Capitulo 1

Introducao

O crescimento da industria automobilistica desde o inicio do século passado,
impulsionou o estudo da dindmica veicular, motivando os fabricantes a dirigirem seus esforgos
de engenharia para obtengdo de tecnologias capazes de tornar os veiculos mais rapidos,
seguros e faceis de se dirigir.

Atualmente, mais do que uma motivagdo, o aumento das exigéncias de conforto,
velocidade e seguranga obrigaram os fabricantes a desenvolver veiculos capazes de assegurar
0 atendimento as normas internacionais de emissoes, seguranga e conforto. Muito se conseguiu
com o desenvolvimento da tecnologia pneumdtica, novos sistemas de suspensao,
aperfeicoamento de motores e redugao no peso com o uso de novos materiais. Mas até pouco
tempo atras, tais aperfeigopamentos eram feitos apenas sob o ponto de vista mecanico. O
objetivo era otimizar, por exemplo, o comportamento de buchas, modificar o arranjo de
conexdes de suspensdes, melhorar a elasticidade e resisténcia de metais a fim de diminuir o

Seu peso.

Com a crise do petréleo na década de 70, houve a necessidade de se desenvolver
motores com menor consumo de combustivel. Com ela, surgiram também leis de
regulamentacdo de emissbes de gases, o que reforgava a necessidade de um sistema de

controle no motor capaz de melhorar o consumo sem prejudicar o desempenho.

No mesmo periodo foi observado um crescimento da tecnologia eletronica. Os produtos
se tornaram mais baratos, sofisticados e menores, mais resistentes assim possibilitando o seu
uso no controle do funcionamento do motor. Paralelamente, a questao de seguranga também se
tornou um dos requisitos principais num projeto de veiculo, com isso as técnicas de controle
automatico foram sendo introduzidas em varias partes do veiculo, melhorando o desempenho e
a seguranga assim como o conforto de motoristas e passageiros.

Entre os requisitos de seguranga, as caracteristicas de dirigibilidade do veiculo possuem
um papel central. Elas sdo estudadas com o intuito de se prever as condigbes em que o
motorista pode perder o controle do veiculo em situagbes de emergéncia. Nestas situagoes a
perda do controle do veiculo pode resultar em acidentes fatais para o motorista e ocupantes ou



outras pessoas que estdo transitando pela via. Nesse momento critico, o sistema ativo de
controle de estabilidade (ESC — Electronic Stability Control) pode fazer a diferenga, ajudando
motoristas a manter o maximo controle de seus veiculos e assim reduzir significativamente o

risco de colisdes.

O estudo das caracteristicas de dirigibilidade de um veiculo se faz através do
desenvolvimento de modelos matematicos que representam o comportamento da dinamica
lateral. O primeiro modelo linear de trés graus de liberdade de veiculos surgiu na década de
1950 e ainda hoje € largamente utilizado. Foi através desse modelo, que se possibilitou o
aumento da compreensdo dos fatores que influenciam no comportamento da dinamica lateral

veicular.

A evolugdo das técnicas de controle e modelagem paralelamente a tecnologia
computacional, permitiu um rapido avango nos projetos de veiculos. O extraordinario aumento
de performance dos computadores aliado a evolugdo da teoria de sistemas multicorpos da
Ultima década levou ao surgimento de softwares capazes de formular e resolver
automaticamente as equagdes de sistemas mecénicos complexos. A utilizagdo desses
programas na area automobilistica se expandiu e possibilitou o uso de ferramentas CADCAE,

aumentando a compreensao das causas e efeitos da dinamica veicular.

O aumento da complexidade dos modelos gerados possibilitou a inclusdo de vérios
graus de liberdade na analise do comportamento de veiculos, inclusive com introdugdo de
corpos flexiveis, permitindo uma melhor compreensao da dindmica veicular através de projetos
cada vez mais sofisticados capazes de representar com grande exatiddo o comportamento real

dos veiculos e seus subsistemas.

Os programas de analise de sistemas multicorpos possibilitam a modelagem do veiculo
todo e dos subsistemas com a inclusdo da nao linearidade dos elementos de mola, amortecedor
e buchas, influenciando no comportamento do veiculo. Isso ocorre, pois as nao linearidades
presentes no sistema de suspenséo alteram o comportamento elastocinematico da suspenséao e
conseqlientemente a dirigibilidade veicular.

