relacion de reduccién de la cuarta marcha y la tercera es de 0.7
(0.7/1.0), mientras que la razén entre la relacién de reduccién de la tercera
marcha con el de la segunda es de 0.637 (1.00/1.57) y la razén entre la
relacién de reduccion de la segunda marcha con la de la primera es de 0.538

(1.57/2.92). Ejemplos similares se pueden apreciar en la tabla 2.5.

Es interesante observar que atin cuando las relaciones de reduccién no estan
distribuidas mediante una progresion geométrica, el valor promedio de estas
dos marchas consecutivas se acerca mucho al valor de K, obtenido utilizando

la ecuacion 2.29. Retomando el ejemplo del Cadillac Seville, el valor
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promedio para dos relaciones de reduccién consecutivas es de 0.625
((0.7+0.637+0.538) /3), mientras que el valor de K; obtenido utilizando la
ecuacion 2.29 es de 0.621 ((0.7/2.92)1/3).

En la transmision existen perdidas debido a la friccién entre los dientes del
engranaje, asi como en los rodamientos, sellos y la debida a los remolinos de
aceite. La eficiencia mecanica de una transmision es una funcién de la carga
(torque) y la velocidad. La figura 2.28 muestra la variacion de la eficiencia
mecdnica con la velocidad de entrada para una caja automadtica de tres
marchas. La transmisién es conectada a un motor operando a aceleraciéon
maxima y desarrollando un torque méaximo de 407 N-m'%. Cuando se desea
predecir el desempefio de un vehiculo, se pueden utilizar los siguientes
valores de eficiencia mecdnica de los principales subsistemds en la

transmision.

Caja de cambios — transmisién directa ~ 98%
Caja de cambios — transmisién indirecta 95%

Eje conducido 95%

Para un vehiculo con transmisién manual, el esfuerzo de traccién del

vehiculo esta dado por:

F — Megont
§ (2.30)
donde M. es el torque de salida del motor, & es la relaciéon global de
reduccién en la transmisién (incluyendo la caja y el eje conducido), 7: es la

eficiencia global de la transmisién y r es el radio de la llanta (o el sprocket).

100 H.I. Setz, “Computer predicts Car acceleration”, SAE Transactions, vol. 69, 1961.
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Tabla 2.5 Relaciones de Transmisién de algunos vehiculos de Pasajeros.

Relaciones de marcha en

la caja
Relaciéon

Vehiculo Transmision  lera 2da 3era 4ta 5ta Final
Audi A41.8 Manual 35 2.12 1.43 1.03 0.84 4.11
Audi A6 Avant 2.5TDI Manual 3.78 2.18 1.31 0.89 0.69 3.7
BMW 320i Manual 4.23 2.52 1.66 1.22 1 3.45
BMW 525i Manual 42 249 1.67 1.24 1 3.23
Buick Park Avenue
3.81 Automatica 2.92 1.57 1 0.7 2.97
Cadillac DeVille 4.6i Automatica 2.96 1.63 1 0.68 3.11
Cadillac Seville Automatica 2.92 1.57 1 0.7 2.97
Chrysler Voyager
3.0V6 Manual 3.31 2.06 1.36 0.97 0.71 3.77
Dodge Intrepid 3.3i Automdtica  2.84 1.57 1 0.69 3.66
Fiat Punto 1.6 Manual 3.91 2.16 1.48 1.12 0.9 3.73
Ford Escort 1.8TD Manual 3.42 2.14 1.45 1.03 0.77 3.56
Ford Galaxy 2.0 16v Manual 3.58 2.05 1.34 0.97 0.8 453
Honda Civic 1.51 Manual 3.25 1.9 1.25 0.91 0.75 4.25
Honda Odyssey 2.2i Automatica 2.74 1.57 1.08 0.73 4.43
Mazda 323 1.8i Manual 3.31 1.83 1.31 1.03 0.795 411
Mercedes-Benz C220 Manual 3.91 2.17 1.37 1 0.81 3.67
Mercedes-Benz E320 Automatica 3.87 2.25 1.44 1 3.07
Mercedes-Benz S420 Automatica 3.87 2.25 1.44 1 2.82
Mercury Cougar 3.8i Automatica  2.84 1.56 1 0.7 3.27
Nissan sunny 2.0
diesel Manual 3.33 1.96 1.29 0.93 0.73 3.65
Oldsmobile Aurora
4.0i Automatica 2.96 1.62 1 0.68 3.48
Peugeot 405 2.0i T16 Manual 342 1.82 1.25 0.97 0.77 3.93
Renault Laguna 2.0i Manual 3.72 2.05 1.32 0.97 0.79 3.87
Toyota Corolla 1.3i Manual 3.55 1.9 1.31 0.97 0.815 4.06
Toyota Camry Wagon
3.0 Manual 3.54 2.04 1.32 1.03 0.82 3.63
Volkswagen Passat Manual 3.78 2.12 1.46 1.03 0.84 3.68
Volvo 440 1.7i Manual 3.73 2.05 1.32 0.97 0.79 3.73
Volvo S70 Automatica 3.61 2.06 1.37 0.98 2.74
Volvo S70 Manual 3.07 1.77 1.19 0.87 0.7 4

Fuente: J. Y. Wong. Theory of ground vehicles, 3ra Edicién, Wiley-Interscience, 2001

Es importante notar que el médximo esfuerzo de tracciéon que el drea de
contacto llanta-suelo puede soportar determina generalmente la capacidad de

traccion del automévil cuando este funciona en marchas bajas.
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La relacion que existe entre la velocidad del motor y la velocidad del
automovil viene determinada por:

v==Le

r
(1-19)
S (2.31)

donde 7. es la velocidad del motor e i es el deslizamiento de la marcha a la
que se encuentra el vehiculo. Para un automévil convencional, el valor del
deslizamiento generalmente se asume en el rango del 2 — 5% bajo condiciones

de operacién normales.

Figura 2.28 Eficiencia mecanica de una transmisién automdtica de 3 marchas
en condiciones de aceleracién méaxima.
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Fuente: H.I. Setz, “Computer predicts Car acceleration”, SAE Transactions, vol. 69, 1961.

La figura 2.29 muestra la variacién del esfuerzo de traccién respecto a la
velocidad para un auto de pasajeros equipado con una transmisién manual

de tres marchas.
e Transmisiones automaticas. Las transmisiones automadticas con

convertidor de torque son ampliamente usadas en los automéviles de

pasajeros de Norteamérica. Comprenden generalmente de un convertidor de
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torque y una caja de cambios automatica. El convertidor consiste en al menos
tres elementos rotativos: la bomba, la turbina y el reactor, tal como se muestra
en la figura 2.30. La bomba esta conectada al eje del motor, y la turbina esta
conectada a la salida del convertidor, el cual esta acoplado con el eje de
entrada de la caja de cambios automatica. El reactor esta acoplado a una
carcasa externa para proveer reaccion en el fluido que circula en el
convertidor. La funcién del reactor es permitir que la turbina desarrolle un
torque de salida mas alto que el torque que recibe el convertidor, y asi

obtener una multiplicacién del mismo.

Figura 2.29 Caracteristicas de desempefio para un auto de pasajeros equipado

con una transmision de 3 marchas.
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Generalmente, el reactor va montado en una rueda libre (embrague de una

direcciéon) de tal forma que cuando el periodo de arranque haya sido
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completado y la velocidad de la turbina se acerque a la de la bomba, el
reactor quede en rotacién libre. En este punto, el convertidor opera como un

acople de fluido, con una relacién de torque de salida sobre torque de entrada

de 1.0101,

Figura 2.30 Vista esquematica de un convertidor de torque.
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Fuente: J. Y. Wong. Theory of ground vehicles, 3ra Edicién, Wiley-Interscience, 2001

Las grandes ventajas obtenidas al utilizar un convertidor de torque en la

transmision pueden resumirse en las siguientes:

1. Cuando se monta apropiadamente, impide que se pare el motor.
2. Provee un acople flexible entre el motor y las llantas (o sprockets)
3. En conjunto con una caja de cambios apropiada, provee un

comportamiento de torque — velocidad muy préxima al ideal.

Las caracteristicas de desempefio de un convertidor de torque generalmente

son descritas en base a los siguientes cuatro parametros:

101 J.G Giles, Gears and Transmissions, Automotive Technology Series, vol. 4, London:
Butterworths, 1969.

262



Relacién de velocidad Cs» = Velocidad de salida / Velocidad de
entrada

Relacién de torque Ci = Torque de salida / Torque de entrada
Eficiencia 7 = Velocidad de salida x Torque de salida / Velocidad de
entrada x Torque de entrada = Csyx Cir

Factor de capacidad (factor de tamafio) Kic = Velocidad / (Torque)!/2

El factor de capacidad es un indicador de la capacidad del convertidor de
absorber o transmitir torque, que es proporcional al cuadrado de la velocidad

rotacional.

Las curvas representativas del desempefio de un convertidor de torque se
muestran en la figura 2.31, en el cual la relacién de torque, la eficiencia, y el
factor de capacidad inicial, son graficados respecto a la relaciéon de velocidad.
Obsérvese que la relacion de torque es méxima en el momento en que la

relaciéon de velocidad es de cero.

Figura 2.31 Curvas de desempefio de un convertidor de torque.
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Fuente: H.I. Setz, “Computer predicts Car acceleration”, SAE Transactions, vol. 69, 1961.
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La relacién de torque decrece a medida que la relaciéon de velocidad aumenta
hasta que el convertidor acttia como un acople de fluido con una relacién de
1.0. En este punto, existe una pequefia diferencia entre el torque de salida y el
torque de entrada debido al deslizamiento provocado entre la bomba (el
impulsor) y la turbina. La eficiencia del convertidor es de cero cuando el auto
no esta en marcha y se incrementa con el aumento de la relacién de
velocidades, alcanzando el maximo valor de eficiencia en el punto en el que
actia como un acople. El factor capacidad de entrada es un pardmetro
importante que define las condiciones de operacién del convertidor de torque
y que a su vez, gobierna la unién entre el convertidor y el motor. Este factor
tiene un valor minimo cuando el auto esta detenido y se incrementa a medida

que la relacién de velocidades aumenta.

Debido a que el convertidor es activado por el motor, para determinar las
condiciones de operacién del convertidor, se debe especificar el punto de
operacion del motor. Para poder caracterizar las condiciones de operacién del
motor con el propésito de determinar el desempefio del conjunto motor —
convertidor, se debe introducir un factor de capacidad del motor definido

mediante.

donde n. y M. son la velocidad y el torque del motor respectivamente. La
variaciéon de este factor de capacidad con respecto a la velocidad para un

motor en particular se muestra en la figura 2.32

Para lograr un conjunto 6ptimo, tanto el motor como el convertidor deben

tener un factor de capacidad similar.
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Figura 2.32 Factor de capacidad para un motor de combustion interna.
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Fuente: H.I. Setz, “Computer predicts Car acceleration”, SAE Transactions, vol. 69, 1961.

Como se mencioné anteriormente, el eje del motor generalmente esta

conectado al eje de entrada del convertidor, luego

K,=K

e tc

El procedimiento de seleccién comienza con la especificacion de la velocidad
y el torque del motor. Conociendo el punto de operacién del motor, se puede,
mediante la figura 2.32, determinar el factor K.. Como Ke = Ky, se conoce el
factor de capacidad a la entrada del convertidor correspondiente al punto de
operacion del motor. Para un valor en particular del factor de capacidad a la
entrada del convertidor Ki, las relaciones de velocidad y torque en el
convertidor pueden ser determinadas mediante las curvas de la figura 2.31. El

torque y la velocidad a la salida vienen dadas por.

Mtc = Mectr (2 32)

tc = necsr
(2.33)
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donde ni y Mi son la velocidad y el torque a la salida del convertidor

respectivamente.

Conociendo las relaciones de reduccién en la caja y el eje conducido, el

esfuerzo de tracciéon y la velocidad del vehiculo pueden ser calculadas

mediante:
F — Mtcfont — Mectrgoﬂt
r r (2.34)
y
V="l
S (2.35)

La figura 2.33 muestra la variaciéon del esfuerzo de traccion respecto de la
velocidad para un automoévil de pasajeros equipado con un convertidor de

torque y una caja de cambios de tres marchas.

Figura 2.33 Curva de esfuerzo de traccion vs. velocidad para un automévil de

pasajeros con una transmision automatica de tres marchas.
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Debe mencionarse que la eficiencia del convertidor de torque es baja en un
rango considerable de relaciéon de velocidades, tal como se muestra en la
figura 2.31. Para mejorar la eficiencia global de la transmisién y de esta
manera el consumo de combustible, un embrague es incorporado al
convertidor de torque, el cual esta programado para embragar a una
velocidad predeterminada. Cuando embraga, la potencia del motor va

directamente al eje de salida del convertidor.

Ejemplo 2.1 Un motor que presenta unas curvas de desempefio torque —
velocidad como la mostrada en la figura 2.32 es acoplado con un convertidor
de torque, que a su vez presenta unas curvas de desemperio similares a las de
la figura 2.31. Determine la velocidad y el torque de salida del convertidor
cuando el motor esta operando a 2450 rpm con un torque de salida de

393 N-m.

Solucién. El factor de capacidad K. para el motor es:

K =M _2450_123 rpm
©yM, 393 VN-m

Como el factor de capacidad del convertidor es igual al factor de capacidad

para el convertidor, entonces:

K, =123
tc /N'm

De la figura 2.31, para este valor del factor de capacidad, la relaciéon de

velocidades y la relacién de torques son

Csr = 0.87
Cy=1.05
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Luego la velocidad de salida del convertidor es:

n, =0.87x2450 = 2132rpm
Y el torque de salida en el convertidor sera de:

M, =1.05x393=413N-m

La eficiencia global del convertidor para estas condiciones de operacion es:

n,=1.05x0.87 =91.4%

e Sistemds de transmisién continta variable. Con el creciente interés de
fabricar autos que cada vez consuman menos combustible, las transmisiones
continuas variables han llamado la atencién de los investigadores. Este tipo
de transmisién permite que el motor opere siempre en las condiciones mas
6ptimas de consumo de combustible en un amplio rango de velocidades,

gracias a una relaciéon de reduccién que varia continuamente.

Figura 2.34 Esquema de una transmision variable tipo Van Doorne.
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Fuente: J. Y. Wong. Theory of ground vehicles, 3ra Edicién, Wiley-Interscience, 2001

Dos de los sistemds mds representativos de este tipo de transmisiones son: el
sistema de correa Van Doorne y el sistema Perbury. El sistema Van Doorne

tiene un par de poleas conicas, cuyos ejes estan paralelos, tal como se muestra
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en la figura 2.34. El radio efectivo de las correas, y por ende, la relacion de
reduccién puede ser variada ajustando la distancia entre las poleas. En el
sistema original, la relaciéon de reduccién estaba controlada por medios
mecdnicos, como pesos centrifugos en la polea conductora y un actuador.
Ultimamente, se han incorporado sistemds de control a base de
microprocesadores!0? 103; este tipo de transmisiones pueden lograr relaciones
de reducciones que van de 4 a 6. La eficiencia mecédnica de esta transmisién
varia con la carga y la velocidad. Las variaciones en la eficiencia para un
torque y una velocidad de entradas a una relacién de reduccién de 1 se
muestran en la figura 2.35. Con el fin de mejorar la eficiencia del sistema, y
reducir el ruido y el desgaste, se han desarrollado dispositivos como correas
de acero segmentadas o sistemds de correas de empuje!®*. Comprende de un
juego de elementos de correa, los cuales poseen canales a sus lados en los
cuales se ubican dos bandas de acero de alta tensién, las cuales mantienen
unidos los segmentos. A diferencia de las correas en V convencionales,
transmite potencia por medio de fuerzas de compresién entre los elementos y
no por tensién. El sistema Van Doorne es més apropiado en sistemds de baja

potencia, y es utilizado en autos de pasajeros pequefios y vehiculos de nieve.

Un esquema del sistema Perbury se muestra en la figura 2.36. El componente
mas importante de este sistema es el variador, el cual consiste de tres discos,

con el par exterior conectado al eje de entrada, y el interior conectado al eje de

102 A. Bonthron, “CVT - Efficiency measured under Dynamic runnig conditions”, Society of
Automotive Engineers, paper 850569, 1985.

103 D, Hahne “A Continuously Variable Automatic Transmission for Small Front Wheel
Drive Cars” en Driveline 84, Institution of Mechanical Engineers, 1984.

104 K. Newton, W. Steeds y T.K. Garrett, The motor vehicle, Décima edicién, London:
Butterworths. 1983.

269



salida. Las superficies internas de los discos poseen una forma toroidal sobre
los cuales los rodillos esféricos ruedan. Los rodillos pueden rotar sobre su
propio eje. Variando la inclinacion de este eje, se puede lograr una relacién de
reduccién variable en la transmision. Se debe observar que las guias de los
rodillos son fijas. Con el fin de minimizar el desgaste, se debe lubricar la zona
de contacto entre los rodillos y los discos. Para transmitir el torque adecuado,
se requieren fuerzas normales altas en los puntos de contacto, debido a que el
coeficiente de tracciéon entre los rodillos y la superficie de los discos es
generalmente bajo, alrededor de 0.1. El deslizamiento relativo entre los
rodillos y la superficie bajo condiciones normales de operacién oscila en el
rango de 1 — 2%. Este sistema puede proveer una relaciéon de reduccién hasta
de 5. Al igual que el sistema Van Doorne no puede proveer salida nula o
relaciones inversas. Por ellos, se deben afiadir dispositivos para el arranque y
para la reversa. El sistema Perbury es mds eficiente para aplicaciones de alta
potencia en comparacién con el Van Doorne, y se han disefiado sistemaés
como este para buses y camiones de entrega con una potencia nominal de 375

kW. El valor promedio de la eficiencia mecénica de este sistema es de 90%.

e Transmisiones Hidrostiticas. Las transmisiones hidrostaticas son
utilizadas en algunos vehiculos de carretera, también como en vehiculos para
terreno no preparado, en particular aquellos de naturaleza especifica, y han
tenido cierto éxito!%. Las transmisiones hidrostéticas pueden dividirse en tres

categorias.

105 CK.J. Price y S.A. Beasley, “Aspects of Hydraulic Transmissions for Vehicles of
Specialized Nature”, en Proc. Institution of Mechanical Engineers, vol. 178, parte 3C, 1963-1964
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Figura 2.35 Variacion de la eficiencia mecanica respecto al torque de entrada

para una transmision tipo Van Doorne.
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Fuente A. Bonthron, “CVT - Efficiency measured under Dynamic runnig conditions”, Society

of Automotive Engineers, paper 850569, 1985.

Figura 2.36 Esquema de una transmision tipo Perbury.
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1984.
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Bomba de desplazamiento positivo y motor fijo. Este tipo de transmisién
hidrostatica consiste generalmente de una bomba de engranajes o de paletas
que acciona un motor ya sea de engranajes, de pistones o de paletas a través
de valvulas de control. La presiéon maxima de trabajo para este tipo de
transmisiones es de 3000 psi. Este tipo de hidrotransmisién ha sido muy
utilizada en maquinaria industrial. La curva de esfuerzo de traccién vs.
velocidad para este tipo de hidrotransmisién con una caja de cambios de

multiples velocidades se muestra en la figura 2.37(a).

Bomba de desplazamiento variable con motor fijo. Este tipo de transmisién
hidraulica posee ciertas ventajas en comparacioén al sistema de bomba fija y
motor fijo. Las bombas de desplazamiento variable son bombas de pistén que
permiten una mayor presiéon de trabajo. También permiten controles de
velocidad desde cero hasta un valor maximo de manera automatica. Los
circuitos de lazo cerrado pueden ser utilizados para proveer movimiento en
ambas direcciones, ademds de frenado. Para incrementar el esfuerzo de
traccion, asi como el rango de velocidad del vehiculo, se utiliza generalmente
una caja de cambios. La curva de desempefio para este tipo de

hidrotransmisién se ilustra en la figura 2.37(b).

Bomba de desplazamiento variable con motor variable. En este sistema el
desplazamiento, tanto de la bomba como del motor, puede ser variado
continuamente. Las curvas de desempefio del vehiculo son muy préximds a
las ideales, tal como se ilustra en la figura 2.37(c). Atin cuando el desempefio

y control de este tipo de hidrotransmisiones esta mas que comprobado, aun

272



faltan por solucionar sus problemds de costos, fiabilidad, mantenimiento y

servicio.

Figura 2.37 Curva de esfuerzo de traccién vs. velocidad de un vehiculo

equipado con diferentes tipos de hidrotransmision.
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Fuente: J. Y. Wong. Theory of ground vehicles, 3ra Edicién, Wiley-Interscience, 2001

Figura 2.38 Variacion en la eficiencia respecto a la velocidad de salida para

una transmisiéon automadtica con convertidor de torque y una transmisién

hidrostética.
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Fuente: C.K.J. Price y S.A. Beasley, “Aspects of Hydraulic Transmissions for Vehicles of

Specialized Nature”, en Proc. Institution of Mechanical Engineers, vol. 178, parte 3C, 1963-1964
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En comparacién con la transmisién automatica con convertidor de torque, las
hidrotransmisiones pueden proveer un mejor control de velocidad y mayor
flexibilidad en las capacidades del vehiculo. La figura 2.38 muestra las
eficiencias de wuna hidrotransmisién y wuna transmisiéon automatica
(comprendida por un convertidor de torque y una caja de velocidades de dos
marchas). En apariencia, las diferencias entre ambas son pequefias desde el
punto de vista de la eficiencia sobre todo el rango de operacién. Sin embargo,
en el caso de los vehiculos disefiados para bajas velocidades y altos esfuerzos

de traccion, la transmisién hidraulica es més eficiente que la automatica.

Figura 2.39 Variaciéon del consumo de combustible y la potencia de salida
respecto de la velocidad de salida para una transmisién automatica con

convertidor de torque y una hidrotransmision.
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Fuente: C.K.J. Price y S.A. Beasley, “Aspects of Hydraulic Transmissions for Vehicles of
Specialized Nature”, en Proc. Institution of Mechanical Engineers, vol. 178, parte 3C, 1963-1964

La figura 2.39 muestra el consumo de combustible y potencia de salida
respecto de la velocidad de salida, para un vehiculo equipado con dos tipos

de transmisiones. Se aprecia que la transmision hidraulica permite que el
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motor desarrolle toda la potencia una vez la velocidad de salida de la
transmision sea lo suficientemente alta. De esta forma, una alta rata de trabajo
puede ser conseguida por medio de una transmisién hidraulica. Pruebas en
vehiculos para terrenos no preparados equipados con hidrotransmisiones,
han mostrado mayor productividad a aquellos equipados con transmisiones

manuales, atin cuando las transmisiones manuales poseen mayor eficiencia®’.

PREDICCION DEL DESEMPENO DEL VEHICULO.

La relacion entre el esfuerzo de traccion y la velocidad del vehiculo discutida
en la seccién anterior provee la base para predecir el comportamiento del
vehiculo. Se utilizara como ejemplo ilustrativo el auto de pasajeros con curvas
de desempefio como las mostradas en la figura 2.29, para calcular algunas
caracteristicas de desempefio como la aceleracion y la capacidad del vehiculo

de transitar por pendientes.

Para describir completamente el desempefio de un vehiculo, ademas de la
relacién existente entre esfuerzo de tracciéon y velocidad del auto, se debe
determinar también la resistencia del vehiculo como una funcién de la
velocidad. En una superficie plana y sin ningtn tipo de remolque, las
mayores fuerzas de resistencia son la resistencia a la rodadura y la resistencia
aerodindmica, las cuales se pueden predecir utilizando los métodos
discutidos anteriormente. La variacién de estas dos fuerzas respecto a la
velocidad del vehiculo se muestra en la figura 2.29. La diferencia entre el
esfuerzo de tracciéon y la fuerza de resistencia neta da como resultado la
fuerza neta de empuje disponible para acelerar el vehiculo o para superar la

pendiente. El punto de interseccién entre las curvas de empuje y fuerza
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resistiva neta determina la velocidad maxima que el vehiculo puede alcanzar,
tal como se muestra en la figura 2.29. Se debe apreciar que la naturaleza del
contacto llanta — suelo impone un limite fundamental en el esfuerzo de
traccion maximo. El méximo esfuerzo de traccién que el drea de contacto de
la llanta con el suelo puede soportar, para un auto de pasajeros en diferentes
superficies tales como grava, asfalto y asfalto himedo se encuentra también
en la figura. Estos valores son determinados utilizando el método descrito en
la seccion 2.1. Se puede observar, por ejemplo, que un auto en segunda
marcha posee un esfuerzo de traccion mdaximo, determinado por las
caracteristicas de desempefio del conjunto motor — transmisién de 5.5 kN
(1240 1b), mientras que el maximo esfuerzo de traccién que el area de contacto
llanta — suelo puede soportar para condiciones de asfalto himedo es de 4 kN
(900 Ib). Esto quiere decir que el mayor esfuerzo de tracciéon que este auto en
segunda marcha puede desarrollar es 4 kN. La figura 2.29 muestra también,
que en segunda marcha, siempre que el vehiculo se desplace a una velocidad
inferior a 112 km/h (70 mph), el esfuerzo de traccién del vehiculo en asfalto
htimedo estard limitado por la adhesién de las llantas al camino y no por el

torque generado por el motor.

Tiempo de aceleracién y distancia. Una vez determinado el empuje neto del
vehiculo como una funcién de la velocidad, es posible determinar la
aceleracion utilizando la segunda ley de Newton. Debe mencionarse, sin
embargo, que el movimiento traslacional del vehiculo esta ligado al
movimiento rotacional de algunos componentes conectados con las ruedas,
incluyendo el motor y la transmisién; cualquier cambio en la velocidad
traslacional del vehiculo vendrd acompafiado de un cambio en la velocidad

rotacional de los componentes unidos a las ruedas. Para poder tener en
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cuenta los efectos de la inercia rotacional de las partes giratorias del vehiculo
en la aceleracion, se introduce un factor de masa y en la siguiente ecuaciéon
para la aceleracién de vehiculo a:
F _ZR = Fnet :ymma
(2.36)

donde m es la masa del vehiculo.

El factor y: puede ser determinado de los momentos de inercia de los
componentes giratorios mediante:

ZIZU_’_ZIlflz +ZIZZ§22 + +Zln n2
mr mr

Vu=1+

mr?

(2.37)
donde I, es el momento de inercia de la masa de la llanta, e Iy, I>....., I, son los
momentos de inercia de las masas de los componentes giratorios conectados a
la transmisi6on teniendo reduccién de engranajes de &, &..., &,
respectivamente, en referencia al eje motriz. Para automoviles de pasajeros, el
factor de masa ) puede ser calculado utilizando la siguiente relacién
empirica®l.

_ 2
Y = 1.04-!—0.002550 (2.38)

El primer término de la derecha en la ecuacién anterior representa la
contribucién de la inercia rotacional de las llantas, mientras que el segundo
termino representa la contribucién de la inercia de los componentes rotando a
la velocidad equivalente del motor con la reduccién de engrane global &

respecto al eje motriz.

En la evaluacion de las caracteristicas de aceleraciéon del vehiculo, las

relaciones tiempo — velocidad y tiempo — distancia tienen interés primordial.
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Estas relaciones pueden ser halladas utilizando la ecuacién de movimiento en

una forma diferencial:

net

av
£ _F-3R=F
Yl >

_ Y,mdV

Fnet (239)

dt

Como se puede ver en la figura 2.29, el esfuerzo de traccién neto disponible
para acelerar un vehiculo es una funcién de la velocidad del mismo.
Fnet = f(V)
(2.40)
de donde se deriva la expresiéon que relaciona el tiempo con la velocidad, la

cual no tiene solucién por métodos analiticos:

V2 gy
t=y,m| ——

v, fV) (2.41)

Para predecir el tiempo requerido en acelerar el vehiculo desde una velocidad
V1 hasta V>, la integral debe resolverse por métodos numéricos, con el uso de
un computador, sin embargo, algunos métodos de integraciéon graficos han

probado tener suficiente precisién®!.

La distancia S que el vehiculo recorre durante un periodo de aceleraciéon de

V1a Vs puede ser calculada mediante la siguiente ecuacion:

j” 1% V2 vdv
S=| —=y,m
Vi Fnet /me Vi f(V)

(2.42)
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Cuando un vehiculo que posee una transmisién manual arranca desde el
reposo, en el periodo inicial, ocurre deslizamiento entre las partes
conductoras y conducidas del embrague, en este momento, la velocidad del
vehiculo no tiene una relaciéon directa con la velocidad del motor. Existen
modelos matemadticos que permiten analizar la dindmica del acople en el
embrague. Sin embargo, como primera aproximacion, se puede asumir que
durante este proceso el torque maximo del motor se transmite al eje de
entrada de la caja de cambios. Por ello, el calculo del tiempo de aceleracién y
la distancia para automoéviles que inician desde velocidad cero hasta un
valor determinado pueden ser calculados siguiendo el procedimiento

anterior.

Figura 2.40 Curvas caracteristicas de aceleracién para un auto de pasajeros

equipado con una transmisién manual de tres velocidades.
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Fuente: J.J. Taborek, “Mechanics of Vehicles”, Machine Design, Mayo 30 a Diciembre 26, 1957
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En la evaluacién del tiempo de aceleracion y la distancia recorrida, se asume
generalmente que el motor esta operando en condiciones de aceleracién
maxima. Debe apreciarse que se gasta cierta cantidad de tiempo mientras se
recorre la caja de cambios durante la aceleracién. Para transmisiones
manuales, realizar los cambios provoca una demora entre uno y dos
segundos, para una transmisién automadtica, el tiempo es entre 0.5 y 1
segundos. Con el fin de obtener un estimado més adecuado del tiempo de

aceleracion y la distancia, esta demora debe tomarse en cuenta.

La figura 2.40 muestra la curva tiempo de aceleraciéon — distancia y la curva
tiempo de aceleraciéon — velocidad para un automovil de pasajeros con un
peso bruto de 17.79 kN (4000 1b) y con unas caracteristicas de empuje —
velocidad como las mostradas en la figura 2.29. Los picos en la curva tiempo

— velocidad se deben al recorrido hecho en la caja de cambios.

Ejemplo 2.2 Un vehiculo pesa 21.24 kN (4775 1b), incluidas las cuatro ruedas.
Cada una de las ruedas tiene un radio de 33 cm (13 in), y un radio de giro de
254 cm (10 in), cada una de ellas pesa 244.6 N (55 Ib). El motor desarrolla un
torque de 325 N-m (240 Ib-ft) a una velocidad de giro de 3500 rpm. La masa
equivalente del momento de inercia de los componentes rotando a la
velocidad del motor es de 0.733 kg-m? (0.54 slug-ft?). La eficiencia de la
transmision es de 85% y la relacion de reduccion global para la tercera
marcha del automovil es de 4.28 a 1. El vehiculo posee un area frontal de 1.86
m? (20 ft?) y un coeficiente de arrastre aerodindmico de 0.38. El coeficiente de
resistencia a la rodadura es de 0.02. Determine la aceleracién de un vehiculo

que transita por una via totalmente plana bajo estas condiciones.
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Solucion:
a) El factor de masa y: para el vehiculo desplazdndose en tercera marcha
puede ser calculado mediante la ecuacién 2.37:

2
OIS 5
mr

Vm

. 4x1.61+0.733%x4.28>
2165 x%0.33>

Yo = 1.084

m

b) El empuje del vehiculo F esta definido por la ecuacién 2.30:

p =Ml _ 3553
r

c) La velocidad del vehiculo puede ser calculada utilizando la ecuacion
2.31:
n,r

g

Asumiendo que i=3%; la velocidad del vehiculo V es:

v =L o))

V=987km/h

d) La resistencia total del vehiculo es la suma de la resistencia

aerodindmica y la resistencia a la rodadura

> R=R,+R, =752N
e) La aceleracion del vehiculo se determina mediante la ecuacion 2.36:

F->» R
Z =1.2m/s*
Vil

a=
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Inclinacién maxima sostenible. La inclinacion maéxima sostenible
usualmente se define como la pendiente maxima que un vehiculo es capaz de
sortear a una velocidad constante. Este pardmetro busca evaluar el
desempefio de vehiculos de carga pesados y autos para terrenos no
preparados, en una pendiente a velocidad constante, el esfuerzo de tracciéon
debe superar no solo la resistencia a la rodadura y la resistencia

aerodindmica, sino también la resistencia de la pendiente.
F=Wsinf,+R, +R,

Para angulos relativamente bajos, la tangente es aproximadamente igual al
seno del dngulo. Por ello, la resistencia de la pendiente puede ser aproximada

a W tané: o WG, donde G es la pendiente en porcentaje.

La méaxima pendiente que un vehiculo puede sortear a una velocidad
constante esta determinada por el esfuerzo de traccién neto disponible a esa

velocidad

G=—(F-R -R,)=1m
W W (2.43)

Se puede hacer uso de las graficas de desemperio, tales como la mostrada en
la figura 2.29, para determinar la velocidad que se puede obtener para cada
pendiente en particular. Por ejemplo, la resistencia de la pendiente para un
auto de pasajeros cuyo peso sea de 17.79 kN (4000 lb) y se desplace por una
pendiente de 7.5% es de 1.34 kN (300 1b). Una linea horizontal puede ser
dibujada en el diagrama para representar la pendiente, la cual intersecta la
curva de esfuerzo de traccion neto a una velocidad correspondiente de 133

km/h (82 mph). Esto indica que la velocidad méxima que el vehiculo puede
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desarrollar en una pendiente de 7.5% es de 133 km/h. Se debe observar que
los limites del esfuerzo de traccién establecidos por la naturaleza de la
adhesion de las llantas a la carretera generalmente establece el valor maximo
de inclinacién sostenible que puede sortear un vehiculo. Por ejemplo, puede
observarse de la figura 2.29 que la méxima pendiente que un vehiculo puede
sortear a bajas velocidades en una superficie de grava con u= 0.6 es

aproximadamente de 35%.

CONSUMO DE COMBUSTIBLE EN OPERACION

El consumo de combustible de un vehiculo depende de un ntmero de
factores, incluyendo las caracteristicas del motor, la transmisién, peso del
vehiculo, resistencia aerodindmica, resistencia a la rodadura en las llantas,
ciclo de manejo (las condiciones), y el habito de manejo por parte del

conductor.

Las caracteristicas tipicas de economia de combustible para un motor de
gasolina se ilustran en las figuras 2.41 y 2.42 respectivamente. Estos motores
generalmente poseen poca economia de combustible en condiciones de baja
aceleracion y bajo torque. Condiciones de baja velocidad y alto torque son
siempre mds econémicas que a alta velocidad y bajo torque para una misma
potencia. Se puede observar en la figura 2.41 que para que un motor
desarrolle 22 kW (30 hp) de potencia, puede operar a una velocidad de
2500 rpm asi como a 4000 rpm. A 2500 rpm el consumo especifico de
combustible es de 0.29 kg/kW-h (0.48 1Ib/hp-h), mientras que a 4000 rpm es
de 0.37 kg/kW-h (0.60 1Ib/hp-h). Al conectar todos los puntos de operacién

con el consumo de combustible mds bajo para cada valor de potencia, se
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obtiene la linea de consumo 6ptimo del motor, como se muestra en la figura

241.

Para un requerimiento de potencia dado a una velocidad especifica del
motor, el punto de operaciéon del motor es determinado por la relacién de
reduccién en la transmision. Idealmente, la relaciéon de reduccién en la
transmision podria ser variada continuamente de tal manera que el punto de
operacion del motor siguiese la linea de consumo 6ptimo para todos los
valores de potencia. Esto ha estimulado el desarrollo de las transmisiones
variables, como las descritas en la seccién 2.3.2. La principal ganancia lograda
utilizando transmisiones variables en cuanto a economia de combustible se

refiere, puede ser ilustrada con el ejemplo anterior.

Figura 2.41 Caracteristicas de economia de combustible de un motor a

gasolina.
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Fuente: J.G. Giles, Gears and Transmissions, Automotive Technology Series, vol. 4, London:

Butterworths, 1969.

284



Como se observa en la figura 2.41, cuando el vehiculo opera en la marcha més
alta a 128 km/h, la potencia requerida es de 22 kW, y el motor esta operando
a una velocidad de 4000 rpm con un consumo especifico de 0.37 kg/kW-h.
Sin embargo, si se equipara el vehiculo con una transmisién variable
continua, la relaciéon de reduccién puede variarse de tal manera que a la
misma velocidad del vehiculo y la misma potencia, el motor operara a 2500
rpm con un consumo de combustible aproximado a 0.29 kg/kW-h, lo que
representa un ahorro de combustible de 21.6%. Sin embargo, la eficiencia
mecdnica global de las transmisiones variables continuas, hoy dia sigue
siendo significativamente inferior a la transmisién manual; por lo tanto, el
ahorro real con una transmisién variable continua no seria tan alto como el
indicado por el ejemplo. La figura 2.43 muestra la comparacion del consumo
de combustible de un automoévil de pasajeros de 1.6 L equipado con una
transmision tipo Van Doorne y el mismo auto equipado con una caja de
cambios de cinco marchas manual; puede observarse que durante
condiciones de operacion estables en el rango de velocidad comprendido
entre 60-150 km/h (37 — 93 mph), el vehiculo equipado con la transmisién
tipo Van Doorne alcanza un consumo de combustible inferior que el vehiculo
equipado con una caja manual de cinco marchas, a pesar de tener eficiencia

mecdnica mas baja (aproximadamente entre 86% y 90%).

Para ilustrar mejor el efecto de las relaciones de la transmisién en el consumo
de combustible de los vehiculos, puede utilizarse como ejemplo la sobre
marcha. La relacién para la ultima marcha es seleccionada de tal manera que
la curva de potencia disponible se cruce con la curva de resistencia resultante
a una velocidad un poco mayor que aquella a la que se da el méximo valor de
potencia®. Este tipo de seleccion le permite al vehiculo disponer de potencia

adicional para mantener la velocidad constante en caso de que haya un
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incremento en la resistencia. Los requerimientos de potencia para varios
valores de velocidad en la marcha mads alta pueden ser dibujados en el
diagrama de desemperio del motor de la figura 2.41. Se puede apreciar que
para una velocidad maxima de 145 km/h (90 mph) es equivalente a una
velocidad del motor de 4500 rpm en su marcha mds alta para el ejemplo
mencionado, y que la potencia requerida para superar la resistencia total del
vehiculo a esa velocidad es de aproximadamente 32.8 kW (44 hp). En estas
condiciones, el consumo de combustible del motor es de 0.40 kg/kW-h
(0.65 Ib /hp-h), tal como muestra la figura 2.41, de esta forma, si el vehiculo se
mantiene en estas condiciones durante una hora, al cabo de esta habra

consumido 13.1 kg (28.8 Ib) de combustible.

Figura 2.42 Caracteristicas de economia de combustible de un motor diesel.
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Fuente: J.G. Giles, Gears and Transmissions, Automotive Technology Series, vol. 4, London:

Butterworths, 1969.

Si se instala un engranaje en la transmisién que proporcione una relacién de
marcha menor a la anterior en aproximadamente 30%, el vehiculo atin puede
alcanzar los 145 km/h, tal como se muestra en la figura 2.26, pero con una
reserva de potencia menor sobre todo el rango de velocidad del vehiculo.

Debido a que la relaciéon de marcha que provee el nuevo engranaje es menor,
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para la misma velocidad de 145 km/h, la velocidad del motor es inferior que
en el primer caso, pues estaria operando a 3400 rpm en vez de 4500 rpm. De
esta forma, utilizando este nuevo engranaje, el consumo de combustible se
reduce a 0.32 kg/kW-h (0.53 Ib/hp-h). Asi con esta modificacién, el consumo
de combustible en una hora es de 10.5 kg (23.1 1Ib), lo que representa un
ahorro de combustible aproximadamente del 20%. Atn cuando este ejemplo
sea para un automovil y un motor en particular, la mayoria de los vehiculos
presentardn ganancias similares en ahorro de combustible con esta
modificacién. El incremento en la economia de combustible que provoca esta
modificacion es la explotacion del principio que establece que un motor de
combustion interna que opera en condiciones de velocidad constante siempre
consume menos combustible si esta velocidad se logra a unas revoluciones

por minuto més bajas y un torque mas alto.

Figura 2.43 Comparaciéon del consumo de combustible de un vehiculo
pequefio equipado con dos tipos distintos de transmisiones: una variable

continua, y una manual.
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Fuente: D. Hahne “A Continuously Variable Automatic Transmission for Small Front Wheel

Drive Cars” en Driveline 84, Institution of Mechanical Engineers, 1984
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Reducir el peso del vehiculo también contribuye a optimizar el consumo de
combustible, puesto que la fuerza de impulso, y por ende la potencia
requerida para acelerar el vehiculo, es proporcional a su peso. En condiciones
de paradas y arrancadas frecuentes, como se presenta en el manejo urbano, el
consumo de combustible tiende a ser elevado debido a las condiciones de
aceleracion frecuentes a las que se somete el vehiculo, lo cual tiene mayor
repercusion en un auto pesado que en uno liviano. Para reducir el peso del
vehiculo, se utilizan ahora estructuras de un solo cuerpo en vez de la
construccién por partes usada antes para el chasis del automévil. El disefio
asistido por computador ha sido utilizado para optimizar el disefio de la
estructura del vehiculo, y se ha incrementado el uso de materiales ligeros,
tales como compuestos, aceros de baja aleacién y gran resistencia, plasticos,
aluminio y ldminas compuestas por metal y plastico. La reconfiguracién
hecha a los vehiculos, de motor frontal y traccién trasera a motor frontal y
traccion delantera, ha sido también una causa de la reduccién en el peso de
los mismos. Se estima que por cada kilogramo de peso reducido, se reduce el
consumo de combustible en 7.24 x 10> L/km (1.4 x 105 gal/min, por cada
libra reducida)'%. Se ha observado también, que un cambio en un 10% en la
resistencia a la rodadura, provoca un cambio del 2% en el consumo de
combustible. La reduccién de la resistencia aerodindmica también tiene
efectos significativos en el consumo de combustible de un automoévil, tal

como se discutié en la secciéon 2.2.

El tipo de ciclo de manejo (las condiciones de manejo) es otro factor que

afecta significativamente el consumo de combustible. Es obvio que el

106 D. Cole, “Automotive Fuel Economy”, en J.C. Hillard y G.S Springer, Eds., Fuel Economy
in Road Vehicles Powered by Spark Ignition Engines, Nueva York: Plenum Press, 1984.
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consumo de combustible cuando se maneja en ciudad, a bajas velocidades y
paradas y arrancadas frecuentes, es sustancialmente mayor que cuando se
maneja en una autopista o carretera a velocidades més altas y practicamente
constantes. Con el fin de proveer una base de comparaciéon estdndar para el
consumo de combustible de diferentes vehiculos, la Agencia de Proteccién
Ambiental (Environmental Protection Agency EPA) de los Estados Unidos ha
disefiado un ciclo de manejo urbano y un ciclo de manejo en autopista. Las
empresas de automoéviles deben realizar y aprobar pruebas para el consumo
de combustible de acuerdo con estos ciclos EPA. El ciclo de manejo urbano
EPA consiste de 10 segmentos de manejo en paradas y arrancadas en un lapso
de 766 segundos a una velocidad méaxima de 96 km/h (60 mph). El ciclo de
manejo en autopista EPA consiste en cuatro segmentos que simulan las
condiciones de manejos en una carretera local, un carril de conexién, una
arteria principal y una arteria menor, en un tiempo de 765 segundos a una
velocidad maxima de 96 km/h (60 mph)®. Basado en los resultados
obtenidos en las pruebas para el ciclo urbano y de autopista, se creo un
indicador de consumo de combustible (también conocido como CAFE, por
sus correspondientes siglas en ingles para Corporate Averge Fuel Economy)
expresado en millas por galén y determinado por la siguiente formula®s:

1
0.55 / mpg —urbano)+(0.45 / mpg — autopista)

mp gcomposite = (
(2.44)

Otros factores operacionales inciden en el consumo de combustibles, tales
como el arranque del motor, el comportamiento durante el calentamiento del
mismo, condiciones ambientales, las condiciones de la superficie del camino,

hébitos de manejo, etc.
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La informacién sobre el consumo de combustible de algunos automoéviles de
pasajeros se suministra en la tabla 2.6. Se puede observar que para un mismo
automovil con un mismo motor, el consumo de combustible depende del tipo
de transmisién utilizada. A partir la informacién mostrada, se observa que en
la mayorfa de los casos, el consumo de combustible con una transmisiéon
automadtica es mayor que con una transmisién manual para ambos ciclos,

tanto el urbano como el de autopista.

CONJUNTO MOTOR - TRANSMISION.

Con base en lo visto en secciones anteriores, se puede observar que las
caracteristicas del motor y de la transmisién son dos de los factores que maés
afectan el consumo de combustible de un vehiculo. Para que un vehiculo en
particular ofrezca un nivel de desempefio deseado, es de vital importancia
realizar un conjunto motor — transmisién adecuado. El desempefio de un
vehiculo de carretera puede ser analizado por medio de su aceleracién desde
el reposo hasta una velocidad en particular, generalmente 100 km/h o 60
mph, o el tiempo que le toma recorrer cierta distancia, como por ejemplo un
cuarto de milla. Estas caracteristicas pueden predecirse utilizando el método
expuesto en la seccion 2.4. El consumo de combustible puede ser
caracterizado por la cantidad consumida para una distancia dada en un ciclo
de manejo determinado, tal como se describié en la secciéon 2.5. En los
Estados Unidos, los indicadores del consumo de combustible son los

obtenidos en las pruebas de EPA para ciclo urbano y de autopista, asi como el

CAFE.
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Para un vehiculo determinado con un motor y una transmisién especifica con
una relacion de reduccién total dada (es decir, la relacién entre la reducciéon
para la primera marcha con la reduccién para la ultima marcha), el tiempo de
aceleracion y la economia en el consumo de combustible son funcién de la
relacion de reduccion en el eje conducido. La figura 2.44 muestra los efectos
de la relacion de reduccién en el eje conducido en el desempefio y la
economia de combustible para diferentes tamafios de motores (pequertio,
mediano y grande). La curva envolvente mostrada en la figura 2.44

representa el desempefio Optimo versus consumo especifico de combustible.

Figura 2.44 Efecto de la reducciéon de engranaje en el desempefio y la

economia del combustible para un vehiculo de pasajeros.
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Fuente: H.E. Chana, W.L. Fedewa y J.E. Mahoney, “An Analytical Study of Transmission
Modification as Related to Vehicle Performance and Economy”, Society of Automotive

Engineers, paper 770418, 1977

Por ejemplo, los puntos A, B y C representan las relaciones de reduccién del

eje conducido con una caja de cambios especifica que presenta un
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comportamiento 6ptimo entre desempefio del vehiculo y su economia de
combustible para el motor largo, mediano y pequefio, respectivamente. La
figura 2.45 muestra las curvas de desempefio 6ptimo vs. consumo especifico
de combustible para varias cajas de velocidades de cuatro marchas con
diferente relacién de reduccién total, de 3.56 a 5.94. Si el vehiculo logra una
aceleracion de 0 a 96 km/h en un tiempo de 13.5 s con un motor dado,
usando una caja de cambios tipo C con una relacién de reduccién total de 5.94
y una relacion de marcha en el eje conducido 6ptima, se incrementara la
economia de combustible en un 4.4% en comparacién a si se utilizara una caja
de cambios tipo A y una relacién de reduccién total de 3.56. La economia en
el combustible es medida mediante el factor EPA CAFE, definido por la

ecuacion 2.44.

Figura 2.45 Efecto de la relacién de reduccién total de una transmisiéon

manual en el desempefio y la economia del combustible para un vehiculo de

pasajeros.
s UNIDAD A: 4 VELOCIDADES (3,56:1)
°r /- UNIDAD B: 4 VELOCIDADES (4,72:1)
UNIDAD C: 4 VELOCIDADES (5,94:1)
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16 4% —Fo—=

MAYOR ECONOMIA —

Fuente: H.E. Chana, W.L. Fedewa y J.E. Mahoney, “An Analytical Study of Transmission
Modification as Related to Vehicle Performance and Economy”, Society of Automotive

Engineers, paper 770418, 1977
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Tabla 2.6 Consumo de Combustible de algunos vehiculos de pasajeros.

Consumo de Combustible

No. Ciudad Autopista

Vehiculo Cilindrada Cilindros  Transmisiéon L/100km mpg L/100km mpg
Acura Integra 1.8 4 M5+ 9.3 30 6.8 42
Acura Integra 1.8 4 E4E* 10.0 28 7.0 40
Audi A4 2.8 6 M5+ 11.7 24 7.5 38
Audi A4 2.8 6 E5+ 13.0 22 8.2 34
BMW 328i 2.8 6 M5 11.5 25 7.5 38
BMW 328i 2.8 6 E5+ 12.3 23 7.9 36
Chevrolet Cavalier 24 4 M5+ 10.7 26 6.5 43
Chevrolet Cavalier 24 4 E4E* 11.0 26 7.4 38
Ford Focus 2.0 4 M5+ 9.4 30 6.5 43
Ford Focus 2.0 4 E4E* 9.4 30 6.9 41
Honda Accord DX 2.3 4 M5+ 10.1 28 7.2 39
Honda Accord DX 2.3 4 E4E* 10.8 26 7.5 38
Mercedes Benz C280 2.8 6 E5E* 11.2 25 8.0 35
Mercedes Benz E320 3.2 6 E5E* 11.4 25 73 39
Mercedes Benz S430 43 8 ESE* 13.7 21 8.9 32
Nissan Maxima 3.0 6 M5+ 10.9 26 79 36
Nissan Maxima 3.0 6 E4E* 11.9 24 7.8 36
Toyota Camry 22 4 M5+ 10.0 28 6.8 42
Toyota Camry 2.2 4 E4E* 10.4 27 7.3 39
Volkswagen Passat 2.8 6 M5+ 11.9 24 7.5 38
Volkswagen Passat 2.8 6 E5+ 13.1 22 8.3 34
Volvo S70 24 5 M5+ 11.1 25 7.5 38
Volvo S70 2.4 5 ESE* 11.7 24 7.8 36

Fuente: Guia De Consumo de Combustible afio 2000. Ministerio de Transporte, Canada. Leyenda: E
- Automadtica Electréonica, M - Manual, 1, 2, 3,4, 5 — Ntamero de relaciones, + - Con ovrerdrive, E* -
Overdirve Electrénico, L/100km — Litros cada 100 kilémetros, mpg — Millas por Galén Imperial.

La figura 2.46 muestra los efectos de la relacion de reduccién total de una
transmisién de tres marchas automaética con una relaciéon de reduccién en el

eje conducido Optima y el desplazamiento del motor (en litros) en el
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desempefio y la economia de combustible en un automévil de traccién
delantera de General Motors; se muestra la ganancia en economia de
combustible que se puede obtener al cambiar la relacién de marcha total de la
transmision o el tamafio del motor para un nivel de desempefio en particular,
expresada en términos del tiempo requerido para recorrer un cuarto de milla.
Esto provee al ingeniero mecdnico de informacién cuantitativa para
seleccionar la combinacién apropiada de motor — transmisién con el fin de
obtener un buen desempefio y al mismo tiempo un adecuado consumo de

combustible.

Figura 2.46 Efecto del tamafio del motor y la relaciéon de reduccién total en el

desempefio y economia del combustible de un vehiculo de pasajeros.

RELACION TRANSMISION AUTOMATICA DE 3
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< REDUCCION DE EJES ADECUADAS
= 28 ‘fﬁgz.zu
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i Q- N>2.31L DEL MOTOR
o 20 ¢ >
= GANANCIA EN
| 251 . ECONOMIA PARA UN
o MISMO TAMARO DE
g b 2.6/MOTOR
'
=
L
[79]
L
[m]

19 | 2.71
GANANCIA EN ECONOMIA 2 8l
CON UN DESEMPENO
CONSTANTE
18 A L 1 L i
29 28 27 26 25 mpg
L — - - 1 -
8.5 9 L/100km
ECONOMIA EPA 45/55

Fuente: F.C. Porter, “Design for Fuel Economy — The new GM Front Drive Cars”, Society of
Automotive Engineers, paper 790721, 1979.
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DESEMPENO DE FRENADO

El desempefio de frenado de los vehiculos motorizados es sin lugar a duda
una de las caracteristicas mds importantes que afectan la seguridad del
vehiculo. Con el reciente incremento en la seguridad en el trafico, grandes
esfuerzos se han llevado a cabo para mejorar el desempefio de frenado. En
muchos paises se han introducido unos estdndares de seguridad que

especifican los requerimientos de varios tipos de sistemaés de frenado.

En esta seccién, se presentard un método de analisis del desempefio de
frenado de vehiculos motorizados. Se discutira el criterio de evaluacién de la
capacidad de frenado y alternativas de mejoramiento del desempefio de

frenado.

Caracteristicas de frenado de vehiculos de dos ejes. Las fuerzas externas
principales que acttian en la deceleraciéon de un vehiculo de dos ejes estan

mostradas en la figura 2.47.

La fuerza de frenado F; originada del sistema de frenado y desarrollada en la

interfase llanta-suelo es la principal fuerza de frenado. Cuando la fuerza de

frenado es inferior al limite de adhesion de la llanta con la carretera, la fuerza
Fp esta dada por:

F, = T, -2 l1a,

¥ (2.45)

donde T} es el torque de frenado aplicado, I es la inercia rotacional conectada

con la llanta decelerada, ozn es la correspondiente deceleracion angular, y r es

el radio de rodadura de la llanta.
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Figura 2.47 Fuerzas que acttan en un vehiculo de dos ejes durante el frenado.

Fuente: J. Y. Wong. Theory of ground vehicles, 3ra Edicién, Wiley-Interscience, 2001

En adicién a la fuerza de frenado, la resistencia a la rodadura de las llantas, la
resistencia aerodindmica, la resistencia de la transmisién y la resistencia por
pendiente (cuando se viaja en una carretera inclinada) también afectan el
movimiento del vehiculo durante el frenado. Asi, la fuerza retardante

resultante Fr.s se puede expresar por:

F.. =F,+f,Wcosf, +R, + Wsin0, +R,
(2.46)

donde f: es el coeficiente de resistencia a la rodadura, W es el peso del
vehiculo, 0; es el dangulo de inclinacién con la horizontal, R, es la resistencia
aerodindmica, y Rt es la resistencia de la transmisién. Cuando el vehiculo se
esta moviendo cuesta arriba, se debe usar el signo positivo del termino W sin
s. En una pendiente cuesta abajo, se debe usar signo negativo. Normalmente
la magnitud de la resistencia de la transmisién es pequefia y se puede ignorar

en los célculos del desempefio de frenado.

Durante el frenado, hay una transferencia de carga del eje trasero al eje

delantero. Considerando un equilibrio de momentos sobre los puntos de
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contacto delantero y trasero de las llantas con el terreno, las cargas normales

en el eje delantero Wy y en el eje trasero W, se pueden expresar como:

W, =%[le +h(ﬂa—Ra * Wsin@sﬂ
3 (2.47)

1 W .
W, ==|WIl,—hl —a—-R, = Wsin0,
L 8
(2.48)
donde a es la deceleracién. Cuando el vehiculo se mueve cuesta arriba, se
debe usar el signo negativo para el término W sin 6s. En la expresién anterior
se asume que la resistencia aerodindmica es aplicada en el centro de gravedad

del vehiculo, y no hay carga de remolque.

Considerando un equilibrio de fuerzas en la direccién horizontal, se puede
establecer la siguiente relacion:

g (2.49)

donde Fir y Fir son las fuerzas de frenado de los ejes delantero y trasero

respectivamente.

Sustituyendo la ecuaciéon 2.49 en las ecuaciones 2.47 y 2.48, las cargas

normales en los ejes se vuelven:

W =W+, + £, W)
(2.50)

1
W, =—|WL, —hlF, W
r L[ 1 ( b +fr )] (251)
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La fuerza méxima de frenado que el contacto entre la llanta y el suelo puede
soportar es determinada por la carga normal y el coeficiente adhesion
estatica. Con frenos en las cuatro llantas, la fuerza maxima de frenado en los
ejes delantero y trasero estdn dadas por (asumiendo que la fuerza maxima de

frenado Fomax = pW):

WIL, +hlp+ f,
Fhfmax:}’lwfzy [2 L(I’l f)]
(2.52)
Fhrmax — ]/lwr — ]/lw[ll _ll:l(]“t—l_fr )]
(2.53)

donde y es el coeficiente de friccion estdtico. Se debe notar que cuando las
fuerzas de frenado alcanzan los valores determinados por las ecuaciones 2.52
y 2.53, las llantas estan presentando deslizamiento. Cualquier incremento en

la fuerza de frenado causara que las llantas se bloqueen.

Se debe sefialar que la distribuciéon de las fuerzas de frenado entre los ejes
delantero y trasero es funcién del disefio del sistema de frenado cuando las
llantas no estdn bloqueadas. Para sistemds convencionales de frenado, la
distribucién de las fuerzas de frenado depende principalmente de la presién
hidrdulica (o del aire) y de las areas de los cilindros del freno de los ejes
delantero y trasero. De las ecuaciones 2.52 y 2.53 se puede ver que solo
cuando la distribucién de las fuerzas de frenado entre los ejes delantero y
trasero estin en la misma proporcién que sus cargas normales, se
desarrollaran las fuerzas mdaximds de frenado en las llantas delanteras y
traseras al mismo tiempo.

Ky Fypmae _ L +hlp+ f,)

Ky, B ST— B I _h(l’l+fr) (2.54)
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donde Ky y Kpr son las proporciones de la fuerza total de frenado en los ejes
delantero y trasero respectivamente, y estdn determinadas por el disefio del

sistema de frenado.

Por ejemplo, para un camién ligero con el 68% de la carga estética en el eje
trasero (I12/L =0.32, 11/L = 0.68), h/L = 0.18, y = 0.85 y fr = 0.01), la méxima
fuerza de frenado que las llantas delanteras y traseras pueden soportar en el
area de contacto entre la llanta y el terreno se desarrollara al mismo tiempo
solo si la distribucién de la fuerza de frenado entre los frenos delanteros y
traseros satisface la siguiente condicién:

Ky 0.32+0.18(0.85+0.01) _ 47
Kb

0.68-0.18(0.85+0.01) 53

T

En otras palabras, el 47% de la fuerza total de frenado debe estar en el eje
delantero y el 53% en el eje trasero para alcanzar la optima utilizacién de la
capacidad potencial de frenado del vehiculo. La distribucion de la fuerza de
frenado que puede asegurar el desarrollo de las fuerzas méximds de frenado
en las llantas de los ejes delantero y trasero al mismo tiempo es referida como
la distribucién ideal de las fuerzas de frenado. Si la distribucién de las fuerzas
de frenado no es ideal, entonces las llantas delanteras o traseras se

bloquearan primero.

Cuando las llantas traseras se bloquean primero, el vehiculo pierde
estabilidad direccional. Esto se puede visualizar con la ayuda de la figura
2.48. La figura muestra la vista superior de un vehiculo de dos ejes afectado
por la fuerza de frenado y la fuerza de inercia. Cuando las llantas traseras se
bloquean, la capacidad de las llantas traseras para resistir la fuerza lateral se

reduce a cero. Si se presenta algtin ligero movimiento lateral de las llantas por
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el viento, el dngulo camber de la carretera, o la fuerza centrifuga, se
desarrollard un momento yaw debido a la fuerza de inercia acerca del centro
de giro yaw del eje delantero. Mientras el movimiento angular yaw sigue en
progreso, el brazo del momento de la fuerza de inercia aumenta, resultando
en un incremento en la aceleracién yaw. Como el extremo trasero del vehiculo
rota 90°, el brazo del momento gradualmente decrece y eventualmente el
vehiculo rota 180°, con la parte trasera mirando hacia delante. La figura 2.49
muestra la desviacion angular medida de un vehiculo cuando las llantas

delanteras y traseras no se bloquean en el mismo instante.

Figura 2.48 Perdida de estabilidad direccional debido al bloqueo de las

llantas traseras.

o— CENTRO YAW DEL EJE
FRONTAL

Fuente: J. Y. Wong. Theory of ground vehicles, 3ra Edicién, Wiley-Interscience, 2001

El bloqueo de las llantas delanteras causa la perdida del control direccional, y
el conductor no podrad ejercer un viraje efectivo. Se debe sefalar que el
bloqueo de las llantas delanteras no causa inestabilidad direccional. Esto es
debido a que cuando ocurre cualquier movimiento lateral de las llantas
delanteras, se desarrolla un momento auto-correctivo debido a la fuerza de

inercia del vehiculo acerca el centro de giro yaw del eje trasero. En
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consecuencia, este tiende a traer de vuelta el vehiculo a una trayectoria de

linea recta.

Figura 2.49 Desviacién angular de un vehiculo cuando las llantas delanteras y

traseras no se bloquean al mismo tiempo.
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Fuente: R.D. Lister, “Retention of Directional Control when braking”, SAE Transactions, vol.

74, paper 650092, 1965.

La pérdida del control de viraje se puede detectar facilmente por el
conductor, y el control puede ser recuperado soltando parcial o totalmente
los frenos. Contrario al caso del bloqueo de las llantas delanteras, cuando las
llantas traseras se bloquean la desviacién angular del vehiculo excede cierto
nivel, y el control no se puede recuperar, incluso si se libera totalmente los
frenos y es conducido por el mejor conductor. Esto sugiere que el bloqueo de
las llantas traseras es una situacién mads critica, particularmente en carreteras
con bajo coeficiente de adhesion. En superficies de poca adherencia el valor
de la fuerza de frenado disponible es bajo, la energia cinética del vehiculo se

disipa a una rata lenta, y el vehiculo experimentara una pérdida seria de
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estabilidad direccional sobre una distancia considerable. Debido a la
importancia en la secuencia de bloqueo de las llantas con respecto al
comportamiento del vehiculo durante el frenado, los estandares de
desempefio de frenado en algunos paises requieren que la distribucion de
esfuerzos de frenado sea tal, que las llantas delanteras se bloqueen antes que
las llantas traseras en carreteras con coeficientes de adhesion inferiores a

cierto valor.

