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Resumo

BALDI, Mauricio, Desenvolvimento de um Sistema de Suspensdo Hidropneumdtica para uso em
Modquinas Agricolas, Campinas, Faculdade de Engenharia Mecénica, Universidade Estadual
de Campinas, 2004, 124p, Dissertacio (Mestrado).

Neste trabalho € proposto um modelo de suspensio hidropneumsética robusta e com baixo
custo para carretas de pulverizadores agricolas. Este tipo de veiculo possui um fator de carga
dindmica elevado que aumenta as cargas nos eixos quando em uso ¢ necessita de um controle de
altura para manter a eficiéncia de pulveriza¢io constante. Neste caso, o uso de um sistema de
suspensdo convencional (rigidez da mola constante), nfio atende satisfatoriamente aos requisitos do
produto. O problema de alteragSes no coeficiente de amortecimento devido as variagbes de carga
observado em veiculos utilizando sistemas de suspensfio convencionais ¢ mais acentuado quando
utilizam suspensfo hidropneumdtica, devido a sua nfo linearidade. E este problema ¢ mais
acentuado em veiculos nos quais a massa possui uma grande varia¢io quando passam da condigfo
vazio para completamente carregado. Este estudo mostra um modelo matemdtico para a mola
hidropneumatica ¢ modelos numéricos de 1/4 e 1/2 veiculo. Através destes modelos, o
comportamento dindmico entre o veiculo utilizando sistema de suspensdo convencional e
hidropneumatico, sob as mesmas condigdes, ¢ comparado, adotando diferentes critérios para
escolher o valor do amortecimento passivo (valor de amortecimento constante) ou adaptativo
(suspensdo semi-ativa), este baseado em uma estratégia simples de controle. Testes foram
realizados com o uso de um pulverizador agricola equipado com um sisterna de suspensio

hidropneumética projetada de acordo com os resultados deste estudo.

Palavras chave

- Suspensdes hidropneumaticas, dindmica veicular, amortecimento.






Abstract

BALDI, Mauricio, Development of a Hydropneumatic Suspension System for use in Agricultural
Machines, Faculdade de Engenharia Mecédnica, Universidade Estadual de Campinas, 2004,
124p, Dissertacio (Mestrado).

This study proposes a robust and cheap hydropneumatic suspension system for agricultural
trailers used to spread crop protection. This kind of vehicle has a high dynamic load factor that
increases the axles loads when it is in use and require a height control to assure the same spraying
efficiency. In this case, the use of conventional suspension system, were the stiffness is constant,
does not achieve product requirements. The well known problem of the damper coefficient changes
due to variations in vehicle’s load, using conventional suspension systems, is more perceptible
when hydropneumatic springs are used, due to its non-linearity. And this problem is more
accentuated in vehicles that presents significantly mass range between empty and full load
condition. This study shows a mathematical model of the hydropneumatic spring as well as a
numerical model of one quarter and half vehicle. Through these models, 2 dynamic behavior
comparison was performed between the model with conventional springs and using hydropneumatic
springs under the same conditions, adopting different criteria to choose the passive (damper value
constant) or adaptive damper value (semi-active suspension), the last based on simple control
strategy. Experimental tests were performed using an agricultural trailer used to spray crop
protection, equipped with a suspension system projected and assembled according with the results
of this study.

Keywords
- Hydropneumatic suspensions, vehicular dynamic, damping.
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Capitulo 1

Introdug¢ao

O primeiro veiculo possuindo um motor de combustio interna como fonte de poténcia foi
colocado em uso em 1896. Por mais de um século, as pesquisas ¢ desenvolvimentos feitos neste
tipo de veiculo tem transformado-os em um meio de transporte répido, disponivel e confortavel.
Com o inicio da evolugZo dos veiculos, o conflito entre o critério de conforto e dirigibilidade tem
surgido e exigido um avango répido no desenvolvimento dos sistemas de suspensdes. O primeiro
modelo de suspenséo surgin no século XVI nas carruagens, € eram constituidas de barra de metal

curvadas presas no eixo das rodas e nas extremidades da carroceria.

O objetivo de qualquer sistema de suspens@o € reduzir o disttirbio causado aos passageiros
e & carga sendo transportada pelo veiculo, além de melhorar a estabilidade do mesmo. As
vantagens de reduzir os distirbios sdo uma menor fadiga aos passageiros e também redugiio de
danos nas cargas. Veiculos necessitam de suspensdes pois as pistas de rodagem s3o irregulares e,
embora ultimamente existam pistas de excelente qualidade, para veiculos em alta velocidade a
existéncia de pequenas ondulagGes pode ter efeitos significativos, podendo fazer com que ocorra
perda de controle da diregdo. A suspensfo é responsavel por manter as rodas do veiculo sempre
em contato com o solo utilizando-se um sistema de molas que, quando defletida, empurra o eixo
para baixo e assim mantém as rodas no solo. Um bom sistema de suspensiio nio pode consistir
apenas de molas, pois quando o veiculo trafega sobre pistas irregulares (buracos, ondulagdes,
etc.) este ird balangar para cima e para baixo. Contudo, as molas sio responsaveis por prevenir
que choques provenientes das pistas sgjam transmitidos aos passageiros. Para evitar a

instabilidade causada pelo balango continuo do veiculo, a oscilagio das molas deve ser



controlada. Para isto, amortecedores s3o utilizados para absorver parte da energia deste
movimento de oscilagio. A “dureza” da suspensdo ¢ relacionada com a rigidez da mola, € a

dissipa¢do de energia em cada ciclo, as caracteristicas dos amortecedores.

Existem vérios tipos de molas, sendo que trés deles sio os mais usuais e facilmente
encontrados nos veiculos. Elas so: feixes de molas, molas helicoidais e barras de torcdo. Outros
sistemas usam borracha como mola e alguns veiculos atualmente utilizam molas de gds ¢ molas

hidropneumdaticas.

Feixe de Mola foi o primeiro modelo de mola a aparecer para aplicagio automotiva.
Consistem de “barras chatas” de ago temperado presas todas juntas por meio de grampos “U” no
formato de meia elipse. O nimero de “barras” ¢ menor nas extremidades da mola e maior no
meio, uma vez que o maior momento ocorre nesta regifio, Esta mola € fixa diretamente no eixo do
veiculo e incorpora, normalmente, um amortecedor para atuar como absorvedor de impactos e
controlar a oscilacdo do veiculo, embora de certo modo o proprio feixe de mola atua como
amortecedor devido ao grande atrito existente entre as “tiras” constituintes da mola, o que faz
com que a rigidez n#o seja constante quando esta é comprimida. Enquanto os feixes de mola séo
relativamente baratos e de facil fabricagfio, s3o muitos pesados e oferecem pouca rigidez lateral,
resultando em baixa dirigibilidade e limita¢Ses no tamanho e forma dos veiculos para a sna

instalag#o, ficando restrita a sua aplicago em caminhdes e outros grandes veiculos de carga.

Molas Helicoidais sdo as mais comuns encontradas no mercado atualmente. Este tipo de
mola apresenta varias vantagens, quando comparada ao feixe de mola: é mais compacta, produz
melhor rigidez em todas as dire¢des e néo possui atrito interno. Esta dltima caracteristica permite
que a forga aplicada pela mola, quando comprimida, permaneca constante. Molas helicoidais
tornaram-se mais populares apos a 2° Guerra Mundial. Pouco antes da guerra, a equipe Alfa
Romeo possuia uma suspensio com miultiplas molas no carro 8 Cilindros GP. Isto permitia uma
variacdo na rigidez da suspensdo quando esta era solicitada, isto €, os primeiros 3 centimetros de
deslocamento podiam ter uma rigidez e os demais deslocamentos outra, permitindo as rodas se
moverem facilmente para pequenas solicitagdes (pequenos buracos, por exemplo), mas mantendo

a estabilidade do carro nas curvas.



Barras de Torg@o consiste de uma barra, normalmente de aco, tendo uma de suas
extremidades fixa e a outra extremidade solicitada torcionalmente devido ao descolamento. Este
tipo de mola foi utilizado pela primeira vez pela Porsche em seu carro modelo esporte na época
de 1933-34. O sistema de barra de torgdio foi utilizado na traseira do Peugeot 205, a qual s
encerrou a produgdo no inicio dos anos 90, dentre outros. As maiores desvantagens do sistema de
barra de tor¢do s@o: espago perdido no veiculo e a existéncia de tensdo aplicada em outra parte do

chassi do veiculo.

Existem outros tipos de sistemas de suspensdo, como por exemplo Suspensio
Hidropneumitica utilizada em alguns modelos da Citroen, entre outros. Cada roda tem o seu
sistema independente. A roda € fixa ao brago da suspensdo articulado ao chassi, que age
diretamente sobre o pistdo. Quando a roda sobe, o pistio empurra o fluido que comprime o gas
em uma cdmara. Quando as rodas abaixam, o pistdo permite que a pressio reduza e o gas se
expanda, atuando como uma mola. Para controlar o nivel do fluido na cAmara, existe uma bomba
que injeta mais fluido para levantar o veiculo, ou uma vélvula para liberar fluido do sistema para
um reservatorio. Nio existem muitos fabricantes que utilizam este tipo de suspensio devido a sua
complexidade. Suspensdes a ar sdo suspensdes de configuragio muito flexivel, pois cada roda
pode ser controlada separadamente para produzir um efeito de autonivelamento. As molas
convencionais s3o substituidas por “pneus” de ar pressurizado e o controle de altura feito pelo
enchimento ou esvaziamento destes “pneus”. Este tipo de suspensfio é bastante utilizado em

dnibus, caminh&es e composigdes metroviarias.

Todos os modelos vistos acima sdo modelos de suspensdes passivas, ou seja, sio capazes
de armazenar energia através da mola ¢ dissipa-la via um amortecedor. Seus parimetros
normalmente sio fixos, sendo escolhidos para um determinado nivel de compromisso entre
conforto ¢ dirigibilidade. Um sistema de suspensio ativa tem a capacidade de armazenar, dissipar
¢ introduzir energia no sistema, 0 que permite variar seus parametros dependendo das condigdes
de operagdo. Existem trés tipos de suspensdes ativas: Sistemas de Banda Larga, (High
bandwidth), Banda Curta (Low bandwidth) e Controle Prévio (Preview Systems).



Neste trabalho sera estudada a aplicago de uma suspensiio passiva hidropneumatica em
uma carreta agricola utilizada para pulverizagdo. Serd desenvolvida uma metodologia de

dimensionamento dos parimetros criticos deste tipo de suspens3o.

O objetivo do projeto do sistema de suspens3o hidropneumatica aplicade neste tipo de
maquina agricola serd manter a carreta estavel no ponto de pulverizagiio, mesmo com o
reservatorio variando de cheio para vazio. Também possibilitar que o trator opere em altas
velocidades, minimizando as tensbes dindmicas, mantendo a estabilidade lateral nas curvas e

tambem quando operando em terrenos inclinados e em curvas de nivel.



Capitulo 2

Revisao Bibliografica

Os conceitos de conforto & seguranga em um mesmo sistema de suspensio sfo conflitantes,
uma vez que a otimizagio de um deles acarreta na diminui¢io do desempenho do outro. Para
determinar quais deverfio ser as caracteristicas marcantes de uma suspensdo automotiva, um
estudo de caso deve ser feito com a finalidade de estabelecer uma relac3o entre os conceitos de
conforto € seguranca, para que o sistema de suspens&o atenda aos requisitos de projeto da melhor
forma possivel. Critérios quantitativos calculados a partir de grandezas escalares s3o utilizados
para se projetar uma suspensfo. A aceleragfio do centro de massa do veiculo tem sido utilizada
como indicador de conforto dos passageiros, devido & maior simplicidade dos calculos ¢
facilidade de leitura dos sensores. Porém o Jerk' do centro de massa do veiculo tem se mostrado
mais representativo para tal finalidade. A grandeza mais frequentemente relacionada ao conceito
de seguranca ¢ a for¢a de contato entre as rodas do veiculo ¢ o solo. Esta forca pode ser obtida a
partir da aceleracfio vertical da roda do veiculo através de um acelerdmetro instalado no eixo,
conforme Picado (1998).

Os sistemas de suspensdes instaladas em veiculos automotivos, possuem caracteristicas
definidas por um processo de otimizacio feito pelos fabricantes de veiculos ou dos fornecedores
de componentes de suspensdes. Os critérios de otimizacdes s¥o os mais variados. Lidam com o
conflito entre conforto e seguranca e priorizam um destes parametros, levando em conta uma
determinada condi¢dio de servigo. O resultado da otimizaciio ¢ um conjunto de valores que

definem as dimensdes das pecas, as posigdes dos engates ¢ dos apoios, o tipo de pneus e,



principalmente, os valores das constantes de rigidez das molas e do fator de amortecimento dos

amortecedores, conforme citado em Picado (1998).

Desta forma, o projeto de uma suspensdo automotiva ¢ uma tarefa extremamente complexa,
onde a escolha de um indice indicador do grau de otimalidade da suspensfio e a escolha das
variaveis que traduzam conforto e seguranca, constitui o ponto central da questiio. A pericia do
projetista sera decisiva quando das simplificacBes indispenséveis para a construgio do modelo
matematico. Qutra informagio decisiva para o projeto de uma suspenso € o tipo de suspensio a
ser projetada. Existem trés tipos basicos de suspensdes automotivas no que diz respeito ao
controle: suspensdes passivas, semi-ativas ¢ as ativas. Estes ainda admitem variagdes para as suas
configuracdes, levando-se em conta os tipos de aplicagdes e as solugdes tecnoldgicas
empregadas. Podemos citar as suspensdes ativas e semi-ativas com predi¢iio de distiirbios,
suspensdes semi-ativas auto niveladoras, eletrohidratilicas e hidropneumaticas e ainda suspensdes

passivas hidropneumaticas, de acordo com Picado (1998).

Suspensbes passivas sdo aquelas em que as propriedades dos componentes mecanicos ndo
podem ser modificadas em tempo real através de sinais externos. S#o as suspensdes mais
utilizadas pela indistria automobilistica atualmente devido ao baixo custo e simplicidade de
montagem ¢ de manutengdo. Neste tipo de suspensio no é possivel a adigiio de energia externa
para exercer qualquer tipo de a¢3o de controle. Apesar do avanco tecnolégico alcangado no
projeto de suspensdes ativas e semi-ativas, as suspensbes passivas ainda se mostram bastante

competitivas, conforme Picado (1998).

Basicamente existem dois tipos de suspensdes passivas disponiveis no mercado atualmente,
as otimizadas e as reguléveis. Nestas altimas, é possivel ao motorista ajustar a rigidez das molas
ou fator de amortecimento dos amortecedores através de um dispositivo de regulagem estatica.
Nas suspensOes passivas otimizadas nfio € possivel ajustar as caracteristicas dos componentes,
pois elas sdo projetadas e montadas para atender uma condigio pré-determinada de operacio. A
configuragio geométrica dos componentes da suspensdo, a selegio dos materiais utilizados, a

regulagem das valvulas dos amortecedores e as dimensdes dos componentes sdo fatores

! Derivada temporal da aceleragio



extremamente importantes para o sucesso do sistema de suspensfo passiva. Estes parimetros,
junto com outros fatores (rigidez, relagdo altura, largura ou didmetro do pneu, curso da
suspensdo, massa do conjunto roda e pneu podem ser citados) determinam a resposta da
suspensdo as excitagdes. Portanto o que caracteriza a qualidade de uma suspenso passiva é o
processo de otimizagdo dos componentes e das dimensdes da suspensdo. Esta otimizacio deve
admitir condigbes padronizadas para o funcionamento da suspenséo, o que explica as diferencas
nas caracteristicas dindmicas e estiticas para suspensdes passivas de carros esportivos, de

veiculos “off-road”, de carros de passeio ¢ de carros de luxo, conforme Picado (1998).

As ndo linearidades dos componentes das suspensdes passivas siio aproveitadas pelos
fabricantes para atender as exigéncias de operagiio através de um processo empirico de
otimizacdo. Muitas vezes, as caracteristicas nfo lineares sio desconhecidas analiticamente, pois
os projetistas estdo interessados nas respostas do sistema de suspensdo e nio na lei mateméatica
que representa os fendmenos de resposta dos componentes 3s excitagdes externas. Processos
analiticos de otimizagio, como a resolugdo de equagdes integrais que fornecam os valores
otimizados dos pardmetros dos componentes da suspensdo, nio despertam o interesse dos
fabricantes, pois mesmo que soubessem os valores Otimos para tais fatores, os fabricantes de
molas, amortecedores e outros, teriam que descobrir como fazer para que seus componentes
tivessem tais caracteristicas. Desta forma, para otimizar os componentes da suspensio, os
fabricantes cruzam as respostas dos sistemas de suspensdo ajustados empiricamente, com a
experiénceia de uma equipe de pilotos de teste e de técnicos, que modificam as especificagdes do
amortecedor, da mola ou de outros componentes da suspensfo, até que a resposta dindmica do

sistema de suspens@o seja satisfatoria.

As suspensSes passivas otimizadas sdo os sistemas de suspensfo mais simples e mais
facilmente encontrados nos veiculos fabricados em série. Ainda assim, s30 eXtremamente
complexas. O processo de otimizagho analitica de uma suspensdo passiva é extremamente
complexo ¢ o modelo adaptado passa por diversas simplificagdes e linearizacbes para que se
torne um problema razoavelmente tratdvel. As linearizagSes sdo justificiveis, uma vez que o
procedimento de projeto envolve erros de ordem superior ao das lineariza¢Bes adotadas, pois os

critérios de otimizacio sdo bastante subjetivos. Além disto, a analise detalhada do problema nio



seria justificada pelo ganho de precis@io obtido. Entretanto, é necessaria cautela para assumir as
hipéteses simplificadoras, pois estas podem levar a resultados invélidos se o projetista nfio souber

exatamente as implicagbes de cada hipdtese assumida na resposta do modelo simulado.

Nas suspensdes semi-ativas, a agio de controle € ajustar o amortecimento que por sua vez
altera o comportamento do veiculo que estd sendo controlado. O veiculo sofre os efeitos do
controle em tempo real do fator de amortecimento, portanto o controle do movimento do veiculo
resulta do controle da quantidade de energia dissipada nos amortecedores, o que constitui uma
atuacio indireta, denominada semi-ativa, sobre o veiculo. Existem basicamente trés tipos de
amortecedores controlados: os “on-off”, os de miltiplos estigios de fator de amortecimento e os
de regulagem continua do fator de amortecimento. Em Yi ¢ Hedrick (1992) e Valasek (1996)
foram desenvolvidos estudos de desempenho comparativo entre sistemas de suspensio utilizando
estes amortecedores e sistema de suspens3io passiva otimizada, sendo que os amortecedores de
multiplos estagios ¢ os de regulagem continua sio utilizados em sistemas de malha fechada e

foram os que apresentaram melhor desempenho.

No controle semi-ativo s6 pode haver alteragdes da dissipacfo de energia, ou seja, o atuador
somente pode fornecer uma for¢a de controle em sentido contrario ao deslocamento relativo entre
a massa do veiculo e das rodas. Além da restri¢o de dissipagiio de energia, o sistema semi-ativo
também deve obedecer a restricdo dos limites de maximo e minimo dos fatores de

amortecimento, Picado {1998).

As suspenses semi-ativas retinem vantagens das suspensdes passivas € das ativas.
Possuem baixa demanda de energia para atuagfo, baixo custo de instalagiio ¢ de manutencgo. Seu
desernpenho € superior quando comparado ao das suspensGes passivas, além de serem mais
confiaveis que as suspensdes ativas. Pois as suspensdes semi-ativas sdo, basicamente, suspensdes
passivas que podem mudar o seu fator de amortecimento em tempo real e conforme a necessidade

pré-estabelecida.

Muitos estudos foram desenvolvidos, tanto para determinaciio dos pardmetros do sistema de

suspensio hidropneumdtica (combinacdo de gis e fluido hidraulico) como também sistemas de



controles para este tipo de suspens#o, visto que o sistema hidropneumatico € muito mais flexivel
que o sistema de suspensfio convencional (utilizando molas de aco) e permite que as rodas do
veiculo respondam mais rapidamente as imperfei¢des do solo de rodagem. Embora muitos
estudos tenham sido realizados utilizando sistemas de suspensdo hidropneumatica, a maioria
destes exploram técnicas de controle para estes sistemas e ndo exploram os conceitos envolvidos
em sua concepedo, visto que estes conhecimentos sdo guardados pelos fabricantes. Este tipo de
mola foi inventada no inicio do século XIX para uso ferrovidrio. O primeiro uso em veiculos
automotores data de 1896, quando J.R. Heath colocou molas pneumaticas anulares nas pontas de
eixo. Cinco anos depois, M.A. Yakley desenvolveu um veiculo usando pistdes atuadores a ar
conectados ao eixo. O primeiro modelo comercial com suspensio hidropneumatica e regulagem

de altura foi o Citroen DS19 em 1935,

Els e Grobbelaar (1993) desenvolveram um estudo da dependéncia da temperatura com o
tempo em suspensdes hidropneumaticas com o intuito de investigar como o efeito da troca de
calor do sistema com o meio tem influéncia nas caracteristicas da mola e como este fendmeno
pode ser levado em conta durante o projeto da suspensdo. A analise matematica ¢ baseada na
solugiio de uma equag@o de energia de um gas enclausurado € considerando o comportamento de
um gas real. Este difere do tradicional método que considera o comportamento de gas ideal ¢
processo politropico. Este modelo foi verificado experimentalmente e encontrada boa correlagio
entre as caracteristicas da mola obtidas teoricamente e experimentalmente. Este estudo mostrou
que, embora a consideragio de um processo isotérmico tenha bons resultados na detecgiio das
caracteristicas da mola considerando uma forga quase estatica atuando, (ou seja, apés aplicacio
da for¢a é necessario um tempo de estabilizagiio) o mesmo nio é valido considerando uma forga
dindmica, sendo, neste caso, necessario o uso da aproximacio de um gas real e solucio da
equagdo de energia. O sistema, quando testado experimentalmente, apresenta uma pequena
histerese no ciclo quando excitado em baixas frequéncias, significando que a energia perdida e,
consequentemente, o amortecimento no ciclo se torna menor € o processo de compressio
isotérmica € aproximado, pois existe maior tempo para a troca de calor entre o gis e o meio
externo. Nas altas frequéncias, esta histerese se torna maior e é aproximada a uma compressio
adiabatica, pois néo ha tempo suficiente para a troca de calor do gis com o meio externo. A

histerese mostra que suspensdes hidropneuméticas tém uma quantidade de amortecimento



inerente que € crescente com a frequéncia de excitacfio. Este estudo demonstra que a tradicional
hipétese de comportamento de gas ideal durante a concepgiio do projeto pode conduzir a
resultados indesejaveis, quando nfio levado em conta esta quantidade de amortecimento inerente

dependente da frequéncia de excitagio.

