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Resumen

Los resortes tipo ballesta son tradicionales y ampliamente utilizados en vehiculos
terrestres, estos deben su vigencia a la capacidad de carga, bajos costos de manufactura
y mantenimiento. Para dar un valor agregado a este tipo de suspension se simula su
comportamiento estatico y dindmico asi como el de otros componentes relacionados con
el fin de observar los efectos de la precarga no-lineal, las grandes deflexiones, materiales
compuestos y el torque de sujecién. El vehiculo de pruebas es un camion de carga con
transmisién 6x6. EI comportamiento dinamico del vehiculo es simulado mediante el
método MBS+FEM en un entorno transitorio no-lineal implicito a través del solver APDL
de ANSYS. La simulacion es parametrizada para realizar un Disefio de Experimentos
(DOE) y determinar las caracteristicas Optimas que debe tener el resorte, dependiendo
también de la carga que se transporta. Posteriormente se analiza el resorte en detalle
teniendo en cuenta las cargas resultantes aplicando el método de conteo Rainflow con el
fin de predecir la fatiga de este elemento. Como resultado se obtiene una metodologia de
disefio que integra condiciones globales y locales para asegurar el éptimo rendimiento
del producto.

Palabras clave: Disefio de Experimentos, Elementos Finitos, Simulacién Transitoria,
Dinamica Vehicular, Resorte de ballesta.

Abstract

Leaf spring suspensions are traditional and widely used in terrestrial vehicles;
these owe their vigency to high load capacity, low manufacturing cost and
maintenance. To give more value added to this type of suspension, simulate the
static and dynamic behavior likewise another related components in order to
observe the non-linear preload effects, large deflections, composites materials
and bolt tightening. The test vehicle is a commercial truck with 6x6
transmissions. Dynamic behavior of vehicle is simulated through MBS+FEM
method on implicit no-linear transient environment with ANSYS APDL solver.
Simulation is parametrized in order to carry out a Design of Experiment (DOE)
and determine the optimum characteristics that spring should have. Depends
also of the vehicle payload. After that analyze the spring in high level of detalil
taking in count the resultant forces acting on it, apply Rainflow Counting Method,
the objective is to predict durability of this element. As a result obtain a design
methodology that integrates the global and local conditions to assurance the
optimum performance of the product.

Keywords: Design of Experiments, Finite Element Method, Transient
Simulation, Vehicle Dynamics, Leaf Spring.
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1.Introduccion

1.1 Motivacion

Los sistemas de suspension automotriz de la actualidad poseen algunas ventajas en su
desempefio en cuanto al confort, maniobrabilidad y durabilidad, como es el caso de la
suspension activa, sin embargo, sistemas como este, tienen costos elevados de
fabricacion y de implementacion lo cual los hace de dificil acceso.

Uno de estos sistemas de suspension, son los resortes de ballesta, los cuales poseen
una gran capacidad de carga, un bajo mantenimiento y un costo de fabricacion
econdmico, sin embargo este tipo de resorte carece de la capacidad de absorber energia
elastica de una manera rapida y la transmite en gran parte hacia la masa suspendida,
generando molestia y sensacion de rigidez al usuario, ademas de transmitir las
vibraciones a otros componentes del sistema, afectando la integridad de toda la
estructura [1].

El disefio de este tipo de componentes se ha llevado a cabo a través de metodologias
analiticas y supuestos, en los cuales se analiza aisladamente su funcién, sin embargo no
se tiene certeza de que tan eficaz ha sido el disefio que, ademas de cumplir los
requerimientos técnicos establecidos por las normas y por los usuarios, no es posible
definir si su desempefio en una condicién real serd amplia o parcialmente satisfecha.

Se encuentran a nivel de laboratorio, equipos y maquinas que evaltan el desempefio de
una suspension para distintos eventos que se presentan en una carretera, dichos
equipos aportan datos muy precisos y en tiempo real. Sin embargo estas validaciones se
hacen a nivel posterior al proceso de disefio, el cual seguramente requerira cambios o
ajustes para mejorar alguna caracteristica que se encuentre con bajo desempefo. Asi
mismo estos bancos de prueba y toda la instrumentacién requerida para capturar
informacion de aceleraciones, deformaciones, posiciones y fuerzas; requieren una alta
inversién, mantenimiento y calibracion.

De acuerdo a ésto y a la infraestructura disponible en la actualidad a nivel académico e
industrial las cuales impiden realizar este tipo de validaciones, se recurre al método de
prototipo virtual, para ello se realizan las simulaciones a diferentes condiciones y de
acuerdo a esto se desarrollan las corridas de experimentos con el animo de encontrar un
resorte que absorba de manera apropiada las vibraciones del terreno [2].

Existen métodos directos que de una forma sencilla pueden ayudar a disefiar un resorte
de ballesta, sin embargo estos no definen de una forma precisa su comportamiento
estatico ni dinamico, y asi como otros tipos de suspensiones no aportan datos sobre su
comportamiento desde el punto de vista de sistema, dichas aproximaciones analiticas sin
embargo ofrecen un boceto preliminar que lo que seria una suspension de este tipo.
Debido a que el comportamiento mecanico de éste es de tipo no-lineal, se hace
necesario analizar este componente mediante métodos mas avanzados. Una vez
observado su comportamiento dentro de un sistema se compara con variaciones
geomeétricas para conocer si su comportamiento es consistente.

Para el presente estudio se propone modelar un evento dindmico muy comun en las vias
y carreteras del mundo, cuyas irregularidades no pueden ser absorbidas en su totalidad
por los neumaticos, suspensiéon de cabina ni el asiento del conductor, cuando se trata de
un vehiculo comercial. La mayor parte de los estudios que se llevan a cabo para analizar
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dinamicamente un vehiculo se enfocan en la generacion de modelos mateméticos
representados a través de diagramas de bloques o graficos de unién, si bien estas
aproximaciones son practicas y rapidas para dar una visiébn general del sistema, no
pueden aportar datos precisos sobre desplazamientos, aceleraciones, esfuerzos,
deformaciones o cargas resultantes en zonas o componentes especificos del vehiculo,
ademas de no representar de manera directa las masas de los componentes mas
relevantes y su correcta posicién espacial. Por esta razén se propone un modelo virtual
en un entorno tridimensional colocando las ruedas sobre cilindros tipo “Shakers”
individuales los cuales simularan aleatoriamente las irregularidades del terreno.

El objetivo de la metodologia busca evaluar el comportamiento de un sub-sistema de
suspension desde el punto de vista de sistema total en condiciones muy similares a la
realidad de manera que se pueda capturar el maximo de informacién integralmente, es
decir en un solo entorno para poder efectuar los ajustes paramétricamente en la parte a
evaluar y realizar de esta forma un estudio de optimizacion. Al ser una metodologia
puramente virtual, se hace util el manejo de modelos discretos de tipo liviano que no
sacrifiquen los grados de libertad y en el que se puedan llevar a cabo distintas iteraciones
gue posteriormente puedan ser evaluadas en forma de superficie de respuesta o frontera
de Pareto.

Esta metodologia tendra un impacto importante en el proceso de disefio de sistemas de
suspension automotriz ya que no se limitara Unicamente al estudio de resortes tipo
ballesta, sino también para facilitar el uso de componentes con distinto material, asi como
sistemas mixtos o que se complementen para contribuir con el rendimiento del producto.
Gracias a esto, seréa posible desarrollar soluciones especificas para distintos sectores del
transporte terrestre.

La metodologia propone el uso de software comercial ANSYS, para la evaluacion integral
de todo el sistema incluyendo el disefio de experimentos, logrando asi un ciclo de disefio
centralizado, para lo cual se deben importar modelos CAD de los vehiculos a simular. Al
final del proceso experimental virtual se debera obtener una variable caracteristica que
se utilice en el proceso siguiente del disefio detallado del resorte en el cual se definan
sus componentes y se calcule su durabilidad.

Mediante este método también se abre la posibilidad de analizar otros componentes
distintos a los resortes, para evaluar su resistencia y durabilidad bajo las mismas
condiciones de frontera, ya sea mediante técnicas de submodelado o superelementos
CMS (Component Mode Synthesis). Esto permitira la evaluacion bajo el mismo punto de
vista en partes donde se tengan incertidumbres sobre su respuesta a las fuerzas que
actuan sobre estas.

Aunque durante el desarrollo de esta tesis, no se analiza la dindmica longitudinal del
vehiculo, el modelo permite incluir este tipo de movimientos para evaluar la capacidad de
la suspension ante estas exigencias. También permitird incluir funciones de excitacion
para distintas velocidades. Aun no esta disponible la capacidad de parametrizar la
velocidad del vehiculo como una variable de entrada.

1.2 Planteamiento del Problema

La operacion de los vehiculos de carga en terreno colombiano impone requerimientos
exigentes debido a su topografia, orografia, condiciones climaticas y condiciones de
infraestructura vial, que pueden variar significativamente respecto a las condiciones en
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otros paises. Por otra parte, la infraestructura vial del pais impone exigencias especiales
en los vehiculos de carga lo cual significa transitar por vias terciarias, principalmente no
pavimentadas, angostas, con trayectorias de curvas cerradas, que incluyen en algunas
ocasiones tramos en alta pendiente. Completando el panorama de la infraestructura vial
colombiano, el estado de las vias es afectado tanto por el nivel de mantenimiento como
por los desastres naturales [3].

Uno de los sub-sistemas que mas efecto tiene sobre la respuesta de los vehiculos
terrestres frente a las condiciones del terreno es la suspensién y se relaciona de forma
directa con aspectos como el confort dinamico, la maniobrabilidad y el desempefio. Esto
se debe a que la suspension es responsable de mantener el contacto de las llantas y la
superficie de la via, del aislamiento de las vibraciones producidas por las irregularidades
del terreno, de la respuesta de los angulos de inclinacion y direccion frente a las
irregularidades de la via, de resistir la rotaciébn del chasis en sus ejes longitudinal y
lateral, entre otras.

A la fecha no existe un procedimiento de disefio ampliamente utilizado o estandarizado,
gue ayude a disefar resortes de ballestas de un sistema de suspension, bajo condiciones
estaticas y dinamicas, considerando los requerimientos del sistema de suspension. Bajo
esta problemética surge la necesidad de disefiar un sistema de suspensién para
vehiculos de carga, que considere el régimen de operacién del vehiculo, las condiciones
a las que se sometera, el espacio de disefio, la dinamica, el comportamiento estructural y
la robustez esperados, entre otros.

Este proyecto busca desarrollar una metodologia para el disefio de resortes de ballesta
en vehiculos de carga que operan en Colombia. Para esto, en primer lugar se
caracterizan los requerimientos de operacion para vehiculos en Colombia. En segundo
lugar se caracterizan las variables de rigidez y amortiguamiento de los distintos
componentes de la masa no suspendida teniendo en cuenta sus materiales y fabricacion.
En tercer lugar se desarrolla una metodologia de disefio 6ptimo multi-objetivo, multi-
variable de tipo jerarquico. En cuarto lugar se desarrollard el modelo que permita
determinar el desempefio esperado de los vehiculos con suspensiones definidas por
diferentes conjuntos de parametros. Finalmente, se obtienen las variables éptimas y se
lleva a cabo la ingenieria de detalle del resorte.

1.3 Objetivos

1.3.1 Objetivo General

Desarrollar un método de disefio éptimo para resortes de ballesta empleados en
suspension automotriz, teniendo en cuenta la respuesta dinamica vehicular para unas
condiciones de carretera y manejo especificas.

1.3.2 Objetivos Especificos

o Evaluar las condiciones de confort y maniobrabilidad durante el servicio para el
cual, el resorte de ballesta presente una incidencia relevante.
Parametrizar variables de entrada y salida, que permitan obtener una respuesta.

e Desarrollar los modelos virtuales rigidos y flexibles, en un ambiente estacionario y
transitorio no lineal.
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e Alcanzar el disefio 6ptimo del resorte de ballesta mediante un método de
optimizacion basado en superficie de respuesta.

¢ Obtener una metodologia que sea aplicable a cualquier modelo de suspensién
vehicular para vehiculo comercial de carga.

1.4 Estructura del Documento

A continuacion de describe el titulo de cada capitulo y se da una breve descripcion de su
contenido con el &nimo de facilitar su organizacién y entendimiento.

e Capitulo 1: Introduccion.

En este capitulo se da una descripcion de las razones por las cuales el desarrollo de este
proyecto en el marco de una tesis de maestria la cual cobra importancia para la industria
nacional. Se exponen las razones por las cuales se aborda este problema con la
intencién de ofrecer una metodologia basada en el andlisis de modelos mateméticos de
manera virtual. Se establecen los alcances medibles en el tiempo y los cuales daran
forma a la metodologia de disefio.

e Capitulo 2: Revision del Estado del Arte.

Se realiza una revisién de los estudios similares realizados previamente dentro de la
industria y la academia, en los cuales se referencian los avances y su enfoque. Se toman
los conceptos de relevancia y se utilizan como punto de partida para realizar la propuesta
metodolbgica que de aporte a las herramientas utilizadas en el desarrollo de resortes de
ballesta para suspensiones vehiculares. Asi mismo se realiza una revision sobre los
requerimientos y condiciones de operacion para vehiculos comerciales en Colombia.

e Capitulo 3: Planteamiento de los Modelos Matematicos

En este capitulo se concentra el planteamiento matematico simplificado tanto analitico
como FEM para los componentes de suspensién de importancia como son: heumaticos,
amortiguadores, barras estabilizadoras, resortes de ballesta y suspensién de cabina.
Posteriormente se introducen dichos modelos simplificados con sus correspondientes
grados de libertad provenientes del andlisis cineméatico de la suspensién al modelo del
vehiculo global previamente modelado en CAD. Se evallan los resultados de la
simulacion MBS+FEM transitoria no-lineal bajo los esquemas de integracién implicito y
explicito que permitan una parametrizacion multivariable y de bajo costo computacional.
Aqui mismo se plantea el método por el cual se requiere obtener un producto con las
caracteristicas funcionales que contribuyan al mejor desempefio del vehiculo frente a las
condiciones de confort y maniobrabilidad. Se desarrolla un Disefio de Experimentos
factorial completo desbalanceado con el fin de obtener una alta resolucién en variables
de respuesta.

e Capitulo 4: Disefio detallado de la Suspensién de Ballesta

Se pos procesan los datos de carga de las simulaciones transitorias del vehiculo de
pruebas para evaluar el rango de trabajo operacional de los resortes delanteros. Se
modela el comportamiento a fatiga del material de fabricacion tradicional. Se emplea el
método de conteo de ciclos Rainflow para la historia de carga y se establece un disefio
de experimentos para obtener un disefio de resorte liviano, confortable y duradero.
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e Capitulo 5: Anédlisis y Discusion de Resultados

De acuerdo a las variables optimas obtenidas en el capitulo 5, y teniendo en cuenta las
condiciones geomeétricas y de ensamblaje definidas en el vehiculo de pruebas, se
dimensiona el nimero de componentes, espesores, longitudes, ancho, asi como otros
detalles de fabricacion. Se analiza el comportamiento del resorte mediante FEM con los
detalles geométricos necesarios.

e Capitulo 6: Conclusiones y Trabajo Futuro

Finalmente se describen las conclusiones y recomendaciones que permitan identificar
oportunidades de mejora y refinamiento de la metodologia que aqui se propone. En
trabajo futuro de identifican las acciones o estrategias que le permitan a la metodologia
ser mas automatica y aplicable a otras condiciones de frontera.
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2.Revision del Estado del Arte.

2.1 Definiciéon

La suspension, en un automavil, camién o motocicleta, es el conjunto de elementos que
absorben las irregularidades del terreno por el que se circula para aumentar la
comodidad y el control del vehiculo. El sistema de suspension actla entre el chasis y las
ruedas, las cuales reciben de forma directa las irregularidades de la superficie transitada.

La funcion principal del sistema de suspension en un vehiculo, es absorber las
reacciones producidas en las ruedas al pasar sobre las irregularidades del terreno
evitando que se transmitan a la carroceria, asegurando de esta forma, la comodidad del
conductor y de los pasajeros del vehiculo, y al mismo tiempo asegurar el contacto de las
ruedas con el suelo para obtener una estabilidad y direccionalidad, asegurando asi un
alto grado de seguridad en los desplazamientos realizados [3].

El sistema de suspension estad compuesto por una serie de elementos elasticos que se
interponen entre la masa suspendida y la masa no-suspendida, su principal diferencia es

[3]:

¢ Masa Suspendida: Se compone de los mecanismos soportados por el chasis o
bastidor del vehiculo, tren motriz, carroceria, elementos auxiliares y pasajeros

¢ Masa no Suspendida: Consta de los componentes de la suspensién como:
frenos, llantas, resortes, amortiguadores, barras estabilizadoras, ejes, barras de
control y de torsién.

Figura 2- 1: Sistema de Suspensidon Peugeot 207. [3]

En la medida en que las suspensiones evolucionaron y fueron haciéndose mas
eficientes, en el caso especifico de la suspensién de ballesta, ésta ha tenido ciertos
cambios en su configuracion geométrica y de componentes pero su funcion principal
sigue siendo la de absorber impactos y proteger la estructura y la seguridad del pasajero.


http://es.wikipedia.org/wiki/Autom%C3%B3vil
http://es.wikipedia.org/wiki/Cami%C3%B3n
http://es.wikipedia.org/wiki/Motocicleta
http://es.wikipedia.org/wiki/Chasis
http://es.wikipedia.org/wiki/Rueda
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2.2 Tipos de Suspensiones

El sistema de suspensién esta compuesto por elementos flexibles los cuales son los
encargados de absorber energia generada en los impactos debido a las irregularidades
del terreno y componentes de amortiguacion cuya mision es neutralizar las oscilaciones
de la masa suspendida originadas por los componentes flexibles al regresar la energia
acumulada del impacto [1].

Los sistemas de suspension incorporan elementos que mejoran el comportamiento
dinamico del vehiculo, como las barras estabilizadoras, tirantes de reaccion y barras
transversales.

2.2.1 Suspensién de Eje Sélido

Es la forma mas simple de conectar ambas ruedas al vehiculo, las cuales son montadas
en los extremos del eje solido tal como se muestra en la figura 2-2 [4].

Figura 2- 2: Eje sdlido con suspensidn de Ballesta. [3]

El eje solido debe ser ensamblado a la estructura de tal forma que este oscile en la
direccion vertical, asi como una rotacion de balanceo alrededor del eje longitudinal. Asi
no habra traslacion longitudinal y lateral y tampoco rotacién alrededor de su propio eje y
el eje vertical. Hay muchas combinaciones de barras y resortes que pueden cumplir los
requerimientos cinematicos y dindmicos. El disefio mas simple es sujetar el eje en la
mitad de los resortes de ballesta con los extremos fijos 0 balanceados al chasis de
vehiculo como se muestra en la figura 2-2. Una vista lateral del resorte se muestra en la
figura 2-3. Esta suspension también es conocida como suspension dependiente [4].

Figura 2- 3: Vista lateral de la suspensidn de eje sélido con resortes de ballesta [3].
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El rendimiento de un eje soélido con suspension de ballesta puede ser mejorado
adicionando una barra para guiar el eje cinematicamente y proveer soporte dinamico
para absorber lar fuerzas que no son del eje vertical

2.2.2 Suspension Independiente

La suspension independiente es introducida para permitir a la rueda moverse hacia arriba
y hacia abajo sin afectar la rueda opuesta, hay muchas formas y disefios de una
suspension independiente. No obstante el brazo doble-A y la suspension McPherson son
las méas simples y comunes [4].

Cineméticamente, una suspension de doble brazo-A es un mecanismo de cuatro barras
con el chasis como brazo fijo. Una suspensién McPherson es un mecanismo deslizante
invertido que tiene el chasis como barra fija y el acoplamiento de la rueda como barra
movil. La suspension doble-A y la McPherson se muestran en las figuras 2-4 y 2-5
respectivamente.

Figura 2- 4: Suspension de brazo doble-A. [3]

/ Direccion
= .-Pin

Principal

Figura 2- 5: Suspensién McPherson [3].

cf:_-,%’)g __Resone

“’:‘*‘ _ Amaortiguador
o w __FEje
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| “Brazo
Direccion
—Pin Principal

Existen variaciones a estos tipos basicos de suspension los cuales afiaden mas barras
de control y brazos oscilantes o modifican su posicién con el animo de mejorar el confort
y la maniobrabilidad, sin embargo estas variaciones son mas costosas, menos confiables
y mas complicadas comparadas con las suspension doble-A. Existen vehiculos con més
de seis barras de suspension con la posibilidad de mejorar el rendimiento cinematico [4].
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2.2.3 Otros componentes de Suspension.

Dentro de los tipos de suspension identificados anteriormente, aparecen componentes
gue ayudan a mejorar el rendimiento del vehiculo como lo es la suspension neumatica, la
suspension hidroneumatica y la electromagnética.

Suspension Neumatica: esta ha ganado terreno en aplicaciones formalmente
reservadas para resortes convencionales y mas conocidos ya que algunas
caracteristicas y versatilidad son propias de estos [5]. Algunas de sus ventajas
son: la constante de rigidez ajustable, capacidad de carga ajustable, control de
altura ajustable, reduccién de la friccion y frecuencia constante con respecto a las
variaciones de carga

Figura 2- 6: Suspension de Aire [5]

Suspension Hidroneumatica: los resortes hidroneumaticos los cuales contienen
liquido y gas, cuyo gas es el medio elastico para el sistema, puede estar en el
acumulador separado del liquido por un diafragma; este puede estar en el
acumulador, en las lineas de conexidn, y en el ensamble del resorte; o el liquido y
gas pueden estar mezclados como en la suspensiones utilizadas en los trenes de
aterrizaje de los aviones [6]. La forma usual del resorte hidroneuméatico cuando el
gas esta sellado en parte del acumulador y separado del liquido por un diafragma.
La porcion de liquido esta en el cilindro o miembro flexible y en las lineas de
conexion. El liquido para nivelar el vehiculo es suministrado de una fuente de alta
presion y controlado por valvulas con sensor. El acumulador puede estar
separado del componente del sistema que transfiere la carga, o puede estar
ensamblado directamente a la unidad y ser parte integral de él. El movimiento
vertical de los ejes del vehiculo causa un desplazamiento del liquido. El cual
comprime o expande el gas en el acumulador conteniendo el medio elastico. Con
este arreglo, las valvulas de control de flujo pueden ser incorporadas en el
sistema para propésitos de amortiguamiento. Esto elimina la necesidad se
amortiguadores por separado [5].
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Figura 2- 7: Suspension Hidroneumatica [4].

Fluido Gas

e Suspension Electromagnética: es un nuevo tipo de suspensiéon vehicular que
reemplaza el conjunto resorte amortiguador utilizado en los vehiculos de la
actualidad. Este utiliza motores lineales electromagnéticos controlados por
microprocesador y ecuaciones matematicas especiales. Esta suspension trabaja
por el constante censado de los cambios en el camino y se alimenta de esa
informacién a través del computador hacia los componentes externos. Estos
componentes luego actlan sobre el sistema para modificar su caracteristica,
ajustando la rigidez del amortiguador y la constante del resorte lo cual mejora el
rendimiento en confort, el manejo y la respuesta. El computador recolecta, analiza
e interpreta los datos en aproximadamente 10 milisegundos. La fuerza es
producida por un movimiento de un campo electromagnético actuando sobre los
conductores y que mantienen un equilibrio para soportar el peso del vehiculo
mientras se conserva la altura [7].

Figura 2- 8: Suspensién Electromagnética BOSE [7]

2.3 Resortes de Ballesta

El término ballesta multihoja ha sido generalmente aplicado a resortes de ancho
constante y hojas escalonadas, cada hoja con espesor constante, excepto donde las
hojas tienen una reduccién de espesor en direccion longitudinal [5].
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2.3.1 Caracteristicas Generales de los Resortes de Ballesta

El resorte de ballesta, como los demas tipos de resortes, sirve para absorber y almacenar
la energia y luego regresarla. Durante este ciclo los esfuerzos en el resorte no exceden
cierto maximo con el fin de evitar ruptura o fallas prematuras. Este limite se considera
como la cantidad de energia que puede almacenar cualquier resorte [5].

El espesor maximo permisible para una deflexion dada es proporcional al cuadrado de la
longitud del resorte. Al seleccionar una longitud muy corta, el disefio puede ser impractico
para el fabricante a la hora de fabricar, sin embargo los requerimientos para carga
normal, deflexion y esfuerzo pueden ser cumplidas segun la especificacion [5].

» Resortes de Ballesta para Vehiculos:

Los resortes de ballesta son los mas frecuentemente utilizados. Las caracteristicas de la
suspension estan influidas principalmente por la constante y la deflexion estatica. La
constante del resorte esta dada por: la carga por unidad de deflexion (N/mm). Este valor
no es igual en las diferentes posiciones del resorte, y también cambia para el resorte una
vez esta instalado. La deflexion estética de un resorte es igual a la carga estéatica
dividida por la constante a carga estética; esto determina la rigidez de la suspensién y la
frecuencia sobre el vehiculo. En la mayoria de casos la deflexion en banco difiere de la
deflexion en el montaje, debido a la influencia en la curvatura del resorte y el efecto del
balancin [5].

Una suspension suave generalmente requiere gran deflexion estatica del resorte, no
obstante otras consideraciones y limitaciones se deben tener en cuenta como la longitud
disponible del resorte en el vehiculo, asi como un gran recorrido libre antes de tocar el
chasis y los esfuerzos generados afectaran la resistencia a la fatiga.

= Especificaciones Funcionales

La Figura 2-9 muestra un resorte montado sobre el eje con una constante variable de tipo
multihojas. La gréfica de fuerza-deformacion indica la forma de medida de las constantes
para un resorte en una prueba de banco, donde la constante (1) es usualmente medida
en la posicion de vacio, la cual es la carga del vehiculo sin pasajeros. La constante (2) es
medida como la carga de disefio, esta es la carga con el vehiculo completamente
cargado [5].

2.3.2 Variantes de Resorte de Ballesta

Dentro de las aplicaciones de los resortes de ballesta se pueden encontrar distintas
variantes en la disposicion de las hojas, asi como su geometria, y posicion dentro de la
suspension, esto con el fin de mejorar sus caracteristicas bajo diferentes cargas y
condiciones de manejo en carretera. También como soluciones combinadas con otros
componentes de suspension para reducir el peso. En el ANEXO A se muestran algunas
variantes de sistemas de suspension dependiendo del tipo de vehiculo.
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Figura 2- 9: Especificaciones minimas para la constante en un resorte progresivo
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2.3.3 Ventajas y Desventajas

A continuacién se exponen algunas ventajas y desventajas desde el punto de vista de
disefio, manufactura y funcional.

1.
2.

Ventajas:

Tienen gran capacidad de carga.
Tienen gran variedad de aplicaciones diferentes a las de “sobre el eje” y “bajo el

eje”.
Tienen la capacidad de manejar hasta tres constantes diferentes en un solo

resorte.
Los niveles auxiliares del resorte crean patrones de carga dentro del chasis

gracias a los soportes del resorte auxiliar, ayudando a dosificar las cargas en el
chasis.
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5. Simplicidad, los resortes de ballesta conectan directamente el eje al chasis sin
necesidad de brazos de control adicionales y puntos de sujecion adicionales

6. Bajo costo, los resortes de ballesta son mas econdmicos que una solucién
neumatica, hidroneumética o electromagnética.

7. Alta durabilidad.

= Desventajas:

1. La calidad del confort no siempre es buena como en otros tipos de suspension, la

transicién entre etapas es percibida por el usuario, y la friccion puede convertirse

en un problema dependiendo de la aplicacion.

Los resortes de ballesta pueden ser ruidosos dependiendo de su complejidad.

Los fenbmenos de wind-up, torsion de arrancada, y balanceo lateral, pueden ser

problemas potenciales en algunas aplicaciones.

4. Al ser utilizados en su mayoria en ejes rigidos, se transfieren movimientos de
irregularidades de una rueda a la otra disminuyendo la sensacién de control del
vehiculo.

wnN

2.3.4 Materiales para Resortes de Ballesta

El requerimiento béasico de un resorte de ballesta es el grado del acero, este debe tener
suficiente templabilidad para que el tamafio del grano del material asegure una estructura
completamente martensitica en toda la seccién. La no transformacion en martensita
produce una deficiencia en las propiedades de resistencia a la fatiga [5]. En el ANEXO B
se exponen las propiedades mecanicas y composicion quimica del material SAE5160H.

2.3.5 Consideraciones de Disefio.

Un resorte de Ballesta puede ser considerado como una viga de resistencia constante
compuesta de hojas de igual espesor donde la direccion de laminacion es la misma en
toda la longitud de la viga. Esta aproximacion se justifica para la mayoria de resortes con
la precision necesaria del entorno de trabajo y con ciertos factores de correccién para
estimar la longitud necesaria, espesor y ancho [5].

La formulacion analitica esta dada para resortes de ballesta como vigas aproximadas de
resistencia uniforme y se tienen en cuenta tres aspectos fundamentales:

1. El esfuerzo principal es proporcional al espesor de la hoja multiplicado por el
cambio de curvatura.

2. El cambio de curvatura es proporcional al momento flector dividido por el
momento de inercia.

3. El esfuerzo es proporcional al espesor de la hoja, multiplicado por el momento
flector y dividido por el momento de inercia.

De acuerdo a esto se pueden definir cuatro grupos de resortes: Simétricos, Asimétricos,
En voladizo y voladizo con seccion uniforme.

La Figura 2-15 muestra un resorte simétrico con las ecuaciones para hallar la deflexién a
una carga especificada y su correspondiente esfuerzo.
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Figura 2- 10: Resorte de Ballesta Simétrico [5]

La expresion para determinar la deflexion a una carga f determinada esta dada por [5]:

5 (1 1 ) 21
Doénde:

L es la longitud del resorte en [mm]
R es el radio en [mm] final del resorte después de aplicada la carga
R, es el radio inicial del resorte en [mm]

El esfuerzo de tensién S para un resorte simétrico en el punto mas cercano al apoyo es:

Lt

S=——n
8y 1

P (2.2)

Dénde:

S es el esfuerzo de tensién en [MPa] para una carga dada.
t es el espesor en [mm] promedio de las hojas del resorte.
P es la carga aplicada en [N]

I es el momento de inercia de cada hoja en [mm?]

Para determinar la constante de elasticidad del resorte, se define como:

. P 4EYI . 32EY1 . )3
= — = * = k .

Dénde:

K es la constante de rigidez del resorte en [N/mm].

E es el modulo de elasticidad del material en [MPa].

a es la distancia en [mm] del punto fijo del resorte al centro.