Las condiciones bajo las cuales las llantas delanteras o traseras se bloquearan
primero se pueden determinar cuantitativamente. Para facilitar el
entendimiento del problema, solo la fuerza de frenado y la resistencia al
ruedo se consideraran en el siguiente andlisis. Asi,

g (2.55)

Sustituyendo la ecuacién 2.55 en las ecuaciones 2.50 y 2.51 resulta

W, :ﬂ[l2 +£h}

B8 (2.56)
W, = ﬂ{zl —Eh}
L 8 (2.57)

Las fuerzas de frenado de los ejes delantero y trasero, determinadas por el

disefio del sistema de frenado estdn expresadas por:

a
Fy =Ky F, = beW(g—frJ
(2.58)
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a
F,=K,F, = (I_be)Fb = (I_be (__frj
(2.59)
Las llantas delanteras se aproximan al bloqueo cuando
F,, =uw
w = HY (2.60)
Substituyendo las ecuaciones 2.56 y 2.58 en la ecuacién 2.60 resulta
[
bew(ﬁ — fr] = ,UW(—Z + ﬂﬁj
8 L gL (2.61)

De la ecuaciéon 2.61, la rata de deceleraciéon del vehiculo (en unidades de
gravedades g) asociada con el inminente bloqueo de las llantas delanteras se

puede definir por:

(Clj _ﬂlz/L+befr
f

¢). K, —phlL
&/ o H (2.62)

De una manera similar, se puede mostrar que las llantas traseras se

aproximan al bloqueo cuando la rata de deceleracion es:

a) _ph/L+(-K,)f,
g), 1-K, +uhl/L

(2.63)

Para un vehiculo dado con una distribucién particular de la fuerza de frenado

en una carretera dada las llantas delanteras se bloquearan primero si

£) <)
875 \&8Js (2.64)

Por otro lado, las llantas traseras se bloquearan primero si
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5] <2
&/, \&/; (2.65)

Del anterior andlisis, se puede ver que para un vehiculo dado con una
distribucion fija de la fuerza de frenado, las llantas delanteras y traseras se
bloquearan a la misma rata de deceleracién solamente en una superficie en
particular. Bajo esta condicién, se desarrollan al mismo tiempo las fuerzas de
frenado méximads en las llantas delanteras y traseras que puede soportar el
area de contacto de la llanta con la carretera, lo que indica una utilizacién
O6ptima de las capacidades de frenado del vehiculo. En cualquier otra
condicién, se bloquearan primero las llantas delanteras o traseras, segtin sea
el caso, lo que trae como consecuencia la perdida de control direccional y de
estabilidad en el vehiculo. Lo anterior sugiere que, idealmente, la distribucién
de fuerzas deberia ser ajustable con el fin de asegurar un desempefio de

frenado 6ptimo para distintas condiciones de operacion.

Con base en el andlisis anterior, la interrelacién entre la secuencia de bloqueo
de las llantas, la deceleracién alcanzada antes de que se presente el bloqueo,
los pardmetros de disefio del vehiculo y las condiciones de operaciéon puede
definirse cuantitativamente. Como ejemplo ilustrativo, la figura 2.50 muestra
las caracteristicas de frenado de un camién ligero como una funcién de la
distribuciéon del esfuerzo de frenado en las llantas delanteras bajo dos
condiciones: ausencia de carga y carga plena. Para la condicién de carga
plena, el peso del vehiculo es de 44.48kN (10000 1b), y para la condicién de
ausencia de carga, es de 26.69kN (6000 1b). La relaciéon entre la altura del
centro de gravedad con la distancia entre ejes es de 0.18 para ambas

condiciones. El coeficiente de adhesion es de 0.85.
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En la figura 2.50 la linea sélida y la linea interrumpida representan los limites
de la rata de deceleracion que puede alcanzar el vehiculo antes de que se
presente bloqueo en alguna llanta bajo las condiciones de carga y ausencia de
carga, respectivamente. Las lineas OA y O’A” representan los valores limites
de rata de deceleraciéon que se pueden lograr sin que se bloqueen las llantas
traseras, en tanto que AB y A’B” son los limites de rata de deceleracién antes
de que las llantas delanteras comiencen a bloquearse. Se puede hacer uso de
la figura 2.50 para determinar las caracteristicas de frenado de un camién
ligero bajo diferentes condiciones de operacién. Si, por ejemplo, el sistema de
frenos se disefia para tener un 40% de la fuerza total de frenado en las llantas
delanteras, entonces para el vehiculo en condiciones de carga plena, se
bloquearan las llantas traseras antes que las delanteras y la méxima rata de
deceleracién antes que esto suceda es de 0.75g. Por el contrario, si el 60% de la
fuerza total de frenado se ubica en las llantas delanteras, entonces para el
caso del camién con carga plena, se bloquearan las llantas delanteras antes
que las traseras, a una rata de deceleracién méxima antes del bloqueo de 0.64.
Es interesante apreciar que para lograr la maxima rata de deceleracién de
0.85g, que indica que el uso de las capacidades de frenado del vehiculo en
dicha superficie de coeficiente de adhesion de 0.85 es 6ptimo, se requiere el
47% de la fuerza total de frenado en las llantas delanteras para la condicién
en que el camion esta con carga plena, en comparacién con el 72% requerido
para cuando esta vacié. Hay entonces una diferencia del 25% en las
distribuciones de fuerza de frenado 6ptimds para las condiciones de carga y
ausencia de carga. Se debe hacer un compromiso en la selecciéon del valor de
distribucién de la fuerza de frenado. Generalmente, el valor utilizado en las
llantas delanteras es el correspondiente a la interseccién entre las lineas AB y
O’A’, el punto 1 en la figura 2.50. Bajo estas circunstancias, la maxima

deceleracién que puede lograr el camién en una superficie con un coeficiente
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de adhesiéon de 0.85 sin que se bloquee alguna de sus llantas en ambas

condiciones de trabajo es de 0.64¢

Figura 2.50 Efecto de la distribucion del esfuerzo de frenado en el desempefio
del sistema de frenos de un camién ligero.
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Fuente: D.]. Bickerstaff y G. Hartley, “Light Truck Tire Traction Properties and Their Effect
on Braking Performance”, SAE Transactions, vol. 83, paper 741137, 1974

La figura 2.51 ilustra las caracteristicas de frenado de un automévil de
pasajeros. Debido a que la diferencia en el peso para las condiciones en que el
automovil esta cargado o no, es mucho menor que para el camién, las
caracteristicas de frenado bajo estas dos condiciones son muy parecidas,
como se puede apreciar en la figura 2.51. Para lograr la méxima rata de
deceleracion de 0.85g, se requiere que un 62% de la maxima fuerza de frenado

en las llantas delanteras, para la condicién en que el automévil esta cargado,
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en comparacion con el 67% requerido cuando el automévil no presenta carga,
lo cual significa una diferencia del 5%. Una distribucién de fuerza con un
64.5% en las llantas de adelante, correspondiente al punto 1 en la figura 2.51,
puede ser seleccionado para estas circunstancias. La mdxima rata de
deceleraciéon que el vehiculo puede lograr antes de presentar bloqueo en
cualquier llanta seria de 0.82g, tanto para condicién de carga como para

ausencia de esta.

Figura 2.51 Efecto de la distribucién del esfuerzo de frenado en el desempefio
del sistema de frenos de un automévil de pasajeros.
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Fuente: D.]. Bickerstaff y G. Hartley, “Light Truck Tire Traction Properties and Their Effect
on Braking Performance”, SAE Transactions, vol. 83, paper 741137, 1974.
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El anélisis y los ejemplos dados muestran la complejidad de la naturaleza del
proceso de frenado. Se muestra que la distribucién de la fuerza de frenado
Optima, la cual asegura la méaxima rata de deceleracién, varia con las
condiciones de carga del vehiculo, los pardmetros de disefio del vehiculo, y la
superficie de la carretera. En la préctica, las condiciones de operacién varian
en un rango muy amplio, por ello, para un vehiculo en particular con una
distribucion de la fuerza de frenado fija, solamente bajo condiciones
especificas de carga y de condiciones de carretera se desarrollardn las
maximads fuerzas de frenado en las llantas delanteras y traseras y se lograra la
maéxima rata de deceleracion. En las demés condiciones, se reduce la rata
méxima de deceleraciéon y las probabilidades de pérdida de control y de
estabilidad del automévil aumentan. Para aumentar el desempefio de
frenado, se han utilizado véalvulas de presién proporcionales o valvulas de
sensado de carga proporcionales. Las valvulas proporcionales de presion se
utilizan con el fin de proveer la misma presién a los frenos tanto delanteros
como traseros hasta cierto nivel de presién, y después reducir el incremento
de presién en los frenos de las llantas traseras. Las vélvulas de sensado de
carga proporcionales son muy utilizadas en camiones, especialmente en
Europa. Estas valvulas ajustan la distribucién del esfuerzo de frenado como
funcién de la carga distribuida en los ejes. Para asegurar control direccional y
estabilidad en todas las condiciones de operacién posible, se han introducido
dispositivos antibloqueo. La principal funcién de estos dispositivos es evitar
el bloqueo de las llantas; y asi, lograr que las llantas mantengan la capacidad
de sostener una fuerza lateral. Los principios de funcionamiento de los

sistemds antibloqueo se describen brevemente en la seccién 2.7.3.

Ejemplo 2.3 Un automoévil de pasajeros pesa 21.24kN (4775 lb) y tiene una

distancia entre ejes de 2.87m (113 in). El centro de gravedad esta a 1.27m
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(50 in) detras del eje delantero y 0.508m (20 in) desde el nivel del suelo. La
distribuciéon del esfuerzo de frenado en las ruedas delanteras es de 60%. El
coeficiente de resistencia al ruedo es de 0.02. Determine que par de llantas se
bloquearan primero para dos superficies: una con un coeficiente de adhesion

de 0.8 y otra de 0.2.

Solucion
a) Para la superficie de coeficiente de adhesion de 0.8, la deceleracién del
vehiculo asociada con el bloqueo inminente de las llantas delanteras

esta definida por:

a) _Ph/L+Kyf 0.8x0.558+0.6x0.02 . o
. Ky-ph/L 0.6—0.8x0.177 '

La deceleraciéon asociada con el bloqueo inminente de las llantas traseras esta

determinado por:

=0.67

(aj CpL/L+(1-Ky ) £, 0.8%0.442+0.4x0.02

g) 1=K, +ph/L 0.4+0.8%0.177

5] <2

primero

Como /', para esta superficie, las llantas traseras se bloquean

b) Para la superficie con coeficiente de adhesion de 0.2 se tiene que
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=0.219

[aJ L /L+Kyf,  0.2x0.558+0.6x0.02
f

g)  Ky—uh/L 0.6—0.2x0.177

a) _#h/L(1-Ky)f, 02x0442+04%002 _
g)  1-Ky+ph/L 0.4+0.2x0.177 '
OAH
J— <| —
Como %74 “8/rlas llantas delanteras, en esta superficie, se bloquean
primero.

Eficiencia de frenado y distancia de detenimiento. La eficiencia de frenado
puede ser utilizada para caracterizar el desempefio de frenado de un
vehiculo. La eficiencia de frenado 7, esta definida como la razén entre la
maéxima rata de deceleracion que se puede lograr antes de que ocurra bloqueo
de cualquiera de las llantas del vehiculo, y el coeficiente de adhesion del
camino, es decir:

alg
U

n, =
(2.66)

La eficiencia de frenado indica que tanto utiliza el coeficiente de adhesion a la
carretera, el vehiculo para frenar. Por ello, cuando a/g es menor que 4, la
eficiencia es menor a 1, lo que indica que la rata de deceleracién lograda es
menor que la méxima posible, resultando en distancias de frenado maés
largas. En referencia a la figura 2.50, si el 57% de la fuerza total de frenado se
ubica en el eje delantero, correspondiendo al punto 1, la maxima rata de
deceleracion que se puede lograr antes de que ocurra bloqueo es de 0.64g .

Esto indica que, para una superficie cuyo coeficiente de adhesion sea de 0.85,

la eficiencia de frenado es del 75.3%.
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La distancia requerida por un vehiculo para detenerse por completo es otro
pardmetro ampliamente utilizado para evaluar la eficiencia con la que el
vehiculo frena. Para predecir esta distancia, se emplean los principios bésicos
de dindmica. La interrelacién entre la distancia de frenado, la fuerza de
frenado, la masa del vehiculo, y la velocidad del vehiculo, en forma
diferencial, puede ser expresada como:

F+>R
ads = (Aj ds=VdV

nWig (2.67)

donde % es un factor equivalente de masa tomando en cuenta los momentos
de inercia de los componentes rotacionales involucrados durante el frenado.
Puesto que durante el frenado el embrague generalmente es liberado, el valor
de % no necesariamente es el mismo de j: utilizado en el cédlculo de la
aceleracion. Para autos de pasajeros y camiones livianos, % esta en el rango

comprendido entre 1.03 y 1.05.

La ecuacién 2.67 puede ser integrada para determinar la distancia de frenado

S, a partir de una velocidad inicial V1 y una final Va:

YA %
Wog F+)R (2.68)

Substituyendo la ecuacién 2.46 en la ecuacion 2.68 y despreciando la

resistencia a la transmision, se obtiene:

S B }/bW J.V2 VdV
g M F,+ fWcos6 £Wsin6, +R, (2.69)

La resistencia aerodindmica es proporcional al cuadrado de la velocidad, y

puede ser expresada como:
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R =Lc,avi=cv
2 (2.70)

Sustituyendo la ecuacién 2.70 en la ecuacion 2.69 e integrando, la distancia de

frenado esta definida por®!:

g W ln[F” +f,Wcosé?Yi‘Wsin6Y+CMVf]

+W si 2
2¢C, \F,+fWcos6 tWsin6 +C,V, 2.71)
Puesto que la velocidad V> es cero, la ecuacién 2.71 se reduce a:
2
S = 27”W ln(1+ C”e‘; W sing )
gC,, F,+ fWcos@ £Wsin6, 2.72)

Para un vehiculo determinado, si la distribucién de la fuerza de frenado y las
condiciones de la carretera son tales que las méximds fuerzas de frenado que
el drea de contacto entre llanta y camino puede soportar, en las cuatro ruedas
se desarrollen al mismo tiempo, es decir, una eficiencia de frenado del 100%,
se lograra la menor distancia de frenado posible. Para este caso, el torque de
frenado generado por los frenos ya ha superado la inercia de los
componentes rotacionales asociados con las llantas; las fuerzas de frenado
maximds desarrolladas en el drea de contacto entre la llanta y la carretera
estdn oponiéndose solo a la inercia traslacional. El factor de masa » es

entonces uno. La minima distancia de frenado Smin se puede definir como:

c .V’
S, =——In|1+ a .
2gC, UW + fWcos@ W sin 6,
(2.73)

Si la eficiencia de frenado es menor a 100% (es decir, que la méxima rata de

deceleraciéon de las llantas que se puede lograr antes de que se presente
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bloqueo es menor al valor de coeficiente de adhesién del camino) entonces la
distancia de frenado serd mayor que la hallada mediante la ecuacién 2.73.

Para este caso, la distancia de frenado puede ser calculada a partir de:

c.V:
In| 1+ 2 - 5
nuW + fWcos6 tWsinb +C,V,

S =

28C., ) (2.74)

Se debe sefialar que, en la préctica, la fuerza de frenado no se desarrolla en el
mismo instante en que se aplican los frenos. Este tiempo de retraso depende
de cada tipo de sistema de frenado y su capacidad de respuesta. La distancia
de frenado serd entonces mayor que la distancia hallada por medio de las
ecuaciones anteriores. En general, la distancia que recorre el vehiculo en el
periodo que transcurre entre la aplicacion de los frenos y el desarrollo de una
fuerza de frenado estable debe ser tomada en consideraciéon con el fin de
hallar la distancia de frenado real. Como una primera aproximacién, esta

distancia adicional Sa puede ser calculada por medio de:

donde t; es el tiempo de respuesta del sistema de frenos y V1 es la velocidad
inicial del vehiculo. Para calculos preliminares de desempefio de frenado, se
puede asumir un valor f; de 0.3s'%7. El tiempo que toma la reaccién del
conductor es otro factor que incrementa la distancia de frenado de un
vehiculo, en la practica, este valor generalmente esta en el rango entre 0.5 y

2s61,

107 D.J. Bickerstaff y G. Hartley, “Light Truck Tire Traction Properties and Their Effect on
Braking Performance”, SAE Transactions, vol. 83, paper 741137, 1974
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Sistema de frenos Antibloqueo (ABS). Como se mencioné anteriormente,
cuando una llanta se bloquea, el coeficiente de adhesion al camino cae hasta
su valor de deslizamiento, y la habilidad de la llanta de sostener una carga
lateral es practicamente nula. Como resultado, el vehiculo perdera estabilidad
y/o control direccional, y la distancia necesaria para detenerse por completo
sera considerablemente mads larga que la minima posible. La figura 2.54
muestra las caracteristicas generales del coeficiente de esfuerzo de frenado (la
razon entre el esfuerzo de frenado y la carga normal que sufra la llanta) y el
coeficiente de la fuerza de viraje (la razén entre la fuerza de viraje y la carga
normal que sufre la llanta) a determinado angulo de deslizamiento como una

funcién del skid para una llanta neumatica.

La principal funcién del sistema de frenos antibloqueo es prevenir que la
llanta se bloquee, e idealmente mantener el skid de la llanta en un rango
deseable, tal como se muestra en la figura 2.52. Esto asegura que la llanta
pueda desarrollar una fuerza de frenado suficientemente alta para frenar el
vehiculo, y al mismo tiempo retener una fuerza de viraje adecuada para que
el conductor tenga control direccional y el automévil no pierda estabilidad.
Datos obtenidos en Alemania y otros paises a mediados de 1980 demostraron
que la incorporacién de este tipo de sistemds provocé la reduccién de un gran
numero de accidentes de trafico, y mitigo las consecuencias de algunos
accidentes!®. En algunos paises, las pélizas de seguros son més baratas para

automoviles equipados con estos sistemas.

108 H.C. Klein. “Antilock Braking Systems for Passenger Cars, State of the Art 19857, en
Proceedings of the XXI FISITA Congress, paper 865139, Belgrado, Yugoslavia, 1986
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Para poder apreciar la operacién de un sistema antibloqueo, es ttil recordar
brevemente la dindmica de la llanta durante el frenado. Cuando un torque de
frenado Ts es aplicado a una llanta, se desarrolla un esfuerzo de frenado F; en
el drea de contacto entre el suelo y la llanta, como se muestra en la figura 2.53.
Este esfuerzo de frenado presenta un momento T; alrededor del centro de la
llanta, el cual acttia en la direccién contraria al torque de frenado. La
diferencia entre estos dos torques provoca una aceleraciéon angular en la
llanta.

o=T -T)/1,=(F,r-T)/I, (2.90)
donde I, es el momento masico de inercia de todo el conjunto de la llanta

respecto a su centro y 7 es el radio de la llanta. Cuando la diferencia entre T} y

Ty es positiva, la llanta acelera, y cuando es negativa, decelera.

Figura 2.52 Efecto del skid en los coeficientes de fuerza y de curveo de una

llanta.
— te— .1 RANGODESEADD
‘-/COEFICIENTE DE
ESFUERZO DE FRENADO
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COEFICIENTE DE FUERZA DE CURVED
COEFICIENTE DE ESFUERZO DE FREMNADO

e —
L. b I M.
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RODADURA SKID LLANTA
PURA BLOGUEADA

Fuente: J. Y. Wong. Theory of ground vehicles, 3ra Edicién, Wiley-Interscience, 2001
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El esfuerzo de frenado también provoca una deceleracién del centro de la

llanta:

ac :Fb/(W/g)
(2.91)

donde W es la carga que presenta la llanta y g es la aceleraciéon debida a la
gravedad. Debe apreciarse que debido al skid de la llanta, durante el frenado
la deceleracion lineal del centro de la llanta no es igual al producto ra. Como

se menciono anteriormente, el skid is de la llanta esta definido por la ecuacién

1.30.

i :(1—@jxloo%
| %

donde w y V son la velocidad angular y lineal del centro de la llanta,

respectivamente.

Figura 2.53 Fuerzas y momentos que acttan en la llanta durante el frenado.

(] %\i;

¢
le; Fp=nF,

A s

Fuente: J. Y. Wong. Theory of ground vehicles, 3ra Edicién, Wiley-Interscience, 2001

Si el torque de frenado T, aplicado tiene un valor alto y la deceleracién
angular « es elevada, la llanta se bloqueara (su velocidad angular es de cero,
en tanto que su velocidad lineal sera diferente de cero) en un periodo corto de
tiempo. La funcién bésica del sistema antibloqueo es monitorear las

condiciones de operacién de la llanta y controlar el torque aplicado mediante

316



la modulacién de la presion de frenado con el fin de prevenir el bloqueo de la

llanta, y para mantener el skid de esta en un rango ideal.

Un sistema antibloqueo moderno es wun sistema de control de
retroalimentacion eléctrico. Consiste en un sensor (o sensores), una unidad de
control electrénica, y un modulador de presiéon, como muestra el esquema de
la figura 2.54 En la practica, es dificil determinar el skid de la llanta con
precision, principalmente por la falta de medios practicos y econémicos de
medir la velocidad lineal del centro de la llanta durante el frenado. El control
l6gico del sistema antibloqueo, se formula generalmente en base a algunos
pardmetros faciles de medir, tal como la velocidad angular y la deceleracién
angular (o la aceleracion angular) de la llanta, o la deceleracion lineal del

vehiculo.

Sensores con colectores de pulsos electromagnéticos y llantas dentadas son
ampliamente utilizados para monitorear la rotaciéon de las llantas o los
componentes rotacionales de la transmisiéon. Para monitorear la velocidad
angular de las llantas en el eje conducido, el sensor puede ser montado en el
cable de salida al velocimetro de la transmisién o en el eje impulsor. Para
monitorear la rotaciéon de las llantas de forma individual, los sensores se
montan directamente en el cubo de la llanta. Estos generan alrededor de 90 a
100 pulsos por revolucién de la llanta. La velocidad angular, y la deceleracién
(o aceleracién) angular de la llanta se derivan de estas sefiales digitales de
pulso mediante diferenciacién respecto al tiempo. Un acelerémetro digital se
utiliza en algunos sistemds antibloqueo para monitorear la deceleraciéon
longitudinal del vehiculo. Las sefiales generadas por los sensores son

transmitidas a la unidad de control electrénico para su procesamiento.
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La unidad de control consiste generalmente de cuatro médulos: un modulo
de procesamiento de sefiales, un modulo que predice si la llanta esta a punto
de sufrir bloqueo, un modulo para determinar si el peligro de bloqueo ha
sido advertido y un modulo que genera la sefial de mando que activa el

modulador de presién.

En la unidad de control, una vez las sefiales generadas por los sensores han
sido procesadas, los pardmetros de medicién o aquellos valores derivados de
estos son comparados con sus correspondientes valores de umbral. Cuando
los pardmetros de medicién indiquen que se estdn presentando determinadas
condiciones que generaran un bloqueo inminente de la llanta, una sefial de
comando es enviada al modulador para que libere el freno. Los métodos para
predecir el bloqueo de la llanta que son utilizados por los sistemads

antibloqueo se describen a continuacion!%” 110 111 112 113,

a. En algunos sistemds antibloqueo, el bloqueo de la llanta se

predice y la sefial de comando provoca que el modulador libere

109 R.R. Gunter y H. Ouwekerk, “Adaptive Brake Control Systems”, en Proceedings of the
institution of Mechanical Engineers, vol. 186, 68/72, 1972

110 Y. Wong, J.R. Ellis, y R.R. Guntur, Braking and Handling of Heavy Commercial Vehicles,
monograffa, Departamento de Ingenierfa Mecédnica y Aerondutica, Carleton University,
Ottawa, Int., Canada, 1997

11 R.R Guntur y J.Y. Wong, “Some Design Aspects of Anti-Lock Braking Systems for
Commercial Vehicles”, Vehicle Systems Dynamics, vol 9. no. 3, 1980

112 M. Satoh y S. Shiraishi, “Excess Operation of Antilock Braking System on a Rough
Road”, en Braking of Road Vehicles 1983, Institution of Mechanical Engineers, 1983

113 H. Leiber y A. Czinczel, “Antiskid System for Passenger Cars with a Digital Electronic
Control Unit”, Society of Automotive Engineers, paper 790458, 1979
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el freno, cuando el producto entre la deceleracién angular de la
llanta y su radio de rodadura exceden un valor predeterminado.
El valor umbral de algunos de estos sistemds se encuentran en

el rango comprendido entre 1 - 1.6g.

. En un sistema antibloqueo para autos de pasajeros, la sefial de
la velocidad angular es monitoreada por un circuito llamado
track-and-hold (rastree y retenga) en la unidad de control, y
cuando el valor del producto ra supere los 1.6g, la sefial de
rastreo es almacenada en la memoria por un tiempo de
alrededor de 140ms. Durante este periodo de tiempo, si la
velocidad angular medida decrece en un 5% del valor ya
almacenado, y al mismo tiempo la deceleraciéon lineal del
vehiculo medido por el acelerémetro no es superior a los 0.5g se
predice que la llanta esta a punto de bloquearse, y una sefial de
mando es enviada al modulador para que libere el freno. Por
otra parte, si la deceleracion del vehiculo es superior a 0.5g,
también se predice el bloqueo de la llanta y el freno es liberado
una vez el valor de la velocidad angular de la llanta presente un

decrecimiento del 15% respecto al valor almacenado.

En muchos sistemds antibloqueo actuales, se reduce la presién
en el freno si se cumple alguna de estas dos condiciones 74~ 75: si
el skid estimado de la llanta is > is, y rar= ra, donde i es el
valor umbral del skid, generalmente 10%, y ra% es el valor
umbral de la deceleraciéon circunferencial de la llanta,

generalmente 1-1.6g

319



Como se menciond anteriormente, el verdadero valor del skid de la llanta
durante el frenado es dificil de determinar, debido a la carencia de métodos
practicos que permitan hallar la velocidad lineal del centro de la llanta. Por
eso, en muchos casos, el skid es calculado estimando la velocidad lineal del
centro de la llanta con base en su radio y su velocidad angular, utilizando
para ello varios métodos de estimacién. Con el fin de evitar la operaciéon
excesiva del sistema antibloqueo a bajas velocidades, debidas a una mala
estimacion del skid de la llanta, el valor umbral del skid es incrementado a

medida que la velocidad del vehiculo baja.

Durante el proceso de frenado, las condiciones de operaciéon de la llanta y el
vehiculo son monitoreadas continuamente por los sensores y la unidad de
control. Después de que el sistema predice un bloqueo inminente y el freno es
liberado, otro modulo en la unidad de control determina en que punto el
freno puede volver a ser aplicado. Existe una gran variedad de criterios
empleados en los sistemds antibloqueo actuales, algunos se describen a

continuacién’1-75;

1. En algunos sistemas, una sefial de comando es enviada al modulador
para reaplicar el freno, cuando los criterios para liberar el freno,

discutidos anteriormente, ya no se satisfacen.
2. En ciertos dispositivos, un tiempo de demora fijo es introducido para
asegurar que el freno se pueda volver a aplicar después que ha pasado

un tiempo preestablecido desde que el sistema liber¢ el freno.

3. Cuando el freno es liberado, el momentum del vehiculo causa que la

llanta presente una aceleracién angular. En algunos sistemas, el freno
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se vuelve a aplicar tan pronto como el producto de la aceleraciéon
angular de la llanta y el radio de giro exceda un valor predeterminado.
Los valores umbrales de este producto oscilan entre 2.2 a 3g. Otros
dispositivos se conciben de manera que la presion de frenado sea

dependiente de la aceleracion angular de la llanta.

Como ejemplo, la figura 2.55 muestra las caracteristicas de un sistema
antibloqueo disefiado para vehiculos comerciales pesados. Se muestra la
variaciéon de la presién de frenado, el skid, la velocidad del vehiculo, la
velocidad circunferencial (rw), y la aceleracion circunferencial (r&) de la llanta
en una simulacién en la que se realiz6 el frenado sobre pavimento htiimedo.
Como puede observarse, la presion del freno flucttia durante la operacion del
sistema antibloqueo. El ciclo de reducir, sostener y reaplicar la presion de
frenado es repetido varias veces, generalmente de 5 a 16 veces por segundo
hasta que la velocidad del vehiculo ha descendido hasta un valor aproximado

de 3 a5 km/h, valores en los que se desactiva el dispositivo.

Figura 2.54 Elementos de un sistema ABS.
~ 1. SENSOR
| tﬁ 2 UNIDAD DE CONTROL

iE=——1i3 {12} 3mopuLabor
(= |
{ ( &J - — — — — — ) 4CILINDRO DE LA LLANTA

\ \L/
~ 5. CILINDRO PRINCIPAL

Fuente: J. Y. Wong. Theory of ground vehicles, 3ra Edicién, Wiley-Interscience, 2001

Se han utilizado diferentes disposiciones de dispositivos antibloqueo. La
consideracién principal es la de garantizar control direccional y estabilidad

en el vehiculo, no solo cuando se frene en linea recta, sino también cuando se
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frene en curvas y en superficies asimétricas con diferentes coeficientes de

adhesion a cada lado del vehiculo.

Las disposiciones mas comunes para autos de pasajeros son la de cuatro
canales -cuatro sensores, tres canales — tres sensores, tres canales — cuatro
sensores, mostradas esquemdticamente en la figura 2.56. Por canal se refiere a
la porcién del sistema de frenado que es controlada por la unidad de control
de manera independiente al resto de sistema. Asi, una configuraciéon de
cuatro sensores — cuatro canales como la mostrada en la figura, tiene cuatro
circuitos hidrdulicos de frenado para monitorear las cuatro llantas de manera
independiente. Las dos llantas delanteras son controladas de forma
independiente, basandose en la informacién suministrada por sus respectivos
sensores. Sin embargo, las dos llantas del eje trasero son controladas
conjuntamente en el modo de operacién de “seleccién-baja”. “Seleccién-baja”
quiere decir que la unidad de control utilizara la informacién de la llanta mas
lenta para controlar ambas llantas traseras con la misma presion de frenado,
mientras que el modo de “seleccién-alta” utiliza la informacién de la llanta
mas rapida para aplicar a ambas ruedas traseras la misma presién de frenado.
Se ha demostrado que con el modo de “seleccién-baja” para controlar las dos
llantas traseras se asegura la estabilidad direccional del vehiculo cuando este
frena en una carretera o una curva asimétrica en contraste con el modo de
“seleccién-alta”. Esto se debe a que en el modo de “seleccién-alta”, la llanta
en la superficie mds lisa, o en la parte interna de la curva presentara bloqueo,
mientras que la llanta que se encuentra en la parte de mayor fricciéon o en la
parte externa de la curva generard una mayor fuerza de frenado. Esto
provoca una reduccién en la fuerza de curveo disponible para el eje, y un
gran momento de yawing que ocasionard un efecto adverso en el control

direccional del vehiculo. Se debe mencionar, sin embargo, que operar en el
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modo de “seleccién-baja” conduce a una eficiencia de frenado mas reducida y
una distancia de frenado mayor que si se utilizara el modo de “selecciéon-
alta”. Es interesante observar que con las cuatro llantas controladas
individualmente, actuaran diferentes fuerzas de frenado en cada una de las
cuatro llantas cuando se realiza la accién de frenado en una superficie
asimétrica. Esto resulta en un momento de yawing considerablemente alto, lo
que tiene un efecto adverso en el control direccional del automévil. La
configuraciéon de tres canales-tres sensores presenta un circuito hidrdulico
que controla las dos llantas delanteras por separado y las llantas traseras en
conjunto, se basa en la informacién obtenida de los sensores de las dos llantas
delanteras y un sensor que monitorea las condiciones promedio de las
traseras. La operacion del sistema de tres canales — cuatro sensores que
trabaja con el modo de “seleccién-baja” funciona de forma similar que la

configuracién cuatro canales-cuatro sensores descrita anteriormente.

Figura 2.55 Caracteristicas de operacion del sistema ABS para vehiculos

comerciales pesados equipados con frenos neumaticos.
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Fuente: R. Srinivasa, R.R. Guntur y J.Y. Wong, “Evaluation of the Performance of Anti-Lock
Brake Systems Using Laboratory Simulation Techniques”, International Journal of Vehicle

Design, vol. 1, no. 5, 1980
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Figura 2.56 Diferentes disposiciones de los sistemas ABS en vehiculos.
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Fuente: H. Leiber y A. Czinczel, “Tour Years of Expirience with 4-Wheel Antiskid Brake
Systems (ABS)”, Society of Automotive Engineers, paper 830481, 1983

Una configuraciéon de dos canales - cuatro sensores ha sido introducida
recientemente, en este sistema las dos llantas delanteras son controladas
conjuntamente utilizando el modo de “seleccién-alta”, en tanto que las dos
ruedas traseras con controladas utilizando el modo de “seleccién-baja”!14. Se
dice que esta configuraciéon reduce sustancialmente la excesiva operacién del
sistema antibloqueo en caminos rusticos, y que la combinacién de los modos

de operacion en esa forma ofrece un compromiso razonable entre lograr una

114 M. Satoh y S. Shiraishi, “Performance of Antilock brakes with Simplified Control

Technique” Society of Automotive Engineers, paper 830484, 1983
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distancia de frenado suficientemente corta y la obtencién de control

direccional del vehiculo.

Sistemads de control de traccién. De funciones similares al sistema
antibloqueo, concebidos para mejorar el frenado del vehiculo, los sistemés de
traccién tienen como objetivo optimizar la tracciéon del vehiculo y mantener
control direccional y estabilidad durante la aceleracion!’> 116, Las principales

funciones de un sistema de control de traccion son las siguientes:

1. Optimizar la tracciéon en superficies asimétricas con diferentes valores

de adhesion para las llantas del lado derecho y el lado izquierdo.

2. Prevenir que la llanta deslice durante la aceleracién o en superficie
muy lisa, e idealmente mantener el grado de deslizamiento de la llanta
en un rango de operacién deseado para obtener una fuerza de curveo

adecuada para control direccional y estabilidad.

De la misma forma que el ABS, un sistema de traccién tipico esta conformado
por un sensor (o sensores), una unidad de control eléctrica y un modulador
de la presién de frenado. Ademads, tiene un dispositivo de control del motor,
el cual controla el regulador, el sistema de inyeccién o la ignicién. Debido a

su similitud, este sistema generalmente viene acompafiado con el sistema

115 HW. Bleckmann, H. Fennel, J. Graber, y W.W Selbert, “Traction Control System with
Teves ABS Mark 117, Society of Automotive Engineers, paper 860506, 1986

116 H. Demel y H. Hemming, “ABS anfd ASR for Passenger Cars — Goals and Limits”, Society
of Automotive Engineers, paper 890834, 1989
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ABS, compartiendo un gran niimero de componentes, tales como el sensor, la

unidad electrénica de control y el modulador de presién de frenado.

Para un eje conducido con un diferencial simple, el torque es distribuido de
manera homogénea en los ejes de las llantas tanto de la derecha como de la
izquierda. Como resultado, cuando se transita en un camino asimétrico, la
llanta del lado con menor coeficiente de adhesién presentarda un
deslizamiento excesivo, e impondrd un limite en el maximo esfuerzo de
traccion que la llanta del lado opuesto puede desarrollar. Atin cuando un
limitador diferencial, un acople viscoso y un limitador de deslizamiento del
diferencial pueden solucionar este problema, un sistema de control de
traccién es una opcién viable. Cuando el deslizamiento de una llanta en uno
de los lados del eje conducido resulta excesivo, se aplica un torque de frenado
en dicha llanta a través de la modulaciéon de la presién en el sistema de
frenos, asi como se incrementa el torque disponible en la otra llanta para
incrementar la traccién. Para un vehiculo de un solo eje conducido, el (slip)
deslizamiento de las llantas conducidas puede ser determinado directamente

utilizando la velocidad angular de las llantas conductoras como referencia.

Cuando un vehiculo opera en una superficie muy lisa con un coeficiente de
adhesion bajo durante la arrancada, ambas llantas del eje conductor pueden
deslizar de manera excesiva. Bajo estas circunstancias, el sistema de control
de traccion aplicara torques de frenado a ambas llantas y/o reduciré el torque
generado por el motor con el fin de reducir el esfuerzo de traccién y el slip.
Esto asegura un control direccional adecuado para un automévil de tracciéon
delantera o estabilidad direccional para uno de traccion trasera. Cuando se
conduce sobre un tramo largo en una superficie lisa, con el fin de evitar el

sobrecalentamiento de los frenos, es necesaria una combinacién entre
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modulaciéon de presiéon de frenado y control sobre el motor. Se debe
mencionar que la respuesta del control de traccién a la modulacién de
presion en el sistema de frenos es mas rapida que el control sobre el motor
debido a que al tiempo de accién del dispositivo en el motor, a la inercia

propia del motor, y a la elasticidad de la transmision.
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ANEXO D. CARACTERISTICAS DE MANIOBRABILIDAD DE LOS
VEHICULOS TERRESTRES.

Las caracteristicas de manejo de un automévil permiten conocer su capacidad
de respuesta a las 6rdenes de viraje y a las diferentes condiciones impuestas
por el propio ambiente que pueden afectar su direcciéon de movimiento, como
lo son las rafagas de viento y los defectos de la superficie por donde se
transite. Existen dos problemas bdsicos en la maniobrabilidad del vehiculo:
Uno es el control de la direcciéon del movimiento, el otro su habilidad de
estabilizar su direccién de movimiento cuando se presentan perturbaciones

externas.

El vehiculo, tomado como cuerpo rigido, posee seis grados de libertad: los
movimientos de traslacién en los ejes x, y y z, y el movimiento de rotacién
alrededor de estos mismos ejes, tal como se muestra en la figura 3.1. Los
principales movimientos asociados con la maniobrabilidad del automovil
son: el longitudinal, el lateral y el movimiento yaw (traslacion en el eje x,
traslacion en el eje y, rotacion alrededor del eje z, respectivamente). En la
préctica, durante una maniobra de viraje, el cuerpo del vehiculo “rueda” (rota
alrededor del eje x). Este movimiento puede causar que las llantas roten de
manera brusca, afectando la maniobrabilidad del vehiculo. Aun mas, el
vehiculo puede saltar y presentar derrape (traslacion en el eje z, y rotaciéon
alrededor del eje y) situaciones que afectan la capacidad de respuesta del
sistema de direccién del vehiculo. Sin embargo, la inclusién de estos
movimientos solo se hace necesaria cuando se analizan los limites del

desempefio direccional del automévil.



Este capitulo busca hacer una introduccién en el estudio de las caracteristicas
de maniobrabilidad de los automéviles. Se presentan modelos lineales
simplificados para analizar el comportamiento direccional de los vehiculos de
pasajeros y los tractores-semitrailers sin tener en cuenta las caracteristicas de
la suspensién que poseen. Los modelos demuestran los efectos en los criterios
de disefio mds importantes y pardmetros operacionales del sistema de
direccion del automovil, tales como las propiedades de las llantas, ubicacién
del centro de gravedad, y velocidad de avance, con el fin obtener
conclusiones de importancia practica en lo concerniente al control direccional
y la estabilidad. Se analiza, de igual forma la respuesta del vehiculo a una
condicién direccional impuesta y su estabilidad direccional asociada a un
angulo en el volante fijo, que generalmente son definidos como caracteristicas

de control fijas.

Figura 3.1 Grados de libertad en un vehiculo.
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Fuente: J. Y. Wong. Theory of ground vehicles, 3ra Edicién, Wiley-Interscience, 2001
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GEOMETRIA DEL VIRAJE

Al examinar las caracteristicas de maniobrabilidad de un automodvil, es
conveniente analizar, en primera estancia, el comportamiento del vehiculo
cuando hace un viraje a baja velocidad, despreciando el efecto de la fuerza
centrifuga. Para los automoviles, la direcciéon se afecta generalmente al
cambiar la orientaciéon de las llantas delanteras a través del sistema de
direccién; aunque ya se han introducido, para autos de pasajeros, sistemas
que afectan la orientaciéon de las cuatro llantas. A bajas velocidades, existe
una relacién simple entre la direccién de movimiento y el d&ngulo de giro del
volante. La principal consideracién en el disefio del sistema de direccién es
que durante una maniobra de giro, la deformacién en la llanta sea minima;
esto requiere que durante una curva, las llantas se encuentren en rodadura
pura sin ningdn tipo de deslizamiento lateral; para satisfacer este
requerimiento, todas las llantas deben seguir una trayectoria curva con
diferentes radios con un centro en comun, tal como se muestra en la figura
3.2. Esto establece las relaciones adecuadas entre dngulo de giro de la llanta
delantera interna & y la de la llanta delantera externa &, de la figura 3.2 se
puede apreciar que los dngulos de giro & y & deben satisfacer la siguiente

relacion:

cotd, —cotd. =B /L
(3.1)

donde B y L son la distancia frontal entre las llantas y la distancia entre ejes

respectivamente.

El sistema de direccién que posea una geometria que satisfaga la ecuacion 3.1

generalmente es referido como sistema con geometria Ackermann.
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Figura 3.2 Geometria del sistema de direccion.

Fuente: J. Y. Wong. Theory of ground vehicles, 3ra Edicién, Wiley-Interscience, 2001

La relaciéon entre & y & que satisface la ecuacién 3.1 puede ser ilustrada
graficamente. Con base a la figura 3.2, primero conecte el punto medio del eje
delantero M con el centro de la llanta interna trasera F, después, trace una
linea desde el centro de la llanta delantera D hasta O con una angulo igual a
0. En donde la linea DO se interfecta con la linea MF, se denomina punto Q.
Conecte el punto Q con el centro de la llanta delantera interna C; el dngulo
ZQCM es el angulo de giro de la llanta delantera interna & que satisface la
ecuacion 3.1. Esto se puede corroborar a partir de las relaciones geométricas
mostradas en la figura 3.2.

cotd, =(B/2+10,)/1,

cotd; =(B/2—1,)/1,

cotd, —cotd, =2e, /e, (3.2)

Debido a que el triangulo AMAQ es similar al triangulo A MCF entonces:

B/2

e,/e = 7
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Luego la ecuacién 3.2 puede ser escrita de la forma:

cotd, —cotd, =B/L

Los resultados del analisis anterior indican que si los angulos de giro de las
llantas delanteras & y o, satisfacen la ecuacién 3.1, al trazar la linea de los
angulos & y & desde el eje delantero, la interseccién de los lados no comunes
de &y & (el punto Q en la figura 3.2) se encontrard en la linea recta que
conecta el punto medio del eje delantero y el centro de la llanta trasera

interna (la linea MF en la figura 3.2).

La figura 3.3 muestra la relacién entre &, y o que satisface la ecuacién 3.1 para
un vehiculo cuyo valor B/L es de 0.56, comparada con una geometria de giro
paralelo (8,=6;) y una geometria muy comiin en los sistemds de direccion

usados en la practica.

Figura 3.3 Caracteristicas de distintos tipos de acoplamientos de manejo.
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Fuente: K.J. Bunker, “Theoretical and Practical Approaches to Motor Vehicle Steering
Mechanisms”, en J. G. Giles, Ed., Steering, Suspension and Tyres, Automotive Technology

Series, vol. 1, Londres, Inglaterra: Butterworths, 1968.
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Figura 3.4 Curva de error de un sistema de direccion.
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Fuente: J. Y. Wong. Theory of ground vehicles, 3ra Edicién, Wiley-Interscience, 2001

Se puede utilizar un método grafico con el fin de evaluar las caracteristicas
geométricas de un sistema de direcciéon en particular con respecto a la
geometria de Ackermann. Primero, se trazan los angulos de giro de la llanta
delantera interna ¢ incrementados mediante un valor apropiado desde la
posicién inicial del brazo de giro CH, como se muestra en la figura 3.4. Luego,
desde el pivote del brazo de giro interno H, se traza un arco con un radio
igual a la longitud de la barra HI. Este intersecta el arco generado por el brazo
de giro de la llanta delantera exterior DI. La interseccién define el dngulo de
giro de la llanta delantera exterior §,. Al trazar los dngulo de giro de llanta
delantera interna & y el correspondiente angulo de giro de la llanta delantera
externa o, del eje delantero, los lados no comunes de & y & se intersectan en
los puntos O1, O2 y O3, como se muestra en la figura 3.4. Si la geometria de la

direccidon satisface la ecuacion 3.1, las intersecciones de los lados no comunes
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de 0y & estaran en la linea recta MF, tal como se menciono anteriormente. La
desviacién de la curva que genera la unién de los puntos O1, Oz y O3 con
respecto a la recta MF es un indicativo del error de la geometria de la
direccién con respecto al criterio Ackermann. Una geometria con una curva
de error que se desvia mucho de la linea MF presentara una deformacién
considerable de las llantas durante un viraje; lo cual implica un aumento del

desgaste y un mayor esfuerzo para girar el automovil.

Se debe mencionar que el método gréfico descrito solo se puede aplicar para
un sistema de direccién coplanar, como el mostrado en la figura 3.4, el cual es
cominmente utilizado en autos con eje delantero en forma de viga. Para
vehiculos con suspensién delantera independiente, el acoplamiento del
sistema de direccion serd mas complejo. Dependiendo del tipo de suspensién
independiente utilizada, las llantas delanteras pueden ser giradas mediante
un brazo de tres piezas o por un sistema pifién-cremallera con barras externas
unidas a las llantas. El método para construir curvas de error en estos
sistemds es similar al descrito anteriormente. El procedimiento, sin embargo,

es mds complicado.

CARACTERISTICAS DE MANIOBRABILIDAD DE UN AUTOMOVIL
DE DOS EJES EN ESTADO ESTABLE.

Al hablar de desempefio de maniobrabilidad de un vehiculo en estado
estable, se hace referencia a su comportamiento direccional durante el viraje
bajo condiciones que no varfan con el tiempo. Un ejemplo de esto es un

automovil que negocia una curva con un radio constante a una velocidad
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constante. En el andlisis del comportamiento de maniobrabilidad bajo estado

estable, las propiedades inerciales del vehiculo no se toman en cuenta.

Cuando un vehiculo esta negociando una curva a velocidades moderadas o
altas, no se puede despreciar el efecto de la fuerza centrifuga (una fuerza
inercial que nace de la componente normal de la aceleracion hacia el centro
de la curva) que acttia en el centro de gravedad. Para poder balancear la
fuerza centrifuga, se deben desarrollar fuerzas de curveo apropiadas en las
llantas. Como se discutié en el Capitulo 1, una fuerza lateral que actta sobre
una llanta produce un dngulo de deslizamiento lateral. Por ello, cuando el
vehiculo esta dando una curva a una velocidad moderada o alta, las cuatro
llantas desarrollaran dngulos de deslizamiento apropiados. Con el fin de
simplificar el andlisis, el par de llantas de un eje se puede representar como
una sola llanta con rigidez de curveo doble, como se muestra en la figura 3.5.
Las caracteristicas de maniobrabilidad del vehiculo dependen de la relacién

entre los dngulos de deslizamiento de las llantas delanteras y traseras, o5y o.

Figura 3.5 Modelo simplificado de un vehiculo de dos ejes en estado estable.

Fuente: J. Y. Wong. Theory of ground vehicles, 3ra Edicién, Wiley-Interscience, 2001.
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La respuesta en estado estable a un comando de direccién para un vehiculo
que se desplaza a una velocidad moderada o alta, es mas complejo que si este
se desplazara a una velocidad baja. De la geometria mostrada en la figura 3.5,
la relacién que existe entre el 4ngulo de giro de la llanta delantera ¢, el radio
de la trayectoria del vehiculo en la curva R, la distancia entre centros L, y los
angulos de deslizamiento de la llanta delantera y trasera o y o, es

aproximadamente igual all7:

6,=L/R+a;-a, (3.3)

Esto indica que el d&ngulo de giro ¢ requerido para poder sortear la curva no
solo es funcién del valor de R, sino también de los dngulos o5 y o, los cuales
dependen de las fuerzas laterales que acttian sobre la llantas y su rigidez de
curveo. Las fuerzas de curveo en las llantas delantera y trasera Fy y Fy
pueden ser determinadas por medio del equilibrio dindmico del vehiculo en
la direccién lateral. Para dngulos de giro pequefios, las fuerzas de curveo que

acttian en las llantas delanteras y traseras son aproximadamente igual a:

WV?*I
uf =??f (34)
2
yr :mv_l_l (3.5)
¢ RL

La carga normal en cada una de las llantas delanteras Wy y aquella en cada

llanta trasera W; bajo condiciones estéticas se expresan mediante:
W, =WI, /2L
W, =WI, /2L

117 R.T. Bundorf, “The Influence of vehicle Design Parameters on Characteristic Speed and

Understeer”, SAE Transactions, vol. 76, 1968
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Las ecuaciones 3.4 y 3.5 pueden ser rescritas como

VZ
VZ

E,=2W,— (3.7)
gR

En un cierto rango, se puede considerar que el dngulo de deslizamiento y la
fuerza de curveo estdn linealmente relacionados con un valor de rigidez de
curveo constante, como se discuti6 en el capitulo 1. Los é&ngulos de

deslizamiento ¢y ¢» serdn determinados por:

F W, y?

2C, C, gR

o=t W V2
' zcur Cm’ gR (39)

donde Cyr y Cor son los valores de rigidez de curveo de las llantas delanteras
y traseras, respectivamente. Como se describié en el capitulo 1, este
coeficiente varia con un ntimero de pardmetros operacionales tales como la
presion de inflado de la llanta, la carga normal que esta presente, el esfuerzo
de traccion, el esfuerzo de frenado y la carga lateral, y solo puede ser

considerado constante en un rango muy limitado de condiciones.

Sustituyendo las ecuaciones 3.8 y 3.9 en la ecuacién 3.3, la expresion para el

angulo de giro ¢ requerido para sortear la curva se convierte en”:

LW W, |v2
R Cuf C . J8R

6f=
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L 1 1 |V?2
6f—— - |—
2
5 =Lai, Y
R gR
es decir
L a
o, =—+K L 3.10
f R us R ( )

donde Kis es denominada, generalmente, como el coeficiente de sobreviraje y
es expresado en radianes, y ay es la aceleracion lateral. La ecuacién 3.10 es la
ecuacién fundamental que gobierna la maniobrabilidad del vehiculo en
estado estable. Indica que el dngulo de viraje requerido para sortear una
curva determinada depende de la distancia entre ejes, el radio de curvatura,
la velocidad de desplazamiento (o la aceleracion lateral), y el coeficiente de
subviraje del vehiculo, que a su vez es funcién de la distribucion de peso y el

coeficiente de elasticidad de curveo.

Dependiendo de los valores del coeficiente de subviraje Kus o la relacién
entre los dngulos de deslizamiento de las llantas delanteras y traseras, las
caracteristicas maniobrabilidad en estado estable de un vehiculo pueden

clasificarse en tres categorias: Viraje neutro, Subviraje y Sobreviraje”.
Viraje Neutro. Cuanto el coeficiente de subviraje Kus = 0, que es equivalente a

que los dngulos de deslizamiento de las llantas delanteras sean iguales a los

angulos de deslizamiento de las traseras, el angulo de viraje ¢ requerido para
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negociar la curva es totalmente independiente de la velocidad lineal de

automovil y esta denominado por:

S, =L/R

Cuando un vehiculo presenta esta propiedad, se dice que posee viraje neutro.
Sus caracteristicas de maniobrabilidad se representan mediante una linea
recta en el diagrama de angulos de giro vs. velocidad del vehiculo, tal como

muestra la figura 3.6.

Figura 3.6 Relaciones entre los dngulos de viraje y la velocidad de un

vehiculo de viraje neutro, subviraje y sobreviraje.
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Fuente: J. Y. Wong. Theory of ground vehicles, 3ra Edicién, Wiley-Interscience, 2001

Cuando un vehiculo con viraje neutro es acelerado en una curva de radio
constante, el conductor debe mantener la misma posicién del volante. En
otras palabras, si el automévil es acelerado y el volante se mantiene fijo,
seguird una trayectoria de radio constante, tal como se muestra en la figura

3.7. Cuando un vehiculo de viraje neutro que se desplaza en linea recta es
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sometido a una fuerza lateral que actie sobre su centro de gravedad, se
desarrollaran dngulos de deslizamiento iguales tanto en las llantas delanteras
como en las traseras; como resultado, el vehiculo seguira un trayecto recto a
cierto dngulo respecto a su trayectoria original, tal como se muestra en la

figura 3.8.

Figura 3.7 Curvas de respuesta de un vehiculo con viraje neutro, subviraje y

sobreviraje para una posicion de volante fija.

§, = CONSTANTE
1

SUBVIRAJE K, > 0

SOBREVIRAIE
Kus<0

VIRAJE NEUTRO
Klﬁ! o O

Fuente: J. Y. Wong. Theory of ground vehicles, 3ra Edicién, Wiley-Interscience, 2001

Figura 3.8 Respuesta direccional a una fuerza lateral actuando en el centro de

gravedad de un vehiculo con viraje neutro, subviraje y sobreviraje.

VIRAJE NEUTRO

SOBREVIRAJE SUBVIRAJE

Fuente: J. Y. Wong. Theory of ground vehicles, 3ra Edicién, Wiley-Interscience, 2001
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Subviraje. Cuando el coeficiente de subviraje Kis > 0, lo que implica que el
angulo de deslizamiento de las llantas delanteras es mayor que el de las
traseras, el angulo de viraje ¢ requerido para sortear una curva dada se
incrementa con el cuadrado de la velocidad del vehiculo (o su aceleracion
lateral). Si un vehiculo presenta esta propiedad se dice que posee subviraje, y
al representar sus caracteristicas de maniobrabilidad cuando sortea una curva
de radio constante en el diagrama de angulos de giro vs. velocidad del

vehiculo, resulta en una parébola, tal como se muestra en la figura 3.6.

Para un vehiculo que presenta subviraje, cuando es acelerado en una curva
de radio constante, el conductor debe aumentar cada vez mds el angulo de
giro en el volante. En otras palabras, si el vehiculo es acelerado mientras da
una curva, y su angulo de giro permanece constante, la trayectoria no tendra
un radio constante, sino que este se incrementara, tal como se ilustra en la
figura 3.7. A una misma velocidad y un mismo angulo de giro, el radio de
curvatura de un vehiculo con subviraje es mayor que aquel que presenta
viraje neutro. Cuando una fuerza lateral actta en el centro de gravedad de un
vehiculo con subviraje que originalmente se movia en linea recta, las llantas
delanteras desarrollaran dngulos de deslizamiento mayores que las ruedas
traseras (o > o). Como resultado, se provoca un movimiento que desvia el

vehiculo, alejandolo de la fuerza lateral, tal como se muestra en la figura 3.8.

Se puede identificar una velocidad caracteristica Ve para un vehiculo con
subviraje. Es la velocidad a la cual el dngulo de giro necesario para negociar
una curva dada es igual a 2L/R, tal como se muestra en la figura 3.6; de la

ecuacion 3.10 se obtiene que:
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v. - 8L (3.12)

Sobreviraje. Cuando el coeficiente de subviraje Kus < 0, o lo que es
equivalente, el &ngulo de deslizamiento de la llanta delantera es menor que el
de la trasera, el d&ngulo de giro & requerido para sortear una curva decrece a
medida que aumenta la velocidad del vehiculo (o su aceleracion lateral).
Cuando un vehiculo presenta esta propiedad se dice que tiene Subviraje, y la
relacion entre el dngulo de viraje requerido y la velocidad para este tipo de

vehiculo se ilustra en la figura 3.6.

Si un vehiculo con sobreviraje es acelerado durante una curva de radio
constante, el conductor debe reducir el dngulo de viraje cada vez més para
poder sortear la curva. En otras palabras, si el vehiculo es acelerado y su
volante se mantiene fijo, la trayectoria que el automévil va a seguir es la de
una curva cuyo radio decrece cada vez mads, tal como se ilustra en la figura
3.7. Para una misma posiciéon del volante, un automévil con sobreviraje
presentard un radio de curvatura menor que aquel que posee viraje neutro.
Cuando una fuerza lateral acttia sobre el centro de gravedad de un vehiculo
con sobreviraje que inicialmente se movia en linea recta, se desarrollaran
angulos de deslizamiento en las ruedas delanteras de un menor valor que los
que se desarrollan en las ruedas traseras, como resultado, se inicia un
movimiento de desvié que obliga al automévil a acercarse cada vez més a la

fuerza actuante, tal como se ve en la figura 3.8.

Puede identificarse una velocidad critica Vi para un vehiculo con

sobreviraje, como la velocidad a la que el dngulo de viraje requerido para
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sortear determinada curva es cero, tal como se muestra en la figura 3.6. De la

ecuacion 3.10 se obtiene que

(3.13)

Se debe apreciar que para un vehiculo con sobreviraje, el coeficiente de
subviraje Kys en la ecuacién anterior posee un signo negativo. Se mostrara
mas adelante, que la velocidad critica también representa la velocidad por

encima de la cual el automévil presenta inestabilidad direccional.

Los principales factores que controlan las caracteristicas de maniobrabilidad
para un vehiculo en estado estable son la distribucién del peso del mismo, y
la rigidez de curveo de las llantas. Un vehiculo con motor frontal y traccién
delantera con una distribucién de peso en la cual las llantas delanteras
presenten mayor carga que las traseras tiende a presentar un comportamiento
de subviraje, mientras que un vehiculo con motor trasero, traccién trasera y
una distribucién de peso en la que las llantas de atrds tengan mayor carga,
presentara un comportamiento de sobreviraje!’8. Cualquier cambio en la
distribuciéon de peso provoca cambios en el comportamiento direccional del
vehiculo. Por ejemplo, cuando un vehiculo es acelerado durante una curva,
debido a la transferencia longitudinal de carga desde la parte delantera hacia
la trasera, los angulos de deslizamiento de las llantas delanteras crecen, en
tanto que los dngulos de las traseras decrecen, tal como se discutié en la

seccion 1.4.1; en consecuencia, el vehiculo tiende a exhibir caracteristicas de

118 K.J. Bunker, “Theoretical and Practical Approaches to Motor Vehicle Steering
Mechanisms”, en J. G. Giles, Ed., Steering, Suspension and Tyres, Automotive Technology

Series, vol. 1, Londres, Inglaterra: Butterworths, 1968
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subviraje. Por otra parte, cuando el vehiculo es decelerado, debido a la
transferencia de carga de atras hacia delante, y los dngulos de deslizamiento
de las llantas traseras crecen mientras que los de las delanteras decrecen,
provocando un comportamiento de sobreviraje en el vehiculo. La figura 3.9
muestra el comportamiento de un vehiculo de tracciéon en las cuatro ruedas
durante una curva con igual distribucién de torque entre los ejes delanteros y
traseros, con una posicién de volante fija durante aceleracién y deceleracion.
Como se puede observar, el automoévil exhibe comportamiento de subviraje
durante la aceleracion. Por el contrario, durante la deceleracién y cuando la
aceleracion lateral esta cerca de 0.7g, el vehiculo empieza a demostrar un

comportamiento de sobreviraje.

El valor de la rigidez de curveo de las llantas depende de un ntimero de
pardmetros tanto de disefio como de operacién, que por ende, afectan
también la maniobrabilidad del vehiculo. Mezclar llantas convencionales con
llantas radiales puede traer serias consecuencias en la capacidad de maniobra
del vehiculo. Al instalar llantas radiales lateralmente rigidas en la parte
frontal y llantas convencionales relativamente flexibles en la parte trasera,
puede cambiar el comportamiento de subviraje de un vehiculo al de
sobreviraje. Reducir la presiéon de inflado en las llantas traseras puede
ocasionar el mismo efecto, pues la rigidez de curveo de las llantas
generalmente decrece cuando decrece la presiéon de inflado. La transferencia
de carga lateral desde la llanta interna hacia la externa en un eje durante una
curva incrementa el angulo de deslizamiento requerido para generar una
fuerza de curveo, tal como se discuti6 en el capitulo 1. Por ello, la
transferencia de carga lateral afectara la maniobrabilidad del vehiculo. La
aplicacion de un torque de frenado o un torque de avance a las llantas en una

curva también afecta la capacidad de maniobra del vehiculo, puesto que la
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aplicaciéon de estos torques modifican las propiedades de curveo de las
llantas, tal como se discuti6 en el capitulo 1. Para un vehiculo con traccién
trasera, la aplicacién de un esfuerzo de traccién durante una curva reduce la
rigidez de curveo efectiva de las llantas traseras, provocando un efecto de
sobreviraje. Por otra parte, para el automoévil con tracciéon delantera, la
aplicacion de un esfuerzo de traccién durante una curva reduce el valor de

rigidez efectiva en las llantas delanteras, provocando un efecto de subviraje.

Figura 3.9 Variacion del radio de giro respecto de la aceleracion lateral de un
vehiculo de traccion en las cuatro ruedas con distinta aceleraciéon

longitudinal.
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Fuente: Y. Shibahta, K. Shimada y T. Tomari, “Improvement of Vehicle Maneuverability by
Direct Yaw Moment Control”, Vehicle System Dynamics, vol. 22, nos. 5-6, 1993

Debe mencionarse que los efectos del giro de vuelco (el movimiento de giro
de las llantas delanteras o traseras debido al movimiento de giro relativo de
la masa sprung con respecto a la masa unsprung), el vuelco del camber (el
cambio en el valor del camber de las llantas debido al movimiento relativo de

la masa sprung respecto de la masa unsprung) son significantes bajo ciertas
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circunstancias y deben ser tenidos en cuenta en un anélisis mds profundo de
la maniobrabilidad del vehiculo. El efecto de estos factores pueden ser
tomados en cuenta modificando el coeficiente de subviraje Kys y la ecuacién
3.10 que describe el desempefio de la capacidad de maniobra del vehiculo en

estado estable, aun seria valida.

En resumen, existe un nimero de factores de disefio y operacién que afectan
el coeficiente de subviraje del vehiculo, y por ende su maniobrabilidad. En la
préctica, el coeficiente de subviraje de un vehiculo cambia con las condiciones
de operacién. La figura 3.10 muestra los cambios en el coeficiente de
subviraje, expresado en grados, con la aceleracién lateral para cuatro tipos
distintos de autos de pasajeros. La curva 1 representa las caracteristicas de un
automovil de motor frontal y traccion delantera convencional; la curva
muestra que el coeficiente de subviraje se incrementa de forma continua con
el incremento de la aceleraciéon lateral. La curva 2 representa el
comportamiento de un automévil de motor frontal y tracciéon delantera
europeo, que exhibe caracteristicas similares. Las caracteristicas de un
automovil europeo con traccién y motor traseros se muestran en la curva 3.
La figura indica que el auto presenta un comportamiento de subviraje para
valores de aceleraciéon lateral menor a 0.5¢ a partir del cual empieza a
comportarse como un auto con sobreviraje. El comportamiento de un
automovil americano de traccién y motor traseros es representado en la curva
4, en el que se puede apreciar un comportamiento de sobreviraje en el rango

mostrado.
Entre los tres tipos de comportamiento direccional en estado estable, el

sobreviraje es el menos deseado desde el punto de vista de estabilidad

direccional, el cual serd discutido mds adelante en este capitulo. Es
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considerado deseable para un automovil el tener un pequefio grado de
subviraje a ciertos valores de aceleracion lateral, tal como 0.4g, y que a partir
de este punto el vehiculo muestre cada vez mds comportamiento de
subviraje!’®. Esto proporciona la ventaja de una respuesta sensible a los
comandos de viraje y solo presentado un bajo grado de subviraje en la
mayoria de las maniobras de curveo. El incremento del subviraje a elevados
valores de aceleracién lateral, por su parte, proporcionan gran estabilidad

durante curvas muy ajustadas.