Estudos realizados utilizando a técnica de Bond Graph foram conduzidos por Félez € Vera
(1987) para estimar e comparar a resposta de um veiculo com trés tipos diferentes de esquema
hidraulico de suspensSes hidropneumaticas. No primeiro esquema hidraulico, mostrado na Figura
2.1a, foi considerado um sistema simplesmente passivo, composto por um cilindro hidraulico
individual conectado com a cimara de gas. No segundo esquema hidraulico, também passivo, a
parte superior da camara do cilindro (acima do &émbolo) da direita esta ligada a parte inferior do
cilindro (abaixo do émbolo) da esquerda e vice-versa, fazendo com que o proprio deslocamento
do fluido estabilize € reduza o angulo de inclinag@io do veiculo, conforme mostrado na Figura
2.1b. Um aumento de pressio na parte superior do cilindro da esquerda, resultante da inclinagio
do chassi, faz com que o 6leo se desloque para a parte inferior do cilindro da direita. A pressio da
parte superior do cilindro da direita é entdio aumentada e obtém-se assim a estabilidade. O
terceiro esquema hidraulico, mostrado na Figura 2.1¢, foi proposto para simular uma suspensio
ativa utilizando uma vélvula de trés vias. A diferenca de pressio que ocorre entre ambos os lados
do veiculo controla a valvula, a qual ¢ acionada e regula o suprimento de 6leo para a parte
inferior dos cilindros. A rigidez da suspensiio é entdo controlada em funcfo da distribuiciio da
carga nas rodas do veiculo. Os trés diferentes esquemas hidraulicos citados acima foram
simulados assumindo um comportamento adiabético. Foram medidos o deslocamento e o &ngulo
de rotac@io do chassi, sendo que em ambos casos os melhores resultados foram encontrados na
suspensdo ativa ¢ ainda mostrando que o sistema com cilindros conectados possui algumas

vantagens sobre o sistema de suspens#o puramente passiva.
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Figura 2.1 — Esquema Hidraulico para Suspensio Hidropneumdtica desenvolvido por Félez

e Vera.

Horton e Crolla (1986) desenvolveram uma analise tedrica para modelar um sistema de

suspensio hidropneumdtica semi-ativa totalmente mecénica.

Péndulo

—

Amortecedor

Figura 2.2 — Sistema de controle totalmente mecinico desenvolvido por Horton e Crolla.
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O fluxo de entrada e saida de dleo no sistema é controlado por uma valvula. Esta valvula é
acionada por um sistema de péndulo massa, mola e amortecedor. Em condicio estatica, esse
sistema € autonivelado e controlado pela geometria do brago do péndulo, sendo estavel. Porém, a
resposta em condigbes dindmicas € um pouco mais complexa. Para excitagdes devido a
imperfei¢des do solo de rodagem ¢ possivel que o comportamento da suspenséo seja puramente
passivo se as caracteristicas do péndulo forem iguais 2s do sistema de suspensio principal, ou
seja, 0 movimento do péndulo e do seu pivd de acionamento sdo iguais e o movimento da vélvula
ndo ocorre. Entretanto, para excitacdes devido a freadas ou aceleragdes bruscas um erro de sinal é
gerado pois o pivdé do péndulo terd um movimento relativo ao péndulo e entdio ocorrerd o
acionamento da valvula para controle do fluxo de éleo para manter o deslocamento do veiculo
sob condigSes aceitaveis. O sistema de suspensdo hidropneumética é composto por trés cAmaras

com gas e conectadas ao brago da suspensio via uma estrutura hidriulica.

Um modelo matemético para um quarto de veiculo que incorpora um sistema de suspensio
hidropneumatica que inclui equagdes para varias cidmaras de gds montadas em paralelo e
carregadas com diferentes pressGes iniciais foi desenvolvido por Fraser (1982). Este sistema
permite que o comportamento caracteristico da mola seja mais préximo do comportamento linear
¢ também permite o uso de volume de gis maior, que possibilita uma menor rigidez da

suspensio,

Resultados tedricos utilizando um modelo matemético de ¥ de veiculo foram obtidos por
Probert (1984). Ele estava interessado nos niveis de vibragiio durante o movimento do veiculo e

os niveis de consumo de energia pela valvula de controle.

Sistemas de suspensdes hidropneumaticas tem sido amplamente utilizados com sistemas de
controle ativo e semi-ativo. O problema de controle prévio foi considerado por Demerdash e
Crolla (1996) para sistema de suspensfio hidropneumatica completamente ativo e um sistema
denominado “slow-active”, onde abaixo da frequéncia de ressonancia do veiculo, os componentes
passivos comecam gradativamente a dominar o comportamento da suspensdo. Os efeitos de
componentes ndo-lineares na performance de veiculos utilizando um sistema de suspens3o

hidropneumatica com controle “slow-active” foram também estudados teoricamente. O
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desenvolvimento de um modelo matematico de um sisterna de suspensio hidropneumatica com
largura de banda limitada, feito por Shuttlewood, et al (1983), ¢ incorporado a um veiculo para
avaliar a mais adequada estratégia de controle para diminui¢3o do angulo de rotagio durante uma
manobra do veiculo em uma curva. Um modelo de ordem reduzida foi desenvolvido por
Lobmann (1995) utilizando um sistema de suspensiio hidropneumatica, que aumenta
significamente o conforto ¢ seguranga, reduzindo o 4ngulo de rotagio e deslocamento do chassi
quando comparada ao sistema de suspensdo convencional em Hrovat (1993). Uma vélvula
reguladora tem a func3o de controlar o fluxo de dleo do sistema hidropneumético de acordo com

o deslocamento da roda do veiculo.

Um sistema de suspensio deverd sempre manter o comportamento idealizado no projeto
para que as perturbagdes sofridas pelo veiculo estejam sempre dentro dos limites aceitaveis,
independentemente de variagdes de carga ou excitagdes externas. Como os sistemas de
suspensdes hidropneumatica possuem uma rigidez no-linear, uma das varidveis controladas para
que sejam mantidos os pardmetros de seguranca e conforto é o amortecimento. Muitos estudos
tém sido feitos para se conhecer melhor o funcionamento dos amortecedores, uma vez que seu
comportamento extremamente nio linear torna necessaria a adogio de diversas hipdteses
simplificadoras, que podem tornar o modelo teérico muito distante da realidade, prejudicando a
precisio das informagdes obtidas a partir das simulagdes. Alguns trabalhos foram publicados com
o objetivo de informar algumas caracteristicas de controle para um amortecedor. Em Yohsuke
(1999) € desernito um sisterna de controle de amortecimento através de acionamento de uma
valvula que controla o didmetro do orificio do amortecedor por onde passa o fluido, permitindo
que seja obtido um grande, médio ou baixo amortecimento, conforme as condigSes de rodagem,
que sdo detectadas por sensores que medem a velocidade do veiculo, condicdes da pista e forgas
atuantes nas rodas. Besinger, et al (1995) estudaram duas estratégias de controle para um
amortecedor semi-ativo para seguir um sinal prescrito de demanda de forca, uma de controle sem
realimentagio ¢ outra com realimentagdo. Foram utilizados ensaios em condi¢des realistas e
comparadas as estratégias. O controle sem realimentagio mostrou desempenho superior devido a

um atraso de fase menor para frequéncias de excitagio elevadas.
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Estes trabalhos mostraram que as suspensSes hidropneumaéticas constituem uma alternativa
interessante devido a varias razdes, dentre as quais podem ser ressaltadas: caracteristica nio
linear da rigidez, facilidade de alteragdo de pardmetros, flexibilidade de configuracio, facilidade
de introdugio de controle semi-ativo de amortecimento ou ativo, simplicidade para controlar

altura e angulo de rotacio do veiculo.

A flexibilidade de configura¢iio das suspensdes hidropneumaticas sugere o interesse em se
aplicar este tipo de suspensdo para carretas de pulverizadores agricolas, que possuem uma
variagdo muito grande em sua condigdio de carregamento durante o seu uso, fazendo com que nio
seja mantida a2 mesma eficiéncia de pulverizagiio durante todo o seu uso devido 2 variagio que
ocorre na altura da carreta como consequéncia da variagio da carga. O estudo de suspensdes
hidropneumaticas € iniciado pela avaliagio de desempenho de um sistema passivo, onde sio
determinadas todas as carateristicas ¢ variagcSes de parmetros intrinsecos a este tipo de
suspensdo. Como resultado deste estudo sdo obtidos os pardmetros e informagdes necessarias
para propor e avaliar modelos de controle semi-ativo desta suspensio, com o intuito de fazer com
que todos os pardmetros relacionados a uma boa eficiéncia de pulverizagfio sejam mantidos
conforme condi¢3es iniciais do projeto, sem esquecer a fungio primeira da suspensio que, neste

caso, € preservar a estrutura do veiculo.

Os trabalhos analisados na revisdo mostram a falta de informacgdes oriundas de trabalhos
experimentais. As aplicagdes comerciais existentes t8m as suas caracteristicas de projeio e
funcional sob sigilo. Por essa razdo, sera parte significativa deste trabalho a elaboragio de
crittrios € metodologia de projeto e o estudo experimental de um protétipo de suspensio

implementada numa carreta de pulverizagiio agricola, avaliada e testada em laboratério.
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Capitulo 3

Modelagem e Simulacgdes

3.1 — Descricio do sistema

O sistema de suspenso hidropneumatica consiste em uma quantidade de gas confinado em
uma camara hermeticamente selada que estd conectada diretamente ao cilindro hidraulico, como
mostrado na Figura 3.1. A diferenca comparando com o sistema de suspensfio convencional estd
na substituicdo da mola mecanica por gas comprimido em uma cimara. O amortecimento é dado
pelas caracteristicas do orificio que conecta esta cimara ao cilindro. Conforme ocorre o
deslocamento da roda, o fluido dissipa energia devido & perda de carga, passando através deste

orificio, € 0 amortecimento do movimento entiio acontece.

Gas

”

Oleo

Figura 3.1 - Desenho esquematico da suspens3o hidropneumatica
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Este sistema tem sido aplicado na industria automobilistica com o intuito de aumentar o
conforto aos passageiros e também propor maior seguran¢a na condug¢3o do veiculo, pois devido
a flexibilidade que a mola de gas proporciona, as rodas do veiculo permanecem constantemente

na superficie de rodagem.

Um dos itens mais importante neste sistemna de suspensio é a cimara de gis, pois a rigidez
da mola serd definida basicamente pelo volume e a pressio de gas, que depende da massa do
veiculo e didmetro do pistdo. Em alguns veiculos que possuem suspensdo hidropneumatica, a
cdmara € composta por duas metades, que unidas constituem uma esfera, ¢ 0 gas é separado do
fluido hidraulico por uma membrana flexivel semi-esférica de borracha. A existéncia desta
membrana faz com que, mesmo ocorrendo vazamentos de fluido hidraulico do sistema, o gas néo
seja expandido e com isto a sua perda € evitada, visto que o cilindro n3o é completamente selado.
O fluido hidraulico que vaza do sistema ¢ armazenado em um reservatorio e enviado novamente
para o sistema utilizando uma bomba hidraulica, mantendo-se, assim, constante a distncia entre
o veiculo e a superficie de rodagem. O gis mais utilizado neste sistema é o nitrogénio, que

quando pressurizado proporciona wum ambiente estavel.

A forma de controle mais simples de ser obtida neste sistema ¢ utilizando uma valvula
regulavel na conexdo entre o cilindro e a cmara, constituindo em um sistema semi-ativo. A
abertura e fechamento gradativo desta valvula fazem com que o amortecimento seja diminuido ou
aumentado, respectivamente, ¢ assim a condicio de otimizagic da suspenséo é obtida. Uma
suspensdo completamente ativa pode ser obtida controlando o volume do fluido liquido ou gasoso
no sistema. Esta flexibilidade de configuraciio constitui uma das vantagens mais destacadas das

suspensdes hidropneumaticas.
3.2 - Determinacio Tedrica da Rigidez da Mola Hidropneumatica.

Para obtermos um melhor desempenho do sistema de suspensiio proposto, o gas utilizado
como mola devera ser inerte, para que nio ocorra variag3o nas suas caracteristicas e também para

que ndo ocorra contaminag@o do fluido de trabalho. Na determinagfo das caracteristicas teéricas

da mola levaremos em conta esta consideragio.
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Para a simplificacio dos calculos serd considerado ¢ modelo do gas ideal e processo
isotérmico, ou seja, o processo de compressio e expansdo dos fluidos ocorre & temperatura
constante. Estas consideragdes nio correspondem exatamente a realidade, j4 que o gés a alta
pressdo ndo possui um comportamento de gas ideal, e que devido ao trabalho recebido pelo
sistema, ocorre aquecimento do gas. Se a freqiiéncia da forca de excitago for alta, fazendo com
que ndo haja tempo suficiente para troca de calor entre 0 gis e o meio ambiente, a temperatura do

fluido ird se alterar e ocorrerd o efeito de histerese, como citado no Capitulo 2 deste trabalho. O

comportamento de um gas ideal pode ser descrito pela equacio P VE = nRT , onde o expoente
k pode variar de 1 a 1,4 Quando k assume o valor 1, a equaglo anterior descreve o
comportamento do gds num processo isotérmico. Ja quando k assume o valor 1,4 a equacio
corresponde a um processo adiabatico. O gas confinado no interior da ¢&mara de expansdo da
suspensdo ira apresentar um comportamento intermedidrio entre os extremos descritos.
Considerando que os ensaios a serem realizados sfo em baixas freqiiéncias, que nfo é possivel
verificar, nesta etapa do trabalho, experimentalmente qual o comportamento real, e que o objetivo
do modelo ¢ verificar qualitativamente o comportamento da suspensio, o qual ndo ¢ alterado pela

escolha do comportamento, serd assumido o modelo isotérmico (k=1) para as simulagdes.
Considerando as hipdteses acima citadas, temos:

PV=nRT (01)

sendo que
PV = constante (02)

Para determinarmos a expressio da rigidez do sistema de suspensfo hidropneumética em
fungdo do deslocamento da roda, devemos desenvolver a equagio que represente a forca (F)
exercida pelo cilindro em relagdo ao deslocamento (A;) do mesmo. Na determinagiio da rigidez, o
estado inicial € aquele onde a for¢a atuante no cilindro é nula para A,=0. Esta condicio sé
acontece quando a pressdo dentro da camara de gas ¢ igual A pressfio atmosférica. Na Figura
3.2(a) e (b) estio demostrados esquematicamente as forgas e as pressdes atuantes no sistema de

suspensdo hidropneumatica na condigo inicial e numa condi¢3o genérica, respectivamente.
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Figura 3.2 — Forgas e Pressdes atuantes na suspensio hidropneumatica.

Para cada deslocamento A, do émbolo, devido a atuagiio da for¢a (F) na roda do veiculo,
um volume deslocado de dleo, Vd = 4.4, serd decrescido ou acrescido do volume inicial (V) do
g4as na camara, ou seja, o volume final de gas na cAmara serd

V="V~ A A, (03)

Da equagdo (02) e (03) temos que:

PoVy = P(Ve— A A (04)

Sendo a pressio dentro da cAmara apos a aplicacio da forga F naroda dada por
+P, 05)

substituindo (05) em (04) temos que

F J A

+P =00 (06)
A " VvV, -AA
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Como pode ser visto o comportamento da forca em fung3o do deslocamento do émbolo é
nfio linear, logo o coeficiente de rigidez do sistema, K, n3o € constante como nos sistemas de
suspensdes convencionals que utilizam molas mecinicas. Para determinarmos a rigidez do
sistema de suspensdo hidropneumatica adotaremos que, para cada deslocamento da roda, e

consequentemente do cilindro, a rigidez sera dada por

F
K = 08
y (08)
Logo temos a rigidez em funcéo do deslocamento dada por
K8, = ok 09)
’ * I/0 e ACAI

A ngidez acima foi definida em relagdo ao angulo da secante que vai de zero ao ponto
(F.x), em vez da defini¢do tradicional dada pela tangente. Isto se justifica pelo fato que a segunda
definicio ¢ valida para pequenos deslocamentos, ¢ que nfio é o caso da suspensio
hidropneumatica ¢ que, pela definicio adotada, sempre sers obtida a forga real feita pela mola

para qualquer deslocamento da roda.

Na equagdo (09) podemos notar que a rigidez do sistema de suspensio ndo depende da
forma da camara onde esta confinado o gés, mas somente da pressdio e volume inicial do gas. Esta
condiciio ¢ muito importante para a otimizagio econdmica do projeto, pois uma cimara que
possua uma forma simples e de facil confec¢fio pode ser adotada, otimizando os processos de
fabricag@o e, consequentemente, os custos. Como a pressdo do gés na condi¢io de equilibrio
depende da carga sobre a carreta e do didmetro interno do cilindro hidraulico, a maneira mais
pratica para variar a rigidez da mola hidropneumatica ¢ alterando o volume inicial de gas, visto

que a alteragio do cilindro pode vir a acarretar custos adicionais ao projeto. Um ponto importante
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que deve ser considerado no projeto da mola hidropneumatica, e que pode ser observado na
equagdo (09), ¢ que na medida em que o peso W do veiculo ¢ alterado, a pressdo e o volume do

gas também s#o alterados, implicando em alteragdes na rigidez da mola hidropneumatica.

3.3 — Determinacdo do Volume Inicial de Gas.

Para determinar as dimensdes da camara, primeiramente devemos determinar qual
caracteristica de desempenho serd exigida da suspensiio, sendo que esta deverd atender as
condigdes originais idealizadas no projeto do veiculo. Os parametros fundamentais que devem ser
determinados, para atenderem as exigéncias do projeto, sio o amortecimento e a rigidez da
suspensdo, sendo que, no sistema de suspensfo hidropneumatica, varias variaveis determinam a
rigidez do sistema, como visto na equago (09). Uma vez fixado o didmetro interno do cilindro €
a carga do veiculo, o volume inicial de gas da mola hidropneumatica ird determinar a rigidez da
suspensdo. Esta ¢ uma vantagem, pois para qualquer alteracfio nas condigdes iniciais de projeto,

as caracteristicas da suspensio podem ser alteradas apenas mudando o volume de gas na camara.

O critério para determinacfo da rigidez da mola hidropneumatica e, consequentemente, o
volume inicial de gis adotado neste trabalho admite um deslocamento maximo (x,) para o eixo
do veiculo relativamente ao chassi na condi¢cio de carga maxima, considerando as condigdes de
uso ¢ as limitagBes construtivas. Este critério é normalmente utilizado em situagdes onde a
restricdio de deslocamento do eixo em relagiio ao veiculo € importante para que as condigBes
adotadas no projeto sejam mantidas dentro de parimetros considerados ideais. Neste critério, a
condi¢do mais severa de carga considerada € aquela onde o veiculo possui o maior valor da forca
estatica (f.) multiplicado pelo fator de carga dindmica (f;). O fator de carga dinamica € obtido
através de medicoes feitas durante o uso do veiculo em condigdes reais, onde sio instalados
alguns sensores em locais estratégicos para determinar as condi¢bes de conforto e seguranga. O
fator de carga dindmica ¢ entdo utilizado pelo projetista no dimensionamento dos sistemas de
suspensdes ¢ tambem nos célculos estruturais dos demais componentes dos veiculos. Na Figura
3.3 esta demonstrado esquematicamente a variagio da carga e a consequente alteracio da posicio

do cilindro.
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Figura 3.3 — Determinacio do volume inicial de gis na cimara.

Na Figura 3.3(a) esta demonstrada a condigfio de carga em que a forca atuante no cilindro é
nula e a posi¢do (x) do Embolo € considerado como zero. Nesta condigfo a pressio intema da
camara de gas € a pressiio atmosférica, ou seja, a mesma pressio atuante no lado externo do
émbolo do cilindro. A partir deste ponto, qualquer variagio na forca atuanie no cilindro
proporcionard uma alteragdo na posigdo do mesmo. Na Figura 3.3(b) temos o peso estatico
maximo que a carreta ira transportar atuando e, tendo como resultado uma pressio (P) e um
volume (¥) na cimara. Nesta condigio, o deslocamento estatico do cilindro é x;. Na Figura 3.3(c),
a condi¢do de carga atuante € a dindmica, ou seja, a maior condi¢do de carga estatica multiplicada
pelo fator de carga dinamica, resultando em uma pressdo (Pn) ¢ um volume (¥,) na camara. O
deslocamento x, ¢ o deslocamento que sera adotado como o deslocamento méaximo permitido a
partir do deslocamento estatico, referente 4 condi¢fio de carga estitica maxima que ira atuar no

veiculo.

