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Resumo: Este trabalho apresenta a modelagem matemadtica, implementagdo numérica e
correlagdo numérico-experimental de um modelo de veiculo de passageiros completo que
possui 13 graus de liberdade, incluindo o motor e o sistema de suspensdo motopropulsora,
para aplicacdo em estudos de dinamica veicular vertical e ride comfort. Foi desenvolvida no
software MATLAB® uma rotina computacional capaz de obter a solugdo, utilizando-se o
método de Runge-Kutta-Felhberg, das equacbes diferenciais que definem o sistema,
permitindo desta forma obter os sinais de deslocamento, velocidade e aceleragdao das varias
partes que compdem o modelo matematico do veiculo completo quando este trafega por um
perfil de pista irregular. Em um veiculo de referéncia foram aquisitados sinais de aceleragao,
na dire¢do vertical, no centro das rodas, topo dos amortecedores no ponto de ataque na
carroceria, coxins motor, trilho do banco e no assoalho. Os resultados obtidos do modelo
matemadtico foram confrontados com os resultados experimentais e os ajustes necessarios
foram feitos no modelo de veiculo completo para que houvesse uma correlacdo em termos de
frequéncias e amplitude dos sinais de aceleragao.

Palavras chaves: Modelo matemdtico de Veiculo Completo, Ride Comfort, Correla¢dGo
numérico-experimental, Dindmica Veicular Vertical

Abstract: This paper presents the mathematical modelling, numeric implementation and
numeric-experimental correlation of a full passenger vehicle model that has 13 degrees of
freedom, including the powertrain model and their suspension system for application in
studies of vertical vehicle dynamics and ride comfort. Was developed a routine in MATLAB®
software capable of obtaining the solution of the differential equations system using the
Runge-Kutta-Felhberg method to obtain the displacement, velocity and acceleration of each
part which compose the full vehicle mathematical model when it travels through an irregular
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road profile. Signal of acceleration were acquired in a reference vehicle, only in vertical
direction, in the wheels center, damper top mounts where this is attached to the vehicle body,
engine mounts, seat rail and on the floor. The results obtained from the mathematical model
were compared with the experimental results and the necessary adjustments were made in
the full vehicle model so that there was a correlation in terms of frequencies and amplitude of
the acceleration signals.

Keywords: Full vehicle mathematical model, Ride Comfort, Numeric-experimental correlation,
Vertical vehicle dynamics.
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1 INTRODUCAO

Os processos na indUstria automotiva evoluiram e estdo evoluindo muito
rapidamente em termos tecnoldgicos, e, muito dessa evolu¢do se deve a
virtualizacdo de seus processos e projetos que possibilitam redu¢do de custos e
tempo do projeto. Com isso, engenheiros no momento da concep¢do de vérios
componentes do veiculo utilizam da modelagem matemaética para verificagdo e
pesquisa do comportamento destes dispositivos de acordo com as solicita¢Oes a
que eles serdo submetidos na pratica.

O objetivo deste artigo € apresentar o um modelo de veiculo completo
desenvolvido usando o método de mdultiplos corpos em MATLAB e a validacdo
deste a partir dos dados de um veiculo fisico de referéncia, através de andlise do
espectro de amplitude no dominio da frequéncia, de forma, que se tenha um
modelo confidvel e robusto, e, também de facil manipulacéo e rapida execucdo.

O veiculo ao trafegar em perfil de pista irregular estd sujeito a vibra¢Ges em
sua estrutura que possuem um largo espectro de frequéncias. Essas vibra¢des sdo
transmitidas até ao condutor e passageiros e provocam rea¢les variadas nos
mesmos e afetam sua percep¢io de conforto. E importante entfo ajustar os
parametros de suspensdo veiculo, como molas e amortecedores, e suspensédo
motopropulsora onde se encaixam os coxins do motor que sustentam o mesmo em
seu habitéculo.