Se utiliza generalmente un diagrama de maniobrabilidad para ilustrar los
cambios en la maniobrabilidad de los automéviles debidos a las condiciones
operacionales. En este diagrama, la aceleracion lateral del vehiculo (en
unidades de g) se grafica como una funcién del parametro (L/R — &), donde L
es la distancia entre ejes, R el radio de curvatura, y ¢ el angulo promedio de
giro de la llanta delantera. Durante una maniobra de viraje, es muy dificil
medir de forma directa el radio de curvatura R. Sin embargo, se puede
determinar por medio de la velocidad yaw €. (medida mediante un
giroscopio) y la velocidad lineal V' (R=V/Q.). Por ello, en el diagrama de
maniobrabilidad la aceleracién lateral es representada como una funcién de
(Q.L/V - &f) tal como se muestra en la figura 3.11. A partir de la ecuacién 3.10,

la relacién entre a,/g y (Q:L/V — 8f) es:

4 Y o (L/R-8,)=-(QL/V-85,)

119 J, Fenton, Ed., Handbook of Automotive Design Analysis, Londres, Inglaterra: Butterworths,

1996
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Figura 3.10 Variaciéon del coeficiente de subviraje con la aceleracién lateral
para distintos tipos de automoviles. 1. Automoévil convencional de traccion y
motor delanteros 2. Automoévil europeo de traccion y motor delanteros 3.
Automovil europeo de motor y traccion traseros 4. Automoévil americano de

traccion y motor traseros.
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Fuente: J. Fenton, Ed., Handbook of Automotive Design Analysis, Londres, Inglaterra:

Butterworths, 1996

La pendiente de la curva mostrada en el diagrama de maniobrabilidad (figura

3.11) esta dada por:

He,/8) 1 (3.14)

d(Q.L/V-6,) K,

Esto indica que el comportamiento de un vehiculo en cuanto a
maniobrabilidad se refiere, puede ser identificado mediante la pendiente de
la curva en el diagrama de maniobrabilidad. Si la pendiente es negativa,
implica que el coeficiente de subviraje Kus es positivo, y el automévil
presentara subviraje. Si la pendiente es infinita, indica que el coeficiente Kys es

cero, por lo cual el auto presenta viraje neutro. De la misma forma, si la
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pendiente es positiva, implica que el valor de Kus es negativo y el automovil

presentara sobreviraje.

Figura 3.11 Diagrama de maniobrabilidad.
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Fuente: J. Y. Wong. Theory of ground vehicles, 3ra Edicién, Wiley-Interscience, 2001

Debe apreciarse que el valor del pardmetro (Q.L/V — 8f) es sensible a los
errores en la medicién de cada una de sus variables. Un error pequefio en los
valores de Q, V' y & pueden provocar un error considerable en el valor del
pardmetro (Q:L/V — 8f). Por ejemplo, si un automévil posee una distancia
entre ejes de 2.7m, y los valores nominales de Q,, V' y 8f son 0.1389 rad/s, 50
km/h y 0.0427 rad, respectivamente, entonces un error de + 1% en estos
valores generara un error de aproximadamente +6% en el valor del pardmetro
(Q:L/V - 8f). Un error de +5% en cada uno de los valores de las variables, por

su parte, generara un error en el pardmetro que oscila entre -29.9% y 31.7%.
Ejemplo 3.1 Un automévil de pasajeros posee un peso de 20.105 kN (4520 Ib)

y una distancia entre ejes de 2.8 m (9 ft, 2 in). La distribucién del peso bajo

condiciones estaticas es de 53.5% adelante y 46.5% atrés.
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a) Silarigidez de curveo de cada una de las llantas delanteras es de 38.92
kN/rad (8750 lb/rad) y en las traseras es de 38.25 kN/rad (8600
Ib/rad), determine las caracteristicas de maniobrabilidad del vehiculo
en estado estable.

b) Si las ruedas delanteras se reemplazan por un par de llantas radiales,
cada una de las cuales posee una rigidez de curveo de 4.82 kN/rad
(10750 1b/rad), en tanto que las llantas traseras permanecen
inalteradas, determine las caracteristicas de maniobrabilidad del

vehiculo en estas condiciones.

Solucion

a) el coeficiente de subviraje en el vehiculo es de:

W ~ W, _20,105%0.535 20,105x0.465

=0.016rad(0.92°)
C,, C 2x38,920 2% 38,250

af

ar

Luego el vehiculo presenta subviraje, y la velocidad caracteristica es de
gL
Voar = K_ =415m /s=149m / h

b) Cuando se instalan un par de llantas radiales con una rigidez de
curveo mayor que las originales, el coeficiente de subviraje del

vehiculo cambia al valor de:

W
e W, _20,105x0535 20,105%0465 _ ) 1o scon
C., C., 2x47,820  2x38,250

af ar

El vehiculo presentara sobreviraje, y su velocidad critica serd de:
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V., = /gK—L =53.1m /s =191km /

RESPUESTA AL COMANDO DE VIRAJE EN ESTADO ESTABLE.

Un vehiculo puede ser visto como un sistema de control al cual se impone un
gran niumero de entradas. Durante una maniobra de viraje, el &ngulo de giro
inducido por el conductor puede ser considerado como una entrada al
sistema, y las variables de movimiento del vehiculo, tal como la velocidad
yaw, la aceleracion lateral, y la curvatura, pueden ser vistas como salidas. La
relacién de la velocidad yaw, la aceleracién lateral o la curvatura al comando
de viraje pueden utilizarse como indicadores comparativos entre diferentes

vehiculos?.

Respuesta de la velocidad yaw. La ganancia en la velocidad yaw es utilizada
con frecuencia como pardmetro para comparar la respuesta a los comandos
de viraje de los vehiculos. Es definida como la relacioén de la velocidad yaw en
estado estable con el angulo de giro. La velocidad yaw del vehiculo bajo
condiciones de estado estable es la relaciéon entre la velocidad lineal del
vehiculo V'y el radio de curvatura R. A partir de la ecuacién 3.10, la ganancia

en la velocidad yaw esta dada por:

Q 1%
Gyaw = Z = ——
S, L+K,V/g

(3.15)

Con la ecuacién 3.15 se obtiene el valor de la ganancia en la velocidad yaw

respecto al dngulo de giro de la llanta delantera. Si se desea conocer la
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relacione entre la velocidad yaw y el d&ngulo de giro del volante, la ecuacién
3.15 debe ser divida por la relacion de reduccion del sistema de direccién.

Para un vehiculo con viraje neutro, el valor del coeficiente de subviraje Kis es
igual a cero, por lo tanto, el incremento de la velocidad yaw con la velocidad
lineal serd lineal, tal como se muestra en la figura 3.12. Para un vehiculo con
subviraje, el coeficiente de subviraje es positivo, y la ganancia en la velocidad
yaw se incrementa en primera instancia con la velocidad lineal, hasta alcanzar
un valor maximo, tal como se muestra en la figura 3.12; se puede comprobar
que la maxima ganancia ocurre cuando la velocidad del vehiculo es igual a la

velocidad caracteristica Vg descrita anteriormente.

Figura 3.12 Ganancia en la velocidad yaw respecto a la velocidad lineal para

un vehiculo con viraje neutro, subviraje y sobreviraje.
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Fuente: J. Y. Wong. Theory of ground vehicles, 3ra Edicién, Wiley-Interscience, 2001

Para un vehiculo con sobreviraje, el coeficiente de subviraje es negativo; la
ganancia en la velocidad yaw se incrementa con la velocidad lineal del
vehiculo a una rata cada vez mayor, como se observa en la figura 3.12; como

el coeficiente Kys es negativo, a una velocidad en particular, el denominador
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de la ecuacién 3.15 se hara cero, y la ganancia en la velocidad yaw tendera al
infinito. Esta velocidad es la velocidad critica Vit para un vehiculo con

sobreviraje, mencionada anteriormente.

Los resultados del andlisis anterior indican que desde el punto de vista de la
respuesta del automovil a los comandos de viraje, un vehiculo con sobreviraje
es mds sensible que un vehiculo con viraje neutro, y a su vez, un vehiculo con
viraje neutro es mds sensible que uno con subviraje. Como la velocidad yaw
de un vehiculo es un pardmetro facil de medir, la ganancia en esta velocidad
respecto a la velocidad lineal del vehiculo se puede obtener por medio de
pruebas, lo cual permite evaluar el comportamiento de maniobrabilidad de
un vehiculo. Por ejemplo, si la ganancia en la velocidad yaw es mayor al valor
de la velocidad lineal del vehiculo divida por su distancia entre ejes
(respuesta de viraje neutro), el vehiculo presenta sobreviraje, de lo contrario,

si es menor, presenta subviraje.

Respuesta de la aceleracion lateral. La ganancia en la aceleracion lateral,
definida como la razén entre la aceleracion lateral en estado estable respecto
al dangulo de giro, es otro pardmetro muy utilizado en el andlisis de la
respuesta a los comandos de viraje de un vehiculo. Arreglando la ecuacién

3.10, la ganancia en la aceleracion lateral esta dada por:

_V?/gR _a,/g  V?

o8, 5 gL+K,V’ (3.16)

G

donde ay es la aceleracion lateral.

Con la ecuacién 3.16 se obtiene la ganancia de la aceleracion lateral respecto

al angulo de giro de la llanta delantera. Si se desea conocer la ganancia de la
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aceleracion lateral respecto al angulo de giro del volante, la ecuacién 3.16

debe ser divida por la relaciéon de reduccién en el sistema de direccién.

Para un vehiculo con viraje neutro, el valor del coeficiente de subviraje es
igual a cero, y la ganancia en la aceleracién lateral es proporcional al
cuadrado de la velocidad lineal del vehiculo, tal como se muestra en la figura
3.13(a). Para un vehiculo con subviraje, el valor del coeficiente es positivo, y
la ganancia en la aceleracion lateral respecto a la velocidad crece tal y como se
muestra en la figura 3.13(a). A velocidades muy altas, el primer término en el
denominador de la ecuacién 3.16 es mucho menor que el segundo término, y

el valor de la ganancia de la aceleracion lateral se acerca a 1/ Kis.

Para un vehiculo con sobreviraje, el valor del coeficiente es negativo. La
ganancia en la aceleracion lateral respecto a la velocidad lineal crece
indefinidamente, puesto que el denominador es cada vez menor. A cierto
valor de velocidad el denominador se hara cero, lo que indica que la ganancia
en la aceleracion tendera al infinito, tal como se muestra en la figura 3.13(a).

Este valor es la velocidad critica de un automévil con sobreviraje.

Respuesta en la curvatura. La relacion entre la curvatura en estado estable
1/R y el angulo de giro es otro pardmetro comtnmente utilizado para
evaluar las caracteristicas de respuesta de un vehiculo. A partir de la ecuacién
3.10, este pardmetro esta expresado por:

1/R _ 1
5, L+K,V*/g (3.17)

La ecuaciéon 3.17 da la respuesta de la curvatura con respecto al angulo de

giro de la rueda delantera. Una vez mads, si se desea conocer la relacién de
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este parametro con respecto al angulo de giro del volante, debe dividirse la

ecuacion 3.17 en la relacién de reduccién del sistema de direccion.

Figura 3.13 (a) Ganancia en la aceleracién lateral para vehiculos con viraje
neutro, subviraje y sobreviraje (b) Respuestas de curvatura para vehiculos

con viraje neutro, subviraje y sobreviraje.

DISTANCIAENTREEJESL = 3m_ 118in,
g/deqg g/rad 1

. VIRAJE NEUTRO
| 40
a ! | | K (
b 1 us
N.f']-x.-‘ SOBREVIRAJE—
> | ol d S
5 050 L30 r K =-0035rad(-2")
|
L
=
= 20 SUBVIRAJE
% i I« ).0175 ¢ .
5 02 | | we = Y a
§ | W I
| |
| | -
L I
[&] /
< 0 l ( S N T S TP 1| S S
o - ' 50 100 150 km/h
L I i
e —— el —— — —]
8 o 50 100 mph
z VELOCIDAD
=
5 (a)
SOBREVIRAJE DISTANCIA ENTRE EJES

K, =-00235rad (-2 I L=3m, 118in

N

us

|
1/ft.deg V/m r :
05 I
x| . I r )
- [ | '
0.002 s I
g . VIRAJENEUTRO | K, =0
A : .
| | I
z | |
o —_—
S 0001 I_\Jr I Cus = S0
m | | | |
a | | ‘
0 = ]
E | o1 [ : o |
@ /
= 0 L 0 '. 1L - 1  —l T A.yj L ‘
% 50 100 150 km/t
w L R I I _ i’
[4 0 50
VELOCIDAD
(b)

Fuente: J. Y. Wong. Theory of ground vehicles, 3ra Edicién, Wiley-Interscience, 2001
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Para un vehiculo con viraje neutro, el coeficiente de subviraje es cero; la
respuesta de curvatura es independiente de la velocidad lineal del vehiculo,
tal como se muestra en la figura 3.13(b). Para un vehiculo con subviraje, el
coeficiente es positivo, y la respuesta de curvatura decrece a medida que la
velocidad lineal del vehiculo se incrementa, tal como se muestra en la figura

3.13(b).

Para un vehiculo con sobreviraje, el coeficiente presenta valores negativos; la
respuesta de curvatura se incrementa con la velocidad. A cierto valor de la
velocidad, la respuesta de curvatura tiende a infinito, tal como lo muestra la
figura 3.13(b). Esto significa que el radio de giro se aproxima a cero y el
vehiculo pierde control. Esta velocidad es, de hecho, la velocidad critica de

un automovil con sobreviraje discutida anteriormente.

Los resultados del andlisis anterior indican que desde el punto de vista de la
respuesta al comando de giro, el vehiculo con sobreviraje es el mds sensible

de todos, en tanto que aquel que posea subviraje serd el menos sensible.

Ejemplo 3.2 Un vehiculo tiene un peso de 20.105 kN (4520 lb), y una distancia
entre ejes de 3.2 m (10.5 ft). La relacién entre la distancia del centro de
gravedad del automovil al eje delantero con respecto a la distancia entre ejes
es de 0.465. La rigidez de curveo para cada una de las llantas delanteras es de
38.92 kN/rad (8759 lb/rad), en tanto que para las llantas traseras es de
38.25kN /rad (8600 Ib/rad). La relaciéon promedio de reduccién en el sistema
de direccién es de 25. Determine la ganancia en la velocidad yaw y la
ganancia en la aceleracion lateral del vehiculo respecto al angulo de giro del

volante.
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Solucion: el coeficiente de subviraje del vehiculo es:

W ~ W, _20,105x0.535 20,105x0.465
®C C 2x 38,920 2x 38,250

af ar

=0.0167ad(0.92°)

A partir de la ecuacién 3.15, la ganancia en la velocidad yaw respecto al
angulo de giro es:

Q. 14
w5 E (LK Vi g)E

G

donde &; es la relacion de reduccién en la direcciéon. La grafica de la ganancia
en la velocidad yaw en funcién de la velocidad lineal del vehiculo se muestra
en la figura 3.14. A partir de la ecuacién 3.16, la ganancia en la aceleraciéon

lateral respecto del angulo de giro es

G - a, /g B V2
“ 5 (sL+K,V?)E

La grafica de la ganancia en la aceleracion lateral del vehiculo con respecto a

la velocidad lineal de este, se muestra en la figura 3.14.

PRUEBAS PARA EVALUAR LAS CARACTERISTICAS DE
MANIOBRABILIDAD

Con el fin de medir el comportamiento direccional de un vehiculo bajo
condiciones de estado estable, se pueden realizar varios tipos de pruebas en
una pista, la cual debe ser ancha, larga, completamente plana y pavimentada.

Se pueden distinguir tres tipos de pruebas: La prueba de radio constante, la
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prueba de velocidad lineal constante, y la prueba de dngulo de giro constante.
Durante estas pruebas son medidos pardmetros tales como el dngulo de giro,
la velocidad lineal y la velocidad yaw (o la aceleracién lateral). La velocidad
yaw puede ser medida mediante giroscopios o determindndola al dividir la
aceleracion lateral en la velocidad del vehiculo. La aceleracién lateral se
puede medir por medio de acelerémetros o por medio de la multiplicacién de
la velocidad yaw con la velocidad del vehiculo. De acuerdo con las relaciones
obtenidas en la prueba entre el dngulo de giro y la velocidad yaw o la
aceleracion lateral, se pueden evaluar las caracteristicas de maniobrabilidad

del automovil.

Figura 3.14 Ganancia de la velocidad yaw y la aceleracién lateral respecto a la

velocidad lineal del vehiculo.

rad/s/rad g/rad
04 r — 08

o ,
;_

0.2

GANANCIA EN LA VELOCIDAD YAW
cl
GANANCIA EN LA ACELERACION
LATERAL

0 10l 20 30 40 50 60 mph
0 20 40 80 80 1 100 km/h
VELOCIDAD

Fuente: J. Y. Wong. Theory of ground vehicles, 3ra Edicién, Wiley-Interscience, 2001

Prueba de Radio Constante. En esta prueba, el vehiculo es manejado en una
curva de radio constante a distintos valores de velocidad. El angulo de giro &
o el dngulo requerido en el volante para mantener el curso del vehiculo a

varias velocidades y la aceleracion son los pardmetros medidos. La
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aceleracion lateral en condiciones de estado estable puede ser deducida de la
velocidad del vehiculo y el radio de giro (ambos valores conocidos). Los
resultados pueden ser graficados, tal como lo muestra la figura 3.15. El
comportamiento del vehiculo puede ser determinado por medio de la
pendiente de la curva de aceleracién lateral en estado estable. A partir de la
ecuacion 3.10, para un radio de giro constante, la pendiente de la curva esta

dada por:

_4 g (3.18)
d (ay / g) . '

Esto indica que la pendiente de la curva representa el valor del coeficiente de

subviraje.

Si el angulo requerido para mantener el vehiculo en una curva de radio
constante es el mismo para todos los valores de velocidad (es decir, que la
pendiente en la curva de dngulo de giro — aceleracion lateral es cero), como se
muestra en la figura 3.15, el vehiculo presenta viraje neutro. Se considera que
un vehiculo presenta subviraje cuando la pendiente de la curva angulo de
giro — aceleracion lateral es positiva, lo que indica un valor en el coeficiente
Kus mayor a cero, tal como se aprecia en la figura 3.15. Por ultimo, se
considera que el vehiculo presenta sobreviraje cuando la pendiente de la
curva es negativa, lo que indica un valor del coeficiente K,s menor a cero,

también ilustrado en la figura 3.15.

En la préctica, debido al comportamiento no lineal de las llantas, las
suspensiones, y los efectos de traccion o de frenado, el valor del coeficiente
Kus varia significativamente respecto a las condiciones de operaciéon del

vehiculo y al representar la relacién entre angulo de giro y aceleracion lateral
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se obtiene una curva en vez de una linea recta. Es posible que un vehiculo
tenga subviraje a valores de aceleracién lateral bajos, y a su vez presente

sobreviraje a valores altos, tal como lo muestra la figura 3.15.

Figura 3.15 Conjunto de caracteristicas de maniobrabilidad obtenidas por la
prueba de radio constante.

R = CONSTANTE
SUBVIRAJE =—+4—=SOBREVIRAJE

e
/’#—-A g
»

1 VIRAJE NEUTRO

DI

______ DE SUBVIRAJE PASANDO A
SOBREVIRAJE A VALORES DE
ACELERACION LATERAL ALTOS

ANGULO DE GIRO 6,

ACELERACION LATERAL

Fuente: J.R. Ellis, Vehicle Dynamics. Londres, Inglaterra: Business Books, 1969

Prueba de Velocidad Constante. En esta prueba, el vehiculo se maneja a una
velocidad de avance constante para varios radios de curvatura, y se miden el
angulo de giro y la aceleracion lateral. Los resultados pueden ser
representados graficamente, tal como lo muestra la figura 3.16. El
comportamiento direccional del vehiculo se puede determinar por medio de
la pendiente de la curva dngulo de giro — aceleracién lateral. A partir de la
ecuacién 3.10, para una curva de radio constante, la pendiente de la curva

esta dada por:

ds
% _shik (3.19)
d(a,/g) V
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Si el vehiculo presenta viraje neutro, el valor del coeficiente Kys es cero, y la
pendiente de la grafica serd constante y de valor gL/V?, tal como lo indica la

figura 3.16.

Se considera que el vehiculo posee subviraje cuando el valor de la pendiente
del la grafica de angulo de giro — aceleracion lateral es mayor que aquella
obtenida en el vehiculo con viraje neutro para un mismo valor de velocidad
(gL/V?), lo cual indica que el valor del coeficiente de subviraje es positivo,
como se ilustra en la figura 3.16. Se considera que el vehiculo posee
sobreviraje cuando la pendiente en la grafica es menor al valor obtenido en el
vehiculo con viraje neutro al mismo valor de velocidad, lo cual indica que el

coeficiente de subviraje es negativo.

Cuando la pendiente de la curva es cero

é—%-f- K, =0
y
L
V2= 8 V2
(—Kus) crit

Esto indica que el vehiculo que presenta sobreviraje opera a su velocidad
critica, y a su vez, que el automévil esta a punto de perder estabilidad

direccional.

Si durante las pruebas, se miden los valores del dngulo de giro y la velocidad
yaw, entonces las pendientes de esta curva son las que se utilizan para
evaluar el comportamiento de maniobrabilidad en estado estable del

vehiculo.
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Figura 3.16 Conjunto de caracteristicas de maniobrabilidad obtenidas por

medio de la prueba de velocidad constante.
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Fuente: J.R. Ellis, Vehicle Dynamics. Londres, Inglaterra: Business Books, 1969.

Prueba de Angulo de giro Constante. En esta prueba, el vehiculo es
manejado con el timén fijo a determinado dngulo, y variando la velocidad. La
aceleracion lateral es medida para cada valor de la velocidad. A partir de los
resultados de la prueba, se grafica la curvatura 1/R, la cual puede ser
calculada a partir de la aceleraciéon lateral medida mediante la relacién 1/R=
ay/V?, versus la aceleracién lateral, como se muestra en la figura 3.17. El
comportamiento direccional puede ser evaluado mediante la pendiente de la
grafica de curvatura — aceleracion lateral. A partir de la ecuacién 3.10, para un

valor de dngulo de giro constante, la pendiente de la curva esta dada por:

d(1/R) _ K

j— us

d ( a,/ g) L (3.20)

Si el vehiculo presenta viraje neutro, el valor del coeficiente Kys es cero, y la

pendiente de la curva es también cero, por ello, las caracteristicas de
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maniobrabilidad de un vehiculo con viraje neutro son representadas

mediante una linea horizontal en la figura 3,17.

Cuando la pendiente de la gréfica es negativa, el vehiculo presenta subviraje,
pues indica que el valor del coeficiente Kus es positivo, tal como se ilustra en
la figura 3.17. Se considera que un vehiculo presenta sobreviraje cuando la
pendiente de la grafica es positiva, pues indica que el valor del coeficiente Kis

es negativo.

Figura 3.17 Conjunto de caracteristicas de maniobrabilidad obtenidas en la

prueba de dngulo de giro constante.
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Fuente: J. Y. Wong. Theory of ground vehicles, 3ra Edicién, Wiley-Interscience, 2001

En general, la prueba de radio constante es la mds simple de realizar y la que
necesita menor niimero de instrumentos de medicién. El dngulo de giro de la
rueda delantera (o del volante) y la velocidad de desplazamiento son los
Unicos pardmetros que deben ser medidos durante la prueba, pues la
aceleracion lateral en estado estable puede ser deducida a partir de estos
pardmetros y el radio de la curva. La prueba de velocidad constante por su
parte, es la que mejor representa el comportamiento en carretera de un
vehiculo, puesto que el conductor tiende a mantener una velocidad maés o

menos constante durante una maniobra de giro y gira el volante lo necesario
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para sortear la curva. La prueba de angulo constante es facil de ejecutar. En
las pruebas de velocidad constante y dngulo de giro constante, sin embargo,

es necesario medir la aceleracién lateral, o la velocidad yaw del vehiculo.

CARACTERISTICAS DE RESPUESTA EN ESTADO TRANSITORIO.

Entre la aplicacion de un comando de viraje y la adquisiciéon del estado
estable en un vehiculo, se encuentra el estado transitorio. El comportamiento
del vehiculo en este periodo es generalmente referido como “caracteristicas
de repuesta en estado transitorio”. La calidad de la maniobrabilidad de un
vehiculo depende, en gran medida, de su comportamiento en el estado
transitorio. La respuesta transitoria 6ptima es aquella que ofrezca la respuesta
mas rdpida con un minimo de oscilaciéon en el proceso de acercarse al

movimiento en estado estable.

Al analizar la respuesta transitoria, las propiedades inerciales del vehiculo
deben ser tomadas en cuenta. Durante una maniobra de viraje, el vehiculo no
solo se traslada, sino que también rota. Para describir este movimiento, es
conveniente utilizar un conjunto de ejes fijos al cuerpo del vehiculo y que a su
vez se muevan con el, pues, respecto a estos ejes, los momentos de inercia
masicos permanecen constantes, en tanto que respecto a los ejes fijos en tierra,

los momentos de inercia mdsicos varian conforme el vehiculo se desplaza.
Para formular las ecuaciones de movimiento en estado transitorio para un

vehiculo que esta dando una curva, es necesario expresar la aceleracién

absoluta del centro de gravedad del vehiculo (la aceleracion respecto a los
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ejes de referencia fijos en tierra) utilizando los ejes que estan fijos al cuerpo

del vehiculo!29.

Sean oy y ox los ejes laterales y longitudinales fijos al cuerpo del vehiculo con
origen en el centro de gravedad, y V. y V, las componentes de la velocidad V
del centro de gravedad en los ejes ox y oy, respectivamente, en un tiempo t, tal

como se muestra en la figura 3.18.

A medida que el vehiculo se traslada y rota durante una curva, en un tiempo
t +4t, la direccién y la magnitud de la velocidad del centro de gravedad, asi
como la orientacién de los ejes longitudinal y lateral en el vehiculo cambian,
tal como se muestra en la figura 3.18. El cambio en la componente de la

velocidad paralela al eje ox es:

(V,+AV,)cosAO-V,—(V, +AV, )sin A6

=V, cosAf+AV, cosAG—-V -V sinAf—AV sinAf (3.21)

Figura 3.18 Andlisis de los planos de movimiento de un vehiculo mediante

ejes fijos en su cuerpo.

Fuente: J. Y. Wong. Theory of ground vehicles, 3ra Edicién, Wiley-Interscience, 2001

120 W. Steeds, Mechanics of Road Vehicles. Londres, Inglaterra: Illife & Sons, 1960
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Considerando que A@ es pequefio, y despreciando los términos de orden
mayor a uno, la expresién anterior se convierte en

AV,-V,A8 (3.22)

La componente a través del eje longitudinal de la aceleracién absoluta del
centro de gravedad del vehiculo puede obtenerse al dividir la expresién

anterior en Af. En el limite esto resulta en:

=V v 49y v (3.23)
d 7 dt v

a

La componente dV./dt se debe al cambio en la magnitud de la componente de
la velocidad Vi y con direccién ox, y la componente V,d0/dt se debe a la
rotaciéon de la componente de la velocidad V). Siguiendo un procedimiento
similar, la componente a través del eje lateral de la aceleracién absoluta del

centro de gravedad del vehiculo ay es:

dv .
a,= ”+Vxﬁ=V,+VXQ,
ot d ° :

(3.24)

Las componentes de la aceleracion del centro de gravedad ax y ay del vehiculo
pueden ser halladas mediante un procedimiento alterno. Cuando el vehiculo
se mueve por una trayectoria curva, la aceleracién absoluta de su centro de
gravedad puede ser expresada en términos de la componente tangencial a: y
la componente normal a,, tal como se muestra en la figura 3.19(a). La
componente tangencial a; esta en la misma direccién que la resultante de la
velocidad V del centro de gravedad y a un dngulo 3 del eje longitudinal ox
del vehiculo, como se muestra en la figura 3.19(a). B usualmente es referido
como el angulo de deslizamiento lateral del vehiculo. La aceleracién

tangencial 4; puede expresarse mediante las componentes dV./dt y dV,/dt,
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cuyas direcciones son paralelas a los ejes ox y oy respectivamente. La
componente normal a, esta dirigida hacia el centro de giro y su magnitud es
igual a V?/R, donde R es el radio de giro, y puede expresarse mediante las
componentes -VZ/R sinf y VZ/R cosf, tal como se muestra en la figura 3.19(a).
Al combinar las componentes correspondientes de a; y a, en los ejes ox y oy, se
obtienen las mismads expresiones para ax y a, que las dadas por las ecuaciones

3.23 y 3.24 respectivamente.

Figura 3.19 Modelo de vehiculo simplificado para el anélisis de movimiento

en estado transitorio.

(b)

Fuente: J. Y. Wong. Theory of ground vehicles, 3ra Edicién, Wiley-Interscience, 2001

Con referencia en la figura 3.19(a), para un vehiculo que tiene un movimiento
plano, las ecuaciones de movimiento respecto de los ejes fijos en el cuerpo

vehiculo estdn dadas por:

m(Vx —V},QZ) =F,cos0, +F, —F,sind, (3.25)
m(Vy +V.Q. ) =F,+F,cosd, +F,sind, (3.26)
1.Q =LF, cosd, —L,F, +F,sind, (3.27)
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donde I, es el momento mésico de inercia del vehiculo respecto al eje z (ver

figura 3.1)

Al hallar las ecuaciones anteriores, se asume que el cuerpo del vehiculo es
simétrico con referencia al plano longitudinal (el plano xoz en la figura 3.1) y

todo movimiento de vuelco en el automévil es despreciado.

Si el vehiculo no se esta acelerando o decelerando en la direccion del eje ox, la
ecuacion 3.25 se puede eliminar, y el movimiento lateral y yaw del vehiculo se

rige por las ecuaciones 3.26 y 3.27.

Los dngulos de deslizamiento ¢ y & pueden definirse en términos de las
variables de movimiento Q. y V. Con referencia a la figura 3.19, y asumiendo

que los dngulos son pequefios se tiene que:

o =5tV (3.28)
f f :
LO. -V
o ="t (3.29)
%

X

Las fuerzas laterales que acttian en las llantas delanteras y traseras son una
funcién del angulo de deslizamiento correspondiente asi como de la rigidez
de curveo, y son expresadas como:

F,=2C, ., (3.30)

Fyr = zcarar
(3.31)

Al combinar las ecuaciones 3.26 — 3.31, y asumiendo que el angulo de viraje es

pequefio y que Fyes cero, las ecuaciones de movimiento lateral y movimiento
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yaw de un vehiculo con un dngulo de viraje como la tnica variable de entrada

se obtiene:
) ZZlCaf -2LC,, anf +2C,,
mV, +\ mV, + Q, +| ————1|V, =2C,;(t)
g f (3.32)
) ZleCaf +21,°C,, 211C,,f -2IC,,
LOQ + v Q.+ v V, = 211Caf5f(t) (3.33)

En las ecuaciones anteriores, & (t) representa el dngulo de viraje de la llanta
delantera como una funcién del tiempo. Si, adicional al dngulo de viraje,
acttan sobre el vehiculo fuerzas o momentos externos, tal como fuerzas y
momentos aerodindmicos, se deben adicionar a la parte derecha de la

ecuacion 3.32 y 3.33 como variables de entrada.

Cuando las variables de entrada, tal como el dngulo de viraje y las fuerzas
externas distribuidas, asi como las condiciones iniciales se conocen, la
respuesta del vehiculo, expresada en términos de la velocidad yaw Q: y la
velocidad lateral V;, como funciones del tiempo, pueden ser determinadas
resolviendo las ecuaciones diferenciales. A manera de ejemplo, la figura 3.20
muestra la respuesta en la velocidad yaw a un cambio en el d&ngulo de viraje
de 0.01 radianes para una camioneta con diferente tipo de llantas viajando a
una velocidad de 96km/h'?l. La figura 3.21 muestra la respuesta en la
velocidad yaw a un cambio en la fuerza aerodindmica lateral de 890N para el

mismo vehiculo.

121 R.T. Bundorf, D.E. Pollock y M.C. Hardin, “Vehicle handling Response to Aerodynamic
Inputs”, Society of Automotive Engineers, paper 716B, Junio 1963
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Figura 3.20 Respuesta en la velocidad yaw para una camioneta a un cambio

en el 4ngulo de direccién de 0.01 rad a 96 km/h.
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Fuente: J. Y. Wong. Theory of ground vehicles, 3ra Edicién, Wiley-Interscience, 2001

ESTABILIDAD DIRECCIONAL

Criterios para la estabilidad direccional. La estabilidad direccional de un
vehiculo se refiere a su habilidad de estabilizar su movimiento atn en
presencia de perturbaciones. Se dice que un vehiculo posee estabilidad
direccional si, después de una perturbacién, es capaz de recobrar el estado
estable en un tiempo finito. Un vehiculo sin estabilidad direccional se aleja
mas y méas de la condicién de estado estable, ain cuando la perturbacién ha
dejado de actuar. Las perturbaciones pueden ser aerodindmicas, fuerzas
momentédneas que el camino impone sobre las llantas, algtin movimiento leve

del volante, etc.

Con una pequefia perturbacién alrededor de la posiciéon de equilibrio, el
vehiculo puede ser considerado como un sistema dindmico lineal. Las
ecuaciones de movimiento lateral y movimiento yaw son un conjunto de

ecuaciones diferenciales lineales con coeficientes constantes, tal como
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muestran las ecuaciones 3.32 y 3.33. Después de la perturbacién, la velocidad
lateral y la velocidad yaw presentaran una variacién exponencial respecto del
tiempo, Vy, = Aie"t y Q,=Aze*t. La estabilidad del vehiculo esta determinada
por el valor de y. Si y es un ntmero real y positivo, los valores de la
velocidad yaw y la velocidad lateral se incrementaran exponencialmente con
el tiempo, y el vehiculo tendrd inestabilidad direccional. Un valor real y
negativo de y indica que los movimientos en el vehiculo convergen al estado
estable en un tiempo finito, e indica que el vehiculo posee estabilidad
direccional. Si y es un numero complejo con su componente real positiva, el
vehiculo presentara movimientos oscilatorios con amplitud creciente, lo cual
indica que tiene inestabilidad direccional; por el contrario, si y es complejo y
su componente real es negativa, el vehiculo presentara movimiento

oscilatorio de amplitud decreciente, lo que indica estabilidad direccional.

Figura 3.21 Respuesta en la velocidad yaw de una camioneta a un cambio en

la fuerza aerodindmica lateral de 890 N a 96 km/h.
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Fuente: J. Y. Wong. Theory of ground vehicles, 3ra Edicién, Wiley-Interscience, 2001

Para evaluar la estabilidad direccional de un vehiculo es necesario conocer los
valores de y. Como solo son de interés los movimientos del vehiculo después

de la perturbacién, el dngulo de viraje y demads variables de entrada son
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consideradas nulas. Esto es equivalente al andlisis de vibracién libre del

vehiculo en la direccién lateral y en yaw después de la perturbacion inicial.

Para obtener los valores de W, se asumen las siguientes soluciones para las

ecuaciones diferenciales del movimiento lateral y el movimiento yaw.

V,=Ae"

Q =Ae”
luego

V,=Aype"

Q. =Awe"

(3.34)

(3.35)

(3.36)

(3.37)

Al sustituir estos valores en las ecuaciones 3.32 y 3.33, y volviendo cero todos

los términos de la derecha, las ecuaciones se convierten en:

ar

2C,, +2C, mV,221,C,, ~21,C
mAy+| —L T A+

V V,

X X

X X

21C,. -2LC 212C_. +21.°C, |
IZAZI//+|: 1>~ af 2 ari|Al+{ 1 ~af 2 “~ar

Estas ecuaciones pueden reescribirse como:
mAWY+a, A, +a,A, =0

LAjw+a,A +a,A, =0
donde

mV:2 1,C -2 1,C,,
a, =
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(3.38)

(3.39)

(3.40)
(3.41)



21,C,, -21,C,
ﬂ3 =
VX
21,°C,, +2L,°C,
a,=
V.

X

Las ecuaciones 3.40 y 3.41 se conocen como ecuaciones de amplitud, las
cuales son lineales, homogéneas y algebraicas. Para obtener una solucién no

trivial para y, el determinante de las amplitudes debe ser igual a cero, luego:

my +a a
i h (3.42)
ﬂ3 Izl// + a4
Al resolver el determinante se obtiene la ecuacidn caracteristica
ml y* +(1a, +ma,)y+(a,a, —a,a,)=0 (3.43)

Se puede apreciar que si (I.11 + mas) y (4144 — a2a3) son ambos positivos,
entonces Y debe ser un niimero real negativo o un niimero complejo con su
componente real negativa. Los términos I.a1 y mas siempre son positivos, por
ello, el vehiculo tendréd estabilidad direccional si el término aias — axas es

positivo. Se deduce que la condicioén para que a1a4 — azas > 0 es:

2( W
LL(_f_Wr}o

g Caf Car
(6]
V 2
L+—K, >0 (3.44)
8

donde Kis es el coeficiente de subviraje, el cual fue definido antes. Esto indica

que el analisis de la estabilidad direccional de un vehiculo se reduce a

373



determinar las condiciones bajo las cuales la ecuacién 3.44 se satisface. Esto
implica que cuando un vehiculo posee subviraje, siempre tendra estabilidad
direccional. Cuando el coeficiente de subviraje Kus es negativo, es decir, el
vehiculo presenta sobreviraje, solo se tendra estabilidad direccional cuando la
velocidad a la que se encuentre el automévil no supere el valor dado por la
siguiente relacion:

V. < 8L (3.45)

_Kus

Este valor es, en realidad, la velocidad critica de un vehiculo con sobreviraje.

El andlisis de la maniobrabilidad del vehiculo presentado en este capitulo se
basa en un modelo simplificado. En la préctica, al movimiento lateral y el
movimiento yaw se le adiciona el andlisis del movimiento de traslaciéon en el
eje x, rotacion en el eje x, rotacién en el eje y asi como traslacién en el eje z,
mostrados en la figura 3.1. Ello se logra mediante mecanismos tales como los
cambios en las propiedades de curveo de las llantas cuando se les aplica un
esfuerzo de traccion o un esfuerzo de frenado, transferencia de carga
longitudinal y lateral durante una maniobra de viraje y los cambios en la
capacidad de viraje del vehiculo generados por los elementos libres con

respecto al cuerpo de este.

Se debe agregar que el andlisis de la maniobrabilidad de un vehiculo
involucra también la continua interaccion entre conductor y mdquina. Para
obtener un andlisis coherente de la maniobrabilidad de un automovil, se
deben incluir las capacidades del conductor que lo examina. Este tema, sin

embargo, esta més alla de los propositos de esta recopilacion.
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Control de estabilidad de un vehiculo. Durante una maniobra de viraje en la
cual las fuerzas en la llantas se aproximan o estdn en el limite de la adhesion
a la carretera, el vehiculo puede desviarse considerablemente de la
trayectoria deseada. Mientras el sistema antibloqueo previene que las llantas
se bloqueen durante el frenado y el sistema de control de tracciéon puede
prevenir que las llantas de tracciéon patinen durante la aceleracién, tal como
se explico en las secciones 2.7.4 y 2.7.5 respectivamente, ambos sistemds son
incapaces de controlar de forma activa el comportamiento direccional del
vehiculo. Con el continuo énfasis en la seguridad, han aparecido un gran
nimero de sistemds de control de estabilidad. Estos sistemas buscan
aumentar la estabilidad direccional de un vehiculo bajo todo tipo de
condiciones de operacién, incluyendo maniobras de viraje extremadamente
bruscas. Aun cuando estos sistemds han recibido multiples nombres, tal como
Control Dindmico del Vehiculo (VDC), Sistema Electrénico de Estabilidad
(ESP), Estabilidad Asistida (VSA), Control Avanzado de Estabilidad y

Traccion (ASTC)122 123 124 125 126 127 en esta recopilacion serd referido como

122 A.T. van Zanten, R. Edhart y G. Pfaff, “VDC, the Vehicle Dynamics Control System of
Bosch”, Society of Automotive Engineers, paper 950759, 1995

123 A.T. van Zanten, R. Edhart, A. Lutz, W. Nuwald y H. Bartels, “Simulation for the
Development of the Bosch-VDC”, Society of Automotive Engineers, paper 960486, 1996

124 Y, Yasui, K. Tozu, N. hattori, y M. Sugisawa, “Improvement of Vehicle Directional
Stability For Transient Steering Maneuvers Using Active Brake Control”, Society of
Automotive Engineers, paper 960485, 1996

125 K. Koibuchi, M. Yamamoto, Y. Fukada y S. Inagaki, “Vehicle Stability Control in Limit
Cornering by Active Brake”, Society of Automotive Engineers, paper 960487, 1996

126 M. Abe, “Vehicle Dynamics and Control for Improving handling and Active Safety: From
Four-Wheel-Steering to Direct Yaw Moment Control”, en Proc, Institution of Mechanical

Engineers, parte K, Journal of Multi-Body Dynamics, vol. 213, no. 4, 1999
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sistema de control de estabilidad. Este sistema generalmente esta integrado
con el sistema de frenos y la transmisién y comparte componentes con los

sistemds antibloqueo y el control de traccion.

Figura 3.22 Principios de operacién del sistema de control de estabilidad.

Sensado de las condiciones de entrada y los
movimientos del vehiculo

A

\ 4 v
Estimacion del Estimacion del
comportamiento comportamiento
deseado actual del vehiculo

A 4

Punto de Comparacién entre el comportamiento deseado del
vehiculo y el comportamiento actual

A 4

Estimacién del Momento Yaw de reposicién necesario para minimizar la
diferencia entre el comportamiento actual del vehiculo y el deseado

Regulacién individual de la presién
de frenado en las llantas y/o el torque
del motor

Fuente: Los Autores.

Autn cuando en el disefio varfan de un fabricante a otro, el principio de
operacion de este tipo de sistemds es bastante similar. En general, el
movimiento deseado del vehiculo es establecido por el comando del

conductor, tal como viraje del volante, la aplicaciéon del acelerador o la

127 Toyota Vehicle Stability Control System”, Technical Briefs, Automotive Engineering, Agosto,
1995
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presion en el sistema de frenado, asi como de algunas variables del
movimiento, como la velocidad angular de las llantas. El comportamiento
direccional real se mide de acuerdo a diferentes parametros, tales como la
aceleracion lateral y longitudinal del vehiculo, etc. El movimiento deseado se
compara con el movimiento real, si existe alguna diferencia considerable
entre los dos, el sistema de control regulara la presién de frenado de alguna
de las cuatro llantas y/o reducira el torque transmitido por el motor a las
llantas, con el fin de minimizar la desviaciéon del vehiculo de la trayectoria
deseada. Un diagrama de bloques que ilustra los principios de operacién del

sistema se muestra en la figura 3.22.

En muchos sistemds actuales, la velocidad yaw €. y el angulo de
deslizamiento lateral B, mostrados en la figura 3.19, son utilizados como
pardmetros para el andlisis del comportamiento direccional del vehiculo. Por
ello, los sistemds de control de estabilidad se disefian para controlar dichos
pardmetros. El control sobre la rata yaw provoca que el vehiculo mantenga la
direccién y la rata de rotacién sobre su eje vertical. Sin embargo, el control de
este pardmetro no es suficiente para garantizar la estabilidad direccional del
vehiculo. Si, por ejemplo, el vehiculo transita por un camino muy resbaloso,
con el hecho de ejercer control en la rata yaw y hacer las correcciones de viraje
solo se logrard que el vehiculo mantenga su orientacién, pero su dngulo de
deslizamiento lateral puede incrementarse en forma excesiva, por lo que el
vehiculo se desviard de la trayectoria deseada, tal como se muestra en la
figura 3.23. Esto indica que no solo se debe ejercer control sobre la rata yaw

sino también sobre el dngulo de deslizamiento lateral.
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Figura 3.23 Comparacién del comportamiento direccional de un vehiculo con
control de la rata yaw con uno que posee control tanto de la rata yaw como

del d&ngulo de deslizamiento lateral.

1 ANGULO DE GIRO IMPUESTO AL VOLANTE

2.EM UN CAMINO DE ALTA FRICCION

3 EN UN CAMING LISO CON CORRECCION DE DIRECCION y
CONTROL DEL YAW RATE

4. EN UN CAMINO LISO CON CONTROL DEL YAW RATE Y
CONTROL DE DESLIZAMIENTO LATERAL

Fuente: A.T. van Zanten, R. Edhart y G. Pfaff, “VDC, the Vehicle Dynamics Control System
of Bosch”, Society of Automotive Engineers, paper 950759, 1995

En los sisteméas de control actuales, se monitorea de manera constante el
angulo del volante, la posiciéon del pedal de aceleracién, la presion en los
frenos, las velocidades angulares de las llantas, la rata yaw y la aceleraciéon
lateral del vehiculo®4. Los valores nominales de la rata yaw y el dngulo de
deslizamiento lateral, los cuales representan el movimiento deseado del
vehiculo, se hallan por medio del dngulo de giro en el volante, la posicién del
acelerador (lo cual representa el torque deseado por el conductor), la presién
en los frenos, y la velocidad longitudinal estimada del vehiculo, la cual es
determinada por la velocidad angular de las llantas o el angulo de giro que
presenten. El valor nominal de la rata yaw puede deducirse por medio de la

velocidad de desplazamiento del vehiculo y el radio de giro, el cual esta
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relacionado a la posiciéon del volante. El dngulo de deslizamiento lateral

puede estimarse a partir de la velocidad longitudinal y lateral del vehiculo.

Los valores reales de la rata yaw se miden de manera directa, en tanto que el
valor actual del angulo de deslizamiento lateral del vehiculo se deriva de la
rata yaw, la aceleracién lateral, y la posicién del volante, asi como de los
valores estimados de velocidad longitudinal y los esfuerzos de frenado en las
llantas. En algunos sistemds se integra la aceleracion lateral con respecto del
tiempo, para obtener la velocidad lateral y junto con la velocidad

longitudinal, hallar el valor del 4ngulo de deslizamiento lateral®s.

Después de determinar los valores nominales y reales de estos pardmetros, se
comparan; si las diferencias entre ellos superan wunos valores
predeterminados, el sistema de control envia sefiales de comando a los
actuadores para modular la presion de frenado en la(s) llanta(s) que lo
requiera(n) y/o reducir el torque para que el vehiculo recupere la trayectoria

y la direccién deseadas.

Por ejemplo, si un automovil de traccion trasera que se encuentra dando una
curva hacia la izquierda esta a punto de perder estabilidad direccional debido
a que las llantas traseras se deslizan hacia fuera, el sistema de control de
estabilidad aplicard la presiéon de frenado adecuada en la llanta frontal
exterior. Al mismo tiempo, el torque transmitido a las llantas traseras puede
ser reducido ajustando la véalvula del acelerador, retardando la chispa de
ignicion o cortando el flujo de combustible a algunos cilindros. Esto generara
un momento yaw que le permitird al vehiculo regresar a su trayectoria
deseada, tal como se muestra en la figura 3.24(a). Por otra parte, si un

vehiculo de traccién delantera que sortea una curva hacia la izquierda se
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encuentra a punto de perder estabilidad direccional, debido a que las llantas
delanteras se deslizan hacia fuera, el sistema de control de estabilidad
aplicard la presién de frenado adecuada a la llanta trasera interna y al mismo
tiempo puede reducir el torque aplicado a las llantas delanteras, esto
generara un momento yaw el cual permite al vehiculo recuperar la trayectoria
y la direccion deseada, tal como se muestra en la figura 3.24(b). Debe
mencionarse que la respuesta del sistema de control a la modulacién de la
presion de frenado es mucho més rapida que a la intervencion del torque en

el motor.

CARACTERISTICAS DE MANIOBRABILIDAD EN ESTADO ESTABLE
DE UN TRACTOR - SEMITRAILER

Puede utilizarse un andlisis muy similar al realizado en los automoéviles de
dos ejes descrito en la seccién 3.2 para evaluar el comportamiento direccional
de un tractor — semitrailer de tres ejes en estado estable tal como se muestra
en la figura 3.25. Para el tractor, la ecuacién que gobierna el movimiento es
similar a la ecuacién 3.10 y se expresa como:

2

5 bV 546
R gR

donde L; es la distancia entre ejes del tractor y Kus: es el coeficiente de

subviraje del mismo.

Para la mayoria de tractores semitrailer, la quinta rueda (o pivote del trailer
con el tractor o cabezote) se encuentra ubicada un poco més adelante del
centro del eje trasero del tractor. En el siguiente andlisis simplificado, sin

embargo, se asumira que la quinta rueda esta ubicada arriba del centro del eje
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trasero del tractor. Con base en este criterio, la llanta trasera del tractor puede
considerarse como la “rueda de giro” para el semitrailer, y el angulo de la
articulacién I' entre el tractor y el semitrailer puede expresarme mediante:

PeRT R RUR (3.47)

Co Cu

ar

L (W WJW L &
! s =—+K

donde Ls es la distancia entre ejes del semitrailer, Ws y Cgs son la carga y la
rigidez de curveo de cada una de las llantas del semitrailer, respectivamente,

Kus s por su parte, es el coeficiente de subviraje para el semitrailer.

Figura 3.24 Comparacion del comportamiento direccional de un automévil
con y sin control de estabilidad para los casos de (a) Deslizamiento lateral de

las llantas traseras y (b) Deslizamiento lateral de las llantas delanteras.

SIN CONTROL CON CONTROL SIN CONTROL CON CONTROL

Fuente: Renault Communication

La relacién entre el dngulo de la articulacion I' y el angulo de viraje de la
llanta delantera del tractor &r es generalmente referida como la ganancia del
angulo de la articulacion, y esta dada por:

r L /R+K,V’/gR
8, L /R+K,,V*/gR (348)

us,t
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Figura 3.25 Modelo simplificado de un tractor-semitrailer para andlisis de

estado estable.

Fuente: J. Y. Wong. Theory of ground vehicles, 3ra Edicién, Wiley-Interscience, 2001

Al analizar la ecuacién anterior se obtienen cinco tipos de estado estable en el

comportamiento direccional del tractor — semitrailer!?s.

1. Tanto el tractor como el semitrailer presentan subviraje. En este
caso la constante de subviraje tanto del tractor como del
semitrailer son positivas, y la ganancia en el angulo de
articulacion es finito y positivo para todos los valores posibles

de velocidad, tal como se muestra en la figura 3.26. en

128 R.D. Erwin y C. Mallikarjunarao, “A Study of the Yaw Stability of Tractor-Semitrailer
Combinations”, en Proc. 7" IAVSD Symp. On Dynamics of Vehicles on Roads and Tracks,
Amsterdam, Holanda: Swets & Zeitlinger, 1982
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consecuencia, el tractor - semitrailer presenta estabilidad

direccional.

El tractor presenta subviraje, mientras el semitrailer presenta
sobreviraje. En este caso, Kust es positivo, en tanto que Kiss es
negativo, y la ganancia en el dngulo de articulaciéon permanece
finito para todos los valores de velocidad, tal como se muestra
en la figura 3.27. Sin embargo, cuando la velocidad V es mayor
al valor de V. hallado en la siguiente ecuacion, la ganancia en el
angulo de la articulacion cambia de positivo a negativo.

LS
V=S (3.49)

us s
Esto indica que cuando la velocidad V se aproxima a V., el
angulo de la articulacion se aproxima a cero y cuando V > Vi la
orientacion del semitrailer respecto al tractor serd la opuesta a la

mostrada en la figura 3.25.

El tractor presenta sobreviraje, mientras el semitrailer presenta
subviraje. En este caso, el coeficiente de subviraje del tractor es
negativo en tanto que el del semitrailer es positivo. Se puede
observar que a medida que el vehiculo se aproxime a la
velocidad critica dada por la siguiente ecuacién, el
denominador de la ecuacion 3.48 se hace cero y la ganancia en

el &ngulo tiende al infinito, tal como se muestra en la figura 3.28

Vi = / sk (3.50)
_Kus,t
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Esto indica que cuando la velocidad V se aproxima a Vi, el eje
longitudinal del tractor empieza a orientarse hacia el centro de

la curva de manera excesiva.

Tanto el tractor como el semitrailer presenta sobreviraje, y la
relaciéon entre el coeficiente de subviraje del semitrailer y el
coeficiente de subviraje del tractor es menor que la relacion
entre la distancia entre ejes del semitrailer y la distancia entre
ejes del tractor. En este caso Kiuss<0, Kus<0, y (Kus;s/ Kust)<(Ls/Lt);
la variacién de la ganancia en el angulo de la articulacién con
respecto a la velocidad se muestra en la figura 3.29. De forma
similar al tercer caso, a medida que la velocidad se acerca al
valor critico definido por la ecuacién 3.50, el eje longitudinal del

tractor empezara a orientarse al centro de manera excesiva.

Tanto el tractor como el semitrailer presenta sobreviraje, y la
relaciéon entre el coeficiente de subviraje del semitrailer y el
coeficiente de subviraje del tractor es mayor que la relacién
entre la distancia entre ejes del semitrailer y la distancia entre
ejes del tractor. En este caso Kiss<0, Kus<0, y (Kus;s/ Kust)>(Ls/Lt);
la variacion de la ganancia en el angulo de la articulacién con
respecto a la velocidad se muestra en la figura 3.30. Puede
apreciarse que la ganancia en el dngulo de la articulacién
decrece a medida que la velocidad aumenta. Cuando el valor de
la velocidad se aproxima al valor de la velocidad dada por la
ecuacion 3.49, la ganancia se aproxima a cero. Cuando se
aumenta aun mds la velocidad, la ganancia se convierte en un

valor negativo y tiene a menos infinito cuando se alcanza la
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velocidad critica dada por la ecuaciéon 3.50. En este caso, el eje
longitudinal del semitrailer se orienta hacia el centro de la curva

de manera excesiva.

Figura 3.26 Caracteristicas de maniobrabilidad en estado estable de un

tractor-semitrailer con Kys> 0y Kuss >0

KUC—E.I = 0and KUE;‘) >0

r r
b O

0 (a) \') 0 (b) vV

Fuente: J. Y. Wong. Theory of ground vehicles, 3ra Edicién, Wiley-Interscience, 2001

Figura 3.27 Caracteristicas de maniobrabilidad en estado estable de un

tractor-semitrailer con Kys¢ < 0y Kuss <0

r
5
B ) Kyg >0 and K5 <0
Ly
Vet
0 v
LT ...
Kus.t

Fuente: J. Y. Wong. Theory of ground vehicles, 3ra Edicién, Wiley-Interscience, 2001
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Figura 3.28 Caracteristicas de maniobrabilidad en estado estable de un

tractor-semitrailer con Kyss< 0y Kus:>0

I
E;
By | Kys 170 and Kg <0
Ly
ivct
0 v
Kus.s | S
K‘us.l

Fuente: J. Y. Wong. Theory of ground vehicles, 3ra Edicién, Wiley-Interscience, 2001

Figura 3.29 Caracteristicas de maniobrabilidad en estado estable de un

tractor-semitrailer con Kis < 0, Kuss < 0y Kus,s/Kust < Ls/Lt

Kus.t<0 and K ;g ¢<0

| ¥ Kus.s - E'_S,
5¢ Kust Lt
Ls
_Lu{.\
ELL%.% e
Kust vcm\ ,/-—
0 /7 Vv
/
/

Fuente: J. Y. Wong. Theory of ground vehicles, 3ra Edicién, Wiley-Interscience, 2001
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Figura 3.30 Caracteristicas de maniobrabilidad en estado estable de un

tI‘aCtOI'-SemltI‘aﬂeI‘ con Kus,t < 0, KMS,S < 0 y Kus/s/Kusrt > Ls/Lt

Kus.t<0 and K 5<0

r K e L
3 ~uss . s
f Kus.t L
L\
Kus.s { N\
Kus.!\,___,,__._'_..__._.::__
Lg
Lt r]\jd /Vi I
0 v

Fuente: J. Y. Wong. Theory of ground vehicles, 3ra Edicién, Wiley-Interscience, 2001

Los resultados del andlisis anterior indican que para que ocurra algin tipo
de inestabilidad direccional, el tractor debe presentar sobreviraje. El
Jackknifing del trailer (cuando el semitrailer se sale de control e intenta
plegarse hacia el tractor, como una navaja) puede presentarse si el semitrailer
es tanto subvirado como sobrevirado. El Trailer swing (cuando el trailer
presenta deslizamiento) ocurre tUnicamente si el semitrailer presenta
sobreviraje y si la relacién entre el coeficiente de subviraje del semitrailer y el
coeficiente del tractor es mayor que la relacion entre la distancia entre ejes del

semitrailer y la distancia entre ejes del tractor.

387



ANEXO E. CARACTERISTICAS DE MANEJO DEL VEHICULO

La calidad del manejo esta relacionada con la sensaciéon o el sentir del
pasajero en el ambiente de un vehiculo en movimiento. Los problemads del
confort en el manejo son resultado principalmente de las vibraciones del
cuerpo del vehiculo (ver glosario) , las cuales pueden ser inducidas por una
variedad de fuentes, incluyendo las irregularidades de la superficie, las
fuerzas aerodindmicas, las vibraciones del motor y la transmisién, y las no
uniformidades (desbalanceos) del conjunto llanta/rin. Usualmente, las
irregularidades de la superficie varian de baches hasta perfiles aleatorios de
elevaciéon de la superficie, actian como fuente principal que excita la
vibracién del cuerpo del vehiculo a través del conjunto de llanta/rin y el
sistema de suspension. Las excitaciones por las fuerzas aerodindmicas son
aplicadas directamente al cuerpo del vehiculo, mientras las vibraciones
debidas al motor y la transmisién son transmitidas a través del montaje entre
la transmisioén y el motor. Las excitaciones resultantes del desbalanceo del
conjunto llanta/rin son transmitidas al cuerpo del vehiculo a través de la

suspension.

El objetivo del estudio del manejo de los vehiculos consiste en dar unos
lineamientos guia para el control de la vibracion del vehiculo y de esta
manera hacer que la sensacién del pasajero de incomodidad no excedan
cierto nivel. Para alcanzar este objetivo, es esencial tener un entendimiento
bésico de la respuesta humana a la vibracién y el comportamiento vibratorio

del vehiculo, y las caracteristicas de las irregularidades de la superficie.



RESPUESTA HUMANA A LA VIBRACION

En general, los limites de confort (o incomodidad) son dificiles de determinar
debido a la variacion en la sensibilidad de cada individuo a la vibracién y a la
falta de un método universalmente aceptado para la determinacién de la
respuesta humana a la vibraciéon. Se han realizado considerables
investigaciones en orden de definir los limites de confort de manejo; una
variedad de métodos para determinar la tolerancia humana a la vibracién se

han desarrollado durante afios!?® 130, entre ellos se encuentran los siguientes:

1. Mediciones subjetivas de manejo: La técnica tradicional de comparar la
calidad del manejo del vehiculo en la industria automotriz del pasado,
consiste en usar un jurado entrenado para calificar el confort del
manejo, con un criterio relativo, de diferentes vehiculos manejados
sobre un rango variado de superficies de carreteras. Con un jurado
suficientemente amplio y un esquema de evaluacién bien disefiado,
este método puede dar una comparacion significativa de la calidad del
manejo de diferentes vehiculos. El grado de diferencia en la calidad del
manejo no se puede determinar cuantificativamente mediante este tipo

de evaluacion.

2. Prueba de plataforma sacudida (Shake table test): En un intento de

estudiar la respuesta humana a la vibraciéon cuantificativamente, un

129 B. D. Van Deusen, “Human Response to Vehicle Vibration”, SAE Transactions, vol. 77,
paper 680090, 1969.
130 R. A. Lee and F. Pradko, “Analytical analysis of Human Vibrations”, SAE Transactions,

vol. 77, paper 680091, 1969.
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elevado ntimero de experimentos de plataforma sacudida se han
desarrollado durante varios afios; la mayoria de estas investigaciones
son aplicadas para la respuesta humana a la excitaciéon sinusoidal. Se
ha intentado identificar las zonas de confort (o incomodidad) para los
humanos, en términos de la amplitud, velocidad o aceleracién de la
vibracién en una determinada direccién (como por ejemplo de pies a
cabeza, de lado a lado o de atras a delante) sobre un rango especifico

de frecuencias.

Prueba de simulador de manejo: En estas pruebas, los simuladores de
manejo son usados para replicar la vibraciéon del vehiculo viajando
sobre diferentes superficies de carreteras. En algunas instalaciones, un
cuerpo de vehiculo actual es montado sobre un actuador hidraulico, el
cual reproduce los movimientos del vehiculo de giro (pitch), vuelco
(roll) y rebote (bounce). La interaccién de las carreteras es suministrada
por el actuador. Usando el simulador, es posible establecer limites de

tolerancia humana en términos de los pardmetros de vibracion.

Mediciones de manejo en vehiculos: Las pruebas de plataforma
sacudida y las pruebas de simulador de manejo descritas
anteriormente son realizadas bajo condiciones de laboratorio. Estas no
necesariamente dan los mismos ambientes de vibracién a los cuales
son sometidos los pasajeros durante el manejo en la carretera. Por ello,
se han realizado las mediciones de manejo con el vehiculo en carretera
particularmente para automoviles de pasajeros. Este método intenta
correlacionar la respuesta de la prueba de mediciones subjetivas en
términos  cualitativos, como por ejemplo “intolerable” o

“insoportable”, con los parametros medidos de vibracién en las
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locaciones en donde la prueba se llega a cabo bajo condiciones de

manejo actual.

El desarrollo de la respuesta humana a la vibracién es complejo, por lo que
los resultados son influenciados por la variacién individual de la sensibilidad
y por los métodos de pruebas usados por diferentes investigadores.
Numerosos criterios de confort se han propuesto durante afios. La figura 4.1
muestra uno de los criterios para la vibracién vertical descrito en el manual
de informacién de manejo y vibracion J6a (Ride and Vibration Data Manual [6a)
de la Sociedad de Ingenieros Automotrices (Society of Automotive Engineers)!3l.
Los limites recomendados mostrados en la figura también estdn referidos
como el criterio de confort de Janeway (Janeway’s comfort criterion). Este define
la amplitud aceptable de vibracién como una funcién de la frecuencia. Se
puede ver al aumentar la frecuencia, la amplitud permisible decrece
considerablemente. El criterio de confort de Janeway consiste de tres
relaciones simples, cada una de ellas cubre un rango especifico de frecuencia,
como se muestra en la figura 4.1. En el rango de frecuencias de 1 — 6 Hz, el
valor pico del tirén (jerk), el cual es el producto de la amplitud y el cubo de la
frecuencia angular, no debe exceder 12.6 m/s? (496 in/s?). Por ejemplo, a 1 Hz
(2r rad/s) el limite recomendado para la amplitud es 12.6 m- s3 / (21 s71)3 =
0.0508 m (2 in). En el rango de frecuencias de 6 — 20 Hz, el valor pico de la
aceleracion, la cual es el producto de la amplitud con el cuadrado de la
frecuencia angular, debe ser menor que 0.33 m/s? (13 in/s?); mientras que en
el rango de 20 — 60 Hz, el valor pico de la velocidad, la cual es el producto de

la amplitud con la frecuencia angular, no debe exceder 2.7 mm/s (0.105 in/s).

131 Ride and Vibration Data Manual, SAE J6a, Society of Automotive Engineers, 1965.
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Se debe notar que el criterio de confort de Janeway esta basado en datos para

vibracién vertical sinusoidal de una sola frecuencia.

Figura 4.1 Limites de vibraciéon vertical para el confort de pasajeros

propuesto por Janeway.
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Fuente: Ride and Vibration Data Manual, SAE J6a, Society of Automotive Engineers, 1965.