Sendo assim, considerando os estados (a) € (b) da Figura 3.3 temos que:

PV, =PV =P(V,-4x,) (10)
Ax,P
At an
P -P
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Para eliminarmos x; da equagdo (11), devemos considerar os estados (a) e (c) da Figura 3.3

acima, uma vez que o valor de x,, ¢ conhecido. Entdo temos

POVO = Pm(VG *Ac('xs + Xy )) (13)

Isolando x; na equacéo (13) e substituindo em (11) temos que a expresséo para determinar 0

volume inicial de gas na cAmara, segundo o critério descrito acima, ¢ dado por
V, = AL L, (14)
F 0 (P m P )

Na Figura 3.4 estdio tragadas algumas curvas de rigidez da mola hidropneumatica para
diferentes condi¢bes de carregamento em funcdo do deslocamento do cilindro. Essas curvas
foram obtidas através do programa Rigidez do Anexo 1. Este programa foi desenvolvido em
linguagem Matlab e consiste de um mddulo de entrada de dados e oufro onde sdo calculados a
area do cilindro, as pressdes e o volume inicial de gas dentro da cdmara. A partir dai ¢ gerado um
vetor denominado “z” que representa o deslocamento 4 do cilindro que € utilizado para obtengio
dos vetores de rigidez, ¢ finalmente um mé6dulo para desenhar o gréfico da rigidez em fungdo do
deslocamento do cilindro. Um ponto importante a ser observado € que para cada condigdo de
carga diferente, o valor do deslocamento estatico do cilindro (x,) para esta condigéo € calculado e
acrescido ao vetor de deslocamento, ou seja, o volume de éleo deslocado para dentro da cdmara
de gas, devido ao deslocamento estético do cilindro decorrente somente da alteragfio da condig@o
de carga, ¢ subtraido do volume inicial de gas. Na pratica isto significa que para cada aumento de
carga estdtica que ocorrer ¢ consequente deslocamento do cilindro para uma nova posigdo de
equilibrio, uma corregfio desta altura devera ser feita introduzindo éleo para dentro do sistema até
que o émbolo volte para a posicdo zero. Isto deve ser feito pois qualquer aumento de carga no
sistema, acarretard na alteragfo da altura do veiculo, que deve ser compensada mediante a adi¢do

de 6leo. Um ponto importante € que a introdugio de 6leo no sistema nfo altera em nada a rigidez
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dada pela equacéio (09), uma vez que isto nfio altera a pressfio nem o volume de gas dentro da

cdmara. Os pardmetros adotados na obtengéio desta curva foram os seguintes:

Deslocamento maximo do cilindro Xm = 50 mm
Didmetro interno do cilindro d. =50 mm
Fator de Carga Dindmica fa=3

Carga estatica maxima encontrada no vefculo W=28829 N
Pressdo atmosférica Py= 101325 Pa

Na Figura 3.4 esta demostrado a situagfio onde ha uma grande variagfo de carga sobre o
veiculo, como € o caso de pulverizadores agricolas, onde o volume da carga diminui ao longo de
sua aplicacfio. A relagfo de carga entre o veiculo cheio e vazio pode ser aproximadamente 4 e o
comportamento do sistema se altera ao longo do tempo em uso, constituindo portanto um
problema nfo-estacionario. Percebe-se que a medida que a massa € decrescida a rigidez da mola

também decresce, pois a pressdio se tornar menor e 0 volume de gas na cAmara é aumentado,

segundo a equagio (04).
5
10
4 X
-  Massa 150
agl | — Massa 300
’ —— Massa 660
e Masga 900
3 L . -
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Figura 3.4 — Curva de Rigidez da Suspensdo Hidropneumatica
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O valor da nigidez na posicio de deslocamento do cilindro igual a zero corresponde &
rigidez do sistema, para as respectivas condi¢Bes de carga, na posiciio de equilibrio estatico (x;).
Os valores dos deslocamentos para cada condi¢do de carga, mostrado na Figura 3.4, sio
importantes na defini¢io do volume da camara, pois definem quanto de Sleo, em fungio da rea
do cilindro, serd deslocado da ou para a cimara, alterando ¢ volume inicial de gas obtido pela
equacio (14). E necessario que o volume da cAmara seja igual ou maior que o maior volume de

gas obtido.

E importante notar que a rigidez da mola cresce drasticamente com a chegada do cilindro
em sua posi¢do de fim de curso, pois o volume de gas dentro da cAmara se torna muito pequeno e
a pressdo muito grande. Esta é uma vantagem da mola hidropneumatica com relagiio as molas
convencionais, pois quando hi um deslocamento muito grande do cilindro, maior do que foi
previsto no dimensionamento da suspensfo, a rigidez aumenta de forma muito rapida, impedindo
que o mesmo chegue ao fim de curso, evitando que ocorram interferéncias entre as partes do

veiculo, como por exemplo, entre o eixo da roda e o chassi.

Qutro fator que deve ser levado em consideragfo é a resisténcia mecinica necessiria para a
cimara de gés, incluindo a conexio com o cilindro, uma vez que normalmente a drea interna do
cilindro ¢ relativamente pequena e as cargas altas, resultando em pressdes elevadas neste sistema.

Neste trabalho as presses internas na cdmara séo superiores a 10 Mpa.

3.4 — Analise de Desempenho da Suspensiio Hidropneumatica

3.4.1 - Modelagem da Suspensio

Para modelarmos a suspensfo hidropneumadtica utilizaremos o modelo de ¥ de veiculo
como mostrado na Figura 3.5. Esse modelo € assim conhecido pois toma como base apenas um
quarto do veiculo convencional de quatro rodas, ou seja, apenas uma roda. Ele foi escolhido pois
¢ mais simples de modelar matematicamente ¢ também facilita o trabalho computacional, uma
vez que mais partes do vefculo implicariam em um nimero maior de graus de liberdade para o

sistema. Como o objetivo, nesta etapa do trabalho, é a avaliacio de desempenho de um sistema
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hidropneumadtico independente em comparagio ao sistema de suspensio convencional e
identificar quais pardmetros tem influéncias significativas no desempenho do sistema, este
modelo apresenta-se bastante adequado. Este modelo € o mesmo utilizado para suspensdes

convencionais, sendo que a unica diferenca estd na rigidez da mola que, neste caso, é constante.

Na Tabela 3.1 estdo descritas as variaveis que aparecem no modelo de Y4 de veiculo.

Massado 14 deveioulo

N Ms
e
Molada

suspmséo“\ Amortecedor

da
Ks E—Dﬁ- suspensio

Massa do Fixe e Roda —~—a

Xr‘l

Figura 3.5 — Diagrama do sistema de suspensdo de % de veiculo.

Tabela 3.1 — Variaveis utilizadas no modelo passivo

Varnavel Unidades Descrigéo da Variavel
ks N/m Constante de rigidez da mola da suspensio.
k; N/m Constante de rigidez do pneu.
Cs N/m Amortecimento da suspensio.
¢ N/m Amortecimento do pnew.
X m Deslocamento vertical do centro de massa suspensa.
Xy m Deslocamento do centro de massa do eixo e roda da suspenso.
Xr m Perfil do solo de rodagem.
my kg Massa do ¥ de veiculo.
m; kg Massa do eixo € roda da suspensio.
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O modelo do sistema de suspensfo passiva pode ser descrito a partir das equagdes

diferenciais a seguir , como demonstrado em Thomson (1978).

msi;s “(.":T: ”"i‘s)cs _’(x: “xs)ks =0 (13)

m%, +(x, —x k, + (& - %), —(x, —x o, — (&, =%, ), =0 (16)

Rearranjando as equacdes (15) e (16) na forma matricial e passando para o lado direito os
termos que dependem do perfil do terreno x,, que assumiremos como conhecido neste estudo,

temos a equacio (17) a seguir,

m, 0 |lx c, -c, X, k, -~k lix, 0
N S ={ amn
{ 0 m Hx, } [-- c, €, +C, }{xt } l:-' k., k, +k, :I{x, } {c, X, + k,xr}

Este sistema, como pode ser observado, é de dois graus de liberdade. A varidvel x,
representa o deslocamento imposto no pneu devido as imperfei¢bes no solo de rodagem ¢ a
equagdo leva em consideragio os esforgos que s3o transmitidos ao sistema como consequéncia
desses deslocamentos. E assumido que estes s3o os tnicos esforgos externos agindo na estrutura,
e por isso aparece o valor zero na primeira coordenada do vetor dos termos independentes. Na
equacio (17) nio foi considerado a forga peso e também o deslocamento inicial da suspensfio €
do pneu devido ao peso do veiculo, visto que isto nfo influencia na dindmica do sistema. Ou seja,
¢ admitido que os deslocamentos sfo medidos a partir da posi¢éo de equilibrio estatico. A forga
de atrito também nfo foi considerada no modelo matematico, pois o objetivo € estudar o
comportamento do sistema utilizando a mola hidropneumatica, e nfo reproduzir o
comportamento da bancada experimental. Estando no formato matricial, a equacio (17) pode
agora ser facilmente implementada em computador utilizando um integrador numérico com o

obijetivo de estudar o comportamento do sistema para diferentes configuragdes.
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3.4.2 - Integrador Numérico,

Apds analisadas diversas alternativas, foi escolhido o método de integracio de Newmark,
que ¢ um integrador implicito direto no dominio do tempo, por tratar-se de um integrador
adequado para a obtengio de resposta de sistemas nio-lineares, e por ser incondicionalmente
estavel quando respeitadas certas condigdes. O algoritmo utilizado para implementar este

integrador € basicamente o apresentado em Bathe € Wilson (1976).

Para garantir a estabilidade foram utilizados os parimetros o e & iguais a 0,25 ¢ 0,50,
respectivamente, ¢ também foi respeitado o uso de um passo de integraciio (d7) igual a 1/10 do
menor periodo contido no sinal de excitagdo. O menor periodo corresponde & maior fregiiéncia.
Como a freqiiéncia de Nyquist € igual a 1/(2dr), a condigio ¢ satisfeita se é garantido que a maior
freqiiéneia contida no sinal € menor do que 1/5 da freqiiéncia de Nyquist, como descrito por

Meirelles (1989).

Para a realizagio desta etapa do trabalho foram desenvolvidos dois programas de simulagiio
computacional utilizando a linguagem Matlab®>. O primeiro identificado pelo nome de
Newmark2g ¢ o segundo pelo nome de Newmarkelg, para o sistema utilizando suspensio
hidropneumatica e convencional, respectivamente. O anexo II mostra o programa Newmark?2 g E
calculada a resposta do sistema no dominio do tempo a uma dada excitagiio, mostrando como
resultado final o grafico do deslocamento da massa suspensa. Este programa é constituido de
quatro moédulos. O primeiro modulo 1€ todos os dados iniciais necessirios para o
dimensionamento do volume inicial de gds e simulagdo dinimica, tais como fator de carga
dinimica, maximo deslocamento permitido a roda, condi¢des de carga, dimensdes do cilindro,
sinal de excitagdo, amortecimento da suspensio e deslocamento, velocidade e aceleragio inicial.

A rigidez do pneu ¢ previamente estimada e incorporada ao modelo.

O segundo médulo do programa ¢é responsavel por gerar o vetor de excitagio que serd
empregado na integragio numérica. O intervalo de integragdio ¢ definido de forma a respeitar as

restrigbes descritas no paragrafo anterior. Sendo assim, a excitagio do sistema é o deslocamento

? Utilizagdo do software Matlab Versio 5.2 — The Math Works, Inc.
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do perfil da pista ao gual o veiculo € submetido, podendo ser representado por qualquer sinal. No
presente trabatho o sinal escolhido foi uma excitacdo senoidal pois ela possibilita obter a
resposta em freqiiéncia harménica do sistema linear ou ndo, que € importante para a simulagio e
interpretacdo dos resultados. Entretanto, outros perfis de pista podem ser empregados visando

avaliar o desempenho da suspens#io nas mais variadas condicdes.

O terceiro médulo € o mais importante, pois é responsavel efetivamente pelo processo de
integracfio. A integracdo ¢ realizada, dentro de um “looping”, de maneira matricial, pois o
sistema possui dois graus de liberdade. O Newmark2g a cada passo de integragio, além de
calcular os deslocamentos em fungdo do tempo, também atualiza o valor da rigidez da suspensio
hidropneumética, pois esta n3o é constante e sim variavel de acordo com o deslocamento do
cilindro, ou seja, pela diferenca entre o deslocamento do veiculo e da roda naquele instante da
integragdo, tal como mostrado na Equacfio (09). Para a suspensdo convencional esta atualizac3o

niio € necessaria.

O quarto ¢ ultimo moédulo ¢ responsavel pela exibigdo dos resultados de forma grafica
utilizando os vetores onde foram armazenados os resultados de cada passo da integragfo ponto a

ponto.

O segundo programa, nomeado de Ressonancialg € Ressonanciac2g, para a suspensio
hidropneurnética ¢ convencional, respectivamente, monta a curva de amplitude da resposta do
sisterna em funcdo da freqiiéncia de excitagdo. O anexo III mostra o programa Ressonancial2g. A
resposta mostrada sera o deslocamento méximo da massa do veiculo em fungio da freqiiéncia de
excitacdo, em regime estacionério. Este tipo de resposta foi escolhido por ser o deslocamento
uma das mais importantes variaveis na anéalise de desempenho de suspensdes, além do que, para a
obten¢do da resposta em acelerag@io, basta derivar duas vezes o sinal encontrado. Para chegar ao
resultado desejado, o programa varia a fregiiéncia de excitagio em pequenos incrementos, € a
cada passo executa uma subrotina que € o programa descrito acima nesta secfio. O nimero de
ciclos ao qual € submetido o sistemna a cada incremento de fregiiéncia é muito importante pois,
para se obter o valor maximo do deslocamento, € necessario esperar que o transiente tenha sido

superado, ou seja, que a resposta no tempo tenha se estabilizado. Com todas estas informagdes o
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programa mostra em um grafico a relag3o entre o deslocamento méaximo da massa do veiculo e a
freqii€ncia de excitagfo. Em todo este processo a amplitude da excitagio permanece inalterada.
Portanto a curva obtida € qualitativamente semelhante 2 FRF obtida por varredura senoidal, de

um sistema linear ou localmente linearizado.

3.4.3 - Determina¢iio do Amortecimento da Suspensio

A determinagio do amortecimento de um sistema de suspenséo é de extrema importancia
para que as caracteristicas de conforto e seguranca sejam atingidas conforme exigéncias do
projeto. A escotha do valor deste amortecimento nio ¢ uma tarefa facil de ser resolvida
matematicamente, devido as inlimeras variaveis existentes e que devem ser levadas em
consideragdo no modelo matemadtico. A determinagio do amortecimento ideal de um veiculo
normalmente ¢ feito através de testes praticos, onde sdo testados diferentes valores de
amortecimento e a escolha € feita por alguns pilotos de prova que utilizam sua experiéncia na

otimizacio da suspensdo.

Na analise de sistemas dindmicos de um grau de liberdade com amortecimento viscoso, o

Jator de amortecimento ¢ é definido por Thomson (1978) como sendo

5 5

Este coeficiente fornece um bom indicative do comportamento dindmico do sistema, em
funcfio da massa my;, rigidez k; a amortecimento ¢,. O valor 2 k.m_ & chamado “amortecimento

critico”, e € o valor limite de amortecimento, acima do qual o comportamento livre do sistema
néo ¢ mais oscilatorio. O fator de amortecimento é uma medida da quantidade de amortecimento
presente no sistema e pode ser usado para caracterizar se o sistema é sub-amortecido (0 < <),

amortecido criticamente (£= 1) ou super-amortecido (&> 1).

Na equagdo (18) podemos observar que o fator de amortecimento pode ser alterado por trés

varigveis: o préprio amortecimento da suspensfo, a massa do veiculo e rigidez da mola. Para o
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sistema de suspensio hidropneumatica, uma variagdo no carregamento tem influéncia muito
maior no fator de amortecimento, comparando com o sistema de suspensio convencional, pois ha
também uma variago na rigidez da mola.

ae »

3.4.4 - Analise da Resposta em Freqiiéncia do Sistema.

A seguir estaremos avaliando o comportamento do fator de amortecimento da suspensio
hidropneumatica com o objetivo de determinarmos como os efeitos da ndo-linearidade da mola
afetam a resposta do sistema e comparar com ¢ comportamento de umna suspensio convencional,
para as mesmas condi¢Ses. Para tal, utilizaremos o modelo proposto na Figura 3.5 e os valores

atribuidos aos pardmetros do modelo, comuns aos dois tipos de suspensdes, sdo os seguintes:

m, = 30kg Massa da roda ¢ eixo

¢ = 4000 Nmv/s® Amortecimento do pneu

Xm= 50 mm Deslocamento maximo da roda
fa=3 Fator de carga dinimica

k= 5297400 N/m Rigidez do pneu

Para o caso da suspensfo hidropneumatica, os valores adotados para as dimensdes do

cilindro sio:

de

I 150 mm Curso total do cilindro

50 mm Didmetro interno do cilindro

A rigidez da suspensiio convencional foi determinada considerando-se o mesmo critério
utilizado para a mola hidropneumatica, ou seja, deformacio de 50 mm para um acréscimo de 3
vezes o peso maximo do veiculo. Na analise de desempenho da suspens3o hidropneumética sera
considerado o caso de um sistema ndo estacionario, onde ocorre variagio consideravel da massa
do veiculo durante o seu uso, como por exemplo pulverizadores agricolas, veiculos de cargas, etc.
Esta escolha fo1 feita em fung3o de que nesta situagfo, a variacio de carga implica diretamente

em diferentes comportamentos do veiculo.
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Serad feita uma analise considerando-se trés casos diferentes de calculo do fator de
amortecimento ¢ comparando qual a influéncia deste no desempenho de um veiculo utilizando
suspens@o hidropneumatica e o mesmo veiculo utilizando uma suspensdc convencional. O fator
de amortecimento escolthido na condi¢fo de carregamento referéncia para todos os casos € &
igual a 0,7 por se tratar de um valor usualmente adequado como ponto de partida no
dimensionamento de sistemas de suspensdio. Para visualizar o comportamento da suspensio
hidropneumatica em fungfio do amortecimento foram estudados 3 casos: 1) O amortecimento ¢
ajustado para apresentar £ igual a 0,7 na condi¢fio de equilibrio estatico com uma condigfio de
carga média ¢ mantido constante em todas as situagdes. 2) O amortecimento € ajustado a cada vez
que a carga muda, para apresentar & igual a 0,7 no equilibrio estatico para qualquer condicio de
carga. 3) O amortecimento ¢ ajustado continuamente de forma a apresentar £ igual a 0,7 em todo
instante. Deve ser lembrado que, no caso da suspens#o convencional, o £ ¢ semipre constante para

a mesma condic¢fio de carga. Logo, esta dltima analise ndo se aplica para este tipo de suspensZo.

Foram desenhadas curvas de respostas em amplitude de deslocamento da massa m; em
fungfio do tempo e em fungdo da freqiiéncia de excitacfio. Na analise da resposta no dominio do
tempo foram utilizados os programas Newmark2g ¢ Newmarkc2g, descritos no item 3.4.2 deste
capitulo, sendo que a excitacio foi um deslocamento inicial da massa m, . Na analise da resposta
em freqiiéncia, foram utilizados os programas Ressonancialg e Ressonanciaclg, também
descritos anteriormente. Neste, € utilizado uma excitagio senoidal, e € necessario que o tempo da
excitagdo seja suficiente para que a resposta no tempo se estabilize. Entdo ¢ armazenado o valor
maximo da resposta fora do transiente do sinal no tempo em fung@o da fregiiéncia de excitago.
Em seguida ¢ introduzido um pequeno incremento na freqiiéncia de excitacdo e o processo €

repetido até varrer toda a faixa de freqiiéncia de interesse.

1% Caso: Influéncia da variaciio de massa quando o fator de amortecimento é fixado

em fancio da condi¢do de carga média.

Neste primeiro caso analisado, o amortecimento é calculado considerando a situaciio de
carga média sobre o veiculo a partir de um fator de amortecimento preestabelecido (€ = 0,7). Para

a suspensdo convencional, o valor da rigidez da mola sera constante para qualquer que seja a
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condigdo de carga, € o amortecimento pode ser calculado utilizando-se a equagdo (12). Na Tabela
3.2 estdo os valores dos pardmetros para cada tipo de suspensio. Como a variagio da carga vai de
150 kg até 900 kg, a carga considerada como condigéo para a determinagiio do amortecimento foi
escolhida igual a 450 kg.

Tabela 3.2 — Valores dos parametros para os dois tipos de suspensdes para o 1° Caso.

Suspensio Hidropneumatica Suspensdo Convencional
m, [kg] k; [N/m] ¢, [Ns/m] g ks [N/m] | ¢, INs/m] g
900 119475,5 5245,78 0,25 529740 {21615,52 0,49
600 54276,8 5245,78 0,46 529740 {21615,52 0,61
450 31199,8 5245,78 0,7 529740 | 21615,52 0,7
300 14471,0 5245,78 1,26 529740 121615,52 0,86
150 4090,4 5245,78 3,35 529740 {21615,52 1,21

O valor do amortecimento adotado para condi¢iio de carga média, &= 0,7, fornece um
comportamento levemente sub-amortecido. Podemos observar que, na medida em que a massa
sobre o veiculo diminui, os valores do fator de amortecimento da suspensio para os dois modelos
de suspensdo aumentam € chegam ao caso de super-amortecimento €, com o aumento da massa
sobre o veiculo, o fator de amortecimento diminui acentuando a condi¢do de sub-amortecimento.
Esta condigdo ¢ mais acentuada na suspensio hidropneumatica pois, além da variacio da massa, a
rigidez também € modificada, ¢ consequentemente ha uma variagio do fator de amortecimento
maior do que no sistema de suspensdo convencional, que possui rigidez constante. Os valores de
rigidez da suspensio hidropneumatica mostrados na Tabela 3.2 sfo os valores na condigio de
equilibrio estatico. Em situacdes de excitagdes ciclicas, este sera aproximadamente o valor médio
da rigidez ao longo do tempo, uma vez que o sistema tende a voltar sempre para a posi¢io de
equilibrio. Na Figura 3.6(a) e (b) estd mostrado o deslocamento da massa do veiculo em fung¢io
do tempo a partir de um deslocamento inicial igual a 5 mm, considerando os valores da Tabela
3.2, para a suspensdo hidropneumética e convencional, respectivamente. Uma observagio é que

as curvas seriam muito parecidas para massa igual a 450 quilogramas.
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Figura 3.6 - Deslocamento da massa do veiculo em fungdo do tempo — Fator de

Amortecimento ajustado para a carga Média.
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Pode ser observado que a suspensiic convencional, nestas condigdes, volta ao equilibrio
muito mais rdpido que a suspensfio hidropneumatica. Pode ser observado também na Figura 3.6
que a variagdo da carga tem uma influéncia maior no fator de amortecimento da suspensio

hidropneumatica que na suspensio convencional, pelo motivo j4 mencionado acima,
Na Figura 3.7(a) e (b) é mostrada a amplitude da resposta em deslocamento em fungfo da
freqiiénecia de excitagfio para a suspensdio hidropneumitica e convencional, respectivamente, e

para a mesma amplitude da perturbagéo.