As andlises de avalia¢do de qualidade de conforto se atém apenas a faixa de
frequéncias que varia entre 0,5 e 100 Hz. E comumente dividida em Ride Comforte
Harshness, sendo que o Ride Comfort compreende apenas a faixa entre 0,5 e 25 Hz,
onde se encontram os modos de vibrar de corpo rigido do chassi do veiculo, do
conjunto motopropulsor, do conjunto de suspensdo veiculo e do sistema de
exaustdo. Segundo Wong (2001) o termo Ride Comfort é utilizado para analises
que buscam entender e mensurar a sensagdo de conforto percebido pelo
passageiro em relagdo ao deslocamento de um veiculo sobre um pavimento
irregular. Na faixa de frequéncias onde € feita as andlises de Ride Comfort é onde o
corpo humano € mais sensivel a vibragdo a que esta submetido e esta mais passivel
a sentir enjoos e até mesmo perdas de performance motora.

Segundo Marjanen (2010) a percep¢do humana de conforto depende
fortemente da frequéncia e magnitude da vibracdo a que estd submetido, e,
também é ndo linear e varia significativamente de acordo com as condi¢Bes de
contorno avaliadas. De acordo com Stone e Ball (2004) e Park e Subramaniyam
(2013) além das caracteristicas construtivas dos sistemas do veiculo as condi¢Bes
fisiolOgicas e psicolOgicas do ser humano tém forte influenciam em sua percepgéo
em relacdo ao conforto, e, por ser uma questdo subjetiva, varia de individuo para
individuo, mesmo que a vibragdo de entrada seja exatamente igual para cada um
deles. Dessa forma, é possivel perceber que as analises de Ride Comfort possuem
consideravel nivel de complexidade pois tratam com a subjetividade da resposta
humana as vibrag@es.
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Cui e Kurfess (2010) implementaram um modelo Aalf car com quatro graus de
liberdade. O objetivo do trabalho foi verificar qual dos pardmetros da massa suspensa
e da massa ndo suspensa, rigidez e amortecimento das suspensdes veiculo e rigidez do
pneu interferem de maneira significativa no comportamento dindmico em face de
perfis de rugosidade de pista diferentes como entrada do modelo para estimar os
pardmetros do mesmo. A andlise do modelo para diferentes perfis de pista mostrou
que os parametros de amortecimento da suspensdo, a rigidez do pneu e o valor da
massa ndo suspensa fizeram com que os resultados numéricos tivessem melhor
aproximagédo com os dados experimentais de referéncia.

Patricio (2005) desenvolveu um modelo veicular tridimensional de 7 graus de
liberdade relativos aos movimentos verticais das rodas e os modos de bounce, Pitche
roll da carroceria. Uma das caracteristicas que distinguem este trabalho € a
possibilidade de se variar os parametros dimensionais do veiculo, bem como seus
valores de rigidez e amortecimento, permitindo assim que este modelo possa ser
usado em andlises de Ride comfort e handling. As equa¢des dindmicas dos
componentes do modelo foram obtidas através do equilibrio de d’Alembert, que se
mostrou uma ferramenta adequada para a proposta do trabalho e que fornecia ao
projetista um melhor entendimento fisico do problema proposto. A implementacédo
numérica foi realizada no software MATLABe® e foi utilizada a funcdo ode45 para obter
a resposta dindmica do modelo. Os resultados obtidos mostraram-se coerentes com as
respostas previstas na literatura.

Bouazara e Richard (2001) desenvolveram um modelo veicular tridimensional
de 8 graus de liberdade como ferramenta para analisar a influéncia das vibragdes
na sensac¢do de conforto do motorista e o comportamento do veiculo ao trafegar
por estradas rodovidrias. Para tal, variaram-se os parametros relativos ao sistema
de suspensdo, condi¢Oes da pista e posi¢cdo do banco. O modelo proposto leva em
consideragcdo os movimentos verticais das rodas e da massa suspensa, bem como,
os movimentos de roll e pitch desta Ultima, além do movimento vertical do banco.
Os autores também utilizaram sistemas de suspensdo ativos, semi-ativos e
passivos. As equagdes dindmicas que governam o sistema foram obtidas através
das equagOes de Newton-Euler. Os pardmetros do modelo foram entdo otimizados
levando-se em consideragdo o conforto do motorista e o comportamento dindmico
do veiculo em trafego e verificou-se que as suspensfes ativas e semi-ativas
melhoram a percepgéo de conforto entre 30 a 50%, no entanto, observaram que o
nivel de aceleracdo angular de pitch permaneceu no mesmo nivel para os trés tipos
de suspensdo devido & consideracdo proposta para o contato do pneu com o
pavimento. De acordo, com os autores estes resultados ndo demonstram
conclusivamente a capacidade do modelo em reduzir os niveis de vibragdes
causadas pelas irregularidades do perfil de pista.
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2 METODOLOGIA