Cuando dos 0 mds componentes de diferentes frecuencias estan presentes, no
hay una base establecida en la cual se pueda evaluar el efecto resultante. Es
probable que la componente aislada que represente el nivel méas alto de
sensibilidad gobierne la sensacion globalmente. Ademads todos los datos

usados para establecer los limites de confort de manejo fueron obtenidos de
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pruebas con estdndares subjetivos o por medio de pruebas de vibracién en

sillas rigidas.

Recientemente, una guia general para definir la tolerancia humana a la
vibracion del cuerpo completo se ha desarrollado y adoptado como el
Estandar Internacional ISO 2631132 133, Esta guia es recomendada para la
evaluacién de los ambientes de vibracién en los vehiculos de transporte como
también en la industria, y define tres limites distintos para la vibracién del

cuerpo completo en el rango de frecuencia 1 — 80 Hz:

1. Limites de exposicién, los cuales se relacionan con la preservacién de

la seguridad (o salud), y no se deben exceder sin justificacién especial.

2. Limites de fatiga o de disminucién de habilidades, los cuales se
relacionan con la preservacion de la eficiencia de trabajo y se aplican a

tareas como manejar un vehiculo de carretera o un tractor.

3. Limites de reduccion de confort, los cuales conciernen con la
preservacion del confort y en vehiculos de transporte estdn
relacionados a funciones como lectura, escritura y comer en un

vehiculo.

132 Guide for the Evaluation of Human Exposure to Whole-Body Vibration, 204 ed. International
Standard 2631 — 1978(E), International Organization for Standardization, 1978.

133 L. F. Stikeleather, G. O. Hall, and A. O. Radke, “A Study of Vehicle Vibration Spectra as
Related to Seating Dynamics”, SAE Transactions, vol. 81, paper 720001, 1973.
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La figura 4.2(a) muestra los limites de fatiga o de disminucién de habilidades
para vibracion vertical (de pies a cabeza o a lo largo del eje z en la figura 4.3),
los cuales estan definidos en términos de los valores cuadrédticos medios
(rms) de aceleracién como funcién de la frecuencia para varios tiempos de
exposicién; se puede ver que mientras los tiempos de exposicion diaria
aumentan, los limites disminuyen. Los limites de fatiga o de disminucién de
habilidades para vibracién lateral (de lado a lado o a lo largo del eje y, y de
atrds a delante o a lo largo del eje x en la figura 4.3) son mostrados en la
figura 4.2(b). Cuando la vibracién toma lugar en mas de una direccién
simultdneamente, se deben aplicar los limites correspondientes de manera
vectorial para cada componente a lo largo de cada eje. Los limites de
exposiciéon por razones de seguridad (o salud) son obtenidos elevando los
limites de fatiga o disminucién de habilidades mostrados en la figura 4.2(a) y
4.2(b) por un factor de dos (6 dB mayor), mientras los limites de reduccién de
confort son obtenidos disminuyendo los limites mostrados en la figura 4.2(a)

y 4.2(b) por un factor de 3.15 (10dB menor).

Se debe tener en cuenta que las vibraciones en el rango de frecuencia inferior
a 1 Hz son un problema especial, asociados con sintomds como mareos, los
cuales tienen un carécter diferente a los efectos de las vibraciones de altas
frecuencias. Se ha recomendado por la Organizaciéon Internacional de
Estandarizacion ISO (International Organization for Standardization) un limite
severo de incomodidad y un limite de reduccién de confort para varios

tiempos de exposicién en el rango de frecuencias de 0.1 — 1 Hz.
La “potencia absorbida”, es decir, el producto de la fuerza de vibracién y la

velocidad transmitida al cuerpo humano, se ha propuesto como pardmetro de

relevancia en la evaluacién de la respuesta humana a la vibracion.
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Figura 4.2 Limites de vibracién de cuerpo completo para fatiga o disminucién
de habilidades (a) en la direccién vertical y (b) en la direccién transversal,

recomendado por la ISO.
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Fuente: Guide for the Evaluation of Human Exposure to Whole-Body Vibration, 27 ed.

International Standard 2631-1978(E), International Organization for Standardization, 1978.

Es una medida de la rata a la cual la energia de la vibracién es absorbida por

el ser humano y se ha usado para definir la tolerancia humana a la vibracién
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para vehiculos militares cuando son empleados en terrenos dsperos!34 135, E]
concepto de “potencia absorbida” se ha adoptado por el modelo de
movilidad terrestre del ejército militar de Estados Unidos AMM-75 (LS.
Army AMM-75 Ground Mobility Model) y subsecuentemente por el modelo de
movilidad de referencia de la NATO (NATO Reference Mobility Model), para
evaluar la calidad de manejo de los vehiculos militares. Hoy en dia, el limite
de tolerancia se ha tomado como 6 W de potencia absorbida en la posicién
del conductor y la velocidad de manejo limite es la velocidad a la cual se
experimenta una potencia absorbida promedio sobre el total de tiempo con

un nivel de 6 W.

Se debe reiterar que la mayoria de los datos usados para establecer los
criterios de confort en el manejo descritos anteriormente fueron obtenidos
usando entradas sinusoidales, mientras que la vibracién real del vehiculo es
usualmente de naturaleza aleatoria. Por lo tanto, el criterio de confort en el
manejo hasta el momento requiere una revisién mientras son disponibles los

nuevos datos.

Teniendo definido un criterio especifico de confort en el manejo, el disefiador
debe entonces, seleccionar un sistema apropiado de suspensién para asegurar
que el nivel de vibracién del vehiculo sea inferior a los limites especificados

cuando se opera en un rango particular de ambientes.

13¢ R. A. Lee and F. Pradko, “Analytical analysis of Human Vibrations”, SAE Transactions,
vol. 77, paper 680091, 1969.

135 N. R. Murphy, Jr. And R. B. Ahlvin, “Ride Dynamics Module for AMM-75 Ground
Mobility Model”, in Proc. 5% Int. Conf. of the International Society for Terrain-Vehicle Systems,
Vol. IV. Detroit, MI, 1975.
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MODELOS DE MANEJO DE VEHICULOS

Para estudiar la calidad del manejo de los vehiculos terrestres, se han
desarrollado varios modelos de manejo. Para un automévil de pasajeros con
suspension independiente delantera, un modelo de siete grados de libertad,
como el que se muestra en la figura 4.3, se podria utilizar; en este modelo, se
tiene en cuenta el giro, el vuelco y el rebote (pitch, roll and bounce) del cuerpo
del vehiculo, asi como el rebote de las dos llantas delanteras, y el rebote y el
vuelco del eje solido trasero. La masa del cuerpo del vehiculo es usualmente
referida como la masa resortada “sprung mass”, mientras que la masa de la
llanta y el sistema de acople al eje se denomina masa no resortada “unsprung
mass”. Para el vehiculo militar para terrenos no preparados mostrado en la
figura 4.4, se podria usar un modelo de quince grados de libertad, los cuales
incluyen el giro, el rebote y el vuelco del cuerpo del vehiculo y el rebote de

cada rueda de la oruga.

Figura 4.3 Modelo de manejo de un automévil de pasajeros de siete grados de

libertad.

Amortiguador

de impactos

Masa unsprung
Amortiguador

Resorte de la llanta — de la llanta

Fuente: J. Y. Wong. Theory of ground vehicles, 3ra Edicién, Wiley-Interscience, 2001
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Para estudiar las caracteristicas vibratorias del vehiculo, se deben formular
ecuaciones de movimiento basadas en la segunda ley de Newton para cada
masa. Las frecuencias naturales y las razones de amplitudes se pueden
determinar considerando los modos principales (modos normales) de
vibracion (o de vibracién libre) del sistema. Cuando la excitacion del sistema
es conocida, la respuesta se puede, en principio, determinar resolviendo las
ecuaciones de movimiento. Sin embargo, a medida que aumentan los grados
de libertad del sistema, el andlisis se torna demasiado complejo. Por esta

razon se usan simulaciones en computadores digitales.

Figura 4.4 Modelo para manejo de un vehiculo militar para terrenos no

preparados.

Amortiguador - ._
Resorte de suspension —
Masa wnsprung —

Resorte * ' Amortiguador
de laoruga de la oruga

Fuente: J. Y. Wong. Theory of ground vehicles, 3ra Edicién, Wiley-Interscience, 2001

Un vehiculo representa un sistema complejo de vibracién con muchos grados
de libertad. Es posible simplificar el sistema considerando solo algunos
movimientos mayores. Por ejemplo, para obtener una perspectiva cualitativa
de las funciones de la suspension, particularmente los efectos de las masas
sprung y unsprung, la rigidez del resorte y el amortiguador, en la vibracién del
vehiculo, se puede usar un modelo lineal con dos grados de libertad como se
muestran en las figuras 4.5 y 4.6. Por otro lado, para alcanzar un mejor

entendimiento del giro y el rebote del cuerpo del vehiculo producto de la
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vibracién, se puede emplear un modelo de dos grados de libertad como el

que se muestra en la figura 4.7.

Figura 4.5 Modelo de manejo de dos grados de libertad para la masa sprung y

la masa unsprung.

ktr

m, = 1814 kg, 4000 1b
m,,= 181 kg, 400 1b combinada
k, = 88 kN/m, 500 Ib/in combinada

ki = 704 kN/m, 4000 1b/in combinada

Fuente: J. Y. Wong. Theory of ground vehicles, 3ra Edicién, Wiley-Interscience, 2001

Figura 4.6 Modelo de un cuarto de automévil.

Fuente: J. Y. Wong. Theory of ground vehicles, 3ra Edicién, Wiley-Interscience, 2001
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Figura 4.7 Modelo de manejo de dos grados de libertad para el rebote y el

giro de la masa sprung.

' Referencia
z-48 — 2 1z 4 Jz+l
{ S— = |
=z R o
Z ks +0~  FK

Fuente: J. Y. Wong. Theory of ground vehicles, 3ra Edicién, Wiley-Interscience, 2001

Modelo de vehiculo con dos grados de libertad para andlisis de la masa
sprung y la masa unsprung. El modelo de dos grados de libertad mostrado en
las figuras 4.5 y 4.6 incluye una masa unsprung que representa las llantas y
sus componentes asociados, y una masa sprung representando el cuerpo del
vehiculo. Sus movimientos en la direccién vertical se pueden describir por
medio de dos coordenadas, z1 y z2 (figura 4.6), con origenes en las posiciones
de equilibrio estdtico de la masa sprung y la masa unsprung, respectivamente.
Este modelo se puede usar para representar un cuarto de un automovil.
Como resultado, usualmente se refiere a este como el modelo de “un cuarto
de automévil”. Aplicando la segunda ley de Newton a la masa sprung y a la
masa unsprung independientemente, se pueden obtener las ecuaciones de

movimiento del sistema.
Para las vibraciones excitadas por la ondulaciéon de la superficie, las

ecuaciones de movimiento son las siguientes:

para la masa sprung,
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myz, +Csh(21 —22)+ks(21 'Zz) =0 @1

y para la masa unsprung,

M2y +0g(2y — 27) + k(25 - 7))+ 0,2, + kyy 2y = Fyy =c¢2g +ky 2 4.2)

donde ms es la masa sprung, mus es la masa unsprung, csi es el coeficiente de
amortiguacion de la suspensién o del amortiguador de choques, c: es el
coeficiente de amortiguacién de la llanta, ks es la rigidez del resorte de la
suspension, ki es la rigidez equivalente de la llanta y F) es la excitacion que
acttia en las llantas y es inducida por las irregularidades de la superficie. Si zo

es la elevacion del perfil de la superficie y z, representa la velocidad vertical

de la llanta en el punto de contacto con el suelo, la cual es la pendiente del
perfil multiplicada con la velocidad de avance del vehiculo, entonces la
excitacion debida a la ondulacién se puede expresar por medio de

c;zy +k;,z,, como se muestra en la ecuacién 4.2. Las excitaciones debidas a las

fuerzas aerodindmicas y a las vibraciones del motor y de la transmisién son
aplicadas a la masa sprung directamente; mientras aquellas debidas a las no
uniformidades del conjunto llanta/acople al eje, son aplicadas a la masa
unsprung. Si la excitacion del sistema es conocida, entonces, en principio, las
vibraciones resultantes de la masa sprung y la masa unsprung se pueden

determinar resolviendo las ecuaciones 4.1 y 4.2.

Para determinar las frecuencias naturales del sistema de dos grados de
libertad mostrado en la figura 4.6, se considera la vibracién libre del sistema
(o los principales modos de vibracién). Las ecuaciones de movimiento para
vibracién libre se obtienen haciendo cero los lados derechos de las ecuaciones

41y42.
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Las ecuaciones de movimiento para un sistema no amortiguado, teniendo en

cuenta las ecuaciones 4.1 y 4.2, para vibracion libre son las siguientes:

mzZ, +k.z,-k.z, =0
s<1 s~1 52 (43)

m,z, +k,z, -kz; +k;,z, =0
(4.4)
La solucién de las ecuaciones diferenciales anteriores se puede asumir que es
de la siguiente forma:

z; =2, Ccosm,t (4.5)

z2,=2,cos®,t @)

donde w; es la frecuencia natural del sistema no amortiguado, Z; y Z; son las

amplitudes de las masas sprung y unsprung, respectivamente.

Sustituyendo las soluciones asumidas en las ecuaciones 4.3 y 4.4, se obtienen

las siguientes ecuaciones de amplitud:

(_ mswi + ks )Zl - ksZZ =0 (47)
- ksZI + (_ muswi + ks + ktr )ZZ =0 (48)

Estas ecuaciones se cumplen para cualquier Z; y Z» si el siguiente

determinante es cero:

(_ msa)rzl + ks) - ks
—k, (- m, 02 +k, +k,

us=-n

=0 4.9)
Expandiendo el determinante, se llega a la ecuacién caracteristica del sistema:

cofl (msmus)+a)n (— myk, —m.k, —m,.k )+ k., =0 (4.10)

us'vs
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La solucidn de la ecuacidn caracteristica lleva a dos frecuencias naturales no

amortiguadas del sistema, &2, y @2,:

2 _B _\/312 —4A,C,

@ =
ni 24, (4.11)
, B ++/B? —4A,C, L1
C‘Jn2 - ( . )
2A,
donde
Al = msmus

B, =m.k, +m.k, +m,k,

CI = ks ktr

Por medio de cada una de estas se llega a las frecuencias +wu1 y +wn, el valor
negativo se descarta por no tener un significado fisico. Las frecuencias

naturales en Hz (ciclos por segundo) son expresadas por,

1

fir =50 (413)
1

fnZ = Eng (414)

Para un automévil tipico de pasajeros, la masa sprung ms tiene un valor en
magnitud superior a la de la masa unsprung mus, mientras que la rigidez del
resorte de la suspension ks tiene un valor en magnitud inferior a la rigidez del
resorte equivalente de la llanta ki, como se muestra en la figura 4.5. En vista
de esto, se ha usado un método aproximado para determinar las dos
frecuencias naturales del sistema. Los valores aproximados de las frecuencias
naturales no amortiguadas en Hz de las masas sprung y unsprung fu-sy fuus se

pueden expresar por medio de,
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:27r m

fn—s i\/ksktr/(ks +ktr) (415)

fous = i,/—ks L (4.16)
2 M,

Con los valores de ms, mus, ks y ki, mostrados en la figura 4.5, las dos
frecuencias naturales calculadas usando las ecuaciones 4.13 y 4.14 son 1.04 y
10.5 Hz, respectivamente, las cuales son précticamente idénticas a las
obtenidas usando las ecuaciones 4.15 y 4.16. Se puede ver que la frecuencia
natural de la masa unsprung es mayor que la frecuencia de la masa sprung.
También se debe mencionar que para los automéviles de pasajeros, el
coeficiente de amortiguaciéon provisto por el amortiguador de choque esta
usualmente en el rango de 0.2 — 0.4, y que el amortiguador de la llanta es
relativamente insignificante. En consecuencia, hay una pequefia diferencia
entre las frecuencias naturales amortiguadas y no amortiguadas, y las
frecuencias naturales no amortiguadas comtinmente son utilizadas para

caracterizar el sistema.

El ancho de separacién de las frecuencias naturales de las masas sprung y
unsprung tiene una significativa implicacion en las caracteristicas de
aislamiento de la vibracién del sistema de suspensién. Por ejemplo, si una
llanta golpea un tope (policia acostado), el impulso pondrad a la llanta en
oscilaciéon. Cuando la llanta pasa sobre el tope, la masa unsprung estard en
oscilacién libre en su propia frecuencia natural f,.s. Para la masa sprung la
excitacion serd la vibracion de la masa unsprung. La razén de la frecuencia de
excitacion con la frecuencia natural de la masa sprung es, entonces igual a
fus/fns. Como el valor de fu-us es mayor en magnitud que fus, la amplitud de

oscilaciéon de la masa sprung serd muy pequefia. Como se puede ver de la
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figura 4.8 cuando la razén de la frecuencia de excitacién con la frecuencia
natural del sistema es alta, la razén de transmisibilidad, la cual es la razén de
la salida con la entrada a un sistema vibratorio, es muy baja. Asi, un excelente
aislamiento de la vibracién para la masa sprung (por ejemplo, el cuerpo del

vehiculo) es alcanzado en este caso.

Figura 4.8 Razon de transmisibilidad como funcién de la razén de frecuencias

para un sistema de un grado de libertad.
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Fuente: J. Y. Wong. Theory of ground vehicles, 3ra Edicién, Wiley-Interscience, 2001

Cuando el vehiculo viaja sobre una superficie ondulada, la excitaciéon
normalmente consistird de un amplio rango de frecuencias. Como se puede
ver de la figura 4.8 las entradas de alta frecuencia se pueden aislar
efectivamente a través de la suspensién porque la frecuencia natural de la
masa sprung es baja. Las excitaciones de baja frecuencia se pueden transmitir

al cuerpo del vehiculo sin mayor obstaculo, o incluso amplificadas, por lo que
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la razén de transmisibilidad es alta cuando la frecuencia de excitaciéon es

cercana a la frecuencia natural de la masa sprung.

Si el perfil de la carretera es sinusoidal, entonces las respuestas de las masas
sprung y unsprung se pueden determinar usando los métodos clasicos en el
analisis de vibraciones. Para el sistema de dos grados de libertad mostrado en
la figura 4.6 despreciando el amortiguador de la llanta, la razén de la
amplitud de la vibracién de la masa sprung Z; con la amplitud del perfil de la

superficie Zy se puede expresar como:

— == 4.17

donde
AZ = (ksktr )2 + (Cshktr("))2

BZ = [(ks - Tnsﬁ‘)2 thr - muswz)_ Tnsksmz]Z

2 2 2
CZ = (Csh(‘)) [msw RO N ktr]z

La razén de la amplitud de la vibracién de la masa unsprung Z, con la

amplitud del perfil de la superficie Zy esta dada por:

Zy +B,+C, (4.18)

donde A3 = [kir (ks - ms @02)]% + (csn kir @)2.

En las ecuaciones anteriores, » es la frecuencia de excitacién, la cual es igual a
27V /1y, donde V es la velocidad del vehiculo y I, es la longitud de onda del

perfil de la carretera.
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Si el amortiguador de la suspension es despreciado (en este caso, csi = 0),
entonces las expresiones para las respuestas de las masas sprung y unsprung, a
la excitacién del perfil sinusoidal de la carretera se simplifican, y se obtienen

las siguientes relaciones:

é = ksktr
Zo ) (ks - msCOZ thr - rnusco2 )_ msksCOZ

_ kk,

) Mgty ((‘)7211 -’ xw,zzz —0)2) (4.19)
TR 4.20)

- 2 2 2 2
ZO msm,s (wnl - x(‘)nZ —@ )

donde wn1 y @2 son las frecuencias naturales no amortiguadas del sistema.

Se debe notar que cuando la frecuencia de excitacién ® coincide con una de
las frecuencias naturales, se entrara en un estado de resonancia. La resonancia
de la masa unsprung (llanta/acople al eje) es usualmente referida como la

resonancia por “salto de llanta”.

En la evaluacién del desempefio global del sistema de suspensién, los

siguientes tres aspectos de deben considerar.

1. Aislamiento de vibracion. Este se puede evaluar mediante la
respuesta de la masa sprung (salida) a la excitaciéon del terreno
(entrada). Usualmente, la razén de transmisibilidad (o funcién de
transferencia) se puede usar como una base para determinar las
caracteristicas de aislamiento de vibraciéon de un sistema de

suspension lineal.
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La figura 4.9 muestra el efecto del cociente de las masas unsprung y
sprung mus/ms en la razén de transmisibilidad de un sistema de dos
grados de libertad, con ms = 454.5 kg (1000 1b), kv = 176 kN/m (1000
Ib/in), ki-/ks = 8, y un coeficiente de amortiguacion ¢ = 0.3. Se puede
ver que en el rango de frecuencias inferiores a la frecuencia natural de
la masa sprung (alrededor de 1 Hz), la masa de las partes del conjunto
llanta/acople tienen muy poco efecto en la vibracién de la masa
sprung. Cuando la frecuencia de excitacion es cercana a la frecuencia
natural de la masa unsprung (alrededor de 10 Hz), a menor masa
unsprung, se tendrd una menor razén de transmisibilidad, lo cual
implica que con un mismo nivel de excitacion, la vibraciéon de la masa
sprung es menor con una masa unsprung mas ligera. Sin embargo, en el
rango de frecuencias superiores a la frecuencia natural de la masa
unsprung, una masa unsprung mas ligera llevard a una levemente

mayor razén de transmisibilidad.

Basados en los resultados presentados anteriormente, se puede decir
que mientras la masa unsprung tiene una pequena influencia en la
vibracién de la masa sprung en el rango de baja frecuencia, una masa
unsprung mas ligera provee un mejor aislamiento de vibracién en el
rango medio de frecuencia. Pero existe una pequefia penalidad en el
rango de frecuencias superiores a la frecuencia natural de la masa

unsprung.
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Figura 4.9 Razén de transmisibilidad como funcién de la frecuencia para la
masa sprung de un modelo de un cuarto de automoévil con diferentes

cocientes de masas unsprung y sprung.
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Fuente: J. Y. Wong. Theory of ground vehicles, 3ra Edicién, Wiley-Interscience, 2001

La figura 4.10 muestra el efecto del cociente de la rigidez equivalente
de la llanta k¢ con la rigidez del resorte de la suspension ks en la razén
de transmisibilidad del sistema. Para una rigidez de la llanta dada, un
cociente mayor de ki/ks indica una rigidez menor del resorte de la
suspension. Se puede ver que en el rango de frecuencia inferior a la
frecuencia natural de la masa sprung, a menor cociente de ki/ks, se
tendrd una menor razén de transmisibilidad. En el rango de
frecuencias entre la frecuencia natural de la masa sprung y la
frecuencia natural de la masa unsprung, una suspensiéon menos rigida
(o mayor cociente ki /ks) provee mejor aislamiento de vibracién. En el

rango de frecuencia superior a la frecuencia natural de la masa
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unsprung, la rigidez del resorte de la suspension tiene un efecto
relativamente insignificante en la vibraciéon de la masa sprung, y la

razén de transmisibilidad es mds o menos independiente del cociente

ktr/ks.

Figura 4.10 Razén de transmisibilidad como funcién de la frecuencia para la
masa sprung de un modelo de un cuarto de automévil con diferentes

cocientes de rigidez de la llanta y la suspensioén.

' mg = 454.5kg (1000Ib)

L m,s/Mg = 0.10
k,, = 176kN/m (1000Ib/in.)
£=03 !
' ki /K

—_—05

8

p—— 1§

0.01

Razon de transmisibilidad

—T T T T

0.001 l?

SR T T S (U Su S S W U U S — S——
1 10
Frecuencia, Hz

Fuente: J. Y. Wong. Theory of ground vehicles, 3ra Edicién, Wiley-Interscience, 2001

Basados en los resultados presentados anteriormente, se puede ver que
un resorte de la suspensién mas suave provee un aislamiento mejor de
la vibracién en el rango de frecuencias medias y altas, aunque existe
alguna penalidad en el rango de frecuencia inferior a la frecuencia

natural de la masa sprung.
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La figura 4.11 muestra el efecto del coeficiente de amortiguacién ¢ en la
razon de transmisibilidad en el sistema. Se puede ver que en el rango
de frecuencia cercano a la frecuencia natural de la masa sprung, a
mayor coeficiente de amortiguaciéon se tiene una menor razén de
transmisibilidad. En el rango de frecuencia entre la frecuencia natural
de la masa sprung y la frecuencia natural de la masa unsprung, a menor
coeficiente de amortiguaciéon menor razén de transmisibilidad. En una
frecuencia cercana a la frecuencia natural de la masa unsprung, el
coeficiente de amortiguacion tiene un ligero efecto en la respuesta de
la masa sprung. Sin embargo, en el rango de frecuencia superior a la
frecuencia natural de la masa unsprung, a menor coeficiente de

amortiguacion menor razén de transmisibilidad.

Figura 4.11 Razén de transmisibilidad como funcién de la frecuencia para la
masa sprung de un modelo de un cuarto de automévil con diferentes

coeficientes de amortiguacion.
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Basados en los resultados presentados anteriormente se puede ver que para ofrecer un buen
aislamiento de vibracién en el rango de frecuencia cercano a la frecuencia natural de la masa
sprung, se requiere un alto coeficiente de amortiguacién. Sin embargo, en el rango de

frecuencias medio y alto, un bajo coeficiente de amortiguacién se prefiere.

2. Recorrido de la suspensién. Este es medido por la deformacién del
resorte de la suspensién o por el desplazamiento relativo entre las
masas unsprung y sprung (z2 — z1). Este define el espacio requerido
para acomodar el movimiento del resorte de la suspensiéon entre la
amplitud del tope y la parada del rebote, comtinmente conocida como

el espacio de traqueteo.

La figura 4.12 muestra el efecto del cociente de la masa unsprung y la
masa sprung mys/ms en la razén del recorrido de la suspension del
sistema, la cual esta definida como la razén del méximo
desplazamiento relativo entre la masa unsprung y la masa sprung (z2 —
z1)max con la amplitud del perfil sinusoidal de la carretera Zo. Se puede
ver que para una amplitud del perfil de la superficie Zy dada en el
rango de frecuencia menor a la frecuencia natural de la masa sprung, el
cociente de las masas mus/ms tiene un ligero efecto en el recorrido de la
suspension. En el rango de frecuencias entre las frecuencias naturales
de las masas sprung y unsprung, el incremento en el cociente de las
masas causa un incremento en el recorrido de la suspension. Sin
embargo, en el rango de frecuencias superiores a la frecuencia natural
de la masa unsprung, a mayor cociente de masas menor distancia

recorre la suspension.
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Figura 4.12 Razén del recorrido de la suspension como funcién de la
frecuencia para modelo de un cuarto de automévil con diferentes cocientes

de masas unsprung y sprung.
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Fuente: J. Y. Wong. Theory of ground vehicles, 3ra Edicién, Wiley-Interscience, 2001

Basados en los resultados mostrados anteriormente, se puede decir
que la masa unsprung tiene un ligero efecto en el recorrido de la
suspension en el rango de baja frecuencia, una masa unsprung mds
ligera reduce el recorrido de la suspensién en el rango medio de
frecuencias. Sin embargo, hay una penalidad en el rango de frecuencia

superior a la frecuencia natural de la masa unsprung.

La figura 4.13 muestra el efecto del cociente de la rigidez equivalente
de la llanta ki con la rigidez del resorte de la suspension ks en el
recorrido de la suspensién. Se puede ver que en el rango de frecuencia

inferior a la frecuencia natural de la masa sprung, una suspension
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menos rigida logra un mayor recorrido de la suspensién. En el rango
de frecuencia superior a la frecuencia natural de la masa unsprung, la
rigidez del resorte de la suspension tiene un ligero efecto en el
recorrido de la suspensién. En el rango medio de frecuencia entre las
frecuencias naturales de la masa unsprung y la masa sprung, el
recorrido de la suspension inicialmente es menor con un resorte menos
rigido y luego es mayor cuando se acerca a la frecuencia natural de la
masa unsprung. La frecuencia en la cual se hace el cambio es llamada la
frecuencia de cruce (crossover frequency) y es aproximadamente 3 Hz

para el sistema examinado.

Figura 4.13 Razén del recorrido de la suspension como funcién de la
frecuencia para modelo de un cuarto de automévil con diferentes cocientes

de rigidez de la llanta y la suspension.

==
T

(22 - Z)max/Zo

mg = 454.5kg (1000Ib)
mys/mg = 0.10
! / ki = 176kN/m

/) (1000Ib/in.)
[=0.3

kh"lrkfi

Razon delrecorrido de la suspension

ik P IR T G B T A AT
1 10
Frecuencia, Hz

Fuente: J. Y. Wong. Theory of ground vehicles, 3ra Edicién, Wiley-Interscience, 2001
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Basados en los resultados mostrados anteriormente, se puede decir
que en el rango de bajas frecuencias, un resorte de suspensién menos
rigido usualmente conlleva a un mayor recorrido de la suspension. En
el rango de altas frecuencias, el resorte de suspension tiene un efecto
minimo en el recorrido de la suspension. En el rango de frecuencias
medias, entre la frecuencia natural de la masa sprung y la frecuencia de
cruce (por ejemplo, de 1 a 3 Hz para el sistema examinado), un resorte
de suspensiéon menos rigido causa un menor recorrido de la
suspension. En el rango de frecuencias entre la frecuencia de cruce a la
frecuencia natural de la masa unsprung, un resorte de suspension

menos rigido lleva a un mayor recorrido de la suspension.

Figura 4.14 Razon del recorrido de la suspensiéon como funcién de la

frecuencia para modelo de un cuarto de automoévil con diferentes coeficientes

de amortiguacion.
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Fuente: J. Y. Wong. Theory of ground vehicles, 3ra Edicién, Wiley-Interscience, 2001
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La figura 4.14 muestra el efecto del coeficiente de amortiguacion ¢ en el
recorrido de la suspension. Es interesante notar que en los rangos de
frecuencia inferior a la frecuencia natural de la masa sprung y superior
a la frecuencia natural de la masa unsprung, entre mayor sea el
coeficiente de amortiguacion menor serd el recorrido de la suspension.
Esto indica que para reducir el recorrido de la suspensién, se requiere

un coeficiente de amortiguacién elevado.

Adherencia a la carretera. Cuando el sistema vehicular vibra, la fuerza
normal que acttia entre la llanta y la carretera, fluctia. Como la fuerza
de curveo, el esfuerzo de traccion y el esfuerzo de frenado
desarrollados por la llanta estdn relacionados con su carga normal, la
vibracién de la llanta afecta la capacidad de adherencia a la carretera,
la maniobrabilidad y el desempefio del vehiculo. La fuerza normal
entre la llanta y la carretera durante la vibracion se puede representar
por la deformacién dindmica de la llanta o por le desplazamiento

relativo de la masa unsprung con la superficie de la carretera.

La figura 4.15 muestra el efecto del cociente de las masas unsprung y
sprung mus/ms en la razén de la deformacién dindmica de la llanta, la
cual es la razén del desplazamiento méximo entre la masa unsprung y
la superficie de la carretera (zo — z2)max con la amplitud del perfil
sinusoidal de la carretera Zyp. Se puede ver que en el rango de
frecuencia inferior a la frecuencia natural de la masa sprung, el cociente
mus/ms tiene un ligero efecto en la deformacién dindmica de la llanta (o
adherencia a la carretera). En el rango medio de frecuencia, entre la
frecuencia natural de la masa sprung y la frecuencia natural de la masa

unsprung, una masa unsprung mds ligera causa una menor
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deformacién dindmica de la llanta. En el rango de frecuencia superior
a la frecuencia natural de la masa unsprung, la masa unsprung tiene un
efecto relativamente insignificante en la deformacién dindmica de la
llanta. Se debe notar que si durante la vibracién, el desplazamiento
relativo entre la masa unsprung y la superficie de la carretera es tal que
permite que la deformacién estética de la llanta se recupere totalmente,
la fuerza normal entre la llanta y la carretera se reduce a cero o la
llanta esta en el umbral de rebotar fuera del terreno. Esta es una
situaciéon no deseada, por que si la llanta pierde el contacto con el
terreno, la capacidad de adherencia del vehiculo se ve gravemente
afectada. Para el sistema mostrado en la figura 4.15, con una masa
sprung de 454.4 kg (1000 1b) y un cociente de masas mus/ms = 0.2, una
deformacion estdtica de la llanta de aproximadamente 3 cm (5.345
kN/176 kN/m) o 1.2 in. Si el vehiculo viaja sobre un perfil sinusoidal
de carretera a una velocidad apropiada que genere una frecuencia de
excitacion cercana a la frecuencia natural de la masa unsprung (por
ejemplo, f = V/Iy = fuus= 8 Hz, donde V es la velocidad del vehiculo,
es la longitud de onda del perfil de la carretera) entonces de la
ecuacion 4.15, la razon de la deformacién dindmica méxima de la
llanta con la amplitud del perfil de la carretera es aproximadamente 2.
Esto indica que si la amplitud del perfil de la carretera es 1.5 cm (0.6
in), la deformacién dindmica maxima de la llanta serd 3 cm (1.2 in).
Como la deformacion estatica de la llanta es 3 cm (1.2 in), esto implica
que bajo estas circunstancias, la llanta perderd contacto con el terreno

durante parte del ciclo de la vibracion.
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Figura 4.15 Razén de la deformacién dindmica de la llanta como funcién de la
frecuencia para modelo de un cuarto de automévil con diferentes cocientes

de masas unsprung y sprung.
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Fuente: J. Y. Wong. Theory of ground vehicles, 3ra Edicién, Wiley-Interscience, 2001

La figura 4.16 muestra el efecto de la razén del cociente de la rigidez
equivalente de la llanta k¢ con la rigidez del resorte de la suspensién ks
en la razén de la deformaciéon dindmica de la llanta. En el rango de
frecuencias medias entre la frecuencia natural de la masa sprung y la
frecuencia de cruce (por ejemplo, 1 - 6 Hz para el sistema mostrado),
un resorte de la suspensiéon menos rigido lleva a una baja deformacién
dindmica de llanta. Sin embargo, en el rango de frecuencias cercanas a
la frecuencia natural de la masa unsprung, un resorte de la suspensién
maés rigido leva a una baja deformacién dindmica de la llanta y por

ende mejor capacidad de adherencia a la carretera.

418



Figura 4.16 Razén de la deformacién dindmica de la llanta como funcién de la
frecuencia para modelo de un cuarto de automévil con diferentes cocientes

de rigidez de la llanta y la suspension.
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Fuente: J. Y. Wong. Theory of ground vehicles, 3ra Edicién, Wiley-Interscience, 2001

Basados en los resultados mostrados anteriormente, se puede decir
que un resorte de suspensién menos rigido generalmente provee un
mejor aislamiento global de la vibracion. Sin embargo, para alcanzar
una mejor capacidad de adherencia a la carretera a una frecuencia de
excitacion cercana a la frecuencia natural de la masa unsprung, se
prefiere un resorte de la suspensiéon maés rigido. Este es el motivo por
el cual los resortes de las suspensiones de vehiculos deportivos son
usualmente mas rigidos que para los vehiculos ordinarios. En
consecuencia, la frecuencia natural de la masa sprung para vehiculos
deportivos (hasta 2 o 2.5 Hz) es superior que la de los vehiculos

ordinarios de pasajeros (usualmente en el rango de 1 a 1.5 Hz).
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Figura 4.17 Razén de la deformacién dindmica de la llanta como funcién de la

frecuencia para modelo de un cuarto de automévil con diferentes coeficientes

de amortiguacion.
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Fuente: J. Y. Wong. Theory of ground vehicles, 3ra Edicién, Wiley-Interscience, 2001

La figura 4.17 muestra el efecto del coeficiente de amortiguacién en la

razén de la deformacién dindmica de la llanta. Se puede ver que para

mantener una buena capacidad de adherencia a la carretera en el

rango de frecuencias inferiores a la frecuencia natural de la masa

sprung o cercanas a la frecuencia natural de la masa unsprung, se

requiere un coeficiente de amortiguacién elevado. Sin embargo, en el

rango de frecuencias entre la frecuencia natural de la masa sprung y de

la masa unsprung se prefiere un coeficiente de amortiguacion bajo.
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Métodos numéricos para determinar la respuesta del modelo de un cuarto
de automévil a la excitacién con perfil de superficie irregular. En la
préctica, el perfil de la carretera es generalmente irregular y raramente
sinusoidal. Para determinar la respuesta del sistema de dos grados de
libertad mostrado en la figura 4.6 a la excitaciéon con varios perfiles de

superficies irregulares, se usan métodos numéricos.

Como se nota anteriormente, en la figura 4.6, zop describe la elevacién del

perfil de la superficie y Z, representa la velocidad vertical de la llanta en el

punto de contacto de la llanta con el suelo y se expresa asf,
2y =V — (4.21)

donde V es la velocidad de avance del vehiculo y dzo/dx es la pendiente del

perfil de la superficie.

Cuando el vehiculo esta viajando a velocidad constante, zo y z, se pueden
considerar como funciones del tiempo y son conocidas para un perfil de
carretera dado. Las respuestas de la masa sprung y la masa unsprung,
z,,2,,2,,2,,2,V%,, para las diferentes posiciones (o estaciones, como se
muestra en la figura 4.6) se pueden obtener utilizando el siguiente

procedimiento numérico basado en las series de Taylor!3.

Si, en el punto inicial (estaciéon 1 mostrada en la figura 4.6), (z0)1 y (2, )1 son
cero, entonces (z1)1 = (2;)1 = (Z;)1 = (z2)1 = (2,)1 = (Z,)1 = 0 (los subindices

externos al paréntesis indican el nimero de la estacion).

136 R.K. Vierck, Vibration Analysis, 2"d ed. New York: Harper and Row, 1979.
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En la estacion 2,

(z1), = (1),At/3=(2,),(At)* /6 (4.22)
(21), = (2,),At/2 (4.23)
(z,), =(2,),At3=(%,),(At) /6 (4.24)
(2,), = (£,),At/2 (4.25)

De las ecuaciones 4.1 y 4.2, y despreciando el amortiguador de la llanta ct,
m (ZI )2 =Cy [(ZZ )2 - (Zl )2]+ ks [(ZZ )2 - (ZI )2] (426)

m,s (2, )2 =Cgpy [(i1 )2 - (2, )2]+ k, [(21 )2 —(z, )z ] +ki, [(Zo )z —(z, )z] (4.27)

Sustituyendo las ecuaciones 4.22, 4.23, 424 y 4.25 en las dos ecuaciones

anteriores y resolviéndolas simultdneamente, se obtiene:

k A
(21 )2 _ S (Zo )2 §
B,C, - Aj

.\ _ (21),B,
(Zz )2 = A—4

donde
A, =le,at2+ k,(at)? /6]
B, =|m, +c, A2+ k(ALY /6]

Cy =l +cott/2+(k, +k, Xat) /6]
El sistema de ecuaciones dado anteriormente permite calcular los parametros
en la estacion 2, (z1)2, (27)2, (Z1)2, (22)2, (2,)2 'y (Z,)2, para una elevaciéon del
perfil de la carretera dada en la estacion 2, (zo).. Se debe notar que el

incremento en el tiempo At en las ecuaciones anteriores es tomado como el
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incremento en la distancia Ax (figura 4.6) dividido en la velocidad del
vehiculo V, lo cual es, At = Ax/V. La seleccion del valor de At depende de la
precision requerida. En términos generales, At debe ser menor que el 5% del
periodo de la vibracién libre de la masa unsprung z.s, donde tus = 1/fu-us Y fu-us

es la frecuencia natural no amortiguada de la masa unsprung.

En todas las subsecuentes estaciones i (= 3) se tiene,

(z1); = (Z)5 (AL +2(z;).; = (z1),, (4.28)
(21), =13(z;), = 4(z;)._, +(z;),_,]/2A¢ (4.29)
(Z); =1eal(22); = (&) ]+ K |(2,); = (2); [i/mg (4.30)
(z2); = (£2)1 (ALY +2(z,), 5 — (22) 5 (4.31)
(2,), =13(z,), = 4(z,),_, +(z,),_, )2t (4.32)

(Zz )i = {ktr l(zo )i - (Zz )i J ~Cp l(zz )i - (21 )i J — ki l(zz )i - (Zl )i J}/mus (4.33)

Como un ejemplo, la figura 4.18(a) muestra la respuesta de aceleraciéon de la
masa sprung del modelo de un cuarto de automévil viajando sobre una
carretera con superficie irregular mostrada en la figura 4.18(b) a una
velocidad de 80 km/h (50 mph), obtenida usando el procedimiento numérico
descrito anteriormente. Los pardmetros del modelo de un cuarto de
automovil usados en la simulaciéon son ms = 454.5 kg (1000 1b), mus/ms = 0.10,

kir = 176 KN /m (1000 1b/in), kir/ks = 8 y &= 0.3.

Modelo de vehiculo con dos grados de libertad para anilisis del giro y del
rebote. Debido a la gran separaciéon de las frecuencias naturales de la masa
sprung y la masa unsprung, el movimiento lineal vertical (rebote) y el
movimiento angular (giro) del cuerpo del vehiculo, se puede considerar que

existe casi independientemente del movimiento de las llantas. El rebote y el
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giro del cuerpo del vehiculo se pueden estudiar usando el modelo mostrado
en la figura 4.7. En este modelo, se desprecia el amortiguador de la

suspension.

Aplicando la segunda ley de Newton y usando la posiciéon de equilibrio
estatico como origen para el desplazamiento lineal del centro de gravedad z y
el desplazamiento angular del cuerpo del vehiculo 8, se pueden formular las

ecuaciones de movimiento para el sistema.

Para vibracion libre, la ecuacién de movimiento para el rebote es:

mz+ke(z=1,0)+k (z+1,0)=0 (4.34)

y la ecuacién de movimiento para el giro es:

L6 (omr0) —kly(z=1,0)+k,1,(z+1,0)=0 (4.35)

donde k¢ es la rigidez del resorte delantero, k; es la rigidez del resorte trasero
y I, y ry son el momento de inercia de la masa y el radio de giro del cuerpo

del vehiculo sobre el eje y (figura 4.3), respectivamente.

Haciendo que:

DI :mi(kf-'_kr)

S

D, = mi(krlz _kfll)
Dy = -l 4k 13)=— iy + k. 1)
y sy

Las ecuaciones 4.34 y 4.35 se pueden reescribir de la siguiente manera,

Z+D;z+D,0=0 (4.36)
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9+D36+D—222=0
Ty

(4.37)

Figura 4.18 Simulacién de la vibracién del modelo de un cuarto de automovil

sobre perfiles irregulares de carretera. (a) Aceleracion de la masa sprung. (b)

Perfil de elevaciéon de la carretera.

Aceleracion de la masa sprung
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Fuente: J. Y. Wong. Theory of ground vehicles, 3ra Edicién, Wiley-Interscience, 2001

Es evidente que D es el coeficiente de acople para los movimientos de rebote

y giro, y que estos movimientos se desacoplan cuando kd; = k2. Cuando

ki1 = k2 y una fuerza es aplicada en el centro de gravedad se induce solo

movimiento de rebote, mientras que si se aplica un momento al cuerpo se
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produce solo movimiento de giro. En este caso, las frecuencias naturales de

los movimientos desacoplados de rebote y giro son:

@y, =Dy (4.38)
0,0 =Dy (4.39)

Se ha encontrado que esto produciria un manejo muy pobre.

En general, los movimientos de giro y rebote estdn acoplados, y un impulso
en las llantas delanteras o traseras excita ambos movimientos. Para obtener
las frecuencias naturales para los movimientos acoplados de rebote y giro, se
debe considerar la vibracién libre del sistema (o los principales modos de
vibracién). Las soluciones para las ecuaciones de movimiento (por ejemplo,

las ecuaciones 4.34 y 4.35) se pueden expresar de la siguiente forma:
z=27cosw,t (4.40)
0 =0Ocosw,t (4.41)

donde wx es la frecuencia natural no amortiguada, y Z y © son las amplitudes

del rebote y el giro, respectivamente.

Substituyendo las anteriores ecuaciones en las ecuaciones 4.36 y 4.37, se

pueden obtener las siguientes ecuaciones de amplitudes:

(D, -0? )z +D,0=0 (4.42)
[&Jm(D 02 =0 (4.43)
ryz 3 n - .

De una manera similar a la descrita en la Seccién 4.2.1, se puede obtener la

ecuacion caracteristica para el sistema:
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2
wi —(D; +D;)o + [D1D3 - D—;J =0 (4.44)
1§

De la ecuacién 4.44, se pueden obtener dos frecuencias naturales no

amortiguadas wn1 y @n2:

2 1 1 2 D;
@y = E(Dl + Ds)— Z(Dl _Ds) +— (4.45)
Ty
1 1 D?
wp, == (D; +D;)+ |=(D, -D; ) + =% (4.46)
2 4 r,

De las ecuaciones 4.42 y 4.43, los cocientes de las amplitudes de oscilacién

para el rebote y el giro en las frecuencias naturales wu1 y wn2 se pueden

determinar.

Para w1,
Z = ZL (4.47)
C) o,y  Op1 D,

y para w2,
Z =— D, (4.48)
@ W2 (A)nz - D1

Se puede ver que los dos cocientes de las amplitudes tendran signos

opuestos.
Se hace necesario introducir el concepto de centro de oscilacién, para que més

adelante se pueda ilustrar los modos caracteristicos de oscilacién de rebote y

de giro. La localizaciéon del centro de oscilacién es denotado por Iy medido

427



desde el centro de gravedad, y se puede determinar de los cocientes de las

amplitudes. Asi, un centro es asociado con @u1 y otro con 2.

Para w1,
D
L, =——2 4.49
01 (1)51 . D1 ( )
y para wn2,
D
l, = 2 450
02 @52 _ D1 ( )

-—
(2] .
g
:

Fuente: J. Y. Wong. Theory of ground vehicles, 3ra Edicién, Wiley-Interscience, 2001

Cuando el valor del cociente de amplitudes es negativo, el centro de
oscilacién se localizard a la derecha del centro de gravedad del cuerpo del
vehiculo, en concordancia con la convencién se signos para z y ¢ mostrados
en la figura 4.19. Por otro lado, cuando el valor del cociente de amplitudes es
positivo, el centro de oscilacién se localizara a la izquierda del centro de
gravedad. En general, una interaccién de la carretera en las llantas delanteras
o traseras causard un momento alrededor de cada centro de oscilacién, y por

lo tanto, excitard ambas oscilaciones (rebote y giro). En otras palabras, el
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movimiento del cuerpo serd la suma de las oscilaciones alrededor de los dos

centros.

Usualmente el centro de oscilacién que cae fuera de la base del vehiculo es
llamado el centro de rebote, y la frecuencia natural asociada con este es
llamada frecuencia de rebote. Por otro lado, el centro de oscilaciéon que cae
dentro de la base del vehiculo es llamado el centro de giro y la frecuencia

natural asociada con este, es llamada frecuencia de giro.

Ejemplo 0.1 Determinar las frecuencias de giro y de rebote, y la localizacién de los centros de

oscilaciéon de un automévil con los siguientes datos:

e Masa sprung ms = 2120 kg (peso 4676 1b)

e Radio de giro ry = 1.33 m (4.36 ft)

¢ Distancia entre eje delantero y centro de gravedad /1 = 1.267 m (4.16 ft)
e Distancia entre eje trasero y centro de gravedad I; = 1.548 m (5.08 ft)

¢ Rigidez del resorte delantero k= 35 kN/m (2398 1b/ft)

¢ Rigidez del resorte trasero k, = 38 kN /m (2604 1b/ft)

Solucion. Las constantes D1, D, y D3 deben ser calculadas primero,

. _Ks*k _ 35000+ 38000
om 2120

S

=34.34 s

k= kgly  38000x1.548 — 35000 1.267
2120

=6.83 m-s7>

2:
ms

D. - keli +K,15 35000%1.267% + 38000 % 1.548

T omg) 2120x1.332

=239.26 s72
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2
(&J =26.37 s7*

Ty

D, +D, =73.69 57

D, -D,=4.83 57"

1 1 D3
0351:—(D1+D3)— —(D1_D3)2+—22
2 4 r,

=36.85—-+/5.83+26.37 =31.17 s7°

®,=558s" o f,=089 Hz

1 1 D?
wizz—(Dﬁ'Ds)“‘ —(D1_D3)Z+_2

2 4 r,
=36.85++/5.83+26.37 =42.52 s
®,,=652s" o f,;=104 Hz

La localizaciéon de los centros de oscilacion se puede determinar usando las

ecuaciones 4.49 y 4.50
Para w1,
ZOI :z — 2D2 — 683 :_209 " (82 ln)
W1 C'Jnl - D1 31.17 - 3443
y para n2,
2| D 68 e (33 n)
Ol,, ©,-D, 42.52-3443

Esto indica que un centro de oscilacién esta situado a una distancia de 2.09 m
(82 in) a la derecha del centro de gravedad, y el otro esta localizado a una
distancia de 0.84 m (33 in) a la izquierda del centro de gravedad, como se

muestra en la figura 4.19.
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La mayoria de los automoéviles para pasajeros tiene la frecuencia natural de
rebote en el rango de 1.0 — 1.5 Hz, y la frecuencia natural de giro es
ligeramente mayor que la de rebote. Para automoéviles con sistemds de
suspension delantera y trasera acoplados, la frecuencia natural de giro puede
ser menor que la de rebote. En vuelco, la frecuencia natural es usualmente
mayor que las de rebote y giro principalmente debido al efecto de las barras
antivuelco. La frecuencia natural de vuelco generalmente varia en el rango de

1.5 -2.0 Hz para automéviles.

La localizacién de los centros de oscilacion tiene un significado préctico en el
comportamiento del manejo. Un caso de interés es el que ocurre cuando los
movimientos de rebote y de giro estdn desacoplados (ki1 = k/l2). En este caso,
un centro de oscilacion estard en el centro de gravedad y el otro estard a una

distancia infinita del centro de gravedad. El otro caso de interés es cuando

ryz = l1]>. En este caso, un centro de oscilacion estara localizado en el punto de

unién del resorte (o su equivalente) delantero del cuerpo del vehiculo, y el
otro en el puno de unién del resorte trasero con el cuerpo. Esto se puede
verificar haciendo que lps = > y Iz = 1 en las ecuaciones 4.49 y 4.50,
respectivamente. También se debe notar que bajo estas circunstancias, el
modelo de dos grados de libertad para giro y rebote mostrado en la figura 4.7
puede ser representado por un sistema dindmicamente equivalente con dos
masas concentradas en los puntos de unién de los resortes (o sus
equivalentes) delanteros y traseros, como se muestra en la figura 4.20. La
masa concentrada equivalente delantera serd msl2/(l2+11), y la trasera ms

I1/(l2+11). El sistema equivalente es, de hecho, un sistema de dos grados de

libertad con frecuencia natural @,; = [k;(l; +1,)/ml, parala masa delantera

y con frecuencia natural @,, =./k,(l; +1,)/m.], para la masa trasera. Asi, no
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hay interaccion entre las suspensiones delantera y trasera, y una perturbaci(’)n
en un lado (delantero o trasero) no causa movimiento en el otro. Esta es una

condicién deseable para un buen manejo. Para vehiculos practicos, esta
condicién no puede ser satisfecha. En la actualidad, la relacién de ryz /il
varia aproximadamente de 0.8 para automoviles deportivos, 0.9 — 1.0

automoviles convencionales para pasajeros, hasta 1.2 y mds para algunos

vehiculos FWD de traccién en todas las llantas (front wheel drive).

Figura 4.20 Sistema equivalente con dos masas concentradas para el cuerpo

del vehiculo.
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Fuente: J. Y. Wong. Theory of ground vehicles, 3ra Edicién, Wiley-Interscience, 2001

En consideraciéon con las frecuencias naturales de los extremos delantero y
trasero, se debe notar que la excitacion de la carretera al vehiculo en
movimiento afectard primero a las llantas delanteras y después a las llantas
traseras. En consecuencia, hay un tiempo de retraso entre la excitacion
delantera y la trasera; como resultado se produce un movimiento de giro del
cuerpo del vehiculo. Para minimizar el movimiento de giro, la rigidez del
resorte equivalente y la frecuencia natural delantera debe ser ligeramente
menor que la trasera. En otras palabras, el periodo para el extremo delantero
(27/ wnf) debe ser mayor que el del extremo trasero (2z/w.r). Esto asegura que
los dos extremos del vehiculo se muevan en fase (por ejemplo, el cuerpo del
vehiculo esta meramente rebotando) en un corto tiempo luego de que el

extremo delantero es excitado. Desde el punto de vista del confort de manejo
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del pasajero, el giro es mas molesto que el rebote. La relacién deseable para la
frecuencia natural del extremo delantero con la frecuencia natural del
extremo trasero depende de la longitud de la base del vehiculo, la velocidad

promedio de avance y la longitud de onda del perfil de la carretera.

INTRODUCCION A LA VIBRACION ALEATORIA

Elevacion del perfil de la superficie como funcién aleatoria. En los primeros
intentos para la investigacion de las caracteristicas de manejo del vehiculo,
para simular la excitacién del terreno se usan entradas de forma de ondas
sinusoidales, funciones escalén, u ondas triangulares. Estas entradas pueden
proveer un punto base de comparacién en la evaluacién de varios disefios,
pero no pueden servir como un punto base valido para estudiar el
comportamiento real de manejo de los vehiculos puesto que los perfiles de la
superficie raramente se encuentran en estas formas. Luego, se ha encontrado
que los perfiles del terreno deben ser descritos de una manera maés realistica
como funciones aleatorias, como se muestra en la figura 4.21. La caracteristica
de una funcién aleatoria es que su valor instantdneo no se puede predecir de
una manera deterministica. Por ejemplo, la elevaciéon del perfil de la
superficie z sobre un plano de referencia en cualquier punto particular, como
A, no es predecible como funcién de la distancia x entre el punto en cuestion
y el origen mostrado en la figura 4.21 si el perfil de la superficie es
verdaderamente aleatorio en todo el sentido de la palabra. Sin embargo,
ciertas propiedades de las funciones aleatorias se pueden describir
estadisticamente. Por ejemplo, el promedio o el valor cuadratico medio (mean

sguare value ‘rms’) de una funcion aleatoria se puede determinar haciendo
p
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promedios, y el contenido de frecuencia de la funcién se puede establecer por

métodos basados en la transformada de Fourier.

Figura 4.21 Elevacion del perfil de la superficie como funcién aleatoria.
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Fuente: J. Y. Wong. Theory of ground vehicles, 3ra Edicién, Wiley-Interscience, 2001

Hay ciertos conceptos de las funciones aleatorias que son de importancia
préctica. Refiriéndose al perfil de la superficie mostrado en la figura 4.21, si
las propiedades estadisticas de la porcién de la carretera entre A y B son
iguales a las de cualquier otra porcién, como C y D, entonces en términos
précticos, la funcién aleatoria que representa el perfil de la superficie es
estacionaria. Esto significa que bajo estas circunstancias, las propiedades
estadisticas del perfil de la superficie derivados de una porcién de la carretera
se pueden usar para definir las propiedades de toda la seccién de la
superficie de la carretera. Si las propiedades estadisticas del perfil de las
superficie en un plano como AD son las mismés que aquellas de cualquier
plano paralelo como A’D’, entonces en términos précticos, la funcién aleatoria
que representa el perfil de la superficie es ergddica. Asi, si la funcién aleatoria

es estacionaria y ergodica, el andlisis se simplificard de gran manera.

La composicion de frecuencia de una funcién aleatoria es de gran
importancia; esta puede ser establecida por métodos basados en la

transformada de Fourier. Por ejemplo, después de obtener el perfil de la
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superficie mostrado en la figura 4.21, se puede hacer un analisis de frecuencia
para hacer una estimacién de las amplitudes de varias longitudes de onda
presentes'¥. La amplitud se puede después dibujar contra la longitud de
onda, como se muestra en la figura 4.22. En muchos casos, raramente hay
longitudes de onda distintas; entonces, se puede determinar un valor
promedio para la amplitud sobre cierta banda de ondas. Bajo estas
circunstancias, la relacién entre la amplitud y la longitud de onda se puede
linealizar, y la amplitud se puede expresar como una funcién continua de

longitudes de onda, como se muestra la linea punteada en la figura 4.22.

En vibraciones aleatorias, el valor cuadratico medio de la amplitud (no el
valor de la amplitud) es de vital interés ya que esta asociado con la energia
promedio. Para un componente armoénico zx(x) con amplitud Z, y longitud de
onda I, se puede expresar como:
z,(x)=2, sin(z—ﬂxj =Z,sinQ,x
lwn
donde Q, = 2 7n/lwn es la frecuencia espacial del componente armoénico

expresado en rad/m (rad/ft).

El valor cuadratico medio del componente z’ es:

—_— lwn 2
z2 = ij Z, sin 2 dx
lwn 0 lwn

Z?
=Zn 4.51
) (4.51)

137 M.A. Macaulay, “Measurement of Road Surfaces”, in G.H. Tidbury, Ed., Advances in
Automobile Engineering, Part I. Oxford, England: Pergamon Press, 1963.
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Figura 4.22 Relacion entre la amplitud y la longitud de onda del perfil de una

superficie.

Amplitud
N
R

L:J-ngitud de onda

Fuente: J. Y. Wong. Theory of ground vehicles, 3ra Edicién, Wiley-Interscience, 2001

Para una funciéon que contenga un numero discreto de frecuencias, el
contenido de sus frecuencias se puede expresar en términos de los valores
cuadréticos medios de los componentes, y el resultado es un espectro discreto
mostrado en la figura 4.23. En general, la contribucién de cada media
cuadratica en cada intervalo de frecuencia AQ es de gran interés. Haciendo
que S(n€) sea la densidad de potencia espectral de los valores cuadréticos

medios en el intervalo AQ a la frecuencia nQy, la siguiente relacion se puede

obtener:
A -
S(nQ,)AQ = 7 =z2 (4.52)
y la densidad de potencia espectral discreta se vuelve:
72 2
SinQy)=—""-=-—"= 4.53
(nQ)) AQ . AQ (4.53)

Figura 4.23 Espectro discreto de la frecuencia de una funcién aleatoria.
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Fuente: J. Y. Wong. Theory of ground vehicles, 3ra Edicién, Wiley-Interscience, 2001
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Si la funcién contiene un nimero elevado de frecuencias, la densidad de
potencia espectral discreta S(n€) se vuelve mds o menos una funcién
continua de la densidad de potencia espectral S(€2), como la mostrada en la

figura 4.24. El valor cuadratico medio de la funcién z(x) esta dado entonces

por:

Z=j5(sz)dsz (4.54)

Fuente: J. Y. Wong. Theory of ground vehicles, 3ra Edicién, Wiley-Interscience, 2001

Figura 4.25 Densidad de potencia espectral como funcién de la frecuencia

espacial para varios tipos de carreteras y autopistas.
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Fuente: B.D. Van Deusen, “Analytical Techniques for Design Riding Quality into
Automotive Vehicles”, SAE Transactions, vol. 76, paper 670021, 1968.
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Se debe notar que el valor cuadrético medio de la funcién en cualquier banda
de interés de frecuencia, como €21 — € mostrado en la figura 4.24, se puede

calcular de la siguiente manera:

_ Q)
72’00, = j S(Q)d (4.55)

Se debe mencionar que la determinacién de las densidades de potencia
espectral de los datos aleatorios se ha facilitado enormemente por la
disponibilidad actual de analizadores digitales de densidades espectrales!3.
El analizador realiza la operacién de filtrado mediante la heterodinacién de la
sefal aleatoria a través de un filtro estrecho altamente selectivo del paso de
banda con una frecuencia centro dada. El valor instantdneo de la sefial
filtrada esta al cuadrado, y el valor instantdneo cuadrado sobre la muestra de
tiempo es entonces, aproximadamente como si se obtuviera el valor
cuadratico medio. Con la divisién del valor cuadrédtico medio por el ancho de
banda, se obtiene la densidad promedio de potencia espectral en la frecuencia
centro dada. Mientras que la frecuencia centro del filtro estrecho del paso de
banda es variada, las densidades de potencia espectral en una serie de
frecuencias centro se puede determinar, y se obtiene una curva de la
densidad de potencia espectral contra frecuencia. De manera alterna, el
analizador se puede construir con un conjunto de filtros estrechos de paso de
banda contiguos para que, juntos cubran un rango de frecuencias de interés.
Para este tipo de analizadores con mdltiples filtros, no se necesita una
exploracién para obtener el espectro. En la practica estos tltimos son

ampliamente utilizados.

138 J.S. Bendat and A.G. Piersol, Random Data: Analysis and Measurement Procedures. New

York: Wiley-Interscience, 1971.
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Cuando el perfil de la superficie es observado como una funcién aleatoria, se
puede caracterizar por medio de una funcién de densidad de potencia
espectral. La figura 4.25 muestra las densidades de potencia espectral de un
perfil de la amplitud como funcién de la frecuencia espacial para algunas
carreteras y autopistas, y la figura 4.26 muestra las funciones de densidad de
potencia espectral para varios tipos de terrenos no preparados!®® 140. La
frecuencia espacial Q es la inversa de la longitud de onda I, (es decir, Q =
1/1v), y es expresada en ciclos por metro (o ciclos por pie). La densidad de

potencia espectral para el perfil de la amplitud es expresada en m?2/ciclos/m

(o ft2/ciclos/ft).

Se ha encontrado que la relacién entre la densidad de potencia espectral y la
frecuencia espacial para los perfiles de los terrenos mostrados en las figuras

4.25 y 4.26 se puede aproximar a:

S;(@)=C Q" (4.56)

donde S¢(£2) es la funcién de la densidad de potencia espectral de la elevacion
del perfil de la superficie, y Csy y N son constantes. Haciendo regresiones de
esta expresion a las curvas mostradas en las figuras 4.25 y 4.26 se encuentran
los valores de Csy y N como los que se dan en la tabla 4.1. N es una constante

adimensional, mientras que Cs, varia con el valor de N.

139 B.D. Van Deusen, “Analytical Techniques for Design Riding Quality into Automotive
Vehicles”, SAE Transactions, vol. 76, paper 670021, 1968.
140 1Y. Wong, “Effect of Vibration on the Performance of Off-Road Vehicles”, Journal of

Terramechanics, vol. 8, no. 4, 1972.
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Figura 4.26 Densidad de potencia espectral como funcién de la frecuencia

espacial para dos tipos de terrenos no preparados.
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Fuente: J. Y. Wong. Theory of ground vehicles, 3ra Edicién, Wiley-Interscience, 2001

Tabla 4.1 Valores de Csp y N para funciones de densidad de potencia espectral

para varias superficies.

No. Descripcién N Cop C'sy
1  Carretera lisa 38 43x101 1.6x101
2 Carretera rugosa 21 81x10°% 23x105
3 Autopista lisa 21 48x107 1.2x10°
4  Autopista con asfalto 2.1 4.4x10¢ 1.1x105
5  Pastizal 1.6 3.0x104 1.6x10°8
6  Campo arado 1.6 65x10% 3.4x103

Nota: Csp es el valor usado para computar 5,(2) en m?/ciclo/m. C’s, es el calor usado para computar S/(Q) en

ft2/ciclos/ft. Los valores de la tabla son referidos a las curvas de las figuras 4.25 y 4.26.