Através do modelo em sistemas multicorpos é possivel analisar o efeito da suspensao
na atitude da roda em relagdo ao pavimento, e do efeito que a suspensdo provoca no
estercamento das rodas devido as elasticidades e a geometria. O angulo de cambagem da
roda, a convergéncia das rodas dianteiras devido a elasticidade e ao torque auto alinhante séo
alguns dos parametros que podem ser analisados em um programa multicorpos.

Programas multicorpos como o ADAMS, ja possuem modelos de pneus implementados.
Esses modelos sdo na maioria baseados numa formulagdo empirico-matematica, isto é, o



comportamento do pneu devido a carga normal, forga lateral, &ngulo de escorregamento e etc,
descritos por fungdes matematicas baseadas em resultados experimentais.

Todo o equacionamento de programas como o ADAMS fica oculto. Uma interface
simples, com icones para a criagdo de modelos multicorpos torna facil a sua manipulagdo. Com
isso, modelos com 300 graus de liberdade ou mais sdo criados facilmente. Mas os modelos
simplificados ainda sdo de grande utilidade, principalmente em fases iniciais de projeto em que
muitas caracteristicas geométricas ainda nao estdo definidas possibilitando se analisar o
comportamento do veiculo como um todo. Muitos erros de projeto sdo possiveis de serem

evitados ainda em etapas preliminares de desenvolvimento.

E importante citar que ao se introduzir sistemas de controle, a dificuldade de projeto
aumenta significativamente com o aumento do nimero de graus de liberdade do modelo. Por
isso, muitos trabalhos de simulagdo e dindmica veicular utilizam modelos simplificados, até
mesmo porque as linearidades assumidas facilitam a compreenséo dos fendmenos bésicos e a

utilizagdo das teorias de controle.



1.1 Objetivo

O objetivo deste trabalho é analisar e estudar a dinamica lateral de veiculos com
sistema ativo de controle de estabilidade. O estudo das caracteristicas de dirigibilidade de um
veiculo é realizado através do desenvolvimento de um modelo matematico capaz de representar
0 comportamento da dindmica lateral. Construir através do programa de multicorpos
ADAMS/View um modelo simplificado do veiculo, baseado no modelo completo de Pasquini,
(1998), do qual mantém-se as caracteristicas geométricas e inerciais, excluindo-se as
suspensoes dianteira e traseira e o sistema de estergamento. O modelo de pneumatico utilizado
tem comportamento linear. O sistema de controle ativo é validado pelo uso do modelo
simplificado linear com trés graus de liberdade através do programa MATLAB/Simulink.

1.2 Resumo da Dissertacao

O capitulo 2 traz a revisao da literatura sobre modelos de veiculos para o estudo da
dindmica lateral e modelagem a partir da técnica de sistema multicorpos. Neste capitulo, ainda
trata-se do desenvolvimento de sistemas ativos de controle de estabilidade ESC (Electronic

Stability Control) empregados nos veiculos atuais.

O capitulo 3 é a revisdo tedrica. Descreve toda a teoria de dinamica lateral e define
estabilidade e como se da o seu controle. Traz também a formulagdo matemética para o
desenvolvimento do modelo de veiculo em sistema multicorpos.

O capitulo 4 é de modelagem do veiculo e do sistema de controle. Descreve
detalhadamente o modelo matematico com as equagdes dos sistemas de suspensao e direcao,
do pneu, e do sistema de controle.

O capitulo 5 traz os resultados das simulagdes e andlises dos resultados obtidos com o

modelo em multicorpos.

O capitulo 6 traz a conclusao do trabalho realizado.



Capitulo 2

Revisao Bibliografica

2.1 Introducao

Neste Capitulo, serd apresentada uma revisdo da literatura da dindmica lateral
veicular e de sistemas de controle de estabilidade.

A revisao se inicia pelos modelos simplificados de veiculos utilizados no estudo da
dindmica veicular. Em seguida é revista a literatura a respeito dos modelos matematicos

nao lineares.