Na Tabela 3.3 a seguir estio os valores das amplitudes maximas e as respectivas

freqiiéncias em que estas ocorreram.

Tabela 3.3 - Valores das Amplitudes da resposta e Freqiiéncias para o caso 01.

Mola Hidropneumatica Mola Convencional
Amplitude do [Frequéncia de| Amplitude do |Frequéncia de
m, [kg]| Deslocamento | Excitacio Deslocamento Excitacdo
[m] {Hz] [m] [Hz]
900 0,0822 1,76 0,0488 3,4
600 0,0490 1,4 0,0442 4,07
300 0,0330 0,77 0,0391 5,97
150 0,0306 0,37 0,0372 12,8

Podemos observar que para a suspensfio hidropneumatica, a medida que ocorre uma
diminuigdo da massa, a freqiiéncia onde ocorrem as maiotes amplitudes (fregiiéneia de
ressondncia) também decrescem. Na suspensdio convencional ocorre o contrario, ou seja, a
freqiiéncia onde ocorrem os maiores deslocamentos aumentam inversamente com a massa. Isto se

deve ao fato de que na primeira, a rigidez diminuf com a massa e na tltima a rigidez permanece
. « 3 k

constante com a variagfio de massa, fazendo com que a relagio w, = w, /1 - &, onde w, = .| —
m

que € o valor da fregiiéncia de ressonincia para um sistema dindmico de um grau de liberdade,
tenha uma variago diferente nos dois tipos de suspensdes, considerando as mesmas condigdes.
Outro fator importante € que as amplitudes maximas das repostas em todas as condi¢bes de carga

sdo maiores para a suspensfo hidropneumédtica, mas acontecem para freqiiéncias mais baixas.
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Figura 3.7 — Amplitude da resposta em deslocamento em fungfo da freqiiéncia de

excitagfio — Fator de Amortecimento ajustado para carga média.
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2% Case: Influéneia da variagio de massa quands o fator de amortecimento é mantido

constante para qualquer condigfio estatica.

Como ja visto no caso anterior, o fator de amortecimento dos sistemas de suspensdes se
alteram de acordo com a variagdo da condicdo de carregamento, desde que o amortecimento seja
constante. Esta condi¢do se torna muito perceptivel quando a varia¢do de massa é muito grande.
Serd avaliado agora o caso onde o amortecimento da suspensdio varia, permitindo que o fator de
amortecimento se mantenha constante, conforme valor estabelecido no projeto, para qualquer
variacio da condico estatica de carregamento. Esta condi¢do de variagio de amortecimento pode
ser obtida através do uso de uma regulagem automatica ou manual do amortecimento, Vale a
pena ressaltar que esta condi¢lio considera um amortecimento que forne¢a um fator de
amortecimento preestabelecido apenas na condigio estatica. Quando houver deslocamento da

roda, a rigidez serd alterada e consequentemente, o fator de amortecimento também serd alterado.

Os valores adotados para a rigidez da mola hidropneumatica no cilculo do fator de
amortecimento para as diferentes condigdes de cargas s8o os mesmos utilizados nos casos
anteriores, visto que somente serfio alterados os valores de amortecimento. Na Tabela 3.4 estdo
os valores utilizados nesta andlise e também os valores dos fatores de amortecimento para os

deslocamentos méaximos (tanto comprimindo como expandindo o gés) da roda.

Tabela 3.4 — Valores dos pardmetros para os dois tipos de suspensdes para o caso 02.

Suspensfio Hidropneumatica Suspensiio Convencional

m, [kg] |k [N/m] ¢, [Ns/m]

Variacdio do &
£(-50)] £(0)] £(30)

k, [N/m] | ¢, [Ns/m}] g

900 119475,5 14517,40 0,90 | 0,70 | 0,41 | 529740 ] 30568,96| 0,70
600 54276,8 7989,34 0,84 | 0,70 | 0,52 | 529740 12495945 0,70
300 14471,0 2917,01 0,78 | 0,70 | 0,61 § 529740 | 17649,00} 0,70
150 40904 1096,62 0,74 | 0,70 | 0,66 | 529740 | 12479,731 0,70

Na tabela acima, os valores de £(-50) representam os valores dos fatores de amortecimento
para a rigidez referente a uma abertura do cilindro em 50 mm, ou seja, a disténcia relativa entre a

roda € o chassis aumentou 50 mm com relagdo a condig8o estatica (£(0) e k). Os valores de £(50)
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significam que a rigidez adotada para o calculo do fator de amortecimento foi considerada
referente ao cilindro comprimido em 50 mm a partir da condicdo estatica. Esta variagio do fator
de amortecimento nfo acontecerd na suspensdo convencional, pois a rigidez ¢ constante para

qualquer deslocamento da roda.

Nota-se que para manter o fator de amortecimento constante na condigdo estatica, quando
ocorrem alteragSes na condigdo de carregamento, hd necessidade de se alterar o valor do

amortecimento da suspenséo.

Na Figura 3.8(a) e (b) esta mostrado o deslocamento da massa do vefculo em funcdo do
tempo a partir de um deslocamento inicial igual a 5 mm para a suspensfio hidropneumética e
convencional, respectivamente, considerando os valores dos pardmetros da Tabela 3.4. Podemos
observar que a suspensfio convencional retorna ao equilibrio mais rdpido que a suspensfo
hidropneumatica, por ter uma rigidez mais elevada. Também devido a esta razdo, 0 “overshoot” é

maior no caso da suspensdio convencional.

Na Figura 3.9 (a) e (b) ¢ mostrada a amplitude da resposta em deslocamento em funcio da
freqtiéncia de excitagdo para a suspensdio hidropneumdtica e convencional, respectivamente, ¢

para a mesma amplitude da perturbagdo.
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Figura 3.8 — Deslocamento da massa do veiculo em fungfio do tempo — Caso de fator de
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carregamento.
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Na Tabela 3.5 estdo os valores das amplitudes maximas e as respectivas freqiiéncias em que

estas ocorreram.

Tabela 3.5 - Valores das Amplitudes da resposta em freqiiéncia — Caso de fator de

amortecimento ajustado para cada condi¢io de carga.

Mola Hidropneumatica Mela Convencional
Ampilitude do [Fregiiéncia de| Amplitnde do |Frequéncia de
m, [kg]| Deslocamento Excitacde Beslocamento Excitacio
[m] [Hz] [m] [Hzj
S00 0,0406 1,67 0,0416 3,38
600 0,0396 1,33 0,0417 4,13
300 0,0388 0,9 0,0418 5,87
156 0,0385 0,67 0,0421 8,35

Podemos observar que, quando o carregamento diminui, a amplitude do deslocamento
também diminuf para a suspensdo hidropneumatica. Para a mola convencional a amplitude do
deslocamento aumenta com a redugfio da carga. Podemos notar que esta variagio ¢ muito
pequena em ambas configuragdes. Com relagdo as freqiiéncias onde ocorrem as maiores
amplitudes da resposta em deslocamento, quando o carregamento diminui as freqiiéncias também
diminuem, para a suspensio hidropneumatica, e aumentam, no caso das suspensdes
convencionais. Em relagio s amplitudes das respostas em deslocamento, a suspensio
hidropneumatica foi a que teve menores valores e todos os picos ocorreram em freqiiéncias muito
mais baixas que na suspensio convencional. Desta forma, as respostas em aceleracdes serfio
menores ainda na suspensdc hidropneumatica do que na suspensiio convencional, visto que as
aceleragBes crescem com o quadrado da freqiiéncia, para uma mesma amplitude do

deslocamento.

Na Figura 3.10 (a) e (b) estdo desenhadas as respostas no tempo do sistema com suspensio
hidropneumatica para a freqiiéncia de 1 ¢ 10 Hz, respectivamente, ¢ com niamero de pontos igual
a 1000. O sinal de perturbacdo ¢ uma forma de onda senoidal com amplitude de 30 mm e os

valores de amortecimento s3o os descritos na Tabela 3.4,
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Nas duas respostas mostradas na Figura acima, o deslocamento médio da carga ¢ diferente
do valor considerado equilibrio estitico, sendo que em ambos os casos, o maior deslocamento
ocorre em valores negativos que, observando a Figura 3.5 (modelo de Y% de veiculo), significa
que o deslocamento médio estd acima do equilibrio estatico (x, igual 4 zero). Isto ocorre devido
a0 fato do decréscimo da forca da mola ser menor quando o gas esti sendo expandido (massa
subindo) do que o aumento quando o gas estd sendo comprimido (massa descendo), mesmo o0s
deslocamentos tendo amplitudes iguais. Na suspensio convencional, este fato nfio ocorre pois se
no equilibrio estético a forga for zero, para qualquer sentido do deslocamento da carga a variacio

da forca atuante serd igual, mas em sentidos diferentes.

3% Caso: Influéncia da variaciio de massa quando o fator de amortecimento é mantido

sempre constante.

No caso 2, analisado anteriormente, para cada nova condigHo estatica de carga o valor do
amortecimento da suspensdo ¢ alterado para fornecer um fator de amortecimento desgjado. Agora
serd analisado o comportamento da suspensio quando o valor do amortecimento ¢ alterado
constantemente para que o fator de amortecimento seja mantido sempre igual a 0,7, ou seja,
sempre que ocorrer unt aumento da forga da mola, o amortecimento serd aumentado e vice-versa.
Vale ressaltar que, para a suspensio convencional, esta analise nio & necessaria, pois uma vez
que o amortecimento foi ajustado na condicio estitica, este nfio seri mais alterado devido a
rigidez da mola ser constante. Portanto a situacio da suspensfo convencional é, neste caso,

idéntica 4 do caso anterior.
Na Tabela 3.6 sio mostrados os valores maximos ¢ minimos que podem ser alcancados

para o amortecimento e rigidez para cada condigio de carregamento. Os valores sdo para o

deslocamento relativo entre o eixo e o chassi de —50 e 50 milimetros.
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Tabela 3.6 — Valores maximos ¢ minimos de rigidez e amortecimento para a suspensio

hidropneumatica.
I, [N/m] ¢, [Ns/m]
m, [kg] §
k(-50) k(50) ¢(-30) £y(50)
900 71900,0 331160,0 11261,95 24888,68 0,70
600 37536,0 97971,0 6643,97 10733,77 0,70
300 11762,0 18801,0 2629,84 3324,90 0,70
150 3644,2 4661,1 1035,08 1170,63 0,70

Na Figura 3.11 é mostrado o deslocamento da massa do veiculo em funcdo do tempo a
partir de um deslocamento inicial de 5 mm. O programa utilizado nesta andlise ¢ o Newmark2g
que a cada passo de integracfio atualiza a matriz de amortecimento para que o fator de

amortecimento seja constantemente 0,7.
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Figura 3.11 — Deslocamento livre da massa do veiculo em funcfio do tempo — Caso fator de

amortecimento 0,7 constante.



A resposta no tempo a partir de um deslocamento inicial com & ajustado a cada passo de

integracio é proxima da resposta obtida na Figura 3.8, onde o fator de amortecimento € ajustado

apenas para a condigfo estdtica.

Na Figura 3.12 esta mostrada a amplitude da resposta em deslocamento da massa do
veiculo em funciio da freqiiéncia de excitagdo para a suspensdo hidropneumatica. A excitagfo
utilizada € uma forma de onda senoidal de amplitude 30 mm. Como ja foi dito anteriormente, est4
analise ndo ¢é necessdria para mola convencional, sendo a resposta a mesma obtida na Figura
3.9(b). Pode ser observado na Figura 3.12 que o sistema nestas condi¢des nfo apresenta

freqiiéncia de ressonincia. Em freqliéncias muito baixas, a resposta € a propria excitagfo.
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Figura 3.12 — Amplitude da resposta em deslocamento em fungfio da freqiiéncia de

excitagdo — Caso fator de amortecimento 0,7 constante.

Na Figura 3.13(a) ¢ (b) estdo desenhadas as respostas em deslocamento da massa do
veiculo no tempo para uma excitagfo senoidal de 30 mm de amplitude e freqiiéncia de 1 e 10 hz,

respectivamente.
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Comparando a Figura 3.13(b} e 3.10(b), pode-se perceber que a diferenca entre a forca que
mola exerce quando ¢ cilindro esta comprimido ou aberto também é percebida com o & constante,
mas a resposta no primeiro caso se estabiliza em um ponto mais préximo do equilibrio estitico do

que no segundo.

Nos casos analisados os resultados sugerem que o ganho a ser obtido com o uso de um
controle de amortecimento semi-ativo deve ser mais significativo para a suspensio
hidropneumatica do que para a convencional. Somente o controle semi-ativo permite evitar
situagbes de super-amortecimento para o veiculo vazio ou amortecimento exageradamente
pequeno para o veiculo completamente carregado, quando a relagio entre a capacidade de carga
e peso do vefculo ¢ muito grande. O valor 6timo do amortecimento ¢ dificil de ser especificado e
depende do critério de otimizag3io a ser utilizado. Critérios como Sky Hook, Ground Hook,
Clipped Optimal, etc. fornecem amortecimento étimo para cada caso, como mostrado em Picado
(1998). Como o objetivo néo ¢ estabelecer qual o critério Gtimo de ajuste de amortecimento, foi
adotado um critério de ajuste simplificado que representa um amortecimento controlado que

mantém o fator de amortecimento constante em qualquer situagio.

Também ¢ importante observar que a maior adaptabilidade da suspensfio hidropneumadtica
possibilita o uso de valores de rigidez muito menores em todas as condigSes, o que resulta em
freqiiéncias naturais também menores e consequentemente aceleracBes nas respostas de nivel

mais baixo numa larga faixa de trabatho.

A rigidez na suspensdo hidropneumatica varia com o movimento relativo entre a massa do
veiculo e a massa do pneu e eixo. Esta caracteristica evita que o sistema entre em ressonancia,
unia vez que sempre que ocorrer uma grande amplitude de deslocamento de uma das massas em
determinada freqiiéncia de excitagio, a rigidez instantaneamente serd alterada e,

e 2 r

consequentemente a sua freqiiéneia natural.
A alteragfio da altura média em funcio da amplitude das oscilagfes, observada nas Figuras

3.10 e 3.13, mostram a pecessidade de se utilizar controle automatico de altura em veiculos com

suspensdes hidropneumatica.
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Capituic 4

Aplicagdo a um Caso Real
4.1 - Descricio do Modele de Aplicacio

Existem alguns estudos de aplicagdo de sistemas de suspensfio hidropneumdtica em
veiculos de passeio com o intuito de aumentar o conforto e seguranga dos passageiros com
excelentes resultados. Outros estudos mostram a aplicagio do mesmo sistema de suspensfio em
veiculos de transporte pesado onde o controle de altura é fundamental para que o comportamento
do veiculo seja condizente com a sua aplicagiio, conforme Velez e Vera (1987). Também é sabido
que existem aplicagdes de éuspensﬁo hidropneumética em vefculos militares. Como foi visto no
capitulo anterior, o comportamento do sistema de suspensio hidropneumética foi estudado
utilizando-se um modelo simples de dois graus de liberdade (1/4 de vefculo) com o objetivo de
determinar os pardmetros necessarios para o estudo da aplicagio em um sistema mais complexo.
Neste capitulo, serd analisada a aplicagio deste sistema de suspensfio em um modelo de veiculo

comercial, com intuito de verificarmos o comportamento desta suspensio em um caso real.

No mercado brasileiro existem alguns modelos de pulverizadores de grande aceitacio,
como o mostrado na Figura 4.1. Nos diversos modelos fabricados, podemos encontrar volumes
de reservatérios que variam de 500 a 3000 litros ¢ normalmente estes sio montados sobre o
chassi de uma carreta de duas rodas tracionada por um trator. Como estes pulverizadores operam
em diferentes tipos de solo, sofrem diferentes niveis de excitagbes, que podem causar falhas em
determinados componentes, como por exemplo quebra por fadiga dos bracos onde estdo

distribuidos os bicos de pulverizagio, em modelos semelhantes ao da Figura 4.1{c). Cutro

47



problema ¢ a deflexfio sofrida pelos bragos, que acarreta irregularidade na aplicaglo dos
defensivos. A dosagem ideal de defensivos, de uma maneira geral, possui uma faixa de variacfio
muito estreita e a aplicagio concentrada ou diluida do mesmo afeta diretamente o bom

rendimento das colheitas, de acordo com Pereira (1987).

(a) G

(c)

Figura 4.1 — Alguns Modelos de Pulverizadores Agricolas produzidos no Brasil.
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Um sistema de suspensdo para ser utilizado nestes equipamentos deve possuir algumas
caracteristicas que atendam as exigéncias da operagdio, como por exemplo, manter um baixo nivel
de aceleracdes na estrutura para qualquer tipo de terreno, permitindo que o trator opere em
velocidades mais altas que as atuais mantendo um deslocamento da carreta relativo ao eixo o

méximo possivel constante para que a eficiéncia de pulverizagfio ndo seja prejudicada.’

O sistema de suspensdio hidropneumdtica pode ser uma solugfio para este problema pois,
como foi visto no capitulo anterior, as maiores amplitudes das respostas em deslocamento

ocorrem nas baixas frequéncias, 0 que acarreta em baixas aceleragdes.

O modelo a ser analisado teoricamente neste capitulo representa o veiculo mostrado na
Figura 4.2. A escolha deve-se ao fato de que no capitulo seguinte deste trabalho sera realizado a
validacfio experimental utilizando-se este modelo. Trata-se de um pulverizador que possui peso
de 280 kg (sem equipamentos: bomba, ventiladores, acionamento, etc.) quando vazio e um
reservatorio para 1500 litros, que permite um peso total de 1780 kg quando cheio. As rodas sdo
presas em um eixo € este fixo diretamente ao chassis por parafusos. Nesta configuragio original,

o papel da suspensdo ¢ desempenhado apenas pelos pneus.

Figura 4.2 — Pulverizador Agricola Tratorizado para 1500 litros de Capacidade.

3 mformacdes fomecidas pelo corpo téenico das Inddstrias Maquinas Agricolas Jacto Ltda.
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Podemos observar na Figura 4.2 que a altura do veiculo, relativamente ao solo, niio é
elevada. O projeto da suspensfo devera ser tal que, com a sua instalagfo, esta altura no se altere
demasiadamente, uma vez que nfio ¢ recomendado ter um ceniro de gravidade muito alto,
elevando o momento de inércia angular do vefculo e, consequentemente, aumentando a sua

instabilidade (balango) durante o trabalho.

4.2 — Projeto da Suspensdo Hidropneumatica.

No capitulo anterior, o comportamento da suspensio hidropneumdtica foi estudado
comparativamente a uma suspensio convencional, com o objetivo de, além de entendermos
suficientemente as caracteristicas deste sistema, avaliar quais as vantagens e desvantagens deste

sistema e qual a sua melhor aplicagio.

Esta anilise foi feita considerando que a forga devido A roda fosse aplicada no sentido da
linha de centro do cilindro. Para tal, o cilindro deve estar instalado na posigio vertical, sendo que
isto implicaria em uma elevagdio muito grande do centro de massa do veiculo, podendo gerar
instabilidade ou alteragfo no projeto original que afetasse o desempenho do veiculo. Sendo
assim, uma premissa adotada no desenvolvimento da configuragiio da suspensio para o veiculo
da Figura 4.2 € que esta deve ser tal que a sua utilizagio nfo seja dificultada por necessidade de
alterag3es significativas nos projetos das carretas existentes, ¢ nfo comprometam a estabilidade

do veiculo.

No projeto da suspensfo hidropneurnatica serfio adotados os seguintes parimetros:

Massa do veiculo vazio W, =280kg
Massa do veiculo cheio Wr=1780 kg
Massa da Roda e Prneu ' m, =30 kg
Disténcia entre Rodas (bitola) [=127m
Fator de Carga Dindmica Jd =3

Presséo Atmosférica Py=101325Pa
Gas Ideal e inerte
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A configuragio do cilindro adotado neste trabalho esta mostrada na Figura 4.3. Este

cilindro € padrdo de mercado e as dimensdes so as seguintes:

Diametro Externo de = 60 mm
Diametro Interno d; = 50 mm
Comprimento Fechado Ir=361 mm
Comprimento Aberto ;=511 mm
Curso Total =150 mm
Pressdo de Teste p:=18 MPa

=
: o

d g

Figura 4.3 — Configuracio do Cilindro Hidraulico.

Podemos observar que o cilindro possui duas conexdes, sendo uma de cada lado do embolo,
permitindo que a haste se desloque para qualquer diregio, apenas aumentando a pressdo de um
dos lados do embolo e recolhendo o 6leo do outro lado ou vice-versa (cilindro de dupla a¢io).
Desta forma, possuindo um sistema de acionamento hidraulico, é possivel mudar a altura do

veiculo com relacio ao solo facilmente.

Para montarmos o cilindro hidriulico no chassi da carreta foi utilizada a configuragio
mostrada na Figura 4.4 a seguir ¢ as dimenses bésicas utilizadas no projeto estio mostradas no
Anexo IV. Esta configuracdo foi utilizada pois, além do aumento na altura da carreta ser o menor
possivel, o uso deste mecanismo possibilita mudar a forca atuante no cilindro apenas alterando-se
as dimensdes dos “bragos” que transmitem a forga peso para o cilindro. Tendo forcas menores
atuantes nos cilindros, as dimensdes da camara e dos cilindros serfiio menores, impactando em

redugdo de custo mas, o ganho principal, é que a pressio necessdria para se fazer o controle de
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altura deste sistema sera também menor devido & redugdo da pressdo interna da cimara. Por outro

lado, o curso do cilindro deve ser maior.