Fuente: B.D. Van Deusen, “Analytical Techniques for Design Riding Quality into
Automotive Vehicles”. SAE Transactions. vol.76, paper 670021, 1968. & J.Y.Wong, “Effect of
Vibration on the Performance of Off-Road Vehicles”, Journal of Terramechanics, vol. 8 no. 4,

1972.
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Figura 4.27 Clasificacion ISO de la rugosidad de la superficie.
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Fuente: ISO/TC108/5C2/WG4 N57, “Reporting Vehicle Road Surface Irregularities”, 1982.

Tabla 4.2 Clasificacién de la rugosidad de la carretera propuesta por la ISO.

Grado de rugosidad S,(€20), 106 m2/ciclos/m

Tipo de carretera Rango Media Geométrica
A (Muy buena) <8 4
B (Buena) 8-32 16
C (Media) 32-128 64
D (Pobre) 128-512 256
E (Muy pobre) 512-2048 1024
F 2048-8192 4096
G 8192-32768 4096
H >32768 16384

Fuente: ISO/TC108/5C2/WG4 N57, “Reporting Vehicle Road Surface Irregularities”, 1982.
Varias organizaciones han realizado tentativas a lo largo de estos afios para

clasificar la rugosidad (irregularidades) de las superficies de carreteras. La

ISO (International Organization for Standardization) ha propuesto una
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clasificacién de rugosidad de carreteras (clase A — H) basados en la densidad
de potencia espectral. La figura 4.27 muestra la clasificacién propuesta por la
ISO. En la clasificacion ISO, la relacién entre la densidad de potencia espectral
S5¢(€2) y la frecuencia espacial Q para diferentes clases de rugosidad de
carretera se puede aproximar por dos lineas rectas con diferentes pendientes
en escala logaritmica, como se muestra en la figura 4.27141. Las relaciones son

las siguientes:

Para Q < Qp=1/2rn ciclos/m,

5. (Q)=5,(Q,) (Q/Q,)™ (4.57)

g

y para Q = Qp =1/2n ciclos/m,

S.(Q)=S§

g (Q))-(Q/ Q)"

&g
(4.58)

El rango de valores de S¢(€2) en la frecuencia Qo = 1/2rn ciclos/m para
diferentes clases de carreteras estan dados en la tabla 4.2, y los valores de N;

y N2son 2.0 y 1.5, respectivamente.

Por ejemplo, para una carretera tipo B (la cual se considera una buena
carretera desde el punto de vista de la rugosidad superficial), el valor de
S¢(€20) a la frecuencia espacial Qo= 1/2n ciclos/m varia en un rango de 8 x 10
a 32 x 10 m2/ciclos/m, como se muestra en la tabla 4.2. De las ecuaciones
4.57 y 4.58, la relacion entre la densidad de potencia espectral Sg (€20) y la
frecuencia espacial Q en los limites superior e inferior, se pueden expresar

mediante:

11 ISO/TC108/5C2/WG4 N57, “Reporting Vehicle Road Surface Irreqularities”, 1982.
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En el limite inferior,

para Q<Q,, 5.(Q)= 8x107°(272Q)2 m? [ciclos/m
para Q>Q,, S,(Q)=8x107(22Q)™" m? fciclos/m

y en el limite superior,

para Q<Q;, S,(Q)=32x10"°(22Q)7 m? /ciclos/m

para Q>Q,, S, (Q)=32x10"°(22Q)™" m? fciclos/m

Para el andlisis de vibraciéon del vehiculo, es mds conveniente expresar la
densidad de potencia espectral de los perfiles de las superficies en términos
de la frecuencia temporal en Hz en vez de en términos de la frecuencia
espacial, ya que la vibracién del vehiculo es una funcién del tiempo. La
transformacién de la frecuencia espacial Q en ciclos/m (o ciclos/ft) a

frecuencia temporal f en Hz depende de la velocidad del vehiculo:

fHz=Q (ciclos /m)-V (m/s)

=Q (ciclos /ft)-V (ft /s) (4.59)

La transformacién de la densidad de potencia espectral del perfil de la

superficie, expresada en términos de la frecuencia espacial S¢(€2) a la

expresion en términos de la frecuencia temporal S(f), se realiza a por medio

de la velocidad del vehiculo:

5,(Q)
14

5= (4.60)

Funcién de respuesta de la frecuencia. En un sistema lineal existe una

relacién directa lineal entra las entradas y las salidas. Esta relacién, la cual
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también se aplica a funciones aleatorias, se muestra en el diagrama de
bloques de la figura 4.28 para un sistema vehicular. El sistema vehicular,
caracterizado por su funcién de transferencia, modifica la entrada
representada por las irregularidades de la superficie a, la salida representada
por la vibraciéon del vehiculo. La funcién de transferencia o funcién de
respuesta de la frecuencia esta definida como el cociente entre la salida y la
entrada bajo condiciones de estado estable. Por ejemplo, si el vehiculo es
simplificado a un sistema de un grado de libertad, y la entrada debida a las
irregulares de la superficie y la salida representada por la vibracién de la
masa sprung estdn expresadas en las mismdas unidades (desplazamiento,
velocidad, o aceleracién), el modulo de la funcién de transferencia H(f) es

expresado por:

_ 1+ f/£.)
=771+l 7,k

H(f) (4.61)
donde f es la frecuencia de excitacién, f, es la frecuencia natural del sistema y
¢ es el coeficiente de amortiguacion. Se nota que en este caso, la funcién de
transferencia H(f) es simplemente la razén de transmisibilidad mostrada en la

tigura 4.8.

Figura 4.28 Entrada y salida de un sistema lineal vehicular.

Itregularidades entrada Sisterna salida Vibracion
de la superficie » vehicular . vehicular
Sglf) IHID) S = [HIN]' Syl

Fuente: J. Y. Wong. Theory of ground vehicles, 3ra Edicién, Wiley-Interscience, 2001
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Si las irregularidades de la superficie, como entrada, estdn definidas en
términos de desplazamiento (o elevacion del perfil de la superficie) y la
vibracién de la masa, como salida, es medida en aceleracién, entonces el

modulo de la funcién de transferencia H(f) tomaré la siguiente forma:

B 1+& f/1,f
()= ox 7 - (r /£, PF +le £ 71 (4.62)

Los valores cuadrados de los médulos de dos funciones de transferencia, que
representan dos modelos simplificados de vehiculos con un grado de
libertad, uno con frecuencia natural de rebote de 3.5 Hz y un coeficiente de
amortiguacion de 0.1, y el otro con frecuencia natural de rebote de 1.0 Hz y
coeficiente de amortiguacién de 0.5, son mostrados en la figura 4.29142. Las
funciones de transferencia mostradas son para predecir la respuesta del

vehiculo teniendo como entrada desplazamiento y aceleracién como salida.

Si la funcién de transferencia de un sistema es conocida o dada, entonces, la relacién entre la
entrada de un sistema z(t) y su salida z,(t), las cuales son funciones del tiempo, se puede

expresar de la siguiente manera:

zv(t):|H(fX z,(t) (4.63)

Por consiguiente, los valores cuadréticos medios de la entrada zé y la salida
z2 se pueden relacionar por medio de:

22 =|H(f) 22 (4.64)

142 1Y. Wong, “Effect of Vibration on the Performance of Off-Road Vehicles”, Journal of

Terramechanics, vol. 8, no 4, 1972.
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Figura 4.29 Cuadrado de los médulos de las funciones de transferencia de

dos modelos simplificados de vehiculos con diferentes frecuencias naturales

y coeficientes de amortiguacion.

L}
5

Frecuencia temporal f

Fuente: J. Y. Wong. Theory of ground vehicles, 3ra Edicién, Wiley-Interscience, 2001

Basados en la definicion de densidad de potencia espectral dada por la
ecuacién 4.53, y por la anterior ecuacién, la relacién entre la densidad de
potencia espectral de la entrada S,(f) y la densidad de potencia espectral de la

salida Su(f) del sistema esta dada por:

S,()=IH(f) s, () (4.65)

Esto indica que la densidad de potencia espectral de la salida Si(f) esta
relacionada con la densidad de potencia espectral de la entrada S¢(f) a través
del cuadrado del modulo de la funcién de transferencia para un sistema

lineal.
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La ecuacién 4.65 es valida sin importar en que tipo de medicién se
encuentran la densidad de potencia espectral de la entrada y la salida. Por
ejemplo, si S¢(f) es la densidad de potencia espectral para la elevacién del
perfil de la superficie, So(f) puede ser la densidad de potencia espectral para
la aceleracion de la masa sprung del vehiculo, siempre y cuando se use una
funcién de transferencia apropiada. En la evaluaciéon de la calidad del manejo
de un vehiculo, es de gran interés la densidad de potencia espectral para la

aceleracion de la masa sprung como funcién de la frecuencia.

Evaluacién de la vibracién del vehiculo en relacién con el criterio de
confort en el manejo. Luego de que la funcién de densidad de potencia
espectral para la aceleracion del vehiculo se ha obtenido, un anélisis posterior
es requerido para relacionarla con cualquier criterio seleccionable de confort
en el manejo. Por ejemplo, si los limites de fatiga o disminucién de
habilidades para vibracion vertical recomendados por el estandar
internacional ISO 2631 mostrado en la figura 4.2 es adoptado, entonces se
hace necesaria la transformaciéon de la funcién de densidad de potencia
espectral en valores raiz cuadraticos medios (root-mean-square o rms) de la
aceleracion como funcién de la frecuencia. Como se mencioné antes, los
valores cuadraticos medios de la aceleracion dentro de cierta banda de
frecuencias se pueden determinar integrando la correspondiente funcién de
densidad de potencia espectral sobre el mismo rango de frecuencias. En la
préctica, una serie de frecuencias centro discretas dentro del rango de interés
se seleccionan primero; para determinar el valor cuadratico medio de la
aceleraciéon a una frecuencia centro dada f,, la funcién de densidad de

potencia espectral es integrada sobre un tercio de octavo de banda en la cual

el limite superior de frecuencia es /2 veces el limite inferior. En otras

palabras, integrando la funcién de densidad de potencia espectral sobre la
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banda de frecuencia de 0.89 — 1.12 f;, se puede obtener el valor cuadratico
medio de la aceleracién en la frecuencia centro dada f.. El valor rms de la

aceleracion a cada frecuencia centro f. se puede calcular mediante:

112 £ 1/2

aceleraciéon rms = J.Sv( f)df (4.66)
0.89 f.

donde Si(f) es la funcién de densidad de potencia espectral para la
aceleracion del vehiculo. Luego de obtener los valores rms de la aceleracién
del vehiculo en la serie de frecuencias centro en el rango de interés, se puede

evaluar la vibracién del vehiculo contra los limites especificados.

Figura 4.30 Aceleracién vertical y lateral medida de un automévil de
pasajeros viajando a 80 km/h (50 mph) sobre una carretera lisa.
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Fuente: A. J. Healy, “Digital Processing of Measured Random Vibration Data for Automobile
Ride Evaluation”, ASME Publication, AMD-Vol. 24, 1977.

La figura 4.30 muestra los valores medidos rms de la aceleracion vertical y
lateral en el asiento del conductor de un automévil de pasajeros norte

americano viajando a una velocidad de 80 km/h (50 mph) sobre una
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autopista lisa y estos son comparados con los limites de reduccién de confort

recomendados por el estdndar internacional ISO 2631143,

Se debe sefialar que el procedimiento descrito anteriormente es para modelos
simplificados de vehiculos con un grado de libertad. Un vehiculo real tiene
muchos grados de libertad, y entre el conductor y el vehiculo hay una
suspension en el asiento. Ademds, mds de una entrada aleatoria es impuesta
en el vehiculo; en el caso del automévil de pasajeros, hay cuatro entradas,
una en cada llanta. La interacciéon de las entradas aleatorias entre si es
importante para determinar la salida. La consideracion del cruce de las
densidades espectrales es esencial, y el tiempo de retraso de la entrada en las
llantas traseras con respecto a las llantas delanteras también se debe tener en
cuenta. Todo esto vuelve el andlisis mucho mds complejo que el que se
describié con anterioridad. Sin embargo, se han desarrollado técnicas
analiticas basadas en la teoria de las vibraciones aleatorias como herramientas
précticas para evaluar la calidad del manejo del vehiculo bajo varias

condiciones de operacion!44.

SUSPENSIONES ACTIVAS Y SEMI-ACTIVAS

Como se discuti6 en la Seccién 4.2.1, para lograr un buen aislamiento de la
vibracién para la masa sprung en un rango amplio de frecuencia, se requiere

un resorte de suspensién suave (baja rigidez), mientras que para tener buena

143 A. J. Healy, “Digital Processing of Measured Random Vibration Data for Automobile Ride
Evaluation”, ASME Publication, AMD-Vol. 24, 1977.

144 B.D. Van Deusen, “Analytical Techniques for Design Riding Quality into Automotive
Vehicles”. SAE Transactions. vol. 76, paper 670021, 1968.
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capacidad de adherencia a la carretera en las frecuencias cercanas a la
frecuencia natural de la masa unsprung (frecuencia de “salto de llanta”) se
prefiere una suspension rigida. Para reducir la amplitud de la vibracién de la
masa sprung en las frecuencias cercanas a su frecuencia natural, se requiere
un alto coeficiente de amortiguacién, mientras que en el rango de altas
frecuencias para tener buen aislamiento de la vibracién de la masa sprung, se
necesita un bajo coeficiente de amortiguacion. Por otro lado, para alcanzar
buena capacidad de adherencia a la carretera en el rango de alta frecuencia se
requiere un alto coeficiente de amortiguacién. Estos requerimientos en
conflicto no se pueden alcanzar con un sistema convencional (pasivo) de
suspension porque las caracteristicas de los resortes y los amortiguadores son
tijas y no se pueden modificar de acuerdo a las condiciones de operacién del

vehiculo.

Para proveer al vehiculo con alta calidad de manejo, maniobrabilidad y
desempefio bajo varias condiciones de operacién, el concepto de suspensién
activa ha emergido, y se han propuesto y desarrollado varios sistemas
activos; el concepto de sistema de suspension activa es ilustrado en la figura
431145, El resorte y el amortiguador en un sistema convencional son
reemplazados por un actuador en el sistema activo; el actuador puede ser
instalado en paralelo con un resorte de suspensién convencional. Las
condiciones de operacién del vehiculo son continuamente monitoreadas por

medio de unos sensores; basados en las sefiales obtenidas por los sensores y

145 R.M. Chalasani, “Ride Performance Potential of Active Suspension Systems — Part I and
Part 11”7, in Proc. ASME Symp. On Simulation and Control of Ground Vehicles and Transportation
Systems, L. Sengel, J.Y. Wong, E.-H. Law, and D. Hrovat, Eds. American Society of
Mechanical Engineers, AMD-Vol. 80. DSC-Vol. 2, 1986.
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por la estrategia de control preescrita, la fuerza en el actuador es modulada
para alcanzar una mejora en el manejo, la maniobrabilidad y el desempefio.
En términos generales, la estrategia optima de control esta definida como la

que miniminiza lo siguiente:

1. los valores rms de la aceleracion de la masa sprung.
2. los valores rms del recorrido de la suspension.

3. los valores rms de la deformacién dindmica de la llanta.

Usualmente estas cantidades estdn multiplicadas por factores de carga
(weighting factors), y luego combinados para formar una funcién de
evaluacién. Varias teorias de control se han aplicado para establecer la

estrategia 6ptima de control que minimice la funcién de evaluacién.

Figura 4.31 Concepto de sistema de suspension activa.
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Fuente: J. Y. Wong. Theory of ground vehicles, 3ra Edicién, Wiley-Interscience, 2001
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Una suspension activa puede también ser usada para controlar la altura, el
vuelco, la inclinacién delantera o cabeceo (dive) y la inclinacién trasera (squat)
del cuerpo del vehiculo. Ejerciendo control en la altura, la altura en el manejo
del cuerpo del vehiculo se puede mantener constante a pesar de los cambios
en la carga. Esto asegura un recorrido adecuado de la suspensién para
superar baches. Para reducir la resistencia aerodindmica y el empuje
aerodindmico a altas velocidades (ver Seccién 2.2), el claro de la base y el
angulo de ataque del cuerpo del vehiculo puede ser ajustado
convenientemente con un sistema activo. Sobre un terreno éspero, el claro de
la base y el recorrido de la suspension se pueden regular para ajustarse a los
requerimientos de operaciéon. Durante el curveo, el control del vuelco se
puede alcanzar ajustando las fuerzas en los amortiguadores o produciendo
fuerzas anti vuelco en las suspensiones del lado izquierdo y derecho. Con un
sistema activo, es posible eliminar enteramente el vuelco del cuerpo del
vehiculo y el viraje de vuelco (producto de la accién de viraje inducido por el
vuelco del cuerpo del vehiculo relativo a las llantas), de esta manera
mantener las caracteristicas de maniobrabilidad deseadas durante el curveo.
Durante la aceleracién o frenado, el control de la inclinacién delantera o
trasera se puede alcanzar ajustando las fuerzas en los amortiguadores o
produciendo fuerzas anti giro en las suspensiones delanteras y traseras para
mantener la horizontalidad deseada del cuerpo del vehiculo y la carga
normal en las llantas. Sin embargo se debe notar que los sistemds de
suspensiéon activa requieren una potencia externa significativa para
funcionar, y que también hay una considerable penalidad en complejidad,

confiabilidad, costos y peso.

En vista de reducir la complejidad y el costo pero mejorando el manejo, la

maniobrabilidad y el desempefio, emerge el concepto de suspensiones semi-
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activas. En este tipo de sistemas, el resorte de la suspensién convencional es
conservado mientras que la fuerza en el amortiguador se puede modular de
acuerdo con las condiciones de operacion. La figura 4.32 muestra la vista
esquemdtica de un sistema semi-activo. La regulacion de la fuerza en el
amortiguador se puede lograr ajustando el &rea del orificio en el
amortiguador, de esta manera se cambia la resistencia del flujo del fluido.
Recientemente, con la posible aplicaciéon de los fluidos electroreolégicos y
magnetoreoldgicos (EF y MRF por sus siglas en ingles) en el desarrollo de

amortiguadores controlables han atraido considerable interés!4®.

Figura 4.32 Concepto de sistema de suspension semi-activa.
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Fuente: J. Y. Wong. Theory of ground vehicles, 3ra Edicién, Wiley-Interscience, 2001

146 N.K. Petek, “Shock Absorber Uses Electrorheological Fluid”, Automotive Engineering, June
1992.
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Un fluido electroreolégico'¥” es una mezcla de aceite base dieléctrico y unas
particulas finas semiconductoras. En presencia de un campo eléctrico el
fluido se espesa, permitiendo un control continuo en su aparente viscosidad y
por ende en su resistencia a fluir. El proceso es continuo y reversible, y la
respuesta es casi instantdnea. Regulando el voltaje aplicado a través del flujo
del fluido electroreolégico en el amortiguador, la fuerza del amortiguador se
puede controlar. Uno de los retos mas grandes que enfrenta este novedoso
sistema es el desarrollo de los fluidos electroreolégicos que tengan una
resistencia a las fuerzas cortantes adecuada y puedan funcionar en un
suficientemente amplio rango de temperatura desde -40 a 120°C. La figura
4.33 muestra el concepto de un amortiguador electroreolégico!48. El voltaje es
aplicado a los cilindros concéntricos para generar campos eléctricos. El fluido
electroreolégico fluye a través de los orificios entre los cilindros cuando el
amortiguador esta en operacion. Variando el voltaje aplicado se produce un
cambio aparente en la viscosidad del fluido y por ende en la fuerza del
amortiguador. La fuerza del campo eléctrico a través de los orificios puede

ser del orden de los kV por mm.

147 1Y. Wong, X.M. Wu, M. Sturk, and C. Bortolotto, “On the Applications of Electro-
Rheological Fluids to the Development of Semi-Active Suspension Systems for Ground
Vehicles”, Transactions of Canadian Society for Mechanical Engineering, vol. 17, no. 4B, 1993.

148 X.M. Wu, ]J.Y. Wong, M. Sturk, and D.L. Russell, “Simulation and Experimental Study of a
Semi-Active Suspension with an Electrorheological Damper”, International Journal of Modern
Physics B, vol. 8, nos. 20, 21, 1994; also in Electrorheological Fluids-Mechanisms, Properties,
Technology, and Applications, R. Tao and G.D. Roy Eds., Singapure: World Scientific
Publishing Co. 1994.
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Figura 4.33 Concepto de amortiguador electroreolégico.
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Fuente: ]. Y. Wong. Theory of ground vehicles, 3ra Ediciéon, Wiley-Interscience, 2001

Figura 4.34 Comparacién de la medicién de la vibraciéon de la masa sprung de
un modelo de un cuarto de automévil antes y después de la activacion del

amortiguador electroreolégico.
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Fuente: J. Y. Wong. Theory of ground vehicles, 3ra Edicién, Wiley-Interscience, 2001
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La figura 4.34 muestra el desempefio medido de un amortiguador
electroreolégico en el control de la vibracion de la masa sprung de un modelo
de un cuarto de automévil. Se puede ver que cuando el amortiguador
electroreolégico es activado y un voltaje apropiado es aplicado en
concordancia con la estrategia de control especifica, la aceleraciéon de la masa
sprung es considerablemente reducida en comparacién con la accién del

amortiguador pasivo sin ningtin campo eléctrico aplicado.

Figura 4.35 Concepto de amortiguador magnetoreolégico.
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Fuente: J. Y. Wong. Theory of ground vehicles, 3ra Edicién, Wiley-Interscience, 2001

También se han desarrollado amortiguadores controlables que usan fluidos
magnetoreoldgicos como medio de trabajo. Un fluido magnetoreolégico es
una mezcla de particulas magnetizables del orden de un micrén suspendidas
en un fluido base, como el aceite de silicon. La aparente viscosidad de este
tipo de fluidos, y por ende su resistencia a fluir, se puede cambiar por medio
de un campo magnético. En comparacién con los fluidos electroreolégicos, las
propiedades de los fluidos magnetoreoldgicos tienen mads estabilidad sobre
un rango mds amplio de temperatura, y su resistencia al corte es mucho

mayor. La figura 4.35 muestra el concepto de un amortiguador
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magnetoreoldgico. Variando la corriente en el electroiman, se modifica la
fuerza del campo magnético alrededor del orificio en el pistéon. La aparente
viscosidad del fluido que fluye a través del orificio, y por ende la fuerza del

amortiguador se puede controlar.

En comparacion con un sistema totalmente activo, un sistema de suspensién
semi-activo requiere mucha menos potencia, y es menos complejo. También
se ha encontrado que cuando se disefia de una manera adecuada, el
desempefio del sistema semi-activo se puede aproximar al de sistema

totalmente activo bajo ciertas circunstancias!'#.

Para desarrollar con éxito un sistema de suspensioén semi-activa, en adicién a
disefiar el amortiguador y las propiedades de fluido de trabajo, la estrategia
de control para modular la fuerza del amortiguador bajo varias condiciones
de operacién es de gran importancia. A continuacién se presentan dos

propuestas de estrategias de control.

1. Estrategia de control todo — nada (on — off) propuesta por Krasnicki'>® y
Margolis y Goshtasbpour®!. Esta estrategia de control se puede
describir de la siguiente manera: a) si z,(2,-%,)>0, entonces se

requiere el maximo amortiguador; b) si z,(2; —2,)<0, entonces se

149 PD.L. Margolis, “Semi-Active Heave and Pitch Control for Ground Vehicles”, Vehicle
System Dynamics, vol. 11, no. 1, 1982.

150 E.J. Krasnicki, “The Experimental Performance of an ‘On-Off’ Active Damper”, Shock and
Vibration Bulletin, vol. 51. part 1. 1981.

151 D.L. Margolis and W. Goshtasbpour, “The Chatter of Semi-Active On-Off Suspension
and Its Cure”, Vehicle System Dynamics, vol. 13, no. 3, 1984.
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requiere el minimo amortiguador, donde z; y z, son la velocidades de

las masas sprung y unsprung respectivamente.

Esta estrategia indica que si la velocidad relativa de la masa sprung con
respecto a la masa unsprung esta en la misma direcciéon que la
velocidad absoluta de la masa sprung, entonces la maxima fuerza del
amortiguador se debe aplicar para reducir la aceleraciéon de la masa
sprung. Por otro lado, si las dos velocidades son opuestas en direccién,
la fuerza del amortiguador debe ser minima para minimizar la

aceleracion de la masa sprung.

Se debe notar que una medicién precisa de la velocidad absoluta de la
vibracién de la masa sprung en un vehiculo en movimiento es dificil de
alcanzar. Integrar las sefiales de un acelerémetro para obtener la
velocidad usualmente no trae resultados suficientemente precisos,

particularmente en baja frecuencia.

En algunos sistemds de suspensién, en lugar de modular
continuamente la fuerza del amortiguador, se discretizan los niveles
del coeficiente de amortiguacién del amortiguador controlable por la
accion del conductor de acuerdo con las condiciones de conduccion.
Por ejemplo, en autopistas relativamente lisas y conduciendo a altas
velocidades, el amortiguador se debe seleccionar en un nivel bajo para
proveer buen manejo. Por otro lado, en carreteras rugosas y
conduciendo a bajas velocidades, el amortiguador se debe seleccionar
en un nivel alto para reducir la amplitud de la vibracién del cuerpo del

vehiculo.
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2. Estrategia de control contintio propuesta por Alanoly y Sankar!®? y
Jolly y Miller!?. Esta estrategia de ajustar continuamente la fuerza del
amortiguador se puede describir de la siguiente manera: a) si
(2, —2,)z; —z,) > 0, entonces se requiere el minimo amortiguador; b)
si (2;-2,)(z;-2,)<0, entonces se desea que el coeficiente de
amortiguaciéon sea cg, =k,(z; —z,)/(¢,-%,), donde z; y z; son los
desplazamientos de las masas sprung y unsprung, respectivamente; z;
y 2, son la velocidades de las masas sprung y unsprung
respectivamente; ks es la rigidez del resorte de la suspension. Se debe
notar que esta estrategia de control solo requiere la medicién del
desplazamiento relativo y de la velocidad relativa entre las masas

sprung y unsprung, lo cual es mas sencillo de realizar en la practica.

Esta estrategia de control indica que si la fuerza del resorte y la fuerza
del amortiguador ejercidas por la masa sprung estdn en la misma
direccién, para reducir la aceleraciéon de la masa sprung, la fuerza del
amortiguador debe ser minima. Por otro lado, si la fuerza del resorte y
la fuerza del amortiguador estdn en direcciones opuestas, entonces la
fuerza del amortiguador se debe ajustar de tal manera que sea igual en
magnitud a la fuerza del resorte, para producir aceleracién nula de la

masa sprung.

152 J, Alanoly and S. Sankar, “A New Concept in Semi-Active Vibration Isolation”, Journal of
Mechanisms, Transmissions and Automation in Design, Transactions of the ASME, June 1987.

155 M.R. Jolly and L.R. Miller, “The Control of Semi-Active Dampers Using Relative
Feedback Signals”, Society of Automotive Engineers, paper 892483, 1989.
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La figura 4.36 muestra el cociente de la aceleraciéon rms de la masa sprung
usando un amortiguador activo ajustando la estrategia de control continuo
(estrategia 2) y usando un amortiguador pasivo con un coeficiente de
amortiguacion fijo de ¢ = 0.3, como funcién de la velocidad del vehiculo sobre
el perfil de carretera mostrado en la figura 4.18(b), basados en los resultados
de la simulacién. El coeficiente de amortiguacién del amortiguador activo se
puede continuamente variar como sea requerido en el rango entre 0.1 y 1.0.
La figura también muestra el efecto del retraso en el tiempo (de 1 a 5 ms) en
la modulacién de la fuerza del amortiguador en la respuesta de la masa
sprung. Se muestra que la suspensién semi-activa con la estrategia 2 de
control ofrece mejor aislamiento de la vibracién que el sistema de suspensiéon
pasivo sobre todo el rango de velocidad del vehiculo. Se debe notar que esta
estrategia de control no necesariamente ofrece una capacidad 6ptima de
adherencia a la carretera. Como se muestra en la figura 4.37, el cociente de la
deformacién dindmica de la llanta rms con un amortiguador activo y con un
amortiguador pasivo, es mayor que 1 sobre un amplio rango de velocidad,

excepto a velocidades inferiores a 20 km/h (12.5 mph).

Se debe mencionar que para que la suspension ejerza fuerzas para controlar
el movimiento de la masa unsprung (o la fluctuacién de la fuerza normal entre
la llanta y la carretera), estas fuerzas deben ser transmitidas a la masa sprung,
de esta manera se incrementa la vibraciéon del cuerpo del vehiculo. Aquello
impone un limite fundamental a lo que realmente puede alcanzar un sistema
activo o semi-activo en términos de proveer Optimo aislamiento de la
vibracién y capacidad de adherencia a la carretera al mismo tiempo. Esto
indica que en el desarrollo de la estrategia de control, un compromiso
apropiado se debe estructurar entre el confort en el manejo y la adherencia a

la carretera.
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Figura 4.36 Cociente del valor rms de la aceleracién de la masa sprung con

una suspension semi-activa y una suspension pasiva como funcién de la

velocidad del vehiculo sobre el perfil de carretera mostrado en la figura

4.18(b).
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Figura 4.37 Cociente del valor rms de la deformacién dindmica de la llanta

con una suspension semi-activa y una suspension pasiva como funcién de la

velocidad del vehiculo sobre el perfil de carretera mostrado en la figura

4.18(b).
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ANEXO F. FENOMENO DE VUELCO

Entre las maniobras dindmicas que el vehiculo puede experimentar, el vuelco
es una de las mads serias y peligrosas para los pasajeros. El vuelco se puede
definir como cualquier maniobra en la cual el vehiculo rota 90 grados o mas,
sobre su eje longitudinal de tal manera que el cuerpo hace contacto con el
suelo. El vuelco puede precipitarse por la combinacién de uno o varios
factores; puede ocurrir en superficies planas o inclinadas cuando la
aceleracion lateral en el vehiculo alcanza un nivel superior que el que puede
ser compensado por el traspaso lateral de peso en las llantas. Los terrenos
destapados pueden contribuir junto con las perturbaciones de las fuerzas
laterales producidas por los impactos por baches, el terreno blando u otra

obstruccién que pueda encontrar el vehiculo en su trayecto.

El proceso de vuelco es tal que envuelve una interaccién compleja de fuerzas
que acttan en vehiculo y con el vehiculo, por su influencia con la maniobra y
la carretera. El proceso se ha investigado analiticamente y empiricamente
usando modelos que cubren un rango de complejidades; este es mds facil de
entender empezando con la mecdnica fundamental envuelta en el caso
quasiestatico (despreciando los términos inerciales y las aceleraciones en el

plano de vuelco), y avanzando hasta los modelos mas complejos.



VUELCO QUASIESTATICO DE UN VEHICULO RIGIDO

La mecdnica més rudimentaria envuelta en el vuelco de un vehiculo se puede
observar considerando el balance de fuerzas en un vehiculo rigido en curveo.
Por vehiculo rigido se entiende que las deformaciones en las suspensiones y

en las llantas se despreciaran en el andlisis.

En una maniobra de curveo, la fuerza lateral se desarrolla en el plano de
suelo para contrarrestar la aceleracion lateral que acttia en el CG (centro de
gravedad) del vehiculo, como se muestra en la figura 5.1. La diferencia de la
posiciéon en la cual estas fuerzas acttian crea un momento en el vehiculo, el

cual intenta volcarlo hacia el lado externo del giro.

Figura 5.1 Fuerzas que actan para volcar un vehiculo.

o L

Yo

P20
Fuente: Thomdas D. Gillespie. Fundamentals of Vehicle Dynamics. Society of Automotive

Engineers
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Para los propositos de analizar el comportamiento del vuelco, se asume que
el vehiculo esta en un giro estable, entonces no hay aceleracién por vuelco, y
que las fuerzas mostradas en la figura 5.1 representan la fuerza total de las
llantas delanteras y traseras de cada lado. En muchas situaciones en
carreteras es también apropiado considerar la pendiente transversal,
conocida como peralte. Para el anélisis, el &ngulo se denotara por el simbolo
@, con sentido horario como sentido positivo para el dngulo. Un peralte en
esta direccién ayuda a contrarrestar la aceleracion lateral. Los dngulos de los
peraltes son normalmente pequefios, justificando el uso de la aproximacién
de angulo pequefio (sin ¢ = ¢, cos ¢ = 1) en el siguiente andlisis. Haciendo
sumatoria de momentos alrededor del centro de contacto de las llantas

externas se llega a:
mga,h—m@ h+F,; t—-mg t/2=0 (5.1)

de la cual se puede resolver para a, para obtener:

t2+¢@ h—it

Y mgg
= 52
8 h 62

En una carretera plana (¢ = 0) sin aceleracion lateral, se satisface la ecuacién
5.2 cuando la carga en las llantas internas, F.;, es un medio del peso del
vehiculo (msg). Ademds, F.; se puede mantener en la mitad del peso del
vehiculo en presencia de aceleracion lateral seleccionando adecuadamente el
angulo de peralte. Esto es, seleccionar:

p=—" (5.3)
8

En el disefio de carreteras y autopistas, el peralte es usado en las curvas

precisamente con este proposito.
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Dado el radio de giro y una velocidad prevista (disefiada) de viaje, el peralte
se escogerd para producir una aceleracion lateral en el rango de cero a 0.1
gravedades. La velocidad a la cual se experimenta cero aceleracion lateral en

una curva con peralte es llamada velocidad neutral.

Volviendo a la ecuacién 5.2, mientras la aceleracion lateral crece, la carga en
las llantas internas debe disminuir. A través de este proceso es que el
vehiculo acttia para resistir o contrarrestar el momento de vuelco en curveo.
La condicién de curveo limite ocurre cuando las cargas en las llantas internas
se vuelven cero (toda la carga se transfiere a las llantas externas). En ese
punto, el vuelco iniciard porque el vehiculo no puede mantener mas el
equilibrio en el plano de vuelco. La aceleracién a la cual inicia el vuelco es

llamada el “umbral de vuelco” y esta dada por:

a, t2+¢h

. - 5.4)
Sin peralte, la aceleracion lateral que constituye el “umbral de vuelco” es
simplemente t/2h. Esta medicién simple del umbral de vuelco es usualmente
usada para estimar inicialmente la resistencia del vehiculo al vuelco. Es muy
interesante ya que solo requiere conocimiento de dos pardmetros del vehiculo
(la distancia entre llantas y la altura del CG). Sin embargo, esta estimacion es
muy conservadora (ya que se obtienen umbrales mayores que el real) y es
mas util par comparar vehiculos, en lugar de, para predecir sus niveles
absolutos de desempefio. Algunos autores usan el inverso del umbral, es
decir, h/t/2 como medicién de la tendencia al vuelco, en este caso, un valor

mayor corresponde a un menor umbral de vuelco.
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El umbral de vuelco difiere distintivamente de acuerdo a varios tipos de

vehiculos en carretera. Algunos ejemplos se dan en la tabla 5.1154.

Tabla 5.1 Valores tipicos de umbral de vuelco.

Tipo de vehiculo Altura del CG  Distancia entre llantas “t” Umbral de vuelco
Automovil deportivo 18 — 20 pulg. 50 - 60 pulg. 12-17g
Automovil compacto 20-23 50-60 1.1-15
Automovil de lujo 20-24 60 - 65 1.2-1.6
Camioneta pick up 30-35 65-70 09-11
Furgoneta de pasajeros 30-40 65-70 08-1.1
Camién mediano 45-55 50 - 60 0.6-0.8
Camién pesado 60 -85 50 - 60 0.4-0.6

Fuente: Thomdas D. Gillespie. Fundamentals of Vehicle Dynamics. Society of Automotive

Engineers

El modelo de vehiculo rigido sugiere que la aceleracién lateral necesaria para
alcanzar el vuelco de automoviles de pasajeros y camiones ligeros excede las
capacidades de curveo que se presentan en los limites de adhesién de las
llantas (los valores tipicos de los coeficientes de adhesién estdn en el orden de
0.8). Si se da el caso, es posible que un automévil haga un trompo sobre una
superficie plana sin volcarse. De esto se puede concluir que el vuelco de estos
tipos de vehiculos no es frecuente; sin embargo, las estadisticas de
accidentes!® prueban lo contrario y motiva un andlisis mas profundo del

fenémeno de vuelco el cual se conducird més adelante en este capitulo. En el

154 T.D. Gillespie and R.D. Ervin, “Comparative Study of Vehicle Roll Stability”. The
University of Michigan Transportation Research Institute, Report No. UMTRI-83-25, May 1983.

155 Leda Ricci, Editor, “NCSS for Passenger Cars, January 1977-March 1979”, The University of
Michigan, Report No. UM-HSRI-80-36, 1980.
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caso de los camiones pesados es igualmente obvio que es posible alcanzar el
umbral de vuelco dentro de los limites de adhesiéon de las llantas!s¢. Como
consecuencia, un vehiculo pesado esta en riesgo de vuelco si el conductor

permite que el vehiculo haga trompos en carreteras secas.

El vuelco del cuerpo rigido se puede ilustrar de una mejor manera si se
grafica la aceleracion lateral como funcién del dngulo de vuelco ®, para el
equilibrio del vehiculo, como se muestra en la figura 5.2. Debido a que se
asume que el vehiculo es rigido, en cero dngulo de vuelco la aceleracién
lateral puede obtener cualquier valor hasta alcanzar el umbral de vuelco. Una
vez se alcanza el umbral, las llantas internas se levantan. El vehiculo empieza
a volcarse y la aceleracion lateral del equilibrio decrece con el dngulo porque

el centro de gravedad se mueve hacia las llantas externas.

Figura 5.2 Aceleracién lateral del equilibrio en el vuelco de un vehiculo

rigido.

- - Umbral de vuelco

Inestable

tan ! g{n'

Aceleracion lateral, 8y

h=
1
1
Angulo de vuelco, ¢

Fuente: Thomdas D. Gillespie. Fundamentals of Vehicle Dynamics. Society of Automotive

Engineers

156 R.D. Ervin, “The Influence of Size and Weight Variables on the Roll Stability of Heavy
Duty Trucks”, SAE Paper No. 831163, 1983.
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Esta region es una condicién de vuelco inherentemente inestable. Considere
un vehiculo inclinado hacia arriba en dos llantas en un giro. Para mantenerse
en equilibrio, el &ngulo de vuelco del vehiculo debe estar en el valor preciso
de la curva anterior en donde la aceleracion lateral del equilibrio iguala la
actual. Cualquier mintscula perturbaciéon que incremente el &ngulo de vuelco
reduce la aceleracion lateral de equilibrio, y la aceleracion lateral de exceso
produce una aceleracién de vuelco que posteriormente incrementa el dngulo
llevandolo lejos del punto de equilibrio. Si se deja continuar, la tendencia de
vuelco del vehiculo rdpidamente aumenta hasta llegar al vuelco total del

vehiculo en cuestién de uno o dos segundos.

Esto conlleva a la necesidad de definir cuando se inicia el vuelco. Debido a la
inherente inestabilidad del vehiculo cuando las llantas internas se levantan
del suelo, es apropiado considerar que el inicio del vuelco ocurre cuando las
llantas dejan el contacto con el suelo. No obstante, es posible que un
conductor detenga la accién haciendo una maniobra rdpida de viraje en el
giro, de tal modo que se reduzca la aceleracion lateral a un nivel que retorne
el vehiculo a una posicién vertical. Se hace necesaria una respuesta veloz (en
fracciones de segundo) por la velocidad con la cual el vuelco procede.
Teéricamente, el vuelco se vuelve irrecuperable solo cuando el dngulo de
vuelco es tan grande que el centro de gravedad del vehiculo pasa fuera de la
linea de contacto de las llantas externas. Este limite corresponde al punto en

la figura donde la aceleraciéon lateral del equilibrio alcanza cero

(® = tan'}(2h/1)).
Se sabe que los conductores de piruetas pueden llevar un vehiculo hasta este
punto y manejar en dos llantas por grandes distancias a pesar de la

inestabilidad. Aunque, es improbable que un conductor promedio evite el
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vuelco si el vehiculo inadvertidamente llega a esta posicion extrema.
Tomando un punto de vista conservador, el ingeniero automotriz debe
asumir que la gran mayoria de los conductores no tienen los reflejos o las
habilidades para lidiar con la inestabilidad una vez las llantas de un lado del
vehiculo se levanten del suelo, y se debe enfocar en optimizar el

comportamiento del vehiculo hasta este punto.

VUELCO QUASIESTATICO DE UN VEHICULO SUSPENDIDO

Despreciando los efectos de las llantas y las suspensiones, como se hizo en el
andlisis anterior, se sobreestima el umbral de vuelco del vehiculo!®. En
curveo, la transferencia lateral de carga libera a las llantas internas del
vehiculo e incrementa la carga en las llantas externas. En consecuencia, el
cuerpo rota en el plano de vuelco con un desplazamiento del centro de
gravedad hacia el lado externo al giro. El desplazamiento del centro de
gravedad reduce el brazo del momento de la fuerza de gravedad que acttia

para resistir el vuelco.

La figura 5.3 ilustra este mecanismo en un vehiculo con un sistema de
suspension; el cuerpo se representa por su masa ms conectada a un eje en un
punto imaginario conocido como el centro de vuelco. El centro de vuelco es
el pivote sobre el cual ocurre el vuelco del cuerpo, y es también el punto en el

cual se transfiere las fuerzas laterales del eje a la masa sprung.

157 J. Bernard, J. Shannan, and M. Vanderploeg, “Vehicle Rollover on Smooth Surfaces”,

SAE Paper No. 891991, 1989.
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Se puede lograr una solucién analitica simple para el umbral de vuelco si la
masa y la rotacién de los ejes se desprecian'®®. Haciendo momentos sobre el
punto donde las llantas de la derecha (basados en la figura 5.3) hacen
contacto con el suelo, y asumiendo que las cargas en las llantas de la

izquierda ya son cero, entonces:
> M, =0=ma,h-mglt/2—®(h-h,)| (5.5)

Figura 5.3 Diagrama de fuerzas durante el vuelco de un vehiculo suspendido.

—

f
{

Fuente: Thomds D. Gillespie. Fundamentals of Vehicle Dynamics. Society of Automotive

Engineers

Ahora el angulo de vuelco de la masa sprung ®, es simplemente la rata de
vuelco, Re, veces la aceleracion lateral a,. La rata de vuelco es la rata de

cambio del dngulo con la aceleraciéon lateral expresada en unidades de

158 D. Bickerstaff, “The Handling Properties of Light Trucks”, SAE Paper No. 760710, 1976.
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radianes por gravedades. Substituyendo para eliminar el angulo de vuelco y

resolviendo para la aceleracion lateral se llega a:

by _t 1
g 2h[1+R,(1-h,/n) (5.6)

donde & es la altura del CG sobre el terreno, h, la altura del centro de vuelco

sobre el terreno, t es la distancia entre llantas y Re es la rata de vuelco.

De esta manera se tiene en cuenta el desplazamiento del CG, por lo tanto el
umbral de vuelco es “t sobre 2h” reducido por el segundo termino del lado
derecho de la ecuacién 5.6. Para automéviles de pasajeros con h,/h = 0.5 y con
una rata de vuelco de 6 grados por gravedad (0.1 radianes/g), el segundo
termino es aproximadamente 0.95. Esto significa que el umbral de vuelco es
reducido aproximadamente un 5% debido a este mecanismo. Automéviles
deportivos con baja rata de vuelco y bajo centro de gravedad experimentan
de menor manera estos efectos, mientras que automoéviles de lujo con alta
rata de vuelco y alto centro de gravedad experimentaran mayores efectos. En
ejes solidos (los cuales tienden a tener un alto centro de vuelco) también se
reduce el efecto de la transferencia lateral comparados con las suspensiones
independientes (las cuales tienen bajos centros de vuelco) debido a la

reduccién de la distancia del CG al centro de vuelco.

Un mecanismo similar aparece de la deformacién lateral de las llantas
externas, el cual permite que el centro de carga bajo las llantas se mueva hacia
adentro durante el curveo, reduciendo la distancia entre llantas. Para
automoviles tipicos de pasajeros la transferencia lateral del punto de contacto

de la llanta puede contribuir con otro 5% en la reduccién del umbral.
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Un anélisis més preciso de la transferencia lateral y del efecto en el umbral de

vuelco, requiere un modelamiento detallado de las llantas y de los sistemés

de suspension. Entre los mecanismos que se deben considerar estan:

Transferencia lateral del centro de gravedad de la masa sprung causada
directamente por la rotaciéon sobre el centro de vuelco de la

suspension.

Transferencia lateral del centro de vuelco de la suspensién con
respecto a la distancia entre llantas, debida a la rotacién del eje sélido o
al camber independiente de las llantas.

Movimiento lateral del punto de accién de la fuerza vertical en las
llantas debido a las fuerzas de curveo y las deformaciones (estos
factores se reflejan en cambio en el momento de sobreviraje bajo efecto

combinado de curveo y camber).

Diferencias en el comportamiento de las suspensiones y las llantas

delanteras y traseras.

Tener en cuenta todos estos efectos hace menos favorable la solucién

analitica. Particularmente, si las suspensiones delanteras y traseras son muy

diferentes en carga y rigidez de vuelco, se hace necesario modelar

simultdneamente el comportamiento de las suspensiones delantera y trasera.

Los programds de computador son el camino a seguir para calcular el umbral

de vuelco quasiestatico cuando estos efectos son incluidos!®.

159 T.D. Gillespie, et al., “Roll Dynamics of Commercial Vehicles”, Vehicle Systems Dynamics,

Vol. 9, 1980.
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Cuando estos mecanismos son modelados con precisién, la respuesta
quasiestatica al vuelco de un vehiculo toma la forma mostrada en la figura
5.4. En niveles bajos de aceleracion lateral, la respuesta de vuelco del vehiculo
aumenta linealmente con una pendiente igual a la rata de vuelco. Esta
tendencia sigue hasta que una de las llantas internas se levanta. (Las llantas
delanteras y las traseras no necesariamente se levantan al mismo tiempo
debido a las diferencias entre las suspensiones delanteras y traseras, y sus
respectivas cargas. En el caso de camiones multiaxiales, la pendiente
cambiard con el levantamiento de cada llanta interna, resultando una curva
con tres o cuatro segmentos de lineas en esta zona). En este punto la
respuesta cambia a una pendiente menor porque la rata de vuelco es
reducida a la rata producida por la suspensién que se mantiene en contacto
con el terreno. Cuando la segunda llanta interna se levanta, se alcanza el
umbral de vuelco. Después de esto, la respuesta de vuelco sigue una linea con
pendiente negativa, casi equivalente a la discutida en el caso del vehiculo

rigido.

La gréfica indica que para un vehiculo con una distancia entre llantas y una
altura de CG dadas, el umbral de vuelco més elevado se logrard manteniendo
la rata de vuelco de la masa sprung en el nivel méas alto posible (usando
suspensiones con alta rigidez de vuelco), y disefiando las suspensiones
delantera y trasera de tal manera que tengan el levantamiento de las llantas

internas en el mismo angulo de vuelco.

Métodos experimentales se han desarrollado para medir el umbral de vuelco
quasiestatico mediante el uso de la “plataforma inclinada”. Como sugiere su
nombre, la plataforma inclina al vehiculo en el plano lateral (o de vuelco) y,

de las mediciones del dngulo al cual ocurre el vuelco, se determina el umbral.
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El método es muy exacto para camiones pesados que tienen alto centro de
gravedad y experimentan vuelco a dngulos pequefios (del orden de 20 a 25

grados).

Figura 5.4 Aceleracion lateral del equilibro en el vuelco de un vehiculo
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Fuente: Thomdas D. Gillespie. Fundamentals of Vehicle Dynamics. Society of Automotive

Engineers

Para automoviles de pasajeros, el umbral de vuelco puede estar por el orden
de los 45 grados. Con &dngulos elevados, las componentes del peso del
vehiculo que acttan en el plano del vehiculo son reducidas sustancialmente
(30% bajo 45 grados). La reduccién de la carga en las suspensiones y en las
llantas eleva el cuerpo sobre su posicion normal de manejo causando vuelco
prematuro e invalidando la prueba. Para evitar estos errores, los
procedimientos de la prueba deben ser ideados para imponer una fuerza
lateral en el centro de gravedad (la prueba de cable halado'®) o aplicando un

momento puro al cuerpo del vehiculo.

160 D. Bickerstaff, “The Handling Properties of Light Trucks”, SAE Paper No. 760710, 1976.
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VUELCO TRANSITORIO

Hasta ahora, los andlisis han sido quasiestéticos, y se ha modelado el vuelco
solo cuando el vehiculo esta en un giro estable. (Asumir el comportamiento
quasiestatico es valido solo cuando la aceleracién lateral esta cambiando
mucho mds lento que la respuesta de vuelco). Para examinar la respuesta del
vehiculo con condiciones de cambios rdpidos de aceleracién lateral, se
requiere un modelo transitorio. Un modelo de respuesta transitoria intenta
representar la forma como varia el vuelco del vehiculo con el tiempo. Al nivel
mas elemental, un modelo simple de vuelco se puede usar para examinar la
respuesta a los casos analiticos simples de variacion de la aceleracion con el
tiempo. De manera alterna, modelos mds complejos en donde se combinan
movimientos en los planos de yaw y de vuelco se han desarrollado para
examinar la respuesta al vuelco asociada con condiciones especificas de

maniobras.

Modelos de Vuelco Simple. La primera y mdas simple aproximacién para
investigar la respuesta transitoria de vuelco es con un modelo similar al
modelo de vehiculo suspendido discutido en la Seccién 5.2, al cual se le
afiade un momento de inercia al vuelco de la masa sprung como se muestra
en la figura 5.5. El cuerpo es representado por su masa ms y el momento de
inercia al vuelco I.xs. No se muestran en la figura la rigidez y el amortiguador
de la suspensién. De nuevo, las propiedades de las llantas y las suspensiones

delanteras y traseras se pueden combinar para simplificar el anélisis.

Este modelo puede ser til para examinar la respuesta del vehiculo ante

aceleraciones laterales repentinamente aplicadas con naturaleza de entradas
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escalén. También es la representacion de la transicién que ocurre cuando un
vehiculo entra en deslizamiento con los frenos bloqueados y después
experimenta un repentino regreso de las fuerzas de curveo cuando los frenos
se liberan. O, puede simular el efecto de deslizamiento de una superficie de

bajo coeficiente de adhesion a una con alto coeficiente de adhesion.

Figura 5.5 Modelo para comportamiento de vuelco transitorio.

Fuente: Thomdas D. Gillespie. Fundamentals of Vehicle Dynamics. Society of Automotive

Engineers

Las ecuaciones diferenciales para el movimiento en el plano de vuelco se
pueden escribir y resolver analiticamente para el caso de entrada escalén. La
respuesta del sistema serd similar a la de un sistema amortiguado de un
grado de libertad expuesto a una entrada escalén, como se muestra en la

tigura 5.6.
Con una aceleracién repentina como entrada, el 4ngulo de vuelco responde

como un sistema de segundo orden. Con menos que el valor critico de

amortiguamiento el d&ngulo se eleva hacia el punto de equilibrio, pero debido
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a la velocidad de vuelco cuando alcanza el equilibrio, este lo sobre pasa y
llega a un méximo. Después de este punto se revierte y puede oscilar antes

de posicionarse en un dngulo en estado estable en el equilibrio.

Figura 5.6 Respuesta de vuelco a una entrada escalén.

Sobre paso

Angulo de vuelco
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Entrada de aceleracion lateral

Angulo de vuelco

Tiempo
Fuente: Thomdas D. Gillespie. Fundamentals of Vehicle Dynamics. Society of Automotive

Engineers

El hecho de que el dngulo de vuelco sobre pase el equilibrio significa que el
levantamiento de las llantas puede ocurrir a bajos niveles de entrada de
aceleracion lateral en maniobras transitorias en comparacién con el caso
quasiestatico. Una maniobra de escalén que produce un nivel de aceleracién
lateral un poco inferior al umbral quasiestatico puede incurrir en vuelco en el
caso transitorio por el fenémeno de sobre paso. Asi el umbral de vuelco es

inferior en maniobras transitorias.

El grado en el cual ocurre el sobre paso es dependiente del coeficiente de
amortiguacion de vuelco. La figura 5.7 muestra el umbral de vuelco calculado
como funcién del coeficiente de amortiguacion para un automévil de
pasajeros, una furgoneta y un camién pesado. El umbral de vuelco mads

pequefio ocurre cuando no hay amortiguador. Este se eleva con el coeficiente
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de amortiguaciéon pero va disminuyendo su tasa de crecimiento. Los
beneficios del coeficiente de amortiguaciéon de vuelco son evidentes; se puede
ver que el umbral de vuelco de un automévil aumenta aproximadamente un
tercio de su valor sin amortiguador, al utilizar un amortiguador con un
coeficiente de amortiguacion del 50% del amortiguador critico. Para el
automovil y la furgoneta, el andlisis transitorio con una entrada escalén de
viraje reduce el umbral de vuelco alrededor de un 30% del valor “t sobre 2h”,
comparado con solo el 10% para el modelo quasiestdtico de un vehiculo

suspendido. Para el camién pesado la reduccion es cercana al 50%!161.

Excitando este modelo con una entrada de aceleracion sinusoidal se ilustra el
efecto de la resonancia de vuelco en el umbral de vuelco. La aceleracion
sinusoidal es similar a la entrada que produciria una pista de slalom

(competencia de ski).

Bajo una aceleracion lateral sinusoidal la respuesta del vehiculo serd
dependiente de la frecuencia de la entrada. La figura 5.8 muestra la
dependencia del umbral de la aceleraciéon lateral con la frecuencia cuando
ocurre vuelco (cuando se levanta la llanta) para un automévil, una furgoneta
y un camién pesado. A cero frecuencia el umbral se aproxima a los valores en
estado estable que se pueden obtener del modelo quasiestatico del vehiculo
suspendido. Con el incremento en frecuencia el umbral cae, hacia un minimo

el cual corresponde a la frecuencia de resonancia de vuelco.

161 J, Bernard, J. Shannan, and M. Vanderploeg, “Vehicle Rollover on Smooth Surfaces”,

SAE Paper No. 891991, 1989.
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Figura 5.7 Efecto del coeficiente de amortiguacioén en el umbral de vuelco con

una entrada escalén de viraje.
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Fuente: J. Bernard, J. Shannan, and M. Vanderploeg, “Vehicle Rollover on Smooth

Surfaces”, SAE Paper No. 891991, 1989.

Figura 5.8 Umbral de vuelco como funcién de la frecuencia en una entrada

sinusoidal de viraje.
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Fuente: J. Bernard, J. Shannan, and M. Vanderploeg, “Vehicle Rollover on Smooth

Surfaces”, SAE Paper No. 891991, 1989.

La frecuencia de resonancia de vuelco para un camién pesado, la cual es
menor a 1 Hz debido a su alto centro de gravedad, lo hace especialmente

vulnerable a este efecto dindmico. De la experiencia se ha mostrado que las
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maniobras de cambio de carril ejecutadas en dos segundos (0.5 Hz) son
altamente capaces de excitar la dindmica de rotacién sobre el plano de vuelco
las cuales pueden precipitar el vuelco del camién. El tiempo de dos segundos
es facilmente logrado por el conductor y corresponde a la frecuencia de viraje
necesaria para mover de 2.5 a 3 metros (8 a 10 pies) lateralmente para
esquivar obstdculos a una velocidad normal de manejo en carretera. Como
resultado, las maniobras de cambios de carril se han identificado como causa

comun de accidentes de vuelco de camiones pesados!®2.

La furgoneta y el automoévil, los cuales en comparacién con el camién poseen
un cociente inferior de altura del CG contra la distancia entre llantas, tienen
frecuencias de resonancia de vuelco de 1.5 Hz y superiores. Para entrar en
resonancia de vuelco, se requiere hacer una rdpida oscilacién de viraje.
Estudios del comportamiento del conductor muestran que las entradas de
viraje a estas frecuencias son normalmente de baja amplitud!®3. Luego, estas
producen solo desviaciones menores en la posicion lateral ya que hay una
atenuaciéon de la respuesta de giro yaw a estas frecuencias. (Incluso una
oscilaciéon de viraje con relativamente alta amplitud a 2 Hz solo causard que
el vehiculo se mueva alrededor de (30 cm) 1 pie lateralmente). De esta
manera, una conclusién légica es que la resonancia simple de vuelco es
menos significativa para el vuelco con automoéviles de pasajeros y con

furgonetas. Para lograr maniobras de cambios de carril o hacer maniobras de

162 R.D. Ervin, et al., “Ad Hoc Study of Certain Safety-Related Aspects of Double Bottom
Tankers”, The University of Michigan Transportation Research Institute, Report No.UM-HSRI-78-
18, 1978.

163 J.R. Mclean, and E.R. Hoffman, “The Effects of Restricted Preview on Driver Steering

Control and Performance”, Human Factors, Vol. 15, No. 4, 1973.
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slalom, el tiempo de duracién de la oscilacién (periodo) debe ser mucho
mayor (del orden de 4 segundos). Frecuencias de excitacién inferiores a 1 Hz
produce respuestas de vuelco en el vehiculo que estdn cercanas al
comportamiento quasiestatico. Por lo tanto, desde la perspectiva de vuelco, el
viraje escalon representa una maniobra més exigente a estos vehiculos que el

viraje sinusoidal.

Modelos de Yaw + Vuelco. Para desarrollar una vision mdas completa y
precisa del comportamiento de vuelco del vehiculo, se hace necesario confiar
en modelos de vehiculos mds comprensibles en los cuales se pueda simular
las respuestas de yaw y de vuelco simultdneamente. Los movimientos de yaw
producen las aceleraciones laterales que causan el movimiento de vuelco, y el
movimiento de vuelco en giros altera la respuesta de yaw a través de
modificaciones en las fuerzas de curveo en las llantas debido a la
transferencia lateral de carga y por la acciéon de la suspensién. En la
comunidad de investigadores de la dindmica de vehiculos se han
desarrollado un gran nimero de modelos computacionales para investigar

este comportamiento?64 165 166,

Usando un modelo mas comprensible para examinar el viraje sinusoidal, se

encuentra un fenémeno adicional de importancia en la respuesta de vuelco, y

164 T.D. Gillespie, and C.C. MacAdam, “Constant Velocity Yaw/Roll Program: User’s
Manual”, The University of Michigan Transportation Research Institute, Report No. UM-HSRI-
81-139, October, 1982.

165 R.R. McHenry, “Research in Automobile Dynamics — Computer Simulation of General
Three-Dimensional Motions”, SAE Paper No. 710361, 1971.

166 N.V. Orlandea, “ADAMS Theory and Applications” Proceedings of Advanced Vehicle

Systems Dynamics Seminar, Swets ans Zeitlanger, 1987.
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es el desfase entre las llantas delanteras y traseras. En los vehiculos virados
por las llantas delanteras solamente, una accién de viraje causa que en las
llantas delanteras se forme una fuerza lateral casi inmediatamente (retrasada
solo por la longitud de relajamiento de las llantas), pero en las llantas traseras
no se desarrolla la fuerza hasta que se forma el angulo de slip. Como
resultado las fuerzas de las llantas traseras muestran un tiempo de fase en un
viraje sinusoidal. Este fendmeno es ilustrado para un automovil de pasajeros

en la figura 5.9.

Figura 5.9 Desfase de las fuerzas en las llantas y la aceleracion lateral en un

viraje sinusoidal.
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Fuente: J. Bernard, J. Shannan, and M. Vanderploeg, “Vehicle Rollover on Smooth

Surfaces”, SAE Paper No. 891991, 1989.

En el viraje sinusoidal de un ciclo por segundo mostrado en la figura 5.9, las
fuerzas laterales en las llantas traseras se retrasan de las delanteras
aproximadamente 0.2 segundos, correspondiendo alrededor de 70 grados de
desfase. La aceleracion lateral, la cual depende de la suma de fuerzas,
disminuye por el desfase. Si la fuerza lateral las llantas delanteras y traseras

llegan a un pico simultineamente, la aceleracion lateral alcanzard 0.8 ¢ en
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lugar que 0.5 ¢ en esta maniobra. A una frecuencia mayor la atenuacién es

aun mayor.

El efecto del desfase consiste en permitir que el vehiculo gire en el plano de
yaw 'y cambie de direccién mientras se atentia el nivel de la aceleracién lateral
mediante la separacion de la aceleraciéon sobre un periodo mas largo de
tiempo. En los automoéviles de pasajeros este efecto contribuye a la
percepcion de falta de sensibilidad (o lentitud) en el curveo transitorio. Como
el tiempo de desfase aumenta con la distancia entre ejes del vehiculo, los
automoviles largos no se perciben tan sensibles como los automoéviles
pequefios en estas maniobras. Vehiculos de direccionado de cuatro ruedas
invariablemente viran sus llantas traseras en la misma direccién que las
llantas delanteras (no obstante, necesitan un menor dngulo de viraje) para
eliminar el desfase, de tal modo mejoran la sensibilidad en el curveo
transitorio. Se podria discutir sobre que los vehiculos de direccionado de
cuatro ruedas (como cualquier otra caracteristica que mejore la respuesta de
curveo) pueden contribuir incrementando el potencial de vuelco. Teniendo en
mente que la frecuencia de resonancia de vuelco de los automéviles de
pasajeros esta en el rango de 1.5 a 2 Hz, la ausencia de desfase con vehiculos
de direccionado de cuatro ruedas los hace mds susceptibles a que un
conductor inadvertidamente excite la resonancia de vuelco en una maniobra

evasiva.

En vehiculos muy largos, como autobuses escolares, camiones Yy
dobletroques, el desfase puede ser muy marcado. La figura 5.10 muestra las
aceleraciones laterales experimentadas en el cabezote y en el trailer de un

dobletroque.
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Figura 5.10 Aceleracion lateral en un cabezote y en el trailer de un

dobletroque.

Cabezote
= 2 .
= Trailer
T L
Lo =
N A 4
= 0
.E N /
o - 1L —_
g
i Viraje de entrada
T -2
o
<L

1 1 |
o 1.0 2.0 3.0 4.0
Tiempo (5)

Fuente: R.D. Ervin, “The Influence of Size and Weight Variables on the Roll Stability of
Heavy Duty Trucks”, SAE Paper No. 831163, 1983.