Apb6s a revisao historica dos modelos de veiculos utilizados na literatura, ainda
como parte da analise da dindmica lateral serdo revistos os subsistemas de direcdo e
suspenséo e o efeito da dindmica do pneu.

Em seguida, foi realizada uma reviséo da técnica de sistemas multicorpos, contendo
um breve histérico de multicorpos e uma revisao dos principais trabalhos que contribuiram
para o desenvolvimento da area.

E por ultimo, foi realizada uma revisdo dos sistemas de controle. Maior
detalhamento foi dado aos sistemas de controle de estabilidade ESC (Electronic Stability
Control).

2.2 Dinamica Lateral de Um Veiculo

Os primeiros estudos das caracteristicas de dirigibilidade devem-se principalmente
a Maurice Olley (Olley, 1934). Foi o pioneiro em descrever com maiores detalhes, ou seja,
através de graficos o comportamento do veiculo em curva (com raio de curvatura constante)
versus a velocidade longitudinal, descrevendo os angulos de deriva dos pneumaticos

dianteiros e traseiros e a atitude do veiculo.

Olley contribuiu também com o conceito de veiculo sobrestergcante e subestergante
sob uma abordagem linear. Segundo ele, o sobre-estergamento e subestergamento podem



ser definidos em termos do caminho que o veiculo, mantendo o angulo da diregao fixo e
com as rodas nao estergadas inicialmente, segue quando uma forga é aplicada no centro de
gravidade do veiculo (Milliken & Milliken, 1995; Segel, 1956; Gillespie, 1992).

Maurice Olley também foi o primeiro autor a observar a importancia do angulo de
deriva do pneumatico na dinamica lateral e a relagdo entre o angulo de deriva e a forga
lateral do pneumatico.

O primeiro modelo matematico linear de um veiculo a fornecer resultados bastante
satisfatorios para o estudo da dindmica lateral, e até hoje utilizado amplamente (Verma,
1981; Sultan & Heydinger, 1995; Hagazy & Rahnejat et al. 2000) foi 0 modelo de trés graus
de liberdade (velocidade em guinada, velocidade lateral e angulo de rolamento)
desenvolvido por Leonard Segel (Segel, 1956) em 1956.

Neste modelo, Segel utilizou a abordagem dos derivativos de estabilidade. Essa
abordagem é utilizada no estudo de dindmica e controle de aeronaves. Segel utilizou os
métodos de medigdes e as técnicas analiticas adotadas na industria aeronautica.

Para a modelagem matematica de um veiculo, segundo Whitcomb & Milliken,
(1956), € importante supor que o modelo dindmico do veiculo seja linear. Feita essa
hip6tese, Segel elaborou um modelo linear do veiculo (um automével de passageiros
médio). Neste modelo, os graus de liberdade do veiculo séo somente trés: angulo de
guinada, velocidade lateral e rolamento da massa suspensa. No modelo do veiculo, os
angulos de deriva das rodas interna e externa a curva sdo assumidos como sendo iguais
(manobras de baixa severidade). Assumindo os mesmos angulos, Segel elaborou um
modelo conhecido como modelo de bicicleta (Gillespie, 1992). Os pneus dianteiro e traseiro
sdo representados como um pneu com rigidez em curva equivalente (Segel, 1956;
Whitcomb & Milliken, 1956; Gillespie, 1992; Milliken & Milliken, 1995; Ellis, 1994).

Para a validagdo do modelo, ensaios experimentais foram realizados e os
resultados obtidos com o modelo ficaram bastante proximos dos dados teéricos. A validagao
experimental foi realizada através da comparagdo das respostas em freqUéncia
considerando a entrada angulo de ester¢o no volante e as seguintes grandezas de saida:
velocidade de guinada, velocidade lateral e &ngulo de deriva do veiculo. As manobras
utilizadas para a validacao experimental foram: entrada degrau no volante e entrada impulso
no volante (manobras que possibilitam excitar o veiculo até a faixa de 2,5 Hz na dindmica
lateral).