SF es un factor de rigidez adimensional que puede ser seleccionado de [5] dependiendo
la aplicacion.

» Factor de Rigidez.

Los resortes de ballesta no son realmente vigas de longitud uniforme, ya que como vigas
dependen de los siguientes factores [5].
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1. Longitud de las hojas.
2. Terminaciones de las puntas
3. Ajuste central

La influencia de las longitudes de las hojas y los tipos de terminacion se toman en
consideracion a través del factor de rigidez designado como SF. Un valor de 1 significa
un espesor constante de las hojas [5]. Un valor correcto de SF en el disefio se da gracias
a la experiencia con el fin de obtener un radio de curvatura uniforme. Un valor maximo de
SF puede ser de 1.5 cuando todas las hojas tengan igual longitud o cuando una Unica
hoja tenga ancho y espesor constante [5].

El valor de SF se incluye en (2.3) y (2.4) para los calculos preliminares de
dimensionamiento de espesores en un resorte simétrico.

k * L3

leotar = 5575 SF (2.4)

Donde I;,:; €S €l momento de inercia total del resorte en [mm?]. Con este valor se busca
una sumatoria de momentos de inercia de cada una de las hojas que sea equivalente al
valor de inercia total calculado.

= Distribucién de Esfuerzo

Cuando las secciones de hojas y la geometria de los extremos han sido determinados,
las especificaciones adicionales se definen teniendo en cuenta las limitaciones y
capacidades de fabricaciéon, dichas especificaciones incluyen: Espesores, longitudes,
radio libre y granallado de cada hoja, y la cantidad de pre asentamiento en frio que se
debe dar al resorte una vez ensamblado [5].

1. Espesor de la hoja: en la practica automotriz, los espesores se encuentran
estandarizados, esto significa que los resortes tienen dos o tres diferentes
espesores. La hoja principal se acompafa de hojas adyacentes las cuales tienen
un espesor mayor, y hojas mas cortas con espesores mas delgados [5].

2. Radio de la hoja: la curvatura no es la misma para las hojas en estado
desensamblado. Las hojas son mas positivas, desde la hoja principal hacia las
hojas mas cortas. Cuando el resorte se ensambla las hojas inferiores empujan a
las superiores dejando una sola curvatura, esto favorece el alivio de esfuerzos en
la hoja principal y asegura que los extremaos de la hoja sean los Gnicos puntos en
contacto [5].

3. Escalonamiento: Las longitudes de las hojas junto con el espesor y el radio
individual, determinan la distribucién de los esfuerzos a lo largo de cada hoja.
Estos también controlan la forma del resorte bajo carga y su constante [5].

La figura 2-11 muestra la distribucion de esfuerzos a lo largo de la hoja principal en un
resorte ideal, con y sin esfuerzos de presensamble, con tres diferentes longitudes de hoja
y varias cargas. El resorte es impractico, ya que la hoja segunda tiene un forma triangular
desde el centro hacia el extremo, se representa de esta manera para simular el efecto de
una serie de hojas escalonadas [5].
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2.3.6 Durabilidad en Resortes de Ballesta

La vida a la fatiga esta expresada por el numero de ciclos de deflexion en un resorte los
cuales completard sin falla [5], y que puede ser estimada de manera sencilla con
informacion recolectada de [8] y [9]. Adicionalmente las mejoras en el procesamiento del
material contribuyen a un aumento en la durabilidad de este tipo de componentes. En el
ANEXO C se muestra como el tratamiento térmico, el granallado y el preasentamiento en
frio contribuyen en gran medida al mejoramiento de esta caracteristica.

Figura 2- 11: Distribucion de esfuerzo para Resortes con diferentes
escalonamientos. [5]
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2.4 Modelamiento y Simulacién en Resortes

En la actualidad se han realizado avances importantes en materia de modelamiento y
simulacion de sistemas de suspensién con el animo de desarrollar prototipos virtuales
gue sean capaces de describir de la manera real su funcionamiento mecanico y que
permita la optimizacion del disefio.

En el ANEXO D se citan algunas referencias con una breve discusion sobre el tema
desarrollado.

2.5 Modelamiento y Simulacién en Dinamica Vehicular

El modelamiento y simulacién de sistemas dindmicos para vehiculos terrestres debe
estar considerado durante los procesos de disefio de sistemas de suspension, ya que la
evaluacion del conjunto permite validar la mayoria de las condiciones operativas del
mismo y con esto poder asegurar una correcta funcionalidad. EI ANEXO E contiene la
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discusion de la revision del estado del arte donde se citan los casos de interés mas
importantes y que sirven como punto de partida o referencia.

2.6 Metodologias de Optimizacidén de Disefio

2.6.1 Metodologias aplicadas al Disefio de Suspensiones

Las metodologias principalmente aplicadas al campo automotriz asi como al desarrollo
de sistemas de suspensién automotriz se hombran a continuacion. En el anexo ANEXO
F se describen estas y otras metodologias adicionales adaptadas por distintos autores.

e Disefio Robusto
e Método de Superficies de Respuesta
¢ Disefio Basado en Confiabilidad
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3.Planteamiento de Modelos Matematicos

Durante este capitulo se exponen los modelos matematicos empleados en la solucion del
modelo dindmico y de optimizacion. En primera instancia se plantea un esquema
metodolégico en el cual se detallan los pasos claves para la obtencién del modelo de
simulacion MBS+FEM a través del software ANSYS.

3.1 Planteamiento Metodoldgico

La metodologia consta de una primera fase de calculos preliminares basados en un
modelo de vehiculo comercial definido y existente en el mercado. El objetivo de esta
metodologia es plantear flujo de trabajo ordenado, donde se especifique la importancia
de cada paso y como este puede llegar a tener cierto nivel de automatizacion que
permita introducir diferentes tipos de vehiculos y diferentes condiciones de frontera. A
continuacion se detallan algunos pasos clave en el desarrollo de la metodologia y que
aportan informacion la cual sirve como entrada para las etapas posteriores.

e Seleccion del vehiculo de pruebas. Se lleva a cabo un levantamiento
dimensional del vehiculo comercial el cual sera objeto de andlisis, esta seleccion
se debe realizar de acuerdo al volumen del parque automotor presente y de
acuerdo a necesidades planteadas por usuarios finales de dichos vehiculos cuya
causa esté relacionada con sistema de suspension.

e Modelos CAD. Mediante un software comercial de rango medio o alto
(SolidEdge, SolidWorks, Inventor, Creo, SpaceClaim, NX o Catia) se modelan los
diferentes componentes del vehiculo, especialmente los que tienen que ver con la
suspension, dichos componentes poseen un nivel de detalle geométrico superior
al resto de componentes del vehiculo ya que el estudio se centra en este
subsistema. El modelado debe respetar las condiciones de ensamble con el fin de
facilitar el pre proceso de la simulacion.

e Célculos Preliminares. Se realizan célculos estaticos y dinamicos del vehiculo
seleccionado de manera analitica para evaluar en primera instancia el
comportamiento del vehiculo, estos calculos iniciales también sirven de entrada
para los célculos de la suspension de los resortes de ballesta.

e Modelos de Elementos Finitos y MBS. Durante esta etapa se realiza el
modelado discreto de los componentes relevantes de la suspension, a cada uno
de estos modelos se aplica un proceso de simplificacion para reducir el costo
computacional de la soluciébn en el software ANSYS, perturbacion lineal en
modelos modales precargado y superposicion modal, con esto se obtienen las
funciones de respuesta en frecuencia que permitan encontrar las relaciones de
amortiguamiento del componente para ser incluirlos en el modelo matematico
MBS.

La Figura 3-1 Describe los pasos de modelamiento y simulacion, estos estan
agrupados en tres sectores: Color negro (caracterizacion virtual). Color Azul (Disefio
Detallado de resorte). Color verde (Simulacion y disefio de experimentos del modelo
dindmico).
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Figura 3- 1: Diagrama metodoldgico planteado
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Simulacion de la dindmica vehicular. La simulacion dindmica combina técnicas
de modelado de uniones cineméticas de tipo rigido MBS y uniones con elementos
flexibles FEM (Finite Element Method). De esta forma se logra un modelo liviano
en el cual se evaluaran condiciones de terreno de tipo “Off-Road” y de cambio de
carril a velocidades de ruta constantes. Se racionaliza el costo computacional
utilizando la menor cantidad de grados de libertad sin afectar la calidad.

Disefio de Experimentos: Durante el pos proceso de los resultados se filtraran
las sefales de salida del historico de tiempo de aceleracion para el conductor, se
calculara la absorcion de vibraciones medidas desde el origen de la excitacion. Se
parametrizan las variables de entrada y salida tanto para el terreno de mala
calidad como para la maniobra de cambio de carril. La intencién del disefio es
obtener la mayor resolucion de las funciones de respuesta, por consiguiente se
realiza un disefio de experimentos de tipo factorial completo, es cual es posible
debido al bajo costo computacional.
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e Optimizacién mediante Superficies de Respuesta: En la parte final, los datos
de salida del disefio de experimentos se utilizan para generar las diferentes
respuestas como la calidad de ajuste, la sensibilidad a los cambios en los
pardmetros de entrada sobre las variables de respuesta, también el factor de
influencia. Con esta informacion se definen las funciones objetivo y su prioridad
para que el algoritmo calcule un 6ptimo global.

3.2 Vehiculo de Pruebas

El vehiculo de pruebas seleccionado para el desarrollo de este trabajo es un camién de
tipo comercial con transmision 6x6 de marca lveco. Se selecciona este vehiculo debido a
gue los archivos digitales pueden ser procesados con relativa facilidad. Los datos
necesarios para su modelamiento y caracterizacion fueron obtenidos de [10], esta
informacion esta originalmente en un archivo de AutoCAD 2D, adicionalmente se incluye
la informacién tomada de la ficha técnica [11] en la cual define algunos aspectos como
los centros de gravedad de las cargas admisibles y el tipo de transmisién, opciones de
cabina y sus radios de giro, perfiles estructurales del chasis, asi como la disposicion de
algunos refuerzos transversales, colocacién de grapas y resortes anti vibratorios, otros
aditamentos como grlas o perchas también se encuentran disponibles. En [12] se utiliza
informacion para las suspensiones de ballesta delantera y trasera, por ejemplo el ancho y
la longitud recta del resorte. De [13] se obtiene la informacion dimensional general de la
serie AD260 asi como GVW y capacidades de carga por eje. En el datasheet [14] se
toma como referencia el peso en condicién vacio, asi como dimensiones generales,
especificaciones de llantas y rines. En [15] se confirman dimensiones generales de los
resortes de ballesta y de la suspensién como tal. De acuerdo a esta informacion
preliminar se buscan referencias técnicas adicionales para las partes de la suspension
como los neumaticos, rines y amortiguadores.

Para efectos de este trabajo, el levantamiento de informacién se realiza desde la base,
para otros modelos de vehiculos donde se desee modificar u optimizar la suspension, se
deben realizar los levantamientos correspondientes.

En la Figura 3-2 se muestra una fotografia del vehiculo en mencién en cual se proyecta
de 2D a 3D.

Figura 3- 2: Vehiculo de pruebas [15].
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3.2.1 Arquitectura CAD

La arquitectura CAD del vehiculo se realizo partiendo de un archivo 2D de tipo .dwg el
cual se muestra en la Figura 3-3.

Figura 3- 3: Plano 2D de vehiculo de pruebas [10]

Loy

A

T T
I I

Este archivo se procesé en el software CAD Solid Edge con el fin de convertir la
informacion de entrada en un modelo 3D parametrizado. Este contiene la informacién
geométrica, asi como las relaciones de ensamblaje, un valor de masa aproximado y su
respectivo centro de gravedad, las propiedades inerciales ademas de su ubicacién
espacial.

e Proyecciones 2D hacia 3D: Se utiliza el modulo de pieza de Solid Edge para
colocar las diferentes vistas 2D y se escalan de acuerdo a la especificacion del
plano (1:20), tal como se muestra la Figura 3-4.
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Figura 3- 4: Colocacion de proyecciones 2D en entorno 3D para modelamiento de
componentes

e Proyeccion del Chasis: de acuerdo a la proyeccién de vistas 2D de [10] y con la
informacion técnica de [11] se proyectan los perfiles estructurales del chasis y los
respectivos travesafios, se modelan también los soportes fijos de la suspension
delantera y trasera, soportes de la cabina, bumper delantero, soportes de motor.
Cabe anotar que algunos componentes que se encuentran ocultos de las vistas
proyectadas o con muy poca informacion técnica han sido dibujados de acuerdo a
la experiencia y parametros basicos de dibujo.

Figura 3- 5: Modelado del Chasis.
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e Proyeccion de cabina e Interior: se dibuja el exterior de la cabina de acuerdo a
[10]. Con respecto a la parte interna se obtienen los modelos 3D de los asientos
provenientes de [16] en formato .step cuyas dimensiones encajan al espacio
donde estan ubicadas. Adicionalmente se coloca un maniqui en el asiento del
conductor cuyo modelo 3D es descargado de [17] también en formato .step. Este
maniqui es seleccionado de la libreria debido a que posee grados de libertad
rotacionales en todas sus articulaciones y puede ser acomodado para ser ubicado
en el asiento ver figura 3-6.

e Dibujo de suspensiones: el sistema de suspension delantero ha sido dibujado de
acuerdo a [10], teniendo en cuenta la informacion de [12] y los calculos
preliminares de la suspension que se exponen en el numeral 3.4.2. Los ejes,
balancines, direccion, grapas y barra estabilizadora son dibujados de acuerdo a
las vistas proyectadas de [10]. Los amortiguadores son modelados de acuerdo al
catélogo [18] cortesia de Gabriel de Colombia. Los modelos 3D de los rines son
suministrados por el departamento de ingenieria de Cofre S.A teniendo como
referencia el modelo Iveco Daily, lveco Gamma [19]. Las dimensiones generales
de los neumaticos son seleccionadas del catalogo [20]. el sistema de suspension
trasero es de tipo trunnion proyectado de acuerdo a [10], El sistema tiene un eje
comun sobre el cual estd montado el resorte de ballesta y permite la oscilacion
del mismo. El resorte esta apoyado tangencialmente sobre deslizadores ubicados
en cada eje. El movimiento de cada eje esta limitado por tres brazos de control.
También se modela la barra estabilizadora trasera, balancines y cardan de
transmision, ver figura 3-7.

Figura 3- 6: Modelado de Cabinay de Interior

Proyecciones 2D

Cubierta Motor

Bumper delantero Suspension cabina
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Figura 3- 7: Suspension delantera y trasera

Dibujo de otros componentes: el modelo 3D como el motor es obtenido de [21] en
formato .iges, es un motor Turbo diésel Cummins QSB6.7 de seis cilindros en
linea, 300 Hp segun la ficha técnica del motor [22] con un peso total de 519 kg.
Este valor de masa y su ubicacion sobre los soportes del motor son tenidos en
cuenta posteriormente. EI modelo 3D correspondiente a la estructura que
transporta la carga se obtiene de [23] en formato .iges, esta se modifica para
facilitar su ensamble en el chasis. De acuerdo a las dimensiones de esta
estructura se ubica el centro de masa de dicha carga.

El nivel de detalle mostrado en el modelo tiene varios objetivos:

1.

2.

3.

Obtener informacién més precisa de la masa de cada componente y su ubicacion
en el espacio de trabajo.

Establecer relaciones de posicion que puedan ser traducidas en pares
cinematicos para la simulaciéon dinamica.

Facilitar la parametrizaciéon dimensional y de posicion de los componentes a
analizar.

El modelamiento de cada componente se realiz6 mediante la técnica “en contexto” la cual
consiste en modelar un componente inicial y con respecto a este se van generando los
componentes adyacentes haciendo uso de las relaciones de boceto y posicion.

En la tabla 3-1 se muestran algunas estadisticas de ensamblaje del vehiculo de pruebas

Tabla 3- 1: Estadistica del Ensamblaje

Piezas totales 607
Piezas Unicas 451
Piezas simplificadas 0
Niveles totales 3
Sub-ensambles totales 26
Sub-ensambles Unicos 10
Sub-ensambles con simplificacién 0
Documentos externos 0
Tamafo del documento 333 Mb
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o Disefio del banco de pruebas: de acuerdo a las simulaciones que se realizan se
propone un montaje sobre una estructura estatica, la cual consta de cilindros
electrohidraulicos ubicados bajo cada rueda, dichos cilindros poseen un grado de
libertad en traslacion vertical, por medio de estos se introducen las funciones de
movimiento que simularan las condiciones de carretera a una velocidad y tiempo
recorridos por el vehiculo. Este montaje también es aplicado para la simulacion de
cambio de carril. La figura 3-8 muestra el modelo del vehiculo de pruebas de
manera explosionada ubicado sobre el banco de pruebas el cual sera exportado
al software ANSYS para su pre-proceso.

Figura 3- 8: Vista Explosionada del vehiculo con sistema de actuadores

El montaje de tipo banco estético es seleccionado debido a la simplicidad del modelo ya
gue se considera conveniente modelar la irregularidad del terreno a través de funciones
matematicas. EI modelamiento 3D de superficies irregulares resulta mas complejo ya que
no se posee el nivel de detalle de la superficie y se obliga a modelar el contacto entre
neumatico y la superficie. Entonces para irregularidades de pistas rectas que tienen
funciones uni-dimensionales z1=z1(S) y z.=z»(s) donde z:y z> son funciones de amplitud
vertical y “s” es la distancia recorrida por el vehiculo [24]. Ver figura 3-9.
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Figura 3- 9: Modelo de pista paralela [24]

3.2.2 Estatica y Dinamica Vehicular

El entendimiento de la dinAmica del vehiculo puede ser abordado en dos niveles, el
empirico y el analitico. ElI empirico se deriva del ensayo y error en el cual se aprenden
aquellos factores que influencian el rendimiento del vehiculo, en qué forma y bajo qué
condiciones [25]. EI método empirico puede llegar a ocasionar fallas. Sin un mecanismo
de ayuda para los cambios en el disefio o las propiedades éstas afectaran directamente
el rendimiento, extrapolando las experiencias pasadas a las nuevas condiciones se
pueden involucrar factores desconocidos los cuales pueden producir nuevos resultados,
definiendo y prevaleciendo las reglas de oro [25]. Por esta razdén y porque es mas
metdodica por naturaleza, se opta a favor del calculo analitico.

En los casos mas simples los modelos pueden ser representados por expresiones
algebraicas o diferenciales que describan las fuerzas o movimientos de interés para
controlar las entradas del vehiculo o las propiedades de las llantas [25].

La existencia de un gran nimero de componentes, sistemas, subsistemas y no-
linealidades en vehiculos hace del modelamiento analitico algo complejo [25].

¢ Modelamiento Fundamental.

La dinamica del vehiculo se refiere a los movimientos del vehiculo (automoviles,
camiones, buses, y vehiculos de propdsito especial) sobre una superficie de carretera.
Los movimientos de interés son longitudinal (causados por aceleracion y frenado),
vertical (causados por el terreno) y lateral (causado por maniobras con la direccion). El
comportamiento dinamico es determinado por las fuerzas impuestas en el vehiculo desde
las ruedas, la gravedad y la aerodindmica [25]. Se hace esencial establecer un modelo
aproximado para dicho sistema y que pueda ser utilizado para describir los movimientos.

¢ Masa Concentrada

El motor de un vehiculo esta hecho de muchos componentes distribuidos en su exterior.
Asi, para los andlisis elementales aplicados a este, se asume que todos se mueven
juntos. Por ejemplo, bajo la frenada el vehiculo completo se reduce a una unidad; esto se
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puede representar como una masa concentrada localizando su centro de gravedad con
las propiedades de masa y de inercia correctas [25]. Para analisis vertical es necesario
asumir que las ruedas son masas concentradas. Para el caso de la masa concentrada el
chasis seria la masa suspendida y las ruedas serian la masa no suspendida.

Para una representacion de masa Unica, se trata el vehiculo como una masa
concentrada en su centro de gravedad como muestra la figura 3-10. El punto de masa en
el centro de gravedad, con los momentos de inercia es dinamicamente equivalente al
vehiculo en si mismo, para todos los movimientos en los cuales es razonable asumir que
el vehiculo es rigido.

Figura 3- 10: Sistema de ejes del vehiculo con respecto al centro de masa

Las convenciones definidas por SAE (Society of Automotive Engineers) son:

X — Adelante y en el plano de simetria longitudinal
y — Lateral y en el lado derecho del vehiculo

z — Abajo con respecto al vehiculo

p — Velocidad de giro alrededor del eje x

g — Velocidad de giro alrededor del eje y

r — Velocidad de giro alrededor del eje z

= Segunda Ley de Newton.
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Para sistemas traslacionales, la suma de las fuerzas externas actuando sobre el cuerpo
en una direccion dada es igual al producto de su masa y aceleraciéon en dicha direccion.
(Asumiendo que la masa esta empotrada).

ZFX =M =*a, (3.1
Z Ty = Ly ¥y (3.2)
Doénde:

Fx es la fuerza en la direcciébn x, M es la masa del cuerpo ax es la aceleracién en la
direccion x, Tx es el torque alrededor del eje X, Ix es el momento de Inercia alrededor el
eje X, Oxx es la aceleracion alrededor del eje x.

= Dinamica Vertical.

Determinar las cargas en los ejes de un vehiculo bajo condiciones arbitrarias es una
forma simple de la aplicacién de la segunda ley de Newton. Es importante que en las
primeras etapas del analisis se tenga en cuenta la aceleracién y frenado porque las
cargas en el eje determinan el esfuerzo de traccion obtenido para cada eje, lo cual afecta
la aceleracién, las marchas, la velocidad maxima y el esfuerzo al maniobrar.
Considerando el vehiculo de la figura 3-11, se muestran las fuerzas significativas.

Figura 3- 11: Vehiculo de tres ejes moviéndose por un plano inclinado

x1= 2800

Si el vehiculo tiene mas de dos ejes, tales como el mostrado en la figura 3-11, entonces
este es estaticamente indeterminado y las fuerzas normales bajo las llantas no pueden
ser determinadas por las ecuaciones de la estatica. Se hace necesario considerar la
deflexion de las suspensiones para determinar las cargas aplicadas [4].

Las fuerzas normales F en [N] bajo los neumaticos pueden ser calculadas utilizando las
siguientes expresiones.
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n
2 z F,; —mgcos® =0 (3.3)
i=1

Dénde: m es la masa suspendida en [kg], g es la aceleracion de la gravedad en [mm/s?] y
@ es el angulo en [°] de inclinacién del vehiculo

n
2 Z F,ix; + h(a + mgsen®) =0 (3.4)
i=1
Dénde: x, es la distancia en [mm] del eje delantero al centro de masa suspendido, h es la
altura en [mm] del suelo hasta el centro de masa suspendido, “a” es la aceleracion en
[mm/s?] en direccién longitudinal.

Foi  xi—x (Ién F;l) F%l__
k, ki

L _k_l_

0 [ =234....,n—1 3.5
PR—— parai n (3.5)

Donde: Fy y Fz son las fuerzas en [N] longitudinales y normales bajo las ruedas adjuntas
a cada eje i, y xi es la distancia del centro de masa C a cada eje de numero i. Esta
distancia es positiva al eje frontal y negativa a los ejes traseros a C. El parametro k; es la
rigidez vertical de la suspensién en el eje i.

Partiendo de (3.1) y:

Z E =0 (3.6)
Z M, =0 (3.7)

No obstante si el nUmero de ejes es n, entonces las fuerzas individuales pueden ser
sustituidas por una sumatoria.

n
2 Z F,; —mgsen® = ma (3.8)
i=1

n

2 Z F,; — mgscos@ = 0 (3.9

i=1

La fuerza total que impulsa el vehiculo hacia adelante es:

n
F, =2 Z Fy (3.10)
i=1

Entonces (3.10) puede ser eliminada entre (3.8) y (3.11).

n n
2 Z F,iFy; + ZhZ Fuy=0 (3.11)
i=1 i=1

Hay dos expresiones (3.3) y (3.4) para 4 incognitas. Entonces se requieren 2 ecuaciones
extra para encontrar las cargas en los ejes. Estas ecuaciones vienen de las deflexiones
propias de las suspensiones. Se ignoran las deflexiones de los neumaticos y se utiliza z
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para indicar el desplazamiento vertical en C. Entonces si zi es la deflexion de la
suspension en el centro del eje i, y ki es la rigidez vertical de la suspension en dicho eje
entonces la deflexion es:

FZL' = kiZi (312)
Despejando z; se tiene:

F .
z; = ki‘ (3.13)
L

Para una carretera plana y un vehiculo rigido se tiene:

Zi — Z Zny — Z

= arai=2,3,..,n— .
e S Parai =23 1 3.14
Xi — X1 Xn — X1

(3.13) se sustituye en (3.14), lo cual se reduce a (3.5). Estas ultimas junto con las (3.7),
(3.8) y (3.9) son suficientes para calcular la carga normal bajo cada rueda. El arreglo es
de tipo lineal y puede ser escrito en forma matricial [4].

[X][Y] = [Z] (3.15)
Doénde:

[Y] es la matriz transpuesta de términos desconocidos
[X] es la matriz de rigidez del sistema
{Z} es el vector de fuerzas

Para el vehiculo de pruebas se tiene:

2F, + 2F,, + 2F,3 — mgsen® = ma (3.16)
Z E, = 0: 2F,; + 2F,, + 2F,3 —mgcos® =0 (3.17)
ZMy = 0: Zlexl + 2F22xZ + 2F23X3 + Zh(Fxl + sz + Fx3) = 0 (318)

Las deflexiones:

1 F F, 1 F, F,
(LZ_Ll) _ (ﬁ_i) —0 (3.19)
X, —x1\ky, ky x3—x1 \ks Ky
Simplificando.
2F,1 + 2F,, + 2F,3 —mgcos® = 0 (3.20)
2F,1x1 + 2F,;5x5 + 2F,3x53 + hm(a + gsen®) = 0 (3.18)
(xz2koks — x3kyk3)Fpy + (x1kiky — Xok1ky)Fpz — (ykiks — x3kik3)Fy =0 (3.19)

El arreglo se define como:

[X][Y] = [Z] (3.20)

2 2 2
[X] = 2% 2x, 2x3 (3.21)
koks(xy —x3)  kiks(xz —x1) kika (%1 — x3)
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le
[v] = |Fs (3.22)
Fz3
mgcos®
[Z] = |—hm(a + gsen@)] (3.23)
0

La matriz de términos desconocidos se puede encontrar utilizando la inversion matricial.
[Y] = [X]'[Z] (3.24)

La solucion de las ecuaciones es:
le _ é

= 3.25
kkm  Z, ( )
FzZ ZZ

=— 3.26
kom  Z, ( )
Fz3 Z3

=— 3.27
k3m ZO ( )
Donde:

Zy = —4kiky(xy — %)% — 4koks(xp — x3)% — 4kqks (x5 — x1)? (3.28)
Zy = g(xyky — x1k3 — x1ky + x3k3)hsen® + a(xyky — x1 k3 — x1ky + x3k3)h

+ g(kyx? — x1kyxy + k3x2 — x1k3x3)cos® (3.29)
Zy, = g(x1ky — x3kq — x5k + x3k3)hsen® + a(x1ky — x2k1 — x3k3 + x3k3)h

+ g(kyx? — x5k xq + k3x2 — x,k3x3)cos® (3.30)
Z3 = g(x1kq — x3ky — x3kq + x3ky)hsen® + a(x1ky — x,ky — x3kq + x3k3)h

+ g(kyx? — x5k %1 + kyx5 — x3k,x5)cos® (3.31)

Para el vehiculo se tienen las siguientes constantes.

m= 9370 kg (sin carga)

X1= 2800 mm
X2= -630 mm
X3= -1980 mm

a =g= 9806 mm/s?
©=10° (Se define arbitrariamente)
h= 1224 mm

Las constantes ki, k2 y ks se calculan asumiendo una frecuencia natural del sistema
masa-resorte. Dicha frecuencia es tomada como recomendacién de [26]

La distribucion de masas para el vehiculo en posicion vacio es de 52.2% adelante y
47.8% atras. La capacidad de carga maxima del vehiculo es de 16630 kg. La distribucién
de cargas para la condicion cargado es de 27.6% adelante y 72.4% atras.

Tomando el caso de ¥ de vehiculo se tiene un sistema de masa suspendida, masa no
suspendida, suspension y constante de neumatico ver figura 3-12.
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Figura 3- 12: Representaciéon 1/4 de vehiculo
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Dénde:

Ms es la masa suspendida, My es la masa no suspendida, Ks es la constante de la
suspension, K; es la constante de la rueda, Cs es la constante de amortiguaciéon en la
suspension, C; es la constante de amortiguacion en la rueda, Zs es el desplazamiento de
la masa suspendida con respecto al suelo Z, es el desplazamiento de la masa no
suspendida con respecto al suelo.

Se omiten las constantes de rigidez y amortiguamiento de otras partes de la masa no
suspendida como son: rines, bujes, asientos, elementos de sujecion, silenciadores y
separadores con el fin de no dificultar el andlisis.

La deflexion D del subsistema esta dada por una relacién en serie:

F F
D=—+— (3.32)
Kr K

Donde: F es la fuerza vertical en [N] correspondiente al peso de % de vehiculo, K es la
constante de rigidez vertical del neumatico en [N/mm] y K, es la constante de rigidez
vertical del resorte en [N/mm].

r=—t— (3.33)

Dénde: K, es la constante del subsistema de suspensién en [N/mm].

Organizando:

K, = ks (3.34)
ST Kr + Ks '

Segun [26] la constante de la rueda es mayor en una proporcién de 8:1 con respecto a la
constante del resorte.
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o7 o (3:35)

La constante Ks puede ser obtenida mediante la evaluacion de la frecuencia natural del
sistema masa-resorte.

1 |k}
=— [— 3.36
Dénde:

fn es la frecuencia natural del sistema masa—resorte en [Hz], K.! es la constante de
resorte mas la rueda en [N/mm], Ms es la masa suspendida en [kg] correspondiente a
cada rueda.

En dinamica vehicular, la suspensién predomina para absorber vibraciones de gran
amplitud, de manera que la frecuencia natural del sistema en la direccion vertical es la
gue debe medirse. Las aceleraciones provenientes de la carretera se incrementan a
mayor amplitud y mayor frecuencia [25].

El mejor aislamiento se logra manteniendo la frecuencia natural tan baja como sea
posible [25]. Para un vehiculo con un peso determinado, es decisivo el uso de una
suspension mas suave para minimizar la frecuencia natural. La figura 3-13 muestra el
espectro de aceleraciones calculado para % de vehiculo en el cual la constante de la
suspension ha sido variada para alcanzar una frecuencia natural en el rango de 1 a 2 Hz
[25].