Un viraje sinusoidal de dos segundos de duracién excita una amplificaciéon
posterior de la respuesta de yaw y la resonancia de vuelco del trailer, por lo
que el trailer experimenta una aceleracion lateral mucho més grande que el
cabezote. Debido a la longitud del trailer, la aceleracién lateral del trailer es
casi 180 grados desfasada con la del cabezote. Esta amplificacién contribuye
al fenémeno de latigazo (por la forma ondulada como se agita un latigo) y es
reconocida como una medida de seguridad muy perjudicial para los
dobletroques porque una ligera maniobra en el cabezote es amplificada y
pueden causar que el trailer se vuelque. Una manera de prevenir esto es usar
amarres entre el trailer y el cabezote los cuales proveen pares antivuelco. Con
estos pares antivuelco el desfase de la aceleracion lateral permite que el trailer
ayude al cabezote a resistir el vuelco durante el inicio de la maniobra y el
cabezote ayuda al trailer durante el final de la maniobra. Esta caracteristica
esta siendo usada en la nueva generacién de amarres para dobletroques que

se estan desarrollando hoy en dia.
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Deslizamiento horizontal con impacto contra tope. El otro tipo de accidentes
de vuelco que requieren de un especial modelamiento es el caso cuando un
vehiculo resbala lateralmente y choca con un objeto, como por ejemplo un
andén o un terreno mdas suave, lo que hace que el vehiculo incurra en
vuelcol®”.  Se han desarrollado modelos ingenieriles para este fenémeno,
aunque el entendimiento del fenémeno esta en una etapa inicial. Un modelo
de simulacién no lineal de ocho grados de libertad se ha desarrollado el cual
utiliza subsistemads lineales simples para modelar las llantas, la suspensién y
las fuerzas de impacto. El vehiculo es representado por una masa sprung y
una masa unsprung (combinando las suspensiones delanteras y traseras),
como se muestra en la figura 5.11. Las masas tienen grados de libertad en
vuelco, desplazamiento lateral y vertical, mientras el giro y el yaw del
vehiculo se analizan usando una masa simple concentrada. Las fuerzas de
impacto entre la llanta y el tope son modeladas usando deformaciones
plasticas y elésticas. Los efectos del amortiguador son incluidos a través de
las fuerzas disipativas de energia en las llantas, el movimiento lateral entre la
masa sprung y las masas unsprung, los amortiguadores de la suspension y la
fuerza de impacto entre la llanta y el tope. Este modelo fue desarrollado por
la NHTSA (por sus siglas en ingles, National Highway Traffic Safety
Administration) con fondos publicos, y por ende, debe estar disponible para

cualquier usuario por medio de una peticién a la Administracién.

Modelos de este tipo se han usado para investigar las condiciones bajo las
cuales el vehiculo experimenta vuelco por deslizamiento lateral con impacto

contra tope, enfocandolo en si suficiente energia es desarrollada en el impacto

167 R.J. Rosenthal, et al., “User’s Guide and Program Description for a Tripped Roll Over
Vehicle Simulation”, Report No. DOT HS 807140, Systems Technology Inc., 1987.
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contra el tope para elevar el CG del vehiculo hacia el punto de vuelco. En el
impacto con el tope, la rotaciéon del vehiculo produce energia cinética igual a
un medio del momento de inercia de la masa sprung y de las masas unsprung
sobre sus puntos de rotacién, por sus respectivas velocidades angulares al
cuadrado’®. Concurrentemente, el levantamiento del CG del vehiculo agrega
energia potencial igual a la masa por el incremento de la altura del CG. Si el
total de estas dos energias excede la energia potencial necesaria para levantar

el CG sobre la llanta externa, el vuelco es indudable.

Figura 5.11 Vehiculo préximo a un vuelco por deslizamiento lateral con

impacto contra tope.

Fuente: Thomds D. Gillespie. Fundamentals of Vehicle Dynamics. Society of Automotive

Engineers

Desde un punto de vista ingenieril, esta aproximaciéon de energia tiene
muchas debilidades porque asume que toda la energia cinética se transforma

en energia potencial, elevando el CG al punto de vuelco. Esta desprecia

168 A.G. Nalecz, A.C. Bindemann, and C. Bare, “Sensitivity Analysis of Vehicle Tripped
Rollover Model”, Final Report, Contract No. DTNH22-8-Z-07621, University of Missouri-
Columbia, July 1988.
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cualquier energia adicional de entrada o disipada por la llanta en contacto
con el suelo durante el proceso, y almacenamiento o disipacién de energia en

las llantas y suspensiones.

La figura 5.12 muestra ejemplos tipicos de los resultados de un analisis
energético del proceso de impacto con el tope. En el eje vertical se ubica la
energia neta de vuelco la cual es el total instantdneo de la energia cinética
rotacional més la energia potencial de elevacion del CG. El umbral de vuelco
es el nivel de energia potencial asociada con el paso del CG sobre las llantas

externas. Si la energfa de vuelco excede el umbral, ocurrird vuelco.

Figura 5.12 Energia rotacional durante el impacto con un tope.
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Fuente: Thomds D. Gillespie. Fundamentals of Vehicle Dynamics. Society of Automotive

Engineers

En el andlisis, al vehiculo simulado se le da una velocidad lateral inicial
mientras se encuentra a mas de 2 metros (7.5 pies) del tope. Con 22 pies/s

(ft/s) de velocidad inicial, el impacto causa un breve crecimiento en el nivel
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de energia de vuelco debido a la energia cinética de rotacién y energia
potencial de elevacién del CG. Sin embargo, la energia neta siempre se
mantiene debajo del umbral, entonces no ocurre vuelco. Con el tiempo la

energia es disipada por el sistema de suspension.

La velocidad de 23.075 pies/s representa el caso justamente necesario para
volcar el vehiculo. La energia de vuelco se eleva al punto de vuelco, donde
los componentes de la energia cinética cercanamente alcanzan cero. Después
de esto, la energia cae mientras el vehiculo continua en vuelco. A una

velocidad inicial superior de 25 y 27 pies/s, ocurre el vuelco.

Esta metodologia se usa para examinar el efecto del los pardmetros del
vehiculo en la propensidad de vuelco. Sin sorprender, se ha encontrado que
los pardmetros geométricos de la distancia entre llantas y la altura del CG son
los de mayor influencia. La segunda variable mds importante es la
caracteristica de deformacién del vehiculo con respecto al impacto. Por medio
de la distribucién de la deformacién por el impacto sobre una distancia larga,
la energia disipada en la colisién reduce la cantidad de energia que puede
contribuir en el movimiento de vuelco del vehiculo. El peso del vehiculo
aparentemente tiene un pequefio efecto puesto que afecta la altura de manejo
(a mayor peso, menor altura del CG). Asi mismo, tienen una pequefia

influencia la rigidez y las propiedades de amortiguamiento de la suspension.
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ANEXO G. PAPER, GROUND TRANSPORTATION SYSTEMS

A continuacién se presenta el paper facilitado por el profesor PhD Ahmed de

la Universidad Concordia.

GROUND TRANSPORTATION SYSTEMS

A K W Ahmed, Concordia University, Montreal,
Quebec, Canada
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The ground transportation systems are perhaps
ideal examples of mechanical systems that encounter
vibration in a wide frequency range, and present
many design challenges to achieve effective attenua-
tion of vibration and noise, while maintaining ade-
quate handling and stability performance. Effective
isolation of vibration in vehicles is vital to achieve
adequate ride quality, minimal component squeaks
and rattle, and to control the magnitudes of dynamic
loads transmitted to the cargo and pavement when
freight vehicles are involved. The design challenges
primarily stem from the fact that vehicles are highly
complex systems with a large number of components
that undergo coupled motions, and that the safety and
control performance requirements of vehicles raise
conflicting design issues. Furthermore, vehicle vibra-
tions are induced by a variety of sources including
engine and drivetrain, aerodynamic forces, unbalance
of tire and wheel assembly, and most importantly the
dynamic interactions of the tire or track with the
irregular terrain. The surface roughness of roads or
terrains is known to vary widely from smooth high-
ways to extremely rough off-road terrains. The mag-
nitudes and predominant frequencies of the terrain-
induced vehicular vibration vary with many design
and operating factors, such as static and dynamic
properties of tires and suspension components, inet-
tial properties of the vehicle and vehicle speed.

The vehicle body vibration or the ride quality has
been of primary concern for the vehicle engineers,

irrespective of the type of ground transportation
system. The enhancement of comfort performance
of automobiles and passenger road and rail vehicles
necessitates reduction of noise and vibration harsh-
ness. The preservation of health, safety and perfor-
mance rate of operators of off-road vehicles requires
the control of their terrain-induced high magnitude
and low frequency vibration. In case of commercial
freight vehicles, the control of vibration is vital for
preservation of driver comfort and safety, cargo, and
road infrastructure. The primary objective of vibra-
tion analysis of a ground transportation system is to
analyze the characteristics of response vibration that
the passenger and freight could be exposed to, and to
enhance vibration isolation through components
design. Although the road and off-road vehicles exhi-
bit vibration along all the translational and rotational
axes, the predominant vibration in most transporta-
tion systems is known to occur along the vertical axis.
This section is thus limited to fundamental aspects
of vertical vehicular vibration analyses, including:
human sensitivity to vibration to illustrate some of
the suspension design objectives; simple analytical
models of different vehicles together with the meth-
ods of solution; the static and dynamic properties of
major components affecting the vehicular vibration;
and the description of road roughness.

Driver/Passenger Sensitivity to
Vibration

Due to the subjective nature of comfort/discomfort,
the ride quality associated with vehicle vibration is a
highly difficult parameter to establish. Numerous
studies, however, have been conducted in an attempt
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to establish ride comfort limits in terms of magnitude
and frequency contents of vehicular vibration.
Despite some disagreements, the vibration exposure
guidelines defined in the International Standards
Organization documents, ISO-2631, have been
widely used to assess the vehicular vibration. The
earlier version of this standard, ISO-2631 (1974),
provided three distinct exposure limits for assessment
of whole-body vertical and horizontal vibration in the
1-80 Hz frequency range in terms of comfort, fatigue
and health. Figure 1 shows the fatigue or decreased
proficiency boundaries for exposure to vertical vibra-
tion in terms of RMS acceleration as a function of
third-octave band center frequency for various expo-
sure times. (As described in the figure caption, other
limits can be found from the fatigue boundary.) In its
revised form, the document 1SO-2631-1 (1997), dif-
ferent frequency-weighting filters are defined to
describe human response to translational as well as
rotational vibration. The standard specifies that the
evaluation of vibration exposure should be made at
the point of entry of vibration, namely the body-seat
interface. The magnitude of vibration exposure is
characterized by the overall RMS frequency-weighted
acceleration, computed from:

o 172

1 )
ay = T/a%g(t) dt
0

where aw(2) is the frequency-weighted acceleration at
instant f, expressed in ms™? or rads~% T is the
duration of vibration measurement and aw is the

10—
. 1.0
q
b 631 0.63
E
g 4.0% 0-4
T 25~ 0.25
s 18- 0.16 o,
§ 10, 2 01
& g
5 063135 \/ 0.063
o] =
g 04" 8 8h —0.04
<
025 2 —0.025
ol L1

0.016 0.5 0.8 1.25 2.0 3.15 5.0 8.0 125 20 31.5 50 80

Center frequency of third-octave band (Hz)

Figure 1 SO curves for fatigue time as functions of vertical
acceleration and frequency. [To obtain ‘exposure limits’ multiply
acceleration values by 2 (6dB higher) and to obtain the
‘reduced comfort boundary’ divide acceleration values by 3.15
(10dB lower).]

overall frequency-weighted RMS acceleration. The
frequency-weighting filters, Wy and Wy are defislh
for the assessment of effects of translational vibrat |
on health, comfort, and perception, while weighting
W, is defined for assessment of rotational motions of
the body. The vibration containing transient events
with crest factors above nine the standard suggests
the use of either running RMS method or the fourth
power vibration dose value (VDV), given by:

T 1/4
VDV = / at, (1) dt
0

The Society of Automotive Engineers’ manual de-
scribes the vertical vibration comfort limits for road
transportation systems on the basis of Janeway’s
comfort criterion. It is based on data for sinusoidal
vibration of a single frequency, and the limits are
specified as:

Peak jerk S 12.6 ms™ for f < 6Hz
Peak acceleration < 0.33 ms™ for 6 < f < 20Hz
Peak velocity < 0.0027ms ! for20 < f < 60Hz N

These limits can be used to establish the comfort zone
in terms of peak displacement or peak acceleration
response as a function of the frequency, as illustrated
in Figures 2A and 2B, respectively. From the above
exposure limits, it is evident that the human body is
most sensitive to vertical vibration in the 4-8Hz
frequency range. This can serve as one of the design
requirements for the vehicle system to ensure that the
vertical natural frequency of the vehicle body (sprung
mass) is well below 4Hz and that the natural fre-
quency of the wheel assembly (unsprung mass) is well
above 8 Hz. For a given vehicle, this will require a soft
suspension spring, which may conflict with the
requirements for handling and static ride height (sta-
tic deflection). The natural frequency of the vehicle
body or sprung mass usually lies between 1 and 4 Hz.
The higher value generally applies to off-road and
military vehicles. The natural frequency of the un-
sprung mass, also known as wheel hop frequency,
often lies between 9 and 20Hz. Again, the higher
value generally applies to military and off-road vehi-
cles with stiff suspensions.

The following section describes the system comzg-
nents that have direct influence on the vibra
response characteristics of vehicles.

490



GROUND TRANSPORTATION SYSTEMS 605

1.00E+02 —

1.00E+01

1.00E+00

1.00E-01

1.00E-02

Peak displacement amplitude (mm)

1.00E~03 | I . 1 1 [ .
1 2 4 6 810 20 40 6080100

Vibration frequency f(Hz)

2

25—

2.0

15

1.0~

0.5~

Peak vertical acceleration (m s72)

0 | L1 | 11
4 6 810 20 40 6080100

(B) Vibration frequency f (Hz)

Figure 2 (A, B) Vertical vibration limits for passenger comfort
proposed by Janeway.

Ground Transportation System

For the discussion in this article, ground transporta-
tion systems are grouped under road and off-road
wheeled vehicles. Road vehicles include passenger
cars, buses, trucks, and articulated freight vehicles.
The off-road vehicles include only wheeled vehicles
employed in construction, forestry, mining, agricul-
ture and military sectors, where the terrain-induced
inputs are considerably different from those of the
road vehicles. The body or sprung mass of large
vehicles may possess flexibility giving rise to struc-
tural vibration modes with significantly higher fre-
quencies than those of road-induced ride vibration.
For ride vibration analysis, therefore, all wheeled
road and off-road vehicles can be represented by the
components shown in Figure 3. A vast number of
wheeled off-road vehicles, however, are designed
with no primary suspension to achieve adequate roll
stability while operating on rough terrains. The struc-
ture of the general model, shown in Figure 3, can be
conveniently modified for off-road vehicles. The
vibration response of most ground transportation
systems, as shown in Figure 3, can be represented

by seven degrees-of-freedom (DOF), namely sprung
mass bounce, roll and pitch, and bounce motion of
the four wheels, when independent wheel suspensions
are considered. For solid beam axles, each axle is
considered to possess bounce and roll DOF. For
multi-axled vehicles with dual tires, all the closely
spaced axles with similar tire and suspension proper-
ties are often grouped together to represent a single
composite axle. For example, in case the tandem rear
axles of trucks or tractors, employed in freight trans-
port systems, the unsprung masses,-suspension and
tire properties of individual axles can be conveniently
lumped to represent a single equivalent rear axle. At
low frequencies, the vehicle body, represented by its
sprung mass, moves as an integral unit supported on a
suspension system consisting of spring, ks, and dam-
per, ¢;. Each axle of the wheel assembly with asso-
ciated brake hardware is represented by an unsprung
mass in contact with the ground surface through tires
having stiffness k. and damping ¢,. Typically the tire
stiffness is 7-10 times larger than the suspension
stiffness. In response to the ground roughness, the
unsprung masses move as rigid bodies introducing
excitation forces to the sprung mass. The motions of
the sprung and unsprung masses therefore, form the
primary concern for ground vehicle vibration analy-
sis. The passengers or goods occupying the sprung
mass are directly subjected to the vibrations of the
sprung mass, whereas the motions of the unsprung
masses determine the excitations to the sprung mass
and suspension clearance (rattle space) requirements.
Although the ground roughness is the primary source
of vibration, the wheels unbalance, engine and power
train further contribute to the overall vibration envir-
onment of a vehicle. For simplicity, one may consider
one input at a time with an appropriate model to
examine the influence of each input on the sprung
mass vibration. Beyond this, one may also investigate
the sprung mass structural vibration, resonances of
selected components and subsystems, as well as the
effects of operating conditions or maneuvers on
vibration response (not discussed in this article).

Models for Vibration Analysis

The model selected for the purpose of vibration
analysis is largely dependent on the objective of the
analysis. The focus here is to illustrate simple but
credible models that can be utilized for fundamental
vibration analysis in terms of resonant frequencies
and forced vibration response of sprung and
unsprung masses. Figure 4 and Figure 5 illustrate
schematics of various in-plane models of vehicles
that have been applied to study their response to
ground excitations. These models are also widely
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Figure 3 A seven-degree-of-freedom ride model! for a ground vehicle.

used to study the suspension performance and vehicle
response to self-excited vibration, such as wheel and
engine unbalance.The roll motions of road vehicles
with low center of mass (c.g.) height are known to be
considerably smaller in magnitude. Moreover, the
wheelbase of the majority of ground vehicles (long-
itudinal distance between centers of the front and rear
axles) is significantly larger than the track width
(lateral distance between wheels). The vehicular roll
motions can thus be considered negligible compared
to the magnitudes of vertical and pitch motions, and
simplified pitch plane models, shown in Figure 4A,
can be employed for vibration analysis. This model
may be effectively used to establish the bounce and
pitch motions of the sprung mass and bounce motions
of the axles or wheels. In this case, 7, and I represent
the mass and pitch mass moment of inertia of half the
vehicle sprung mass. The unsprung mass and suspen-
sion properties represent one set of a wheel, tire and
suspension system. The model can be further simpli-
fied to a 2-DOF pitch plane model (Figure 4B) to
study qualitative bounce and pitch motions of the

sprung mass, assuming negligible contributions due
to axle and tire assembly. In this case, the road input
is taken to be the same as the wheels and is suitable
for estimation of the bounce and pitch natural fre-
quencies, and associated mode shapes. This model is

also considered applicable for study of off-road vehi-
cles without the sprung suspension, where the stiff-
ness and damping elements relate to the properties of
tires alone. Similarly, a quarter-car model, shown in
Figure 4C, is commonly utilized to evaluate vertical
dynamics of the vehicle and suspension design con-
cepts. This model can be used to estimate both sprung
and unsprung mass bounce natural frequencies and
dynamic rattle space. In this case, m is one-quarter of
the sprung mass with one set of suspension and
wheels.

The models that can be utilized for vibration
analysis under component excitations are presented
in Figure 5. Figure SA utilizes a simplified 2-DOF
pitch plane nfodel with an engine placed on‘ """
sprung mass through a set of engine mouwe.
Although the engine vibrates as a rigid body with
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Figure 4 Ground vehicle models for vibration analysis under road excitation. (A) 4-DOF pitch plane ride model. (B) 2-DOF pitch

piane ride model. (C) 2-DOF quarter-car ride model.

6-DOF, the most important component for the
transversely mounted engine is the roll moment
M,. This oscillatory moment or torque occurs at
the engine-firing frequency as well as at subharmonic
frequencies due to cylinder-to-cylinder variation of
the torque.

In this case, 7, and I, represent the effective mass
and roll mass moment of inertia of the engine, and
ke and C, are the linear stiffness and viscous damp-
ing coefficients of the mounts. For the models pre-
sented in Figure 4, the engine is considered as an
integral part of the sprung mass, where mz and I,
represent the total mass and mass moment of iner-
tia. In Figure 5A, #2; and I, are the mass and pitch
mass moment of inertia due to vehicle sprung mass
without the engine. Although the model can be
analyzed easily for simultaneous application of
road and engine excitations, a smooth road is
often assumed to examine the influence of engine
vibration alone. -

A simple 2-DOF quarter-car model, shown in
Figure 5B, can also be effectively used to evaluate

the vibration response to wheel unbalance excitations.
Similar to the previous model, road excitation arising
from a smooth road is often considered to study the
response to predominant unbalance-induced excita-
tion force, F = me w? sin wt, where w is the angular
frequency of wheel rotation, and unbalance is repre-
sented by eccentric mass m with eccentricity e.

Analysis of Vehicle Vibration Models

The vibration response of ground vehicles to different
excitations can be investigated through analysis of
models presented in Figure 4 and Figure 5. Three-
dimensional vehicle models incorporating nonlinear
properties of suspension components and tires,
suspension linkages and flexible structures are also
available for comprehensive analyses. The coupled
differential equations of motion for the masses are
derived about their respective static equilibrium using
the D’Alembert’s principle. The resulting equations
for linear or linearized components are summarized
in this section. Procedures or expressions are also
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provided for obtaining frequency response, time
response and natural frequencies.

A RNAF NDidal.s Nlaw. Did. RA~ AL
SV PV Fiaiic niuc inivuc
L I e 11
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e e B R e ) WU . |
motions oI thne sprung mass (I, ¢g) ana verticai

motions of the unsprung masses (zu,2,) to the
ground inputs encountered at front (zo,) and rear
(zo,) wheels, shown in Figure 4A, are expressed
the following matrix form:

mn

fms 0 O 07( %)
o 0o 0]l
0 0 my 0|z,
L0 0 0 m llZ, )
Co + Cs, ces, — by, —Cy —c, ]
N ccs, +bes, e, l—i-bzbcsf bes, ics, |
—Cs, vCs, Cs + Cy 0
L - —cc, 0 Cs, + ¢
)
x{ % } 2
g
b )

[ kg ks, cks —bhy  —ky  —ky 1
chy, — bk, kg +bky bk, —chs,
M bk kytk, O |
Lk Acks, 0 ky -tk

5
x $ ktfzof + C 2o
w ) LkuZo, +enZo, |

where b and ¢ are distances between the sprung mass

c.g. and the front and rear axles, respectively. The
" system parameters and input are discussed under a
separate section. The study of vibration response of a
vehicle to ground inputs involves an analysis of the
natural frequencies, damping ratios, damped free
vibration characteristics and forced vibration re-
sponse. For free vibration analysis, the system of
equations can be expressed as:

Mz+Cz+Kz=0 B3l
where Z7 is the response vector {2, ¢; 2y, zu,} and M,
C and K are 4x4 mass, damping, and stiffness ma-
trices. Using state variable approach, the equations
can be rewritten in the form:
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Figure 5 Ground vehicle models for vibration analysis under
component excitation. (A) 4-DOF model for effect of engine

vibration. (B) 2-DOF model for effect of tire unbalance and on-
board source.

(=1

Here the elements of the 8x8 dynamic matrix are
obtained by multiplying the inverse of the mass
matrix with C and K matrices. In eqn [4], I is an
identity matrix. The eigenvalue solution of the dyna-
mic matrix will generally yield four pairs of complex
conjugates eigenvalues of the form:

(4]

si =0 P,

[s]

Note that, depending on the system parameters, the
eigenvalues may be real or complex; real part mu~ "
negative for the system to be stable. The veiwwr

systems are frequently designed with light suspension
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damping and thus are expected to yield under-
damped vibration behavior with complex eigenva-
lues. The free vibration response characteristics of the
vehicle model can be obtained from the eigenvalues as
follows:

Natural frequency of ith mode:

Wy, = \/(cxiz + [5'12) (6]
Damped natural frequency of ith mode:
g, = |Bi] (7]

Damping ratio of ith mode:

—
&i=—

Dn;

18]

In order to identify the mode associated with the ith
natural frequency, the eigenvector for the ith eigen-
value may be examined. The last four elements of the
1x 8 eigenvector corresponding to the ith eigenvalue
will provide the relative amplitude for the four mo-
tions associated with the model. The free vibration
response of the system for a given initial condition
can be evaluated using:

zi = Aje %t cos (wd,t + ¢;) or

zi = Aie™ cos (Bt + ¢,) .

where A; and ¢; are constants to be evaluated based
on the initial conditions, z;(0) and z;(0). Substitutions
of these conditions into the equations lead to:

a=f{a0+ [0 20 }2 10]

7
_ | % Z}’(O)
¢: = tan” [F, - ﬂizf(O)} 1]

The forced harmonic response of the 4-DOF pitch
plane model can be obtained by solving the four
differential equations simultaneously for sinusoidal
inputs defined as:

. 20 [AI — Biow? + j(wC1 — co3D1)] + 2o, [Az — w?B; + j(wCz - cuZDz)]

2o = %o SIN W 2]
Zo, = %o SIN W(t — 14)

where input frequence w and time lag for rear wheels
74 can be defined for a fixed road undulation wave
length A, forward velocity V, and wheel base L, as:

w=—, and 4= £, respectively  [13]
A 14

For long vehicles, pitch motions may have significant

influence on the bounce response at extreme ends of

the vehicle. Assuming small amplitude motions, the

bounce motion at a distance /; from the c.g. towards

the front can be obtained from (z; — lt¢,), while at a

distance /; towards the rear is (z; + ;).

2-DOF Pitch Plane Model

For ground transportation systems, the natural fre-
quencies of the sprung mass (bounce and pitch) are
widely separated from the natural frequencies of the
unsprung mass. This provides an opportunity to con-
sider a 2-DOF bounce-pitch model without the un-
sprung masses as if they exist independently. The
equations of motion derived for the 4-DOF pitch
plane model, eqn [2], can be simplified by eliminating
the last two rows and columns of the matrices
while retaining the excitations from road at the
front and rear axles. The resulting equations in the
matrix form are:

ms 07 ( Z Cy + Cs, ccs, — bcsf Zs
[ 0 IJ { éi>s } * Lcsr — bey, Czcsr + bzcsj { d’s }
kg + kg, cks, — bk, Zs
Lks, — bks, c*ks, + bzksf} { Iox }

_{ksf ks,}{zo,}+{csf Cs,}{z'of}
B kaf Cks, Zo, bCSf CCs, z'or
(14]

Although the same procedure for the 4-DOF model
can be followed to obtain free vibration responses, a
reasonable closed-form solution for steady state re-
sponse can be obtained for the 2-DOF system. For
inputs and response of the form e’, steady-state
responses can be expressed as:

* (Aw* — Bw? 4+ C) + j(Dw — Ew?)

_ %o [-F + 0?Gy — j(wH — 03I1)] + 7o, [F — @* G + j (0H — 0*L)]

2 (Aw* — Bw? + C) + j(Dw — Ew?)
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where:

A = ml
B = my(b?ky, + ?ks,) + Iy (ks + ks,) + L2 (cqics,)
C = L?(kyks,)
D=17? (ksfcsr + kslcsf)
E =mq(c?cs, + bPcy,) + Ls(cs + ¢5,)
L=b+c
Ay = kg ks, (cz + be)
Ay = kyks, (b* + be)
By = Lky, + c5,c5,(¢* + bc)
By = Lk, + ¢ cs, (bz + be)
Cy = (kscs, + ks,cs,) (¢ + be)
Cy = (kscs, + ks,c5,) (b* + bc)

D,l = CstS
Dz = Cs!Is
F=kykyL

Gy = mebkg + cgc, L
Gy = mgcks, + co s, L
H = cg ks, L + csks L
I = mgbcs,

I = mgce,

Equations [15] and [16] are considered valid for
different magnitudes of road excitations at the front
(2o;) and rear axles (zo,). These equations, complex
in form, can be solved to determine the steady-
state response magnitude and phase. For analysis
of vibration transmissibility or response gain, how-
ever, it is convenient to consider 2o =z, = 2o,
which represents pure bounce excitation, or
Zos = 2o = —Zo,, which implies pure pitch excita-
* tion. Substituting these into eqns [15] and [16],
yields the vertical and pitch vibration transmissibil-
ity characteristics or response gains of the vehicle
model.

Bounce vibration transmissibility (response gain):

|

where A to E are the same as those defined after eqn

[16].

(M — 02N)*+(0Q — w?P)”
(Aw* — Ba? + C)*+(Dw — Ew?)*

s
<o

[17]

For pure bounce excitation (2o, = 2o = Zo,):

For pure pitch excitation (2o, = 20 = —2o,)

M = kyks, (cz - bz)
N=I (lesf - ks() + s G (62 - bz)

Q= (IesfcSr + ks,CS() (cz — b2)
P=1I(c. —c,)

s\ ~8f 5 )

The magnitude of pitch excitation, (¢,), can be ex-
pressed in terms of the wheelbase, L, as:

b = tan "12%°  and for small angles, ¢, = EZ—O
‘po - L g ki q)o - L
Pitch transmissibility (response gain):
o (M — 2N)*+(0Q ~ 0*P)* 18]
2o (Aw* — Ba? + C)*+(Dw — Ew?®)?

For bounce excitation (2o, = zo = Zo,)

M=0
N = mg (cksr bksf)
Q=0
P = my(bcy, — ccy,)
For pitch excitation (2o, = 2o = —Zo,)
M _—_92L
M=2k kL

N = mg(bks, + cks,) + 2¢5,¢, L
O =2cq kg L + 2¢5ks L
P = mg (ccSr + bcsf)

The 2-DOF pitch plane model developed above is
useful for vibration analysis in the pitch plane speci-
fically for long wheelbase ground vehicles. The vibra-
tion transmissibility characteristics or response gain
of the model based upon the parameters of an urban
bus are shown in Figure 6. Figure 7 presents the
corresponding phase response for both bounce and
pitch DOF with respect to input obtained from:

0= tan Q2P oD
M — 02N DA — 2B T
[19]
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Figure 6 Bounce and pitch transmissibility (gain) under
bounce and pitch excitation.

where A,B,C, D, and E are the same as those
described after eqn [16], and M, N, P, and Q are
dependent on the input as described with eqns [17]
and [18]. The 2-DOF pitch plane model can be sim-
plified significantly in order to carry out an un-
damped free vibration analysis. Such analysis
provides very important understanding of vibration
modes and the coupling that exists between the
modes. For undamped free vibration, equations of
motion are obtained by setting =z, =z, =0,
Zo; =20, = 0 and ¢;; = ¢, = 0, in eqn [14] to yield:

ity
{ ks, + ks,

cks, — bk, zs ) 0 (20]
cks, — bks, ks, + bzksj { 0, } N

For the response of the form e?, the equations are:
P 5 q

kg, + kg, — msw?
cks, — bk,

chy — by, | {z} %
c*ks, + brks, — Lw* | | 65 -

(21]

The two natural frequencies can be determined by
equating the determinant of the above matrix (char-
acteristic equation) to zero. This will yield natural
frequencies as:

[22]

where:
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Figure 7 Phase angle of bounce and pitch response under
bounce and pitch excitation.

_ kg tks N ks, + bk,
mg s
(ke ks ) (b + ¢)*

Isms

A
B=

The mode of vibration at each of the natural frequen-
cies or the location of oscillation centres can be
determined by using:

2 cky, — bhy,
=l = 23
(¢5> wp, mswgi - (ks; + ksr) [ ]

Upon substitution of a natural frequency, found
from eqn [22], the eqn [23] provides a ratio of
bounce to pitch amplitude (mrad~—'). A negative
value for the ratio indicates that for a positive
bounce, the pitch is in the negative sense of the pitch
motion shown in the model or vice versa. Typical
bounce and pitch vibration modes of a ground vehi-
cle together with their oscillation centers are shown
in Figure 8. At the bounce natural frequency, the
oscillation center lies outside the wheelbase referred
to as bounce center (node 1). On the other hand,
corresponding to the pitch natural frequency, the
oscillation center is within the wheelbase and is
referred to as the pitch center (node 2). In general,
an input at the front or rear wheel will excite both
the bounce and pitch motions due to coupling. The
centers of oscillation, shown in the figure, have
practical significance with regard to vibration
behavior of the vehicle. As can be seen from eqns
[20] and [21], the bounce and pitch motions will be
uncoupled when ck,’ = bk,,, indicating independent
bounce and pitch motions. In this case, bounce mode
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Figure 8 Modes of vibration and centers of oscillation.

center of oscillation will be at an infinite distance
from the c.g., while the pitch oscillation center will
be located at the c.g. Another case of interest is when
parameters are selected to yield centers of oscillation

anT‘l 731 {‘nr’rpcnnnﬂlng to natural frequencies asg ¢

ceqn £2; COrrespondain L0 natural irequencies as ¢

and b. In this case, there is no interaction between

the front and rear susnensions. and innut to one axle

LaC Iront ang réar Suspensions, and input ¢ one axie

will cause no motion at the other axle. Such condi-
tions, however, are difficult to achieve and maintain
for practical ground vehicles as they operate over
wide conditions causing considerable changes in the
c.g. coordinates.

2-DOF Quarter-Car Model

The most common and simple ride model that can be
utilized for evaluation of sprung and unsprung mass
bounce natural frequencies is the one-quarter-car
model presented in Figure 4C. This model represent-
ing a quarter of a vehicle is widely used for studies of
different suspension concepts, and vibration isolation
and dynamic travel properties of the suspension. The
same model, as shown in Figure 5B, can also be
employed to study the effects of wheel unbalance
and on-board force sources on the motion of
unsprung and sprung masses. The equations of
motion for the two masses under road excitation,
wheel unbalance force (Fy) and an on-board force
(Fp) that may arise from vehicle-load interactions,
engine or transmission, can be written in the matrix
form as:
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[ms 0 71[%) [ & ¢ 1 %)
LO mquzuj_'—[_Cs Cs+CtJ12uj
[k —k 1(2)
| kc+kfdi }
:[O]zo+[y “zo+|'fB.l
Léed LRt ] Lw |

Following the approach used for the pitch plane
model, the equations for the steady-state motion in
the complex form is:

—ks — jowcs ]
(ks + ke —im,0?) +ja)(cs+ct)J

{2 Lo ssocrne+ )
2o ) (ke +jwe)zo + Py

Considering one input at a time, the steady-state
responses for harmonic road excitation of amplitude
2, are:

[(ks—mswz) +Hjweg
—'ks - jO)CS

(25]

. (A1 — B10?2)’+(Cro)” [26]
o (Aw* — Ba? + Cf*+(Dw — Ew?)?
2| ) [A1= Btk ) HCrw — msctw3)21q
wl (Aw* — Bw? + C)*+(Dw — Ew?)*

[27]
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where w is the frequency of road excitation, and:

A = mgm,
B = myks + csce + ms(ks + k)
C = ksk:

D = ksc + kecs
E = mg(cs + ¢;) + mycs

Ay = kekg
By = ¢i¢
Ci=D

The steady-state response of the sprung mass due to
on-board excitation Fp sin wpt, can be expressed as:

|

where wg is the frequency of on-board excitation.

Similarly the effect of wheel unbalance excitation
Fy, sin wwt on the sprung and unsprung masses can be
expressed as:

(ks + k¢ — muwz)z-l—cuz(cS + ct)2
(Aw* — Ba? + C)*+(Dw — Ew3)*

Zs
Fp

28]

il (ks)2+mzc§

IPW ) \/[(Aw4 — Ba? + C)*+(Do — Ew3)2} !
2= (ks =m0+ (wcs)’

’FW : \/[(A‘*’4 ~ Bo? 1 O+ (Do —Ear| O

Other results of interest that may be derived from the
steady-state responses include suspension travel and
tire deflections. Suspension travel is a measure of
relative displacement between the sprung and un-
sprung mass (25 — zy). It dictates the space required
to accommodate the suspension spring motion also
known as rattle space. This measure can be easily
obtained from eqns [26] and [27] to yield:

|

Similarly, the dynamic steady-state tire deflection
(zu — zo0) as a ratio of road input amplitude z,, can
be expressed using eqn [27]:

(msktw2)2+(msctw3)2
(Aw* — Bw? + C)*+(Dw — Ew?)*
(31]

|2 — 25
| %o

Zu — %o
20

(715 + ) Esw? — mgma?]? +[(ms + my)cs0?)
(Aw* — Bw? + C)*+(Dw — Ew?)*

32]

The measure and analysis of tire deflection is of
significant importance to the dynamic performance
of the vehicle and dynamic pavement loads. It pro-
vides insight on the possible wheel lift-off, which
could have crucial implications on the vehicle perfor-
mance in terms of stability, handling, traction, brak-
ing, etc. Furthermore, in this case the linear model
will no longer be valid.

Various vibration performance measures discussed
under the quarter-car model and represented by eqns
[26]-[32] are plotted for a typical city bus in Figure 9
and Figure 10 to illustrate the expected trends.

4.5 —
4.0 — Zs/ 2,
a5 zu/z'J
- z kel Fy
3.0
——=Zs ks/Fw
2.5 —— Zyks/F,

Transmissibility (response gain)

= b |
0 2 4 6 8 10 12 14 16
Frequency (Hz)

Figure 9 Sprung and unsprung mass transmissibility for
various inputs (Zo, Fu, Fw)

Suspension and tire deflection ratio

| | | | | | |
0 2 4 6 8 10 12 14 16

» Frequency (Hz)

Figure 10 Suspension and tire deflection ratio.
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Estimation of Ride Natural
Frequencies

The quarter-car model can be simplified to estimate
the natural frequencies and damping ratios associated
with the vertical ride vibration. Based on the fact that
sprung mass and unsprung mass natural frequencies
are far apart, and the sprung mass is significantly
larger than the unsprung mass, each mass can be
treated as a separate independent system. Neglecting
tire damping, these can be modeled as shown in
Figure 11. Based on this sprung mass model, ride
stiffness, k4., and effective unsprung stiffness, k,, are
defined as:

ks

kt’i‘ks’ ku:kt""ks

k[ide = [33]

The natural frequencies can therefore be estimated
from:

W, = \/ (ﬁ) and w,, = \/ (ﬁ> [34]
s my

The suspension-damping ratio, ¢, can be estimated
from:

_ &6 Cs
27n5w" 2\/(kridems)

¢ (35]

These equations provide useful tools for preliminary
selection of suspension parameters for given mz; and
Py

Guidelines and Rules of Thumb

In view of the ride quality as determined from vibra-
tion environment of vehicles, a number of guidelines

L C.
ke= s
m@®
L m, ®
k= Y
L (¢
kK E KE [T
Sprung mass Unsprung mass
(A) B
Figure 11 (A, B) Simplified quarter car model for estimation of

natural frequencies.

and rules of thumb have been developed for the
design of suspension systems on the basis of e
mental and analytical results. These are summ
below:

e In view of the human comfort, the suspension
systems should be designed to achieve low vertical
mode natural frequency of the sprung mass. A
limiting value for this natural frequency is approxi-
mately 1Hz to ensure adequate rattle space and it
should not be greater than 1.5Hz for passenger
vehicles.

e Forces due to wheel motions and unbalance are
transmitted to the sprung mass through the suspen-
sion. The unsprung mass (wheel hop) natural fre-
quency therefore should lie outside the frequency
range of vibration to which the human body is most
sensitive. This implies that the vertical mode fre-
quency of the unsprung mass should not be less
than 8 Hz. On the other hand, larger frequencies
will demand stiff tire affecting ride quality. A prac-
tical value for unsprung mass natural frequency is
around 10 Hz.

o Pitch and bounce frequencies should be close toge-
ther. The pitch motion of the sprung mass enhances
the bounce motion of the body at a location away
from the c.g., such as the driver location in a long
wheelbase truck or bus. The bounce natural -
quency less than 1.2 times the pitch freqUEncy Loy
good results.

e When a vehicle goes over a bump, the front axle is
subjected to the impact occurring at 14(L/V) sec-
onds before the rear axle. This will excite the pitch
resonance, which is more annoying than the verti-
cal motion. Designing rear suspension with slightly
larger ride rate than the front will introduce higher
frequency of oscillation for the rear than the front.
This will convert the pitch motion to a bounce
motion within half a cycle after the bump is passed.
Based on common operating speeds, V, and wheel-
base, L, the rear suspension may be assigned 20-30
percent larger ride rate, or the c.g. should be closer
to the rear axle than the front.

Determination of Vehicle Model
Parameters

The accuracy of vibration simulation results that can
be predicted from the mathematical models are only
as good as the accuracy of the system parameters.
Characteristics of many elements associated with
vibration analysis are strongly nonlinear. A model
with linearized parameters, however, can pro.+-.
good qualitative trends and comparative ressess
This section presents the relevant components and

500



GROUND TRANSPORTATION SYSTEMS 615

their characteristics, and outlines the methodology
that can be used to establish the parameters of a given
ground transportation system.

Weights and Dimensions

Weights and dimensions can be established through
measurement of front and rear wheel loads (W, W,)
as shown in Figure 12, and using the following
relationships:

ms + 2myg + 2my, = (We + W) /g = W/g  [36]

and

WL
-,

b= L—b+c
The sprung and unsprung mass components of the
total weight is difficult to determine as the mass of the
suspension contributes to both masses depending on
the type of suspension. As a general guideline, Table 1
may be used to estimate the total unsprung mass as a
fraction of the total vehicle mass. The total unsprung
mass can then be distributed to the front and back
based on the suspension system installed on the vehi-
cle. For example, for a vehicle with Wishbones in the
front and solid axle in the back, the mass distribution
should be assigned as: m2,, = #2,(0.13/(0.13 + 0.26))
and m, = (m, — m,,)

Pitch mass moment of inertia, I, of a vehicle is a
difficult parameter to estimate. Knowing the location

Figure 12 Location of center of gravity, c.g.

of c.g., the moment of inertia of each section of the
structure and components may be established about
the c.g. of the vehicle using parallel axis theorem.
There are also swing tests that can be carried out to
establish I; experimentally. In the absence of the
reliable data, the following empirical relationship
may be used to establish I, within 5-20 percent
accuracy for most vehicles: ‘

I = [(W; +0.4W,)b* + 0.6W,c*] /g [37]

Suspension System

Suspension system components, namely spring and
damper, may be highly nonlinear in character and
require nonlinear analysis of vibration. For nonlinear
simulation, the equations of motions presented in this
chapter may be used with spring and damper forces
defined by nonlinear relationships and solving the
equations by numerical methods in time domain.
For comparative and qualitative studies, the compo-
nent characteristics may also be linearized to employ
the convenience linear analytical tools.

Suspension springs Common springs used in ground
transportation suspension systems include coil, leaf
and air springs. Coil springs exhibit linear relation-
ships and its stiffness can either be measured or
estimated based on its design configuration or static
deflection. The leaf springs exhibit hardening char-
acteristics and hysteresis due to interleaf and bushing
friction. The hardening characteristics are introduced
through change of leaf length with deflection as well
as auxiliary springs. Such a characteristic is useful for
vehicles that may have large variation in load. A
typical leaf spring characteristic is shown in
Figure 13. The ride motions of such suspension are
often small in amplitude as shown by the small inner
loop. The loop for a given motion represents the
damping energy dissipated by the suspension. The
most important aspect of such suspension is the fact
that the effective ride stiffness of the suspension may
be significantly larger than the nominal stiffness
under small deflections as illustrated in the figure.Air
springs are gaining popularity for commercial vehi-
cles as they exhibit hardening characteristics and
provide adaptive ride height control. For commercial

Table 1 The unsprung and sprung masses as a fraction of the total vehicle weight

Suspension Wishbones De Dion with Swing axle Solid axle with Solid axle

type with coil springs coil springs with coil springs coil springs with leaf spring
myg/W 0.13 0.15 0.18 0.22 0.26

msg/W 0.87 0.85 0.82 0.78 0.74
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Figure 13 Loading-unloading characteristics of a leaf spring.

applications, air springs are considered most desir-
able to achieve improved ride quality and pavement
load performance. Such a system can provide wide
design parameters through variations in piston geo-
metry. The dynamic forces developed by the air
springs are related to the instantaneous relative dis-
placements across the spring. The dynamic restoring
forces are dependent on the instantaneous air pres-
sure and effective piston area, which are related to
instantaneous height of the airbag. Experimental
force-deflection and effective piston area character-
istics of an air spring used in urban buses for two
different preloads are shown in Figure 14 and
Figure 15. An analytical model of the air spring can
be developed based on the experimental data for
given preloads.

Suspension damping Vehicle suspensions employ
hydraulic dampers with blow-off and bleed-control
valves to provide variable damping as a function of
velocity, as well as asymmetric characteristics in

24.465—

20.017

15.568 —

11.120}-

Force ¢kN)

67l B759KN

2.224 [ | | |
20.3 25.4 30.5 35.3 40.6

Height (cm)

Figure 14 Force-displacement characteristics of an air spring
{design height = 31.49cm).
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Figure 15 Effective area-displacement characteristics of an air
spring (design height = 31.49 cm).

compression and rebound. Typical force~displace-
ment and force-velocity characteristics of automotive
dampers are shown in Figure 16. As shown, depend-
ing on the characteristics, the nonlinear force velocity
relationship can be expressed by an exponent 7, such
that:

Fd = CSZ-rl _38:
The area enclosed within the force~deflection curve
represents the energy dissipated by the damper over a
cycle. An equivalent viscous damping coefficient may
be determined from the experimentally derived
within the curves. The estimated damping coefficient.
however, could be considered valid in the vicinity of
the selected test frequency, w, and magnitude, z,
and is often referred to as local equivalent damping
coefficient:

J AFs
f > Z
< Stroke N e
~

Figure 16 Typical damper force-displacement characteristics.
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Area
nwz?

’ Ceq(wvz) [39]

Since such coefficients are functions of frequency and
peak displacements, an iterative process can be uti-
lized in a linear frequency domain analysis to obtain
the frequency response for given amplitude of har-
monic excitations. A nonlinear damper for ground
vehicle with two-stage damping characteristics can be
considered to exhibit piecewise linear relations with
asymmetric characteristics in compression and exten-
sion, as shown in Figure 17. The high value of damp-
ing at low velocities is required to control resonant
oscillations, whereas low value is desirable at high
velocities to achieve improved vibration isolation.
The piecewise linear component may be modeled
using the following relationships in a time domain
analysis.

az 0<z1 <y
Fy= €32 <21 <0

croq + c2(z — o) >0

3t + ¢4l — opsgn(2y)] <o

where the ‘sgn’ function assumes a value of either 1 or
—1 for positive and negative values of Z, respectively.
Based on'the principle of energy similarity, equivalent
linear viscous damping coecfficients for the three
regions can be found as:

Ceq(wivzr) =

0.5(61 +C3)
1

5= [(c1+e3) 4 {sin 2m;t1 —2w;t1 }(c1—c2)] a1 < @iz <oz

w13 = ‘Zl 2} :é cos 1 K)—l}

1 o
ty == cos ! P——Zl],
w Wz

Similar to eqn [38], an iterative process can be utilized
in a linear frequency domain analysis to obtain the
frequency response for given amplitude of harmonic
excitations.

and:

Tire Properties

For a given inflation pressure, the vertical force devel-
oped by a pneumatic tire can be considered as a linear
function of the tire deflection. The stiffness coefficient
of the tire, however, is a function of the inflation
pressure. A simple test, known as the ‘drop test’ can
be carried out to establish its stiffness and damping
properties using the ‘logarithmic decrement method’.
The tire with a certain load (total mass, m) is allowed
to fall freely ensuring that the tire remains in contact
with the ground at all times. The decaying response
signature, shown in Figure 18, can then be used to
establish dynamic stiffness of the nonrolling tire:

P . R
T [0/ (8 + 4n2)] .
N s .
V-8 4
w;z; < aq
B [40]

ﬁ [m(er—c3) + { sin 2w;t1 —2w;t1 Hc1—¢2)

+2mcq + { sin 2wt — 2wty }(c3 — c4)]

where:
W I C,
ol i
<4 %2 c
S 0 - :
0 . o
o i 1
£ f
g- }
S /c
= 3
Cy
0
Velocity, Z

Figure 17 Characteristics of a typical nonlinear damper.

;z; > |oz|

Figure 18 Response of the tire drop test.
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where:

wg=2n/t and &= In(21/z2)

The dynamic stiffness of a rolling tire may be 10—

15% less than the static stiffness for typical car tires
whereas for truck tires it is only about 5% less. The
tire damping on the other hand reduces significantly
with speed. Typical car radial tire static stiffness
range between 80 and 200 kN m ~? for inflation pres-
sure in the range 100-250kPa. Truck tires at rated
pressure exhibit vertical stiffness in the range 700-
1000kNm™".

A set of linearized parameters for a range of ground
vehicles relevant to the vibration analyses presented
in this chapter is summarized in Table 2. These data
are collected from various sources and estimated for
multiaxle vehicles by lumping axles such that the
equations derived in this chapter can be used to
evaluate the ride vibrations.

Road Excitations

Roughness of a road surface is described by its eleva-
tion profile along the path over which the wheels
travel. For in-plane vehicle vibration models, it is
assumed that the same input is applied to the left
and right wheels. For harmonic motion, the road
profile is assumed to be of the sinusoidal form:

. 14
2o = %o SIN | — |t
A

where V is the forward velocity and 4 is the wave-
length. For pitch plane, the rear wheel is subjected to
the same input after a time delay of tq = L/V:

. (V
Zo, = Zo SIN (f) (t —t4)

While an assumption of sinusoidal input provides
highly useful results for qualitative performance and
comparison of designs, they could not serve as a valid
basis for studying the actual vibration behavior of the
vehicle. Road profiles are highly random in nature
and may include abrupt motions arising from occa-
sional potholes or discontinuities. The road surface
profiles have been characterized by their statistical
properties, mostly in terms of power spectral density
(PSD) of the roughness. These studies have estab-
lished that the road roughness follows a nearly
Gaussian distribution. A parameter, referred to as
roughness index (RI) and defined as the sum of road
elevations measured at specified intervals over length
of 1km, is used as a serviceability index for the roads,

[42]

[43]

given by:

1 n
Rl = EA—xz |Azi| |44]

where 7 is the number of equidistant measurement
points, Agz;, is the elevation at the ith measurement
location, and Ax is the measurement spacing. Based
on the urban road measurements, the typical values of
RI for smooth, medium, and rough roads may vary
from 1.2 t0 1.3, 3.2 to 3.4, and 6.4 to 6.8 respectively.
The PSD of roughness properties of roads are avail-
able as a function of spatial frequency Q(m ~!) and
the trend for a range of roads are shown in Figure 19.
The random road profiles of various highways, sec-
ondary roads and dirt roads have been measured in
many studies (for more information please see
Further reading). .
Temporal PSD of roughness S(w) in terms of tem-
poral angular frequency w for different road surfaces
may be expressed as a function of vehicle speed:

S(w) =1 { Y [45]

T |t + A5 V2

where © denotes the angular frequency, V is vehicle
speed, and A1, o1 are coefficients to fit road type.,
L]
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Figure 19 Spatial PSD of roughness of a range of roads e
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Table 3 Roughness parameters fer typical roads

Type of road Aa(m=1y a1(m)

Asphalt (smooth) 0.30 0.0033
Concrete (medium rough) 0.40 0.0056
Concrete (rough) 0.80 0.0120

spatial PSDs S,(Q) in terms spatial frequency Q(m ~ 1)
are related to the temporal PSD and temporal fre-
quency o (rads™!) in the following manner:

S55()

v and w=QV

[46]

Figure 19 also presents the approximations gener-
ated by eqn [45] to demonstrate the effectiveness in
representation of the PSD for different roads. The
roughness parameters Ay, o1 used in the computation
are presented in Table 3. For linear analysis of
response to random input, the transfer functions
derived in the chapter may be applied directly as:

Response(w) = |T(w)[*S(w) [47]
where T'(w) is the transfer function or response gain
derived as a function of w. For nonlinear analysis, a
synthesized or measured time history of the road
input may be used with the equations of motions
and solved numerically in time domain.

See Plate 38.
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See also: Absorbers, vibration; Active control of
vehicle vibration; Crash; Tire vibrations
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ANEXO H. VEHICLE DYNAMICS PROJECT

Effect of Tire Inflate Pressure in the performance of a Low Floor Bus and in
the force transmitted to road.




Introduction

This project has the intention to simulate a Bus, and its interaction with the
road. The main purpose of the simulation is to get the response of the sprung
and unsprung masses at different tire inflate pressure, get the relative motion
of sprung and unsprung masses due to different tire inflate pressure and the
force transmitted to the road.

The simulation is done for different speeds (from 20 to 120 km/h), for the
same suspension parameters and changing the stiffness of the tire (pressure).

Also the simulation is performed for 3 different sprung masses trying to
simulate the load of the people in the bus, so, there is the Empty sprung mass,
the Half-Full sprung mass and the Full sprung mass.

The results will be presented in two formats: the first one showing the effect
of the tire’s stiffness for each load condition of the bus; the second one,
showing the effect of the load condition of the bus for each tire’s stiffness.
This would simplify the understanding of the results because we can
appreciate each contribution of the parameters that are varying.
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Model
The model I used is the % car model, because with this model we can see the
behaviour of the tires and suspension, also we can measure sprung and

unsprung responses.

The model of a % car in Simulink® is the simulation of the 2 governing
equations of the system shown.

Quarter Car Model

jzs

m

5
s el

7 £
NS NS lZD
And the following differential equations rule the behaviour of this system:

mZ +C, 2. +k,Z.-C.Z,—k.Z, =0

mZ2,+(C,+C,)Z, +k, +k)Z,-C.Z, -k.Z,=C,Z, +k,Z,

Notice that Zo = zo - Sin(%] and I'm going to change V to see how the

response is affected (zo = 10cm).
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Parameters Measured

The parameters that I attempt to measure are the front sprung mass
displacement, the front unsprung mass displacement, the relative front
displacement between the sprung and the unsprung masses, the drift of the
unsprung mass, and finally the front axle force transmitted to the road.

Data

The parameter of the Bus that I'm going to simulate to see the behaviour of
the inflate pressure of the tires are the ones given by the professor Dr. A K.W.
Ahmed in the table of example of vehicle parameters for ride analysis and in the
Urban Bus Optimal Passive Suspension Study, all this data is taken for Low
Floor Bus.

Table 4.5: Mean Tire Loads and Variations in c.g. Height under Three Loading

Conditions
Low Floor Bus ClassicBus |
s o Front Axle | Rear Axle Front Axle l, Rear Axle
Mean Tite Empty . 2050.0 4125.0 | 18475 3830.0
Load (kg Half-full 2573.0 5016.0 2459.5 4705.0
(left/right) Full 30965 | 5906.0 3071.5 5580.0
Empty 0.0000 |  0.0000 0.0000 0.0000
Ah, {m) Half-full 00852 0.0750 0.0733 0.0521 |
Full 0.1386 0.1249 91137 | 0.0864
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Table 4.3; Inertial Parameters of Low Floor and Classic Bus Models

P ¢ Low Floor Classic
NANESE Minimum | Maximum Minimum | Maximum
m,, (kg) 10,575 16,231 9.805 15,753
m,; (kg) 575 575 675 675
m,, (kg) 1,200 1,200 875 875
L,,(kgm*) 41,370 44,163 18,357 40,976
I,,kg m*) 124,194 175,034 114,100 175,034
1, (kg m?) 315 315 370 370
1, (kg m?) 657 657 480 480
2000 = _:_
] 0.2 l:l.l-li- 06

Force (N)
!
\

; 00— Lo .

// ——Tuncd

== 6000 —a—QPTI
/ ~OFT2
—=—0PT3

I 2000 0TS =
hssoo o et : L | oseorrs |

-12000 — e
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Figure 6.6: Comparison of damping characteristics of optimal, tuned and baseline front-axle
suspension dampers.

I used the values for the tuned nonlinear damper shown in the Figure 6.6, as
follow
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C2
C1

These values are calculated by taking 2 points of the plot and find it slope; the
velocity where the slope changes its value correspond to the same velocity in
the Figure 6.6.
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Data Used

Ks = 151000 [N/m]

Ct =2500 [N-s/m]

e (C1=10000[N-s/m] e mu =287.5[Kg]

e (C2=22725[N-s/m] e la=3[m]

e (3 =30000[N-s/m] e ms = 2050, 2573, 3096.5 [Kg]
e (C4=6672.5[N-s/m] Empty, Half full, Full

Kt = 809000 [N/m]

Where Ks is the stiffness of the suspension; C1, C2, C3 and C4 are the
damping coefficient for the nonlinear damper; Kt is the stiffness of the tire; Ct
is the damping coefficient of the tire; mu is the unsprung mass; la is the

wavelength of the road and ms is the sprung mass for empty, half full and
tull load.

The Baseline Tire’s Stiffness value is 809 KN/m, the simulation is also done
for 115% and 85% of the Baseline value this means for 930.35 and 687.65
KN/m.

Simulink model:

el — Z5Zu
il —

1 b 4
]
- ER A
r'y

ol
Damping Costficient

513



QU

- el — =

s
s il —

amping Coefficient

YYYy

L)

The Matlab® command I used to perform faster the simulation is the

following.

Ks = 1oled;  %[N/m]

C1=10ed;  %a[N-s/m]

L2 =2772.5; %[N-s/m]

L3 =30ed; %[N-s/m]

C4 = B672.5; %(N-s/m]

Kt = 803000; % 803000 330330 687630 [N/m] 100% (5%
8%

Ct=20e3:  %[N-s/m]

ms = 20a0; % ms = 2050, 2373, 3086.5 [Kg] Empty Bus, Half-
Full, Full

mu =287.0; %4(Kg]

la=3; %(m]

for =101
V=19+i; %[Km/h]
sim('project);
leng=length(Zu);  %length of the vectors
it rem(leng.2)==| %loop to find the half length of the
vectors
xx=(leng/2)-0.5;
else
xx=leng/Z;

end

for j=xx:length(Zu )%loop to perform the "steady-state”
vectors
Zuu(j+-xx)=Lu());
Iss(j+-xx)=Is(j);
Ftt(j+1-xx)=Ft(j);
Irr(j+-xx)=Lr(j);
end
Y%emaximum values of each vector at each velocity
zumax(i)=max(Zuu); %[m]
zsmin(i)=min(Zss); %[m]
zsmax(i)=max(Zss); %[m]
zrmax(i)=max(Zrr); %[m]
ftmax(i)=max(Ftt);  %[N]
drift(i)=(zsmax(i)+zsmin(i))/Z; %[m]
end
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Results:
In terms of Load of the Bus

For Empty Bus

Zs max
0.14

0.12

0.10 \

0.08 \\ — Kt =809000 Nm
| —— Kt =930850 Nm

0.06 m K-G0 Nm

0.04

0.02 -
O-OO T T T T T

Zsmax [m]

frequency [HZ]

Zu max
0.16
0.14 -

0.12 4 Q
0.10 -

— Kt =809000 N'm
— Kt = 930350 N'm
— Kt =687650 Nm

0.08 -
0.06 -

Zumax [m]

0.04
0.02
0.00

0 2 4 6 8 10
frequency [HZ]

In these two graphs we can see that the behaviour of the system is similar to
the behaviour of the vibration system with two degrees of freedom; the
natural frequency associated with the sprung mass is around 1.25 Hz (13.5

Km/h) and the natural frequency associated with the unsprung mass is
around 9.2 Hz (99.4 Km/h).
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Is shown that while the stiffness of the system increases the system would
have higher values of displacement for sprung and unsprung masses.

Zs-Zu max

0.25

0.20 \k&
E 0.15 1 m . -
é 0101 —— Kt = 930850 Nm
N —— Kt = 687650 Nm

0.05

0.00 T T T T T

0 2 4 6 8 10
frequency [HF]
Drift

0.07

0.06

0.05 /
T o004 % — Kt =809000 N
= —— Kt = 930850 Nm|
g 0.03 1 —— Kt = 687650 Nim|

0.02 1

0.01 1

0.00 : : : : :

0 2 4 6 8 10

frequency [HZ]

In these two graphs we can see that while the frequency is increased the drift
of the sprung mass and the relative displacement of sprung and unsprung
masses are increased. Also is shown that for a stiffer system the values are
higher after 7.5 Hz, before this frequency the values are almost the same.
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180000

120000

Ftmax [N]

60000

160000 -
140000 -

100000 -
80000 -

— Kt =809000 Nm
— Kt =930350 Nm
— Kt =687650 Nm

40000 -
20000 -

frequency [HF]

As we can see in the graph, for high frequencies (after 80 km/h or 7.5 Hz) the
value of the stiffness is very influent in the force transmitted to the ground,
and its relation is directly proportional.
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For Half-full Bus

Zs max

0.09

0.08 -

0.07
= 0.06 ﬁ
£ 005 —— Kt = 809000 N
8 004 __— S| Ki= 930850 Nim
& 0.03 —— Kt = 687650 N'm|

0.02

0.01

0.00 . !

0 4 6 10
frequency [Hy]
Zu max

0.16

0.14 1 A

0.12 S —E———
T 0.10 / R*ﬂL‘»
£ \,\ — Kt = 809000 N'm
g 008 —— Kt =930850 Nm
N 8'$ —— Kt = 687650 Nim|

0.02

0.00 . . .

0 4 6 10
frequency [Hy]

In these two graphs we can see that the behaviour of the system is similar to
the behaviour of the vibration system with two degrees of freedom; the
natural frequency associated with the sprung mass is around 1.12 Hz (12.1
Km/h) and the natural frequency associated with the unsprung mass is
around 9.2 Hz (99.4 Km/h).
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Zs-Zu1 max

0.25

0.20 -

— Kt =809000 Nm
— Kt =930350 Nm
0.10 — Kt =687650 Nm

0.15

Zrmax [m]

0.05 -

0.00 ‘ ‘ ‘ ‘ ‘
0 2 4 6 8 10
frequency [HZ]

Drift

0.07
0.06

0.05 — Kt =809000 Nm
0.04 — Kt =930350 Nm
— Kt =687650 Nm

Drift [rr]

0.03 4
0.02

0.01
0.00

0 2 4 6 8 10
frequency [HZ]

In these two graphs we can see that while the frequency is increased the drift
of the sprung mass and the relative displacement of sprung and unsprung
masses are increased. Also is shown that for a stiffer system the values are
higher after 7.5 Hz, before this frequency the values are almost the same.
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— Kt = 809000 N'm
— Kt =930350 Nm
60000 — Kt =687650 Nm

Ftrmax [N]

40000 - /

20000 -

0 2 4 6 8 10
frequency [H7]

As we can see in the graph, for high frequencies (after 80 km/h or 7.5 Hz) the
value of the stiffness is very influent in the force transmitted to the ground,
and its relation is directly proportional.
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For Full Bus

Zs max
0.08

0.07 v

0.05 — Kt =809000 Nm
0.04 — Kt =930350 Nm

0.03 — Kt =687650 Nm

Zsmax [m]

0.02
0.01
0.00

0 2 4 6 8 10
frequency [HF]

Zu max
0.16 -
0.14 -
0.12 A

0.101 —— Kt = 809000 N‘m
0.08 1 — Kt = 930850 Nm
0.06 - — Kt = 687650 N'm|
0.04 -
0.02
0.00

Zumax [m]

0 2 4 6 8 10
frequency [HF]

In these two graphs we can see that the behaviour of the system is similar to
the behaviour of the vibration system with two degrees of freedom; the
natural frequency associated with the sprung mass is around 1.02 Hz (11
Km/h) and the natural frequency associated with the unsprung mass is
around 9.2 Hz (99.4 Km/h).
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Zs-Zu1 max

0.25

0.20 |
€ 0151
é —— Kt = 809000 N'm
5 0.10 —— Kt =930850 Nm

0.05 1 — Kt =687650 Nm|

0.00 ‘ ‘ ; : :

0 2 4 6 8 10
frequency [HZ]
Drift
0.07

0.06 -

0.05 - A

0.04 — Kt =809000 Nm
0.03 / — Kt =930850 Nm
0.02 / — Kt = 687650 Nm

Drift [m]

0.00

0 2 4 6 8 10
frequency [He]

In these two graphs we can see that while the frequency is increased the drift
of the sprung mass and the relative displacement of sprung and unsprung
masses are increased. Also is shown that for a stiffer system the values are
higher after 7.5 Hz, before this frequency the values are almost the same.
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— Kt =809000 Nm
— Kt =930350 Nm
60000 — Kt =687650 Nm

40000 - /

20000

0 2 4 6 8 10
frequency [Hf]

Ftmax [N]

As we can see in the graph, for high frequencies (after 80 km/h or 7.5 Hz) the
value of the stiffness is very influent in the force transmitted to the ground,
and its relation is directly proportional.
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In terms of Tire’s Stiffness

The behaviour of the system is similar for the three values of tire’s stiffness,
so, I'm only showing the results for the baseline tire’s stiffness.