O modelo veicular considerado neste trabalho foi adaptado do modelo
proposto por Couto (2014) e possui 13 graus de liberdade que representam,
respectivamente, os movimentos das massas ndo suspensas, massa suspensa e
motor. A Figura 1 mostra o modelo veicular proposto por Couto (2014).

Figura 1. Modelo de veiculo completo proposto por Couto (2014)
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Fonte: Adaptado de Couto (2014)

0 modelo proposto por Couto (2014) faz as seguintes considera¢des de modo
a simplificar a modelagem do sistema, a saber:

a) O contato entre pneu e o solo € permanente.
b) O pneu é infinitamente rigido.

c) O movimento de guinada da massa suspensa e os movimentos longitudinal
e transversal das massas ndo suspensas nédo sdo considerados.

d) As propriedades visco-eldsticas dos componentes da suspensdo sdo
representadas por um conjunto mola-amortecedor, perpendiculares a direcéo
longitudinal do veiculo, ndo sendo levado em consideragéo o efeito das buchas de
fixac8o e nem os angulos de ataque da suspensdo a carroceria.

e) A massa de cada componente do modelo esta concentrada em seus
respectivos centros de gravidade.

f) Os coxins do motor foram modelados como uma rigidez elastica
translacional linear em cada dire¢do do sistema global do modelo. A rigidez e
amortecimento da suspensdo foram modelados como um sistema massa-mola na
direcdo vertical e cujo valor é Unico e independente da variacdo de deslocamento e
velocidade das rodas.
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A fonte excitadora do veiculo é o perfil de rugosidade da pista. O pneu é
modelado como mola de rigidez muito alta, e, a receber a varia¢do da rugosidade
da pista gera uma forga que é transmitida para a massa ndo suspensa até transmitir
as vibragles para o trilho do banco. Neste trabalho foi utilizado um perfil de
rugosidade que representa um trecho asfaltado em maés condi¢des de uso. A
variagdo da rugosidade do perfil de pista em fun¢éo do tempo é mostrada na Figura
2.

Figura 2 — Variacéo do perfil de rugosidade da pista
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Fonte: Elaborado pelos autores

O desenvolvimento das equag0es diferenciais do modelo de veiculo completo e
o0s tensores massa, rigidez e amortecimento utilizam a formula¢do do equilibrio de
D’Alembert ou também conhecido como Principio de D’Alembert. A equa¢do do
movimento, para um sistema amortecido e forcado, em sua forma matricial €
apresentada na Eq. 1.

[MIX(D)+[CIX(®)+[K]x(t)=BF(t) 1)

Onde [M] é o tensor massa, [C] é o tensor amortecimento, [K] é o tensor
rigidez e F(t) é vetor que carrega as forgas externas atuantes sobre o sistema. O
vetor B indica se sobre o i-ésimo grau de liberdade do modelo atua uma forca
F;(t), isto &, os valores de seus elementos podem assumir apenas os valores 0 ou 1,
indicando respectivamente, se existe ou ndo uma for¢a atuante sobre o respectivo
grau de liberdade. Para as andlises propostas as forgas de entrada estdo nos graus
de liberdade correspondentes ao movimento vertical das massas ndo suspensas.

A solucéo das equagdes diferenciais € obtida através da fungdo ode45, presente
no software MATLAB®. A funcio ode45 utiliza o método de Runge-Kutta-Felhberg
de quarta e quinta ordem com o par de Dormand-Price que possibilita o uso de um
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passo h variavel, sendo este um método explicito para resolu¢do de equagdes
ordindrias, e, estima o valor da variavel de saida, conforme as Egs. 2 e 3.