Figura 3- 13: Espectro de aceleracion en carretera con diferentes masas
suspendidas [25]

l Frecuencia Matural Masa suspendida
2 Hz

RMS Acel (g's)

] 5 10 ) 15 20 25
Frecuencia iHz)

Para una carga maxima de 16630 kg se tiene de (3.36) en el eje delantero:

1= Ky, 3.37
T 2m (8000kg/) (3.37)
2]
9806 ™M/,
KL= 16.1kgf/mm (3.38)

Para los ejes traseros:
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1= LK 3.39
~2m (21000 kg/ (3:39)
( 2)
9806 ™1/,
K2 = 423kgf/mm (3.40)

De acuerdo a esto se pueden resolver (3.28) a (3.31)

Zy = —2.46x1013 (3.41)
Z; = —7.84x1011 (3.42)
Z, = —3.06x1011 (3.43)
Zy = —2.37x10"" (3.44)

De acuerdo a (3.25), (3.26) y (3.27):

Fy1 = 4890 kg, Fy, = 2477 kg, Fy3 = 2003 kg (3.45)

Utilizando los mismos valores de rigidez de la suspensién delantera y trasera se aplica en
(3.36) para la posicion vacia con 9370 kg de carga a fin de observar el efecto sobre la
frecuencia natural en el eje vertical.

fo1 = 1.28 Hz (3.46)
foz = 2.16 Hz (3.47)

De acuerdo a la (3.35), las constantes para los neumaticos pueden ser preliminarmente
asumidas como:

Krq = 128.8 kgf/mm (3.48)
K, = 84.5 kgf/mm (3.49)

De tal manera que la constante de rigidez tomada desde el punto de contacto de la rueda
con el suelo sera [26]:

Ky = 143 kgf/mm (3.50)
K5, = 28.2 kgf/mm (3.51)

= Dinamica Lateral

Las ecuaciones de giro del vehiculo también son derivadas de la aplicaciéon de la
segunda Ley de Newton, con la cual se pretende describir la geometria en el giro. Para
propositos de analisis es necesario asumir que los ejes del vehiculo tienen una sola
rueda ubicada sobre el eje central. La figura 3-14 muestra el vehiculo de pruebas durante
una maniobra de cambio de carril, los valores mostrados estdn en [mm]. Por
conveniencia las ruedas delanteras son representadas por una sola y un angulo de giro
0, se asume lo mismo para las ruedas traseras [4].
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Figura 3- 14: Vehiculo de pruebas con eje direccional delantero
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Cuando un vehiculo de multiples ejes tiene solo un eje direccional, la rotacion libre para
las ruedas trasera se hace imposible. La longitud cinematica no es muy clara, y no es
posible definir una condicibn Ackerman. Ocurre un gran desgaste en las llantas
especialmente a velocidades bajas y grandes angulos de giro [4]. No obstante en el caso
de un vehiculo largo de tres ejes con dos de sus ejes no giratorios uno cerca del otro, es
posible hacer un analisis para un giro lento. La longitud cinematica L. es la distancia
entre el eje frontal y la linea central del eje trunnion. Las expresiones que describen este
movimiento se pueden escribir como:

_ w
" (cotdy — cotd))

L (3.52)

Donde: L, es la distancia entre el eje frontal y la linea central del eje trunnion, w es la
distancia en entre ruedas del mismo eje, §, es el angulo de giro de la rueda delantera
derecha con respecto al centro de rotacion O y §; es el angulo de la rueda delantera
izquierda con respecto al centro de rotacion O.

Para definir R; que es el radio de giro del eje trunnion con respecto al centro de rotacion
0O, es definido mediante:

w w
Ry = L;cotdy — 7= L;cotd; + 7 (3.53)
Teniendo como referencia a R, se define el radio de giro frontal R¢
Ry
Rf =———— (3.54)
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De tal manera que R se puede calcular como:

R= s (3.55)
N 103 — 4 '
COoSs (tan 2R1 )

Si el radio de rotacion es grande comparado con la distancia entre ejes, se pueden
aproximar (3.53) y (3.54) entonces:

R
R~e—1 (3.56)

cos (Ril)

Para un vehiculo viajando a una velocidad V, la sumatoria de las fuerzas en direccion
lateral debe ser igual a la masa por la aceleracion centripeta.

2

M
Z F, = 0: Fyysenf — Fy1c050 + Fyy + senf =0 (3.57)
Donde: F, es la fuerza longitudinal, Fy, es la fuerza longitudinal en el eje delantero, F,; es
la fuerza longitudinal en el eje trasero, 6 es el angulo entre el radio Ry y el eje x, M es la

masa suspendida, V es la velocidad del vehiculo y g es el angulo formado entre el vector
de velocidad tangencial en el centro de masa del vehiculo.

MV?
Z E, = 0: Fyicos60 + F senb + F), — Tcosﬂ =0 (3.58)

Donde: F, es la fuerza lateral, F); es la fuerza lateral del eje delantero, F,, es la fuerza
lateral del eje trasero.

Sumatoria de Momentos con respecto a C.
z M¢ = 0:Fycos0 *ay + Fy;senf xa; — Fy; xaz; =0 (3.59)

Donde: M. es el momento con respecto al centro de gravedad del vehiculo, a, es la
distancia del eje delantero al centro de gravedad, y a; es la distancia del eje del trunnion
al centro de gravedad.

Se tienen entonces Fx,Fx2,Fy1,Fy2 y Unicamente tres ecuaciones, para lo cual hay que
incluir la fuerza de traccién de las ruedas traducido por el torque del motor, entonces
para una condicion de estado estacionario se tiene [24]:

Fyy =k, % Fp y Fyp = Fp(1—kp) (3.60)

Donde Fp es la fuerza de traccién y kp, es una constante para diferentes transmisiones
[24].
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F. k
22— . donde0< k, <1 traccion entodas las ruedas (3.61)
Feo 1-k,

Solucionando el sistema de ecuaciones matricialmente se deduce que Fp es igual a:

mVZ2senfsenf(a, — az)

Fp = a,senf assenf (3.62)
Rcos6 (a1k0059 * 00 — kcosf — 050 )

Para: V=12.5 m/s, ©=75°, 3=5°, R=15m, k=1

Fp = 13546 N,F,; = 4470 N, Fy, = 9076 N, Fy; = 20441 N, F,, = 31041 N (3.63)

Esto significa que longitudinalmente las ruedas delanteras y trasera soportan cada una,
cargas entre 200 y 250 kgf longitudinalmente, y lateralmente entre 800 y 1050 kgf a la
velocidad especificada. Para una carga maxima de 16630 kg, las fuerzas resultantes
son:

Fp =37590 N, Fyy = 12404 N, Fy, = 25185 N, F,; = 56721 N, F,, = 86133 N (3.64)

Las ruedas delanteras y trasera soportan cargas entre 600 y 650 kgf cada una en
direccioén longitudinal, y lateralmente entre 2200 y 2900 kgf a la velocidad especificada.

= |nclinacion Lateral.

El mecanismo que gobierna el momento de balanceo lateral aplicado sobre el eje se
muestra en la figura 3-15.

Figura 3- 15: Analisis de Momento lateral en vehiculo de pruebas

f‘g o Ry
)‘ EXTERNO © \nrerNO

INTERNO ] EXTERNO \. =

—
|
I T [H|
1 :
A0
T

]
|

I -I\--:.-, T . ; - F=1% [ ‘. z 4 E | | ! —
% o e bl h1= 358
_ i'ﬁj T L?* *[ ‘ ‘ : —- e
heg= 122418 Hir='gs2 "9 RS T hr= 866
| Evi Fyo ¥ % wit|  FyO ' 1

-

Zi | T ‘ Fz0
P41 s= 1000 | 1| sr= 948
tr= 1782 +




56 Disefio Optimo de Resortes Tipo Ballesta Para la Suspension de un Vehiculo
Comercial Considerando las Condiciones Dinamicas.

Todas las suspensiones son funcionalmente equivalentes a dos resortes, la separacion
lateral de dichos resortes causa una resistencia al momento proporcional a la diferencia
en el Angulo de giro entre el cuerpo y el eje [25]. La rigidez esta dada por:

Ky = 0.5Ks? (3.65)

Dénde: Ko es la rigidez al momento de la suspension, Ks es la constante vertical de los

resortes izquierdo y derecho y “s” es la separacion entre resortes.

Realizando sumatoria de fuerzas en Y e Z y momentos en X se tiene:

2F,hy  2Kg0
Fpo = Fpz = IZ +t_59 (3'66)
Siendo:
F, = Fy; + Fy (3.67)

El vehiculo completo debe ser analizado para obtener una expresion para la distribucion
del momento en los ejes delanteros y traseros. En este caso el eje de balanceo es una
linea que conecta los centros de rotacién de cada uno de los ejes. Para este caso el
momento alrededor de dicho eje es:

2

w
Mg = [(Whlsene + 9R )hlcose] cosg (3.68)

Donde h; es la distancia vertical de la linea que conecta los centros de rotacion de los
ejes delantero y trasero con respecto al centro de masa del vehiculo, y € es el angulo
longitudinal que se forma entre los centros de rotacion mencionados.

La figura 3-16 muestra un detalle de la suspension trasera indicando la posicion del
centro de rotacion lateral de los ejes 2y 3.

Figura 3- 16: Centros de rotacién de la suspension trasera
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El eje de balanceo lateral para el vehiculo de pruebas en su eje frontal es hy = 882 mmy
para el sistema posterior h, = 866 mm de acuerdo al andlisis de centro instantdneo de
rotacion CIR, lo cual genera un angulo € de 0.22°. El angulo € es lo suficientemente
pequefio como para inferir que:

cosO = coss = 1;senf ~ 0 (3.69)

De acuerdo a (3.69), la ecuacion (3.68) prosigue como:

VZ
Myg= Wh,|—+86 3.71
) 1<gR+ > (3.71)

Sin embargo el momento generado en la parte delantera difiere del momento generado
en la parte trasera y se describe como:

Mg = Mgy + Mg, = (Kor + Kor)0 (3.72)
(3.71) y (3.72) se pueden combinar para determinar el angulo © [25].

2

Wh, 5_12
o= 3.73
Koy + Kgr — Wh; (3.73)

Derivando con respecto a la aceleracion lateral se produce una expresion para la
velocidad de inclinacién del vehiculo.

_de Why
day (KGf - KGT - Whl)

we (3.74)

Para el vehiculo de prueba se tienen los valores mencionados para la dinamica vertical y
lateral

Kg; = 16.1 N xm,Kg, = 38.46 N xm, h, = 0.35m (3.78)
0 =106%wp=1"/4 (3.79)

El modelo no incluye aun los efectos generados por las barras estabilizadoras y demas
componentes de suspension que puedan llegar a tener un efecto significativo en la
resistencia al balanceo lateral. Sin embargo es posible incluir de manera directa a Ker y
Ker en el modelo lo cual aumentaria la resistencia al balanceo.

Los modelos mateméticos planteados no tienen en cuenta algunos grados de libertad
propios del mecanismo de suspension, asi como la rigidez aportada por elementos anti
vibratorios, asi como la friccion generada por los contactos entre los componentes. Estos
grados de libertad se afladen durante la caracterizacion virtual de cada uno de los
componentes con el fin mejorar el modelo.
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3.3 Modelamiento de Elementos Finitos y Sistemas Multi
Cuerpo

La simulacion del vehiculo de pruebas se realizara sobre la estructura completa
importada desde el sistema CAD, esta incluira todos los subsistemas de suspension,
chasis y cabina con el fin de obtener resultados en un intervalo de tiempo real, asi como
la medicién de respuestas en diferentes puntos, la cinematica de los mecanismos de
suspension y sus grados de libertad permiten un movimiento de acuerdo a las funciones
de excitacion introducidas en la simulacion.

Se plantea la simulacion mediante un analisis de multicuerpos rigidos y flexibles
(MBS+FEM) en un entorno transitorio no lineal.

3.3.1 Esquema Transitorio No-Lineal

Un analisis transitorio por definicién, involucra cargas que estan en funcion del tiempo
[27]. En la aplicacion mecénica, es posible aplicarlo sobre estructuras rigidas, flexibles o
una combinacion entre ambas. El solver aplicado para el esquema Implicito es APDL.

Las No-linealidades presentes en este tipo de andlisis son:

Comportamiento elastico y de histéresis en los resortes de ballesta
Comportamiento viscoso de los amortiguadores

Comportamiento visco elastico de los neuméaticos

Grandes Desplazamientos de la masa suspendida y no suspendida
Variacién de la magnitud de las cargas con respecto al tiempo.

arwbdE

Los contactos friccionales entre componentes de suspensiéon son tenidos en cuenta para
la caracterizacion virtual de los mismos y de la cual se deriva el modelo del
comportamiento elastico y de histéresis. Este sera discutido en la sub-seccion de
contactos y caracterizacion virtual de la suspension.

El analisis dinamico transitorio es una técnica utilizada para determinar la respuesta
dindmica de una estructura bajo la accién de cargas con respecto al tiempo [27]. La
ecuacion basica de movimiento para resolver un analisis transitorio es:

[M]{u} + [ClHu} + [K]{u} = {F(©)} (3.80)

Dénde: [M] es la matriz de masas, [C] es la matriz de amortiguamientos, [K] es la matriz
de rigidez, {ii} es el vector de aceleracion nodal, {u:} es el vector de velocidad nodal, {u}
es el vector de desplazamiento nodal y {F(t)} es el vector de cargas.

Para cada tiempo t, esta ecuacion se divide en una serie de ecuaciones en equilibrio
estatico que tienen en cuenta las fuerzas inerciales y de amortiguamiento viscoso.

Existen tres métodos de solucion apropiados:

¢ Diferencia Central: Utilizado para analisis explicitos transitorios.
¢ Newmark: Utilizado para analisis implicitos
e HHT: (Hilber-Hughes-Taylor) Extendido y mejorado del método Newmark
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Se selecciona el método HHT debido a que es mas estable, preciso y logra una mejor
disipacion numérica que el método Newmark [28]. En los algoritmos de integracion
condicionalmente estables, la estabilidad se afecta por el tamafio del paso de tiempo At,
mientras que en un algoritmo incondicionalmente estable, el tamafio de At puede ser
escogido independientemente de la estabilidad [27]. El inconveniente con Newmark es
para que logre ser incondicionalmente estable, las constantes ® y a deben satisfacer
cierta condicién, ademas de no utilizar amortiguamiento numérico, pero al no utilizar
dicho amortiguamiento puede desencadenar niveles inaceptables de ruido numérico a
altas frecuencias [29]. Por esta razon el Método HHT introduce suficiente
amortiguamiento para disipar el ruido en los modos de altas frecuencias mientras
mantiene la precision de segundo orden. En Ansys APDL y al igual que en el método
Newmark, se deben introducir las variables a través del comando TINTP [27].

En problemas de dinamica estructural no-lineal, las fuerzas internas no son
proporcionales de manera lineal al desplazamiento nodal, y la matriz de rigidez es
dependiente del desplazamiento nodal [27]. Entonces en vez de escribir la ecuacién
(3.80) cualquier esquema de integracion debe ser aplicado a la ecuacién no lineal semi
discreta (3.81)

[MIa(O} + [Clm®} + {FI ()} = {FA (1)} (3.81)

Donde {Fi(t)} es el vector de cargas internas en funcién del tiempo y {F?(t)} es el vector
de cargas externas en funcion del tiempo.

= Método de Newton Raphson Completo

Segun [28] el proceso iterativo de Newton-Raphson soluciona el problema no lineal de
acuerdo a:

[k {au;} = {F*} — (F]'"} (3.82)
Siendo:
{Au} = {wipq} — {wi} (3.83)

Dénde: [KIT] Es la matriz tangente, {F?} es el vector de cargas aplicadas, {F/"'} es el
vector de cargas internas nodales calculadas desde los esfuerzos.

El algoritmo de Newton-Raphson opera de la siguiente manera:

1. Asume un desplazamiento inicial de cero: {uy,} = {0}, para el primer paso de
tiempo.

2. Calcula la matriz tangente [K[] y las cargas internas {F/"} de acuerdo a la
configuracion de {u;}

3. Calcula {Au;} de acuerdo a (3.82)

4. Adiciona {Au;} a {u;} para obtener {u;,,} con (3.83)

5. Repite los pasos 2 a 4 hasta que la convergencia es alcanzada

En la figura 3-17 se muestra graficamente el comportamiento de la solucién a través del
método de Newton-Raphson
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Figura 3- 17: Soluciéon de Newton-Raphson con siguiente iteracion [27]
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El procedimiento de Newton-Raphson garantiza la convergencia de la soluciéon en
cualquier iteracién si {u;} es cercano a la solucion exacta. Los procedimientos de
Newton-Raphson modificado son mas lentos pero requieren menos iteraciones por cada
sub-paso de carga [27].

= Convergencia por fuerza

La convergencia por fuerza resulta de una evaluacion de fuerzas residuales las cuales
son comparadas contra un criterio, este residuo debe ser menor al criterio asignado para
calcular la norma L, y un factor de tolerancia debido a que la fuerza residual nunca sera
igual a la norma L [29].

”{R}” < fSRRref (3-84)

Donde {R} es el vector de fuerzas residuales, ¢; es el factor de tolerancia y R,y €s un
valor de referencia asignado mediante el comando (CNVTOL)

{R} = {F} = {F""} (3.85)

La norma L; es la raiz cuadrada de la sumatoria de los cuadrados residuales, también
llamada norma Euclidiana y se expresa como:

IR = (). R?)l/z (3.86)

Donde R; es el residuo en la iteracion i

3.3.2 Perturbacion Lineal Modal

En muchas aplicaciones de ingenieria, el comportamiento lineal de una estructura
basada en una precarga proveniente de un analisis lineal o no lineal. Los analisis con
perturbacion lineal ayudan a resolver un problema lineal (Modal, Pandeo, Armaonico)
desde un estatus precargado. Tipicamente en el andlisis no-lineal se utiliza el
procedimiento de Newton-Raphson para obtener la solucion precargada. La matriz
Tangente es utilizada para obtener la solucion precargada [27]. Todos los efectos no-
lineales son tenidos en cuenta y de alguna manera capturados para que las cargas de
perturbacion puedan generar resultados estructurales (deflexion, deformacion y
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esfuerzos) linealmente mediante el uso del captura de matrices de soluciéon y
propiedades de materiales [27].

Los pasos tedricos se pueden resumir como sigue:

1. Se genera una solucion en estado estacionario, y se aplica un control de reinicio
para el punto de interés de acuerdo a (3.82).

2. El control de reinicio es aplicado al punto de interés en el entorno modal. Ansys
captura la matriz global de rigidez tangencial [KiT] en el punto de reinicio la cual
estd compuesta por:

K] = [K] + [S7] + K] + [KE] + [K7] (3.87)

Dénde: [KL-M] Es la parte de la matriz tangente que contribuye con las propiedades del
material, [S]'] es la matriz de rigidez de esfuerzos introducida de la no nulidad de
esfuerzos de la estructura, el exponente N indica no lineal, [K/”] es la matriz de rigidez
de la carga externa, [K{| es la matriz de rigidez proveniente de los contactos entre
componentes y [K{"] es la matriz de suavizado para velocidades rotacionales

3. Si un analisis posterior requiere el uso del vector de carga del andlisis modal, la
carga perturbada puede ser modificada

4. Cuando se ejecuta el analisis modal, las coordenadas nodales se actualizan
automaticamente si se tienen en cuenta los grandes desplazamientos en el
andlisis base. Entonces se calculan la solucion propia de acuerdo a [27]:

[k 1{#;} = A[M]{;} (3.88)

Donde {¢;} es el vector propio, A es valor propio y [M] es la matriz de masa. A este punto
todos los componentes de [KiT] se introducen en la ecuacién (3.89).

(K] + s8]+ [KE2T + [KE ]+ [ Digy ) = AMI{gy) (389

Cabe anotar que el problema esta libre de amortiguamientos.

3.3.3 Superposicion Modal MSUP

El analisis armonico es una técnica para determinar la respuesta en estado estacionario
de una estructura sometida a cargas sinusoidales de frecuencia conocida. [27]

Como condiciones de entrada se tienen cargas armonicas (fuerza, presion, aceleracion y
desplazamientos impuestos) de magnitud y frecuencia conocidas. Como respuesta se
obtienen desplazamientos armoénicos nodales, usualmente fuera de fase con las cargas
aplicadas, también pueden ser obtenidos esfuerzos y deformaciones. [27]

El objetivo de realizar un analisis arménico es para asegurarse que el disefio puede
soportar cargas sinusoidales a diferentes frecuencias y detectar alguna respuesta
resonante para poder ser evitada. También es requerido para calcular el amortiguamiento
de la estructura en general y completar el modelo matematico de la suspension.
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Existen dos métodos para la solucion de un problema armoénico, los cuales son el método
‘Full” y el método de superposicion modal. El método “Full” resuelve el sistema de
ecuaciones de manera directa utilizando un solver estético para aritmética compleja [27].

El método de superposicion modal MSUP expresa los desplazamientos como una
combinacion lineal de modos de los modos de vibracién, al ser una ecuacion linearizada,
la solucibn es menos precisa que el método tradicional, sin embargo es mas barata
computacionalmente y se tiene que imponer como minimo un valor de desplazamiento
armonico diferente de cero.

En Ansys APDL se modela este tipo de analisis mediante el comando (ANTYPE,HARM)
con (HROPT,MSUP). Cabe anotar que previamente se realiza un analisis modal
perturbado linealmente  (ANTYPE,MODAL) acoplado con los comandos
(PERTURB,STATIC,TANGENT,CURRENT,ALLKEEP).

3.3.4 Modelamiento de Contactos No-lineales

Los problemas que involucran contacto son altamente no lineales y requieren un
significativo recurso computacional para resolverse. Los problemas de contacto
representan dos grandes dificultades: la primera es que no se conocen las regiones de
contacto hasta que el problema se intenta solucionar ya que esto depende de las
condiciones de frontera ademas de otras no linealidades presentes (Material, Grandes
desplazamientos) y que puedan llegar a causar cambios abruptos dificiles de predecir. La
segunda es la necesidad de incluir alguna magnitud de friccion, para esto existen varios
modelos de friccion pero todos son no lineales lo cual dificulta enormemente la
convergencia [30].

Para contactos friccionales existen dos teorias basicas de elementos finitos de solucion
gue difieren ligeramente una de la otra, estas son: penalizaciébn pura y Lagrange
Aumentado. La principal diferencia radica en la manera como estas incluyen en su
formulacion de la energia potencial de las superficies en contacto [30].

En este estudio se hace énfasis en el método de Lagrange aumentado ya que si bien no
es tan preciso como el de penalizacion, favorece la convergencia de la solucién y por
ende la productividad, si bien el contacto es fundamental dentro de las condiciones de
frontera del modelo matematico, se tiene en cuenta pero no enfoca esfuerzos y recursos
para investigarlo a profundidad.

El algoritmo de contacto utilizado para alcanzar la convergencia utiliza multiplicadores de
Lagrange para alcanzar la convergencia controlando la interferencia entre cuerpos.

 (KnUp + Ay iU, <0
b _{ 0 silU, >0 (3.90)

(T + KUy, si|Uy| > e
Aivy = { Ty si|Up| <€ (391

Donde: ees la tolerancia de compatibilidad en [mm], U, es el tamafio de la luz de
contacto [mm], K, es la rigidez normal de contacto en [N/mm] y F, es la fuerza normal
de contacto en [N].

Debido a que los multiplicadores de Lagrange son cambiantes en cada iteracion para
satisfacer la condicion de interferencia, se genera un cambio en la matriz de rigidez
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tangencial Ki." lo cual produce pequefios cambios en las cargas resultantes haciendo el
problema de tipo no-lineal.

Para el caso tangencial en 3D se considera la ley de Coulomb para calcular los esfuerzos
friccionales isotropicos Ti

{Ks * A + T si )| = /Tf + 72 — Uyso * E, < 0 (Adherencia)
= Au; 2 2 o
Uziso * F, T ;silzll = [tf + t5 — Uiso * Fy = 0 (Deslizamiento)

Donde Ks es la rigidez de contacto tangencial FKT, Au; es el cambio en el
desplazamiento para la iteracién i para cada substep, ||Au|| es el incremento absoluto del
desplazamiento sobre el actual substep, uis, €s el coeficiente de friccién cuyo valor es 0.1
para este estudio. T"! es el esfuerzo friccional del substep anterior [27]

(3.92)

=  Método de deteccion.

El método de deteccion facilita la convergencia. De acuerdo al algoritmo de contacto se
utiliza un método de deteccién basado en puntos de integracién de gauss y no en los
nodos, esto significa un mayor nimero de puntos de deteccién que el método nodal (ver
figura 3-18).

Figura 3- 18: Técnica de deteccién basado en puntos de gauss [27]

4 h oy | . , .
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En el andlisis de resortes de ballesta se modelan los contactos evitando que los vértices
de los modelos interactlen en la iteracion inicial i de tal forma que la deteccion gaussiana
facilite la convergencia sin recurrir a un At muy reducido.

¢ Rigidez de Contacto

La rigidez de contacto normal Knoma €S €l parametro mas importante el cual afecta la
convergencia y la precisién. Un valor alto de rigidez ofrece buena precision, pero dificulta
la convergencia. Ademas el modelo comenzara a oscilar con las superficies entrando y
saliendo una de la otra. La figura 3-19 muestra dos superficies en contacto evidenciando
una interferencia la cual es contrarrestada por la rigidez de contacto [27].
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Figura 3- 19: Rigidez de contacto a través de cada iteracion [27]
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3.3.5 Grandes Desplazamientos

Las no linealidades geométricas hacen referencia a las no linealidades en la estructura o
por si solo. Esto significa que la rigidez [K] es funcién componentes de la misma debido
al cambio geométrico de los desplazamientos {u}. Los cambios de rigidez son debidos a
los cambios de forma y/o rotacibn de material y existen cuatro tipos de no linealidad
geomeétrica.

e Gran deformacion: se asume que las deformaciones son finitas. Los cambios de
forma (area, espesor) también se tienen en cuenta.

e Gran rotacion: se asume que las rotaciones son grandes pero las deformaciones
mecanicas (causadas por los esfuerzos) son evaluadas utilizando expresiones
lineales

¢ Rigidez de esfuerzo: asume que tanto las deformaciones como las rotaciones son
pequefias. Una aproximacion de primer orden a las rotaciones se utiliza para
capturar algunos efectos de la rotacién no lineal.

e Giros suavizados: también asume que las deformaciones y rotaciones son
pequefias. Esta opcion tiene en cuenta el acoplamiento entre el movimiento
vibratorio transversal y la fuerza centrifuga debido a la velocidad angular [27].

Para la caracterizacion virtual de los componentes de suspension se hace uso de los
grandes desplazamientos con el esquema de rigidez de esfuerzo en la cual las
estructuras se deforman de manera resiliente. La suspension, debido a su
desplazamiento natural para absorber las vibraciones funciona en el rango elastico del
material para garantizar su funcionamiento. En Ansys APDL se aplican los grandes
desplazamiento mediante el comando (NLGEOM,ON)

3.3.6 Modelamiento de Pretension en Juntas Atornilladas

Las precargas en los tornillos y otros componentes estructurales tienen un efecto
significativo en las deflexiones y esfuerzos, por consiguiente los efectos dindmicos y de
durabilidad se veran afectados positiva 0 negativamente.

De acuerdo a [31] el torque aplicado a un tornillo en un ensamble mecénico se puede
representar mediante una fuerza de compresion sobre la junta con una reaccion de la
misma magnitud la cual genera una tension sobre el tornillo.
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Figura 3- 20: Esquema de ensamble de tornillo sin tuerca [31]

La expresion (3.93) describe el torque aplicado a una junta de acuerdo a condiciones
geométricas y de material.

Tl T'b.“b] (3.93)

p
r=£D [27‘[D * Dcosa, D
Donde: T es el torque aplicado sobre el tornillo en [Nmm], Fy, es la fuerza de pretension
en [N], D es el diametro de paso del tornillo en [mm], p es el paso del tornillo en [mm], r;
es el radio de efectivo del tornillo en [mm] , p: es el coeficiente de friccion en la rosca, o,
es el angulo de paso de la rosca en [°], , es el radio efectivo del la cabeza del tornillo en
[mm] y W, es el coeficiente de friccion en la cabeza del tornillo [31].

T = F,D(K; + K, + K3) (3.94)

La expresion (3.94) se puede reducir a un solo factor K, ya que los demas factores son
geométricos y el coeficiente de friccion puede ser incluido en APDL mediante el comando
(mp,mu,cid,)

T = F,DK (3.95)

Bicford [32] realiza un estudio comparativo entre diferentes tornillos y calidades para
establecer rangos del factor K (ver tabla 3-2) de acuerdo a las variaciones de proceso de
manufactura, medicién y otros ruidos. La figura 3.21 muestra las cargas aplicadas para
junta y tornillo y su relacion lineal.

Tabla 3- 2: Valores de la constante K para diferentes tornillos dependiendo el
material y su recubrimiento [32].

Min Mean Max
Pure Aluminium coating on ANSI 8740 Alloy Steel 0.42 0.52 0.62
As Received, mild or alloy steel on steel 0.158 0.2 0.267
Machine Oil 0.04 - 0.18
Zinc Plate (Waxed) 0.071 0.288 0.52

Zinc Plate (Dry) 0.075 0.295 0.53
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Figura 3- 21: Diagrama de junta atornillada [33]
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Para incluir el efecto del torque de apriete en la simulacién no-lineal se realiza un mapeo
de los elementos en la seccién no roscada para el modelo del tornillo, posteriormente se
utilizan elementos PRETS179 como se muestra en la figura 3.22. Dichos elementos se
utilizan para casos 1D, 2D y 3D en mallas estructuradas. Este tipo de elemento tiene un
grado de libertad en translacion UX. (UX representa la direccion de pretension definida).
El solver APDL transforma la geometria internamente para que la fuerza de pretensién
actuara en dicha direcciéon mediante el comando PSMESH [27].

La figura 3.22 muestra el nodo i de un elemento PRETS179 y el nodo j el cual estara fijo
al mismo elemento. El nodo k es un unico nodo o nodo piloto el cual define la direccién
en el sentido UX [27]

Figura 3- 22: Nodos i,j,k del elemento de pretension PRETS179 [27]
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La figura 3-23 muestra la aplicacién del elemento PRETS179 en la grapa Ubolt del
resorte delantero del vehiculo de pruebas, donde se acota la posicién de los nodos i,j,k
antes de la aplicacion de la fuerza de pretension. Este elemento comienza a ejercer su
accion dentro de los pasos de carga 1y 2, o antes de la aplicacion de la carga operativa
del vehiculo. La condicién de precarga sobre el paquete del resorte también se tendra en
cuenta tanto en la simplificacion del modelo como en la caracterizacion dindmica y de
fatiga del resorte, y no se podra omitir en ninguna fase del disefio.