For Kt = 809000 N/m (Baseline Tire’s Stiffness)

Zs max

0.12 -

0.10 A
= 0.08 -
= — Emply
§ 006 k\ — Half-Ful
94 004 — Full

0.02 -

000 T T T T T

0 2 4 6 8 10
frequency [Hz]
Zu max

0.16 -

0.14 .

0.12 1 %
E 010+
é 008 :mun
S — Ful

0.04

0.02 -

0.00 ; ; ; ; ;

0 2 4 6 8 10
frequency [Hg

As we can see, the effect of the load of the Bus is, overall, minimum. The
sprung mass (where relies the load of the Bus) affects the value of the first
natural frequency, the one that is associated with the sprung mass; that’s the
reason at low frequencies the values are different.
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The displacement of the unsprung mass is almost independent of the load of
the Bus, because in the graph there is not any significant difference in the
values.

Zs-Zu max
0.25
0.20 -
E 0.151
‘é‘ w -
£ 0.10 — Half-Full
N — Full
0.05
0.00 T T . . .
0 2 4 6 8 10
frequency [HF]
Drift
0.06
0.05 -
0.04 -
g - En’ﬁy
: 0.03 — Half-Full
£ — Full
& 0.02 -
0.01 -
0.00 . . . ! !
0 2 4 6 8 10
frequency [HF]

The behaviour of the relative displacement of the sprung and the unsprung
masses, and the sprung mass drift is almost the same for the different load
condition of the Bus; we can see that is only dependent of the frequency
(velocity of the Bus) for a given tire’s stiffness.
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Ft max
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120000 _—
Z 100000 -~ — BEmoy
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40000 e
20000
0 ;
0 2 4 6 8 10
frequency [H7

In this graph we see that the behaviour of the force transmitted to the ground
is the same for the three load condition of the Bus.
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Conclusions

As we saw in the graphs the effect of the Tire Stiffness is clear, the higher
the Tire Stiffness reflects the higher Force transmitted to the road, the
higher drift of the sprung mass, the higher relative and absolute
displacements of the sprung and unsprung masses and the higher values
of natural frequencies.

The effect of the Load Condition of the Bus is minimum in the ride
performance of the Bus, the Load Condition of the Bus only affects the
value of the first natural frequency (the natural frequency associated with
the sprung mass). The force transmitted to the road is totally independent
of the Load Condition of the Bus, this means that the Bus will transmit the
same amount of force to the ground at its full capacity as when is empty.

The Stiffness of the tire is directly proportional to the Inflation Pressure, as
we can see in the Fig. 1.59 of the text book. Clearly if the stiffness of the
tire is dependent of the inflation pressure, I can conclude that if the
Inflation Pressure of the tire is increased the force transmitted to the road
will be greater, the sprung mass drift will be higher, and the displacement
of the sprung mass, the unsprung mass and the relative displacement
between sprung and unsprung masses will be higher.

kM/m  lbsin.
1200 —
200 |—
TIRE 165 %13
1000 =
RADIAL
150 —
200 —
9]
]
z
& 1ol G600 —
L
b -
400 [— -
50— ~
w0~ 7
P
/
ol g | ] ] | | | J
0 5 10 15 20 25 30 35 psi
| 1 il | |
] 50 100 150 200 kPa
INFLATION PRESSURE
Fig. 159 Variation of static stiffness with inflation pressure for a radial-ply car tire.

{Reproduced with permission of the Council of the Institution of Mechanical Engineers
from reference 1.35.)
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There is a compromise between Tire Inflation Pressure and the life of the
tire. The biggest influence on tire life is inflation pressure, if the tire is
under recommended pressure it will reduce significantly its life, this effect
is due to the fatigue experimented of the tire. Notice that low inflation
pressure generates small values of tire stiffness therefore higher unsprung
mass displacement and higher stresses due to fatigue.
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ANEXO I. CATALOGO DE EQUIPOS

A continuacién se presentan tres catalogos de los equipos: de balanceo

CEMB, de alineacién CEMB y caracterizacién de las llantas MTS.



Digital balancing
machine for car, light
commercial vehicle,
4-WD, motorcycle
and scooter wheels

quick
accurate

reliable
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quick
accurate

reliable

Complataly sulamst cyck: START by closing whisal guard, massuramisnt and braking.
Aurkamatc stop.

“Imaligeni® gauge for automatic measuraman of ditance and dismster.

Pesitbon repsater for counterwa kg applcation (with display on panall.

Fincar systam bo hokd and apply counkerwalghl insids the dm.

Eislancieg with counforwslght placed In diffarant postiones of tha dm, Tl sokctad an
panal.

SPLIT program to hide counber walghs bahind rim spokes, Inany angular lsyoud.
Dupdkatian af hidden wakght pastians.

Murnd bubion for sslaction of warkaus opiions and personalkeations (gramsfounces; nches!

milimetres; unbalancs In skeps of S grame or 1 gram; threshokd, optimization; sutomatic
siart; sef-dlagnosts and sall.calbradoni

Minimization of the sialic unbalance [CEMB patent), vary usell to reduce vibrations
couzad by residual unbalances alter counlerwakghi applcation
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@ CEMB

BALANCINE MWACHINES

guaranteed Tha balancer uiizes special davices M&'F), for both hardware and soitwarg, 1o guarantee e qually of
ACTUraCY measuramant. Tha display orly cooars when the measring Indecision facoording o DM 13190 k= less
than 1 gramil, In the minimum necessany e

Autlomatic seb-up for hidden
il walghts.

Fasttion repealer displey far insrnal Spii program dsplay for spokad
m EountEnesight application. whes k.

Mot Tasd conittire: 226 S04z, 20 C, unbalancs 30 grams par plans, repaatsdly < 1 gram qunnked
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Sngle phusa posaraupeky Y oMo e
Moo 1huorbed powsr LEEW

Spinda shah d&@nn
Ealunarg apeed « W2En
Ealinang scoursy «1g

R dismrtar MW"+ 3F or 288 + EES
Fam wackh 1,57 = 3F ardd + 10 m
W whesl gt ¥y
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Equipment for the alignment of car
and light commercial vehicle wheels,
8 CCD sensors

BEALANCING MACHINES
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Contralcabing ablk b houss: whaalclampswih maasuring
hsads, printe, compuien, keybaard and montar.

EW5EE 177 monkor.
Colaur Ink-Jet printer.

Incussirial FC booard manfachured by CEME.  Husas solid
sims dizics (mora rakabla than e corvsrdonsl hand dsks)
and a CO-ROM acoessble by the user for e simple up-io-
st of programs.

ESHDOW =ysiam based on UNUE In addiion o
prowding powar and Sexibiky, E avolds probloms of
program and compuisr obsolescenca.

Muagzuring head connection by means of threa.wira cables
with =irong matallic connectors. 'Wing can also ba carnied
ok In & ssmi-portable way on tha Hi.



Maazuring head connection by means of 3-wis cables.

Ssersor sysom.

Integraied slectronics with 20 MHz DSF processorn for sach measaring haad.

Al unciions and measuremants are cariad oul by the Inieligeni” measaring haad.

Tria kaybosrd on s measuning head irbsracts with the compatar for an sasy use ol the applicalon program

Exch mexaring head has indepandani calbration Thus Inkerchangoabdliy | guaraniesd wihoui amy inrvaniion
Tra stomiatic callbr athon fesl assnes good quality of the maasuemant

Tha Ine-in visual angk Is = 20°. Thus tha alkcronic irniabk s ars nol necessany o he Slesrng massumamant

The iranscucors (opdcal and Indincmsiers) aore siglc brpe, robust and nssnskive o shodks.
Thiay ara Inncvstive transcucers, il of eochnologies devsloped only N recent ysars.

Fast mezsuramani feedback.

Thay walgh anly 7 kg without wheal camp. They &ra sagy 1o mova and oo not walgh down on tha whael clamp
wiih ha sk of allaring the measraments!

standard com position

Cabinal wih Indusina cakculaion, CD ROM, stabc mamory.

SWGEA 177 micntior and kayboard.

4 measrng hasds wih Inkegrated lcironics, sofiiouch keyboard, slectronic spirk leval
Connection cables (4 Idanikcal 3.wina cables with robust melal plagsl

Four point alminiuom whoal clamps 107197 o ba ixed oulside e im and self-csrtering sysiam.
Couple of ront Lrmisbias.

Stearing kck and braks pedal lock.

Dption: whael damp Mking sk the wheal Wi clamping anTs holder ssil-caniering on the dm. Aso sulisbie for sley rims, £ may
maks rfim ﬂ:mlﬂﬂlﬁl comasiion UNNSCRESAY, ‘hanks 1o the accurab Dﬂ“ﬂﬂﬂg.
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® CEMB

BEALAHNCIHC HACHINES

applcation program

Modern and usar ey, It has besn desionad i make the
work of tha opsrator sasy and ralabk. 1 has &l e festures
of fhis mesi prasiigious souipman:

Muazres angks with the new generation sansors, deinkion
up i DOT

Complets dats bank and special data banks programmabia
by tha usar. :

Ecoamincly compansaton by Hied of on the ground whesls.
Simukaneous reading of CASTER, CAWMBER and TOE.

Skearing meamuremant wihoul tha need of slecironic
nimiabikes.

Dl comparkson diecity on seresn Indicalors.

Muasaring procedue with varistion of vehick alignmani
(@0 MERCEDES, RERALILT, sicl.

Toa-In cunss ma asuremant acoonding o a5 spachcations.
Interactive HELF sysiam 4o guide the opsrator In e wsa of
tha sqipmant.

Disgnastics wih continuous chackng of maasuring hasd
callbration.

Dals baso up-graded by CEME with al data neceszary for
algnment and three-dirmn=ional halp drawings.

(Grovss waight (Wit stncard squipment): 211 Ky
Packing dimansions: 1201503130 h cm
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DWA 400 R

Radiz dala rarsmission by a 2,4 GHz Elueiaath-1 systam.
Rachargeablke bationes and battary charger on board of the
miEasng heads. Usa Is possibks by connecting the cabks,
avan with nan-down batbaries.

Tha mchargeable batiores oo e sandard type (A&, sasy
to burg The battmries are recharged simply by connecting
the massiring head 4o the cabl.

It ks idantical o DWW 400 axceprd for the connection bebwaan
tha calodlaior and the meamring heads, obbained by a 2.4
GHI radio sysiem, with no nesd of homaologaton.

Tranzmiz=on ccors wkhodl problems, sven ol & long
dEtancs.

AN somatic software system handles the saf-swiching ot
of the measring heads. (Batierkes last more than 10 hours
of contnuous uss).

standard siardand with seiof clamping arms optona]
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ANEXO J. PRUEBAS DE VUELCO

A continuacion se presenta un informe de pruebas y simulacién de sistemés

de proteccion antivuelco, y un folleto de la plataforma de vuelco de laUMTRI.
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ABSTRACT

In 2003, poliower accidents canzed more than 10.000
faralices and 229000 mjures m the TS alome. In
view of this stadstic md m order to provide a beter
oCoupant protection, the interest in the behavior of
the vehicle smacnre and passive resmainmt systems
mmder rollover loads is contmuoushy srowing.

In order to ensure a realistic reconstruchon of the
vehicle behavior ip development fests, four new
different t2st senips have been elaboraned according
1o accidant anabysis results. For the restmint system
development, Enowledge about the borderline
betwesr moll and po roll is essemtial To save
ETEnsve oovpes, this borderline is determined
bafara p&'%?mlng first tests oy using mumerical
siomilations. The test and sinmlacion tools suppor a
comprehensive development process, which alow
the adapiation and optimizadon of profecton sysems
for rollaver.

COme key commponsnt of the resmaint system iz the
alpomthm, which has the task of rollover accidemt
detection and detenmmation of the optmal syste=m
actvation time. For the latter task, knowledee about
real opooupant movemers is essemtial. The low
acceleration and rotation rates over a long period
which ecour during soeme roflover constellations, lead
o comtderable movement deviations betwesn the
test dumny and the umam The Srmg time theredfore,
based oo the dupmy mevements can ooly be
deterndeed  approwimarely.  Great  optimizaton
porential exists fior activation algomidmy which are
adapted to umams. This adapmtion is possthle with a
n=w developed smwilaton ool which takes the
possible mmscle work of the human against ccommng
rollover Doads into accoumt It determines the
oooupant movement during a rollover and has besn
validated to the humam bebavior by sled tests.

INTRODUCTION

The American traffic accident smostics, which &3
publicized by the Natiomal Highway Traffic Safety
Adrrinistmation (WHTSA) incinded for the year 2003
more tham §.3 milon police reported medor vehicle

crashes that eccurred in the United States. More then
22,000 people lost thedr lives and nearly 2.8 million
people were injired in mator vehicle crashes.

In these so called maffic safety facts the rolover
accident i5 @ sepamate category. For the year 2003
mearly 3 % of all passenger vehicles in crashes were
rollover evemss (see Fizure 1) This represents a
mingrity in regard to the overall accident detadls.

Vehicles and Fatalities by colsion Type

urager Wahicbes

Fizure 1. Vehicle: and fatalities by collisien type
003

An other impression comes wp by looking at the
famlities that ocoumed in crash events. Here the
rollover 5 oo the 2™ made with nemly 32 % (e
Fipure 1) mnd the violemce of rollover events is
discemnablz

In order to profect the cccupams i rollover crashes
in a bether manper, passive safefy elements like helt
preemsioner and curtain airvags have o be actvated
in ooomrence of such an evemt The wse of
pratznsioners help to retzic the belted passengers m
their seats and the activation of omrin ambazs
icushions the mpacts of the head with meemor parts,
enternal envirommental objects and prevent pardal or
fiall ocoupant esection.

For the imegation of passive safery elsments m
gooupimt protection the algoriton 15 one key pomt
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Here full scale mollover cmash iests  provide
information abont the semsor sizmals and the
requested irigzer dme for the actvaton of these
mﬁhﬂkﬂpﬂ'ﬂﬁctﬂcd&iﬁxﬁmﬁ&'mﬂm@lﬁﬂi.
The test results are also mseful to amlyze the
companmant inrusion and damaze to the smacre,
wihich might oo

Supplemental o the full scale tests, mumerical
sirmiation 15 A perfact development fool to consider
the enormous momber of possible  rolover
comstellations and to fimme ouf the bordedine
between roll and no moll evemtz. This helps o swe
expensive prosotypes durins the development. In a
firther step nomercal siomiation can help to consider
the real luman movement bebavior in some crgical
rollover constellations to prevent meswse cases and to
optimize the finmg time for the oooupants.

TESTSDIALMIES

The rollover presents a new area mn passive safeqy
development This explains why an anthropometric
test dumony doss not vat exist for rollover load cases
Pertaming o this, modificatons to existing durmries
or the development of new dimmniss o the near
fatuze havve nos been planped. This appliss to Europs
a5 well as o the U35, For performing hardwire tests
an existing test dupmyy had to be chosen which has
basn developed for fomml, rear or lareml impact
]uw_ngca-ies

The crash fests, which are presented in this paper, are
carried outf with the EurSID. An excepbon &5 the
FMVES 208 rollover test. Here the Hytmid T 50%
dupmyy i specified by the comaspondmy doective.
The Earo%ID is a lateral impact dupmy which i
specified m the 9627 EG direcove for the protection
of motor velicle oocupamts.

The lateral impact dumery was chosen because 97 %
of miover accidents that happen in the feld are
rolling over the wehicle's ¥ axiz. Oy 3% of rollover
accidems are so-called picch-over cases which are
also dascribed 25 end over end cases. These invelve
rollins ever the vehucle's Y amis. Due o dus distoct
split 1t becomes clear that the area of application for
the apthropometmic 25t dumomy is rather lateral than
fromtal

A further point making the case fior the EuroSID is
its avadability due w0 it being laid dowm in the
JG2TEG direcive. Mew developments o the
dupmmy sector such 2 THOR o the World-5ID are
rare and currently not available in the estng labs.
Thes is alzo the case for the Bio-5I0. I 13 admattedly

alder but 13 mostly just used for development
Frposes.

A farther argument supporting the choice of the
FuroSID is hiz reproducibility. This goes hand in
handmmmeca_itummmfamm All tast
dumpries fior frootal mpact, for exanple the Hybmd
I durmay, are exclostvely calibrated Sor this loading
case ooly. This explains why ifs reproducibilny
Iaterally can not be determinad, due to the lack of a
calibminon method m this direction.

Due w the high frequency of bead mjuries from
rollover accidents, reproducibiity  zhould e
pantinarly paid atention o in this body area (s=e
Fipme 1)

Rallovar i I

Share of mured um_u,-p.-.h

Figure 2. Injuries in roll’ no roll events [3]

This is the reason the US-5I0 was ot selected
s 2 Tollover dunmy for hardware tests. The bead and
ok of the US-53ID are oot caltraied
Feproducibility of the head accelemoons therefore
and also of the neck-head kinematics is not possible.

The biofidelity, which describes the behmvior similar
1o humans, is resmoed with all anthropometic test
dumriss and has already been swammed W memy
shadies, for example by Profzssor Eallisrs [1) fom
Umversity of Haidelberz, to apalyze the differsnces

Biofidelity of pew developments oo the dummry
secior has certinly improved in compartson o obder
st dummues. However, these dumnmies have not
been thoroughly imvestgated and the avadlabiliny
already discussed, is not adequanely given.

Genarally speaking. the test dummiss developed for
fromtal imipact react very siff. particularly the peck-
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hzad arsas undar [ateml loads. The US-5ID0 and the
Bip-5I0 were developed for lareral loads. However
they e compopents in the peck-head arsa fom
dummyies which bave been confizured for fropeal
loading cases. —hm.a_ns. wivy the nack-head area
is wery stiff, even with bodth lateral impact dumemy
represeptatives. In this case the EuroSID &5 an
excepdor. The peck-head area oomsists of a
comsTuciion which is more flextble. DTue to this e
EuroSI does not show the soffness of the other
anthropometric test dumenies described.

TESTS TOOLS

The following descripton of the different test et ups,
represemis an owverview of the tests that hawve besn
developed by Stemens Fesmaimt Systems together
with other suppliers and OEMs.

The field relevance for the hbomory tests was
as3essed in a study from O Parentemu [2] for the U5
by using field data from the Watopal Accidsmt
Samplng  Sysem-Crashworthmess Data System
(NASS-CDS) from 1992-1986

The MNASS-CDE conststs of police Tepormed tow-
away raffic crashes in the US and defines differsmt
instiadon types for rolover. The definiton inciudes
trip-aver, fall -gver, flip-aver, taro-gver, end-over-end,
cimin-gver amd Bounce-over (see Figurs 3).

MASLE-COE Claasifembion for Rollover instiation Typesa

Frig-rer Bl S Fhtbant
e

INuZ

fumiirss  ErchOvernd  Chrmt-Owwr  Dasnce-Dwar

Figure 3. NASS clamificadon for rollover
inifiation fypes

T soil-trip rollover is a lateral movement of the car
into a sand bed The car is placed on a flying foor
and shdes lmerally imo the sand after a sharp
decelemation of the slad with deformartion nides (s=e
Figure 4}

This test induces a fast ocoupani movement, which
requested an ewrly fiipz ome The [laeral

acceleration 15 in a middle mmee over a long pemod.
The il conditions of the test car varied with the
adjusted velociny and the used soil.

Figure 4. Sodl-trip rollover test set up

In tha TS, the soil-mp represemts 91 2% of the m
overs in the Gzld for passenger cars and 93 % for
LTWs (light mack vebdcle). With this the soil-trp test
covers nearly 51 % of the rollover crashes for
passenger cars in the field md nearly 48 3¢ for LTVs.

A study fom Siemens Festrmint Systems and the
medical noiversity of Hmnover conceming rolover
accidents in Cermany betwesn 1984 and 2000 shows
the smme result [3]. In tds smdy 6713 passenger
vehicle crashes were apalyzsd from the Gemmen In-
Dapth: Diata Accidert Study (GIDAS).

Ll I P | R P

Fizure 5 CIDAS Follover inihiation Types 1994-
2000
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4.1 % of the wvolved passenger vehicles rolled over.
The dismibution of e rollover initation ypes in this
siady states the trip-over as the most fequent reason
for rallower in Germany (see Figure 5).

In the embankment rollover test the wehicle iz
leaving the crash mack and doves oo a shphely
daclined slope of a divch (se2 Fipure ). The surfaca
aof the slope 15 sand to ecable a lateral slidmg of the
car. Diffarent approach angles and slope mngles can
e adjusted in tus test set up. Also steering cam be
constdered, which i3 Decessary in some cazes o
engure rolling aver.

Figure 6. Embanlment rollover test set up

This test induces a slow occupant movement, which
requested 2 relatively lae deploymer: tme The
Interzl acceleration is i a lower mnge. The mil
condiions of the test car vary with the adjusted
valocity, approach msle slope msle and siesnng
actation

The field relevance for this [aboratory test was
aszeszed for the U5 with 100 % of the fall-overs in
the Geld for passenper cars and LTVs. With thes the
embankment test covers nearly 13 % of the rollover
crazhes for passenger cars in the fisld and nearly
15 % for LTV,

For Gemmany the ambankment test plays not sach a
sigmificant rele, because Sll-overs are less fequent
in the field, with 1.7 3% of all rollover events in the
yaars 1894 - 7000,

The ramp rolover test is perfomed oo the ash
track. During the test, the velicle drives with ooe side
aof the car over 2 ramp (see Figare 7). Differsnt ramp

Types are used o realize ol and oo rell events (==
Fipuze §)

-
—10=

Fizure 7. Ramp rollover test et up

This test induces a fast ocoupant movement, which
reguests anp early deployment tme The latemal
accelertion iz i a middle range. The roll condstions
of the test car vary with the adjusted velocity and
nsed ramp type.

,5! F_‘ Wik B0
1= =
6130
i' - Wt BI0 1
I L 150
Fizure §. Different ramp types

The field melevance for this laboratory test was
aszessed for the 175 with 83 % of the flip-overs in the
£eld for passenger cars and 74 Yo for LTV, With this,
the embackment test covers nearly 10 % of the
rollover crazhes for passenser cars in the Seld and
naarly 3 % for LTVs.

For Genmany the ramp test plays a more significant
role, becanse flip-overs are more frequent in the
rallower accident field, with 123 % of all rollover
events in the years 1994 - 2000

Linstromberg 4
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T corb-rip rollover test has coly a lateral
moovement, The test car is placed on a fying floor
and hits laserally against a ook with the wheel rims.
The hetght of the curh depends on the wheel size.
After the i act betweer the wheal rims and the curh,
the slad iz arzd by daformation mbes withouw
influznce on the car movement (see Figare 7).

Figure 8. Curb-trip rollover test sef up

This test induces a mptd ocoupant movement, which
reguests an early deployment tme The lateml
acceleration is in a higher mmee. The roll condttions
af the test car wary with the admsed velocity and
nzed curh kiph

The field relevance for this laboratory test was
aszessed fior the U5 with 51 % of the boance-overs m
the fisld for passenger cars and 47 % for LTV:
Addstiomal the carb-mip test was ass2szed for the TS,
with § % of the Tip-overs in the fGeld for prssenger
cars and § e for LTVE With this the omrb-mip test
covers mearly @ % of the rollover crashes for
passenzer cars in the field md nsary 7% for LTV

Fmermmyﬂ:ec.n’b—L" test s 2l a
sigmifican? role  Althoush Em.meqm are less
prevalent m Gemmany, 'rnﬂ:u 43 % of all rellover
events in the years 1984 - 2000, trp-overs are more
frequent in the rollover nl:::lrbam feld m Germamy,
with 63.4 o of all rollowver events in tha years 1994 -
2000.

For the FAIVSS 208 rollover test the car is placed on
2 sled inclined vmder 237, which is moved laserally
(522 Figure 100, The 25t velociny is 30 mph. After a

sharp decelemation of the delly with dafonmation
mbes, the car is thrown off the sled under high moll
conditions aroand the lonsinading] mis of the car.

e 1
Lt e T

Figure 10. FAMVES 208 rollover test set up

This test is used w0 apalyze the bebavior of the
vehicle strucfure mder rollover loads and here
especially the remwipme suvival space for the
QCCNPATES.

The field relevance for thes laboratory test is very Low.
This stasement is valid for passenger cars and LTVs
in 1734 and Genmapy.

Az well, different misuses rollover tests are
performed on a proving proumd or in the laboratory.

Figure 11. Proving ground for rollover mismse
tests
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The tests are implemented to awoid madvement
actvation of the pyrotechmical protection devices md
1o increase the robusmess of the rollover algomthm
(zze Figure 11).

Tests for rollover misuse ppically mcheds up and
down hill drving, hill jumpins, slalom, el test, U-
e Szwre eight and sliding. Results of misuse
program: from lateral amd fromtl applbcatons lke
curt iempact or washboard track will be considered
for the rollover algomtm foa.

SIMULATION TOOLS

For the protection of te eooupamts o rollover events
roll bars, belt pretenzioners and the cumadn airbags
have to e achvmted in onder fo refain the belted
passenzars o thetr seam, to cushion the impacts of
the head and to preven: pardal or full ejecton. The
key component for acovatne these pyrofechmical
protection devices is the alporithm The alpomthm
has to dztermdee the system acdvation 1me in casss
of rollover event detacdon The system actvaton
dme 15 defined a3 the Faquested Time To Fire
{ETTF). The RTTF is determined through the time,
wher the head of the ocoupants penerates the space,
which is mecessary for the curaim amhag deployment.
This mfprmation ts provided by rollover crash tests
and will be supported by mumstical sipmlation with
ADAMS and MATYMO.

The rolovrer protection development process conting

the crash and misuse tests and the simwmlaton. (see
Fipure 12}

Figure 12. ERollover protection development
Process

Hare ADAME is used for the simiadon of the
vehicle dymamdcs, while MADYMO s wsed for the
prediction of the RTTE.

ADAMS iz an adequate software ool to sinwlate
vehicle dynamics. The different test set ups for
rollover like ramp, soil-mip, embankment and ours-
trip were gensratad m ADAMS as road modals for
simmiation (zee Figure 13),

Figure 13. ADAMS road models; above:
embanionent middle: ramp, down: curb-trip

Alzo some misuse rollover tests are sumulated with
ADAMS like lame chanze and slalom.

baselme crazh fests i a prelimimary smady. For this
first step, a car modsl i3 wsed, which is validated
azainst all avadlable test datn m this development
stage e.g. driving =sts.

The data of the performad rollover crash tests will
then be used to validae the ADAMSE models for
rollover (see Fipe 14

Linstromberg &
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Angular Rale X

¥ et beraitien

Figure 14. Validation of ADAMS against rollover
crash fest

After validating these modsls a parmmensr snudy will
e pm'ﬁ:amenl'nqm ADAMS Hers 2z differemt car
loads, different ramp peometmes, diffsrent velocitas,
different approach and slope ansles are comsiderad.

The oupats of every ADAMS sivmladon mn are & 2.
accelerations, displacements and angles m X Y and
Z direczon for a spectfic peint im the car. The result
aof the parametsr sidy with ADAMS represants the
Tnasits fior the MADYMO sirmlation.

For the MADYMO simulation a model of e
sperific passenger comparmment has to be generated
TUsimally this iz dome with CAD data. which &
moaded by the car mamdfachmer. In the
comparmeent model different comtact charactenstics
for door tmim, B-pillar mim and seats are considered,
1o represent the differsnt soffhess of the imterior.

The movements of the ocoupants are represemted m
the MADYMO smywilation by using EvpoSID dumnry
modals. Typically the MACYMO mode] contains 2

driver and 2 passenger ocoapans (322 Figme 15). The
Tedr passengers oo the secomd or third row can alse
T2 comsiderad if pecessary

The movements of the simulaton EuroSID dumemy
modals are validated agamss the dumeny metvements
inthe perfommed rollover crash tests.

Figure 15 MADYMO model for driver and
Paisenger

For the validation, the movement of head, nack and
shoulder 15 considered 1o get the informasion for the
ETTF. The MADYMO siomlaton enables to
consider the ocoupant movemsnis m ST more
possible rollover constellatons, thar in crash tests.

Crtical rollower cases in regard o the dumemy
meovenents and the upooming loads can be somulated
with i adapted dummy model =] This dumery
takes the possible mmescle wnsion of umem beinss
against the ocomming rallover oads mbo account.

A crifical sinmtion is defined, when the dumory
during a test permarendy peemarss the necessary
space for the curtain airbag deployment before the
meazured loads indicates 2 rallover. If, m the onzoing
test, then a Toll event is inmoduced by counter stesr o
tripping, the head of the ocoupant i3 Ot of Positon
{DoP). Activating a stz of the am ounain ambag,
which deploys from the roof downwards, will kesp
the ocoupants head out of the car m this sthation.
This 15 the oppostte of the intendsd effzcr of the
cumiain airbag and will lead to severe or ftal injumes
for the immbved ocoupamts. This aitical sination can
ooomr in rollover cases with low accelemtion and
rotation loads, & 2. in embankment rollover tests.

The stamdard simmiation dommmy model maps ooty
mamzlational load directions. The  rofatomal
movament &5 if happens during a rollover = mod
constdered. A dunomy smwilation model, which takes
such a behavior oo account, 15 pot avadable at the
momen:. Thersfore it 15 necessary to amalyze the

Lirstromberg 7
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difference betwesn durmry and humen movemem
behavior and to medify the smapdard sinlation
EurSID dmmy mode]l in MADYMO for a better
forecast of the humen behavior dmring rollover
sifuatons.

In ooder to provide a basts for the simudation modsl a
series of sled tests wers performed with a nmgse
driven sled for tamslational and'or rTofatonal
movements with low acceleratioms. For the validation
5 different test comstellatops for dupmry and
volumeesr were perfommed

The perfommed tests coxtain pure Tanslaton or pure
rotazor or 3 combimation of both (see Table 1). The
pulses ame a oot Som the acceleration omves of
performed rollover crash and mizsuse 23t

Tablel.
Test conste ations
Test | hpecthoadon
T
L Hure Tamslaton
3 Pure rofation
3 Tranzlation with Wlowing superposed
Totaton
£l Pure Jow manslation (0.3 % restoo. T}
3 Fompon wath  following  saperposed
Tanslation

Bacmse of the in section "est dummees” mentoned
reasons an EwreSID dvmery was used For ihe
comparability, a vohutesr was chosen with a mass of
74.5 kg and a beipht of 1.75 m. which is very chose to
the dimensions of the EuroSID, which has a mass of
76 kiz amd a height of 1.75 m {52 Fimmre 16).

Husrman dmal Bummy [EurcSI0)
Waight: 74,8 kg Weight: 760 kg

Heght 178 cm Heaght: 172 em

Figure 16. Test set up of the sled with dumory and
t']uﬁ.i‘eer = g

Om the sled a seat, foomest and B-pillar with retmacior
and belt dedlection point was mounted {see Figume
16). The belt prefensioner was ot in use to avodd
mruries om the valumeear.

The dunmiy and the veluntzsr have been marked an
several points with fargess for film amalysis 1o
compare the differsnt movemem behaviors (see
Fipure 1T

-
—Emn:l-dmmhum—l

Figure 17. Position dummmy target points for film
analysis

In the companson berween durmyy md volnnreer, the

differences in head movement behavior can be sesn
{322 Figure 1)

¥

Fizure 18. Head top displacement for dummy and
volunteer during test number 5

The results of the vobmiesr tests show different
Teehavior within a cemadin rapge of latzml loads. While
the ueman beng acts actualy ﬂ?.il‘E[ hiz Thody
dizplacement with nmuscle tension s is mpossible
Thersfore the dmomy is only beneScial for lateral
loads, because the response regarding roation of a
wehicle 13 exclusively a resalt of the durmy insmia.

The vohmtesr reacts differemtly oo tramslational and
roltomal movement For pure mapsladon the

Linstromberg &
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volumiesr 15 not able to resist agninst this moton. In
case of rofation the volumiesr Teacts against this
movemen? 1o ksep the upper body and the head
upright

Major differences bemwesn humam and dumnyy in
lateral head displacement cap be stmied for low
accelerxtions, low romion rates and temporal long
lasting loads, which ocours 2 2. in embankment tests.
Mingr difference: are reabized for higher
accelerations and rodation mies and temparal shart
Inztings loads, which ooours g mm soil frip tests.

For the validedon of the MADYMD model the
comelation of the points bead top (1) and chest left
{E) and night (%) had been used The head targets are
the main points o g2t informartion of the RTTF for
tumem eccupants. which are needed for acdvadns the
ouriain airbag (se= Figure 190

Test 1

Tasl
- Simukion

! ?-I:Ihk.-'-
\

i ‘_\ o= ..-____:_;.';.
* e e

Figure 19, Head Top displacement curves for
simulation model in comparison to the sled tesks
with volunteer

T to the already memtoned active work against the
body displacememt, the head of the wolumiesr
peneirates the deployment space for the cumain

arbag disdncdvely later then the dwomyy. Therefore
there 1= more fime available for rollover sensing and
curiain airbag deployment for buman oocupants (see
Figuze 20

Folicaw caue

= /H\J\"\\/;\"lll

¥l acamart

Tiwa

Fizure I0. Head displacement and ETTF during
rallover case

The posttive affect of the active work oo the BTTF
depends on the mpat siznals for rallover casss and s
acmally limited to the [ateral loads which were
reached diring the tests. For rollover cases with high
accelermtions a shifting of the RTTF can not be
abserved

For more mformaton about this adapeed dumeomy
modal ses [4]

CONCLUSION

Follover events often result i ssvere inmjumes of
fatalitias. Most ofien the heads of the ocoupamts ame
affected Therefore rollover detecton and protection
systems are forusing more md more For the US
some legal repulations are 2d in the fuhme The
first step i doma by NEL with the rolover
Tesisiance miing for new cars. For 2 dynamic rallover
crazh test the soll-mip seems 1o be suitable because of
the high fiald relevance of this test st up

By uzing the presentad test and simmladon tools a
comprebensive  development process for rodover
proteccon  is  possible The adapmiton  mmd
apdmization of the protecton systems for rollover
events are comsidered in this process. Addttomally
the dfferences m movement behavior betwesn
tumam and dumery are copsidered to apalyze cotical
siruations and o provide the best possible rollower
protecton for the ocoupames topether with high
msiss perfonmance simltareusly.
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THE UMTEI HEAVY-VEHICLE TILT TABLE

The UMTET heavy-vebicls tlt
tabla is a test device for high-
resalnton measurament of the basic
static roll stabiliry of heavy
comrpercial vebicles. The facility
usas individual axle tables moving
together under computer contrel.
Each tzble can support over 25,000
pounds. Five axle units currently
exist, allowing tests of awy vehicla
confipuration with up o fve axles.
Capability can be readily expanded
by adding axle unirs.

The glt table can sinmlare lateral
accelerations up to 0.6 g5, Data are

i P —T T gathered using a digital data
B St e | acguisition system. The system

) el Tk 1% provides sinmltanecus recording of
E% W Il \ e 4E channels allowing extensive
ii | Ee metever e § soien | InsTAnenmation for analysiz of
150 = i j——_ influence of tires, suspensions and
i-b ., L other vehicle elements on the ulimate
EE stability of the vehicle

1]
Ha

a
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ANEXO K. FOLLETO LLANTAS

A continuaciéon se presenta un folleto sobre las caracteristicas, el

mantenimiento y la seguridad de las llantas, desarrollado por NHTSA.
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tudies of tire safioty show that
mairtaining proper tire pressurs,
observing tire and vehicla load limits
(ot camying mors waight in your vehicls than
your tires or vehicle can safely handle), avoiding
road hazards, and ingpecting tires for cuts,
slashes, and other irregularities are the most
important things you can do to avoid tire failure,
such as tread separation or blowout and flat
tires, These actions, along with other care and
maintenance actiities, can also:

+ |mprove vahick handiing

+ Help protect you and others from avoldable break-
oS and accldents

+ |mprove fuel economy

+ Increasa the Nife of your res

This booklet presents a comprehansive overvisw
of tire safety, including information on the
following topics:

« Baslc tire malntenance

+ Uniromn Tire Cuallty Grading System

+ Fundamental characterlstcs of tires

+ Tire safety tips.

Ul=e this information to make tire safety a regular
part of your vehicle maintanance routine.
Recognize that the time you spend is minimal

compared with the inconveniance and safety
consequances of a flat tire or ather tire Failure,

Safety First-Basie Tire Maintenance

Propery maintained tires improve the steering,
stopping, traction, and load-carmying capability of
wour vehicle. Underinflated tires and overloaded




wehicles ara a major cause of tire failura.
Therefiore, & mentioned abowve, to aveid flat
tires and other types of tire failure, you should
maintain proper tire pressura, observe tire and
vahicle load lirmits, avoid road hazards, and
reqgularly inspect wour tires,

Finding Your Vehicle's Recommended
Tire Pressure and Load Limits

Tirg information placards and vehicle
cartification labals contain information on tires
and load limits. Thess labsls indicate the vahicls
manufacturers information including:

Recommendad tire size

Recommended tire Infation pressure

Vehicle capacty welght (WCN—the maximum occupant

and cargo walght a vehide |5 designed to cary)

Front and rear gross axe welght ratings (GAWR-

the maximum welght the axke systems ae designad

b carmy).
Both placards and certification labels are
permanently attached ta the vehicle door edge,
door post, glove-box door, ar inside of the trunk
lid. You can alsa find the recommended tire
pressure and load limit for your wehicle in the
vahicle cwner's manual.

Understanding Tire Pressure
and Load Limits

Tire inflation pressure is the level of air in the
tire that provides it with load-camying capacity
and affacts the averall performance of the
wahicle, The tire inflation pressure is a number
that indicates the amaount of air pressure—
measured in pounds per square inch (psil-a tirg
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reqjuires to be properly inflated. [ou will also
find this numbker on the vehicle information
placard expressad in kilopascals (kPa), which is
the metric measurs used internationally)

Manufacturars of passenger vehicles and light
trucks datermine this number based on the
vehicle's design load limit, that is, the greatest
amount of weight a vehicle can safiely camy and
the vehicla’s tire size. The proper tire pressurs for
your vehicle is refemed to as the "recommended
cold inflation pressure.” (s you will read bslow,
itis difficult to obtain the recommendead tire
pressure if your tires are not cold. )

Becauss tires are designed to be used on more
than one type of vehicle, tire manufacturers list
the “maximum permissible inflation prassure”
on the tire sidewall. This number is the greatast
amaount of air pressura that should ever be put
in the tire undar normal driving conditions.

Remember, however, that the vehicle
manufacturer, not the tire manufacturer,
determines tha cormact
tire pressure
for the tires
on your
vehicle.




Checking Tire Pressure

Itis important to check your vehicle's tire
pressure at least once a month for the
fiollowing reasons:
« Muost tires may naturally lose alr over time,
+ Tires can lose ar suddanty IF you drive over a pothok
of other oject of If you sirke the curb when parking.

« With radial tires, It & usually nob possible to determing
underinfiation by wsual Inspection.

For corvenience, purchase a tine pressure gauge
to keep in your vehicle. Gauges can be
purchased at tire dealerships, auto supply storas,
and other retail outlats,

The recommended tire inflation pressure that
wahicle manufacturers provide reflects the
proper pei when a tine is cofd, The term cold
doas not relate to the outside tempsratura.
Rather, a cold tire is one that has not been
driven on for at least three hours. When you
drive, your tires get warmer, causing the air
pressure within them to increass. Therefore, to
get an accurate tire pressure reading, you must
mieasUre tire pressure when the tires are cold or

compensate for the eitra prasaung in warm tirgs,

Steps for Mantaining Proper
Tire Pressure

Step 1: Locate the recommended tie pressure on the
wahicla's Hre Information placard, certification label, or
In the cwmer's manual.

Step 2: Reeord the tire pressure of all tires,

Step 3: I the tire pressume Is too high I anmy of the
tres, slowly release ar by gently pressing on the tire
valve stam with the edge of your tire gauga untll you
et to the cofect pressure

* | I,

Skep 4: 17 the tie pressure |5
o low, nota the difarence
bt the measuned tire
pressure and the comact tre
pressure, Thesa “mksing”
pounds of pressure ae what you
Wil nesad b add.

Step 50 A a service statlon, add the
missing pounds of alr pressure to each tre that 15
undarinriated.

Step & Chack all the tires to make sure they have the
same alr pressure (except I cases I which the front
and rear tres are supposad to have different amounts

of pressire),

If you have bean driving your vehicle and think
that & tre is underinflated, fill it to the
recommended cold inflation pressure indicated on
wour vahicle’s tire information placard or
cartification labsl. While your tire may still be
slightly underinflatad dus to the extra pounds of
pressure in the warm tire, it is safer to drive with
air pressura that is slightly lower than the vehicle
manufacturar’s recammended cold inflation
pressura than to drive with a significaritly
undarinflated tire. Since this is a temporary fix,
don't forget to recheck and adjust tha tire’s
pressure when you can obtain a cold reading.

Tire Size

To rmaintain tire safety, purchase new tires that
ara the samea size a5 the vehicle’s original tires or
another size recommeanded by the manufacturar,
Look at the tire information placard, the owner'’s
manual, or the sidewall of the tire you are
replacing to find this information. If you have
any doubt about the corect size to choose,
consult with the tire dealer,



Tire Tread

The tire tread provides the gripping action and
tracticn that prevent your vehicle from slipping
or sliding, especially when the road is wet or icy.
In genaral, tires are not safe and should be
replaced whean tha tread is worn down ta 1716
of an inch. Tires have built-in treadwear
indicators that let you know when it is time ta
replace your tires. These indicators are raised
sections spaced intermittently in the bottom of
the tread groowves. When they appsar "even”
with the outside of the tread, it is time to
replace your tires. Another method for checking
tread depth is to place a penrry in the tread with
Lincoln's head upside down and facing you. IF
wou can see the top of Lincolns head, you are
ready for new tires.

Tire Balance and Wheel Alignment

To avaid vibration or shaking of the vehicle whean
a tire raotates, the tire must be properly balanced.
This balance is achieved by positioning weights
on the wheal to courterbalance heawy spots an
the wheal-and-tire assambly. A wheel alignmant
adjusts the angles of tha wheels so that they are
positioned correctly relative to the vehicle’s
frarme. This adjustmant maximizes the life of
wour tires and prevents your car from veering to
the right or left when driving on a straight, level
road. These adjustments require special
equipment and should be parformed by a
qualified technician.

© I N
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Tire Rotation

Rotating tires from front to back and from side
to side can reduce imagular wear (for vehicles
that have tires that are all the same size). Look in
wour awnar’s manual for information on how
frequently the tires on your vehicle should be
rotated and the best pattern for rotation.

A Tirs Rotation Exampls
Far maximuen mileage, rotate your Lres every
5000 evles. Fofllow the correct ratation patterns,

Tear- ane Fausihed Drrve Fromited Tres
wehala [P

Feoni Fennt

X1 1X]

Tire Repair

The propsr repair of a punctured tire reguires a
plug for the hole and a patch for the area inside
the tire that sumounds the puncture hole,
Functures through the tread can be repaired if
they are not too large, but punctures to the
sidewall should not be repaired, Tirss must be
removead from the rim to be properly inspectad
before being plugged and patched.

Unitorm Tire Quality Grading System
(UTQGS)

To halp consumears COmpans a passenger car
tine's treadwear rate, traction performance, and




temperature resistance, the federal government Tire Fundamentals
requires tirs manufacturers to grade tires in

thase three areas. This grading systam, known
as the Uniform Tire Cuality Grading System,
provides guidelines for making relative
comparisons when purchasing nev tires. ou
alzo can usa this information to inquire about
tha quality of tires placed on new vehiclas,

Federal law raquires tire manufacturers to place
standardized infommation on the sidewall of all
tires. This information identifies and describes the
fundamental characteristics of the tire and also
provides a tire identification nurmber for safaty
standard certification and in case of a recall.

Although this rating system is very halpful when Information on Passenger Vehicle Tires
burging new tires, itis not a safety rating or Fleasa rafer to the diagram below.
quarantee of how well a tire will perform or

ey long it will last, Other factors such as h.;dm;.?‘._:dd \ Ff“mm“

personal driving style, type of car, quality of the w&:m’:um' | fhad i

roads, and tire maintenance habits have a p":':r;'"““’ L
significant influence on your tire's performance e i Sl
and longevity,

Treadwear grades are an indication of a tire’s

relative wear rata. The higher the treadwear T gy
number is, the longer it should take for the tread and meraia
to wear down. For example, a tine grade of 400 be- -
shiould wear twice as long as a tire grade of 200, Deciats:

ard temparatue gkt M boed rating
Traction grades are an indication of a tire's

akility to stop on wet pavement. A higher

: The P Indicates, the tire |5 for passenger wehicks,
gracded tire should allow you to stop your car on Saail

; . HE Next number
wiet roads in a shorter distancs than a tire with This three-digit numbar gives the width in
a lower grade, Traction is graded from highest millimeaters of the tire from sidewall edge to
to lowest as "AAT, "A”, "B, and "C". sidewall edge. In general, the larger the rumber, the
wider the tire,
Temparature grades are an indication of a tires MNext number
resistance to heat. Sustainad high temperature Triks taio-ig1E NUTIER, KNOWN 35 the aspect ratlo, ghes

the tire's ratlo of halght to width. Humbers of 70 or

(for example, driving long distances in hot lcoer Indicate a short silewal for Improved seering

weathar), can causs a tire to detericrate, leading resporee and better overall handiing on dry pavement.

1o blerwrouts and tread separation. From highast R

to lowast, a tires resistance to heat is graded as The "R” stands for radial. Radial ply coretruction of
O Hres has been the Industry standard for the pest 20
A" "BY or T -

© I N ¢
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Mext number
This twvo-didt number | the wheel or rim diameter In
Inchies, |7 you change your wheel sz, youwlll have to
purEhass new tres to match he new wheel dlametar,

Next number
Thiks two- ar three-diglt number |5 he te's oad Index.
It s & measurement of how much walght each te can
support. You may find this Information In sour owner's
manual. If not, contact a local tie dealer. Note: You
miay not find this Inforrmation on all tes becausa 1t s
ok recuired by law.

M+5
The "M+5" or "MIS” Indicates that the e has some
mud and snow capabllity. Most radial tires have these
markings; hence, they have some mud and snow capa
Bllity.

Speed Rating
The spaed rating denctes the spead at which a tra Is
designed to be driven for extended parlods of tme. The
ratings range from 99 miles par hour (mph) to 185
mph. These ratings ane Nsted below, Mot You may not
Tind this Information on all tres becass It 1snot
required by law.

0 ssnph H 130mphs
R 1oenpn V 149 rph
$ 11zmph W 168 npw
T 112uwpn Y 186 mpw

* Far tires with a mesimum speed capability ceer 149 mph,
tire marufacturers sometimes wse the lethers ZR For those
with a mzmimum spesd capabiity over 186 mph, tre mano
Tacturers abasys use the letters IR,

LS. DOT Tire ldentification Numbeor
Tris bagirs with the letters "DOT” and Indicates that the
tine meets all federal standards. The neod two numbers
of lattars ane tha plant code where It was manufactured,
and the last four numbears rapresant the weak and year
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the tire was bullt. For example, the numbers 3197
means the 315t week of 1997, The other numbers ane
marketing codes usad at the marufacturar's discretion,
This Infarmation & sed o contact corsumears If a tre
defect requires a recall,

Tire Ply Composition and Materials Used
The number of plies Indicates the number of layers of
nubber-Ccoated fabrc In the tre Ingeneral, the greater
the number of plks, e more wekght a e can suppor.
Tire: ManUfaCirers also must Indicate the meaterals in
thie tire, which Includs steel, nylon, polyester, and olers

Maximum Load Rating
This rumber Indicates the meaximum load In Kliograms
and pounds that can be camlad by the tre.

Maximwm Permissible Inflation Pressure
This number & the greatest amaunt of alr pressure
thit should ever e put In the tre under normal
drlving conditions.

UTQGS Information

Treadwear Number
Thiks numbsar Indicates the tire's wear rat. The higher
the treadwear number 15, the onger It should take for
the tread towear down, For axample, a dre graded
400 should last wice & long as a e graded 200,

Traction Lotter
Thks ktter ndicates a tie's ailiy to stop on wet pave
ment. & higher graded tre shoukl alkow you to stop
Your car onwet roads I a shorter distance than a tie
with a lower grace, Traction 15 graded from highest to
T T T R A R

Temperature Letter
Thks ketter ndicates a tie's resktance to heat, The
temperature grace Is for a tre that & Inated propery
and not ovarloaded. Excesshve spoed, underinfiation or
excesshvie loading, elthar separately of In comoination,
can cause heat bulld-up and pessible tre fallure. From
highest to lowest, 3 tire's reslstance to heat & graded
as A" BT, o CU.
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Additienal Information on Light Truck Tires
Flease refar to diagram balow,
Masdmun nxd

& nflation when
15ed 25 2 dual

Load
ang

inck trm

usd = asingla
Tires for light trucks have other markings besidas thosa
found on the sldewalls of passanger tires

LT
The "LT" Indicates the tire ks for light Tucks.

Max. Load Dual ___kg(lbs)

at— kPa(psi) Cold

This Information Indicates the magimum load and tre
pressure wher the tre |sused as a dual, that 15 when
fiour tires re Ut on each rear axie (a total of sixor
more tires o the venicle).

Max. Load Single___kg{lbs)

at___kPa(psi) Cold
Thiks Information Indicates the masimum load and tre
pressure when the tre 15 used as a single.

Load Range
Tnks Information [dentifies the tre's [oad-carmying
capabillitles and Ik Inflathon Hmis,

Snow Tires

In some heavy snow areas, local govemmeants
may recuire trus snow tires, thoss with very
deaply cut tread. Thess tires should only be
used in pairs or placed on all four whesls, Make
sure you purchase snow tires that are the same
size and construction type s the other tires on
your vehicle,

NG 5
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ANEXO L. LABORATORIOS

En esta seccién se plantean unas préacticas de laboratorios para complementar
toda la teoria expuesta en las secciones anteriores, ya que de esta manera se
puede visualizar y entender mejor los fenémenos fisicos. Estas précticas de
laboratorio pueden ser fuentes de inspiracién para futuros proyectos de
grado asi como también facilitar el desarrollo de una asignatura electiva
dedicada a este campo de investigacién. Se disefiaron ocho préacticas de
laboratorio en donde el disefio comprende: dar nombre a la préctica,
proponer objetivos de la préctica, dar un breve marco tedrico, se plantea un
procedimiento para desarrollar la practica, se indican las variables a medir (si
lo requiere la préctica), se mencionan los elementos a utilizar y por ultimo se
plantean las preguntas pertinentes de la practica. Las ocho précticas de

laboratorio propuestas son:

1. Mecénica de llantas y Construccion.

2. Modelo de eje delantero con mecanismo de direccion.

3. Sistema pifién cremallera con esfuerzo de viraje dependiente de la
velocidad del vehiculo.

4. Sistema de frenos ABS (Antilock Braking System).

5. Balanceo.

6. Alineacion.

7. Volteo con superficie inclinada.

8. Pruebas para caracterizar las propiedades de las llantas.

A continuacion se presentan los disefios de las ocho préacticas de laboratorio

siguiendo la estructura planteada anteriormente.



MECANICA DE LLANTAS Y CONSTRUCCION

Objetivos

e Reconocer las diferencias constructivas entre las llantas radiales y
las llantas convencionales.
® Determinar las propiedades mecanicas implicitas desde la

construccién de cada tipo de llantas.

Marco Teodrico

Hay dos tipos de construccion de llantas, las llantas de pliegues
convencionales y las llantas de pliegues radiales. Hoy en dia, los automéviles
de pasajeros estdn equipados solo con llantas de pliegues radiales. Las llantas
de pliegues convencionales son solamente utilizadas en motocicletas,
bicicletas y en equipos industriales y agricolas. Antes de que las llantas
radiales fuesen inventadas en los afios sesentas, las llantas de pliegues
convencionales eran exclusivas y usadas en todos los campos. Las llantas de
pliegues convencionales tiene sus cuerdas a travesadas diagonalmente y
cruzadas entre si, formando dngulos de 35 o 40 grados en la circunferencia.
Este método de construcciéon las hace muy rigidas para deformaciones
laterales puesto que sus costados son muy fuertes. La desventaja de tener este
tipo de construccién es que los pliegues cruzados se frotan unos contra otros
cuando la llanta es deformada verticalmente, y esto causa que se desajusten
después de un tiempo. En consecuencia, las llantas de pliegues

convencionales son menos duraderas que las llantas radiales. Las cuerdas en
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las llantas radiales la atraviesan radialmente de aro a aro (formando un

angulo de 90 grados con la circunferencia).

Figura 6.1 Cortes de llantas radiales.

Labrada
Indicaderes de detgaite Banda

de rodamiento

Cinturones

Lona de
CArcasy

Interior de
la llamta

Punta
del talon
Are Ara

Cordén de centrada Revestimiento de caucho

interior (butilo)

Fuente: Michelin. www.michelin.com.co

Teniendo los pliegues posicionados en paralelo entre ellos, hacen que los
costados de las llantas radiales sean extremadamente flexibles y provee un
manejo (o marcha) suave para el conductor. Pero este tipo de construcciéon da
muy poca estabilidad direccional puesto que las deformaciones laterales son
incrementadas. La estabilidad direccional es dada por un cinturén rigido de
tela (de nylon, rayon, poliéster o fibra de vidrio) o de cables de acero que
recorren alrededor de la circunferencia de la llanta entre la carcasa y la banda
de rodamiento. La carcasa es la parte referida a los pliegues orientados

radialmente. El dngulo de corona en los cinturones esta normalmente en el
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rango de 20 grados. También son llamados los pliegues cruzados por lo que

se cruzan con los pliegues radiales.

Designacion del tamafio y caracteristicas de las llantas

La designaciéon de tamafio de la llanta es denotada por varios métodos y
estdn marcadas en los costados de la llanta. Normalmente, los requerimientos
minimos de la designacién de las llantas incluye el ancho de la llanta, su
construccién (R= radial; B= convencionales con cinturén; D= convencionales),
el didmetro del rin, y la razén de aspecto, la cual es la relacién de altura con el
ancho de la llanta en porcentaje. La altura de la llanta es medida entre la
punta del talén y el extremo externo de la banda de rodamiento (también es
referida como la dimension lateral). Por ejemplo, una llanta de pliegues
convencionales designada como 6.95-14 denota un ancho de la llanta con el
primer ntiimero y el tamafio del rin con el segundo ntimero, ambos niimeros
estdn en pulgadas. Una llanta radial con la designacién mds comtdn de 175/70
R14 denota un ancho W = 175 mm, una razén de aspecto H/W = 70%, y un

tamafio de rin de 14 pulgadas.

En 1976 la designacién P apareci6 la cual es ampliamente usada hoy en dia.
En el sistema métrico P, la primera letra designa el tipo de llanta: de
automovil de pasajeros, camion ligero o temporal (repuesto ligero). Luego, el
ancho de la llanta esta dado en milimetros (es el ancho de la llanta inflada).
Después aparece la razén de aspecto de la llanta. Asi, una llanta que tenga
una baja razén de aspecto tendrd un perfil bajo (menor costado). La
construcciéon de la llanta es designada por una R, una B o una D, para

construcciéon radial, convencional con cintur6n o convencional
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respectivamente. El ntiimero final es el didmetro del rin en pulgadas. La
designacion puede estar seguida por una M, S o M+S, lo cual indica que la
llanta esta disefiada para barro (mud en ingles), nieve (snow en ingles) o
ambas. También, esta designacién puede incluir un indice de velocidad con la
construccién de la llanta, como por ejemplo P295/35ZR18. En este caso, la Z

es el indice de velocidad. La tabla 6.1 muestra otros tipos de indicies de

velocidades.

Figura 6.2 Designacién P de una llanta radial.

P2£5/70 R17

N’
/ \ Diametro del
rin [pulgadas)

Tipo de llanta Ancho Construceién

Razén d
F - pazajeros {mm]) a:zc;rc'ltoe E - radial
LT - camién ligers P E - convenciconal
T - termnporal con cinturon

D - conwvencional

Tabla 6.1 Indices de velocidad para llantas.

fndice Velocidad fndice Velocidad
km/h (mph) km/h (mph)
F 80 (50) S 180 (112)
G 90 (56) T 190 (118)
J 100 (62) U 200 (124)
K 110 (68) H 210 (130)
L 120 (75) A% 240 (149)
M 130 (81) W 270 (170)
N 140 (87) Y 300 (190)
P 150 (93) VR > 210 (>130)
Q 160 (100) Z >240 (>149)
R 170 (106) ZR >240 (>149)

Fuente: Tyres Online. www.tyres-online.co.uk
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Proceso de construccién de un neumaético

Mezclado: Aunque las diferentes partes de la llanta requieren distintos tipos
de componentes de hule para lograr caracteristicas especificas, todos los
compuestos para la manufactura de las llantas contienen hule natural o
sintético, cargas reforzantes, antioxidantes, plastificantes y agentes
vulcanizantes. Esta materia es medida especificamente para el tipo de
compuesto de hule que serd producido y luego es mezclado en un mezclador
(Banburry). El compuesto es molido para formar los diferentes componentes

de las llantas.

Virtualmente todos los componentes de las llantas son obtenidos de
compuestos de hule empleando dos procesos: calandrado y tubulado o

extrusion.

Calandrado: En la fabricacion de llantas, el calandrado es el proceso en el
cual los componentes se obtienen al presionar el hule entre dos grandes
rodillos. Las laminas de hule que proceden de la mezcladora Banbury se
introducen en molinos donde son cantadas y luego cortadas en tiras. Estas
tiras son llevadas a la calandria que presiona las ldminas de hule hasta

unirlas.

Otros materiales como el poliéster, el rayon y el nylon pueden ser
introducidos a la calandria para ser comprimidos entre laminas de hule,

dependiendo del tipo de llanta que se fabricara.

Tubulado o Extrusién: En la maquina tubuladora los compuestos del hule

pasan por un molde que distribuye el volumen del hule para formar la parte
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de la llanta que se este fabricando. El tubulado es le proceso mediante el cual

se obtiene la banda de rodadura de la llanta, los costados y los rellenos.

Preparaciéon de materiales: En la maquina Steelastic se fabrican los
cinturones estabilizadores, estos cinturones de acero se fabrican extruyendo
las cuerdas de acero entre capas de compuesto de hule. El material ya
extrudido se corta en forma diagonal. Las tiras cortadas se unen para formar

un cinturén de acero continuo y se envuelven en rollos.

Proceso de construccién: El aro es alambre de acero revestido de cobre para
evitar la oxidacién, aislados individualmente por compuestos de hule para
evitar la friccion. Su funcién es la de fijar (anclar) la llanta en el rin y deben

tener alta resistencia a la ruptura.

La capa sellante, el armazén, las cejas, el relleno de ceja, los costados, los
cinturones estabilizadores y la banda de rodadura se ensamblan para formar

la “llanta verde”. Este neumadtico crudo es la llanta antes de la vulcanizacion.

Vulcanizacién: Todos los componentes de la llanta se unen para formar la
llanta verde o cruda. Esta se lleva al molde de vulcanizacién y se coloca sobre
una bolsa inflable de vulcanizado. La bolsa se infla para expandir la llanta y
que esta tome forma dentro del molde. La presiéon comprime la llanta verde
forzandola a tomar la forma del molde. Este molde conformara el disefio de

la banda de rodamiento.

Durante el proceso de vulcanizacién, la plancha aplica calor y presién para
mejorar la resistencia y elasticidad de los compuestos de hule. La llanta

después de salir de la prensa de vulcanizacién es inflada a presiones
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especificadas con el objeto de que al enfriarse no pierda sus dimensiones

especificadas.

Acabado final e inspeccién: La llanta ahora esta lista para el acabado final y
la inspeccién. La llanta pasa por un departamento de desvirado, donde se le
quitan los excedentes de hule que en el momento de la vulcanizacién

tuvieron la funcién de fugas de aire.

La llanta acabada se examina manualmente y posteriormente pasa por un
optimizador de uniformidad de llantas para determinar el punto alto de la
llanta o punto de balanceado. Este punto se marca para que ajuste buen el

montaje con el rin.

Procedimiento

® Se observard un video mostrando el proceso de manufactura de las
llantas neumaticas (cortesia de Goodyear Co.) Asegtirese de prestar
atencion puesto que tendrd que responder unas preguntas para el
informe de esta préctica.

e Examine e identifique todos los elementos de la llanta radial en

corte.

Elementos necesarios

Para la realizacion de esta practica son necesarios: el video del proceso de
manufactura de las llantas neumdticas, una llanta radial en corte y de

imagenes de tipos de labrados y de tipos de llantas mds usadas.
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Cuestionario

1. Cual es el mayor contribuidor en la dureza y duracién de la llanta?

2. Que mantiene la llanta asegurada en el rin?

3. Cuales son las dos funciones de los cinturones de acero entre la banda de

rodamiento y la carcasa de una llanta radial?

4. Cuales son las tres funciones bésicas de una llanta?

5. Para las llantas radiales de alto desempefio, que se les agrega para

controlar la progresion de la llanta a temperaturas elevadas de operacion?

6. Haga un bosquejo de una llanta mostrando las fuerzas que acttian en la

interfase llanta / suelo y explique como estas fuerzas son generadas.

7. Para una llanta que tiene una designacién de tamafio de 205/50 R16:
a) Cual es el ancho en pulgadas?
b) Cual es el tamafio del rin en el cual se puede montar la llanta?
¢) Cual es la medida de la altura del costado en milimetros?

d) Cual es el didmetro de la circunferencia de la llanta en milimetros?

8. Una persona desea mejorar la maniobrabilidad del automévil cambiando
los rines originales por unos mas grandes. Inicialmente el automovil tiene
rines de 15 x 6.5 pulgadas con llantas 195/50 R15 montadas en el. Si las
llantas del los rines nuevos tiene una designacién de tamafio de 225/40

R17, cual serd la diferencia en la dimensién lateral? Existird alguna
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diferencia en la altura global del automévil? Si es asi, serd menor o mayor

con respecto al valor obtenido con la configuracién anterior y por cuanto?.
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MODELO DE EJE DELANTERO CON MECANISMO DE DIRECCION

Objetivos

e Reconocer los rasgos mds importantes de la geometria del sistema
de direccion.

¢ Demostrar el principio operativo del sistema pifién - cremallera.

e Identificar la influencia de los diferentes pardmetros geométricos

de las llantas en el viraje.

Marco Teorico

Cuando un automévil esta tomando una curva a una velocidad baja, existe
una relacién directa entre el dngulo de viraje que el conductor impone y el
trayecto que tendrd el vehiculo; durante el viraje, la carga normal se transmite
de las llantas de internas (més cercanas a la curva) a las externas, esto debido
a la fuerza centrifuga que actta sobre el centro de masa del vehiculo crea un

momento de vuelco.