500 125 2187 11
Kq)

35
=yt + + - t2a
Yir1 Vi h(384K1 TTER M T RS Ty

)

o +h(5179 (L TSTL 393 92099 187 1 K)
YtV \57600 ! 16695 1 640 47339200 2100 0 40 3)

A Eq. 3 € de maior ordem do que a Eq. 2, possibilitando o calculo de um erro E,
conforme a Eq. 4, cuja minimiza¢do permite obter resultados mais precisos.

71 1 71 71 17253 22
) (@)

E=9. -y zh(—K-—K- Kyt —— K- K+ —K
YinYir T\57600 1720 216695 0 1920 47339200 525

A fungdo ode45 exige que o sistema de equagOes analisado seja composto de
equacdes diferenciais de 1% ordem, o que é obtido utilizando o método de espaco de
estados no sistema de equa¢des mostrado na Eq. 1. Além disso, um vetor contendo
as condigOes iniciais do sistema e outro contendo o tempo inicial e final da
simulacdo completa o conjunto de parametros de entrada da funcéo.

A partir dos sinais de aceleragdo obtidos dos resultados da fung¢do ode45,
através da anadlise do espectro de amplitudes, os resultados numeéricos sdo
comparados com os sinais experimentais. A andlise do espectro de amplitude € Util
para comparar os niveis de aceleragdo no dominio da frequéncia, e, desta forma é
possivel entender o comportamento dindmico do sistema ao longo do espectro de
frequéncias.

A andlise do espectro de amplitudes é feita utilizando o método de Welch, cuja
fungdo no MATLAB® chama-se pwelch. O método de Welch é um estimador do
espectro de poténcia de um sinal estocastico e estaciondrio que consiste em
calcular médias de periodogramas para varios segmentos de um mesmo sinal
temporal utilizando janelamento ndo retangular, também chamado de
periodograma modificado. Este método tem como vantagem diminuir a variancia
da estimativa do espectro de poténcia em compara¢do a uma analise utilizando
apenas uma Unica estimativa de um periodograma, porém, ao dividir o sinal
temporal em varios segmentos e utilizar janelamento ndo retangular em cada
destes segmentos pode reduzir a resoluc¢do do estimador.

3 RESULTADOS

A Figura 3 apresenta o sinal de aceleracdo medida no centro de cada roda. Este
conjunto representa a massa ndo suspensa do veiculo que corresponde ao conjunto
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pneu-roda e alguns componentes de suspensdo. Os modos de vibrar de corpo
rigido da massa ndo suspensa em geral se situam principalmente na faixa de 10 a
20 Hz.

Figura 3. Aceleracdo no centro das rodas
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Fonte: Elaborado pelos autores

Na Figura 3 é possivel verificar que hd um aumento de energia nesta faixa de
frequéncia no sinal experimental e que os resultados numéricos apresentam a
mesma tendéncia. Em termos de amplitude de acelera¢do nas rodas dianteiras o
sinal numeérico se adequa melhor ao sinal experimental do que as rodas traseiras

A Figura 4 apresenta o sinal de acelera¢do medido na parte superior dos
amortecedores, onde os mesmos de conectam a carroceria. E possivel verificar
uma boa correlag¢do nos sinais de acelera¢do nos amortecedores traseiros, havendo
apenas certa diferen¢a na amplitude dos sinais, que pode ser causada pela variagéo
dos valores de momentos de inércia do modelo matematico para o modelo fisico do
veiculo. Nos amortecedores dianteiros € perceptivel uma diferenga de amplitude
na faixa de frequéncias entre 7 e 10 Hz. Avaliando o sinal de aceleragdo no coxim
lado motor, apresentado na Figura 4, verifica-se que na mesma faixa de frequéncias
hd uma notével diferenga na amplitude de aceleracdo, que pode entdo afetar a

movimentag¢do da massa suspensa nestas frequéncias.
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Figura 4. Aceleracao no ponto superior dos amortecedores
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Fonte: Elaborado pelos autores

Figura 5. Aceleracéo nos coxins do motor
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Fonte: Elaborado pelos autores

A Figura 5 apresenta os sinais de acelera¢do medidos nos coxins lado cambio,
lado motor e restritor de torque respectivamente. O sinal de acelera¢do do coxim
lado cdmbio apresentou melhor correlagdo em termos de pico de frequéncia. O
coxim lado motor ndo apresentou no sinal numérico uma boa correlacdo. Essa
diferenca esta relacionado ao fato deste coxim ser hidraulico, e, pelo fato do
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modelo matematico aqui apresentado ndo levar em consideragdo as propriedades
dindmicas do elemento hidraulico do coxim explica a inexisténcia do pico de
aceleracédo proximo de 8 Hz.