Chassis ()
Peca 03
e
Articulagio Articulacdo
Peca 01 CAonexéo hgf’ida a
camara de gas.

Figura 4.4 — Mecanismo da suspenso montada no chassis da carreta.

Nesta configuracio mostrada, as Pegas 02 e 03 sdo fixas no chassi da carreta. O cilindro
tem uma de suas extremidades articulada na Pega 03 utilizando um eixo, que permite apenas o
movimento de rotagio, sendo a outra extremidade articulada na Pega 01 também com uso de um
¢€1x0, permitindo apenas o movimento rotacional. A Peca 01, onde esta fixo o eixo da carreta, é
articulada na Pega 02. Para uma maior compreensio de como é o funcionamento deste
mecanismo, na Figura 4.5(a) e (b) estdo mostradas as configuracdes para quando o cilindro esta
comprimido, ou seja a carreta deslocada para baixo, ¢ para o cilindro aberto, ou seja, a carreta

levantada, respectivamente.

Desta forma, quando o cilindro estiver sendo fechado, o éleo sera enviado para a camara,
comprimindo o gas, que exercera uma forga contriria a0 movimento do embolo, fazendo com
que a carreta retorne a posiciio de equilibrio. A forga responsavel pelo retorno da carreta ao
equilibrio quando esta estiver levantada ¢ a prépria forga peso, pois mesmo neste caso, 0 gis na
cémara ainda estard comprimido, exercendo uma forca no mesmo sentido do caso anterior, mas

com intensidade menor.
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Figura 4.5 — Configurages dos movimentos da suspensio.

As dimensbes do mecanismo da suspensdo foram adotadas de maneira que o momento
devido a forga do cilindro, medido na articulagio da Peca 02, fosse sempre maior que o momento
causado pela forga peso quando a carreta estiver abaixando e sempre menor quando a carreta
estiver subindo, fazendo com que esta sempre retorne para a posicio de equilibrio estatico. Na
Figura 4.6(a) ¢ (b) estdo desenhadas as curvas dos momentos devido 4 forca peso e 4 forca do
cilindro, respectivamente, pelo deslocamento da roda e para vérias condigdes de carregamento. O
valor de deslocamento da roda igual a zero significa que a carreta esta na posigio de equilibrio
estatico. Valores negativos significam que a carreta estd subindo e valores positivos que a2 mesma

esta descendo, ou seja, que o cilindro est sendo aberto e fechado, respectivamente.
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Momento devido Forga Peso

80 T 1
0
. o kg |
749 ——— 1280 kg
— 1780 kg
s0g ~ 1

500

11o]s S ;

0 1 i H 1 ]
-0.06 -0.04 002 0 0.02 0.04 0.0
Deslocamento da Roda (m)
()
1800 Momento devido Forca do Cilindro
—— 280 kg
1600F | —— 780 kg 1
- 1280 kg
1400 | —— 1780 kg ]

1200
£ 1000
800
800
400

200 .

i

0 L = 1
0.06 -0.04 -0.02 0 0.02 0.04 20
Deslocamento da Roda (m}

(b)
Figura 4.6 — Momento medido na Articulagio da Pega 02.

No caso do momento devido a forga peso, este tem sua maior amplitude para deslocamento

nulo, pois para qualquer deslocamento da roda, a distincia entre o eixo e a articula¢io é reduzido.
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A andlise do comportamento do momento devido a for¢a do cilindro ¢ melhor
compreendida se observarmos a Figura 4.7 que mostra somente o comportamento da forca do
cilindro para o mesmo deslocamento da figura anterior. Pode ser observado que a forga € sempre
crescente com o aumento do deslocamento da roda, ou seja, o abaixamento da carreta, O sentido
desta for¢a ¢ sempre no sentido da linha de centro do cilindro, forgando a carreta a retornar ao

equilibrio estético.

Na Figura 4.6(a) o momento devido ao cilindro comega a decrescer a partir de um
determinado deslocamento, mesmo com a forga deo cilindro continuando a aumentar, o que
significa que a diminuigio da distidncia de aplicagfo da forca passa a ser proporcionalmente
maior que o aumento da forga. Na Figura 4.5(a) podemos observar claramente que além da
distincia do ponto de aplicagfio da forga até a articulacfo diminuir, o dngulo de aplicag@o desta
forca também contribui para reducfio do momento, pois quanto mais baixa estiver a carreta,

menor ¢ o perpendicularismo da for¢a com o “brago™ da peca 01.

xia' Forga do Cilindro
25 r . . . .

13 T T T

s 280 kg
wesmere T8I kg

i, | ) i i J

005 004 003 -002 001 ¢ 001 002 003 004 005
Deslocamento da Roda (m)

Figura 4.7 — Forga aplicada pelo cilindro na pecga 01.

Na Figura 4.8 esta desenhado o momento resultante medido na articulagio da peca 01 com

a peca 02, utilizando a configuragio mostrada acima. Para uma melhor visualizagio do
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Nm

comportamento para cada condig@o de carga, as curvas para cada condicio foram desenhadas em

figuras separadas.

Carga 280 kg Carga 780 kg

120

160 /

10

/ . /

/ . Z

Nm

/ :

/ 40
N .

2 S

-1
-0.06

60 b
0.04 .02 g .02 0.04 0.08 0.06 0.04 «G.02 Q 0.02 0.04 0.06
Desiocamento da Roda (m) Deslocamente da Roda (m)
(a) (b)
Carga 1280 kg Carga 1780 kg
1200

400
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800

200
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/
£ 400
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200

-100

-200
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S
e -200
]
-0.04 .02 1] 0.02 0.04 .08 .06 -0.04 -0.62 a 0.02 0.04 0.08
Destocamento da Roda (m) Peslocamento da Roda {m)
(c) (d)

Figura 4.8 - Momento resultante para varias cargas.

Para deslocamentos grandes das rodas, o momento resultante comega a decrescer para

cargas pequenas quase no final de curso da suspensio, o que j4 nfo ocomre com o aumento da

carga. Este comportamento estd diretamente relacionado ao mecanismo da suspensio e pode ser

alterado conforme a necessidade do projeto, alterando a pressio inicial do gas ou a geometria do
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mecanismo. Mesmo com o momento decrescendo a partir de um determinado deslocamento da
roda para carregamentos pequenos, a carreta sempre voltard ao equilibrio estdtico, pois este
momento resultante ainda € positivo e devera apenas superar as forgas de atrito para que isto

acontega.

4.3 — Analise de Desempenho da Suspensio

4.3.1 - Determinaciio da Rigidez do Sistema.

No capitulo anterior foi determinada a equago que rege a forca no cilindro pelo
deslocamento da roda para o caso onde a forga e os deslocamentos aplicados na roda sio os
mesmos do cilindro e, com isto, determinada a rigidez da mola hidropneumatica. Com a
utilizacio do mecanismo mostrado na Figura 4.4, a forca atuante na roda nfio € exatamente a
forca do cilindro. Para determinarmos a for¢a atuante na roda em funcio da for¢a do cilindro, um
equilibrio de momento na articulacio da peca 01 deve ser considerado. Na Figura 4.9 esta

desenhado esquematicamente o mecanismo da suspens@o apds um deslocamento da roda.

Eixo da Carreta

Ponte “0O”

- - - Posi¢go de equilibrio estatico.
Posigéio apds deslocamento “z” da roda.

Figura 4.9 — Desenho esquematico do mecanismo da suspenséo.

Os parametros da figura sao:
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Braco horizontal A

Brago vertical v
Comprimento cilindro na posi¢io de equilibrio It
Comprimento cilindro ap6s deslocamento da roda i,
Deslocamento da roda z
Ponto de equilibrio de momentos ponto “0O”

A determinac@o dos dngulos g e £ € muito simples, uma vez que todas as dimensdes sio

conhecidas. Sendo assim, temos que
g= sen”! (-2») (19)

- tan YT veos(q)

p= I —-vsen(g) 20)

Sendo F, a forga atuante na roda ¢ F; a forga do cilindro temos que
- foxAZi{i ) @
F= F.cos(f+q)v 22)

hcos(q)

O valor de x;, deslocamento estatico do cilindro, desde a condi¢fio de pressdo atmosférica
até a condigdo de carga estatica, e Fp, volume inicial de gés, na condi¢iio atmosférica, sdo obtidos
exatamente como discutido no capitulo 03, exceto porque neste caso a forga e deslocamentos
aplicados na roda ndo serio os mesmos que atuam no cilindro devido 3 existéncia de um
mecanismo entre 0 eixo da roda e o cilindro. O valor de x, é dado pelo deslocamento do cilindro,

ou seja,
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x, =1~1 (23)

O valor de x; serd sempre constante, para uma mesma condi¢do de carga. Sendo assim, a
sua presenca na equagdio (21), significa que o volume de gas para esta condi¢iio de carga ja esta
corrigido para que a for¢a de equilibrio estatico seja igual ao peso da carreta. A partir da condigdo
de equilibrio, a varia¢fo da forca serd dada pela variagfo do deslocamento do cilindro (x.). A
rigidez “equivalente” do sistema de suspensfo utilizando o mecanismo da Figura 4.4 sera a for¢a
atuante no eixo da roda (), dada pela equagfio (22}, dividida pelo deslocamento da roda (z). No
calculo da rigidez, a forca peso da carreta serd subtraida de F., pois na condigfio de equilibrio

estatico, onde z=0, a resultante das forgas também ¢ zero. Sendo assim, temos que

- (‘F; — ms'gag 1)
z

Kse 24)

onde m, é a massa da carreta.

Na Figura 4.10 estd desenhada a curva de rigidez “equivalente” pelo deslocamento da roda

(z) para vérias condicdes de carregamento.

x 10
35
e 280 g
e 780 kg
3F | e 1280 kg
e 1780 kg
25
—~—
5
—
2 2
N
<
="
=
S

e i ¥ i i
-0.05 -0.04 -0.03 -002 -0.01 0 0.01 002 003 004 005
Deslocamento da Roda (m)

Figura 4.10 — Rigidez Equivalente.
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Nota-se que a forma da curva obtida ¢ qualitativamente semethante A obtida no capitulo
anterior, para a rigidez medida diretamente no cilindro, mudando-se apenas os valores das
respostas. O valor da rigidez para z = 0 ¢ obtido pela média aritmética, considerando os valores

exatamente antes e apds z = 0.

Nota-se que neste trabalho n#o ¢ adotada, como usual em muitos outros, a rigidez
equivalente local igual & tangente (derivada primeira) da curva da forca em funcdo do
deslocamento. Isto devido a rigidez assim definida nfio permitir calcular o valor da fora através
do simples produto da rigidez local vezes o deslocamento, pois nfio podemos assumir pequenos
deslocamentos, dificultando as simulagdes. Este fato nfio acontece com a definigio adotada neste

trabalho.

4.3.2 — Modelagem do Veiculo.

Para analisarmos o desempenho da suspensdo hidropneumatica em um caso real de
aplicagdo utilizaremos um modelo de % veiculo, mostrado na Figura 4.11, que representa o
veiculo mostrado na Figura 4.2, objeto de nosso estudo. Como o objetivo desta etapa do trabatho
¢ verificar o comportamento do veiculo da Figura 4.2 utilizando um sistema de suspenséo
hidropneumatica o modelo proposto apresenta-se bastante adequado. Como visto anteriormente, a

rigidez das molas serd dada pela equago (24).

=
|

\\C}\\ X2
: i
k; = ¢y X
;
£
¥
3
]
M; ;
X3 :
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i
ks & =i ;
;
Iy
v I
f
R, ‘ ,Q?Rz

Figura 4.11 ~ Modelo de ¥ veiculo.
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Na Tabela 4.1 estio descritas as variaveis que aparecem no modelo de ¥ veiculo.

Tabela 4.1 — Variaveis utilizadas no modelo da carreta.

Variavel | Unidades Descricéo da Variavel
k; N/m Constante de rigidez da mola lado esquerdo.
k2 N/m Constante de rigidez da mola lado direito.
k3 N/m Constante de rigidez do pneu lado esquerdo.
ky N/m Constante de rigidez do pneu lado direito.
cr N.m/s | Amortecimento da suspensdio do lado esquerdo.
c2 N.m/s | Amortecimento da suspensiio do lado direito.
C3 N.am/s | Amortecimento do pneu do lado esquerdo.
Cq N.m/s | Amortecimento do pneu do lado direito.
! m Distancia do centro do pneu esquerdo a linha vertical passando
pelo CG.
iz m Distancia do centro do preu direito & linha vertical passando pelo
CaG.
M, kg Massa da carreta.
M; kg Massa do eixo e roda da suspensio do lado esquerdo.
M; kg Massa do eixo e roda da suspensio do lado direito.
Xy m Deslocamento vertical do centro de massa da carreta
X3 rad Deslocamento angular da carreta.
X3 m Deslocamento do centro de massa do eixo e roda do lado
esquerdo.
X4 m Deslocamento do centro de massa do eixo e roda do lado direito.
R; m Perfil do solo de rodagem sob o pneu do lado esquerdo.
R, m Perfil do solo de rodagem sob o pneu do lado direito.

. . e I} . . a
Como a carreta em estudo é aproximadamente simétrica, l;=lg=-2—, onde / é a distincia

entre centros dos pneus.

61



O modelo de % veiculo, representando a carreta, pode ser descrito a partir das equacles
diferencias representadas em forma matricial, como mostrado na equacfo (25), passando os
termos que dependem do deslocamento imposto pelo terreno, que assumiremos conhecidos, para

o lado direito da equac@o.

Mc 0 0 0 }{% ¢ +e, col-el, —¢ -¢, X
0 Jo 0 0 5| leh-cb ell+ve 0l —cl &l ||%, .
0 0 M 0% - - ¢l ¢, +¢, 0 X,
L 0 0 0 M,k -, c,l, 0 e, +e, %, 23
ki +k, kKL-kl, -k I 0
kI -kl kIZ+kDI -ki kL |ix 0
—k, ~kl,  k+k 0 |Ixn[ kR +oR
| -k, k,l, 0  k,+k ||x,] |kR, +c,R,

Como pode ser observado este sistema € de quatro graus de liberdade. Os tmicos esforgos
externos agindo na estrutura, sdo em consequéncia do deslocamento dos pneus devido as
imperfei¢bes do solo de rodagem. Desta forma, aparece o valor zero nas duas primeiras
coordenadas do vetor dos termos independentes. Na equacdo (25) nfio foi considerada a forga
peso do veiculo e nem o deslocamento inicial dos pneus e das molas devido ao peso da carreta,
ou seja, todos os deslocamentos sdo medidos a partir da posicio de equilibrio estitico. No modelo
também foi desconsiderada a flexibilidade do chassis e a constante mudanca do centro de
gravidade da carga, devido a esta ser um fluido. Também o modelo desconsidera o deslocamento
angular longitudinal, uma vez que este é pequeno em relacio ao deslocamento angular tranversal

e ¢ minimizado pelo engate rigido do trator.

Como no Capitulo 03 deste trabalho, as equacdes diferenciais em forma matricial s&o
facilmente implementadas em computador utilizando um integrador numérico. O integrador
namerico utilizado nesta etapa do trabalho € o mesmo utilizado para o modelo de dois graus de
liberdade analizado no capitulo anterior. Os programas desenvolvidos para simulagfo
computacional também sfo os mesmos utilizados para a simulagéo do modelo de dois graus de

lberdade, mas com a implementagio para o sisterna de quatro graus de liberdade. Portanto tanto o
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integrador numérico como os programas utilizados para a simulacio computacional foram

explanados de maneira detalhada no capitulo anterior, dispensando maiores discussdes.

4.3.3 — Determinaciio do Amortecimento do Sistema.

Na determinagido do amortecimento ideal da suspens@o para o desempenho esperado, sera
feito um estudo analogo ao que foi feito no capitulo anterior. Para o modelo de quatro graus de
liberdade, deve ser levado em conta duas situagbes distintas para a determinagio do
amortecimento a partir de um fator de amortecimento desejado: o caso de deslocamento da
carreta apenas na vertical e o caso de apenas deslocamento angular da carreta. Para a
determinaciio do amortecimento da suspensio no modelo de quatro graus de Iiberdade sera levada
em considera¢io a relag@o das inéricas e rigidez do corpo da carreta apenas, visto que todos os

pardmetros das rodas e pneus sdo assumidos constantes.

Me C kz

ki ¢y

Figura 4.12 — Modelo simplificado do sistema de 04 graus de liberdade.

Desta forma os fatores de amortecimentos s3o determinados pelas equagdes a seguir.

1° Caso: Deslocamento angular da carreta

=— (26)
d 2.k,
Sendo que:

¢; = amortecimento equivalente torcional da suspensio;

k. = rigidez equivalente torcional da suspensio;
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J = momento de inércia da carreta, com relagdo ao CG.

Podemos também definir o conjugado agindo na carreta para o caso de deslocamento

angular como sendo:

T=-k68-cf (27)

T =k, ! sen(&) ! cos(8) -k, isen(t?) L cos(@)—
2 2 2 2 28)
-e, ésen(é) —é—cos(ﬂ) —C, %sen(é)émcos(ﬁ)

sendo / a distincia entre a suspensdo do lado direito e lado esquerdo.
Para pequenos deslocamentos sen(6) = 8 ¢ cos() = 1 a equagdo (28) fica da seguinte forma

2 2
T =—(k, +k2)%9—(ci+c2)%~9 (29)

Substituindo (29) e (27) em (26) temos que o amortecimento da suspensiio em fun¢do do

fator de amortecimento sera dado por:

e =28|J{k, +k, )52,_ = 18Tk, +k,) (30)

2° Caso: Deslocamento linear da carreta

Neste caso o fator de amortecimento € dado pela equag8o (31) a seguir.

S 31
T 31)
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Sendo que:

¢; = amortecimento equivalente linear da suspensfo, igual a soma dos
amortecimentos

k; = rigidez equivalente linear da suspenséo, igual 4 soma das rigidezes.
No equilibrio de forgas temos que
F=kx+cx (32)
mk, =(k, +k,)x+(c, +¢, )X (33)

onde x € o deslocamento vertical do CG relativo ao eixo.

Substituindo (33) e (32) em (31) temos que o amortecimento da suspensdo em fungdo do

fator de amortecimento no caso deslocamento linear sera:

Cx,/ik, + £, %if (34)

A definicio da escolha do amortecimento deve levar em consideracfio as duas situagdes
possiveis de deslocamentos: linear e angular. A escolha deve ser tal que os valores dos fatores de
amortecimento tanto para um caso como para 0 outro niio altere o desempenho da carreta

imaginado durante o projeto.

4.3.4 — Andlise do Desempenho através da Resposta em Freqiiéncia.

Na andlise de desempenho da carreta sera utilizado a resposta em frequéncia para uma
excitacdo senoidal e para diferentes condigdes de amortecimento, como ja realizado no Capitulo
03 deste trabalho. A comparagdo de desempenho com a utilizago de um sistema de suspensdo
convencional nfo serd realizada, pois estas diferengas ja foram discutidas anteriormente, sendo

que o objetivo agora é obtermos caracteristicas de desempenho que auxiliem no projeto de uma
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aplicagdo real. Para cada caso, foi realizada a excitag3o nas duas rodas com mesma amplitude.
Em uma primeira simulagio as duas rodas sfo excitadas em fase e, com o intuito de excitarmos
mais de um modo de vibragio, em uma segunda simulagdo, as rodas sdo excitadas em oposicio
de fase. As respostas obtidas sfo o deslocamento linear do centro de gravidade e o deslocamento

angular do chassis da carreta.

1* Caso: Amortecimento fixo para uma condicio de carga média.

Neste primeiro caso o amortecimento é calculado de forma a obter um &= 07
considerando uma condi¢io de carga média entre a carreta vazia e completamente carregada. Na
Tabela 4.2 estio os pardmetros utilizados nesta analise. Como o peso da carreta pode variar de
280 kg a 1780 kg , a condi¢do de carga média considerada foi de 890 kg. Para esta condi¢do de
carga média, foi calculado o amortecimento que forneca um fator de amortecimento proximo do
desejado (£ = 0,7) tanto para condi¢fio de deslocamento puramente angular como para o caso de
deslocamento vertical, utilizando-se as equagdes (30) e (34) respectivamente. A partir deste

amortecimento, os fatores de amortecimento para as demais condicdes de carga foram obtidos.

Tabela 4.2 — Valores dos pardmetros da suspensio para 1° Caso.

. 2 Angular Linear

m. [ke] ks INfmlj fleg.m’] ooy £ |cINsm]| &
1780 | 122300 | 900 4810,64 | 0,24 1530396 025
1280 1 64588 600 4810,64 | 0,41 } 5303,96 1 0,41
890 32254 410 4810,64 0,7 | 5303,96 | 0.7
780 25143 325 4810,64 | 0,89 | 5303,96 | 0,85
280 3968 38 4810,64 | 6,56 | 5303,96 | 3,56

Na Figura 4.13(a) e (b) estd desenhada a curva da amplitude do deslocamento livre da
carreta pelo tempo, medido em uma extremidade da carreta (em cima da roda) para um
deslocamento inicial de 5 milimetros na vertical para baixo e 0,075 radianos de rotagio (no

sentido horario), respectivamente.
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Podemos observar que em ambos os casos o fator de amortecimento cresce com a
diminuigco de massa, como esperado, mas este aumento ¢ mais acentuado para condigio de
deslocamento puramente angular. Como no uso da carreta aparecero os dois tipos de
deslocamentos, o valor adotado para o amortecimento da carreta € o da condi¢io de deslocamento
linear (c;=3303,96 Ns/m), que em cargas maiores fornecerd um fator de amortecimento maior em
ambos os casos. Podemos observar que em condigdes de menor carregamento, o sistema € muito

mais amortecido, como ja era esperado.