Este momento de vuelco puede afectar la direccién del vehiculo en la curva y
afecta considerablemente la respuesta del sistema de direcciéon. La fuerza
centrifuga esta dada por la componente lateral de aceleraciéon (v?/R)

multiplicada por la masa del vehiculo.

2
R

donde m es la masa del vehiculo, v la velocidad de este y R el radio de la

curva.
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Se puede observar que a velocidades demasiado bajas, esta fuerza puede ser

despreciada.

Figura 6.3 Sistema de direccion.

Mangueta Pivote
Caja de reenvio

Volante

Caja de la
direccion

Barra Brazo de
de acoplamients

Mangueta

Barra de
acoplamiento

Fuente: Mecéanica Virtual. Sistema de direccién, www.mecanicavirtual.org

Las caracteristicas de maniobrabilidad pueden ser examinadas solo
refiriéndose a la geometria del sistema de direccién. El radio geométrico de es
de vital importancia para el comportamiento en marcha del vehiculo. El
objetivo principal para los disefiadores es construir un sistema con un ajuste
geométrico correcto para crear el minimo ensanchamiento de las ruedas
cuando se vire a velocidades bajas asi como para proveer el mejor
comportamiento para marcha en tramos rectos. La configuracién tedrica de la
geometria del sistema de direccién para que las llantas no sufran deformacién
alguna en viraje requiere que todas las llantas se encuentren en rodadura
pura sin ningan tipo de cargas laterales actuando sobre ellas; esta condicion
puede ser conseguida (en cierta medida) solo a bajas velocidades y solo si se
satisface la geometria de Ackermann (que establece que &0 > 6i medidos en el
punto comun de giro entre las lineas de centro de las juntas del sistema de

direccién y el eje trasero).
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La geometria Ackermann

Durante una maniobra de viraje, las llantas delanteras del vehiculo tendran
recorridos distintos; la llanta interior seguira un recorrido de radio inferior al
que seguird la llanta exterior; por esta razén, la distancia que cada una recorre
y sus velocidades rotacionales son distintas. Para que las ruedas sigan estas
trayectorias curvas, se hace necesario que la rueda interior tenga un angulo

de giro mayor que la rueda exterior.

Figura 6.4 Principio de Ackermann.

Mangueta de viraje
e -
{.’ Llanta externa

Llanta interna "f‘d}
i
—
™ 3 B B
: Brazo de direccién
i Barra de acople

Fuente: Los Autores

El angulo de giro tedrico a bajas velocidades viene dado por:
Tand = L
R

La relacién entre el angulo de giro del timén y el dngulo de giro que actta

sobre el pifién esta dada por:

P
5=2
g,
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Figura 6.5 Geometria de Ackermann.

X

Pt
Centro de giro ]

Fuente: Los Autores

Los dngulos tedricos de Ackermann para las ruedas interna y externa se

definen por:

Tano, = ; Tano, = —
R+— R-=
2 2
donde: di es el angulo de la rueda interior.
L es la distancia entre ejes. 8o es el angulo de la rueda exterior.
R es el radio de la curva. 0 es el angulo de giro, también
t es el ancho de la carretera. llamado angulo promedio.
s es el angulo del timoén. s es el radio de giro.

Algunas veces resulta conveniente utilizar la aproximacién del dngulo de
giro dado como un promedio.
s _0+8,
avg )
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Pardmetros de ajuste en el sistema de direccion

Con el fin de obtener una relacién entre los angulos propicios de las ruedas
internas y externas, es necesario realizar unos ajustes especiales y precisos en
el sistema de direccién. En la practica, es posible obtener un comportamiento
del sistema de direccion muy préximo al criterio de Ackermann. Si los
angulos de giro de las ruedas interna y externa se desvian mucho de los
valores tedricos, la deformacién presente en las llantas durante el viraje sera
excesiva, lo que tendra como consecuencia un dafio prematuro de las mismés
asi como un esfuerzo considerable de parte del conductor para poder sortear
la curva; en resumen, el comportamiento esperado en los sistemds de
direccion son los siguientes:

* Poco esfuerzo debe necesitar el conductor para poder virar el vehiculo.

* Los golpes producidos por la carretera deben tener la minima
incidencia posible sobre el timoén.

* Después de hacer un giro, las ruedas deben tener la capacidad de
autoalineamiento, con el fin de hacer una adecuada retroalimentacién
con el conductor.

* Los requerimientos mencionados deben ser cumplidos bajo cualquier
condicién de carga y de manejo, por ello, el sistema debe ser estable

también en condiciones dindmicas.

Angulo Camber

El angulo camber es el conformado por la linea vertical del centro de la llanta

con respecto a la perpendicular al suelo visto desde el frente del vehiculo
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puede ser negativo, positivo o cero. En la préctica el angulo camber esta
ajustado en valores entre 0 y 2 grados (tanto positivo como negativo). En la
figura 6.6 se ve claramente las tres configuraciones para mostrar los

diferentes dngulos camber en un automévil.

Figura 6.6 Tres tipos de angulos de Camber: positivo, negativo y cero

| .~ Linea central de la lanta | i Linea central de 1a Nlanta |
T S
1 | Perpendicular al suelo

it

M - o 4 L - s

: —"
: Perpendicular al suelo ’7
P ] S s e Fero Camber ‘

1 — |

Fuente: Los Autores

Angulo y descentrado del pivote central (kingpin)

El dngulo de kingpin es el formado entre el eje de rotacién y la perpendicular
a la carretera visto desde el frente del vehiculo. El rango normal del dngulo
de kingpin esta entre los 5 y 10 grados positivos. El descentrado del kingpin
por su parte es la distancia tomada entre 2 puntos medidos al nivel de la
carretera, uno de los puntos es la intersecciéon entre el eje de rotacién y la
carretera, y el otro esta definido en la interseccion entre el eje vertical de la
llanta y la carretera. Como se puede observar, la variaciéon del dngulo de
kingpin o el angulo camber ocasionara una variacién del descentrado del

kingpin.
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Un dngulo de kingpin positivo reducird el descentrado lo cual es beneficioso
ya que se producird una menor palanca en la rueda. Entre menor sea el
descentrado, més fAcil le resultara al conductor girar el vehiculo y menor sera
la carga que acttia sobre las llantas. El &ngulo de kingpin es el que més incide
en el autoalineamiento de las llantas; cuando se giran las llantas el angulo de
kingpin provoca que la parte delantera del vehiculo se levante lo que impide

que las llantas se alineen de forma automadtica.

Figura 6.7 Angulo de Kingpin

.Perpendicular al zuelo |

I
I
I
I
o=
I

k.

g T8 i =4

Eje de rotacion
de la lanta

Angulo de Ergpin .

Fuente: Los Autores

El descentrado del kingpin se mide en milimetros y normalmente se encuentra
en un rango entre 0 y 20mm tanto positivo como negativo, y como depende
tanto del angulo de kingpin como de camber, es importante manejar estas

variables con cuidado.

En la practica, el angulo kingpin no puede ser ajustado en automoviles ya
construidos pues depende del dngulo de rotacién, parametro que es definido

por el fabricante. Debido a eso, cualquier accidente que provoque una
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alteracion de este dngulo, tendrd consecuencias irreversibles. Durante la
experiencia, el angulo kingpin debe establecerse y mantenerse constante

siempre, dejando que el descentrado dependa tnicamente del &ngulo camber.

Configuracién convergente y divergente

Se define segin la distancia de la punta de delante de una llanta con su
homologa denominada A y la distancia de la parte de trasera de una llanta

con su homologa, denominada B como se muestra en la figura 6.8

Figura 6.8 Divergente — Convergente

Direccion del Camino [ | Direccidn del Camino

z’-‘ix

B F )

. [ | i'l ) 3 ll'
i i _ f ) &R
Lol Li | | ST Lil

—

B | | | B

| Divergente l I I Convergente |

Fuente: Los Autores

Cuando A — B > 0 es divergente, de la misma forma si A — B < 0 es

convergente, en el caso de que A = B, las llantas estdn en paralelo.

587



Angulo de avance (Caster)

Se define como el dngulo formado entre el eje de rotaciéon de la llanta y la
perpendicular a la carretera visto desde un lado del vehiculo. Este angulo
puede ser tanto negativo como positivo. El dngulo positivo ayuda a mantener
a la estabilidad direccional del vehiculo, pues mantiene las llantas en
direccién recta; un claro ejemplo de esto es la bicicleta: cuando una persona
avanza en linea recta y suelta el manubrio, el trayecto de la cicla sigue
inalterado gracias al dngulo Caster positivo. Es evidente, que este dngulo

también tiene influencia en la capacidad de autoalineamiento del vehiculo.

Procedimiento

e Se examinard el banco de prueba para familiarizarse con todas las
variables que pueden ser estudiadas en el, se hardn diferentes
configuraciones como prueba.

e Con el eje levantado (las llantas sin tocar la tabla), se ajustard el
banco para los siguientes pardmetros de prueba:

* Angulo de camber =0
* Angulo de kingpin =0
» Posicién paralela de las llantas (A=B)

* Angulo caster = 4° positivo.
¢ Tomar varios valores de los dngulos de giro para las llantas externa

e interna por medio de la variaciéon del dngulo de timén. Realice

variaciones pequefias comenzando desde 0°.
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® Repetir el procedimiento para las siguientes configuraciones:
* Divergente A - B =40mm
* Convergente A - B = -40mm
e Siguiendo con los valores del ajuste inicial, se varia ahora el &ngulo
de kingpin 5 grados, notar los cambios en el comportamiento del
sistema.

e Tabular sus resultados.

Elementos necesarios

Banco de pruebas

El banco de pruebas utilizado en este laboratorio es un sistema de direccién
pifién cremallera moderno. Los dngulos pueden ser establecidos facilmente
gracias a un indicador marca una reglilla de dngulos. La relaciéon entre la
rueda externa e interna puede conocerse utilizando unas tablas que se
encuentran en el banco. Una vez el eje delantero ha sido alineado
correctamente, se levanta o se baja un lado mediante el direccionamiento del
sistema y se hace la demostraciéon de la capacidad de autoalineamiento. Todo
el sistema puede ser trasladado verticalmente y las ruedas pueden ser
liberadas para hacer el respectivo ajuste, una vez lograda la condicién
necesaria, se remueven los pines de sujecién y el peso del aparato provoca

que las llantas hagan contacto con las tablas.
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Figura 6.9 Banco de pruebas utilizado en Concordia University

Front axle Apparatus

Fuente: Concordia University. Laboratory Manual MECH 447

Cuestionario

1. Realice la grafica 60 vs. bi.

2. En la misma grafica, dibuje la curva teérica de Ackermann y la curva de

viraje en paralelo.

3. Para un valor de 6i = 20°, Cual es el porcentaje de error de do respecto al

criterio de Ackermann?

4. Encuentre la distancia entre ejes que deberia tener el vehiculo de acuerdo

a la configuracion realizada.

5. Cuales fueron los cambios més significativos en el comportamiento del

sistema cuando se modificé en dngulo de kingpin? Justifique la respuesta.
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SISTEMA PINON-CREMALLERA ASISTIDO CON ESFUERZO DE
VIRAJE DEPENDIENTE DE LA VELOCIDAD

Objetivos

¢ Comprender el principio de funcionamiento de los sistemds de
direccion asistida.

¢ Identificar cada elemento del sistema, explicar la funcién de cada
uno.

e (Cualificar la ventaja de la dependencia del esfuerzo de viraje

respecto de la velocidad en términos de seguridad.

Marco Teorico

El sistema de direccion del automévil es el elemento de disefio maés
importante; el grado de seguridad y el confort del vehiculo dependen en gran
parte de este sistema. Los pardmetros para las caracteristicas funcionales del
sistema de direccion de un auto son especificadas por reglamentos

gubernamentales; tal es el ejemplo de Canadd, en donde se establece que:

* La fuerza necesaria para virar un automoévil cuando se sortea una

curva de radio de 12m no debe exceder los 250N.
= Para una velocidad de avance de 10km/h comenzando en linea recta,

el tiempo necesario para el bloqueo de direccién no debe exceder los 4

segundos.
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Requerimientos legales de este tipo para automoéviles comerciales solo
representan el limite superior y no necesariamente se traducen en el

comportamiento ideal del sistema de direccién.

La direcciéon asistida representdé un gran avance en cuanto a confort de
manejo pues los esfuerzos necesarios para maniobrar el sistema se redujeron
considerablemente. Utilizando la servo asistencia, las fuerzas para el viraje
pueden ser ajustadas a cualquier nivel, mientras en los sistemds tradicionales
este nivel de esfuerzo permanecia constante. En realidad, este esfuerzo
requerido para maniobrar el vehiculo no debe ser ni muy alto, ni muy bajo;
durante el parqueo y maniobras a velocidades bajas, el esfuerzo necesario
debe ser relativamente bajo: por el contrario, a altas velocidades, la direccién
debe endurecerse, de lo contrario, cualquier movimiento en el volante
causaria un gran cambio en la direccién del automévil y la consecuente
perdida de control. En los sistemds asistidos convencionales, se establece un
compromiso entre bajas velocidades y bajos esfuerzos y mayores esfuerzos a

velocidades altas.

Con el fin de optimizar ambas situaciones se requiere que el esfuerzo varie
segin la velocidad. Esto solo se logra mediante la implementacion de
controles electrénicos con sefiales de velocidad. Este sistema asistido se basa
en el principio que la fuerza requerida para lograr cualquier cambio de
direccién es mantenida tan constante como sea posible a lo largo del rango de
velocidades del vehiculo. Por ello, el resultado debe ser de tal forma que a
medida que se incrementa la velocidad, el esfuerzo para hacer cambios de
giro debe incrementarse también para mantener el valor de esfuerzo
constante. Un tacometro electrénico envia una sefial de la velocidad en forma

de pulsos a un modulo electrénico. Esta UEC (unidad electrénica de control)
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esta programada de tal forma que envia una corriente en relacién con la sefial
que recibe hacia un convertidor hidrdulico de presiéon. De ahi, la presion
hidraulica en el sistema (y por ende el esfuerzo de viraje) es variada por una

valvula de pistén situada en el piston rodante que esta unido a la cremallera.

Sistema pifién-cremallera asistido

Aunque hay muchos sistemds de direccién asistida, existen 2 componentes
claves que se hallan en todos ellos: la bomba hidraulica, y la unidad de
direccionamiento. La bomba es utilizada para proporcionar la presiéon de
fluido necesaria y esta generalmente es accionada por una correa unida al

motor del automovil. Un ejemplo de este sistema se muestra en la figura 6.10.

Figura 6.10 Sistema pifién-cremallera asistido

Valvula de
control

Bomba de
paletas

Fuente: Volkswagen. Power steering rack and pinion system. www.vw.com

La presion hidraulica generada por la bomba es utilizada para asistir el
movimiento de la cremallera y el pifion. La valvula de control es utilizada

para conducir el aceite a presién a un lado u otro del pistén de potencia, este

593



pistén esta unido a la cremallera y la ayuda a mover, tal como se ilustra en la

figura 6.11.

Figura 6.11 Presion de aceite de la valvula de control.

Presion de aceite de la valvula de control
Movimiento

de la llanta

Aceite  Movimiento
de la llanta

em e ]
Pifion -~

Fuente: Los Autores

Cuando el volante es girado, la valvula de control se mueve de tal manera
que dirige el aceite a la direccién correcta. Hay dos tipos de valvulas que se
utilizan con mayor frecuencia hoy dia: las de corredera deslizante y las
rotativas. El tipo utilizado en el banco es la rotativa, como la que se muestra a

continuacién.

Figura 6.12 Vdlvula rotativa del sistema.

Regreso al tangue de la bomba
de direccion asistida desde el
centro del pasador de la
valvula

Pasador

De la bomba de
direccion asistida

Posicion de giro
ala izquierda

Del cilindro de potencia
{retorno)

———.

Al cilindro de potencia
para asistir el giro

Fuente: Los Autores
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Cuando el volante se mantiene en una posicién neutral, el fluido regresa al

tanque por medio de una linea de retorno

Figura 6.13 Sistema en posicion neutral.

Tanque de reserva —__

Linea de retorno

Retorno a la entrada de la I::u:nrrﬂ::a*\1

Valvula de control de presion

Presion hidraulica para el
pinon de direccion

Bomba de paletas

Fuente: Los Autores

Procedimiento

e Examinar el aparato y familiarizarse con todos los componentes
principales de este, asegurarse de entender todos los elementos y su
respectivo funcionamiento. Hacer un bosquejo del sistema.

¢ Tomar medidas del esfuerzo de viraje necesario en el volante
utilizando el medidor de torque. Empezar con una velocidad de

0 km/h y aumente de 10 en 10. Tabular los resultados.
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Elementos necesarios

Banco de pruebas

El banco de pruebas utilizado, es un sistema configurado de tal forma que
simula el comportamiento de un sistema encontrado en un auto moderno. La
bomba hidrdulica es accionada por un motor eléctrico en el cual se puede leer
la potencia consumida mediante un amperimetro. Para simular las fuerzas de
viraje tal y como ocurren en una situaciéon real, se instalan resortes
neumadticos, estos se comprimen durante el viraje produciendo fuerzas
reactivas la cremallera. Se utiliza un potenciémetro para comprobar la
dependencia del esfuerzo de viraje respecto a la velocidad. La velocidad
seleccionada ocasiona una variacion directa en el convertidor de presion
electrohidrdulico que en respuesta ocasiona un aumento en el esfuerzo. La
relacién entre el esfuerzo necesario y la velocidad puede ser hallada gracias a

un medidor de torque ubicado en el eje del volante.

Figura 6.14 Banco de pruebas.

Power-assisted rack and pinion training

Fuente: Concordia University. Laboratory Manual MECH 447
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Cuestionario

1. Dibuje los siguientes bosquejos identificando todos los elementos del
sistema y sefialando el camino del aceite en el sistema y en las lineas
mediante flechas. Muestre el paso del aceite a través de la vélvula
rotacional:

a) Viraje a la izquierda
b) Viraje a la derecha

¢) Posicién neutral

2. Realice la grafica de esfuerzo vs. velocidad, concluya sobre lo obtenido.
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SISTEMA ANTIBLOQUEO DE FRENOS ABS

Objetivos

e Comprender el funcionamiento del sistema de frenado antibloqueo
y reconocer la importancia de su implementacién como sistema de
seguridad.

¢ Identificar los principios de control del sistema y los elementos

utilizados para tal fin.

Marco Teérico

Bajo ciertas condiciones de manejo, es posible que las llantas del automovil se
bloqueen cuando se frena de forma intempestiva. Entre las posibles causas
estd el que la superficie sobre la que se transita est¢é himeda o es de
naturaleza resbalosa, o también una reaccién abrupta por parte del conductor
cuando se presentan situaciones de emergencia. El vehiculo, al bloquear las
llantas se vuelve completamente incontrolable y se desliza. El sistema
antibloqueo monitorea las llantas y al detectar que una de ellas (o todas)
presentan bloqueo, reduce la presiéon de frenado impidiendo que esto ocurra,
y de la misma forma, mantiene la presiéon de frenado en aquellas que no han
presentado bloqueo. Al prevenirse el bloqueo de las llantas, el vehiculo jamés
pierde control direccional bajo condiciones severas de frenado, lo que implica

un gran incremento en la seguridad del automovil.
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Generalidades del sistema

El sistema frenos ABS esta basado en los componentes tradicionales de un
sistema de servo freno (ver figura 6.15)

* El pedal de freno (1)

* Launidad de servo (2)

* El cilindro principal (3)

* El tanque del liquido de frenos (4)

* Las tuberias (5) y mangueras (6) del sistema de frenos

* Los cilindros de los frenos y las llantas (7)

Adicional a estos elementos, se encuentran los siguientes.
» Los sensores de velocidad en las llantas (8)
» El modulador hidraulico (9)
» La unidad de control ABS (10)
* Un testigo que informa al conductor cuando el sistema no esta

funcionando adecuadamente (11).

Sensores de velocidad en las llantas

La velocidad de rotacién de las llantas en una variable de entrada muy
importante para el sistema de frenos ABS. Los sensores de velocidad detectan
el valor de esta variable en cada una de las llantas y envian estos valores a la
unidad electrénica de control (UEC). Dependiendo del tipo de sistema, el
automovil puede tener dos, tres o cuatro sensores. Esta informacién permite

saber el grado de deslizamiento que presentan las ruedas respecto del
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camino, y en base a ello determinar cual esta en condiciones de bloqueo

inminente.

Figura 6.15 Componentes del sistema de frenos ABS.

Fuente: www.boch.com

Unidad Electrénica de Control (UEC)

La UEC procesa la informacién que recibe de los sensores de acuerdo a
algoritmos matemaéticos predefinidos. Los resultados de estos célculos son la

base bajo la cual se envian sefiales al modulador hidraulico.

Modulador Hidr4ulico

El modulador hidrdulico incluye una serie de valvulas de solenoide que
pueden abrir o cerrar el circuito hidrdulico entre el cilindro principal y el

sistema de frenos. Adicionalmente puede conectar los frenos a la bomba de
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retorno (6). Los sistemas ABS mas recientes utilizan valvulas de solenoides de
dos posiciones y dos conexiones hidrdaulicas. La valvula de entrada (7)
ubicada entre el cilindro principal y los frenos, controla la presion aplicada,
en tanto que la valvula de salida (8) entre los frenos y la bomba de retorno,
controla la liberacién de la presion. Se instala un par de valvulas de solenoide

para cada freno.

En la figura 6.16 se enumeran los siguientes componentes:

Cilindro maestro con tanque de liquido de frenos.
Unidad servo de frenado.

Pedal de freno.

Disco de freno y cilindro de la llanta.

Cémara de amortiguamiento.

Bomba de retorno.

Vélvula de entrada.

Valvula de salida.

Y 2 N o ok W N

Acumulador del liquido de frenos.

Existen tres niveles de presién bajo las cuales el sistema puede funcionar.
Bajo condiciones de operacién normales, los solenoides del sistema esta en el
nivel de aplicacién de presion lo que implica que las valvulas de entradas estan
completamente abiertas. En este caso, la presién aplicada por el conductor va
directo a los frenos. A medida que el deslizamiento de la llanta se incrementa
debido a una accién de frenado en una superficie resbalosa, la posibilidad de
perder el control direccional por bloqueo aumenta; es entonces cuando los
solenoides cambian al nivel de mantenimiento de presién. La valvula de entrada

se cierra y la presién suministrada por el conductor no se aplica a los frenos,
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de forma que cualquier aumento de presién en el pedal del freno no llegue a

aplicarse.

Figura 6.16 Esquema del sistema ABS.

Fuente: www.boch.com

Si el grado de deslizamiento de alguna de las llantas sigue incrementdndose a
pesar de el sistema estar en el nivel de mantenimiento de presion se debe
liberar la presién ya aplicada con el fin de evitar el bloqueo total de la llanta,
para lograr esto, los solenoides cambian al nivel denominado liberacion de
presion en el cual se abre la vélvula a la salida de tal forma que la bomba de
retorno extraiga liquido de los frenos y libere asi la presion. Esta condicion
solo se aplica a la llanta (o llantas) que lleguen al valor umbral determinado

en la UEC.
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Resultados

1. Nombre los componentes principales de un sistema de frenos ABS.

2. Nombre las sefiales més importantes que utiliza la unidad de control del

sistema ABS.

3. Mencione que ventajas trae el sistema ABS a los conductores de

automoviles.

4. ;Como sabe el conductor de un automévil equipado con ABS que el

sistema esta fallando?

5. Nombre los diferentes niveles de presién en los que trabaja el ABS.

6. Describa brevemente como funciona el sistema de frenos ABS.

7. ¢Cual es el propésito de la bomba de retorno?

8. Nombre los componentes del siguiente diagrama.
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9. (a) ¢En que fase esta la unidad hidréulica en el siguiente diagrama?
(b) ¢Cual es el propésito del amortiguador oscilatorio?

(c) ¢Hacia donde envia el fluido la bomba de retorno?

10. (a) Describa el principio utilizado por los sensores de velocidad en las
llantas
(b) ;En donde estan ubicados los sensores del sistema ABS?

(c) ¢Cudl es el propdsito de estos sensores?
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BALANCEO

Objetivo

® Reconocer la importancia del balanceo, los elementos utilizados en

este procedimiento, y la finalidad del mismo.

Marco Teorico

Las llantas y los rines se descentran por la diferencia de pesos en los
elementos que los componen. Este desequilibrio se arregla afiadiendo pesas
en las pestafias de la llanta, en las partes internas y externas del rin,
equilibrando asi la superficie de la llanta. La combinacién exacta de dos
equilibrios, uno estético y otro dindmico, dan como resultado una llanta bien

balanceada.

El desbalanceo de las ruedas (llanta + rin) ocasiona un desgaste anormal y
prematuro de la llanta; asi como vibraciones violentas que disminuyen el
confort y la seguridad (como se explica en el Capitulo 4), causando ademaés
dafios a otras piezas del vehiculo.

Beneficios de un balanceo adecuado:

o Previene el desgaste irregular de la banda de rodamiento.

° Aumenta el rendimiento de las llantas.
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Figura 6.17 Llanta desbalanceada y llanta balanceada.

Fuente: Goodyear. www.goodyear.com

Procedimiento

¢ Examinar el equipo CEMB C71 y familiarizarse con todos los
componentes principales de este, asegurarse de entender todos los
elementos y su respectivo funcionamiento.

¢ Monte una llanta (llanta + rin) en el equipo y proceda a cerrar la
carcasa protectora.

e Presione el botén de inicio. El equipo automaticamente hard los
célculos de didmetros, holguras y desbalanceo; mostrando los
resultando en el display para proceder con la respectiva correccién.

¢ Seleccione el contrapeso sugerido por el equipo y ubiquelo en el lugar
indicado en el display. Proceda nuevamente con el item anterior hasta
lograr un balanceo 6ptimo.

¢ Desmonte la llanta y méntela en el vehiculo.
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Elementos necesarios

Banco de pruebas:

Equipo de balanceo CEMB C71 y set de llantas y rines.

Figura 6.18 Equipo de balanceo CEMB C71.

Fuente: www.cemb.com

Cuestionario

1. ;Cuando se debe balancear una llanta?

2. Describa el proceso de balanceo dindmico, basdndose en la teoria de

vibraciones mecéanicas.

3. (Afecta en algo el aspect ratio de la llanta para realizar el balanceo?

Explique.
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ALINEACION

Objetivos

® Reconocer la importancia de la alineacién en el desempefio del
automévil y en el campo de la seguridad.
e Identificar los procedimientos de diagnostico y correccion

implementados en la alineacion de los vehiculos.

Marco Teérico

La alineacién es un proceso sencillo y barato que puede ayudar a mantener la

estabilidad de manejo del vehiculo y prolongar la vida de los neumaéticos.

La alineacién es requerida cuando se tiene alguna de las siguientes

situaciones:

¢ Cuando se reemplazan los neumaéticos. Si los neumdticos viejos estdn
siendo reemplazados por un desgaste irregular entonces la causa puede
ser una mala alineacidon, si se montan los nuevos neumadticos sin antes
alinear las ruedas se volverd a presentar el mismo problema

disminuyendo considerablemente la vida de las llanta.
e (Cuando se ha efectuado un mantenimiento en el sistema de direccién o

suspension del vehiculo también es necesario realizar la alineacién de las

ruedas.
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¢ (Cuando el vehiculo muestra sintomés de mala alineacion.

® Después de 45,000 km de haber efectuado la tltima alineacién, aunque el

vehiculo no parezca necesitarlo.

Existen varios sintomds que nos dicen que el vehiculo requiere de alineacién

y los més comunes son los siguientes:

e Desgaste irregular de los neumadticos. Si uno de los cuatro neuméticos
muestra un desgaste excesivo en un extremo, en ambos extremos, en el

centro o presenta algtn patrén de desgaste irregular.

e Sensacidon extrafia en la direccidon. Si el volante se siente més duro de lo
normal, si el vehiculo gira mds f4cil hacia un lado que hacia el otro, estos

pueden ser sintomds de una mala alineacion.

® Si al conducir en linea recta el volante no se encuentra en posicion
correcta, es decir el vehiculo va en linea recta pero el volante apunta hacia
algtn lado.

¢ Siel vehiculo tiende a cargarse hacia un lado mientras se maneja.

e Si el vehiculo se encuentra descuadrado, es decir, las llantas delanteras

apuntan en una direccién mientras que las traseras lo hacen en otra. Esto

puede deberse a un problema serio de alineacién.
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El proceso de alineacién consiste en asegurarse que las llantas trabajen en
forma paralela unas de las otras y que las llantas tengan contacto con el
pavimento en el dngulo correcto. Es més sencillo de lo que la mayoria de la
gente piensa, se trata simplemente de ajustar las relaciones entre los

componentes de la suspension, direccién y ruedas del vehiculo.

Bésicamente son 3 angulos los que se corrigen durante la alineacién:

Angulo Camber: Es el dngulo que los neumético forman con respecto a la

vertical al ver el vehiculo por el frente o por detrés.

Angulo Caster: Este angulo es un poco mas dificil de explicar. Cuando se gira
el volante de la direccién las ruedas responden moviéndose en un pivote que
estd unido a la suspension del vehiculo. El caster es el angulo que forma este
pivote con respecto a una linea vertical que pasa por el centro de la rueda al
ver el vehiculo de un costado. La manera mads sencilla de visualizarlo es
recordando los carritos del supermercado. Cuando avanzamos hacia adelante
las ruedas delanteras se colocan detrds del poste que las sostiene y al
momento de retroceder las ruedas se colocan ahora delante del poste. Resulta
dificil avanzar el carrito cuando las ruedas se encuentran delante del poste y
solas se vuelven a colocar detrds de él. Cuando las ruedas estdn detras del

poste se tiene un caster positivo.
Convergencia: Al ver las ruedas desde la parte superior del vehiculo estas

deben ser paralelas, si ambas apuntan hacia dentro entonces se tiene

convergencia, por lo contrario se tendria divergencia.
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Los dngulos de castor, convergencia y camber de las ruedas deben cumplir
las especificaciones del fabricante del vehiculo. Si las llantas muestran un
desgaste irregular, es necesario llevar el automévil a una serviteca para

controlar la alineacion de las ruedas.

Desgaste de las llantas — Inspeccién visual

Se deben buscar sefiales obvias de desgaste,

Indicadores de desgaste expuestos (se debe reemplazar).

Desgaste irregular en el hombro (se controla alineando la llanta).

Desgaste en los hombros (se debe inspeccionar la llanta).

= W

Desgaste en el centro (se debe inspeccionar la llanta).

Como medir el desgaste

Se coloca una moneda de quinientos pesos ($500) en una ranura de la banda

de rodamiento. Si la parte central dorada queda al descubierto, la banda de

rodamiento estd desgastada y la llanta debe ser reemplazada.

Procedimiento

¢ Examinar el equipo CEMB DWA 400 y familiarizarse con todos los
componentes principales de este, asegurarse de entender todos los

elementos y su respectivo funcionamiento.
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® Iniciar el equipo, y revisar las conexiones de los sensores al
computador. Instalar los sensores en las llantas, para hacer las
respectivas mediciones.

e Si presenta la llanta desgaste, hacer la respectiva correccién en el
software del programa.

¢ Correr el programa de alineacién y comparar los valores medidos con
los valores estdndar requeridos.

¢ Una vez conocidos los valores a corregir, proceder a manipular la
estructura fisica del vehiculo (configuracion de dngulo de camber,
angulo caster, convergencia-divergencia, king-pin, etc) para lograr estos
valores.

¢ Proceder con los dos pasos anteriores hasta lograr una alineacién

Optima.

Elementos necesarios

Banco de pruebas:

Figura 6.19 Equipo de Alineacion CEMB DWA 400.

Fuente: www.cemb.com
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Equipo de alineacion CEMB DWA y un vehiculo para hacerle la medicién.

Cuestionario

1. ;Cuando se debe alinear un vehiculo?

2. Describa el proceso de desgaste en las llantas, basdndose en la teoria de

fatiga y resistencia de materiales.

3. (Afecta en algo el angulo de Ackermann del sistema de direccién para

realizar la alineaciéon? Explique.
4. Sugiera, en que puede variar la alienacion de un vehiculo con respecto a

los tipos de suspension existentes. Basese en la teoria de suspensiones de

Gillespie.
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VOLTEO CON SUPERFICIE INCLINADA

Objetivos

e Comprender la importancia del volteo como factor en el estudio
dindmico del vehiculo.
¢ Implementar los procedimientos de célculo usados para hallar el

angulo de volteo inminente.

Marco Teodrico

Métodos experimentales se han desarrollado para medir el umbral de vuelco
quasiestatico mediante el uso de la “plataforma inclinada”. Como sugiere su
nombre, la plataforma inclina al vehiculo en el plano lateral (o de vuelco) y,
de las mediciones del dngulo al cual ocurre el vuelco, se determina el umbral.
El método es muy exacto para camiones pesados que tienen un alto centro de
gravedad y experimentan vuelco a dngulos pequefios (del orden de 20 a 25

grados).

Para automoviles de pasajeros, el umbral de vuelco puede estar por el orden
de los 45 grados. Con &ngulos elevados, las componentes del peso del
vehiculo que actian en el plano del vehiculo son reducidas sustancialmente
(30% bajo 45 grados). La reduccién de la carga en las suspensiones y en las
llantas eleva el cuerpo sobre su posicién normal de manejo causando vuelco
prematuro e invalidando la prueba. Para evitar estos errores, los

procedimientos de la prueba deben ser ideados para imponer una fuerza
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lateral en el centro de gravedad (la prueba de cable halado) o aplicando un

momento puro al cuerpo del vehiculo.

Despreciando los efectos de las llantas y las suspensiones, como se hizo en el
analisis anterior, se sobreestima el umbral de vuelco del vehiculo. En curveo,
la transferencia lateral de carga libera a las llantas internas del vehiculo e
incrementa la carga en las llantas externas. En consecuencia, el cuerpo rota en
el plano de vuelco con un desplazamiento del centro de gravedad hacia el
lado externo al giro. El desplazamiento del centro de gravedad reduce el

brazo del momento de la fuerza de gravedad que actta para resistir el vuelco.

La figura 6.20 ilustra este mecanismo en un vehiculo con un sistema de
suspension; el cuerpo se representa por su masa ms conectada a un eje en un
punto imaginario conocido como el centro de vuelco. El centro de vuelco es
el pivote sobre el cual ocurre el vuelco del cuerpo, y es también el punto en el

cual se transfiere las fuerzas laterales del eje a la masa sprung.

Figura 6.20 Diagrama de fuerzas durante el vuelco de un vehiculo

suspendido.

Centro de vuelco

Fyi Fyo

—

Fzi

Fuente: Thomas D. Gillespie. Fundamentals of Vehicle Dynamics. Society of Automotive

Engineers.

615



Se puede lograr una solucién analitica simple para el umbral de vuelco si la
masa y la rotacién de los ejes se desprecian. Haciendo momentos sobre el
punto donde las llantas de la derecha (basados en la figura 6.20) hacen
contacto con el suelo, y asumiendo que las cargas en las llantas de la

izquierda ya son cero, entonces:
ZMO =0=m,a,h- m.glt/2—®(h-h,)|

Ahora el angulo de vuelco de la masa sprung ®, es simplemente la rata de
vuelco, Ro, veces la aceleraciéon lateral a,. La rata de vuelco es la rata de
cambio del dngulo con la aceleraciéon lateral expresada en unidades de
radianes por gravedades. Substituyendo para eliminar el angulo de vuelco y

resolviendo para la aceleracion lateral se llega a:

a, 1

g 2h[1+R,(1=h, /)

donde & es la altura del CG sobre el terreno, h, la altura del centro de vuelco

sobre el terreno, t es la distancia entre llantas y Ro es la rata de vuelco.

De esta manera se tiene en cuenta el desplazamiento del CG, por lo tanto el
umbral de vuelco es “t sobre 2h” reducido por el segundo termino del lado
derecho de la ecuacién 5.6. Para automéviles de pasajeros con h,/h = 0.5 y con
una rata de vuelco de 6 grados por gravedad (0.1 radianes/g), el segundo
termino es aproximadamente 0.95. Esto significa que el umbral de vuelco es
reducido aproximadamente un 5% debido a este mecanismo. Automéviles
deportivos con baja rata de vuelco y bajo centro de gravedad experimentan
de menor manera estos efectos, mientras que automoviles de lujo con alta

rata de vuelco y alto centro de gravedad experimentaran mayores efectos. En
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ejes solidos (los cuales tienden a tener un alto centro de vuelco) también se
reduce el efecto de la transferencia lateral comparados con las suspensiones
independientes (las cuales tienen bajos centros de vuelco) debido a la

reduccién de la distancia del CG al centro de vuelco.

Un mecanismo similar aparece de la deformacién lateral de las llantas
externas, el cual permite que el centro de carga bajo las llantas se mueva hacia
adentro durante el curveo, reduciendo la distancia entre llantas. Para
automoviles tipicos de pasajeros la transferencia lateral del punto de contacto

de la llanta puede contribuir con otro 5% en la reduccién del umbral.

Tener en cuenta todos estos efectos hace menos favorable la solucién
analitica. Particularmente, si las suspensiones delanteras y traseras son muy
diferentes en carga y rigidez de vuelco, se hace necesario modelar
simultdneamente el comportamiento de las suspensiones delantera y trasera.
Los programds de computador son el camino a seguir para calcular el umbral

de vuelco quasiestatico cuando estos efectos son incluidos.

Cuando estos mecanismos son modelados con precisién, la respuesta
quasiestatica al vuelco de un vehiculo toma la forma mostrada en la figura
6.21. En niveles bajos de aceleracion lateral, la respuesta de vuelco del
vehiculo aumenta linealmente con una pendiente igual a la rata de vuelco.
Esta tendencia sigue hasta que una de las llantas internas se levanta. (Las
llantas delanteras y las traseras no necesariamente se levantan al mismo
tiempo debido a las diferencias entre las suspensiones delanteras y traseras, y
sus respectivas cargas. En el caso de camiones multiaxiales, la pendiente
cambiard con el levantamiento de cada llanta interna, resultando una curva

con tres o cuatro segmentos de lineas en esta zona). En este punto la
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respuesta cambia a una pendiente menor porque la rata de vuelco es
reducida a la rata producida por la suspensién que se mantiene en contacto
con el terreno. Cuando la segunda llanta interna se levanta, se alcanza el
umbral de vuelco. Después de esto, la respuesta de vuelco sigue una linea con
pendiente negativa, casi equivalente a la discutida en el caso del vehiculo

rigido.

La gréfica indica que para un vehiculo con una distancia entre llantas y una
altura de CG dadas, el umbral de vuelco més elevado se logrard manteniendo
la rata de vuelco de la masa sprung en el nivel més alto posible (usando
suspensiones con alta rigidez de vuelco), y disefiando las suspensiones
delantera y trasera de tal manera que tengan el levantamiento de las llantas

internas en el mismo dngulo de vuelco.

Figura 6.21 Aceleracion lateral del equilibro en el vuelco de un vehiculo

suspendido.
=
© I~
T | ->_._ Umbral de vuelco
| . .
u {levantamiento del sequndo eje)
1]
=
2
3
L Levantamiento del -1 .2rb.
% primer eje ¢I_ tan
] i
<L

Angulo de vuelco, ¢

Fuente: Thomdas D. Gillespie. Fundamentals of Vehicle Dynamics. Society of Automotive

Engineers.
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Procedimiento

¢ Revisar todos los controles y sistemas de seguridad del equipo.

* Asegurarse que la tabla este totalmente horizontal y apagada.

¢ Montar el vehiculo al cual se le quiere encontrar el umbral de vuelco
estatico. Encender los controles y asegurar el vehiculo a los topes de
seguridad.

¢ Asegurarse que no haya nadie en la zona de actividad de la plataforma
y que los amarres de los ejes a la plataforma estén firmes.

¢ Iniciar la elevacion de la tabla para medir el 4ngulo de vuelco. Cuando
la primera llanta del vehiculo se levante, marcar este dngulo como el
levantamiento del primer eje. Seguir elevando la plataforma hasta que
se levanten las demads llantas del vehiculo y este quede en un estado de
vuelco inminente.

* Lentamente, iniciar el recorrido de regreso a la posicién inicial,
teniendo cuidado de que no existan obstrucciones en la zona de
actividad de la plataforma.

® Retirar los amarres de los ejes y bajar el vehiculo.

Elementos necesarios

Banco de Pruebas:

Para realizar esta practica se necesita un equipo especializado que cumpla
con las certificaciones MIL-STD y FMVSS. Estos equipos son generalmente
disefiados y construidos por las diversas entidades que van a hacer la

mediciones.
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Figura 6.22 Plataforma de superficie inclinada.

Fuente: www.umtri.umich.edu

Cuestionario

1. ;Para que se mide el umbral de vuelco de un vehiculo?

2. Describa el proceso de vuelco en un vehiculo multi eje.

3. En términos de estabilidad, ;es mejor que se levante primero el eje con

menor rigidez de vuelco? Explique.
4. Si tiene un vehiculo de 2 ejes y 1 sola barra antivuelco, sugiera, en eje

ensamblar la barra antivuelco. Haga un contraste entre los dos casos

posibles para sustentar su respuesta.
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PRUEBAS PARA CARACTERIZAR LAS PROPIEDADES DE LAS
LLANTAS

Objetivo

¢ Comprender mediante la prueba del tambor dindmico o la prueba
de caida, los procedimientos de cdlculo utilizados en la industria

que permiten hallar algunas propiedades mecanicas de las llantas.

Marco Teodrico

Soportar el peso del vehiculo y amortiguarlo de las irregularidades de la
superficie son las dos funciones bdsicas de las llantas neumdticas. Cuando
una carga normal es aplicada a una llanta inflada, la llanta progresivamente
se deforma mientras la carga es incrementada. Las curvas de carga vertical
versus deformacién son ttiles para estimar la rigidez estatica vertical de las

llantas.

En el andlisis de la vibracién del vehiculo y la simulacién del manejo, las
caracteristicas de amortiguacion de una llanta neumadtica se pueden
representar por medio de varios modelos matematicos. El més usado y el
modelo més simple representando el modo fundamental de vibracién de la
llanta neumaética, consiste de un elemento de masa y un resorte lineal en
paralelo con un amortiguador, como se muestra en la figura 6.23. Otros
modelos se han propuestos como el llamado modelo viscoeldstico mostrado

también en la figura 6.23.
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Dependiendo de las condiciones de prueba, tres tipos distintos de valores de
rigidez verticales se pueden definir: estatico, dindmico sin rodamiento y

dindmico con rodamiento.

La rigidez vertical estatica de la llanta es determinada por la pendiente de la
curva de carga estdtica contra deformacion. Se ha encontrado que para una
presion de inflado dada, las caracteristicas de carga — deformacién para las
llantas de pliegues radiales y convencionales son mas o menos lineales,
excepto a valores relativamente bajos de carga. En consecuencia, se puede
asumir que la constante eldstica vertical de la llanta es independiente de la

carga en el rango préactico de interés.

Figura 6.23 (a) Modelo lineal y (b) modelo viscoeldstico para andlisis de

vibraciones.

Fuente: J. Y. Wong. Theory of ground vehicles, 3ra Edicién, Wiley-Interscience, 2001

La rigidez dindmica sin rodamiento de la llanta se puede obtener usando
varios métodos, uno de los méas simples es el llamado prueba de caida. En
esta prueba, la llanta con cierta carga se deja caer libremente desde una altura
a la cual la llanta este justo en contacto con el suelo. En consecuencia, la llanta
se mantiene en contacto con el suelo durante toda la prueba y la respuesta
transitoria de la llanta es guardada en un registro. Un trazo tipico del

decrecimiento de la amplitud es mostrado en la figura 6.25. Se pueden
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determinar los valores del coeficiente equivalente de amortiguacion c.; y la
rigidez dindmica k. de la llanta, usando la teoria de vibracion libre de un

sistema de un grado de libertad.

\/4m2m§52 /(67 +4r2)

0 T =67 /(67 + 42|

k- mo;
P 1-62/67 +41?)

donde, ws es la frecuencia natural amortiguada de la llanta con masa m, y
puede ser identificada del trazo del decrecimiento de la amplitud mostrado
en la figura 6.25.

o, =2w/7

donde 7 es el periodo de la oscilacién amortiguada mostrada en la figura 6.25.

Figura 6.24 Variacion de la rigidez con la presion de inflado de una llanta de

pliegues radiales de automovil.
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Fuente: J.A. Overton, “The Vertical Response Characteristics of the Non-Rolling Tire,” in

Proc. Institution of Mechanical Engineers, vol. 184, part 2A, no. 2, 1969-1970.
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0 es el decrecimiento logaritmico, el cual esta definido como el logaritmo
natural de la razén de dos amplitudes sucesivas cualesquiera, como x1 y x2,

mostradas en la figura 6.25.

S=In(x, /x,)

Figura 6.25 Registro del decrecimiento de la amplitud de la llanta en la

prueba de caida.

b

Fuente: J. Y. Wong. Theory of ground vehicles, 3ra Edicién, Wiley-Interscience, 2001

La prueba de caida también se puede desarrollar utilizando una méaquina de
pruebas de resistencia de la llanta, la cual consiste de una viga pivotada en un
extremo la cual mantiene la llanta de prueba recostada contra un tambor.
Para iniciar la prueba, la viga es desplazada y el sistema presenta oscilaciéon
angular sobre el pivote de la viga, y el trazo del decrecimiento de la amplitud
del desplazamiento angular es registrado. Se pueden derivar un niamero de
ecuaciones para sistemds torsionales, similares a las del sistema lineal de un
grado de libertad descritas anteriormente, para determinar el coeficiente
equivalente de amortiguaciéon y la rigidez dindmica sin rodamiento de la

llanta, del trazo del decrecimiento.
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La rigidez dindmica con rodamiento de la llanta se determina usualmente
midiendo la respuesta de la llanta rodando con una excitacién armoénica. La
respuesta es normalmente medida en el cubo y la excitacién esta dada en la
banda de rodamiento. Examinando la razén entre la salida y la entrada y el
angulo de fase, es posible determinar la constante eldstica dindmica y el

coeficiente de amortiguacién de la llanta rodando.

Un método alternativo para determinar la rigidez dindmica de la llanta es
midiendo la frecuencia natural cuando esta rueda sobre un tambor o una
correa. La figura 6.26 muestra los valores de la rigidez dindmica para varios
tipos de llantas de automoévil obtenidas mediante este método. Se muestra
que la rigidez dindmica de las llantas de automévil decrecen agudamente tan
pronto la llanta entra en rodamiento. Sin embargo, después de una velocidad
de aproximadamente 20 km/h (12 mph), la influencia de la velocidad se

vuelve menos importante.

Se han realizado varios intentos para determinar la relaciéon entre la rigidez
estdtica y dindmica de las llantas. Sin embargo, no se ha llegado a una
conclusién general. Algunos reportes indican que para llantas de automovil
de pasajeros la rigidez dindmica con rodamiento puede ser entre 10 y 15%
menor que la rigidez derivada de las curvas de carga contra deformacion,
mientras para llantas de camién pesado la rigidez dindmica es
aproximadamente un 5% menor que el valor estdtico. Para llantas de tractor,
se ha reportado que la rigidez dindmica puede ser un 26% menor que el valor
estatico. En simulaciones para el estudio de manejo de vehiculos se prefiere el
uso de rigidez dindmica con rodamiento ya que este valor es mds cercano al

valor real.
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Figura 6.26 Efecto de la velocidad en la rigidez dindmica con rodamiento de

llantas de automovil.
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Fuente: Mechanics of Pneumatic Tires, edited by S.K. Clark, Monograph 122, National
Bureau of Standards, 1971.

Se ha visto que entre varios pardmetros de operacién, la presién de inflado, la
velocidad, la carga normal y el desgaste tienen una gran influencia en la
rigidez de la llanta. También afectan la rigidez algunos pardmetros de disefio
de la llanta, tales como: el d&ngulo de las cuerdas, el ancho de la banda de
rodamiento, la profundidad de la banda de rodamiento, el ntimero de

pliegues y el material de la llanta.

El amortiguamiento de la llanta neumaética es principalmente debido a la
histéresis de los materiales de la llanta. Este amortiguamiento no es de tipo
coulomb o de tipo viscoso, aparentemente es una combinacién de ambos. Sin

embargo, generalmente se utiliza un coeficiente de amortiguacién viscoso
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equivalente derivado de las pruebas dindmicas antes mencionadas. Su valor
es sujeto a variaciones dependiendo del disefio y la construccién de la llanta,
asi como de las condiciones de operacién. Se ha visto que el amortiguamiento
de la llanta neumdtica hecha de compuestos de caucho sintético es

considerablemente menor que el provisto por un amortiguador de choque.

Figura 6.27 Efecto de la velocidad en el coeficiente de amortiguacién de una

llanta 13.6 x 38 de tractor de pliegues radiales.
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Fuente: J.A. Lines and N.A. Young, “A Machine for Measuring the Suspension

Characteristics of Agriculture Tires,” Journal of Terramechanics, vol. 26, no. 3/4, 1989.

Para evaluar las caracteristicas vibratorias generales de la llanta, se llevan a
cabo muchas pruebas en un tambor de velocidad de rotaciéon variable. El
perfil del tambor puede ser al azar, sinusoidal, cuadrado, o triangular. Las
experiencias han mostrado que el uso de excitaciéon de tipo periédica permite
alcanzar resultados rdpidamente. La vibracién de entrada es impuesta a la
banda de rodamiento de una llanta sin girar a través de una plataforma

montada en el excitador.
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Procedimiento

e Revisar y ubicar todos los controles y sistemds de seguridad del
equipo.

e Asegurarse que todas las conexiones esten ajustadas y el equipo
apagado.

* Montar la llanta que se quiere caracterizar. Encender los controles y
asegurar la llanta en el rin del equipo.

e Asegurarse que no haya nadie en la zona de actividad del equipo y
que no hayan elementos libres en las zonas de rotacién y
desplazamiento.

e (Caracterizacion Estatica.

o Se pone en contacto la llanta con el tambor, el cual se encuentra
estatico.

o Paulativamente aplicar la carga vertical e ir registrando los
datos de fuerza vertical y deformacioén.

o No exceder una deformacién mayor al 30% del radio de la
llanta, por cuestiones de seguridad.

o Retirar la carga lentamente hasta volver a las condiciones
iniciales.

e (Caracterizacion Dindmica.

o Esta prueba tiene muchas variantes que intentan medir las
posibles variables involucradas, pero esta prdctica vamos a
tener el caso mads sencillo, en donde no se tiene en cuenta el

angulo de deslizamiento ni el 4ngulo de inclinacién.
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o Se pone en contacto la llanta con el tambor, el cual incialmente
se encuentra estdtico. Se debe aplicar una fuerza para asegurar
el contacto entre la llanta y el tambor.

o Se incrementard la velocidad de rotacién del tambor a medida
que se realiza la prueba.

o Se activa una deformacién momentaneamente para perturbar la
llanta y poder hacer la curva de decrecimiento logaritmico. Con
esta curva y por medio del software del equipo se obtienen las
constantes de rigidez y amortiguamiento para esa determinada
velocidad.

o Seincrementa la velocidad y se procede de la misma manera.

o Después de que el coeficiente de amortiguamiento se reduce al
60% del valor inicial se termina la prueba. Para finalizar se debe

reducir la velocidad paulativamente.

Elementos necesarios

Banco de Pruebas:

Un equipo que cumple con los requerimientos para realizar esta prueba es el
Flat-Trac® LTR Tire Test System de MTS, universalmente utilizado por
constructores de llantas para caracterizar sus productos. Este equipo a demaés
de encontrar las caracteristicas de disefio (rigidez, amortiguamiento,
frecuencia natural) evalua el comportamiento de resistencia de la llanta, como
el indice de velocidad, la temperatura maxima de operacion, los efectos del

angulo de deslizamiento, del 4ngulo de inclinacién, entre otras.
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Figura 6.28 Equipo Flat-Trac® LTR Tire Test System de MTS.

any .

Fuente: www.mts.com

Cuestionario

1. Seguin su anterior experiencia, ;que prueba utilizaria para caracterizar una

llanta con la cual pretende simular un vehiculo? Justifique su respuesta.

2. Describa el proceso de amortiguamiento segtn la teoria de vibraciones

mecanicas.

3. Proponga un método para evaluar la dependencia de la presiéon de la

llanta con la rigidez y la velocidad.

4. Haga las curvas caracteristicas estdticas y dindmicas medidas con el

equipo (rigidez dindmica, estética; coeficiente de amortiguamiento).
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ANEXO M. PROPUESTA DE ADQUISICION DE EQUIPOS

En esta seccién se van a mostrar con més detalle los equipos del laboratorio

como propuesta para la adquisicion de estos.

Como se ha venido planteando en este trabajo de grado, esta propuesta es
netamente académica por ello no se contempla la adquisicién de los equipos
ni la estrategia de financiacién, como un objetivo especifico; ese trabajo le
corresponde a otro proyecto de grado el cual serfa la creacién del laboratorio

basados en las practicas disefiadas en este trabajo de grado.

Los costos de los equipos pueden variar segtin el vendedor, la fecha, la forma
de pago, el cliente, y otros factores, por los cuales se hara un estimativo del

precio de los equipos segtn los precios suministrados por diversas fuentes.

Como se puede observar en el apartado de los laboratorios, se proponen 8
practicas de laboratorio, sin embargo la practica sobre Mecénica de llantas y
construccion no tiene asignado un equipo para realizar su practica puesto que
su dindmica consiste en observar un video sobre la construccién de las llantas
y para complementar el video se tendrén afiches de diferentes fabricantes y si
es posible, ejemplos de llantas para su manipulacién en cortes. La practica
sobre vuelco presenta un inconveniente y es la necesidad de construir el
equipo en el lugar, ya que sus dimensiones oscilan en el orden de 10 metros
de largo con un ancho de 4 metros; esta plataforma debe soportar varias
toneladas (hasta 150 TON, este dato es importante para el disefio de los

actuadores hidrdulicos que levantaran la plataforma) por lo cual sus costos



son enormes. En vez de intentar cotizar un equipo que para poder cotizarlo se
tiene que predisefiar, optamos por proponer un modelo a escala el cual puede
ser construido por los mismos estudiantes como un proyecto para la

asignatura.

1. Equipo para Alineacién: CEMB DWA 400

Fabricante: CEMB (www.cemb.com)

Caracteristicas: Equipo para medir la alineacién de automoviles
compuesto de: monitor de 17”7 SVGA, 4 Cabezas de mediciéon
inalambricos (tecnologia Bluetooth), Impresora a color de inyeccién de
tinta, Software de manejo especial de CEMB.

Las 4 cabezas de medicion contienen 8 sensores, cada cabeza tiene un
procesador integrado de 20 MHz DSP, son calibradas
independientemente y son intercambiables; Miden simultdneamente el
Caster, el Camber y el Toe. Los sensores son 6pticos e inclinométricos
de tipo estdtico, robustos e insensibles a impactos. Resolucién hasta de
0.01°, mide Toe hasta + 20°.

Valor estimado: 8790 EURO + TVA

Imagenes del Equipo: www.cemb.com

|

E
s/l
T

12745

(Groms waight (with standard squipment): 211 Kg
Packing dimensions: 120015000130 h em
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2. Equipo para Balanceo: CEMB C71

Fabricante: CEMB (www.cemb.com)

Caracteristicas: Equipo digital para medir el balanceo de las llantas de
automoviles, motos y camiones ligeros. Ciclos completamente
automadticos (Inicia cuando se cierra la guarda de la llanta, realiza las
mediciones y frena; Para automaticamente). Sensor inteligente para
medir automaticamente el didmetro y la distancia de la llanta.
Minimizacién del desbalanceo estatico causado por el desbalanceo
residual después de aplicar los contrapesos.

El equipo cuenta con un tablero digital en el que se indica la ubicacién
de la posicién a corregir por medio de los contrapesos y otras opciones
como repeticiéon de contrapesos internos, posicion de pesos duplicados
ocultos y la optimizacién de la posicién del rin y la llanta.

Valor estimado: 2830 EURO + TVA

Imagenes del Equipo: www.cemb.com

1070 i

1395
1244
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3. Equipo para Caracterizar Llantas: Flat-Trac® LTR Tire Test System

Fabricante: MTS (www.mts.com)

Caracteristicas: Robusto equipo para caracterizar las llantas mediante
la adquisicion de datos de los siguientes pardmetros: Fuerzas y
Momentos en las llantas (segiin nomenclatura SAE, ISO o JAO),
Angulo de deslizamiento, Angulo de Camber y radio de carga,
Velocidad de la banda, Relacién de deslizamiento, Velocidad de giro
del husillo, Presiéon de inflado de la llanta, Temperatura ambiente y
temperatura de rodamiento. Aparte de estas propiedades, este equipo
es capaz de proveer datos para modelamiento y desarrollo en
computador, Auditoria de calidad para muestras de llantas de
produccién, Evaluacién del desempefio de llantas de competencia,
Desarrollo de nuevos procedimientos de prueba para llantas.

Valor estimado: 2°000.000 EURO + TVA

Imagenes del Equipo: www.mts.com
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4. Equipo para ABS: Degener-Didactic Bremssysteme

Fabricante: (Degener www.degener.com)

Caracteristicas: El sistema didactico ABS de Degener esta basado en
los mismos componentes de un sistema de frenos servo asistido
convencional: El pedal del freno, la servo vélvula, el cilindro maestro,
el tanque de reserva, los cables y tubos de fluido, y los cilindros de
frenado. Adicional a estos elementos basicos, trae los siguientes
componentes: Sensores de velocidad, un modulador hidraulico, la
unidad de control ABS, interruptores, simuladores y elementos de
emergencia (indicadores de alarma y paro de emergencia).

Valor estimado: 8600 EURO + TVA

Imagenes del Equipo: www.degener-didactic.de

5. Equipo para Direccién: Degener Front axle model with steering gear

Fabricante: (Degener www.degener.com)

Caracteristicas: El equipo es un sistema de direccion pifién cremallera
moderno. Los dngulos pueden ser establecidos facilmente gracias a
que un indicador marca una reglilla de 4ngulos. Este equipo sirve para
observar la relaciéon entre la rueda externa e interna mediante tablas

que marcan los dngulos de giro de cada rueda. Una vez el eje delantero
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ha sido alineado correctamente, se levanta o se baja un lado mediante
el direccionamiento del sistema y se hace la demostracion de la
capacidad de autoalineamiento Todo el sistema puede ser trasladado
verticalmente y las ruedas pueden ser liberadas para hacer el
respectivo ajuste geométrico (dngulo de camber, dngulo de caster,
angulo de kingpin, desplazamiento del kingpin, convergencia -
divergencia), se remueven los pines de sujecién y el peso del equipo
provoca que las llantas hagan contacto con las tablas.

Valor estimado: 5000 EURO + TVA

Imagenes del Equipo: www.degener-didactic.de

6. Equipo para Direccién asistida: Servotronic Training Stand

Fabricante: (Degener www.degener.com)

Caracteristicas: El equipo es un sistema configurado de tal forma que
simula el comportamiento de un sistema encontrado en un auto
moderno. La bomba hidraulica es accionada por un motor eléctrico en

el cual se puede leer la potencia consumida mediante un amperimetro.
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Para simular las fuerzas de viraje tal y como ocurren en una situacion
real, se instalan resortes neumaticos, estos se comprimen durante el
viraje produciendo fuerzas reactivas la cremallera. Se utiliza un
potenciémetro para comprobar la dependencia del esfuerzo de viraje
respecto a la velocidad. La velocidad seleccionada ocasiona una
variacion directa en el convertidor de presion electrohidrdulico que en
respuesta ocasiona un aumento en el esfuerzo. La relacién entre el
esfuerzo necesario y la velocidad puede ser hallada gracias a un
medidor de torque ubicado en el eje del volante.

Valor estimado: 7500 EURO + TVA

Imagenes del Equipo: www.degener-didactic.de

637



	INTRODUCCIÓN

	1 RECOPILACIÓN BIBLIOGRÁFICA
	1.1 MECÁNICA DE LLANTAS NEUMÁTICAS
	1.1.1 Resistencia a la Rodadura
	1.1.2 Esfuerzo de Tracción y Deslizamiento Longitudinal
	1.1.3 Propiedades de Curveo de las Llantas
	1.1.4 Desempeño de las Llantas en Superficies húmedas
	1.1.5 Propiedades de Manejo de las Llantas
	1.2 CARACTERISTICAS DE RENDIMIENTO DE LOS VEHÍCULOS TERRERSTRES
	1.2.1 Ecuacion de movimiento y Máximo Esfuerzo de tracción
	1.2.2 Fuerzas y Momentos Aerodinámicos
	1.2.3 Planta motriz de los vehículos y características de la transmisión

	1.2.4 Predicción del Desempeño del vehículo
	1.2.5 Consumo de combustible en operación
	1.2.6 Conjunto Motor - Transmisión
	1.2.7 Desempeño de frenado
	1.3 CARACTERÍSTICAS DE MANIOBRABILIDAD DE LOS VEHÍCULOS TERRESTRES
	1.3.1 Geometria del Viraje
	1.3.2 Caracteristicas de maniobrabilidad de un automovil de dos ejes en estado estable
	1.3.3 Respuesta al comando de Viraje en estado estable
	1.3.4 Pruebas para evaluar las Características de Mniobrabilidad
	1.3.5 Caracteristicas de Respuesta en estado transitorio
	1.3.6 Estabilidad Direccional
	1.3.7 Caracteristicas de Maniobrabilidad en estado estable de un Tractor-Semitrailer
	1.4 CARACTERÍSTICAS DE MANEJO DEL VEHÍCULO
	1.4.1 Respuesta humana a la vibración
	1.4.2 Modelos de manejo de vehículos
	1.4.3 Introducción a la vibración Aleatoria
	1.4.4 Suspensiones Activas y Semi-Activas
	1.5 FENÓMENO DE VUELCO
	1.5.1 Vuelco Quasiestático
	2 LABORAORIOS
	3 HERRAMIENTA MULTIMEDIA
	3.1 TUTORIAL
	3.2 VINCULOS
	3.3 LABORATORIOS
	3.4 ANIMACIONES
	3.5 BIBLIOGÁFIA
	CONCLUSIONES
	RECOMENDACIONES
	BIBLIOGRAFÍA
	ANEXOS
	ANEXO A FORTMATO DE LA ASIGNATURA
	ANEXO B MECÁNICA DE LLANTAS NEUMÁTICAS
	ANEXO C CARACTERISTICAS DE RENDIMIENTO
	ANEXO D CARACTERISTICAS DE MANIOBRABILIDAD
	ANEXO E. CARACTERISTICAS DE MANEJO
	ANEXO F. FENÓMENO DE VUELCO
	ANEXO G. GROUND TRANSPORTATION SYSTEMS
	ANEXO H. VEHICLE DYNAMICS SYSTEM
	ANEXO I. CATALOGO DE EQUIPOS
	ANEXO J. PRUEBAS DE VUELCO
	ANEXO K. FOLLETO LLANTAS
	ANEXO L. LABORATORIOS
	ANEXO M. PROPUESTA DE ADQUISICIÓN