Um parémetro importante desenvolvido no trabalho de Segel (Segel, 1956; Milliken,
1956; Milliken & Milliken, 1995) é chamado de fator de estabilidade. Esse fator indica como



a curvatura da resposta velocidade em guinada varia com o aumento da velocidade
longitudinal do veiculo em uma condi¢cdo de regime permanente. Se esse fator é zero, o
veiculo possui comportamento neutro. Para valores acima de zero, o veiculo possui uma
tendéncia subestergante e para valores abaixo de zero uma tendéncia sobrestergante.
Bundorf & Leffert, (1976) estabeleceram o conceito de gradiente de subestergamento para
caracterizar a tendéncia de estercamento do veiculo. Neste trabalho, Bundorf & Leffert
mostraram que o gradiente de subestercamento pode ser definido como sendo a diferenga
entre a carga normal na dianteira dividida pela rigidez em curva equivalente nos pneus
dianteiros menos a carga normal na traseira dividida pela rigidez em curva equivalente nos

pneus traseiros.

Whitcomb & Milliken, (1956) elaboraram modelos de um e dois graus de liberdade
(baseado no modelo de Segel), pois para valores pequenos de aceleragdes laterais, de até
0.3g, o efeito de rolamento do veiculo na dinamica lateral pode ser desprezado. O modelo
matematico de dois graus de liberdade é bastante utilizado para o estudo da dindmica

lateral para manobras de baixa severidade.

Lund & Bernard, (1992) realizaram um estudo comparativo de modelos lineares de
dois e trés graus de liberdade de veiculos de passeio do tipo sedan e utilitario. As
grandezas comparadas foram: velocidade em guinada e aceleracéo lateral. Neste trabalho
foi observado que para freqiiéncias abaixo de 1 Hz e em regime permanente, os resultados
obtidos pelos dois modelos ficaram bastante préximos. Para freqiiéncias acima de 1 Hz, foi
observado que veiculos com rigidez de rolamento mais alta e momento de inércia em
guinada mais baixo, como sao os veiculos utilitarios, as respostas dos dois modelos ficaram
diferentes. Na resposta da velocidade em guinada, o modelo de trés graus de liberdade
apresentou um pico em torno de 1,2 Hz maior, caracteristico de um comportamento de um
sistema subamortecido. Ja na resposta aceleragao lateral, a diferenga de resposta dos dois
modelos ndo foi muito significativa. Essas diferencas nas respostas dos dois modelos foram
observadas durante o regime transiente. Em regime permanente, as respostas dos dois

modelos ficaram muito préximas.

Lund & Bernard também realizaram simulagbes incorporando o efeito do
comprimento de relaxagdo do pneu. Eles observaram que com o aumento do valor do
comprimento de relaxagdo maior é a diferenga nas respostas de velocidade em guinada e
aceleragao lateral.

Como a dinamica lateral do veiculo é influenciada pela rigidez em curva do pneu, o
célculo dessa rigidez em curva é importante. Fancher et al, (1974) apresentaram o conceito
de rigidez em curva equivalente na dianteira calculada em fungdo da geometria do sistema
de estercamento, da rigidez equivalente do sistema de dire¢cdo, do torque auto alinhante e



da rigidez em curva do pneu dianteiro. Através de medi¢gbes experimentais da rigidez
equivalente na dianteira de um veiculo Mustang 1971 e do valor da rigidez em curva dos
pneus dianteiros deste mesmo veiculo, Fancher et al determinaram que essa rigidez

equivalente é cerca de 20% menor que a rigidez em curva dos pneus.

A importancia da dindmica lateral do pneumatico na dinémica lateral do veiculo foi
demonstrada no trabalho de Sultan & Heydinger, (1995). Neste trabalho, foi incluido no
modelo linear de dois e trés graus de liberdade do veiculo o efeito do comprimento de
relaxagdo do pneumatico (Heydinger & Garrot et al, 1991; Pacejka & Besselink, 1997).
Sultan & Heydinger modelaram o efeito do comprimento de relaxa¢édo na dindmica do
pneumatico utilizando dois modelos: modelo de primeira ordem e modelo de segunda
ordem. Comparando os resultados obtidos com os modelos lineares do veiculo com e sem
0os modelos de comprimento de relaxacdo do pneumatico, foram observadas diferengas
significativas no tempo da resposta em guinada do veiculo em relagdo a entrada angulo de
esterco no volante. Mas os modelos de primeira e segunda ordem apresentaram resultados
bastante parecidos. Portanto, a modelagem do comprimento de relaxagdo em um sistema
de primeira ordem apresenta bons resultados.