Na Figura 4.14 estdo desenhadas as respostas das amplitudes dos deslocamentos pela
frequéncia para uma excitagiio em fase ¢ em oposicio de fase. As respostas obtidas para ambas as
excitacdes sdo os deslocamentos vertical do centro de gravidade da carreta e angular, ou seja, x; ¢
x; respectivamente, mostrados na Figura 4.11. Para a excitagfo em fase, a Gnica reposta medida
foi o deslocamento vertical do centro de gravidade, mostrado na Figura 4.14 (a), uma vez que o
deslocamento angular é nulo. Na excitago em oposi¢do de fase, foi medido também, além do
deslocamento angular, o deslocamento vertical do centro de gravidade, mostrados nas figuras
4.14(b) e (c), respectivamente. Em ambos os casos a excitagfio foi senoidal com amplitude 30
milimetros.
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Resposta Angular
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Figura 4.14 — Amplitude da resposta em funcfo da freqii€ncia de excitagdo — Amortecimento

ajustado para carga média. (a) excitagdo em fase, (b) e (¢) excitacfo em oposicio de fase.
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Tabela 4.3 - Valores das amplitudes maximas da resposta em freqiidncia para o caso 01.

Exeitagio em Fase

Excitacio em @

posicio de Fase

Resposta Angular Resposta Vertical
Amplitude do |Freqiiéncia de] Amplitude do F;eqﬁéncia de | Amplitude do | Freqiiéneia de
m, [kg]! Deslocamento Excitagio Deslocamento | Excitacio [Hz] | Peslocamento Excitacio [Hz]
[m] [Hz] [rad] [}

1780 ,0985 1,23 0,1960 0,87 0,032 6,9
1280 0,0690 1,23 0,1380 0,9 0,0154 0,97
780 0,0423 1,20 0,0792 0,87 0,0029 1,3
280 0,0349 2,37 0,0640 3,3 0,002 5,87

Pode ser observado que nas situagSes de sub-amortecimento siio obtidos os maiores

deslocamentos, como jé observado anteriormente. Podemos observar que as frequéncias de

ressondncia comegam a cair com o aumento do carregamento ¢ voltam a ter um pequeno

acrescimo nas condigdes de maiores carregamentos pois, na relacio w= ﬁ/k/ m , ha um aumento

maior da rigidez em relagdio ao carregamento. Na Figura 4.14(c) pode ser visto que, mesmo sendo

a excitag@o em oposi¢o de fase, o deslocamento vertical do centro de gravidade nio & nulo. Este

fato esta relacionado diretamente a n3o linearidade da rigidez da suspensdo, que faz com que as

rigidez das duas molas ndo sejam simétricas, quando excitadas em oposicdo de fase.

2% Caso: Amortecimento ajustado para cada condicfio de carregamento.

Para este caso, o fator de amortecimento ¢ ajustado para cada condigio de carregamento. O

valor do amortecimento e determinado para que £ seja igual a 0,7 na condigdio estatica. Na Tabela

4.4 estdo os valores dos parimetros utilizados nas simulagdes deste caso.

Tabela 4.4 — Valores dos parametros da suspensio para o 2° caso.

. ) Angular Linear
oLl i INml g | T ToNoml | &
1780 | 122300 900 13878,85] 0,70 | 14606,17] 0,70
1280 64588 600 8235,13}] 0,70 | 9001,07] 0,70
780 25143 325 3781,54] 0,70 |§ 438398} 0,70
280 3968 38 513,68] 0,70 ¥ 1043,46] 0,70
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Podemos observar que a diferenca existente entre o amortecimento na condigdo de carga
méxima e minina ¢ de aproximadamente 27 ¢ 14 vezes para o caso de deslocamento angular e
linear, respectivamente. Estes valores sdo importantes, pois para a implementaciio de um controle

de amortecimento, este deve ser dimensionado para atender as duas condicBes extremas.

O valor utilizado para as simulacSes e o referente a condi¢io de deslocamento linear, pois
sempre fard com que o sistema seja mais amortecido. Na Figura 4.15(a) e (b) estdo desenhadas as
respostas da amphitude do deslocamento no tempo, medidas em uma das extremidade da carreta
para um deslocamento inicial de 5 milimetros na vertical para baixo e 0,075 radianos de rotagio

{(no sentido horario), respectivamente.

Podemos observar que o comportamento do sistema é mais amortecido que o caso anterior,
mas mesmo assim, em condi¢des de cargas elevadas, o comportamento ainda e muito sub-
amortecido. Este comportamento e resultado da variagdo da rigidez ao longo do tempo,

mantendo-se o amortecimento constante.
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Figura 4.15 — Resposta no tempo da suspensdo para o caso 2.
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Na Figura 4.16 estdio desenhadas as curvas de resposta da amplitude do deslocamento em
funciio da frequéncia de excitaglo, para uma excitacfio senoidal em fase e em oposigdo de fase,
exatamente como no ¢aso anterior. Na Figura 4.16(a) estdio desenhadas as amplitudes da resposta
do centro de gravidade em fungfio da frequéncia de excitacdo, ou seja, a medida do deslocamento
vertical da carreta, para excitacdo nas duas rodas em fase. Na Figura 4.16(b) e (c) estéo
desenhadas das amplitudes angular e vertical, respectivamente, da resposta em funcdo da

frequéncia de excitagdo, para a excitagdo em oposi¢do de fase.
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Figura 4.16 — Amplitude da resposta em funcio da freqiiéncia de excitagio — Amortecimento

ajustado para cada condicfio de carga. (a) excitagfio em fase, (b} e (¢) excitagio em oposi¢io.
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Podemos observar novamente que o deslocamento na vertical do centro de gravidade da
carreta quando excitada em oposicio de fase é diferente de zero devido a ndo linearidade da
rigidez do sistema e consequente assimetria entre as rigidez do lado esquerdo e direito (tracio e

compresséo alternadas) quando excitadas em oposico de fase.

Na Tabela 4.5 estdo mostrados valores das amplitudes maximas e as frequéncias onde estas

ocorreram.

Podemos observar que as frequéncias de ressonincia aumentam com o carregamento para o

caso de excitagio em fase, pois na relagio w= 1/k/ m , o valor da rigidez cresce mais do que o

carregamento. Para a excitagio em oposicio de fase, esta relacdo permanece aproximadamente

constante.,

Tabela 4.5 — Valores das amplitudes da resposta em freqiiéncia para o caso 02.

Excitacio em Fase Excita¢cio em Oposi¢io de Fase
Resposta Angular Resposta Veriteal
Amplitude do Fregiiéncia de| Amplitude do | Fregiiéncia de | Amplitude do |Freqiiéncia de
m, [kg}| Deslocamento Excitagdo Deslocamento Excitacio | Deslocamento Excitacdo

{mj} [{Hz} {rad] [Hz] [rad] [Hz]
1780 0,0670 1,32 0,1355 0,92 0,0100 0,97
1280 0,0563 1,3 0,1106 0,93 0,0079 1,03
780 (0,0460 1,13 0,0879 0,86 0,0042 1,10
280 0,0395 0,70 0,0039 0,90 0,0001 4,24

3% Caso: Fator de amortecimento constante para qualquer condi¢iio — Controle semi-

ativo.

No terceiro caso, o fator de amortecimento sera mantido constante para qualquer condi¢#o,
sendo que, para isto, a cada passo de integragdo a matriz de amortecimento sera atualizada para
fornecer um fator de amortecimento do sistema igual a 0,7 para o deslocamento vertical do CG
(variavel x;). O modo de deslocamento angular (variavel x;) resultard um pouco mais amortecido.
Esta analise tem como objetivo fornecer parimetros para avaliar qual o ganho em performance
com a utilizagdo de um controle semi-ativo, ou seja, controle de amortecimento para cada nova

condi¢do para que o fator de amortecimento seja mantido sempre constante e ideal para as
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condi¢des estabelecidas no projeto. Na Tabela 4.6 estdo os valores dos parimetros utilizados para
esta analise. Também estio os valores de amortecimento em fungio das rigidez méximas e
minimas que podem ocorrer devido aos deslocamentos permitidos das rodas. Estes valores sdo

importantes para o dimensionamento do sistema de controle de amortecimento, onde as

condi¢des extremas devem ser atendidas.

Tabela 4.6 — Valores dos parimetros para o 3° caso.

m, [ke] k, [N/m] § ke ¢, [Ns/m] - Angular} c,{Ns/m] - Vertical| £
k, (-50){ ks (50) c(-50) | ¢, (50) | ¢(-50) | c(50)
1780 | 122303}349236] 900 | 13879,00] 23453,07| 14606,32{ 24682,12} 0,7
1280 | 64588 |114736] 600 | 8235,15/10976,01] 9001,08]11996,87] 0.7
780 | 25143 | 31028 | 325 | 3781,57] 4200,86 | 4384,01] 4870,10 f0,7
280 | 2822 | 3091 38 433,18] 45339 | 879,93] 92098 0.7

Na Figura 4.17(a) e (b) estdo desenhadas as respostas em amplitude de deslocamento da
carreta pelo tempo para um deslocamento inicial vertical de 5 mm e angular de 0,075 radianos,

respectivamente, medidas em uma das extremidades da carreta.
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Comparando a resposta no tempo deste caso com os demais analisados anteriormente, este
comportamento ¢ o rmais préximo de um comportamento levemente sub-amortecido para

qualquer condigfio de carregamento.

Na Figura 4.18 estdo desenhadas as curvas da resposta em amplitude pela frequéncia de
excitacfo, tanto para excitagio em fase como em oposigiio de fase. Na Figura 4.18(a) esta
desenhada a resposta do deslocamento vertical medida no centro de gravidade da carreta, devido
a excitacio em fase. Na Figura 4.18(b) ¢ (c) estdo desenhadas as resposta do deslocamento
angular e vertical do centro de gravidade da carreta, respectivamente, devido & excitagio em

oposicgdo de fase.
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Figura 4.18 - Amplitude da resposta em fun¢fio da freqiiécia de Excitagdo — Amortecimento

ajustado para qualquer condigo.
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Na Tabela 4.7 estao mostrados os valores das amplitudes maximas e as frequencias de

excitacao correspondentes.

Tabela 4.7 ~ Valores das amplitudes da resposta em freqiiéncia para o caso 03,

- Excitaciio em Oposicdo de Fase
Excitagio em Fase Resposta Vertical

Amplitede do |Freqgiiéncia dd Amplitude do Deslocamento Freqiiéncia de
m [kg]| Deslocamento| Excita¢fio [m Excita¢io {Hz]
[m] [Hz] 1’ Pico 2° Pico 1° Pico | 2° Pico

1780 0,0084 13,1 0,00226 0,0081 - 1,30 13,3
1280 0,0084 10,8 0,00321 0,0079 1,16 11,4
780 0,0072 9,30 0,00176 0,0066 1,44 9,86
280 0,0029 7,70 0,00367 0,0026 1,04 8.93

Os valores referente a resposta angular nfio estdo na tabela acima. Como pode ser visto na
Figura 4.18(b), as frequéncias de ressondncia s3o muito baixas e as amplitudes méaximas das

respostas praticamente sfo as mesmas amplitudes da excitagio.
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Capitulo 5

Analise Experimental

5.1 — Introducio

Para verificagdo dos resultados obtidos nas simulagbes, foi montado um protétipo

experimental.

Os testes expenmentais foram realizados com o objetivo de validar a metodologia
desenvolvida para dimensionamento da mola hidropneumdtica e para avaliagiio qualitativa do

comportamento dinamico da carreta utilizando um sistema de suspensfio hidropneumatica.

A validagdo rigorosa do comportamento dinimico ndio € objetivo das experiéncias
realizadas, uma vez que o modelo tebrico analisado no capitulo 4 deste trabalho nfo leva em
considera¢io a forga de atrito existente na carreta e nem o movimento de “pitch” da carreta. As
experiéncias realizadas foram adequadas as limitagSes dos recursos disponiveis. A seguir, faz-se

uma descri¢do dos componentes do sistema utilizado para os testes.
5.2 — Bancada de Teste
Para a realizag8o dos testes experimentais, o sistema de suspensio discutido no capitulo 4

deste trabalho foi montado no chassi do pulverizador mostrado na Figura 4.2. Foram utilizadas

plataformas tipo “méo francesa” para a transmissio dos movimentos dos atuadores hidraulicos do
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sistema de excitagdo para os pneus da carreta. A Figura 5.1 mostra esquematicamente a

montagem utilizada para os testes.
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Figura 5.1 — Esquema da bancada de teste.

O atuador hidriulico € fixo em uma base em Angulo para que este, em sua posiciio de
equilibrio, fique perpendicular a plataforma de excitacdio. Os pneus da carreta ficam sobre as
plataformas de excitagdo, que possuem em uma de suas extremidades um conjunto de juntas
universais que s3o acopladas aos atuadores hidraulicos. Estas juntas compensam a perda de
perpendicularismo entre a plataforma de excitagdo e o atuador, quando o conjunto estd em
movimento. Como a plataforma possui eixo fixo em mancais de rolamento, todo movimento de
oscilagdo do atuador hidraulico serd transmitido aos pneus da carreta. O engate onde a carreta é
fixa possui um mancal de rolamento auto compensador, que permite rotagdes da carreta nos trés
eixos. O movimento de “roll”, quando por exemplo a excitagio dos pneus € em oposi¢io de fase,
¢ permitida também devido ao préprio sistema de engate da carreta. Todo o conjunto foi montado
sobre uma mesa inercial, e as articulagdes foram montadas com o minimo de folga para que nio
houvessem ruidos nos sinais devido a impactos. A Figura 5.2 mostra a bancada de teste através

de fotos.
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Figura 5.2 — Fotos da bancada de teste.

Como ja discutido anteriormente, o sistema de suspensio hidropneumadtico requer um

controle de altura, que € feito através da injecdo ou drenagem de éleo do sistema.

Durante os testes, o controle de altura foi realizado utilizando-se uma bomba hidraulica e
uma valvula bidirecional, que permite o envio ou a retirada de 6leo individualmente dos cilindros

da suspensdio. As saidas das valvulas sd3o conectadas aos cilindros, conforme desenho
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esquematico mostrado na Figura 5.3(a), por uma conexdo “T” que permite a ligagéo do cilindro 4
bomba hidraulica ¢ a cémara hidropneumdtica simultaneamente. Nas Figuras 5.3(b) ¢ (c) sfo

mostrados em fotos, detalhes da montagem.

Nota-se que a adicfio ou retirada de 6leo do sistema nfo alterard o volume de gas dentro da
cAmara, apenas fard com que a altura do veiculo seja ajustada. Na Figura 5.3(b) pode-se ver a
existéncia de um dreno, conectado 4 regifio sem pressido do cilindro, que é responsavel pelo envio

do éleo que vaza do sistema, através da vedag8o do émbolo, para um reservatorio.

C O

uy
Oleo vindo Conexfio com a
da bomba cédmara de gas
@

(b)

Figura 5.3 — Esquema de montagem do sistema para ajuste de altura.

5.3 — Sistema de Excitacio

Para a realizagdo da excitacdio externa, um conjunto de atuadores IPL Hydropuls®

INSTRON SCHENCK foi utilizado ¢ montado conforme desenho esquemético mostrado na
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Figura 5.1. Estes atuadores convertem a energia hidraulica em energia mecéanica, podendo gerar
cargas estdticas e também cargas din@micas de diversos tipos. Estes atuadores possuem ag#o
dupla, ou seja, exercem esforgo nas duas diregdes. A area do pistdo € igual em ambos os lados,
permitindo performance idéntica na distensfio e retragdo. Os dados técnicos estdo a seguir na

Tabela 5.1.

Tabela 5.1 - Especificagio dos atuadores utilizados

Tipp -~ | - Carga.’ - | .- CursoTotal
IPLHI0K I0kKN 100 mm
IPLH25K 25 kN 100 mm

Estes atuadores sio equipados com sensores de deslocamento (LVDT), com faixa de
medicio de —50 mm a 50 mm, que indicam a posicio do pistdo. Esta informag8o ¢ requerida por

procedimentos de testes conduzidos com controle de deslocamento.

Duas células de carga instaladas na haste do atuador hidraulico medem a forca exercida
pelos cilindros. Desta forma a forca atuando nos pneus da carreta € obtida, uma vez que as

dimensoes da plataforma de excitagfo so conhecidas.

Uma servo valvula ¢ utilizada para controle de cada atuador. Estas servo valvulas sdo
pilotadas por um controlador computadorizado IST modelo 8800, que oferece uma grande
flexibilidade de opg¢des para o controle das excitagdes. Este sistema permite realizar testes com
sinais padrdes gerados internamente (sinal senoidal, dente de serra, tmangular ¢ quadrada), com

qualquer sinal fornecido em arquivo, ou com sinais analogicos fornecidos externamente.

A Figura 5.4(a) e (b) mostra o esquema elétrico ¢ o esquema hidraulico do sistema de

controle e excitacio, respectivamente.
Uma bomba de dleo, com vazio de 45 I/min a uma pressdo de 280 bar, fornece energia

hidraulica para o sistema. O controlador atua diretamente no distribuidor, que determina em qual

pressdo os atuadores 1rdo trabalhar (pressdo alta ou baixa). Os atuadores possuem servo vélvulas
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instaladas diretamente no corpo, onde o controlador atua para gerar os movimentos desejados nos
atuadores. Neste estudo, os sinais utilizados foram gerados por um sistema externo ao

controlador.

Controlador [ ] Atuadores e f H

Serve Viivulas

[W]
l |
L'

Bomba
T Y]
@ Reservatdrio

de dleo
(2) (b)

Figura 5.4 — Esquema elétrico e hidraulico do sistema de excitacfio.

5.4 — Experimento com Carga Estatica.

Os testes experimentais estaticos foram realizados com o objetivo de obter-se a curva de
rigidez da suspensio hidropneumatica e compara-la com a rigidez tedrica, determinada pela

metodologia descrita no Capitulo 04 deste trabalho.

Para a realizac@o deste experimento o chassi da carreta foi travado na mesa inercial através
de um dispositivo. Desta forma, mesmo com o movimento da plataforma, o chassi fica imével em
relagdo a mesa inercial, ocorrendo apenas o movimento relativo entre o eixo da roda e o chassi da
carreta. Para a obten¢do da curva de rigidez da suspensfio, através de deslocamento “quase
estatico” do atuador, promovendo uma compressdo lenta do gas de maneira que este processo de
compressdo fosse isotérmico , mediu-se a disténcia “Z” (entre o chassi € o eixo), mostrada na

Figura 5.5.
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Travamento do Chassi \J

Figura 5.5 — Deslocamento do eixo da carreta.

Desta maneira, 0 deslocamento devido a deformaco do pneu nfo influenciou na medida da
rigidez da mola de gas. A forga referente a cada deslocamento do eixo da carreta foi medida na
célula de carga no atuador ¢, tendo-se as dimensdes da plataforma, obteve-se a forga atuante no

pneu.

O deslocamento igual a zero significa a carreta na altura média, ou seja, para cada
incremento de carga (4gua na carreta), a altura foi corrigida atraves da injecio de 6leo no sistema
de suspensdo. A partir da posigdo de equilibrio da carreta, o eixo foi deslocado para cima até o
fim de curso da suspensdo, e em seguida, deslocado para baixo até o limite permitido, retomando
a posi¢do de equilibrio estatico. O incremento de deslocamento foi feito de 5 em 5Smm, e os

valores registrados tanto na “ida” como na “volta” do ¢ixo a posi¢io de equilibrio.

A determinagdo do volume inicial de gas na camara foi obtido utilizando-se o conceito
descrito no capitulo 3 e a equaglo (14), ou seja, um volume que permita um deslocamento
maximo de 50 mm do eixo na condigdo de carga maxima. Foi considerado o peso da carreta
cheia, vezes um fator de carga dinimica igual a 3, como sendo a carga maxima possivel atuando
na roda da carreta. Uma vez tendo-se calculado o volume inicial tedrico, o volume interno de
todo o sistema de suspensdo (camara, mangueiras e cilindro), sem bleo, foi determinado. Como

nesta condigiio a pressio interna do sistema de suspensfo € a atmosférica, a obtengo da pressio
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inicial de gas € feita através da relagio PV=constante. Ou seja, injetou-se ar no sistema até atingir
a pressdo interna necessaria para que a massa de gés no interior da camara seja a correspondente
ao volume calculado pela equagdo (14) na pressido atmosférica. Ap6s a injecio de ar, o dleo é

inserido no sistema até que a carreta atinja a posigio de equilibrio.

Foram obtidas as curvas de rigidez para trés condi¢Ges diferentes de carga: 150 litros, 500

litros e 1000 litros, sendo o volume inicial de gas & pressio atmosférica igual a 0,0065 m’.

Foram desenhadas as curvas experimentais da rigidez do sistema para cada condi¢io de
carga. Utilizando a equagio (24), desenvolvida no capitulo 04, e os valores reais de carga,
dimensdes € volume de gis, a curva de rigidez tedrica foi determinada e desenhada juntamente
com a curva experimental. As Figuras 5.6(a), (b) e (c) mostram a rigidez da suspensio nas

condigdes 1, 2 e 3, respectivamente.
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Condigdo 2 - 500 litros
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Figura 5.6 — Curva de for¢a versus deslocamento experimental e tedrica.

Nas condicdes de carga 1 e 2, a resposta tedrica estd dentro do “looping” de forga,

validando o modelo teorico. Ja na condigdo de carga 3, a resposta teorica esta fora do “looping”
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de forga. Uma das possiveis razdes para tal discorddncia deve-se ao fato de que a cimara nio
possue uma vedagio eficiénte e, com o aumento da pressio interna devido ao aumento de carga,
vazamentos de ar podem ter ocorrido e nfio terem sido percebidos. Para verificacio do
comportamento tedrico da rigidez, em caso de vazamentos, na Figura 5.7 estd desenhada
novamente a curva experimental obtida na condigfio 03, mas comparada com a curva tedrica,
considerando-se um volume inicial de gas igual 3 0,0035 m’, ou seja, menor que volume tedrico

calculado anteriormente.