O sinal de aceleracdo do restritor de torque ndo apresentou boa correla¢do na
faixa de frequéncias entre 5 e 20 Hz, pelo fato, do restritor de torque estar mais
préximo do coxim lado motor, e, como mostrado anteriormente o modelo dos
coxins ndo considera as propriedades dindmica do elemento “hidrdulico” dos
coxins. Outro ponto que pode causar esta diferenga sdo as propriedades inerciais
do motor ndo estarem corretamente calculadas, afetando assim, a resposta
dindmica do mesmo.

Figura 6. Aceleracéo no trilho do banco e na regido dos pedais
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Fonte: Elaborado pelos autores

A Figura 6 apresenta os sinais de aceleragdo medidos no trilho do banco e na
regifio do assoalho proximo aos pedais. E possivel verificar que o sinal de
aceleracdo numeérico acompanha os mesmos picos de frequéncia do sinal
experimental, porém, diferem em termos amplitude. A causa dessa diferenca pode
estar no célculo dos momentos de inércia da massa suspensa e varia¢des de
posicionamento dos acelerdmetros em relagdo a distancia entre eixos do veiculo.

A Tabela 1 apresenta os valores RMS dos sinais de acelera¢do em cada ponto
de medicdo no veiculo e os respectivos erros relativos percentuais entre os dados
experimentais e os dados numéricos. Com exce¢do do motor, nos demais pontos de
medic¢do o erro relativo é menor do que 20 %. No caso da massa ndo suspensa
dianteira a piora no nivel de correlacdo é causada pela baixa correlacdo dos niveis
de aceleragdo nos coxins motor. Como mencionado anteriormente, o fato de ndo ter
sido modelado a dindmica de um coxim hidréaulico contribui para tal efeito, e, por
consequéncia o comportamento dindmico da porcdo frontal do veiculo é impactado
negativamente, piorando o nivel de correla¢do nas rodas dianteiras e nos pontos
de ataque da suspenséo dianteira.

A massa ndo suspensa traseira apresenta melhor correlagdo, porém, no ataque
da suspensdo traseira na massa suspensa ha uma piora no nivel de correlagéo. Pelo
fato de ndo haver a modelagem de componentes elastdméricos como as buchas que
impactam no valor de rigidez do sistema ndo é possivel prever certos
comportamentos dindmicos causados pela a¢do destes sistemas.



=~ XIISIMMEC

Simposio de Mecanica Computacional

29 de Outubro a 1° de Novembro de 2018
UFES - Campus Goiabeiras - Vitoria, ES

abmec

Tabela 1 — Valores de aceleragdo RMS e Erro Relativo Percentual

Ponto de medicio Aceleragao RMS - Aceleragao RMS - Erro Relativo
¢ Experimental (g) Numérico (g) percentual (%)
Roda dianteira 1,594 1,816 13,927
esquerda
Roda dianteira 1,594 1,819 14,115
direita
Roda traseira 1,793 1,898 5,856
esquerda
Roda traseira direita 1,793 1,899 5,582
_ Amortecedor 0,181 0,170 6,077
dianteiro esquerdo
Amortecedor 0,194 0,164 15,464
dianteiro direito
Amortecedor traseiro 0,254 0,302 18,898
esquerdo
Amortec?d9r traseiro 0,259 0,305 17,761
direito
Coxim lado cambio 0,486 0,288 40,741
Coxim lado motor 0,979 0,237 75,792
Restritor de torque 0,506 0,183 63,834
Trilho do Banco 0,149 0,176 18,121
Assoalho 0,153 0,156 1,961

Fonte: Elaborado pelos autores

Os niveis de aceleragdo obtidos no trilho do banco e no assoalho tiveram boa
correlacdo. Isto é importante, pois, estes pontos sdo essenciais na avalia¢do de
conforto percebido, pois, € por onde as vibra¢Ges sdo transmitidas do veiculo e do
motor para o condutor.