Figura 3- 23: Aplicacion del elemento de pretensién PRETS179 a tornillo ubolt del
resorte de ballesta con elementos tetrahedricos de segundo orden mapeados.

C: RESORTE FULL DETALLE
Baolt Pretension
15/10/2014 10:38 a.m.

3.3.7 Modelado de Juntas Cinematicas

Las juntas cinematicas son modeladas para casi todos los casos de simulacién debido a
su simplicidad matematica con respecto a los modelos de contacto o condicion de
frontera. Las juntas cinematicas hacen parte del modelamiento de sistemas multicuerpo
MBS. Una de las ventajas de realizar la implementacibn en ANSYS APDL es su
integracion con modelos discretos que permitan conocer como varian los componentes
de carga en direccion y magnitud, y como estos afectan la distribucién de esfuerzos
sobre la estructura.

Las juntas cinematicas se utilizan en los siguientes entornos de simulacion:

e Simulacién en estado estacionario no lineal de resortes de ballesta, barras
estabilizadoras y neumaticos

Simulacion modal con perturbacion lineal de resortes de ballesta y neumaticos
Simulacion armonica con MSUP para resortes de ballesta y neuméticos
Simulacion transitoria no lineal para vehiculo de pruebas.

Simulacion de fatiga para resorte de ballesta con geometria detallada.

Los modelos MBS permiten analizar el comportamiento estatico y dindmico de un
sistema de cuerpos interconectados comprendido por cuerpos flexibles y/o rigidos. Los
cuerpos estan unidos cinematicamente mediante juntas. Estas juntas se modelan en
APDL mediante elementos MPC184 los cuales son restricciones multipunto. Este
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elemento puede aplicado como revolucion, translacion, universal, esférica, planar,
general, buje y tornillo, ver figura 3-24.

Figura 3- 24: Juntas cinemaéticas disponibles en ANSYS APDL y ANSYS RBD [27]
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La figura 3-25 muestra el elemento MPC184 de revolucion para conectar
cinematicamente el cuerpo flexible (hoja de ballesta) con el cuerpo rigido (balancin).

Figura 3- 25: Junta de Revolucion MPC184 entre balancin rigido y hoja de ballesta
discretizada
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3.4 Caracterizacion Virtual de la Suspension

En este apartado se definira la caracterizacion virtual realizada sobre los principales
componentes que conforman un sistema de suspension: (neumaticos, resortes de
ballesta, barras estabilizadoras, amortiguadores y suspension de cabina).
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3.4.1 Caracterizacion Virtual de Neumaticos

Los neumaticos son el componente principal de transferencia de fuerzas entre el
pavimento y el vehiculo, estas se requieren para producir las fuerzas y el control
necesario en el vehiculo, para el vehiculo como tal son una parte vital [4] La
caracterizacién que se lleva a cabo solo evalla la caracteristica vertical, debido a que es
la mas relevante para el estudio que se realiza en el vehiculo de pruebas, la
caracteristica horizontal no se evalua en este caso al asumir que el vehiculo en mencién
no presenta sub viraje o sobre viraje durante la prueba de cambio de carril.

Adicionalmente la necesidad de caracterizar virtualmente el neumatico parte de la escasa
informacion bibliogréfica correspondiente a vehiculos pesados y semipesados. Los
fabricantes de este tipo de componentes han restringido informacién referente a los
materiales compuestos asi como su estructura de capas y adhesivos. Si bien no se
pretende profundizar demasiado en el andlisis, se hace un estudio bésico para
determinar las caracteristicas verticales y de amortiguamiento.

De acuerdo a [34] la composicion de materiales de un neumatico estandar esta
mayormente ocupado por caucho natural (25%) y caucho sintético (25%) seguido por
carbon negro (22%), acero (13%), silica(11%), aceite(7%), ZnO y sulfuro(1.5%),
PA66(0.04%), textilPVA(0.02%), PET(0.02%). Con estas cantidades se infiere un mayor
porcentaje de caucho cuyas propiedades constituyen un modelo constitutivo mediante
(3.96) cuya relacion es esfuerzo deformacion.

La figura 3-26 muestra de manera ilustrativa un corte en una llanta radial con su
respectivo arreglo de capas de material compuesto.

Figura 3- 26 llustracién de una muestra de llanta radial con sus compuestos
internos y arreglo de capas [4]

Bead bundle

El modelo CAD del rin es suministrado por el departamento de ingenieria de COFRE S.A
para efectos del presente estudio. El modelo del neumatico es realizado segun catalogo
[20]. Las propiedades del elastbmero con una dureza de 60 SHORE A tiene un
comportamiento hiperelastico y se modela segun el modelo constitutivo de Mooney Rivlin
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de dos parametros de acuerdo a [35]. Esta referencia Unicamente reporta las constantes
Ci0 Y Co1 pero no especifica si el ajuste de la curva estd basado en ensayos de tension
uniaxial, biaxial o planar. A pesar de existir modelos constitutivos alternativos al
mencionado aqui, las referencias bibliogréficas no los emplean.

W = Cio(ly = 3) + Coa(T, = 3) + 5 — 17 (396)

Donde W es la energia potencial de deformacion, |1 es el primer tensor de deformacion
invariante, I, es el segundo tensor de deformacién invariante, C1o y Co1 SON constantes
del material, d es la constante de incompresibilidad del material. Los parametros
C10=800.1 KPa, C»=1.805 MPa y d son utilizados de acuerdo a [35] y, se obtiene la
gréfica mostrada en la figura 3-28.

Figura 3- 27: Curva esfuerzo deformacion segin modelo de Mooney Rivlin con dos
pardmetros de [35].
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La figura 3-28 muestra la distribucién de capas de material compuesto con espesores y
direccién de laminacién para el neumatico del vehiculo de pruebas. En el ANEXO G se
muestran las propiedades mecanicas de cada material en ANSYS APDL.
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Figura 3- 28: Organizacion de materiales compuestos del neumético y su direccion
de laminacion
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= Condiciones de Frontera

Se aplica una presion de 0.7 MPa segun recomendacion del fabricante [20] para el paso
de carga 1 y un desplazamiento al pistén de 25 mm en el paso de carga 2. Se aplica el
método de perturbacion lineal para obtener los modos de vibracion y sus frecuencias,
también se aplica el método de superposicion modal para extraer la FRF (Funcion de
Respuesta en Frecuencia) y posteriormente el coeficiente de amortiguamiento.

Figura 3- 29: Definicién de capas de material compuesto con elementos SHELL181
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La solucion del problema es del tipo no lineal debido a los grandes desplazamientos del
neumatico, las propiedades del material y el contacto friccional de la banda de rodadura
con el suelo, el coeficiente de friccion estatico para este caso es u=0.1 de acuerdo con
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[34]. El solver APDL ejecuta el método de Newton-Raphson completo el cual converge
para ambos pasos de carga en 285 iteraciones y 5 min.

La curva caracteristica de la figura 3-30 muestra un inicio vertical debido a la presion de
inflado ejercida. El nodo seleccionado para medir el desplazamiento no registra
desplazamiento durante el inflado, luego de esto el piston comienza a comprimir el
neumatico.

Figura 3- 30: Curva caracteristica de neumatico para carga vertical
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Las deformaciones y areas de contacto con el suelo mostradas en la figura 3-31
evidencian semejanza con datos reportados por [36], en este documento, el autor reporta
presiones de contacto entre 1.053 y 1.157 MPa para un neumatico de un vehicul6
comercial de capacidades operativas similares.

Figura 3- 31: Grafico de desplazamientos y presiones de contacto de neumaético
contra el suelo a diferentes condiciones de carga
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Para la simulacibn modal se acopla la solucion estructural no-lineal de acuerdo a los
puntos de reinicio, de tal forma que se puedan extraer las matrices de rigidez tangencial
[Kl-T] de la ecuacion (3.82) guardadas para esos puntos y que puedan ser incluidas en
(3.89).

La medicién de aceleracién para la simulacién arménica MSUP se realiza en un nodo
ubicado en la parte superior de la llanta.

El neumatico mostrado la figura 3-32 presenta mas modos de vibracion que los resortes
debido a las propiedades elasticas del material compuesto y cuya vibracion esta
influenciada por una presion interna y una carga vertical. Se realiza una comparacion de
estos resultados con la literatura en [25] encontrando diferencias en frecuencia de +/- 10
Hz, sin embargo los modos de vibracién permanecen similares.

De acuerdo al método de ancho de banda de potencia media evaluado en el modo de
vibracion vertical (f,, = 108 Hz) se calcula la relacion de amortiguamiento y por
consiguiente la constante de amortiguamiento.

Para ambas simulaciones, estatica y dinamica se asume el rin como componente rigido
(MASS21) con el fin de reducir el costo computacional y asumiendo que el rin por su
geometria y material posee modos y frecuencia de vibracion muy diferentes al neumaético.

Con la curva caracteristica y el amortiguamiento elastico de la estructura se completa el
modelo matemético para la dindmica vertical los cuales seran introducidos en la
simulacion del vehiculo de pruebas.

Figura 3- 32: FRF de neumatico evaluado a una presién interna de 7 Bar y una
carga vertical de vacio de 28500 N
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3.4.2 Caracterizacion Virtual de Resortes de Ballesta

Se estudian los resortes de ballesta delantero y trasero debido a que sus condiciones de
operacion son distintas asi como su funcionamiento.
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= Resorte Delantero

Se realiza un calculo preliminar mediante las (2.4) y (2.5) utilizando la especificaciéon del
vehiculo y recomendaciones de célculo en [5].

P=23975 N
L=1900 mm
S=500 MPa
K=319.7 N/mm
W=90 mm
SF=1.1

319.7 * 1900° .
Z = 2.17x10° mm* (3.97)

= 3210000y (1)

8% 217525 % 500

6= =191 3.98
max = 71900 « 23975 mm (3.98)

Se define una combinacién de espesores que permita obtener el momento de inercia de
todo el resorte de acuerdo a la tabla 3-3.

Tabla 3- 3: Espesores para cada hoja del resorte de ballesta

1 19 1 48890 48890
2 19 1 48890 48890
3 18 1 41650 41650
4 16 1 29360 29360
5 15 1 24230 24230
6 14 1 19730 19730

2| 212750

De acuerdo a estos valores se calcula una constante de rigidez preliminar en (3.111)

-1 Y1, 2197 212750
= * - ox
S WA 217525

=312.6 N/mm (3.99)
Con estos parametros de entrada se dimensiona y modela el resorte en el software CAD.
Se tienen en cuenta también las condiciones de ensamblaje del resorte en contexto de la
suspension. Se tienen en cuenta también las recomendaciones dadas por [5] para el
dimensionamiento, ver figura 3-33.
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Figura 3- 33: Vista explosionada de componentes del resorte de ballesta delantero

GRAPA UBOLT -

SOPORTE FIJO
DELANTERO

Cabe resaltar que no se dibuja el agujero central ni el tornillo central que une el paquete
de hojas tradicionalmente, debido a que las grapas U bolt aislan los esfuerzos generados
inicialmente en dicha perforacion hacia la parte externa de los asientos haciendo que la
zona central funcione libre de esfuerzos de tensién. En la figura 3-34 se comparan dos
simulaciones, en una de las cuales se omite la perforacion y en la otra se incluye. Se
puede observar que el gradiente de esfuerzos es muy similar entre ambos, aun cuando
no hubo transicion de malla hacia el agujero. Como consecuencia es posible eliminar
esta operacion del modelo CAD para mantener la continuidad de la malla.

Figura 3- 34: Comparacién de resultados de simulacién con y sin agujero central
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\ [ T I I  — I
526,55 Max W w02 159,81 31702 4814 Max W25 243,09 12394 a2l
1854 43,03 21 98808 - oL 30267 18352 6436
F: RESORTE SIMPLIFICADO COARSE MESH 2 P: RESORTE SIMPLIFICADO COARSE MESH 2 CON PC
Masirriurn Principal Stress - BALLESTA DELANTERA. asrm: LHOLA 1 BALLESTA DEL.par:L Madrnum Principal Stress - BALLESTA DELANTERA asm: LHOM | BALLESTADEL.parl
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nit: MPa itz
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.

16/L0/2014 0135 pum. > 16/10/2014 0L:37 p.m, >

| ESFUERZO PRINCIPAL MAXIMO

= Condiciones de Frontera

Las propiedades del material se obtienen de la tabla (2.2), para los demas componentes
del resorte de utilizan las propiedades elasticas del acero estructural ASTM A36. Para las
grapas U-bolt se aplican las propiedades elasticas del acero SAE 4140 Grado 8 y Grado
5 para las tuercas.
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Figura 3- 35: Topologia virtual aplicada a modelo CAE

I TOPOLOGIA VIRTUAL DE ARISTA

I TOPOLOGIA VIRTUAL DE SUPERFICIE

Se utiliza la técnica de topologia virtual con el fin de evitar la densificacion de malla en
zonas donde no se presenten gradientes de alto esfuerzo y mejorar la calidad esta. Esto
se hace debido a los redondeos presentes en cada una de las hojas y que son propios
del proceso de laminacion en caliente, estos redondeos pueden llegar a concentrar una
gran cantidad de elementos de tamafo menor, ver figura 3.35.

En el ANEXO A se muestra la matriz de contactos friccionales de todo el resorte
definidos mediante comandos KEYOPT. Mientras que en el ANEXO B muestra la matriz
de juntas cinematicas MPC184 que se utilizan para garantizar el movimiento del modelo
durante la simulacion.

El mallado emplea elementos tetraédricos de alto orden SOLID187 con un tamafio de 20
mm en la superficie de tensién de cada una de las hojas. Se aplica una transicion rapida
de tamafio hacia la superficie de compresion de cada hoja para garantizar la
compatibilidad de contactos. Los tornillos Ubolt utilizan el mismo tipo de elemento el cual
se mapea para facilitar el desplazamiento de los elementos de pretension PRETS179.
Los elementos de contacto son CONTA174 para la superficie de referencia y TARGE170
para las superficies objetivo. En el ANEXO A se muestra el grupo de comandos APDL
para un contacto friccional mediante el algoritmo Lagrange Aumentado.

Las condiciones de carga para el resorte se dividen en 4 casos de carga los cuales son:

1. Entre t=0s y t=1s: Reconocimiento de contactos no lineales

2. Entre t=1s y t=2s: Aplicacién de fuerzas de pretension (48000 N)

3. Entre t=2s y t=3s: Aplicaciéon de desplazamiento remoto
(UX=0,UY#0,UZ=100,RX#0,RY=0,RZ=0) ver Figura 3-36.

4. Entre t=3s y t=4s: El desplazamiento remoto regresa a la posicién original.
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Figura 3- 36: Grados de libertad permitidos para desplazamiento remoto en LS3
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El tiempo para la iteracion inicial i en el paso de tiempo t=0s a t=1s se define con un Paso
Inicial de Tiempo por sus siglas en ingles ITS=0.5s debido a que no hay ninguna carga
gue afecte el sistema.

El ITS para el paso de carga t=1s a t=2s se define mediante (3.100) junto con prueba y
error.

1
ITS = (3.100)

Donde f,, es la frecuencia natural en [Hz] del resorte en su primer modo de vibracion.
Para este caso si la frecuencia natural segun [25] es de 10Hz, entonces el ITS sera de
5e-3s, sin embargo con este valor se presentan inconvenientes de convergencia debido a
un valor alto de precarga en los tornillos Ubolt. Basado en el ensayo y error se define un
ITS=1e-6. La figura 3-38 muestra las condiciones de frontera aplicadas al modelo.
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Figura 3- 38: Cargas aplicadas al resorte de ballesta delantero
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El ITS para el paso de carga t=3s a t=4s es de 1e-2s basado en el ensayo y error

Se utiliza el método de Newton-Raphson completo (ecuaciones 3-90 a 3.94) en un
sistema matricial completamente asimétrico esparcido, solucionado de manera directa
con la utilizaciéon de 4 CPU de procesamiento.

Se presenta el comportamiento iterativo de la solucion en la figura 3-39, cuya
convergencia es alcanzada después de 273 iteraciones. En algunos sub-pasos de carga,
el solver requiere hasta 7 iteraciones, sin embargo la mayor parte de sub-pasos converge
cada 3 iteraciones.

Figura 3- 39: Comportamiento iterativo de la solucién no lineal
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En la figura 3-40 se muestra el nUmero de puntos de integracion de gauss en contacto.
Entre los intervalos de 2s a 3s y de 3s a 4s se puede percibir algo de simetria debido al
proceso de carga y descarga, Una ligera asimetria entre estos estados de carga da lugar
a la histéresis del resorte.

Figura 3- 40: Nodos en contacto friccional para cada componente
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La figura 3-41 muestra que los esfuerzos principales alcanzados son de 778 MPa en la
hoja 6 y a una distancia de 100 mm del centro desde el punto mévil del resorte.

Figura 3- 41: Esfuerzos principales y desplazamientos totales del resorte en t=3s

ESFUERZO PRINCIPAL (Mpa) DESPLAZAMIENTO (mm)

AT L COTHED

En la gréfica de la figura 3-42 se puede observar que la linea de descarga corresponde a
puntos distintos de la linea de carga lo cual se conoce como histéresis. Para el caso de
este modelo de resorte, la histéresis es pequefia.
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Figura 3- 42: Curva Caracteristica resorte de ballesta delantero
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» Simplificacion del Modelo FEM

Debido a que el costo computacional del modelo detallado es alto, serd improductiva la
caracterizacion virtual, por lo tanto se suprimen operaciones CAD como los redondeos
laterales, también se cambia el tipo de elemento y se aumenta su tamafio. Esto se lleva a
cabo teniendo en cuenta la variacion en los valores de esfuerzo, desplazamiento, y
constante de rigidez del resorte.

La figura 3-43 muestra el diagrama de bloques de ANSYS Workbench en el cual se
modelan los resortes de ballesta con diferentes niveles de simplificacion para comparar
los resultados. Estos bloques comparten Unicamente la informacion de propiedades
mecanicas de materiales. Cada uno de los blogues proviene un archivo CAD diferente.

Figura 3- 43: Diagrama esquemaético de Modelos de ballesta simplificados
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Bloque A: geometria inicial

Bloque B: modelo Discreto de Resorte detallado.

Bloque C: andlisis Estatico No-lineal segin ensamble de suspension (malla de 20 mm,
22361 Elementos).

Bloque D: resorte con simplificaciones geométricas sin redondeo de bordes y cambio de
tipo de elementos SOLID187 a SOLID186 (8943 Elementos)

Blogue E: resorte con tamafio intermedio de elementos SOLID186 (3811 Elementos).
Blogue F: resorte con tamafio de elementos mayor. SOLID186 (849 Elementos)
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La tabla 3-4 muestra una comparacion del costo computacional y las variaciones de los
resultados.

Tabla 3- 4: Comparativo costo computacional y variacion para ballesta delantera

cPU- FUERza  DESPLAZAMIEN oonoTanT ERROR

Nopos ELEMENTO ITERACIONE  SUBSTEP )\ ESFUERZO MAXIMO PRINCIPAL o1 (Mpa) RESULTANT 1O E (Nimm) (CONST

s s S (seq) E@CURB RESULTANTE o cuRB  ANTE) %

(mm) @ CURB
HOJA L HOJA2 HOJA3 HOJA4 HOJAS HOJAG

MODELO DETALLADO 47960 22735 303 104037 608 585 560 511 526 1128 25105 7503 3346 0
MODELO "DEFEATURING” __ 29559 8943 226 10 1309 567 557 526 501 530 1543 24989 753 33L8 084
MODELO "COARSE MESH™ 13004 3811 302 141016 580 581 606 501 530 1195 25991 751 3459 3.7
MODELO "COARSE MESH2"__ 7193 849 243 13 433 585 585 561 509 505 1149 26424 749 3524 506

Se grafican los resultados (ver Figura 3-44) y se puede observar que el costo
computacional es inversamente proporcional a la variaciébn en esfuerzo y constante de
rigidez, obteniendo ahorros computacionales de hasta un 89% y un error de 5% en la
constante de rigidez del resorte. Al tener cuantificado este error es posible trabajar con el
modelo simplificado, tanto a nivel geométrico como para el tipo y tamafio de elementos
se selecciona el modelo del bloque F.

Figura 3- 44: Costo computacional vs precision
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= Andlisis dindmico con Perturbacion Lineal

El barrido de frecuencias de la simulacion Modal se realiza de 0 a 100 Hz. La figura 3-45
muestra los primeros 4 modos de vibracién con una condicion de precarga equivalente a
16121 N resultante de la simulacién simplificada.

Se detectan dos modos adicionales en 58 y 60 Hz, el primero es una combinacion entre
el movimiento longitudinal y movimiento frontal, el segundo es balanceo y abanicamiento
combinados.

En la figura 3-45 también se muestra la Funcion de Respuesta en Frecuencia (FRF) para
el resorte delantero en términos de ganancia [dB]. En las imagenes correspondientes a
cada modo de vibracion se incrementaron los vectores de desplazamiento para observar
con mayor facilidad la manera como vibra el resorte.
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Figura 3- 45: FRF (Semi log Y) evaluado en posicidn de carga vacia para el resorte
delantero con modos de vibracionen X,Ye Z
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Para caracterizar el amortiguamiento de los resortes y neumaticos segun su histéresis se
utiliza el ancho de banda de potencia media [37].

Teniendo la funcién de respuesta en frecuencia y el valor de la carga de excitacion, se
calcula la relacién de amortiguamiento y posteriormente el valor de amortiguamiento del
resorte de ballesta.

El coeficiente de amortiguamiento en el i-esimo modo es obtenido por el uso la funcion
de respuesta en frecuencia (FRF). Se interpretan tres valores de frecuencia los cuales
corresponden a un valor de ganancia. En la practica, el decremento logaritmico del
amortiguamiento es calculado segun [38]

Wy — w1)
w

2¢ = ( (3.101)

Donde ¢ es la relacién de amortiguamiento, w. y ws: es la frecuencia medida en [Hz]
correspondiente a la interseccién de la FRF con el valor de la transmisibilidad, w es la
frecuencia natural del componente

Teniendo en cuenta el factor de perdida mecanica n [39]
n=2¢ (3.102)

El coeficiente de amortiguamiento critico C. medido en [N*s/mm] y la relacién de
amortiguamiento ¢ [40]

C, = VAMK (3.103)

Donde M es la masa en [kg] total que vibra y K es su rigidez medida en [N/mm].
C

(= (3.104)
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El célculo del amortiguamiento se realiza en el modo de vibracibn con mayor
participacion de masa, para este caso se estudia el primer modo (flexion) con una
frecuencia natural de 10 Hz. En esta condicion el amortiguamiento calculado con (3.101)
a (3.104) es C=0.701 [Ns/mm].

Con la curva caracteristica y el valor de amortiguamiento promedio se tiene el modelo
matematico del resorte delantero el cual serd implementado en la simulacién de vehiculo
completo.

= Ballesta Trasera

En la figura 3-46 se muestra el resorte de ballesta colocado sobre el sistema de
suspension tipo trunnion. Se especifican los grados de libertad cinematicos, condiciones
de frontera y tipo de elemento.

Figura 3- 46: Condiciones de frontera, DOF cinematicos y tipo de elementos para
simulacion ballesta trasera
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Para la ballesta trasera se tiene un ensamblaje tipo trunnion el cual utiliza Gnicamente
dos resortes apoyados tangencialmente sobre cada eje. El movimiento de los ejes esta
limitado verticalmente por brazos de control conectados al chasis.

El calculo preliminar para el dimensionamiento, el preprocesamiento y las posteriores
simplificaciones se realizan siguiendo la misma metodologia del resorte delantero.

Realizando los controles de convergencia y seguimiento a la solucién se tiene un tiempo
de CPU=2253s=37min y 255 iteraciones. Luego se procede a la simplificacion del
modelo.

De acuerdo con las simplificaciones de operaciones CAD se obtienen ahorros
computacionales de 84% y variacion de 5.78% en la constante del resorte. Al tener
cuantificado esta variacion es posible trabajar con el modelo simplificado, tanto a nivel
geométrico como discreto. Los esfuerzos no muestran una reduccién importante en su
magnitud entre el modelo detallado y sus respectivas simplificaciones. Para la hoja 11 del
resorte se observa un pico anormal de esfuerzo el cual puede estar asociado a la corta
longitud y gran deflexion a la que esta sometida.
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La figura 3-47 muestra una curva caracteristica con una mayor area de histéresis, esto se
produce debido a una mayor areay nimero de componentes en contacto.

Figura 3- 47: Curva Caracteristica resorte de ballesta trasero tipo trunnion
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= Anadlisis dinamico con Perturbacion Lineal

Realizando un barrido de frecuencias 0 a 100 Hz y posteriormente mediante el método
MSUP se considera una carga armonica de 2 G para obtener la FRF. El resorte se
encuentra apoyado en la parte central por un eje pivotado y en los extremos por
superficies deslizantes. Esto da al resorte grados de libertad distintos a un montaje de
extremos fijo-movil, aun considerando el efecto de precarga. Los modos de vibracion
también cambian considerablemente con respecto al resorte delantero. La ballesta
tampoco presenta un modo a flexién debido a la inercia de seccion transversal.

En la figura 3-48 se puede observar que a diferentes niveles de carga operativa, el
resorte presenta variaciones en las frecuencias naturales y también los modos de
vibracion, estas diferencias se muestran en la tabla 3-5.

Figura 3- 48: FRF (Semi-log Y) evaluado en posicidn de carga vacia para el resorte
trasero con modos de vibraciébnen X, Ye Z
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En la tabla 3-5 se puede observar que a niveles mas altos de carga se presentan
aumentos en las frecuencias naturales y una disminucion de la cantidad de modos
presentes en el rango de frecuencias de 0 a 100 Hz.

Tabla 3- 5: Frecuencias y modos de vibracidn a distintos niveles de carga operativa

Vectores y valores propios en diferentes estados de carga
Modo 1 Modo 2 Modo 3 Modo 4 Modo 5 Modo 6

Pre-Carga Modo Frec Modo | Frec | Modo Frec | Modo | Frec | Modo | Frec | Modo | Frec
(Hz) (Hz) (Hz) (Hz) (Hz) (Hz)

17.7 Tonf Roll 52.9 Pitch 54.5 Yaw 79.4 - - - - - -

8.34 Tonf Pitch 46.2 Yaw 46.4 Roll 50.9 Pitch 99.8 - - - -
0 Tonf Yaw 28.4 Pitch 324 Roll 48.6 Yaw 58.7 Pitch 73 Yaw 96.3
0 pretension Yaw 7.5 Yaw 11.7 Pitch 12 Pitch 14.3 Yaw 18.1 Pitch 19.8

De acuerdo a las ecuaciones (3.101) a (3.104) se calcula el valor de amortiguamiento del
resorte el cual es de C=2.03 [Ns/mm]. Con este valor y la curva caracteristica se tienen
los parametros del modelo matematico para los resortes de la suspension trasera del
vehiculo de pruebas.

3.4.3 Caracterizacion Virtual de Barras Estabilizadoras

Las barras estabilizadoras son los Unicos componentes que se modelan con un
comportamiento flexible mediante elementos BEAM189, las propiedades de seccién de
estos elementos se dan de acuerdo al dibujo de referencia [23]. El vehiculo de pruebas
contiene una barra delantera de diametro 45 mm y una barra trasera de didmetro 58 mm.
El material de fabricacibn de estos componentes es acero SAE4140 con tratamiento
térmico.

De acuerdo a [5] se dibuja un diagrama de cuerpo libre de la barra para conocer su
constante de rigidez, esfuerzo torsional y de flexion. La figura 3-49 muestra el dibujo de la
barra con sus dimensiones.

La deflexion de la barra est4 dada por:
p 3 3 L 2 2
fa = ﬁ [ll — ap + E(ab + bb) + 4l2 (bb + Cb)] (3105)

Dénde: P es la carga aplicada en [N], E es el modulo elastico del material en [N/mm?], |
es la inercia de la seccién transversal en [mm?], L es la longitud entre ojos de la barra en
[mm], I, es la longitud minima en [mm] del extremo del buje al centro del ojo, I. es la
distancia en [mm] vertical del centro de la barra al centro del ojo, ap, by Yy Cp Son
dimensiones secundarias también en [mm].

La constante de rigidez se modela como:

o _PL
"2,

Donde: K es la constante de rigidez de la barra medida en [Nmm/°].

(3.106)

Reemplazando (3.105) en (3.106):
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3EI12
KR = L
2|13 — ay® + 75 (ay + byp)? + 413 (by + cc)|

(3.107)

Figura 3- 49: Diagrama de cuerpo libre para barra estabilizadora delantera
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De acuerdo a (3.107), Kr=5.6x10° [Nmm/°] para la barra delantera y 6.89x10° [Nmm/°]
para la barra trasera.

El esfuerzo maximo de flexion y cortante ocurre normalmente en la superficie interna en
el radio de giro del punto B [5], la magnitud del esfuerzo depende de dicho radio de giro y
del diametro de la barra.

_ 16Pl,K 3.108
Donde K es un factor de correccion el cual se referencia en [5] asi como el esfuerzo
maximo de flexiébn admisible de S,=700 MPa. Con estos parametros las cargas maximas
para las barras son de P=4.1x10*N adelante y 7.45x10*N atras

En la figura 3-50 se muestra el modelo CAD asi como su discretizacion con elementos
BEAM189, también se muestra la relacibn cinematica con los componentes de
suspension y chasis los cuales permiten moverse.
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Figura 3- 50: Modelo discreto de barras estabilizadoras

MODELO CAD I MODELO DISCRETO I SUBSISTEMA

Ambos componentes tienen 192 elementos, de tipo bilineales los cuales son los Unicos
elementos flexibles dentro del sistema MBS+FEM. Las juntas cinematicas modeladas
son de revolucion y cilindrico, la junta de revolucion solo esta presente en la conexion al
chasis como restriccion del grado de libertad lateral, las demas juntas permanecen con
este grado de libertad activo para evitar redundancias que impidan la convergencia de la
solucién.

3.4.4 Caracterizacion Virtual de Suspension de Cabina

Para la suspension de cabina se emplean apoyos en cuatro puntos de la cabina, los
resortes tienen un comportamiento lineal y de un solo grado de libertad de tipo
traslacional vertical. De acuerdo a la informacién de [15] se especifican resortes
helicoidales. Debido a la limitada informacion acerca de la masa suspendida de la cabina,
se realiza una sumatoria de masas de los modelos digitalizados en el software CAD
(Cabina, consola, asientos, maniqui, cubierta motor y soportes de suspension), M:=595

kg.