Também deve ser considerado a possibilidade da hipétesis de gas ideal comecar a se

distanciar da realidade com o aumento da pressio

Condigzo 03 - 1000 litros
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Figura 5.7 — Condig#o 03 com o volume inicial de gas tedrico menor.

Pode se notar na Figura 5.7 que a redu¢io do volume inicial de gis na analise teérica faz
com que a resposta se aproxime da curva obitda experimentalmente, reforgando a hipétese de

vazamento de gas durante os testes ser real.

Pode ser observado que existe uma diferenga entre a resposta quando a base esta subindo e

quando esta descendo. Isto deve-se a forga de atrito existente no sistema, que relativamente ao
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valor da for¢a atuando na roda, ¢ muito grande. Como a avalicdo da forga de atrito exige um
estudo mais profundo, ndo fara parte deste trabalho, pois o objetivo da anélise din&mica ¢ avaliar
qualitativamente o desempenho da suspens3o hidropneumatica. Além disto, o cilindro utilizado
na bancada de teste ndo sera necessariamente o mesmo utlizado em uma futura aplicagiio, sendo

que para tal, a forca de atnito devera ser levada em conta.
5.5 — Analise Experimental Dinimica

5.5.1 — Caracterizacio de Sistemas Nao-lineares.

A andlise no dominio das freqiiéncias de sistemas lineares é caracterizada por um conjunto
de funcdes de resposta em freqiiéncia (FRF) dinicas, que podem ser definidas como a razio no
dominio das freqiiéncias entre uma resposta, geralmente em deslocamento, e a forga de excitagio
que a provocou. Para sistemas lineares vale o principio da superposico, ou seja, que a resposta a
uma superposi¢do de forcas corresponde 2 superposigio das respostas a cada forga isoladamente,
¢ portanto as respostas em uma freqiiéncia dependem apenas das excitagdes naguela freqiiéncia.
Além disso, a relagdo de amplitudes entre entradas e saidas independe da amplitude da oscilagio.
Para sistemas ndo-lineares ndo existe uma fungéo de resposta em freqiiéncia. Existem algumas
propostas para estender o conceito de FRF a sistemas n3o lineares. As fungBes de resposta em
freqii€ncia assim definidas t€m duas diferencas principais comparada com as FRFs definidas para
um sistema linear: A primeira é que a resposta total de um sisterna ndo-linear é dada por série de
fungGes de respostas em freqiiéncia, em coniraste a apenas uma fun¢fo no caso de sistema linear.
Quanto maiores forem as ndo-linearidades, mais fungdes de respostas em freqiiéncia s3o
necessarias para representar a resposta total. Por outro lado, para uma larga classe de sistemas
nio-lineares, a maioria dos efeitos dominante estd contido nas denominadas fregiiéncias de
primeira, segunda, € terceira ordem, e estas sdo freqiientemente suficientes para caracterizar o
sistema de maneira muito precisa, de acordo com Sanliturk (1997) e Vinh (1989). A segunda
diferenca ¢ que cada fungfio de resposta em fregiiéncia € uma fingio multi-varidvel, até mesmo
para um sistema sob uma Unica entrada ¢ uma tinica resposta. Esta caracteristica aumenta a

dificuldade de anélise de sistemas nio-lineares.
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Fungdes de resposta em fregiiéncia tem sido frequentemente medidas durante muitos anos
em diferentes aplicages de testes modais, usando diferentes tipos de excitagdes. De acordo com
Ferreira (1998) embora uma fung3o de resposta em fregiiéncia medida para sistemas lineares ser
independente da escolha do sinal de excitacdo, a maioria das estruturas de engenharia apresenta o
problema de que a resposta global da estrutura € n3o linearmente dependente do nivel e do tipo de
excitacdo. Um método apropriado de excitacdo deve ser selecionado para estudos de sistemas
nao-linaeares. Existem trés tipos de excitagdo amplamente utilizados em analise de vibragdes:

periddica, aleatdria e transiente, sendo cada uma delas discutidas a seguir.

Excitacio Periddica

A excitagdo periddica mais comumente utilizada para obter fun¢des de resposta em
freqgiiéncia ¢ a excitagfio senoidal, devido 2 sua simplicidade e precis3io. A funcio de resposta em
freqiiéncia ¢ obtida através do uso de uma excitagdo harmoénica estacionaria. Para cada
freqiiéncia, uma forca é aplicada a qual consiste de uma onda senoidal de amplitude constante. E
aguardado até que a resposta alcance uma condigdo estaciondria, e o espectro da excitacio ¢ a
resposta s3o calculados. Para estruturas lineares, quando a excitagdo € senoidal, a resposta ¢
também senoidal com a mesma fregliéncia da excitac8o, mas com magnitude e fase diferentes.
Deste modo, para um caso linear, apenas uma componente do espectro de fregiiéncia ¢ extraida
em cada ponto de freqiiéncia. Porém, para sistemas ndo-lineares, mesmo sendo o sinal de
excitaco um sinal senoidal puro, ou seja, composto de apenas uma freqiiéncia, a resposta €
composta de véarias freqgii€ncias, tais como as harménicas e fregiiéncias intermodulares. Neste
caso, a funglio de resposta em freqiiéncia pode ser calculada usando a definigio matematica ideal,
relacionada com as séries de Volterra ou definida de diferentes formas, tal como apresentado em
Ferreira (1988). As ultimas, se comretamente definidas, podem conter todas as informagdes

necessarias sobre 0 comportamento do sistema.

A grande vantagem da excitagfo senoidal esta relacionada com sua propriedade de conter
uma unica freqiiéncia. Neste caso, o nivel da forca de excitagio pode ser precisamente
controlada, uma caracteristica que se torna muito importante na avaliacio precisa de fungdes de

resposta em freqii€ncia de sistemas nfio lineares, de acordo com Storer (1993), devido ao fato que
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a excitagdo harmoénica revela as distor¢des das FRFs na regido da ressonancia para diferentes
niveis de forga. Excitagtes harmdnicas também revelam as respostas sub e super harménicas, que
s&o manifesta¢Bes claras de um comportamento nio-linear. Além disto, as medidas podem estar
concentradas onde sfo requeridas, tendo diferentes incrementos de freqliéncias. Por exemplo,
proximo as ressonancias e anti-ressonancias, as FRFs exibem mudangas rapidas e incrementos de
freqiiéncias menores sdio recomendados. Por outro lado, longe das ressonincias e anti-

ressonancias, a variagdo € muito lenta € os espagamentos entre as freqiiéncias podem ser maiores.

Duas condi¢des diferentes podem ser usadas para obter as FRFs de sistemas niio lineares. A
primeira é manter a amplitude das forgas de excitagio constante para todas as freqiiéncias de
excitagio. Esta técnica permite observar a distorgio da FRF, tal como, 0 fendmeno de salto
(jump) a medida que o nivel de entrada ¢ aumentado. A segunda técnica & manter a amplitude da
resposta constante para todas freqiiéncias de excitagdio. Aqui, a FRF obtida parece a FRF de um
sistema linear. Isto permite a aplicagio de técnicas de andlise modal padriio para obter algumas

caracteristicas linearizadas do sistema.

A principal desvantagem da técnica de excitagfio senoidal é que o tempo necessario para
obter uma FRF ¢ maior do que o requerido por outras técnicas. Isto esta relacionado ao fato de
que a excitagdo ¢ realizada freqiiéncia por freqiiéncia e, a cada freqiiéncia, um tempo para a
resposta do sistema se estabilizar € requerido antes de comecar as medices. Ocasionalmente,
porém, a correta medi¢o da resposta em fregiiéncia justifica o aumento do tempo gasto para a
identificacio. Normalmente, quando o objetivo é melhorar o modelo analitico usando correlacdo
de dados analiticos com dados obtidos experimentalmente, quanto maior a precisdo na medigdo

da FRF, melhor serd o modelo analitico derivado.
Excitacio Aleatéria.
Excitacdo aleatéria ¢ amplamente utilizada em testes dindmicos de sistemas lineares porque

a caracteristica destes sinais € de conter energia sobre uma larga faixa de freqiiéncias

simultaneamente, assim possibilitando economizar tempo na obtencdo das fun¢Ses de resposta
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em freqii€éncia com o uso de excitago aleatoria. O sinal aleatério & um sinal continuo e de quem

a amplitude pode apenas ser prevista em termos estatisticos.

O processo de medigio de fungdo de resposta em freqiiéncia comega com a amostragem a
intervalos discretos de tempo da forca aleatéria e da resposta no dominio do tempo. Os sinais
originais sio continuos no tempo, mas a histéria do sinal amostrado ¢ finita em comprimento e
n&o periodica. Estes sinais amostrados no tempo sio convertidos para o dominio da freqiiéncia
através de Transformada Discreta de Fourier. O uso da anélise de Fourier coloca restrigdes. Por
exemplo, os sinais amostrados ndo periédicos s3o considerados periddicos e, como resultado, um
problema de “leakage” acontece na estimagio das fungdes de resposta em freqiiéncia. No entanto,
este efeito pode ser minimizado pelo uso de fun¢des de ponderacio, como janela Hanning, antes
de excetuar a Transformada de Fourier. Apés o processamento do sinal, a funcio resposta em
freqtiéneia requerida da estrutura ¢ obtida por procedimentos apropriados que combinam espectro
da forga e espectro da resposta. As limitagSes sio relacionadas com as restrigbes impostas pelo
método convencional da andlise de Fourier com discretizagio uniforme no dominio da
freqiiéncia, e limitagGes de tamanho dos blocos de sinais. Neste caso, os pontos nio podem estar
concentrados ao redor das ressonfncias e anti-ressonincias, como pode ser feito no caso de
excitagdo senoidal. Por outro lado, os sinais podem ser gerados para ajustar a faixa de freqgiiéncia
de interesse, ou filtrado ¢ modulado o sinal original de banda larga. Deste modo, o sistema nio é
excitado por freqiiéncias fora da faixa de anilise, resultando em uma melhor relagiio dinimica

para a analise.

Para sistemas nfo-lineares, a FRF obtida utilizando-se excitagiio aleatéria parece ndo ser
distorcida, sendo similar &s referentes a sistemas lineares. Isto ¢ devido ao efeito de médias
decorrentes de usar excitagdo aleatéria. Embora as FRFs nfio mostrem distorgo alguma,
diferentes FRFs serdo obtidas para diferentes niveis de excitacio, resultando em uma
dependéncia da amplitude da entrada. Esta técnica é também estendida para obter FRFs de altas
ordens. Além disto, embora o procedimento n3o parega produzir FRFs de altas ordens de boa
qualidade, as FRFs sdo melhoradas pela aplicacio de um filtro global linear que ajusta um

modelo linear para os dados obtidos, conforme Gifford (1989).
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Excitacio Transiente

Excitacdo transiente, como impacto, € muito comum e convencional para analise dinamica
de estruturas mecanicas. Esta popularidade € principalmente devido a simplicidade do método de
excitacio, o qual o faz muito adaptavel para testes em larga escala. A excitago por impacto pode
ser produzida pelo uso de um martelo instrumentado com um transdutor de forga. Quando a
estrutura € excitada pelo martelo, energia ¢ transferida para a estrutura em um periodo de tempo
muito curto. O processo de medicdo das FRFs comec¢a com a amostragem da forga e a resposta
no tempo devido ao impacto. Novamente, o sinal no tempo é convertido para o dominio das
freqiiéncias, aplicando analise de Fourier. Devido as restricbes impostas pela transformada de
Fourier, pode ocorrer um problema de “leakage”, usualmente no sinal de resposta. Se a resposta
ndo cair para nivel proximo de zero no final do periodo de amostragem, uma janela exponencial ¢
aplicada para reduzir o problema de “leakage”. Logo se obtém a resposta em freqiiéneia

dividindo o espectro da resposta pelo espectro da forga.

A forma do sinal da forga depende do tipo e da massa do martelo e das caracteristicas
dindmicas da estrutura investigada. As vantagens do teste de impacto estdio relacionadas com o
curto tempo gasto para obter a FRF, devido a apenas poucas médias serem necessarias, € ser
muito pratico para aplicacio em campo. No entanto, desvantagens da excitagio por impacto sio
que a largura de banda da excitacfo tem controle limitado, baixa energia de entrada e baixa razio

sinal/ruido.

Infelizmente, um teste de impacto raramente pode ser utilizado para estruturas nfo-lineares,
devido a inconsisténcia na duragio e forga dos impactos, e devido ao baixo nivel RMS do sinal
produzido devido & curta duragdo da entrada ativa. Isto significa que o nivel da energia aplicada
pode ser muito dificil de controlar e os altos niveis de pico podem acentuar a resposta ndo-linear
do sistema. Em adigdo, o baixo valor RMS pode resultar em pobre relagéo sinal/ruido dos sinais
medidos. No entanto, este ja tem sido aplicado para identificar nio linearidades simples
localizadas por Frachebourg (1989) e tem sido usado para medir FRFs de segunda ordem de
estruturas ndo-lineares com uso de martelo de impacto elétrico especial por Chouychai (1986) e
(1987).
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Escolha do Sinal de Excitacéo.

Como mencionado anteriormente, existem varias técnicas de excitaciio disponiveis
atualmente para testes de vibragbes em estruturas. Dentre elas, os trés principais tipos de
excitagdo foram apresentados. Cada um destes métodos tem suas vantagens e desvantagens, € a

escolha se torna mais importante quando sistemas nfo-lineares sfio analisados.

Para estruturas lineares, uma vez que todos os diferentes tipos de excitagdes produzem uma
mesma e tnica FRF, a escolha da excitacio, entre outras coisas, esta relacionada com a aplicagio
em teste, tempo disponivel para a andlise e qualidade requerida dos dados. Para sistemas niio-
lineares, € importante ter sempre em mente que estes sistemas respondem de maneira diferentes
para diferentes tipos de excitagdo. Logo, a escolha da excitagio é dependente da andlise
requerida para o sistema. Se a principal preocupagio ¢ entender e diagnosticar as caracteristicas
de vibragdo estrutural, entdio o impacto pode ser utilizado. Devido a sua caracteristica de
simplicidade e adaptabilidade, o teste de impacto fornece uma forma simples € rapida de entender
como uma dada estrutura estid se comportando dinamicamente. Quando o modelo dinamico
linearizado do sistema ¢ o principal interesse, a primeira preocupacio serd extrair um modelo
linear do sistema que se comportard dinamicamente o mais préximo possivel do sistema nfo-
linear. A excita¢3o aleatdria pode ser uma técnica eficiente neste caso devido 3 sua caracteristica
de considerar os efeitos da nfo-linearidade do sistema como um erro sistematico na saida.
Portanto, a FRF obtida dard uma melhor aproximacic para o sistema. Por outro lado, se o
principal objetivo é investigar nfo-linearidades, como a resposta do modelo de uma estrutura
ndo-linear pode mudar para diferentes niveis de excitagfio, a técnica de excitagiio senoidal é o
procedimento mais apropriado, devido 4 facilidade em se controlar o nivel da forga ou

deslocamento de entrada. Neste trabalho a excitagio utilizada sera senoidal.
5.5.2 — Funciio Resposta em Freqiiéncia - Andilise Experimental.
A técnica utilizada neste trabalho para a obtengéio da FRF foi “stepped sine”, que consiste

em uma varredura discreta de freqiiéncias utilizando uma forma de onda senoidal. Neste tipo de

excitacdo, apds a estabilizagho do sinal de resposta, é aplicada a FFT neste sinal ¢ a amplitude da
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resposta para a freqiiéncia de excitagdo € correlacionada com a excitagdo e o resultado

armazenado. Este procedimento € repetido para toda a faixa de freqiiéncia de interesse.

O sinal de excitagdo gerado foi de amplitude constante para toda a faixa de freqiiéncia,
exceto em alguns casos (baixas freqliéncias), onde a energia do sinal de excitacio no foi
suficiente para vencer a forca de atrito do sistema de suspensdo. Nestes casos, a amplitude da

excitagio fol aumentada para que a suspensio entrasse em regime de trabalho.

Como a suspensio hidropneumatica se trata de um sistema nfo linear, a resposta se alterard
sempre que a excitagdo for alterada. Desta forma e devido a técnica do “stepped sine”, a
identificagio das freqiiéncias foi uma identificacio harmdnica. A desvantagem desta

identificaciio ¢ que a contribui¢@o devido as sub-harménicas e harmédnicas superiores € perdida.

Para a realizagio dos experimentos dindmicos, foram utilizados trés acelerdmetros
piezoelétricos PCB Modelo 333 instalados conforme Figura 5.8 a seguir. O acelerdmetro 1,
instalado na base da “mao francesa”, mede o sinal de excitago. O acelerdmetro 2 foi instalado no
eixo da roda € o acelerdmetro 3 no chassi da carreta, na posic3o exatamente sobre a suspensio,
onde ha a transmissdo da excitacio da roda para o chassi. Na Tabela 5.2 estfio as caracteristicas

dos sensores utilizados.

Tabela 5.2 — Caracteristicas dos sensores utilizados.

. Acelerémetro ' | - Faixa de Medida - | Sensibilidade
Nt 1 2al2k 88
N®2 2al12k 100
N3 2al2k 106
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Figura 5.8 — Disposicdo dos acelerdmetros.

A partir desta configuragdio de instrumentagéo ¢ possivel a obtengdo da FRF considerando o
sinal medido no chassis com relagfio ao sinal de excitacdo e a FRF considerando o sinal medido

no eixo com relagdo ao sinal de excitagfo.

Para a realizacio dos testes dinamicos foi utilizado o sistema apresentado na Figura 5.4. O
sinal de excitacio foi gerado externamente por um sistema independente que também ¢€
responséavel pela aquisi¢do das respostas. O sinal gerado € utilizado pelo controlador para excitar
os atuadores hidraulicos e o sinal de resposta medido pelos sensores é armazenado pelo sistema
de aquisico. O sistema de aquisi¢iic avalia a resposta por um determinado tempo, fazendo
médias das medidas e comparando com o valor anterior, até que o sinal esteja estabilizado. A
partir dai, as amplitudes das respostas correspondentes & freqiiéncia de excitagdo sdo adquiridas e
armazenadas e o sistema ¢ excitado em uma nova freqliéncia. A Figura 5.9 mostra o esquema da

montagem para a realizagdo do experimento.

O experimento foi conduzido para quatro condigdes distintas de carregamento sobre a
carreta, sendo elas: carreta vazia, carga de 150 litros, 500 litros e 1000 litros, sendo dgua o fluido
utilizado para encher a carreta. A excitagdo foi realizada nas duas rodas da carreta,
simultaneamente, sendo um dos testes com excitagdo em fase e o outro em oposigéo de fase, para

avaliagio do comportamento nestas duas condigdes.
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(eragio e
Aquisi¢io de Sinal

Congrolador

Figura 5.9 — Esquema do Sistema de Geragio e Aquisi¢io de Sinais.

Na Tabela 5.3 abaixo estdo as condicBes de carga, as faixas de freqiiéncias e as respectivas

amplitudes dos sinais de excitagio utilizados para cada condigio de carga.

Tabela 5.3 — Pardmetros utilizados no ensaio dinfdmico.

24,0
40a10 4.0 4,0al0 2,5
2a3,09 7,0 Z2ad 5,0
3,09a4,5 6,0 4al0 2,5
4,5a10 4,0 - -
2a45 6,0 2ad,5 5,0
45al10 4.0 4,5a10 2,5
2ads 6,0 2a4d5 5,0
4,5a10 4,0 45al0 2,5

A Figura 5.10(a), (b), (c) e (d) mostram as FRFs para excitacio em fase € em oposigio de

fase, para as condigdes de cargas Vazia, 150, 500 e 1000 litros, respectivamente. Em todas as
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respostas, a sensibilidade dos acelerdmetros foi levada em consideragdo para corrigir as

amplitudes das respostas.
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Figura 5.10 — “FRF’s” do sistema com diferentes condi¢Ses de carga.
Em todas as condigdes de carga, as amplitudes das FRFs sio menores para a relagdo

chassis/base do que a relagio eixo/base, 0 que demonstra que 2 suspensdo hidropneumatica

trouxe ganhos reais para este veiculo, diminuindo a transmissibilidade.
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A diferenca nas amplitudes das FRFs é maior para as condi¢des de carregamento maiores,
pois nestas condiges, a influéncia da forca de atrito existente no sistema de suspensfio € menos

significativa, comparativamente com a for¢a atuando nas rodas.

Podem ser verificados também varios pequenos picos em todas as curvas, Estes picos esto
relacionados com os modos de agua dentro do reservatdrio da carreta. No modelo tedrico
discutido anteriormente, os modos de agua nfo foram levados em conta, pois o estudo ndo

objetiva determinar este comportamento.

5.5.3 — Anilise do Comportamento do Amortecimento

O objetivo dos testes realizados ¢ verificar o comportamento do coeficiente de
amortecimento da suspensfio hidropneumatica instalada na carreta do pulverizador quando ha
variagdo na carga sobre a carreta. A influéneia da posicdo da véalvula (mais aberta ou mais
fechada) instalada no circuito de 6leo entre a cAmara e o cilindro n3o foi levada em conta devido
ao alto atrito ja existente no sistema, que proporcionou um amortecimento elevado. Para este
experimento, em todas as condi¢des de carregamento a posi¢do da valvula foi mantida sempre

aberta.

Um sistema em vibrag@io pode encontrar muitos tipos de forgas amortecedoras, desde o
atrito molecular ntermno ao atrito por deslizamento e resisténcia de fluido. Geralmente a descrigdo
matematica destas forgas € muito complicada e n3o se presta para a analise de vibragdo, de

acordo com Thomson (1978).