4 CONCLUSOES

Foi apresentado um modelo matematico de um veiculo completo modelado
pelo método de multicorpos através do software MATLAB® e a posterior validacdo
deste modelo com base em dados de aceleragdo medidos em um veiculo de referéncia.

O valor RMS dos sinais de aceleragdo obtidos numericamente atingira um erro
méaximo de 18% nas massas ndo suspensas, pontos de ataque dos amortecedores na
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massa suspensa, no trilho do banco e no assolho, na regido proxima aos pedais. A
modelagem do motor se mostrou deficitaria devido ao baixo nivel de correlacéo, porém,
devido as simplificagdes admitidas durante a modelagem.

Na analise do espectro de amplitude pode-se perceber visualmente uma boa
correlagdo com os sinais experimentais, e, que 0s picos de energia em determinadas
faixas de frequéncias estdo bem proximos aos dados do veiculo fisico. Em termos de
amplitude verificou-se algumas diferencas, principalmente nos coxins motor.

O processo de simulacdo utilizando este modelo, contabilizando as rotinas para
calculos de deslocamentos, velocidades e aceleracdes, em conjunto, com as rotinas para
tratamento dos sinais de aceleracdo no dominio da frequéncia teve um tempo de duracédo
total de aproximadamente 17 minutos.

AGRADECIMENTOS

Os autores agradecem a CAPES pelo fomento a pesquisa e & PUC Minas pela
disponibilizacdo das ferramentas necessarias para a execu¢do do trabalho.

REFERENCIAS

Bouazara, Mohamed, Richard, Marc J.. An optimization method designed to improve 3-
D vehicle comfort and road holding capability through the use of active and semi-active
suspensions. European Journal of Mechanic, V. 20, 2001, p. 509-520.

Couto, A. N.. Desenvolvimento matematico e implementacdo numérica de um modelo
full car, incluindo banco, motorista e motopropulsor, para analise da dindmica vertical
de um veiculo. 2014. 223 f. Dissertacdo (Mestrado em Engenharia Mecanica) —
Pontificia Universidade Catdlica de Minas Gerais, Programa de Pds-Graduacdo em
Engenharia Mecanica, Belo Horizonte.

Cui, Y., Kurfess, T. R.. Influence of Parameter Variations for System Identification of
Pitch-Heave Car Model. International Conference on Computer Engineering and
Technology, v. 5, 2010, p. 600-604.

Marjanen, Y.. Validation and Improvement of the ISO 2631-1 (1997) standard method
for evaluating discomfort from whole-body vibration in a multi-axis environment. 2010.
283f. Tese de doutorado. Loughborough University, Reino Unido.

Park, S. J., Subramaniyam, M.. Evaluating Methods of Vibration Exposure and Ride
Comfort in Car. Journal of the Ergonomics Society of Korea, 2013, v. 32, n. 4, p. 381 a
387.

Patricio, L. F. S.. Desenvolvimento matematico e implementacdo numérica de um
modelo tridimensional para a determinacdo das respostas dindmicas de um veiculo
automotor. 2005. 164 f. Dissertacdo (Mestrado em Engenharia Mecénica) — Pontificia
Universidade Catolica de Minas Gerais, Programa de P0s-Graduagdo em Engenharia
Mecanica, Belo Horizonte.



g,
*
® %

= XI-SIMMEC

Simpésio de Mecanica Computacional

UFES
abmec 29 de Outubro a 1° de Novembro de 2018

UFES - Campus Goiabeiras - Vitoria, ES

Stone, Richard; Ball, Jeffrey K.. Automotive Engineering Fundamentals. Warrendale:
Society of Automotive Engineers, 2004, 629 p.

Wong, J. Y.. Theory of ground vehicles. 3 ed, Danvers: John Wiley and Sons, 2001, 528
p.