La frecuencia natural de la cabina se calcula de acuerdo a:

1| K
S 2m XM,

fre (3.109)

Donde f,. es la frecuencia natural de la cabina medida en [Hz], K} es la constante de
rigidez de un solo resorte medido en [N/mm], ¥ M_ es la sumatoria de masas en [kg] de
los componentes més relevantes de la cabina.

Para que la frecuencia natural en la cabina sea del orden de 1.2 Hz, la constante de la
suspension debera ser k=1 kgf/mm=9.8 N/mm para cada uno de los resortes.

La figura 3-51 muestra la cabina en una vista lateral, Los resortes son descritos mediante
elementos MPC184 y COMBIN14. El elemento COMBIN14 se asigna mediante una
constante K y opcionalmente la constante de amortiguamiento.



88 Disefio Optimo de Resortes Tipo Ballesta Para la Suspensién de un Vehiculo
Comercial Considerando las Condiciones Dindmicas.

Figura 3- 51: Ubicacion de la suspension de cabinay grados de libertad
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3.4.5 Caracterizacion Virtual de Amortiguadores

La informacion preliminar referente a los amortiguadores ubicados en el eje delantero ha
sido tomada de [18] (GABRIEL de Colombia). Las caracteristicas de montaje vy
posicionamiento también son extraidas de [18] para la aplicacion de vehiculo comercial
de carga. La referencia seleccionada es 83104.

La figura 3-52 muestra dos curvas caracteristicas de amortiguadores, la curva azul es
tomada de [18] y se asemeja a la curva roja tomada de [41] para un vehiculo de carga
similar.

Figura 3- 52: Comportamiento Viscoso de amortiguadores delanteros [18] y [41]
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La figura 3-53 muestra el modelo discreto representado con elementos MASS21
conectados mediante elementos MPC184 de traslacion, y mediante MPC184 de tipo
esférico conectado a la suspension delantera y al chasis.

Figura 3- 53: Grados de libertad y elemento resorte/amortiguador incluido en
vehiculo de pruebas
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3.5 Simulacion Dinamica del Vehiculo

La simulaciéon dinamica del vehiculo se divide en dos ambientes: el primero evalla la
dinamica vertical del sistema con el fin de medir principalmente las aceleraciones
promedio y RMS en la cabina del conductor asi como las frecuencias en la direccion
vertical, la segunda se concentra en la evaluacion de la dindmica lateral por el efecto de
la maniobra de cambio de carril. Con estos resultados obtenidos se definirdn las
respuestas del resorte de ballesta mediante un disefio de experimentos DOE.

3.6 Condiciones de Frontera para Simulacion MBS+FEM
(Ride)

El vehiculo de prueba para la condicién dindmica vertical se apoya sobre una plataforma
de actuadores los cuales simulan el contacto que tiene el vehiculo con el terreno. Una
condicion que puede ser evaluada es dibujando el terreno en 3D e incluir el modelo de
contacto con las ruedas, sin embargo es un andlisis computacionalmente costoso e
improductivo como para ser llevado a un proceso de optimizacion. Otra aproximacion
puede ser un entorno con el vehiculo en posicion estacionaria cuyo medio de excitacion
sea una serie de levas, conforme a su giro se producen las cargas y movimientos en el
vehiculo. De igual manera se hace necesario el modelamiento del contacto entre rueda y
tambor. Finalmente se selecciona un montaje sobre actuadores hidraulicos los cuales
tienen un grado de libertad en translacion y mediante este DOF se introducen las cargas
provenientes del terreno.
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La figura 3-54 muestra un ensayo de laboratorio con un vehiculo real y una serie de
instrumentos y cargas estratégicamente ubicados. El ensayo se virtualiza en un entorno
3D para intentar reproducir los movimientos generados en la prueba real.

Figura 3- 54: Representacion virtual de laboratorio de pruebas de vehiculo
completo
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Para reproducir la interaccién entre las ruedas y la superficie se modela el mecanismo
mostrado en la figura 3-55 con el fin de controlar a los elementos COMBIN39.

De igual manera para las suspensiones de ballesta delantera y trasera se incluyen
modelos con suficientes grados de libertad para permitir su movimiento (ver figura 3-55).
Las barras de control restringen el movimiento vertical de los ejes traseros mediante
juntas de tipo esférico, estas juntas también permiten la inclinacién lateral de los ejes y
controlan el contacto del resorte en cualquier condicion de terreno.

Figura 3- 55: Simplificacion del problema de contacto de neuméticos mediante
juntas cineméticas
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Adicionalmente a los grados de libertad de los mecanismos también se encuentran los
elementos BEAM189 y MASS21 colocados manualmente y que corresponden a las
masas de componentes no dibujados en CAD.

Figura 3- 56: Simplificacion MBS para los resortes de ballesta delantero y trasero

| SIMPLIFICACION MBS BALLESTA DELANTERA | I SIMPLIFICACION MBS BALLESTA TRASERA |
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BALANCIN
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¢ Modelos mateméaticos de componentes de suspension caracterizados

Los modelos matematicos obtenidos en la caracterizacién virtual de los resortes de
ballesta, neumaticos, barras estabilizadoras y amortiguadores son introducidos
directamente al modelo MBS mediante elementos COMBIN14, COMBIN39 y BEAM189.

La tabla 3-6 muestra un resumen de los grados de libertad para el analisis transitorio. Se
muestran un total de 9 juntas de tipo general, estas juntas se componen por 4 de
translacion, 2 esféricas y 2 cilindricas, fueron definidas de esta forma debido a las
dificultades que se presentan en la convergencia.

Tabla 3- 6: Grados de libertad del sistema para vehiculo de pruebas

248 Componentes 6 1488
201 Juntas Fijas -6 -1206
22 Juntas de Revoluciéon -5 -110
9 Juntas de Translacion -5 -45

6 Juntas cilindricas -4 -24
18 Juntas Esféricas -3 -54
9 Juntas Generales -39
DOF libres 10

La figura 3-57 muestra los elementos MASS21 correspondientes al motor y carga
transportada en una ubicacion espacial de acuerdo a su centro de masa.
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Figura 3- 57: Elementos MASS21 incluidos en el vehiculo de pruebas
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La malla se compone por 438 elementos de los cuales 190 son BEAM189 y 248 son
elementos MASS21. La matriz de rigidez para este sistema sera simétrica y en banda de
igual manera para las matrices de masas y amortiguamientos.

El tiempo total definido para la simulacion es de 7 [s], en este tiempo se consideran 2
estados:

1. Equilibrio Estatico
2. Recorrido por pista de pruebas

Para el equilibrio estatico se define un tiempo de 2 s en el cual el vehiculo se adapta
mecanicamente a la aceleracion de la gravedad estandar (9.806 m/s"2). El efecto del
amortiguamiento viscoso estabiliza el movimiento y el ensamble permanecera en
equilibrio.

Para el segundo estado se destina un tiempo de 5 [s] en el cual las funciones de
desplazamiento vertical comenzaran a ejercer movimiento sobre el vehiculo de pruebas
con un desfase en funcion de la velocidad a la que el vehiculo realiza el recorrido, en
este caso se define una velocidad promedio de 45km/h de acuerdo a [42]. El desfase

incluye la misma funcién de desplazamientos con un retraso en tiempo para los ejes 2 y
3.

La funcion de desplazamientos para los actuadores se muestra en la figura 3-58 es de
tipo aleatorio generado en Excel y considera condiciones de carretera de mala calidad o
nivel 4 como las presentadas en la topografia Colombiana y tomando como referencia a
[42].



93

Figura 3- 58: Perfil del terreno en funcion Aleatoria
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Las condiciones para el andlisis estan controladas a través de At en [s] el cual inicia con
un ITS=1e-2 [s] para todos los pasos de carga y un Atmn=1-e5 [s] en caso de
divergencias que se puedan presentar en el momento de desarrollar el disefio de

experimentos DOE. El solver APDL utiliza el método HHT para la solucion de sistema de
ecuaciones transitorio.

Se suponen algunas situaciones tales como:

e La flexibilidad torsional del chasis del vehiculo es nula al ser modelado como
cuerpo rigido.

¢ No se incluyen modelos de rigidez de bujes e insertos de elastomero utilizado

principalmente en la suspension.

No se incluyen cargas aerodindmicas

La velocidad del vehiculo es constante en marchas altas.

No se consideran efectos longitudinales (frenado y aceleracion)

No se consideran movimientos relativos de las masas presentes en el sistema.

La figura 3-59 muestra el modelo MBS+FEM en la interfaz APDL. Los puntos blancos

corresponden a elementos MASS21, las lineas de color cian representan elementos
MPC184

Figura 3- 59: Modelo MBS+FEM en el entorno Ansys APDL

1
ELEMENTS

ANALISIS VEHICULO SIMPLIFICAI

3.6.1 Convergencia de la Solucién
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El hardware utilizado esta basado Windows de 64bits, con procesador de 4 nucleos en
paralelo Intel XEON E3 1230V2 y una memoria RAM de 32Gb DDR3. La matriz de
rigidez para este caso cuenta 3810 ecuaciones para un tiempo total de 382 s (6.3 min).

La figura 3-60 muestra el comportamiento convergente de la solucion en 2502 iteraciones
sin divergencias durante la solucion, se evidencian incrementos de tiempo Atnax=5e-2 [s]
y Atmin=2.4e-3 [s]. El At no fue restringido, sin embargo este se mantuvo constante
debido al movimiento de cada actuador. Este comportamiento debe permanecer con un
nivel aceptable de convergencia durante el disefio de experimentos ya que se ejecutara
por completo cada vez que haya un ajuste de parametros.

Figura 3- 60: Convergencia por Fuerza de la soluciéon Transitoria (RIDE) mediante
Newton-Raphson.
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3.7 Condiciones de Frontera para Simulacion MBS+FEM
(Handling)

El modelo del vehiculo de pruebas es idéntico al modelo para evaluar la condicion
vertical, sin embargo se realiza un ajuste en las juntas cineméaticas correspondientes a
los mecanismos que controlan la interaccién de la rueda con el suelo. La restriccién
cinematica mostrada en la figura 3-61 se realiza con el fin de evitar balanceos laterales
en la suspension.

Figura 3- 61: Restriccion cinemética para dindmica lateral en ejes 1y 3
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Para el caso de la evaluacion de la respuesta lateral, no se introducen funciones de
excitacién en los actuadores hidraulicos, Unicamente se da un valor de aceleracién lateral
al sistema de acuerdo con (3.110).

Gy = o= (3.110)
g

La velocidad V [m/s] en la curva se asume como constante y es igual a la velocidad del
vehiculo utilizado en la simulacion vertical. El radio Rq se calcula de acuerdo a (3.56). La
aceleracion lateral calculada se aplica en direcciones (x) y (—x) durante los tiempos:
ax2258=10.4 M/s"2 y axess3.14=-10.4 m/s"2. El tiempo total de la simulacion se define en
4 [s] de los cuales se delimitan cuatro eventos. Se definen de igual forma un ITS=1e-2s
para todos los pasos con un Atmin =1-€5 s.

1. Equilibrio estatico: t=0s a t=2s

2. Curva a derecha: t=2s at=2.58s

3. Curva aizquierda: t=2.58s a t=3.14s
4, Estabilizacion: t=3.14s a t=4s

La figura 3-62 muestra una seccion de la carretera con un cambio de carril con radios de
giro de 15 m y una distancia entre centros de 20 m.

Figura 3- 62: Dibujo de carretera con cambio de carril
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3.7.1 Convergencia de la Solucién

La solucién converge con un total de 569 iteraciones con el mismo hardware empleado
en la simulacion vertical bajo las condiciones mencionadas anteriormente. Los
incrementos de tiempo son de Atna=3.3e-2 y Atmn=1e-2. La figura 3-63 muestra un
comportamiento estable con 2 o 3 iteraciones por cada sub-paso obteniendo una
solucion en un tiempo total de 95 s (1.58 min). Observando este comportamiento se
puede asegurar que la solucion siempre alcanzara la convergencia dentro del rango de
ajustes paramétricos en el disefio de experimentos.
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Figura 3- 63: Convergencia por Fuerza de la solucion Transitoria (Handling)
mediante Newton-Raphson.
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3.8 Diseno de Experimentos

El disefio de experimentos empleado para este estudio es de tipo factorial completo
debido a que el costo computacional es relativamente bajo si se compara con una
simulacién dinamica del mismo vehiculo incluyendo el modelo discreto de los resortes de
ballesta, esto puede aumentar el costo computacional hasta 28800 s (8h) por iteracion.

El experimento consiste en ejecutar en serie, las simulaciones transitorias vertical y

lateral

llevando a cabo ajustes de tipo continuo sobre la constante de rigidez de los

resortes de ballesta, los amortiguadores y la carga transportada. Para la simulacion de la
dinamica lateral solo se parametriza la caracteristica de rigidez en las ballestas
delanteras asi como de amortiguamiento, la carga paga permanece constante durante
todo el experimento.

Adicionalmente el experimento factorial completo permite obtener una alta resolucion de
los resultados que pueden ser plasmados de manera practica en una superficie de
respuesta y modelar la funcion que describe la influencia entre parametros de entrada y

salida.

3.8.1

Parametros de Entrada y Salida (Dinamica Vertical)

Los parametros de entrada para la simulaciéon dindmica vertical (Ride) son:

Constante de rigidez promedio de la ballesta delantera derecha
(K_Leaf_Spring_Left)[N/mm]= (K_Leaf_ Spring_Right)[N/mm]

Constante promedio de amortiguamiento delantero derecho
(C_Damper_Right)[Ns/mm]= (C_Damper_Left)[Ns/mm]

Carga paga zona derecha (Dump_Half_Mass_1)[kg]=( Dump_Half_Mass_2)[kg]
Constante de rigidez promedio de ballesta trasera (K_Ballesta_Tra)[N/mm]

Los parametros de salida para el evento Ride seran:

Carga paga total (Total_Dump_Mass)[kg]
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e Deformacion maxima de la ballesta delantera derecha
(Def_Leaf_Spring_Right_Ride)[mm]
e Deformacion maxima de la ballesta delantera izquierda

(Def_Leaf Spring_Left Ride)[mm]

e Fuerza de compresion en ballesta delantera derecha (Force Ballesta Del
Der_Ride)[N]

e Fuerza de compresion en ballesta delantera izquierda (Force_Ballesta Del
I1zg_Ride)[N]

e Fuerza de compresién en ballesta trasera derecha sobre eje#2 (Force_Ballesta
Tra Der 1_Ride)[N]

e Fuerza de compresion en ballesta trasera derecha sobre eje#3 (Force_Ballesta
Tra Der 2_Ride)[N]

e Fuerza de compresidn en ballesta trasera izquierda sobre eje#2 (Force_Ballesta
Tra lzq 1_Ride)

e [Fuerza de compresion en ballesta trasera izquierda sobre eje#3 (Force_Ballesta

Tra lzg 2_Ride)[N]

Aceleracion RMS vertical medido en Cabeza de conductor (RMS Accel)[mm/s"2]

Promedio de maximos de aceleracion vertical (Accel Average) [mm/s"2]

Frecuencia natural en el modo vertical adelante (Frecuency_Front)[Hz]

Frecuencia natural en el modo vertical atras (Frecuency_Rear)[Hz]

3.8.2 Parametros de Entrada y Salida (Dinamica Lateral)
Los pardmetros de entrada para la simulacion dinamica lateral son:

e Constante de rigidez promedio de la Dballesta delantera derecha
(K_Leaf Spring_Left)[N/mm]= (K_Leaf Spring_Right)[N/mm]

e Constante promedio de amortiguamiento delantero derecho
(C_Damper_Right)[Ns/mm]= (C_Damper_Left)[Ns/mm]

Parametros como el diametro de las barras estabilizadoras no se modifica, ya que el
objetivo de este estudio es la determinacion de la influencia de los pardmetros de los
resortes de ballesta en los entornos establecidos.

Los parametros de salida para la simulacion dinamica lateral (Handling) seran:

¢ Angulo de Balanceo lateral del chasis © (Roll_Angle)[°]
Velocidad de balanceo lateral del chasis 6 (Roll-Rate)[°/s]

e Aceleracion Lateral medido en cabeza de conductor
(Lat_Acceleration_Cabeza)[mm/s"2]

3.8.3 Parametros de Entrada y Salida del Sub-Modelo de Ballesta

El resorte de ballesta que se analiza en detalle para su optimizacion es el
correspondiente a la parte delantera. El objetivo es aplicar la carga maxima en condicion
estatica mediante un esquema similar al de la figura 3-47. En este esquema se integrara
un analisis de fatiga mediante el método S-N, el cual incluird las cargas dinamicas
obtenidas de los analisis transitorios para conocer la vida a la fatiga bajo estas
condiciones.
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Los parametros de entrada para la simulacion estatica no-lineal seran.

e Fuerza de compresion en ballesta delantera derecha (Force Ballesta Del
Der_Ride)[N]
e Espesor de hojas con perfil parabdlico. [mm]

Los parametros de salida de la simulacion estética seran:

e Esfuerzo maximo principal por cada hoja [MPa]
o Deformacion total del resorte [mm]

El pardmetro de salida del analisis dinamico en estado estacionario basado en la carga
normal del resorte seré:

e Frecuencia natural a flexion (fn)[Hz]

El parametro de salida para la simulacién de fatiga sera:

e Vida a la Fatiga [km]
e Dafo acumulado

3.8.4 Setup Experimental Virtual

Se emplea un estudio paramétrico de tipo factorial completo utilizando variable continua
con valores manufacturables, esto significa que los valores se definen como niveles fijar
un numero de experimentos de manera razonable. Para este estudio se tiene el siguiente
arreglo factorial desbalanceado o asimétrico.

La experimentacion virtual puede expresarse como:

(8'x4tx51) (3.111)

Donde el factor 8! es la constante promedio del resorte delantero evaluado entre los
valores (160 N/mm < K < 528 N/mm). El factor 4! es el factor de amortiguamiento
promedio en la parte delantera, evaluado entre (1 Ns/mm < C < 15 Ns/mm). El factor 5!
es la carga transportada por el vehiculo evaluada entre (1475 kg < M < 17000 kg).

Los factores Ky C se emplean de la misma forma para la simulacién dinamica lateral. El
valor de M permanece contante en 17000 kg en esta ultima.

El proyecto esquematico empleado en ANSYS se muestra en la figura 3-64. El bloque C
es la simulacién dindmica vertical, el bloque J es la simulacién dinamica lateral; ambos
bloques comparten geometria, propiedades de los materiales y algunas condiciones de
frontera. En la parte media se encuentra el administrador de parametros de entrada y
salida, en este administrador se controlan parametros provenientes de cada simulacion.
El blogue L es el disefio de experimentos Yy superficies de respuesta. El bloque M es
procedimiento de optimizacion basado en las superficies de respuesta.
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Figura 3- 64: Diagrama esquemaético de simulacion-DOE y optimizacion
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La ejecucidn el ciclo de experimentos toma alrededor de 8 minutos por cada experimento
entre las simulaciones vertical = 5 min y lateral = 2 min, el minuto restante se emplea en
efectuar el ajuste de variables de entrada, mallado y evaluacion de resultados. Para un
total en tiempo de 22 horas con la capacidad de hardware descrito anteriormente.

3.8.5 Optimizacion Mediante RSM

Se emplea un meta modelo para definir el tipo de superficie de respuesta, este modelo es
de regresion estandar el cual le permite analizar estadisticamente la relacién entre dos o
mas variables cuantitativas de manera que una variable dependiente puede ser estimada
a partir de las demas [27].

Un andlisis de regresion asume que hay un total de n muestras y para cada muestra
corresponde un valor de salida conocido. Entonces el analisis de regresién determina la
relacién entre los parametros de entrada y salida basados en los puntos de muestra.
Tipicamente para el modelo de regresion se utiliza un polinomio de segundo orden. Este
modelo es una aproximacién de una relacion real “entrada-salida” y solo en casos
especiales se llega a ser una relacion exacta. [27]

La funcion de optimizacion para la simulacién vertical depende de dos restricciones:

Min f(A,) = A,(ky = k,,C; = C,,Mp,) (relevancia media) (3.112)
Sujetoa: g(4,) = 4, <1G

Dénde: A, es el promedio de aceleraciones pico de la simulacion vertical medida en
[mm/s?], k, y k, es la constante de rigidez del resorte delantero derecho e izquierdo,



100 Disefio Optimo de Resortes Tipo Ballesta Para la Suspension de un Vehiculo
Comercial Considerando las Condiciones Dinamicas.

medido en [N/mm], C; y C, son las constantes de amortiguamiento delanteras, medidas

en [N*s/mm] y Mp; es la carga trasportada por el vehiculo medido en [kg]

Min f(Arms) = Apms(ky = ky, C; = Cy, Mpy) (relevancia alta)
Sujeto a:g(Apms) = A, <0.12G

Dénde: A,.,; es la aceleracion vertical RMS medida en [mm/s?]

Min f(fy) = fn(ky = ky, C; = C5,Mp,) (relevancia baja)
Sujetoa: g(f,) =1Hz < f, <15Hz

Donde: f, es la frecuencia natural del vehiculo medida en [Hz]

La funcion de optimizacion para la simulacion lateral no tiene restricciones:

Min f(0) = 6(k; = k) (relevancia alta)

Dénde: 6 es el &ngulo de inclinacion lateral del vehiculo medido en [°]
Min f(0) = 0(k, = k,) (relevancia media)

Dénde: 6 es la velocidad de la inclinacion lateral del vehiculo en [*/seg]
Min f(Ay) = A, (ky = k3) (relevancia baja)

Donde 4, es la aceleracion lateral del vehiculo medida en [mm/s?]

(3.113)

(3.114)

(3.115)

(3.116)

(3.117)

El algoritmo de optimizacion utilizado es de tipo MOGA (Multi Objetive Genetic Algorithm)
el cual es una variante del algoritmo NSGA-Il (Non Sorted Genetic Algorithm), basado en
conceptos de control elitista. Soporta multiples objetivos y restricciones con el &nimo de
encontrar el 6ptimo global [27]. El nimero de muestras para la generacion de candidatos
es de 500 con nimero maximo de candidatos de 6. Este nimero de candidatos permite
conocer las diferencias entre el candidato 1 y 6. EI proceso de optimizacion es
relativamente rapido debido a que las superficies de respuesta ya han sido generadas

posteriores al disefio de experimentos.
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4.Diseno Detallado de la Suspension de
Ballesta

4.1 Concepto Parabadlico

Recientemente la tendencia del resorte de tipo parabdlico es reemplazar el resorte
tradicional laminado con el objetivo de mejorar el confort y eficiencia de combustible. En
el caso del resorte parabdlico este tiene una distribucion plana del esfuerzo asi que la
masa puede ser optimizada y minimizada. Y, si la constante del resorte es la misma que
el resorte laminado, este tendra una ventaja al disminuir la constante dinamica, asi que
esto brinda una mejora frente al confort [43].

La figura 4-1 muestra el esfuerzo en el material con diferentes geometrias de hoja, se
muestra una mejor distribucién en el resorte parabdlico. El concepto parabdlico es
utilizado en vehiculos pesados y es en su mayoria de tipo simétrico.

Figura 4- 1: Distribucion de esfuerzos para resortes multihojas y parabdlico [43]
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4.1.1 Modelado, Discretizacion y condiciones de frontera

Considerando una viga en voladizo de seccién constante, longitud L y carga P mostrado
en la Figura 4-2 se tiene:
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Figura 4- 2: Viga empotrada en un extremo

6Px

Donde: o, es el esfuerzo de tension medido en [MPa] en una distancia x, P es la carga
aplicada en [N], x es la distancia medida en [mm] desde el extremo libre de la hoja, t es
el espesor de la hoja en [mm].

Para la reduccion de la masa del resorte, se requiere que el esfuerzo principal sea igual
en toda la viga, entonces de (4.1).

6Px
bo,

to = (4.2)

Donde: t, es el espesor en cada distancia x en [mm], b es el ancho de la hoja también en
[mm].

Si el esfuerzo es igual a lo largo de toda la viga entonces la constante de resorte de esta
seré:

bt3
3 _Fg
N E

(4.3)

Donde: K; es la constante de rigidez del resorte en [N/mm], E es el modulo elastico del
material en [MPa], | es la longitud del resorte en [mm].

De acuerdo a (4.2) y (4.3) se genera un resultado preliminar (ver Tabla 4-1) para
dimensionar el modelo CAD con intervalos de x=100 mm

Tabla 4- 1: Dimensionamiento de perfiles parabdlicos segun ecuacion 4.2y
simulacién FEM

t0 Ec, 29. 27. 24, 22. 19. 15. 11. 29. 27. 24. 22 19. 15. 11.
4.2 3 1 8 2 2 7 1 3 1 8 2 2 7 1

OX 700 700 700 700 700 700 700 700 700 700 700 700 700 700

t0 FEM 29. 27. 24 22. 20. 17. 14. 29. 27. 24 22. 19. 16. 12.
3 1 7 5 0 4 5 3 1 7 2 6 7 8

oX 588 598 613 611 617 614 609 590 597 607 615 607 589 581
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Figura 4- 3: Dimensionamiento CAD y modelo discreto de Resorte de Ballesta

MODELO CAD MODELO DISCRETO 1 \
: »

La malla se compone principalmente por 1029 elementos de los cuales 904 son de tipo
SOLID186 y 32 de PRETS179.

Se incluyen las propiedades mecanicas del acero 5160H teniendo en cuenta su
comportamiento a la fatiga mediante la curva S-N. La curva S-N se construye de acuerdo
a (4.4) cuyos parametros tienen en cuenta las variables del proceso de fabricacion como
son: la dureza y los esfuerzos compresivos residuales del proceso de granallado bajo
esfuerzo.

S, = aN? (4.4)

Donde: S, es la resistencia a la fatiga en [MPa], N es el numero de ciclos, a 'y b son
constantes definidas por las condiciones de frontera. Las condiciones de frontera se
definen de acuerdo al esfuerzo ultimo del material y a los factores de reduccion de la
resistencia a la fatiga mediante (4.5) [9]

Se = Ccarga Ctamaﬁo Csuperficie Ctemperatura Cconfiabilidadse' (4- 5)

Donde Ccaga €S un factor dependiente del tipo de carga, el modo de falla dominante para
el resorte de ballesta es de tipo flexionante, en este caso el factor es 1. Ciamaro €S UN
factor definido por la seccion trasversal de la hoja el cual se calcula mediante (4.6) para
un espesor promedio de perfil parabdlico del resorte.

Cramaiio = 0.869d 9097 (4.6)
Dénde:

Ags
dequivalente = 0.0766 (4.7)
Ags = 0.05bh (4.8)

Csuperiicie €S un factor que depende del acabado superficial del componente que en este
caso cuenta con una rugosidad alta aun con el acabado propio del granallado el cual no
difiere demasiado del rolado en caliente, entonces dicho factor es de 0.35 [9]. El factor
Crempperaura S€ define como 1 debido a que el resorte no tendra temperaturas operativas
mayores a 450 °C. El Ceoniiaviidad S€ define mediante los datos de dureza tomados al final
del tratamiento térmico de temple y revenido (390-460 HB) con una media de 1450 MPa
en esfuerzo de fluencia oy, que es una confiabilidad del 90%, es decir un factor de 0.897
segun [9]. Los parametros b y h son el ancho y el espesor promedio de la hoja medido en
[mm]. El valor Se” se toma como 700 MPa debido a que el S del material supera 1400
MPa
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La figura 4-4 muestra la obtencion de la curva S-N de acuerdo a los parametros
mencionados y la expresion (4.4).

Figura 4- 4. Diagrama S-N para el acero 5160H Templado, revenido y granallado
bajo esfuerzo
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El historial de carga es extraido de la simulaciones transitorias del vehiculo de pruebas
en el cual se post-procesan la fuerzas de compresion de los resortes delanteros como se
muestra en las figuras (4-5) y (4-6).

Figura 4- 5: Histérico de cargas dindmicas de la simulacién vertical para resortes
de ballesta delanteros.
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Figura 4- 6: Histérico de cargas dinamicas de la simulacién lateral para resortes de
ballesta delanteros
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De acuerdo al historial de cargas de las figuras 4-5 y 4-6 se establecen valores
estadisticos para definir el porcentaje de confiabilidad en el cual trabajara principalmente
el sistema de suspension.

La figura (4-7) muestra la distribucion normal de las cargas de los eventos vertical y
lateral indicando una media de 25759 N en el resorte izquierdo y 25942 N en el resorte
derecho en para la simulacion vertical con una desviacién estandar de 6=7978 N y 9091
N. Para la condicion de simulacion lateral se obtiene una media de 37287 N en el resorte
izquierdo y 37267 N en el derecho con desviaciones de 0=6552 N y 0=6565 N
respectivamente. Cabe anotar que los resultados de simulaciéon son obtenidos para una
maxima carga de 17000 kg.

Para una confiabilidad de cubrimiento de cargas de 30 (99.7%); las cargas maximas para
ambos eventos son de 50000 N y minimas de 10000 N. Estas cargas junto con la carga
promedio (25851 N) y la carga del vehiculo vacio (23975 N) son introducidas de manera
incremental (ver figura 4.8).

Figura 4- 7. Distribucién normal cargas resultantes de los eventos
vertical/horizontal
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Se introducen también las cargas de pretension (ver figura 4-9) sobre las grapas U-Bolt
de acuerdo a su calidad grado SAE y su diametro (74464 N) para mantener el ensamble
sin desajustes durante la aplicacion de las cargas.

Figura 4- 8: Carga remota incremental para resorte delantero.
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Figura 4- 9: Carga de pretension incremental para grapas U-bolt
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Se emplean cuatro pasos de carga, en el primer paso no actla ninguna fuerza para
garantizar la estabilidad de la solucién en lo que respecta al reconocimiento de contactos
friccionales, esto se explica en detalle en el capitulo 3y en el ANEXO H. en el paso dos,
actla la carga de pretension de grapas Ubolt para mantener el ensamble asegurado,
esta pretension se mantiene en los pasos siguientes de manera constante. En el tercer
paso se aplica la carga de compresién y en el Gltimo paso, esta carga se reduce de
manera incremental. El ITS para esta simulacién es de 1e-4 [s] para el paso 2 y de 1le-2
[s] para los pasos siguientes. Se obtiene un tiempo de célculo de 113 s y 150 iteraciones
en el mismo hardware especificado.

La obtenciéon de los modos de vibracion y valores propios son obtenidos mediante el
planteamiento realizado en (3.4.2).