Virios tipos de andlises podem ser usados para estudar as caracteristicas de amortecimento
de sistemas mecinicos. E comum o estudo dos mecanismos de amortecimento através da
medigio da energia dissipada por ciclo sob uma condigio de carregamento harménica. O
diagrama de forca por deslocamento € obtido e utilizado para medir a energia dissipada e a partir

dai determinar uma medida do amortecimento do sistema. E usual definir a capacidade de
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amortecimento especifica como a energia perdida por ciclo dividido pelo pico da energia

potencial, AEUM , como demonstrado por Inman (1996).

Para a obtengdo da curva for¢a x deslocamento, foi utilizado o mesmo sistema Schenck® ja
descrito anteriormente. Uma excitago senoidal de freqiiéncia 5 Hz e de amplitude de
deslocamento 5 mm, medido no atuador hidréulico, foi utilizado. Como existe a plataforma de
excitagdo, a medida do deslocamento da roda ndo foi 5 mm. A forca foi medida na célula de
carga instalada no atuador hidraulico. A medida de energia dissipada também leva em
considerag@o a energia dissipada pela plataforma, mas pelo fato desta ser confeccionada de forma
rigida, a dissipagdo sera minima e constante para qualquer condi¢fio de carga, fator que nfo
influencia nos resultados, pois estaremos analisando a variagio do fator de amortecimento devido
a variac@o da carga e nfio um valor absoluto do amortecimento do sistema. Trés condigdes de
carga {completamente vazia, meia carga ¢ completamente cheia) foram testadas e as curvas forga
por deslocamento foram registradas e estio mostradas na Figura 5.11(a), (b) e (c),

respectivamente.

Durante os testes realizados, o amortecimento foi mantido constante para todas as
condigdes de carregamento, ou seja, a valvula instalada no circuito de dleo do sistema de
suspensdo fol mantida sempre na mesma posicao.
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Figura 5.11(a) Vazia, (b) Meia Carga (500 litros) e (¢) Cheia (1000 litros) - For¢a por

Deslocamento definindo o ciclo de histerese para o amortecimento do sistema.

Na Figura 5.11 pode ser observado que o “looping” de histerese inverte o sentido quando a
carga € aumentada. Isto se deve ao fato de que com o aumento da carga houve deslocamento das

freqiiéncias naturais do sistema, devido & variago nfo linear da rigidez com 2 massa.
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QOutro ponto é que as curvas para a roda do lado direito e do lado esquerdo s3o diferentes.
As curvas do lado esquerdo sfio mais “estreitas” (exceto na condigio vazia), o que pode significar

que a dissipa¢3o de energia por ciclo € menor.

Na Tabela 5.4 estdo os valores da média da capacidade de amortecimento para as duas

rodas nas diferentes condi¢des de carregamento.

Tabela 5.4 — Capacidade de amortecimento.

Lado Direito | Lado Esquerdo | -~ Média -
Cheio- 3,29 5,69 4,49
Carga Média 5.29 5,12 5,20
Vazio® 28,11 9,79 18,95

Como o valor do amortecimento foi o mesmo para as trés condicdes de carga, uma vez que
a valvula foi mantida na mesma posicdo de abertura, ¢ perfeitamente possivel de ver que a
capacidade especifica de amortecimento aumenta quando hd uma diminui¢do da carga sobre a

carreta, como ja previsto anteriormente pela teoria e verificado pela analise numérica.

Para se ter uma idéia de quanto o valor do amortecimento da suspensio representa do valor
total do amortecimento da carreta, a suspensdo foi retirada e o “looping” de histerese obtido para
céalculo da capacidade especifica de amortecimento. Na Figura 5.12 estdo desenhadas as curvas
de forca pelo deslocamento.
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Deslocamento definindo o ciclo de histerese para o amortecimento do sistema sem suspenso.

O valor da capacidade especifica de amortecimento para esta condicfio estd na Tabela 5.5 a

Seguir.
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Tabela 5.5 — Capacidade de amortecimento sem suspensio.

Lado Direito | Lado Esquerdo Média
Cheio - 2,92 2,53 2,72
' Car.ga'Média - 4,62 7,78 6,20
U Vazlo 1,78 2,33 2,05

Observa-se que o valor da capacidade de amortecimento do sistema diminui quase que pela
metade quando o sistema de suspensio é retirado da carreta, no caso da carreta vazia ou
completamente carregada. J4 no caso da carreta com carga média se observa uma grande
movimenta¢io da agua, devido a proximidade da freqiiéncia natural de um modo do fluido. Esta
movimentagio é mais intensa no caso da carreta sem suspens#o, devido ao maior deslocamento
do chassi, o que pode explicar o aumento da energia dissipada por ciclo no caso da auséncia de

suspensio.
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Capitulo 6

Conclusdes e sugestbes para proximos trabalhos

Este trabalho enfatiza o desenvolvimento de uma metodologia para o dimensionamento dos
pardmetros de projeto de uma suspensiio hidropneumaitica, devido & maioria dos trabalhos
desenvolvidos e divulgados relacionados a suspensdes hidropneumaticas estarem concentrados na
area de controle. Apesar da complexidade da bancada de testes utilizada e de algumas limitagdes
¢ simplificagbes assumidas, os resultados experimentais obtidos possibilitaram verificar as
caracteristicas, limitacGes e aplicabilidade deste sistema, confirmando os resultados dos estudos
teoricos € numéricos, além de revelar alguns requisitos necessarios para a aplicag@io deste tipo de

suspensdo em veiculos comerciais.
Dentre os objetivos alcangados neste trabalho, podemos destacar:
1) O desenvolvimento de um procedimento para especificar os parimetros criticos da
suspensdo hidropneumatica, levando em conta algumas caracteristicas de aplicaciio e o

modelo da mola obtido assumindo a hipétese de gés ideal e processo isotérmico.

2) Avaliagio do desempenho deste sistema, comparativamente a um sistema de suspensio

convencional, sob as mesmas solicitagdes.

3) Verificagiio experimental dos resultados tedricos obtidos, através do uso de um

pulverizador agricola com um sistema de suspensdo hidropneumatica projetado

108



utilizando o procedimento desenvolvido, tendo sido obtida boa concordancia entre os

resultados tedricos e experimentais.

Na analise tedrica, foi desenvolvido o modelo matemitico de % e ¥ veiculo com suspensio
hidropneumatica para avaliagdo de desempenho comparativamente ao modelo utilizando
suspensio convencional. Os resultados obtidos serviram para mostrar qualitativamente o
comportamento da suspensio hidropneumatica, uma vez que o modelo do veiculo nfo levou em
consideragfio a forca de afrito nem o deslocamento do CG devido & movimentagio da carga de
agua. Os resultados mostraram que, em todos os casos analisados, o deslocamento do veiculo na
ressondncia fol menor com o modelo utilizando a suspensfio hidropneumatica, ¢ também que
estes deslocamentos maximos sempre ocorrem em freqiiéneias menores quando ¢é utilizada
suspensio hidropneumaética. Foi mostrado também que para a aplicagio em maquinas agricolas
ou em veiculos cuja massa tenha grande variag8io, € necessario a implementagio de um controle

de amortecimento e de altura, sem o qual o bom desempenho do sistema pode ser afetado.

Também fo1 verificado experimentalmente que durante os ensaios dinfmicos, o
deslocamento médio da carreta se da em uma posicio acima da posigao estitica, como previsto
analiticamente. Durante os festes, a correco da altura foi feita manualmente, utilizando uma

motobomba externa para injetar ou retirar 6leo do sistema.

Alguns aperfeigoamentos que podem ser sugeridos para futuros trabalhos sio:

1) Automatizar o processo de controle de altura.

2) Instrumentar a cimara para ter um controle mais efetivo do volume de gis no seu
interior.

3) Utilizar cilindros de baixo atrito.

4) Acrescentar atrito no modelo matematico.

5) Introduzir controle de amortecimento (controle semi-ativo).

6) Introduzir controle ativo.

7) Modelar e testar outras configuracdes (minimizar “roll”, etc...).

8) Analisar a influéncia da dinamica do fluido carregado.
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Anexo 1

Programa Rigidez

clc

clear all

cor=input{’Carga Méaxima na Carreta (kg) > )
fd=input('Fator de Carga Dinamica = M),
xx=input('Deslocamento Estatico Méximo Permitido (mm) >
de=input('Didmetro Interno do Cilindro (mm) >,
x=xx/1000;

P0=101325; %presséo atm {N/m)
Ac=(pi*(dc/1000)2)/4; %area do cilindro (m?)
P=P0+cm™*9.81/Ac; Yopressdo carga estatica maxima;
Pm=P0+{d*cm*9.81/Ac; %pressdo carga dinAmica méxima;
VO=Pm*P*Ac*x/(PO*(Pm-P)); %volume inicial na Patm.

Xs=(VO*(Pm-P0)-Pm*Ac*x)/(Pm*Ac); %deslocamento do embolo na carga estatica maxima
z=[-50:.1:50]*1e-3;
Mee={150 300 600 9007;

for cc=1:4
ms=Mcc(cc);
P=P0+ms*9.81/Ac; %opressdo atual na cimara
xs=VO*(PO-P)/(P*Ac), %deslocamento estatico

Fs=P0*(xs+2)* Ac"2./(V0-Ac.*(xs+2));%forga no cilindro
Ks(1:500)=(Fs(1:500)-ms*9.81)./z(1:500);
Ks(502:1001)=(Fs(502:1001)-ms*9.81)./2(502:1001);
Ks(501)=(Ks(500)+Ks(502))/2;

if co==1
Ksl=Ks;

end

if co=2
Ks2=Ks;

end

if cc==3
Ks3=Ks;
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end
if cc=—4
Ks4=Ks;

end
end
figure(1);plot(z*1000,Ks1,’%k");xlabel('Deslocamento do cilindro (mm)');ylabel(Rigidez (N/m)");
figure(2);plot(z*1000,Ks2,%k");xlabel('Deslocamento do cilindro (mm)');ylabel(Rigidez (N/m)");
figure(3);plot(z*1000,Ks3,'k");xlabel(Deslocamento do cilindro (mm)’);ylabel('Rigidez (N/m)’),
figure(4);plot(z*1000,Ks4,'k");xlabel("Deslocamento do cilindro (mm)’);ylabel( Rigidez (N/m)'");
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Anexo 11

Programa Newmark2g

cle

clear all

Np=input('Numero de Pontos =>";
cm=input('Carga Maxima do Veiculo (kg) >
xx=input('Deslocamento Estatico Maximo (mm) >
fd=input('Fator de Carga Dinamica =>");
de=input('Didmetro Interno do Cilindro (mm) >
di=input('Deslocamento Inicial (mm) -=>";
fe=input('Frequéncia da Excitacio (Hz) ==
AA=mput(' Amplitude da Excita¢io (mm) =>";

%

ct=4000; %amortecimento do pneu
kt=5297400; %rigidez do pneu (N/m)

mt=30; %massa da roda/pneu
wi=mt*9.81;

x=xx/1000; Y%deslocamento maximo permitido
di=di1/1000;

PO=101325; Yopressdo atm (N/m)
Ac=(pi*(dc/1000Y"2)/4; Yearea do cilindro (m?)
P=P0+cm*9.81/Ac; Yopressdo carga estatica maxima,
Pm=P0+fd*cm™*9.81/Ac; %opressdo carga dindmica maxima;
VO0=Pm*P*Ac*x/(PO*(Pm-P)); %volume inicial na Patm.

Xs=(VO*(Pm-P0)-Pm*Ac*x)/(Pm*Ac); %deslocamento do embolo na carga estatica maxima
mee=[150 300 600 900];

%oAlterar o vetor de amortecimento para cada caso

Yoccs=[1096.6 2917 7989.4 14517.4};

Yoces=[5245.8 5245.8 5245.8 5245.8];  %quisi 0,7 para carga 450 kg

ks0=[4.0904e3 1.4471e4 5.4277e4 1.1948e5];

for ce=1:4
ms=mcc{cc); %massa atual do veiculo
Yecs=ces(ce); Yamortecimento da suspensio
P=P(+ms*9.81/Ac; Yopressdo atual na cAmara
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xs(cc,)=-VO*(PO-P)/(P*Ac);
ws=ms*9.81;
xt(ce, )= (ws+wt)/kt;
U0=[di;0];

dU0={0;0];

dduo={0;01;
dt=0.01*(1/fe);
w=2%pi*fe;
t=0:dt:(Np-1)*dt;

%

% Deslocamento do Pneu
%

for j=1:Np;

Yodeslocamento estatico
%peso da carreta (N)

%deslocamento inicial
%velocidade inicial
%aceleracio inicial

r(:,))=(AA/1000y*sin(w*)*dt);
dr(:,) F=(AA/1000)*w*cos(w*j*dt);

end
Y%
U=U0;
dU=dU0;
X, 17U
dX(:,1)=dU;

Fs=P0*(xs(cc)+(U(1)-U2)))*Ac 2 /(VO-Ac.*(xs(cc)+(U(1)-U(2)))); %forca no cilindro

Z=U(1)-U(2);
if abs(Z) <~ le-7,
ks=ksO(cc);
else
ks=(Fs-ws)./Z,;
end
M={ms 0;0 mt];
% Utilizar C no caso 01 e 62
%C=[cs -cs;-cs cs+et];
K=[ks -ks;-ks ks+kt};
% Utilizar C no caso 03
C=0.7*2*sqrtm(K *M);
%
% Integragfo por Newmark
%
delta=0.5;
alfa=0.25;
a0=1/(alfa*dt"2),
al=delta/(alfa*dt);
a2=1/(alfa*dt);
a3=1/(2*alfa)-1;
ad=delta/alfa-1;
aS=dt*(delta/alfa-2)/2;
ab=dt*(1-delta);
a7=delta*dt;
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Ke=K+a0*M+al*C;
FeO=[0;ct*dr(,1 y+kt*r(:,1)];
ddU=M\(Fe0-C*dU-K*U);
ddX(:,1)=ddU;
for i=1:Np-1,
Fe=[0;ct*dr(:,i+1)+kt*r(:,i+1)];
Re=Fe+M*(a0*U+a2*dU-+a3*ddU)+C*(al *U+ad*dU+a5*ddU);
Ul=Ke'Re;
ddU1=a0*(U1-U)-a2*dU-a3*ddU;
dU1=dU+a6*ddU+a7*ddU1;
X(, 1+ 1)=U1,
dX(:,i+1)=dUl;
ddX(:,i+1)=ddU1;
U=U1;
ddU=ddU]1;
dU=dU1,
Fs=P0*(xs(cc)+(U(1)-U@)))*Ac2 /(VO-Ac.*(xs(cc)yHU(1)-UR))));  %forca no cilindro
Z=U(1)-U(2);
if abs(Z) <= le-7;
ks=ksO(cc);
else
ks=(Fs-ms*9.81)./Z;
end
K=[ks -ks;-ks ks+kt];
C=0.7*2*sqrtm(K*M);
Ke=K+a0*M+al*C;
end
if cc==1
X1=X;
DX1=X(1,:)-X(2,");
end
if co==2
X2=X;
DX2=X(1,:)-X(2,");
end
if ce=13
X3=X;
DX3=X(1,)-X(2,:);
end
if co==4
X4=X;
DX4=X(1,:>-X(2,:);
end
end
figure(1); plot(t,X1(1,:),'’k-.");xlabel('Tempo(s)"); ylabel('Deslocamento (m)")
hold on
plot(t,X2(1,:),'k:")
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plot(t,X3(1,:),'k--")

plot(t,X4(1,:),'’k-"

legend('Carga=150 kg','Carga=300 kg','Carga=600 kg','Carga=900 kg)
hold off
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Anexo 111

Programa Ressonancia2g

cle

clear all

Np=1input('Ndmero de Pontos

cm=input('Carga Méxima do Veiculo (kg)
xx=input('Deslocamento Estatico Maximo (mm)
fd=input('Fator de Carga Dinamica
de=input(Diadmetro Interno do Cilindro (mm)
AA=input('Amplitude da Excitacio (mm)

%

-=>";
-=>");
> ’);
=%
>
>

ct=4000; % amortecimento do pneu
kt=5297400; % rigidez do pneu (N/m)

mt=30; % massa da roda/pneu
wt=mt*9.81;

x=xx/1000; % deslocamento maximo permitido
P0=101325; % pressio atm (N/m)

Ac=(pi*(dc/1000)2)/4;
P=P0+cm*9.81/Ac;
Pm=P0+{fd*cm*9.81/Ac;
VO=Pm*P*Ac*x/(PO*(Pm-P));

% érea do cilindro (m?)

% pressdio carga estatica maxima;
% pressdo carga dinimica maxima;
% volume inicial na Patm.

Xs=(VO*(Pm-P0)-Pm*Ac*x)/(Pm*Ac); % deslocamento do embolo na carga estatica maxima

mee=[150 300 600 900];
ccs=[1096.6 2917 7989.4 14517 .4];
Yeccs=[1096.6 2917 7989.4 14517.7];

Yoccs=[5245.8 5245.8 5245.8 5245.8]; % quisi 0,7 para carga 450 kg

ks0=[4.0904€3 1.4471e4 5.4277¢4 1.1948¢5];
for ce=1:4
ms=mcc(cc)
cs=ces(ce);
P=P0+ms*9.81/Ac;
xs(cc,: )=-VO*(PO-P)/(P*Ac);
ws=ms*9,.81;
xt(cc,: )=(ws+wt)/kt;
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U0=[0;0]; % deslocamento inicial
dU0={0;0]; % velocidade inicial
ddU0={0;03; % aceleracdo inictal
% Looping de Frequéncias
for n=0:1197
£=0.1+(n/30)
w=2%pi*f;
dt=0.01*(1/f);
% Deslocamento do Pneu
for j=1:Np;
r(5,] =(AA/1000)*sin(w**dt);
dr(:,))=(AA/1000)*w*cos(w*j*dt);
end
%
U=U0;
dU=dU0;
X, D=U;
Fs=PO*(xs(ccy-(U(1)-U2NY*Ac2./(VO-Ac. *(xs(cc)+(U(1)-U(2)))); Yoforca no cilindro
Z=U(1)-U(2);
if abs(Z) <= le-7,
ks=ks0(cc);
else
ks=(Fs-ws)./Z;
end
M=[ms 0;0 mt];
C=[cs -cs;-cs cstct];
K=[ks -ks;-ks ks+kt}];
2%C=0.7*2*sqrtm(K*M);
% Integracdo por Newmark
delta=0.5;
alfa=0.25;
a0=1/(alfa*dt"2);
al=delta/(alfa*dt);
a2=1/(alfa*dt);
a3=1/(2*alfa)-1,
ad=delta/alfa-1;
a5=dt*(delta/alfa-2)/2;
a6=dt*(1-delta);
a7=delta*dt;
Ke=K+ad*M+al*(C;
FeQ={0;dr(:,1)+kt*r(:,1)];
ddU=M\Fe0-C*dU-K*U);
for i=1:Np-1,
Fe=[0;ct*dr(:,i+1)+kt*r(:,i+1)};
Re=Fe+M*(a0*U+a2*dU+a3*ddU+C*(al *U+ad*dU+a5*ddU);
Ul=Ke\Re;
ddU1==20*(U1-U)-a2*dU-a3*ddU;
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dU1=dU+a6*ddU+a7*ddU1;
X(:,i+1)=U1;
U=U1;
ddU=ddU1;
dU=dU1;
Fs=P0*(xs{cc)H(U(1)-U2))y* Ac"2./(VO-Ac.*(xs(cc)HU(1)-U(2)))); Y%forea no cilindro
Z=U(1)-U2),
if abs(Z) <= le-7,
ks=ks0{cc);
else
ks=(Fs-ms*9.81)./Z;
end
K=[ks -ks;-ks ks+kt];
%C=0.7*2*sqrtm(K*M);
Ke=K+a0*M+al*C;
end
fe(n+1)=f;
if ce==]
X1=X(1,;
X1t=X1(fix(Np*0.75):fix(Np));
FRF11(n+1)=min(X1t);
end
if cc==2
X1=X(1,)
X1t=X1(fix(INp*0.75):fix(Np));
FRF12(n+1)=min(X1t),
end
if cc==3
X1=X(1,);
X1t=X1{fix(Np*0.75):fix(Np));
FRF13{(n+1=min{X1t);
end
if cc==4
X1=X(1,:);
X1=X1(fix(Np*0.75):fix(Np));
FRF14(n+1)=min(X1t);
end
end
end
figure(1);
plot(fe,abs(FRF11),’k-.");xlabel('Frequéncia (Hz)'");ylabel('Deslocamento (m));
hold on
plot(fe,abs(FRF12),'k:"
plot(fe,abs(FRF13),'k--")
plot(fe,abs(FRF14),'k-")
legend('Massa=150 kg', Massa=300 kg','Massa=600 kg',Massa=900 kg")
hold off
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Anexo 1V

Dimensoes Basicas do Mecanismo.
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Anexo V

Programa CapAmort:

clear all

s=input('Entrar nome de arquivo ’,'s")

s=["load ' s};

eval(s)

Fim=input('Entrar a forca estatica naroda 1, em kN ")
F2m=input('Entrar a forca estatica naroda 2, em kN ")

%Roda 1

[v.al]=max{rsplus(1:50,3))
si=sum(rsplus(al:al+20,4).*(rsplus(al+1:al+21,3)-rsplus(al:al+20,3)));
s2=sum(rsplus(al+20:a1+40,4).*(rsplus(al+21:a1+41,3)-rsplus(ai+20:a1+40,3)));
El1=(s2+s1)

%Roda 2

{v,a2}=max(rsplus(1:50,1)}
sl=sum(rsplus(a2:a2+20,2).*(rsplus(a2+1:a2+21,1)-rsplus(a2:a2+20,1)));
s2=sum(rsplus(a2+20:a2+40,2). *(rsplus(a2+21:a2+41, 1 )-rsplus(a2+20:a2+40,1)));
E2=(s2+s1)

Fl=rsplus(al, 4);
F2=rsplus(al,2);

Ul=(F1-F1m)*5/2;
U2=(F2-F2m)*5/2;

CI=E1/Ul
C2=E2/U2
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