4.1.2 Pre proceso Fatiga.

Se utiliza el método de conteo tipo Rainflow para establecer la frecuencia de valores de
carga y su amplitud, utilizando como informacién de entrada los datos de las figuras (4-5
y 4-6).

El factor de resistencia a la fatiga considerando el proceso de fabricacién en (4.5) es de
0.93. El factor de escala para la lectura de datos histéricos es de 3.92e-5 lo cual
multiplica el valor medio de cargas en un 57%. Las unidades de vida se establecen
conforme a la distancia recorrida por el vehiculo durante el tiempo sumado de ambos
eventos, es decir 8 s, con una velocidad de 45km/h lo que significa una distancia total
recorrida de 100 m. Se contard entonces como un ciclo, el recorrido del vehiculo por
cada 100 m.

El componente de esfuerzo a evaluar es el de maximo principal el cual ocurre en el lado
de tension del material. Se utiliza como criterio de falla la Curva SN del material. No se
considera la fatiga de ningan otro componente dentro del ensamble, ya que no son objeto
de estudio.

» Evaluacion analitica con Amplitud y frecuencia constante.

La figura 4-10 muestra un comportamiento tipico de un ensayo de fatiga con amplitud y
frecuencia constante en el cual toda la sefial se mueve en el cuadrante positivo debido a
gue el resorte nunca se encuentra descargado, esto significa que el esfuerzo alternante
es diferente del esfuerzo medio.
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Figura 4- 10: Fatiga con amplitud y frecuencia constante
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La tabla 4.2 muestra la prediccién de fatiga utilizando un rango de desplazamiento entre
102.7 mm (Max) y 50 mm (min).

Tabla 4- 2. Estimacion de fatiga para resortes delanteros mediante sefal de
amplitud y frecuencia constante

RESORTE DELANTERO IVECO CON GRANALLADO
Ancho (mm) |Espesor |Sut |Smax |Smin [Sa Sm As R |A |Ccarga [deqv |Ctamafio |Csuperfcie |Ctemp |Cconf |Se” |Se Sm |a b Log(Sa) |Log(a) |LogiSa)-log{a)b |CICLOS |KILOMETROS
mm mm | Mpa| Mpa | Mpa | Mpa | Mpa | Mpa | - | - - - - - - ~ |Mpa| Mpa [Mpa| Mpa |Mpa| Mpa | Mpa - - Km
HOJA 1 90 22.2/1600] 603.3{179.0|212.13| 391.16| 424.26| 0.30| 0.54 13611 0.84 0.35 1] 0.897| 700| 184.52| 1440| 11237.73|-0.30 2.33) 408 6.80|@ 625779 938669
HOJA 2 90 22.2| 1600] 629.4{166.0) 231.71) 397.68| 463.42| 0.26] 0.58 11361 0.84 0.35 1] 0.897] 700) 184.52| 1440) 11237.73|-0.30 2.36) 4.05 5.67|@ 465054 657582|

En una iteracion preliminar y utilizando los valores corregidos en FEM de la tabla 4.1 se
obtienen los valores de esfuerzo, constante, frecuencia Natural, y masa mostrados en la
tabla 4-3.

La tabla 4-3 muestra un valor elevado de constante de rigidez con respecto al valor
hallado en la optimizacion de la suspension. A pesar que los valores promedio y
desviacion estandar de esfuerzos principales se encuentran en un rango nivelado y
aceptable, se hace necesario evaluar ajustes en la geometria para intentar maximizar la
durabilidad, minimizar la constante a un valor objetivo y reducir la masa de ambas hojas
de resorte parabdlico.

Tabla 4- 3: Resultado de iteracién preliminar mediante FEM

K Frecuencia Masa Vida x g1 hl | x g1 h2 | Desvest g1 hl | Desvest gl_h2
N m~-1 Hz kg Km J m”-3 J m”-3 J m”-3 J m"-3
3.73E+5 | 1.16E+1 7.03E+1 2.2E+3 | 5.99E+8 | 5.87E+8 7.06E+7 1.20E+8

4.2 Diseno de experimentos DOE

Con el objetivo de obtener un disefio optimo en reduccion de vibraciones, aumento de
resistencia a la fatiga, bajo peso asi como factible en términos de fabricacion y
mantenimiento, se desarrolla un disefio de experimentos el cual combina diferentes
espesores de material, los espesores son el factor mas influyente sobre el
comportamiento de este tipo de suspensiones.

4.2.1 Parametros de entrada
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Los parametros de entrada comienzan con un boceto en CAD del perfil de cada hoja 'y
parametrizado con el fin de no afectar las operaciones booleanas que le siguen, asi como
las relaciones de ensamblaje y de boceto en contexto, también se validan los diferentes
ajustes geométricos en el entorno de pre proceso de ANSYS para que los cambios no
afecten el tipo de mallado y su calidad, la interfaz de contactos y las condiciones de
frontera.

Con el fin de automatizar el proceso de experimentacion se crea un vinculo asociativo
bidireccional entre paquetes CAD-CAE para ejecutar los ajustes geométricos de acuerdo
a la matriz de experimentos.

La tabla de experimentos se realiza de manera manual debido a que se debe conservar
de manera paralela la relacion de espesores definidos en la tabla 4-1 y para que los
resultados de esfuerzo principal promedio y desviacibn estandar se mantengan
equilibrados. Se define un rango de espesores con un AT=0.3 mm. Este rango se define
de acuerdo a la capacidad del proceso de manufactura de hojas parabdlicas.

La tabla 4-4 muestra los valores maximos y minimos de los espesores de hojas a utilizar
en el experimento.

Tabla 4- 4: Rango de espesores para disefio de experimentos.

HOJA 1 HOJA 2

TL [ T2 |13 [ 714 [75 [716 [77 |T21[T122][T23[7T24 [1T25] 71267127
Tmax 293 | 27.1 | 24.7 | 225 | 20 | 17.4 | 145 | 29.3 | 27.1 | 24.7 | 22.15 | 19.6 | 16.7 | 12.8
Tmin 241 | 21.9 | 195 | 173 | 148 | 122 | 9.3 | 241 | 21.9 | 195 | 16.95 | 144 | 115 | 7.6

4.2.2 Variables de Respuesta
Las variables de respuesta para el disefio de experimentos son:

e Fuerza de reaccion en soporte fijo en posicion vacio en [N]
e Fuerza de reaccion en soporte movil en posicién vacio en [N]
e 01 enlado de tensién a 100 mm de grapa U-Bolt a carga maxima en hoja 1 lado

fijo en [MPa]

e 01 en lado de tension a 200 mm de grapa U-Bolt a carga maxima en hoja 1 lado
fijo en [MPa]

e o1 en lado de tension a 300 mm de grapa U-Bolt a carga maxima en hoja 1 lado
fijo en [MPa]

e 01 en lado de tensiéon a 40 mm de grapa U-Bolt a carga maxima en hoja 1 lado
fijo en [MPa]

e o1 en lado de tension a 500 mm de grapa U-Bolt a carga maxima en hoja 1 lado
fijo en [MPa]

e 01 en lado de tension a 600 mm de grapa U-Bolt a carga maxima en hoja 1 lado
fijo en [MPa]

e o1en lado de tension a 700 mm de grapa U-Bolt a carga maxima en hoja 1 lado
fijo en [MPa]

e 01 en lado de tension a 100 mm de grapa U-Bolt a carga maxima en hoja 2 lado
fijo en [MPa]

e 01 en lado de tension a 200 mm de grapa U-Bolt a carga maxima en hoja 2 lado
fijo en [MPa]

e 01 en lado de tension a 300 mm de grapa U-Bolt a carga maxima en hoja 2 lado
fijo en [MPa]
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o1 en lado de tensién a 400 mm de grapa U-Bolt a carga maxima en hoja 2 lado
fijo en [MPa]

o1 en lado de tensién a 500 mm de grapa U-Bolt a carga méxima en hoja 2 lado
fijo en [MPa]

o1en lado de tensién a 600 mm de grapa U-Bolt a carga maxima en hoja 2 lado
fijo en [MPa]

olen lado de tensiébn a 700 mm de grapa U-Bolt a carga méaxima en hoja 1 lado
fijo en [MPa]

Masa total hoja 1 en [kg]

Masa total hoja 2 en [kg]

Frecuencia natural en el modo flexion en [Hz]

De esta forma se genera un arreglo de 27 experimentos ejecutados en serie

Los objetivos de disefio planteados son los siguientes:

N s

Max f(Nr)= N¢(ks, to) (Relevancia: Alta)
Min f(m)= m(t,, f,,) (Relevancia: Baja)
Sujeto a g(ks)= (ks = 250 N/mm)
Sujeto a g(fn)=(10 Hz <f,,<15 Hz)

La variable de respuesta de resistencia a la fatiga tiene una relevancia méas alta que la
variable masa debido a que las fallas por fatiga tempranas representan un desempefio
muy bajo del producto en comparacion al beneficio que ofrece una disminuciéon de masa.
La disminucion de masa en el resorte contribuye a mejorar las condiciones dinamicas
verticales y laterales ademéas de un ahorro de combustible. Sin embargo la contribucion
de masa de los resortes dentro del subsistema de masa no suspendida es baja.



110 Disefio Optimo de Resortes Tipo Ballesta Para la Suspension de un Vehiculo
Comercial Considerando las Condiciones Dindmicas.

5.Analisis de Resultados

En el presente capitulo se presentan los diferentes resultados de las simulaciones del
vehiculo tanto en la dinamica vertical como en la lateral. Finalmente se realiza una breve

discusion para aclarar algunos conceptos y limitaciones surgidas en el desarrollo del
proyecto.

5.1 Resultados Simulacién Vertical

= Aceleraciones

La figura 5-1 muestra la aceleracién vertical medida en el punto de contacto entre la
rueda y el suelo. Se puede apreciar la magnitud de aceleraciones absorbidas por el
neumatico con respecto a las aceleraciones de entrada.

Figura 5- 1: Aceleraciones verticales en el suelo y en el eje delantero
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La figura 5-2 muestra las aceleraciones verticales medidas en la base trasera del motor
el cual se encuentra justo sobre el eje delantero, también se muestra la aceleracién
vertical en un punto colocado en la cabeza del maniqui. Se puede apreciar que los picos
de aceleracion en la cabeza del maniqui son mas altos que los picos registrados en el
soporte del motor, esto puede deberse a la ausencia de amortiguamiento en el sistema
de suspension de la cabina.
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Figura 5- 2: Aceleraciones verticales soporte motor y maniqui.
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La sefial sinusoidal mostrada en el intervalo de tiempo de 0 a 2 segundos corresponde al
equilibrio estatico tomado por el vehiculo por accion de la aceleracion de la gravedad la
cual ejerce su influencia desde el primer sub-paso de carga.

La figura 5-3 evidencia una frecuencia de 1.06 Hz en el acelerometro colocado en la
cabeza del maniqui. Esta es la frecuencia de vibracién percibida por el conductor. El pico
de aceleracion se encuentra dentro de un rango aceptable de confort de acuerdo a la
norma 1SO2631-1 [6].

Figura 5- 3: Transformada rapida de Fourier para acelerémetro colocado en el
maniqui

FFT (Dummie,Soporte Motor) ——Dummie head —— Soporte Motor
4500 1_0@
4000 |
3500 [1.00
& 3000 '
g I
£ 2500 )
€ 2000 || \V\
8 1500
8 1500 V\\ \
1000 in N A Al A
s00 4" LA \,” A VI/L\MWM&[A\ W\/\
0 T T T T
o 1 2 3 4 5 6 7 8 9 10 11 12 13 14 15 16
Frecuencia (Hz)

= Fuerzas Resultantes

Los resultados de simulacion mostrados corresponden a simulaciones preliminares
realizadas con (3.37) donde se calcula una constante de resorte para una frecuencia
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natural del chasis de 1 a 2 Hz. Las demas constantes y variables del sistema de
suspension permanecen de acuerdo a las caracterizaciones cuasi-estaticas previas.

Figura 5- 4: Fuerzas Resultantes en neumaticos delanteros
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Para los neumaticos traseros de los ejes 3 y 4 se observan los resultados en la Figura 5-

5.

Figura 5- 5: Fuerzas resultantes neumaticos traseros
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Las fuerzas en la suspension se toman con las mismas condiciones de frontera de los
resultados anteriores, esto es a maxima carga.
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Figura 5- 6: Fuerzas resultantes resortes delanteros y traseros
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La figura 5-6 muestra los rangos de operacion de las cargas ejercidas sobre cada uno de
los resortes de la suspensidn, se aprecia una mayor carga en los resortes traseros
debido a la ubicacién del centro de gravedad de la carga.

= Desplazamientos

La figura 5-7 muestra los desplazamientos de cada uno de los resortes de ballesta
enmarcando las diferencias en magnitud de los desplazamientos delanteros con respecto
a los traseros.

Figura 5- 7: Desplazamientos resultantes en resortes de ballesta delanteros y
traseros
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De acuerdo al método planteado es posible procesar resultados de desplazamiento,
velocidad o aceleracion asi como de rotacion (Pitch-Roll-Yaw) en los ejes coordenados
del centro de gravedad del vehiculo, las fuerzas de amortiguamiento y deformaciones
elasticas de las barras estabilizadoras.
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= Rotaciones

Las rotaciones son medidas con respecto al centro de masa del vehiculo. La figura 5-8
muestra la rotacion en sentido longitudinal con respecto al eje transversal.

Figura 5- 8: Rotacion Pitch con respecto al centro de masa suspendido del
vehiculo
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La figura 5-9 muestra la rotacion lateral del centro de masa suspendido.

Figura 5- 9: Rotacion lateral (Roll) de la masa suspendida del vehiculo
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La figura 5-10 muestra el movimiento rotacional con respecto al eje vertical del vehiculo.

Figura 5- 10: Rotacion vertical (Yaw) de la masa suspendida del vehiculo
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Las tasas de cambio de estos angulos de giro se muestran en la figura 5-11 para el
movimiento longitudinal.
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Figura 5- 11: Velocidad de giro sobre el eje Transversal (Pitch Rate)
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La figura 5-12 muestra la velocidad de rotacion en el eje lateral. En este grafico se
muestra un mayor orden de magnitud con relacion a las demas rotaciones debido a la
geometria de la suspensién y la transferencia de masa por las excitaciones del terreno.

Figura 5- 12: Velocidad de giro sobre el eje longitudinal (Roll Rate)
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Figura 5- 13: Velocidad de giro sobre el eje vertical (Yaw Rate)
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5.1.1 Discusion

Se presentan los resultados de aceleracion vertical ya que es el vector mas

representativo de las vibraciones inducidas mediante los actuadores.

El valor de

aceleracién promedio es de 0.06 G con un RMS de 0.5 G para el maniqui colocado en la
cabina, la frecuencia de oscilacion de dicho maniqui es de 1.06 Hz en el modo vertical.
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Estos valores son preliminares y deben ser evaluados para la dinamica lateral con el
objetivo de establecer si las constantes de rigidez y amortiguacion viscosa son Optimas,
asi mismo se deben evaluar capacidades de carga diferentes para evitar un disefio de
suspension que genere altas frecuencias y picos de aceleracion inadecuados cuando el
vehiculo se encuentre descargado.

Los resultados de carga y desplazamiento corresponden al equilibrio estatico calculado
en (3.45). Estos resultados también deberan ser evaluados a la luz de la resistencia a la
fatiga del resorte ya que los altos desplazamientos reducen considerablemente la vida a
la fatiga del componente.

Los resultados mostrados son tomados como punto de partida para el disefio de
experimentos al considerar que el valor de frecuencia se encuentra en su valor minimo
aceptable de acuerdo a la norma ISO2631 [26].

5.2 Resultados simulaciéon Lateral

= Aceleraciones

La figura 5-14 muestra la aceleracién lateral medida en el maniqui colocado en el asiento
del conductor el cual experimenta un movimiento lateral en el momento que el vehiculo
cambia de carril a una velocidad constante.

Figura 5- 14: Aceleracion lateral medida en maniqui colocado en la cabina
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= Fuerzas Resultantes

La figura 5-15 muestra la trasferencia de cargas entre las ruedas del vehiculo debido al
cambio de carril. Se aprecia la diferencia en capacidad de cargas de estas ruedas siendo
las ruedas del eje 2 las de mayor carga.
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Figura 5- 15: Transferencia lateral de cargas
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= Desplazamientos

Se observan desplazamientos de compresion y extensién en los resortes de ballesta
mostrados en la figura 5-16. Los desplazamientos de los resortes traseros no muestran
un comportamiento similar a los resortes delanteros debido a su elevada rigidez y a la
condicién de carga inducida.

Figura 5- 16: Compresidn en resortes de ballesta debido al cambio de carril
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= Rotaciones.

De la misma forma como se establecen los resultados de rotacion de la masa suspendida
con respecto a los tres ejes coordenados, se muestra en la figura 5-17 el angulo de
cabeceo (pitch) el cual se inclina hacia adelante por efecto del equilibrio estatico.
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Figura 5- 17: Rotacion Pitch debido al equilibrio estatico y cambio de carril

Pitch (SM Vehiculo)
2.50

2.00

E)ﬁ 1.50 /\

/" \

g’ 1.00 Il \v/\\/'\_ /\_/-\/ \/\/\
>

(o))

£ 050

0.00 J
0.0 0.5 1.0 1.5 2.0 2.5 3.0 35 4.0
Tiempo (s)

La figura 5-18 muestra la rotacién de tipo Roll la cual es de principal interés ya que se
debe al cambio de carril.

Figura 5- 18: Rotacion Roll debido al cambio de carril
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La rotacién sobre el eje Z de tipo Yaw se muestra en la figura 5-19 la cual se genera
debido a la rotacion del vehiculo durante la maniobra de cambio de carril.

Figura 5- 19: Rotacion Yaw de la masa suspendida debido al cambio de carril
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Unicamente se muestra la velocidad de giro del vehiculo con respecto al eje longitudinal
el cual describe la rotacion de tipo Roll (ver figura 5-20).
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Figura 5- 20: Velocidad de giro lateral debido al cambio de carril
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5.2.1 Discusion

Se presentan los resultados de la simulacion de dinamica lateral con el fin de obtener
datos acerca del comportamiento dinamico bajo ciertas condiciones de carga y
constantes de elementos de suspension. Se evalua en el disefio de experimentos, el
angulo de giro lateral del vehiculo, su tasa de cambio asi como la transferencia de la
carga hacia los costados del vehiculo cuando se ejecuta la maniobra. También se analiza
la aceleracion lateral resultante.

Se ha definido la maniobra de cambio de carril como representativa de la dinamica lateral
sobre otras maniobras también estandarizadas ya que su practicidad facilita la
interpretacion de los resultados.

No se analiza la dinamica longitudinal debido a que no se ha caracterizado previamente
el comportamientos del sistema de frenos y de transmision, lo que dificulta la generacién
de modelos para una simulacién MBS+FEM.

Los grados de libertad definidos en el modelo MBS+FEM son iguales a los definidos para
el evento vertical lo cual puede llegar a limitar la respuesta debido a la carencia de un
modelo de friccién que describa el comportamiento de los neumaticos.

5.3 Resultados DOE

Se presentan los resultados de los diferentes cambios en las constantes de rigidez,
amortiguacion y las condiciones de carga que dan origen al arreglo de experimentos
mediante ANSYS DesignXplorer.

El costo computacional del experimento es de 20 horas en el mismo hardware descrito
anteriormente.

La figura 5-21 muestra la variacion aleatoria del parametro P1 el cual corresponde a la
constante del resorte izquierdo delantero esta es igual para el lado derecho asi como
para la simulacién lateral.
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Figura 5- 21: Variacion del parametro de entrada P1 para cada corrida experimental
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5.3.1 Calidad de Ajuste

La calidad de ajuste mide la calidad de la superficie de respuesta y esta ligado al modelo
de regresion utilizado el cual es, para este caso de tipo estdndar de segundo orden. El
coeficiente de determinacion R? es el porcentaje de variacién de un parametro de salida
gue puede ser explicado por la ecuacién de regresion de la superficie de respuesta, esto
significa que el coeficiente de determinacion es la relacion entre la variacion relativa y el
total de la variacion, el mejor valor es 1 [27].

La figura 5-22 muestra la relacion entre la prediccion y el resultado de las deformaciones
de los resortes delanteros para todo el arreglo de experimentos.

Figura 5- 22: Calidad de ajuste para el parametro de deformacion de los resortes
delanteros del vehiculo
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La figura 5-23 muestra la calidad de ajuste para el promedio de aceleraciones y RMS
verticales, si bien se observa una buena calidad para el promedio de aceleraciones no
pasa lo mismo con el RMS debido a una dispersion alta de resultados que inclinan el
valor de R? hacia abajo. Esto puede deberse a la no proporcionalidad de algunos picos
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de aceleracion por comportamientos inesperados en el movimiento del vehiculo cuando
se realizan cambios de los distintos parametros.

Figura 5- 23: Calidad de ajuste para los parametros de aceleracién vertical
promedio y RMS
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La figura 5-24 muestra la calidad de ajuste de respuestas de salida de la simulacion
lateral, la cuales se encuentran en coeficientes de determinacion aceptables.

Figura 5- 24: Calidad de ajuste para aceleracién lateral y velocidad de giro lateral
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5.3.2 Superficies de Respuesta

Se presentan las superficies de respuesta donde la variable de salida se encuentra en el
eje vertical Z. Se muestra la influencia de los parametros de entrada en la figura 5-25
para la deflexion del resorte de ballesta delantero izquierdo.
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Figura 5- 25: Superficie de respuesta para deflexion de ballesta delantera izquierda
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La figura 5-25 es una superficie de respuesta evaluada a un valor de carga paga de
17000 kg. Se puede apreciar que la variacion del amortiguamiento comienza a tener
importancia con constantes de rigidez bajas. A cargas mas bajas la deflexion reduce su
rango de deformacion.

Para el resorte del lado derecho se presenta una tendencia similar con valores
ligeramente diferentes.

La figura 5-26 muestra la variacion de la aceleracion vertical promedio con respecto a las
constantes de rigidez y amortiguamiento para una carga vacia (0.0 kg).

Figura 5- 26: Superficie de respuesta para la aceleracion vertical promedio del
maniqui con vehiculo vacio
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La figura 5-27 muestra nuevamente la superficie de respuesta, sin embargo esta se toma
para una carga paga de 17000 kg.
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Figura 5- 27: Superficie de respuesta para la aceleracion vertical promedio del
maniqui con 17000 kg de carga
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El rango de aceleraciéon es menor al mostrado en la Figura 5-26, sin embargo la curva se
transforma (ver figura 5-27) y el valor minimo de aceleracion pasa a ser una combinacion
entre valores bajos de amortiguamiento y valores altos de rigidez.

La figura 5-28 muestra el efecto que tienen las variables de rigidez y amortiguamiento
sobre la aceleracion RMS a una carga vacia notdndose un minimo global con valores
medios de rigidez y valores altos de amortiguamiento.

Figura 5- 28: Superficie de respuesta para la aceleracion RMS en condicion vacio

M 12.5-15
@10-12.5
O07.5-10
[@5-7.5
d2.5-5
mO0-2.5

La figura 5-29 muestra que los valores de aceleracion RMS son mas reducidos conforme
la carga del vehiculo va aumentando, el efecto del amortiguamiento debe ser alto para
evitar aceleraciones elevadas.
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Figura 5- 29: Superficie de respuesta para la aceleracién RMS en condicion de
carga maxima
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La figura 5-30 muestra la influencia de la rigidez en el resorte de ballesta sobre el &ngulo
de giro lateral del vehiculo, la figura es mostrada en 2D debido a que la influencia del
amortiguamiento en esta variable de salida es casi nula.

Figura 5- 30: Superficie de respuesta para el Angulo roll de la masa suspendida del
vehiculo
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Los valores angulares se muestran en un rango reducido por dos razones: La primera
tiene que ver con la alta rigidez torsional de las barras estabilizadoras y la segunda por la
rigidez de los resortes traseros cuyas constantes no se modifican durante el experimento.

La figura 5-31 muestra la aceleracion lateral del maniqui colocado en el asiento del
conductor, las diferentes lineas muestran la influencia del amortiguamiento el cual no es
fuerte sobretodo en rigideces bajas.
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Figura 5- 31: Superficie de respuesta para aceleracion lateral medida en el maniqui
de la cabina
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La figura 5-32 evidencia una relacién casi lineal entre el valor de rigidez y la frecuencia
natural con una pequefia influencia del amortiguamiento viscoso.

Figura 5- 32: Superficie de respuesta para la frecuencia natural en la zona delantera
del vehiculo
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La figura 5-33 muestra la influencia en porcentaje de tres factores de entrada sobre las
diferentes respuestas. Se muestra una gran influencia en las respuestas de la dinamica
vertical pero baja influencia en la dinamica lateral.

Figura 5- 33: Factor de influencia de los parametros de entrada con respecto a las
respuestas
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5.3.3 Resultados Optimizacion

De acuerdo a los resultados obtenidos mediante el algoritmo de optimizacion utilizado, se
presentan tres candidatos posibles a disefio 6ptimo los cuales son seleccionados de
acuerdo a los objetivos de disefio planteados. En resumen se plantea la busqueda de un
disefio que cumpla el requerimiento de minima aceleracion vertical tanto promedio como
RMS, Aceleraciones laterales minimas, asi como velocidad de cabeceo lateral y
frecuencia natural minima.

La figura 5-34 muestra una frontera de Pareto en la cual se observan columnas definidas
de puntos de disefio. Esto se debe a que la definicién de parametros fue de tipo continua
con valores manufacturables.

Figura 5- 34: Frontera de Pareto para Aceleracion vertical promedio
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Figura 5- 35: Frontera de Pareto para aceleracion RMS
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Las fronteras de Pareto son presentadas en las figuras 5-34 y 5-35 corresponden a
aceleraciones promedio y RMS, en el eje horizontal se encuentra la constante de rigidez
del resorte ballesta como punto de referencia para su disefio en detalle.



127

Los puntos mas cercanos a la frontera son los puntos de disefio que cumplen con los
objetivos planteados.

La figura 5-36 muestra la frontera de disefio para la velocidad de giro lateral. Si bien los
valores de 300 N/mm hacia arriba mejoran el comportamiento lateral del vehiculo no lo
logra para los demas objetivos de disefio.

Figura 5- 36: Frontera de Pareto para velocidad angular Roll
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La tabla 5-1 muestra los candidatos seleccionados de acuerdo a las diferentes fronteras y
gue logran cumplir con todos los objetivos en un porcentaje alto debido a las relaciones
conflictivas que existen entre ellos.

Los candidatos se listan en orden de cumplimiento de objetivos. Se da una mayor
importancia en la condiciéon de carga maxima ya que se trata de un vehiculo comercial y
es su funcioén principal.

Tabla 5- 1: Listado de candidatos a disefio Optimo

Candidato  Candidato Candidato Candidato Candidato Candidato

1 2 3 4 5 6

K_Leaf_Spring (N mm”-1) 250 250 250 250 220 280
C_Damper (Ns mm”-1) 13 9 9 9 13 11
Dump_Half _Mass (kg) 8500 7000 6000 6000 6000 6000
Total_Dump_Mass (kg) 17000 14000 12000 12000 12000 12000
Accel Average (mm s”-2) 16268.51 15935.12 16396.44 16396.44 16417.38 15800.37
RMS Accel (mm s*-2) 4418.22 4216.42 3918.01 3918.01 4229.05 3864.82
Roll Angle (radian) 0.03 0.03 0.03 0.03 0.03 0.03
Lat_Accel_Cabeza (mm 17847.70 17829.04 17832.41 17832.41 17759.11 17939.91
s™-2)

Frecuency_Front (mm”- 1.46 1.47 1.48 1.48 1.43 1.52
0.5)

De acuerdo a la tabla 5-1 se selecciona el candidato 1 para el disefio detallado del
resorte de ballesta ya que tiene una combinacién de factores que permiten un 6ptimo
comportamiento dinamico vertical y lateral en cargas bajas y altas.

5.4 Resultados Resorte de Ballesta

En el presente apartado se presentan los resultados FEM y de optimizacion (estructural,
dinamico y fatiga) realizados teniendo como pardmetro de entrada los resultados de la
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optimizacion sobre el vehiculo cuya seleccion se dio en la tabla 5-1 de acuerdo a las
superficies de respuesta y fronteras de Pareto mostradas. Los resultados FEM hacen
parte de la primera aproximacién de resorte sin ninguna optimizacion.

= Desplazamiento.

La figura 5-37 muestra los resultados de desplazamiento para el resorte parabdlico de
dos hojas a carga maxima y su movimiento restringido por el soporte fijo y balancin, la
escala de deformacion mostrada es 1:1.

Figura 5- 37: Gréfico de desplazamientos FEM para resorte parabélico

91288 68,466 45644 2822 0
102.7 Max 19.877 57.055 34233 11411

= Esfuerzos

La figura 5-38 muestra los esfuerzos principales de la hoja 1 los cuales seran los
evaluados en el disefio de experimentos. Se puede apreciar como el ensamble de grapas
U-bolt inactiva la parte central del resorte evitando la entrada de los esfuerzos en dicha
zona.

Figura 5- 38: Esfuerzo principal maximo Hoja 1 resorte parabélico
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31/05/2015 09:08 ..
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663.1 Max 507.8 352,49 187,19 41,89

En la figura 5-39 se muestra el esfuerzo principal maximo para la hoja 2. Se puede notar
gue los esfuerzos ya han sido nivelados gracias a la ecuacion (4.2) que adicionalmente
se ajustaron con simulacion.
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Figura 5- 39: Esfuerzo principal maximo en Hoja 2 resorte parabdlico.

B: RESORTE SIMPLIFICADO COARSE MESH 2

Maximurmn Principal Stress - BALLESTA DELAMTERA.asm:1HOJA L BALLESTA DEL.paril 2
Type: Maximum Principal Stress

Unit: MPa

ime:
3L/05/2015 0917 2.,

597.5 4203 7L 11269
666.61 Max 503.4 350.2 19199 33,780

La figura 5-40 muestra los esfuerzos linearizados para ambas hojas a diferentes niveles
de carga. Las lineas punteadas representan los puntos de control para el disefio de
experimentos. Se controla el promedio de los esfuerzos y la desviacién estandar con el
fin de mantener la nivelacién horizontal. En total se generan 7 puntos de control para
cada hoja.

Figura 5- 40: Esfuerzo linearizado para diferentes niveles de carga
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= Frecuencias y modos de vibracion

La figura 5-41 muestra las frecuencias y modos de vibracion del modelo de resorte
parabdlico en condicion precargada. Se presta especial atencién al modo de flexion el
cual tiene una frecuencia de 11.6 Hz este serd una variable de respuesta a controlar en
el disefio de experimentos, por ser una frecuencia que no puede ser igual a la frecuencia
de vibracion de la masa suspendida ya que ocasionara un fenbmeno de resonancia
durante el paso del vehiculo por un hueco o elevacion a una velocidad alta.
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Figura 5- 41: Frecuencias y modos de vibracién del resorte de ballesta parabdlico
con precarga

Total Deformation Total Deformation 2

C: Mos

Total Deformation
Type: Total ormation
Frequency: 1

Unit mrn

31/05/2015 09:23 am.

32871 24653 L6435 182177 ol 417 310 0 Los ]
3,698 Max 24762 ~T— L2327 0.4108 4,698 Max 3654 261 1566 0522

Total Deformation 3 Total Deformation 4

o

Frequency: 54,661 Hz

Unit: mm

3572015 08:23 2.m.
48955

5.5078 Max

La tabla 5-2 es una interpretacion de los modos, para cada uno de estos corresponde un
valor de frecuencia natural.

Tabla 5- 2: Modos y frecuencias de vibracién en estado precargado

1 (Flexion) 11.633

2 (Abanicamiento) 33.763
3 (Pitch) 54.661

4 (Yaw) 60.662

5 (Pitch) 72.516

6 (Roll) 82.765

= Resistencia a lafatiga.

De acuerdo a los pardmetros de material, geometria y cargas se calcula una expectativa
de vida de 2214 km teniendo en cuenta los demas resultados expuestos en la tabla 4-3,
el valor de constante es alto comparado con el valor objetivo del candidato 1 de la
optimizacion dindmica. La durabilidad es baja, sin embargo hay que tener en cuenta que
la condicion de terreno es compleja y que el vehiculo viaja con una carga elevada.

Figura 5- 42: Estimacion de vida a la fatiga para disefio preliminar
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De acuerdo al histérico de cargas introducido de las simulaciones transitorias vertical y
lateral se genera una matriz de conteo de cargas (eje Z) tipo Rainflow mostrado en la
figura 5-43 en los ejes X e Y se muestra respectivamente el esfuerzo maximo principal de
678.2 MPa y el rango generado de 337.6 MPa entre el esfuerzo medio y el maximo.

Figura 5- 43: Matriz de conteo Rainflow
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La figura 5-44 muestra una relacion entre el porcentaje de la carga y la vida estimada en
kilometros del resorte de ballesta. Se observa el nivel de dafio que se obtiene con las
condiciones de terreno dadas. El valor de 1 representa el valor maximo de la carga, esto
significa una situaciéon de maxima carga en el vehiculo en el momento que pasa por la
cresta mas alta de una irregularidad en el terreno. El valor de 0.5 representa una

condicién de carga maxima recorriendo una superficie plana.
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Figura 5- 44: Sensibilidad a la fatiga
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La figura 5-45 muestra la sensibilidad de cada uno de los espesores a lo largo de cada
hoja y su importancia para cada una de las variables de respuesta. Se puede notar que la
mayor influencia de los cambios geométricos se da en la resistencia a la fatiga del resorte
en un 79.3% seguido por su constante de rigidez en 17.5 %, la frecuencia natural 9% vy la
masa total del resorte con 5.1%.

Figura 5- 45: Porcentaje de influencia de espesores sobre las respuestas.
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La figura 5-46 muestra la influencia de los cambios geométricos en los espesores sobre
la resistencia a la fatiga. En este caso la resistencia a la fatiga es la variable de respuesta
mas afectada por dichos ajustes.
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Figura 5- 46: Influencia de los cambios geométricos en la durabilidad
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Se encuentra una relacion lineal entre la rigidez del resorte y la durabilidad
convirtiéndose en una frontera de disefio (ver figura 5-47). Para la constante de rigidez se
plante6 un objetivo de disefio de 250 N/mm el cual tiene una durabilidad muy baja.
Teniendo esto en cuenta se debe seleccionar una contante de rigidez que tenga una
mayor resistencia a la fatiga sin que pierda su capacidad para absorber las vibraciones.

Figura 5- 47: Relacién entre rigidez del resorte y su durabilidad.
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= Selecciéon de Candidatos

La tabla 5-3 muestra tres posibles candidatos a disefio 6ptimo de acuerdo a los objetivos
planteados con los ajustes geométricos finales.

Tabla 5- 3: Seleccidon de candidatos 6ptimos

No TiH T2H T3H T5H T2.1 7122 T2 4 7125 T2 7
mbr OJA OJA OJA T4H OJA T6H T7H HOJA HOJA T2.3 HOJA HOJA T2.6 HOJA
e 1 1 1 0JA 1 OJA OJA 2 2 HOJA 2 2 HOJA 2

1 1 1 2 2

Cl 284 258 230 20.7 195 153 122 28.8 26.1 22.7 21.4 17.9 16.1 11.4

C2 279 249 217 213 19.0 157 126 27.9 26.3 22.7 21.1 16.2 16.6 11.6

C3 284 259 230 20.7 197 16.2 113 28.6 23.9 22.7 21.4 17.9 13.6 9.1
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Para cada uno de los candidatos se reportan los resultados de resistencia a la fatiga,
frecuencia natural, constante, masa y su variacion con respecto al candidato 1 el cual es
el mejor adaptado a los objetivos.

Tabla 5- 4: Resultados generales de los candidatos a disefio dptimo

Frequenc TOTAL Life RATE (N X G1 Desvest G Desvest G X _G1
y (Hz) MASS (kg) Km mm*-1) _H1 1 H2 1 H1 _H2
Valor Variac Valor Variac
ion ion
Cl 10.65 66.48 1023 0.00 311.19 0.00 768.0 82.93 49.96 721.1
C2 10.46 65.83 884 -0.14 302.52 -0.03 800.5 102.91 56.52 742.9
C3 10.39 65.60 849 -0.17 299.23 -0.04 813.7 110.97 58.87 751.5

De esta manera se selecciona el candidato 1 para cerrar el ciclo de disefio 6ptimo de
resorte de ballesta.
La figura 5-48 muestra el modelo del resorte parabdlico con las dimensiones finales

sugeridas por la optimizacion para el candidato 1, asi mismo contempla las dimensiones
gue fueron objeto de modificacion.

Figura 5- 48: Dimensiones finales del candidato 1 en mm
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La tabla 6 muestra dimensiones finales adicionales del resorte de ballesta, que
complementan la especificacion de disefio para su fabricacion.

Tabla 5- 5: Dimensiones finales adicionales

DIMENSIONES FINALES ADICIONALES
Ancho |Espesor |Longitud final |Diametro Diametro ojo|Perf central |Flecha [Wrapping |Semivuelta [Parte plana
(mm) |(mm) [(mm) ojo LA (mm) [LB {mm) (mmy) (mm) |LA (mm) |LA (mm) |Central (mm)
Hoja 1 80 30 1900 62.5 62.5 13.5 74 MN/A N/A 200
Hoja 2 80 30 1900 N/A N/A 13.5 50| TOX135 50R 200
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6.Conclusiones y Trabajo Futuro

En el presente capitulo se describen algunos comentarios y recomendaciones del estudio
gue se lleva a cabo.

6.1 Conclusiones

e La metodologia aplicada permite variantes en el modelo CAD del vehiculo que
pueden ser rdpidamente ajustadas en el modelo CAE para evaluar distintos
segmentos con rapidez.

e Los modelos CAD de vehiculos no necesariamente deben tener el mismo nivel de
detalle en sus componentes, estos pueden ser facilmente reemplazados por
elementos MASS21 y conexiones rigidas MPC184 ajustando su centro de masa a
las mediciones en campo realizadas previamente.

e La metodologia propuesta permite integrar el andlisis (K&C) cinematico y de
compromiso directamente en el modelo de vehiculo asi como la parametrizacion
geométrica y posicion de todos los elementos permitiendo asi evaluaciones desde
el punto de vista del sistema.

e La metodologia propuesta también permite la integracion de las simulaciones tipo
vertical y horizontal, para ser evaluadas de manera conjunta a la luz de un disefio
de experimentos y una optimizacién no solo de los resortes sino también de
cualquier elemento de la suspension para posteriormente analizar como
componente.

e La caracterizacion FEM virtual de los componentes de suspension permite una
correcta aplicacion de sus caracteristicas estaticas y dinamicas en el modelo de
sistema de vehiculo permitiendo asi un ahorro computacional alto en términos de
experimentos realizados posteriormente.

e La evaluacion de componente del resorte de ballesta teniendo en cuenta los
parametros definidos en la optimizacion de los modelos vertical/horizontal permite
tener un grado de confianza alto acerca del comportamiento de dicho resorte en
su vida operativa.

e Las barras estabilizadoras pueden ser modeladas Unicamente con el valor de
rigidez y amortiguamiento de su modelo matematico basico para simplificar ain
mas el costo computacional del vehiculo.

e Los resultados de las simulaciones de caracterizacion virtual de los componentes
de suspension incluyendo los neumaticos corresponden correctamente con los
valores revisados en las referencias, hace falta la validacion mediante prototipos
fisicos que ayuden a ajustar los resultados para una mayor confianza.

e El método de perturbacién lineal modal asegura una correcta caracterizacion de
componentes estructurales precargargados de manera que los vectores y valores
propios sean bien correlacionados con modelos experimentales.

¢ Los modelos matematicos planteados en el capitulo 3 ofrecen una herramienta
de utilidad para comparar los resultados de simulacion y validar en primera
instancia su veracidad, también son de gran utilidad para comenzar los ciclos de
simulacién/optimizacion dentro de un rango de parametros coherente y acertado.

e La metodologia se plantea en su mayoria a través de ANSYS debido a su
robustez, estabilidad computacional y nivel de integracion multifisica ademas de
ser mas econdémica frente a herramientas con “wizards” de dinamica vehicular
como ADAMS, MotionSolve, y TruckSIM.



136 Disefio Optimo de Resortes Tipo Ballesta Para la Suspension de un Vehiculo
Comercial Considerando las Condiciones Dinamicas.

e La metodologia planteada la cual se basa en modelos MBS+FEM representa una
ventaja frente a modelos desarrollados en Simulink debido a su capacidad
integradora con modelos estructurales y modelos de optimizacion.

e El analisis de fatiga considera que la condiciébn de carga es siempre bajo
condiciones extremas por lo cual el nivel de kilometraje es bajo.

e La metodologia MBS+FEM permite modificar la condicién de rigidez de cualquier
componente del vehiculo, no necesariamente de la suspensién para evaluar
directamente sus caracteristicas de disefio desde el punto de vista de sistema.

e El modelo propuesto para representar el contacto entre los neuméticos y el suelo
es apropiado para la simulacién vertical pero no lo es tanto para la simulacion
lateral debido a que dentro de la caracterizacién estatica y dindmica virtual del
neumatico no se incluyé el efecto de cargas laterales y su variacion en funcion del
angulo de giro de la direccion.

o El proceso de optimizacion para los eventos dinamicos debera integrarse con el
disefio del resorte de ballesta para generar una superficie de respuesta
relacionada con la durabilidad e incluirla en la frontera de Pareto.

e El disefio de experimentos factorial completo es util en procesos de simulacion
automatizados ya que evita la intervencion manual del usuario para realizar los
cambios de parametros. En el momento que el disefio de experimento tenga que
ser llevado a cabo manualmente, se tiene que aplicar un disefio de experimentos
fraccionado o tipo Taguchi.

e Para lograr valores de aceleracion RMS menores a 1 G, debe haber una
combinacién de constantes de rigidez bajas con amortiguamientos altos en la
suspension delantera, sin embargo la rigidez de la suspension trasera tiene una
gran influencia en las aceleraciones percibidas por el maniqui haciendo que estas
sean altas.

e El objetivo de durabilidad encuentra una frontera de disefio a medida que se va
acercando a la constante de rigidez restringida de 250N/mm, ya que para la
restriccion planteada, la durabilidad es muy baja.

6.1.1 Trabajo Futuro

Para trabajos futuros se deberan tener en cuenta los siguientes items.

Se debe incluir un modelo dinamico que evalué condiciones longitudinales del vehiculo
como “Pitch”, y sus efectos sobre el sistema de suspension.

Evaluacién de otros eventos dindmicos que incluyan maniobras del conductor del
vehiculo, asi como condiciones de carretera de diversas amplitudes y velocidades. Se
incluiria también distintos estilos de manejo con los efectos propios del cambio de
marchas, aceleracion y frenada, frente a obstaculos e irregularidades que requieran de
una reaccion oportuna.

La evaluacién de mas eventos permitird obtener parametros de carga y condiciones que
aumenten la confiabilidad de los resultados de confort, maniobrabilidad y durabilidad de
la parte o partes que se analicen.

Se deben optimizar las condiciones del analisis transitorio para obtener resultados en
menos de 1 minuto para un modelo MBS+FEM el cual tenga la posibilidad de incluir
efectos deformables para cualquier componente de la suspensién segun sea la
necesidad de optimizacion. Para lograr esto podria requerirse un planteamiento basado
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en superelementos o CMS, los superlementos pueden aportar un alto grado de precisién
en la fase de expansion sin sacrificar el costo computacional.

La capacidad de modificar las condiciones de rigidez de un cuerpo en el modelo
MBS+FEM brindara la opcién de realizar el andlisis del componente separado a través de
submodelos en los cuales se mapean los desplazamientos del modelo global para ser
incluidos separadamente con su respectivo alivio computacional.

Se deberd completar la caracterizaciéon virtual de los neumaticos ya que son el Unico
componente en contacto con la superficie del terreno y es por alli por donde el vehiculo
recibe todas las variables estaticas y dinamicas.

Se debe generar un proceso experimental con un vehiculo de pruebas real con toda
instrumentacion del caso para obtener, procesar y correlacionar los datos de interés con
la simulacion y posterior optimizacion.

Se debe incrementar la interacciéon de los modelos MBS+FEM con los programas CAD
para realizar modificaciones en la posicién y geometria de la suspension con el fin de
generar un ciclo que acelere la innovacion.

La informacién de terrenos transitados por vehiculos se tendra que registrar para evaluar
estados de carretera reales de la topografia colombiana y que permitan obtener sefiales
PSD, esto aumentara el grado de confiabilidad de la simulacién y por ende la robustez
del disefio.

Otros componentes del sistema de suspension se incluiran para lograr un mayor nivel de
precision, asi como componentes relacionados con la cabina del conductor y el conductor
como tal.

La metodologia “Duty Cicle” se identifica como apropiada para la investigacion futura de
la durabilidad en el resorte de ballesta ya que este componente se encuentra no solo
bajo un solo tipo de terreno sino que también va acumulando dafios en carreteras menos
severas ademas de cargas vacias, carga intermedia y habitos de manejo.
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A. ANEXO A: Variantes de Resortes
de Ballesta

= Resorte sobre el eje de dos Etapas.

Figura A- 1: Resorte de dos etapas sobre el Eje [44]

La figura A-1 muestra una suspension de ballesta de dos etapas con el eje ensamblado
en la parte inferior. Se utiliza principalmente los vehiculos de carga pesada y de gran
tamanfio, el resorte esta usualmente fuera del riel del chasis. Puede llegar a tener hasta
tres etapas, el subviraje puede ser facilmente controlado incrementando la inclinaciéon
lateral [44].

= Resorte sobre eje de hoja auxiliar.

Se utiliza principalmente en suspensiones tipo Hotchkiss, para camionetas de carga
liviana, ofrece gran capacidad de carga, alta resistencia a la fatiga (1e6 ciclos) y buena
respuesta en la maniobrabilidad [44].

La figura A-2 muestra una suspension de hoja auxiliar estandar en un montaje de chasis
de camioneta tipo Pick-Up en la posicion de maxima deflexién o choque con los “Bumps
Stops”.

La hoja auxiliar esta disefiada para entrar en contacto progresivamente a medida que se
aumenta la carga sobre el vehiculo. Esta hoja tiene un espesor variable para reduccion
de peso y distribuir eficientemente los esfuerzos.

Figura A- 2: Suspension de Hoja auxiliar montada sobre el eje [44]
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= Resorte sobre el eje de tres etapas.

Figura A- 3: Resorte de tres etapas montado sobre el eje [44]

3 Stage Hotchkiss Rear Suspension

La figura A-3 muestra un resorte de tres etapas, este tipo de resorte tiene un
comportamiento altamente variable el cual permite un buen nivel de confort sin carga, la
hoja inferior es la segunda en hacer contacto al aumentar la carga. El resorte de la parte
superior comienza trabajar en condiciones de servicio pesado.

» Resorte bajo el gje.

El eje ensamblado en la parte superior del resorte, se utiliza principalmente en camiones
de baja y media carga, esto permite al paquete del resorte estar directamente bajo el riel
del chasis. Se limita a resortes de dos etapas, la ubicacion debajo de los rieles del chasis
limita el Angulo de inclinacion lateral y evita el sub-viraje.

Figura A- 4: Resorte bajo el eje [44]
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= Resorte transversal.

Generalmente este tipo de resortes se fabrican con materiales compuestos debido a su
alta elasticidad. Ofrecen gran maniobrabilidad ya que el resorte también ejerce una
funcién de brazo de control. También se utiliza con asientos ajustables para mejorar la
capacidad de reaccidn en curvas.

Figura A- 5: Resorte Transversal [44]
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B. ANEXO B: Materiales para
resortes de Ballesta

Los resortes de ballesta han sido fabricados con varios aceros de aleacion alto grado
tales como: SAE9260, SAE4068, SAE4161, SAE6150, SAE8660, SAE5160, SAE51B60,
SAE5160H, SAE 50B60 [5].

En la actualidad casi todos los resortes estan fabricados en aceros al cromo tales como
el SAE5160H.

La composicion quimica promedio de este acero se puede detallar en la tabla B-1. Los
espesores en este material pueden ir desde 6 mm a 45 mm y en ancho desde 44 a 127
mm con tamaro de grano ASTM 8 [45].

Tabla B- 1. Composicién quimica promedio del acero 5160H [45] y [8]

Composicién Promedio

%C %Mn %Si %Cr %S %P %V %Mb
0.6 0.75 0.2 0.75 0.04 0.035 0.15 0.2

= Propiedades Mecanicas.

Los aceros de la misma dureza en la condicion de martensita revenida tienen
aproximadamente la misma fluencia y resistencia a la tension. La ductilidad, se mide
como por elongacién y reduccion de area, esta es inversamente proporcional a la dureza.
Basado en la experiencia, las propiedades mecanicas Optimas para las aplicaciones de
resortes de ballesta se obtienen en el rango de 388 a 461 Brinell. Una aplicacion para
resorte de ballesta usualmente consiste en un rango cubierto por cuatro marcas de
indentacion, ej: 415-461 HB. Las medidas promedio del acero para resortes de ballesta
estan dadas por [5] y [8]:

Tabla B- 2: Propiedades Mecanicas Acero SAE 5160H [5] y [8]

Propiedades Mecanicas Generales

Dureza

388-461 HB (42-49 HRC)

Resistencia a la Tensidn

1300-1700 MPa

Resistencia a la Fluencia

1170-1550 MPa

Reduccion de Area 25% Min
Elongacion 7% Min
Modulo Elastico 185 GPa
Coeficiente de Poisson 0.3

Densidad

7740 kg/m?3
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C. ANEXO C: Durabilidad en
Resortes de Ballesta

=  Tratamiento Térmico:

Procesos como el tratamiento térmico incluyen la descarburacién, esto esta
convenientemente interpretado en términos de la dureza del material. Las propiedades
de la fatiga se ven ampliamente afectadas por la dureza y su variacion esto se conoce
como el coeficiente de resistencia a la fatiga ¢’+. esta propiedad es conocida a una
dureza en particular de tipo Brinell, el valor a cualquier otra dureza HB se puede
determinar por [46]:

of = 07, + 0.57(HB — HB,) (€.1)

=  Pre-Asentamiento:

La operacién de preasentamiento es utilizada para garantizar la uniformidad dimensional
e inducir esfuerzos residuales favorables en el resorte. Este proceso involucra grandes
deformaciones y es necesario emplear andlisis de doblez el cual tenga en cuenta el
comportamiento plastico del material, el desarrollo de la relacion para el momento
plastico del material se muestra la figura C-1 [46].

Figura C- 1: Analisis de Flexion Inelastica [46]

= Granallado Normal y Granallado bajo Esfuerzo.

Los perfiles de esfuerzo residual que resultan de un granallado tipico y bajo esfuerzo se
observa en la figura C-2. El granallado bajo esfuerzo genera un perfil de tension residual
mas alto y un nivel de penetracion mas profundo que el granallado normal. También, el
perfil de granallado bajo esfuerzo varia con respecto al espesor como resultado de
diferentes gradientes de deformacion durante el procesamiento. Las secciones mas
gruesas desarrollan un patrén de esfuerzo residual mas profundo, no obstante los niveles
de esfuerzo maximo son minimamente afectados [46].
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Figura C- 2: Perfiles de Esfuerzo Residual obtenidos con varias Operaciones de
Granallado [46].
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» Resistencia a la Fatiga.

Los efectos benéficos de los esfuerzos residuales inducidos por el granallado normal y
bajo esfuerzo son instantAineamente obtenidos. Un orden de magnitud de mejoramiento
en la vida a la fatiga sobre el tratamiento térmico. El pre-asentamiento inicial logrado
tiene un pequefio efecto en un nivel de aproximadamente 0.01. La ecuacion C.2 se utiliza
como parametro de dafio para combinar la informacién concerniente a la resistencia a la
fatiga del material o'+, el esfuerzo residual o\, la amplitud del esfuerzo aplicado a,, y el
esfuerzo medio o0,. Utilizando los perfiles de esfuerzo dado, este parametro es graficado
como funcién de la profundidad que va desde la superficie hasta el eje neutro de la hoja.
El valor mas alto de este parametro y el valor mas pequefio de la vida a la fatiga, generan
la localizacién de la falla que sera indicada por el maximo en el perfil. Esto se ve ocurrir
bajo la superficie donde el esfuerzo de tension residual es encontrado (figura C-3) [46].
La vida a la fatiga puede ser determinada por la ecuacion C.3:

2N, b _ ,Ua C.2
@N)? = s (€.2)
_ o, 1/b
oy = (% €3)
0p — 0o — Oy

Figura C- 3 Procedimiento para Realizar un analisis de fatiga en una hoja
granallada y pre-doblada [46]
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Este procedimiento permite la determinacion de la influencia de las diferentes secuencias
de proceso en la vida a la fatiga [46].

D. ANEXO D: Modelado y simulacion
de Resortes

Se requieren conocer estudios relacionados con el modelamiento mediante el Método de
los Elementos Finitos que hayan desarrollado suspensiones para vehiculos pesados. En
National Crash Analisis Center, Simunovic y Zisi [41], proponen un modelo balistico
discreto de un vehiculo de carga pesada en el cual se incluye el modelo completo de la
suspension delantera y trasera. En este trabajo la intencion es simular el impacto del
vehiculo contra un muro de contenciébn con un angulo de ataque determinado y a
distintas velocidades. Esta simulacion se llevd a cabo en LS-DYNA, bajo un esquema
dindmico explicito. Esta informacion es de gran interés ya que se describe el
modelamiento de la ballesta, los amortiguadores, las barras de torsion, y la suspension
de aire, ademas de mostrar las curvas caracteristicas de respuesta de cada uno de estos
elementos.

Discusion: Los autores proponen un modelo de ballesta basado en una viga de seccion
constante, cuyo valor de espesor es la media de los espesores en el centro y en la punta.
El modelo discreto para el resorte esta dado como elementos Shell de orden lineal. Sin
embargo, los autores también proponen otro tipo de aproximacién para lograr definir mas
acertadamente mediante el método de superficies gruesas, ya que con este si es posible
sectorizar por tramos cada hoja y de esta manera asignar mediante un archivo de
entrada los diferentes espesores en funcion de la longitud. También, proponen un
tamafio de elemento discreto para lograr aproximar la constante de elasticidad del
resorte; sin embargo se observa una diferencia significativa con la constante real del
resorte. La precarga asignada debido a la aceleracién de la gravedad se realiza en una
simulacién aparte y los datos de deflexién del resorte son introducidos nuevamente al
entorno explicito. A diferencia del proyecto que se lleva a cabo, este se enfoca en el
analisis de la estructura completa del vehiculo y su respuesta integral frente a un caso de
colision a distintas velocidades, pero no en la suspensién ni en su optimizacion.
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Figura D- 1: Metodologia de caracterizacion, simulacion y correlacién de un resorte
de Ballesta parabdlico [41]
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Arora, Aggarwal y Bhushan [47] realizan un andlisis estatico lineal de un resorte de
ballesta en el software ANSYS WorkBench V11 para comparar los resultados de la
simulacién con los datos experimentales de prueba de cargas para un resorte multihojas.
De acuerdo a esto se obtienen resultados de deflexion para el resorte con diferentes
niveles de carga y se comparan con datos experimentales obteniendo variaciones hasta
del 1,35% en deflexion, pero de 12,5% en esfuerzos.

Discusion: Porcentajes de diferencia tan elevados en comparacion de resortes evaluados
computacionalmente con resortes experimentales, son evidencia que la metodologia
utilizada y el modelamiento lineal difieren bastante y no es posible tener en cuenta este
tipo de resultados como factores decisivos para un proceso de disefio y optimizacion.
Ademas, se puede observar que las condiciones de frontera y cargas aplicadas son
contrarias al comportamiento natural del resorte. Las condiciones de frontera a su vez
prescriben un desplazamiento para los apoyos distorsionando por completo el efecto de
la carga pura.

Mong y Yong [2] proponen una técnica de modelamiento confiable y facil para
representar las caracteristicas de histéresis, y analizan ademas el esfuerzo dinadmico de
un resorte de ballesta parabdlico. EI modelo de multicuerpo dindmico flexible para el
resorte de ballesta es desarrollado mediante el Método de los Elementos Finitos. Varios
cuerpos rigidos fueron incluidos en los lugares donde el modelo de elementos finitos esta
en contacto con alguna de ellas para poder aplicar el modelo de contacto. La friccién es
definida en el modelo de contacto para representar el fendmeno de histéresis del resorte
de ballesta. En afios recientes las caracteristicas dinamicas de un resorte de ballesta han
sido estudiadas mediante el desarrollo de modelos computacionales.
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Figura D- 2: Modelo Dindmico multicuerpo del resorte y grafica de comportamiento
dinamico [2]
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Discusion: La simulacién fue llevada a cabo en las mismas condiciones que el test real.
El diagrama de histéresis para la simulacion tiene una buena correlacion con los test
reales. Las simulaciones fueron ejecutadas con diferentes amplitudes en estados de
carga. Los resultados de simulacion tienen una buena correlacion con los resultados de
los test aun pensando en el diagrama de histéresis de la simulacion ejecutada con
pequefia amplitud de £3 mm, la cual muestra poca diferencia en el rango con uno de los
test fisicos.

Los esfuerzos maximos ocurren justo a un lado del centro del resorte parabdlico. El
méaximo esfuerzo dinamico se incrementé conforme se incrementd la excitacion de la
frecuencia o de la amplitud. EI méximo esfuerzo dindmico fue influenciado mas por la
excitacion de la amplitud que por la excitacion de la frecuencia. EI modelo dindmico de
multicuerpo flexible para el resorte parabdlico es capaz de contribuir al mejoramiento de
la confiabilidad del modelo computacional para vehiculos comerciales en analisis de
caracteristicas dindmicas. Se podria también extraer informacion de historial de cargas
para andlisis de durabilidad para los resortes parabdlicos.

El modelo de Philipson [48] fue utilizado para estudiar la trayectoria cinematica de un eje
durante la compresion y relajacion, ver Figura 1. No obstante el estudio no consideroé las
caracteristicas de histéresis del resorte. La constante dindmica definida por el rango
diagonal del diagrama de histéresis de un resorte de ballesta es considerablemente
variable como el desplazamiento de trabajo que varia de acuerdo a las caracteristicas de
histéresis del mismo. Entonces, las -caracteristicas de histéresis afectan
significativamente las caracteristicas dinamicas del vehiculo. El desarrollo de una técnica
de modelamiento de un resorte de ballesta, el cual no es facil de modelar, esto demanda
el desarrollo de un modelo computacional que funcione no solo para optimizar el disefio
sino para la estimacién de vida a la fatiga.
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Figura D- 3: Definicién de coordenadas generalizadas y propiedades geométricas
[48]

Muller [49] propone un modelo que representa medio resorte de ballesta con un ndmero
limitado de elementos tipo viga tridimensional sin masa. Como su nombre lo indica este
modelo omite la masa y también los efectos dinAmicos, para esto el autor considera dos
efectos importante en el modelo: la deformacion estatica lineal de la viga y el
acoplamiento no-lineal entre la rotacion y el desplazamiento, llamado “Efecto de
acortamiento”. Con la ayuda de los polinomios de Hermite, los términos de la matriz de
rigidez y el cambio de longitud efectiva del resorte han sido determinados. La matriz de
rigidez es constante, esta debe ser determinada antes de la simulacion. Las posiciones
de los nodos internos y las fuerzas al final de los nodos son calculadas utilizando el
método de reduccidn estatica de Guyan. Para considerar el contacto con el tope en forma
de “S”, se realiza una distribucion de nodos no equidistante. La parametrizacion en este
caso se puede aplicar al ancho y espesor [49].

Figura D- 4: Modelo mecanico de medio resorte de ballesta [49].

u bearing eya x, ¥, .

Alternativamente la rigidez vertical y el ancho caracteristico son introducidos por el
usuario y el espesor del perfil parabdlico se determina en el proceso de inicializaciéon [49].

Discusion: el modelo de ballesta ha sido desarrollado en el software SimPack. Asi mismo
existe un acoplamiento entre un modelo lineal y uno no-lineal. Este modelo ha sido
validado con mediciones de banco de pruebas y los resultados muestran una buena
correlacion con dichas mediciones. La comparacién de las simulaciones con la viga
elastica muestra buena relacion, El tiempo de CPU es competitivo y permite la aplicacion
en tiempo real de simulaciones de vehiculos completos.
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E. ANEXO E: Modelamiento y
Simulacién en Dinamica Vehicular

Huhtala, Vesimakg y Halonen [50] llevan a cabo una simulacién dinamica de
multicuerpos en el cual los resortes de ballestas se modelan como cuerpos rigidos de
tres brazos con pares cinematicos de revolucion como se muestra en la figura E-1.

Figura E- 1: Modelo del resorte de ballesta [50]
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Los amortiguadores y resortes de aire se modelan como ecuaciones no-lineales. El
objeto de este estudio fue la comparacion de diferentes tipos de suspension (multihojas,
parabdlico, aire) a distintas velocidades y observar su respuesta dindmica, cuando el
vehiculo est4d en contacto con la carretera, para este estudio los autores utilizan el
software MSC ADAMS (Automatic Dynamic Analysis of Mechanical Systems). El resorte
de ballesta, tanto multihoja como el parabdlico se modelan de la misma forma, su Unica
diferencia son los momentos de la barra dos “Link 2 (Axle)”, estos actuan como resortes
virtuales de torsion cuya histéresis difiere para ambos casos; para el resorte parabdlico la
histéresis es menor.

Discusion: El nivel de simplificacion para los resortes de ballesta se realizé en pro del
costo computacional (1 a 1,5 horas). Sumado a esto la version de software de simulacién
no permitia el uso de cuerpos flexibles junto con los cuerpos rigidos del chasis y mucho
menos la posibilidad de introducir modelos no lineales que se asemejen al verdadero
comportamiento de estos resortes. Este proyecto no incluyé ningun algoritmo de
optimizacion para la suspensién, tampoco relaciond los resultados de simulaciéon con
resultados experimentales.

Para los modelos dinAmicos de vehiculos es importante conocer el grado de precision
comparado con el costo computacional, de manera que se logre un equilibrio para cada
una de las estrategias. Thoresson, Uys, Els, y Snyman [51] proponen un modelo
computacional basico en el software MSC.ADAMS, dicho modelo es un vehiculo
completo de un Land Rover Defender 110 tal como se muestra en la Figura E-2.
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Figura E- 2: Modelamiento de las suspensiones delanteray trasera en MSCADAMS
[51]
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Los autores llevan a cabo una comprobacién experimental del modelo en MSC.ADAMS
obteniendo resultados muy aproximados; sin embargo detectan ruido numérico y un alto
costo computacional asociado. Debido a esto los autores llevan a cabo una simulacién
mas simplificada con el software MATLAB/Simulink el cual ofrece resultados en menor
tiempo, sin embargo la precision decae. Segun los autores, tanto los resortes como los
amortiguadores de este estudio son de tipo no-lineal, y el enfoque de este trabajo es
precisamente  optimizar la no-linealidad de estos componentes para mejorar las
condiciones de manejo y confort del vehiculo con determinadas condiciones de carretera.

Polach y Hajzman [52] realizan una investigacion sobre un vagén de transporte de
carbon con el objetivo de comparar dos tipos de resortes de ballesta, uno de cinco hojas
parabdlicas y otro de dos hojas parabdlicas de un material compuesto GRP (Glass
Reinforced Plastic), los cuales se muestran en la figura E-4.

Figura E- 3: Descripcion del vagén de carbon UK HAA [52]
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Para la adquisicion de datos experimentales se utilizd un banco de pruebas especial
(Schenck 4000) para este tipo de vehiculos, este equipo utiliza dos actuadores traseros
de doble paso 400 KN y dos actuadores delanteros de 630 kN de triple paso. Las ruedas
del vagon son aseguradas con cufias para no permitir el movimiento del vagon hacia
adelante. Estas ruedas también se encuentran sin frenos para permitir una posible
rotacion de las mismas. La Figura E-5 muestra el montaje experimental para mayor
comprension.

Figura E- 4: Montaje experimental del vagon de carga [52]

Se efectian mediciones en el movimiento relativo entre la rueda del vagoén y el chasis,
también se miden los desplazamientos de cada actuador, la fuerza que actlan entre la
rueda y el apoyo del actuador, la aceleracion del cilindro hidraulico, aceleracion de la
rueda directamente en el punto de contacto con el actuador, aceleracion en el eje
delantero y trasero, aceleracion del chasis sobre cada rueda y la aceleracién del chasis
en las vigas laterales. Durante los ensayos los autores realizaron un barrido de
frecuencias de 0 a 30 Hz con el interés de identificar picos de resonancia tanto en la
masa suspendida como en la no suspendida. La sefial de prueba fue sinusoidal con una
amplitud constante de 0,5 mmy 1 mm.

Los autores advierten de algunos problemas en el modelado de las ballesta como la
histéresis, que no es posible ser considerada debido a método de discretizacion, es decir
gue el software considera los resortes con ecuaciones de rigidez lineal. Tampoco se
considera el factor de amortiguamiento vertical de las ballestas para el modelamiento
dinamico; por lo anterior se observaron desplazamientos relativos mas grandes entre las
ruedas y el chasis durante la simulacién que sobre el ensayo experimental. Finalmente,
recomiendan realizar una evaluaciéon mas profunda de las caracteristicas de los resortes
de manera que la aproximacion a la realidad sea mayor. Como conclusién de define que
la falta de precision en el modelo de resortes conduce hacia resultados un poco alejados
de la realidad; y recomiendan un modelo mas sofisticado para lograr resultados mas
precisos.
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F. ANEXO F:. Metodologias aplicadas
al diseno de suspensiones

Disefio robusto es una metodologia de ingenieria cuyo objetivo es crear productos de alta
calidad y costo efectivo que rindan bien durante su tiempo de utilizaciéon
independientemente de como y bajo cual circunstancia esta siendo utilizado [53]. Esas
circunstancias externas que estan fuera de control en la ingenieria del disefio son
llamados ruidos. El disefio robusto incrementa la calidad del producto minimizando el
efecto del ruido en el rendimiento del mismo [53].

Dentro de la metodologia de disefio robusto, se han desarrollado algoritmos como los de
tipo genético, los algoritmos genéticos fueron inventados en la década de los 60°s.
Holland [54], Michalewic [55], Cai, Lasdon, McKinney [56] definen los algoritmos
genéticos como técnicas de aleatorizacion guiadas por los principios de evolucién vy
genética natural, son efectivos, se adaptan a procedimientos robustos, produciendo
soluciones globales, 6ptimas y aproximadas, que tienen una gran cantidad de
paralelismo implicito. En la evolucion, el problema de cada especie es la blusqueda de
adaptaciones benéficas al entorno cambiante y complicado. La adaptacion que cada
especie haya ganado en su estructura, hara lo mismo en los genes de los descendientes.
En general los algoritmos genéticos se pueden percibir como un procedimiento de
busqueda a través de un espacio de soluciones potenciales. Los métodos clasicos de
optimizacion trabajan bien para busquedas en espacios pequefios, no obstante para
espacios mas grandes, las técnicas de inteligencia artificial y algoritmos genéticos son las
mas efectivas. Los algoritmos genéticos son algoritmos estocasticos los cuales buscan el
modelo de motivacion de evolucién natural [54] [55] [56]: genética inherente y lucha por la
supervivencia. Son algoritmos estocasticos porque los numeros aleatorios que se
generan durante la operacién del algoritmo se determina el resultados de la busqueda,
esto significa que si un algoritmo genético es destinado para optimizar el mismo
problema dos veces en exactamente la misma forma, usualmente dos diferentes
respuestas seran obtenidas, y pueden estar muy cercanas una de la otra. Los algoritmos
genéticos han sido aplicados en una gran variedad de formas. La idea de la utilizacion de
los algoritmos genéticos es que su naturaleza es la exitosa y conocida evolucion
Darwiniana, y la transforma para su aplicacion en optimizaciébn matematica y encontrar el
Optimo global aproximado. Chalasani [57] utiliza los métodos clasicos de optimizaciéon
para estudiar el problema de la reduccion de la fuerza de una llanta. Entonces el nimero
de parametros de disefio considerado en este estudio es de dos, la soluciéon 6ptima
puede ser obtenida por inspeccion de un mapa de contorno de la funcién objetivo como
la variaciobn de los dos parametros que cambian. Baumal, McPhee y Calamai [58]
aplicaron un algoritmo genético al disefio de una suspension vehicular, en el cual la
superficie de la carretera se asumié como una funcion deterministica sinusoidal. Esto
puede limitar practicamente el valor de su resultado de disefio 6ptimo, diferente a como si
se hiciera en un campo aleatorio. Para tomar las ventajas de los algoritmos genéticos se
pueden determinar multiples objetivos con condiciones altamente no lineales.

Sun, Cai, Yang [59] modelan la condicion de carretera para un cuarto de vehiculo, es
conocido que este tipo de modelo puede ser utilizado para predecir la calidad del confort
y la carga del pavimento muy bien. Los autores asumen los siguientes parametros para
lograr utilizar el modelo de % de vehiculo: velocidad del vehiculo constante, el vehiculo
no tiene un cuerpo como tal, todos los componentes son rigidos, tanto la suspension



152 Disefio Optimo de Resortes Tipo Ballesta Para la Suspension de un Vehiculo
Comercial Considerando las Condiciones Dinamicas.

como las llantas tienen rigidez lineal, el contacto entre llanta y carretera es puntual, el
angulo de cabeceo frontal es despreciable.

Para obtener una respuesta en el vehiculo debido a la excitacion provocada por las
irregularidades del camino, se utiliza un campo aleatorio isotropico Gaussiano. De esta
forma es posible mediante el método FFT (Fast Fourier Transform), filtrar los datos y
simplificarlos en una PSD (Power Spectral Density). Esto permitird evaluar la condicién
del vehiculo de manera mas rapida que con el histérico de tiempo.

Sun, et al. [59] Analizan las vibraciones generadas y desarrollan un algoritmo genético
para solucionar el problema no-lineal, la cual tiene como objetivo la reducciéon de la
varianza de la carga dindmica que logre limitar el dafio inducido. Esta reduccién esta
sujeta a unas restricciones maximas y minimas en los pardmetros de rigidez del resorte y
de amortiguamiento, asi como una restriccion en la deflexion de la suspension. La Figura
F-1 se muestra el diagrama metodolégico del algoritmo genético.

El método de superficies de respuesta tiene multiples aplicaciones las cuales presentan
situaciones en la que los procesos centran su interés en el andlisis de datos registrados
sobre un conjunto de individuos, a quienes se les aplica un tratamiento y se hace
necesario determinar las condiciones bajo las cuales los resultados son los mejores en
términos de calidad y/o costos. Cada tratamiento resulta de la combinacion de niveles de
los factores de investigacion, el objetivo es encontrar la combinacion de estos niveles que
optimicen las variables respuesta de interés para el proceso [60].

Figura F- 1: Diagrama Esquematico del algoritmo genético [59]

( Initialize a usually random population J
le—

'

‘ Evaluate fitness of all individuals of population l

Competitive Selection l

Generate new solutions

Sun, et al. [59] Encontraron valores optimizados para las constantes de rigidez del
resorte, amortiguador y llanta, lo cual puede ser obtenido facilmente utilizando un
algoritmo de busqueda basado en gradientes. Sin embargo, para problemas mas
complejos o realistas el nUmero de parametros de restriccion pueden ser mas de tres; en
este caso los métodos tradicionales de optimizacion tendran problemas mientras que los
algoritmos genéticos seguiran siendo una aproximacion efectiva.
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Els y Uys [61] proponen el método “Dynamic-Q”, esta aproximacion envuelve la
aplicacion de una trayectoria dinamica para optimizacion sin restricciones adaptado al
manejo de problemas restringidos a través de ecuaciones con formulacién penalizada.
Este método es aplicado para aproximar sucesivamente subproblemas cuadraticos del
problema original, estos subproblemas se construyen por muestreo, a menudo se
requiere un alto costo computacional, el comportamiento de las funciones de restriccion
ylo funciones objetivo se aproximan sucesivamente a la soluciéon en el espacio del
disefio. Los subproblemas, que son analiticamente simples, son resueltos répida y
precisamente utilizando un método de trayectoria dinAmica adaptada o LFOPC, Snyman
[62]

El objetivo del estudio de Els et al [61], es el de minimizar el &ngulo de cabeceo en un
entorno dinamico para el cual el vehiculo viaja a 60 km/h y cambia de carril, todo esto
ocurre en un intervalo de 15 segundos.

Los historiales de convergencia obtenidos en la aplicacion del algoritmo de optimizacion
“Dynamic-Q” para el caso de manejo y confort fueron aplicados a un vehiculo militar.
Claramente se indica que el algoritmo puede ser utilizado como un procedimiento
econdmico computacionalmente hablando para la optimizacibn de suspensiones
vehiculares. Con pocas variables que se involucraron en dicha investigacion, la habilidad
del algoritmo “Dynamic-Q” para asegurar la convergencia rapida tiene condiciones
Optimas de operacion, lo cual es bueno si la optimizacion inicia lejos de la solucién
Optima. Els, et al. [61] Encontraron que la optimizacién para el manejo del vehiculo
procede con menos dificultad que la optimizacion con respecto al confort, y por
consiguiente las variables restrictivas para este tipo de anadlisis deben ser mejor
controladas. Sin embargo, los autores asumieron que la optimizacién en una sola rueda
bastaria para las otras tres, esto de cierta manera sesga el resultado para el vehiculo
completo ya que la distribucion de masa sobre cada una de las ruedas es distinta.

Naude y Snyman [63] realizan el desarrollo de un vehiculo militar con la intencién de
resolver el problema dindmico en dos dimensiones. Este modelo esta acoplado a un
algoritmo matematico de optimizacién que permita la optimizacion de los parametros del
vehiculo a través de la minimizaciéon de una funcién obijetivo bien definida.

La suspension de cada uno de los ejes es modelada por un brazo de suspension
equivalente y este a su vez esta conectado al chasis con otro brazo. Para cada eje se
coloca un resorte y un amortiguador asi como topes de desplazamiento maximo.

La formulacion del problema de optimizacién requiere la identificacion de la funcion
objetivo, las variables y las restricciones. La construccién de un modelo apropiado, en
este caso la suspensiéon de un vehiculo, y para un primer pas6 en el proceso de
optimizacion: por un lado, si se hace demasiada simplificacion, esto no dard una vision
del problema en la préactica; pero por otro lado, si es demasiado complejo puede llegar a
ser muy dificil de resolver. Una vez que la formulacién fue hecha y un algoritmo de
optimizacion se seleccion6 para encontrar la solucion, fue necesaria la utilizacion
computacional para implementarlo. En este estudio Naud, et al. [63] utiliza un algoritmo
de Snyman [62] LFOPC el cual tiene varias caracteristicas:

1. Utiliza la informacién de una Unica funcién gradiente.

2. No funciona con lineas de blusqueda explicitas.

3. Es extremadamente robusta, y maneja valles y discontinuidades en funciones y
gradientes con facilidad.
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4. El algoritmo toma minimos locales y utiliza un componente béasico en la
metodologia para la optimizacion global.

5. No es tan eficiente en funciones cuadraticas como los métodos tradicionales, pero
es particularmente robusta y confiable en relacion con la presencia de ruido
numérico en la funcion objetivo y en las funciones de restriccion. Esto es de
esperarse para el caso de estudio donde la funcién objetivo es evaluada con
simulacion numérica.

Naud, et al. [63] Reconoce que el acoplamiento del algoritmo de optimizacién al modelo
de dindmica vehicular es de vital importancia. La utilizacion del algoritmo LFOPC junto
con las variables de disefio permite la definicién de la funcion objetivo tal como el confort.
Al mismo tiempo la revision de la literatura.

El disefio basado en confiabilidad, viene de dos partes diferentes. Primero, hay una
minimizacion de la variacion del rendimiento a través de diferentes entornos y
condiciones de usuario. Segundo, es la de asegurar que el producto funcionara como se
predice, sin fallas tempranas de una serie de expectativas del cliente [53]. Los ingenieros
deben asegurarse que el producto tiene una resistencia adecuada, confiabilidad y
previene las fallas. Tradicionalmente, la confiabilidad ha sido alcanzada a través de una
gran cantidad de ensayos al final del proceso de disefio. Una mejor idea es disefar en
etapas tempranas incorporando conceptos de calidad y confiabilidad. En la mayoria de
ocasiones se utiliza un factor de seguridad como una manera para cubrir los posibles
modos de falla que no se consideraron en el disefio. Sin embargo un factor se seguridad
elevado no necesariamente se traduce en un producto confiable, en vez de eso se
obtiene un producto sobredimensionado y con problemas [53].

El factor de seguridad es una medida de incertidumbre acerca de las condiciones en las
cuales el producto trabajara y esta dado por:

Resistencia Carga de disefio

Esfuerzo  Carganormal

Algunas agencias especialmente en Estados Unidos, requieren el uso del margen de
seguridad el cual describe la relacion entre la resistencia del componente y sus
requerimientos:

MS — Esfuerzo Permisible
 Esfuerzo aplicado * SF

Cuando la resistencia del componente y la carga aplicada son funciones de densidad
normal, la confiabilidad R del componente esta dada por:

1 Margen de seguridad x_Z
R=— f 2
V2 J_»

De acuerdo a la revision de estos antecedentes es claro que se hace indispensable la
utilizacién de un método de optimizacién que permita obtener un comportamiento 6ptimo
de la suspension del vehiculo. Esto también brinda un conocimiento acerca del estado
del arte en disefio de suspensiones automotrices y los algoritmos de optimizacion mas
utilizados. Por esta razon y por el estado actual del proceso de disefio de suspensiones
para industria automotriz nacional, se hace necesario investigar y desarrollar un método
de aproximacién numérica que permita tener un disefio mas robusto de la suspension
para condiciones de carretera extremas.

dx
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G. ANEXO G: Propiedades de
materiales y disposicion de capas de
material compuesto en MAPDL

/com, ***x*kx*kx*kx* Send Sheet Layered Section Properties ***x*kkkkkkk

MP, DENS,5,2.497e-09, ! tonne mm"-3

MP,EX,5,3181, ! tonne s"-2 mm"-1
MP,EY, 5,83, ! tonne s”-2 mm"-1
MP,EZ, 5,83, ! tonne s"-2 mm"-1

MP, PRXY,5,0.00011,
MP, PRYZ,5,0.00011,
MP, PRXZ,5,0.454,
MP,GXY,5,1223.4,
MP,GYZ,5,31.92,
MP,GXZ,5,31.92,

tonne s*-2 mm”*-1

tonne s*-2 mm"-1

tonne s*-2 mm"-1

MP, DENS, 6,1.351e-09, tonne mm”-3

MP,EX, 6,107, ! tonne s”-2 mm™-1
MP,EY, 6,27, ! tonne s"-2 mm"-1
MP,EZ, 6,107, ! tonne s”-2 mm*-1

MP, PRXY, 6,0.451,
MP, PRYZ, 6,0.0038,
MP, PRXZ, 6,0.0038,

MP,GXY,6,41.1, ! tonne s”-2 mm*-1
MP, GYZ,6,48.8, ! tonne s”-2 mm™-1
MP,GXZ,6,41.1, ! tonne s”-2 mm*-1
MP, DENS,7,7.85e-09, ! tonne mm"-3
MP,ALPX,7,1.2e-05, ! cr-1
MP,C,7,434000000, ' mm~2 s*-2 C*-1
MP,KXX,7,60.5, ! tonne mm s*-3 C"-1
MP,RSVX,7,0.00017, ! ohm mm
MP,EX,7,3970, ! tonne s"-2 mm"-1

MP, NUXY,7,0.3,
MP, MURX, 7,10000,

TB, HYPE, 8, 1, 2, MOON
TBDATA,1,0.1404,0.427,1
MP, DENS, 8,1.1e-12, ! tonne mm"-3

TB, HYPE, 9, 1, 2, MOON
TBDATA, 1,0.8015,1.805,1

MP,DENS, 9,1.1e-12, ! tonne mm"-3

CMBLOCK,_CM67 4_0, ELEM, 408

(8110)
877 878 879 880 881 882 883 884
885 886 887 888 889 890 891 892
893 894 895 896 897 898 899 900
901 902 903 904 905 906 907 908
909 910 911 912 913 914 915 916
917 918 919 920 921 922 923 924
925 926 927 928 929 930 931 932
933 934 935 936 937 938 939 940
941 942 943 944 945 946 947 948

949 950 951 952 953 954 955 956
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957 958 959 960 961 962 963 964

965 966 967 968 969 970 971 972

973 974 975 976 977 978 979 980

981 982 983 984 985 986 987 988

989 990 991 992 993 994 995 996

997 998 999 1000 1001 1002 1003 1004
1005 1006 1007 1008 1009 1010 1011 1012
1013 1014 1015 1016 1017 1018 1019 1020
1021 1022 1023 1024 1025 1026 1027 1028
1029 1030 1031 1032 1033 1034 1035 1036
1037 1038 1039 1040 1041 1042 1043 1044
1045 1046 1047 1048 1049 1050 1051 1052
1053 1054 1055 1056 1057 1058 1059 1060
1061 1062 1063 1064 1065 1066 1067 1068
1069 1070 1071 1072 1073 1074 1075 1076
1077 1078 1079 1080 1081 1082 1083 1084
1085 1086 1087 1088 1089 1090 1091 1092
1093 1094 1095 1096 1097 1098 1099 1100
1101 1102 1103 1104 1105 1106 1107 1108
1109 1110 1111 1112 1113 1114 1115 1116
1117 1118 1119 1120 1121 1122 1123 1124
1125 1126 1127 1128 1129 1130 1131 1132
1133 1134 1135 1136 1137 1138 1139 1140
1141 1142 1143 1144 1145 1146 1147 1148
1149 1150 1151 1152 1153 1154 1155 1156
1157 1158 1159 1160 1161 1162 1163 1164
1165 1166 1167 1168 1169 1170 1171 1172
1173 1174 1175 1176 1177 1178 1179 1180
1181 1182 1183 1184 1185 1186 1187 1188
1189 1190 1191 1192 1193 1194 1195 1196
1197 1198 1199 1200 1201 1202 1203 1204
1205 1206 1207 1208 1209 1210 1211 1212
1213 1214 1215 1216 1217 1218 1219 1220
1221 1222 1223 1224 1225 1226 1227 1228
1229 1230 1231 1232 1233 1234 1235 1236
1237 1238 1239 1240 1241 1242 1243 1244
1245 1246 1247 1248 1249 1250 1251 1252
1253 1254 1255 1256 1257 1258 1259 1260
1261 1262 1263 1264 1265 1266 1267 1268
1269 1270 1271 1272 1273 1274 1275 1276
1277 1278 1279 1280 1281 1282 1283 1284

sectype, 5, shell
secdata,2,5,0
secdata, 2, 6,90
secdata, 2,6, 90
secdata,2,7,0

secdata, 2,8,0

secdata, 16,9,0

secoff, top

emod, cm674 0,secnum, 5
esel,all

TB,HYPE, 10,1, 2,MOON
TBDATA,1,0.1718,0.8303,1
MP, DENS, 10,1.1le-12, ! tonne mm"-3
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H.

ANEXO H: Matriz de Contactos

lineales y no lineales del resorte de
Ballesta, Script MAPDL contacto
friccional

Nombre Tipo Alcance u | Método | FKN | Comportamiento ACtuaI.'ZaC'On Formulacion Metodo_ Qe Interface
de Rigidez Deteccion
Frictional - GRAPA UBOLT
BALLESTA DEL/SOPORTE - Face (Solid), ! Each lteration, | Augmented | On Gauss | Adjustto
SUPERIOR GRAPAS UBoLT | Frictional | oo (Saligy | 1 | Manual | 05 Asymmetric Aggressive Lagrange Point Touch
BALLESTA DEL
Frictional - GRAPA UBOLT
BALLESTA DEL/SOPORTE - Face (Solid), ! Each lteration, | Augmented | On Gauss | Adjustto
SUPERIOR GRAPAS UgoLT | Frictional | oo (Saligy | 1 | Manual | 05 Asymmetric Aggressive Lagrange Point Touch
BALLESTA DEL
Frictional - HOJA 6 BALLESTA Frictional Face (Solid), 0.1 | Manual 1 Asymmetric Each Iteration, | Augmented | On Gauss | Adjustto
DEL/HOJA 5 BALLESTA DEL Face (Solid) i Y! Aggressive Lagrange Point Touch
Frictional - HOJA 6 BALLESTA Frictional Face (Solid), 1 Manual 1 Asymmetric Each Iteration, | Augmented | On Gauss | Adjustto
DEL/ASIENTO BALLESTA DEL Face (Solid) Y! Aggressive Lagrange Point Touch
Frictional - HOJA 5 BALLESTA Frictional Face (Solid), 0.1 | Manual 1 Asymmetric Each Iteration, | Augmented | On Gauss | Adjustto
DEL/HOJA 4 BALLESTA DEL Face (Solid) i Y! Aggressive Lagrange Point Touch
Frictional - HOJA 4 BALLESTA Frictional Face (Solid), 0.1 | Manual 1 Asymmetric Each Iteration, | Augmented | On Gauss | Adjustto
DEL/HOJA 3 BALLESTA DEL Face (Solid) i Y! Aggressive Lagrange Point Touch
Frictional - HOJA 3 BALLESTA Frictional Face (Solid), 0.1 | Manual 1 Asymmetric Each Iteration, | Augmented | On Gauss | Adjustto
DEL/HOJA 2 BALLESTA DEL Face (Solid) i Y! Aggressive Lagrange Point Touch
Frictional - HOJA 2 BALLESTA Frictional Face (Solid), 0.1 | Manual 1 Asymmetric Each Iteration, | Augmented | On Gauss | Adjustto
DEL/HOJA 1 BALLESTA DEL Face (Solid) i Y! Aggressive Lagrange Point Touch
Frictional - HOJA 1 BALLESTA
DEL/SOPORTE SUPERIOR Frictional Face (Solid), 1 Manual 1 Asymmetric Each Iteration, | Augmented | On Gauss | Adjustto
GRAPAS UBOLT BALLESTA Face (Solid) Y! Aggressive Lagrange Point Touch
DEL
Bonded - TUERCA M18 X Face (Solid), . Each lIteration, | Augmented Program
2/GRAPA INF BALLESTA DEL | BOMded | race (solig) | VA | Manual | 0.1 | Asymmetric Aggressive Lagrange | Controlled | N/A
Bonded - TUERCA M18 X Face (Solid), . Each lIteration, | Augmented Program
2/GRAPA INF BALLESTA DEL | BOMded | race (soli) | /A | Manual | 1 Asymmetric Aggressive Lagrange | Controlled | N/A
Bonded - TUERCA M18 X Face (Solid), . Each lIteration, | Augmented Program
2/GRAPA INF BALLESTA DEL | BOMded | race (soli) | /A | Manual | 1 Asymmetric Aggressive Lagrange | Controlled | N/A
Bonded - TUERCA M18 X Face (Solid), . Each lIteration, | Augmented Program
2/GRAPA INF BALLESTA DEL Bonded Face (Solid) N/A | Manual 1 Asymmetric Aggressive Lagrange Controlled N/A
Bonded - GRAPA UBOLT . .
Face (Solid), . Each lIteration, | Augmented Program
BALLESTA DEL;TUERCA M18 X | Bonded Face (Solid) N/A | Manual 1 Asymmetric Aggressive Lagrange Controlled N/A
Bonded - GRAPA UBOLT . .
Face (Solid), : Each lteration, | Augmented Program
BALLESTA DEL;TUERCA M18 X | Bonded Face (Solid) N/A | Manual 1 Asymmetric Aggressive Lagrange Controlled N/A
Bonded - GRAPA UBOLT . .
BALLESTA DEL/ITUERCA M18 X | Bonded | 72¢€ (SO | \/a | vanuar | 1 Asymmetric | EAch lteration, | Augmented | Program N/A
> Face (Solid) Aggressive Lagrange Controlled
Bonded - GRAPA UBOLT . .
Face (Solid), . Each lIteration, | Augmented Program
BALLESTA DEL;TUERCA M18 X | Bonded Face (Solid) N/A | Manual 1 Asymmetric Aggressive Lagrange Controlled N/A

esel, s, type, ,25

cm,contactElems99,elem

cmsel,a, AllContacts,elem

cm, AllContacts,elem

cmsel,s,contactElems99,elem

cmdele,contactElems99

mp,mu,cid,0.1
keyo,cid, 1,0
keyo,cid,2,0
keyo,cid, 3,1
keyo,cid, 4,0
keyo,cid,5,1

keyo,cid, 6,2
keyo,cid,7,0
keyo,cid, 8,2
keyo,cid, 9,1
keyo,cid, 10,2

Seleccion de Elementos de Contacto Graficamente
Seleccion de Superfice de Contacto Graficamente
Creacion de Elementos de Contacto

Eliminacién de Superficie de contacto
Coeficiente de Friccién Sin unidades

DOF UX,UY,UZ

Lagrange Aumentado

Unidades para FKN [N/mm]

En puntos de integracién Gaussiana

CNOF Automatico para ajustar las luce geométricas
unicamente

Permitir cambios agresivos en la rigidez

Sin Prediccién de impactos

Contacto Asimétrico
Ignorar Luz o penetracién inicial

! Ajustar rigidez de contacto en cada iteracién de
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Newton-Raphson
Efecto de espesor para elementos Shell
Contacto Friccional

keyo,cid, 11,0

keyo,cid, 12,0
rmod,cid,3,1.

Factor de rigidez normal de contacto FKN

rmod,cid,5,0. ICONT

rmod,cid, 6,0. PINB

rmod,cid,10,0. ! CNOF

rmod,cid,12,0. ! FKT

/com,Crear Contacto "Frictional - BALLESTA DELANTERA.asm:1,HOJA 4 BALLESTA

DEL.par:1 To BALLESTA DELANTERA.asm:1,HOJA 3 BALLESTA DEL.par:1"
La constante Real para este contacto es 27 y 28

/com,

*set, tid, 28
*set,cid, 27
r,tid

r,cid

et,tid, 170
et,cid,174
eblock,10,,,496

. Anexo |I; Matriz de Pares Cinematicos
del resorte de Ballesta

Nombre Tipo Alcance Referencia Movil
Revolute - SOPORTE FIJO BALLESTA DEL/HOJA 1 Body- SOPORTE FIJO
BALLESTA DEL Revolute | Body BALLESTA DEL HOJA 1 BALLESTA DEL
Revolute - SOPORTE BALANCIN BALLESTA Body- SOPORTE BALANCIN BALANCIN BALLESTA
DEL/BALANCIN BALLESTA DEL Revolute | Body BALLESTA DEL DEL
Revolute - BALANCIN BALLESTA DEL/HOJA 1 Body- BALANCIN BALLESTA
BALLESTA DEL Revolute | Body DEL HOJA 1 BALLESTA DEL
Body- SOPORTE FIJO
Fixed - Ground To SOPORTE FIJO BALLESTA DEL Fixed Ground Ground BALLESTA DEL
Fixed - Ground To SOPORTE BALANCIN BALLESTA Body- SOPORTE BALANCIN
DEL Fixed Ground Ground BALLESTA DEL
Body- GRAPA INF BALLESTA
Fixed - GRAPA INF BALLESTA DEL/SECCION EJE Fixed Body DEL SECCION EJE
Body-
Fixed - ASIENTO BALLESTA DEL/SECCION EJE Fixed Body ASIENTO BALLESTA DEL | SECCION EJE
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