Mimuro et al, (1990), desenvolveram um método de avaliagdo do comportamento do
veiculo na dindmica lateral baseado em um modelo linear de dois graus de liberdade.
Utilizando resultados de ensaios experimentais, Mimuro reajusta os parametros do modelo
de dois graus de liberdade, tais como distancia entre eixos, massa do veiculo etc, de tal
maneira que a resposta da velocidade em guinada do modelo seja a mais proxima possivel
do modelo fisico. Com isso, os parametros do modelo simplificado ndo séo

necessariamente iguais aos parametros do veiculo real.

Um modelo linear de veiculo mais bem elaborado foi desenvolvido por Pacejka
(Pacejka, 1973a; Pacejka, 1973b; Pacejka, 1973c; Hagazy & Rahnejat, 2000). Neste
modelo, Pacejka definiu o &ngulo de deriva do pneumatico como sendo fungao nao apenas
da aceleragao lateral (como foi desenvolvido por Segel e Whitcomb & Milliken), mas
também da velocidade do veiculo ou do raio de curvatura da trajetéria. Esse modelo de
veiculo foi denominado por Pacejka de Modelo Complexo de Veiculo. Pacejka notou que a
componente da for¢a lateral dos pneumaticos dianteiros diminui significativamente para
grandes angulos de estergo nas rodas dianteiras.

Uma revisdo bastante completa dos modelos lineares de um, dois e trés graus de
liberdade pode ser encontrada em Ellis, (1994). Neste trabalho, Ellis realizou um estudo
abrangente dos modelos lineares de veiculos, analisando o comportamento da dinamica

lateral em condi¢des de regime permanente e transiente.



2.2.1 Modelos Nao Lineares da Dinamica Lateral de Um Veiculo

Segundo Hagazy & Rahnejat (2000), Gillespie (1992) e Milliken & Milliken (1995), os
modelos lineares fornecem resultados acurados até a aceleragdo lateral de 0,3 g. Os
veiculos modernos (automoéveis de passeio) facilmente chegam a aceleragbes laterais de
0,8 g. McHenry (1968), foi o primeiro a desenvolver um modelo de veiculo nao linear
(Milliken & Milliken, 1995; Hagazy & Rahnejat, 2000).

Os sistemas de dire¢cdo e suspensao também influenciam na dindmica lateral do
veiculo. A elasticidade do sistema de direcao aumenta a tendéncia de sub estergamento do
veiculo, pois para um dado angulo de ester¢o na dire¢do do veiculo, o dngulo de esterco
efetivo nas rodas dianteiras sera menor. Além disso, devido a geometria e a elasticidade do
sistema de direcao, pode ocorrer o efeito de estercamento devido ao rolamento da massa
suspensa do veiculo.

O sistema de suspensao possui elasticidade que pode contribuir para a tendéncia
de sub estercamento do veiculo, aumentando a cambagem da roda e o estergamento das
rodas dianteiras.

Nos modelos de trés graus de liberdade existe o grau de liberdade de rolamento do
veiculo. As molas e amortecedores sdo elementos nao lineares que influenciam na
distribuicdo de carregamento entre as rodas interna e externa a curva. Como a rigidez em
curva do pneu é fungao também da carga normal, € importante, na simulagdo de manobras
mais severas, a modelagem nao linear desses elementos.

2.2.2 Modelos de Pneus Para a Dinamica Lateral

O pneu é um elemento nao linear que influencia na dinamica lateral do veiculo. A
nao linearidade da rigidez em curva é devida principalmente ao comportamento néo linear
do pneu com o aumento da carga vertical e do angulo de deriva do pneu. Esse
comportamento do pneu ja tinha sido observado por Olley (1934).

A modelagem mateméatica do pneu é complexa. O pneu é formado por diversas
camadas nao uniformes e anisotropicas. A borracha € um elemento nao linear, de dificil

modelagem matematica (Dixon, 1996; Ellis, 1994).

O modelo de pneu utilizado nos modelos de Segel e Whitcomb & Milliken sdo
bastante simplificados. Esses modelos assumem que a rigidez em curva do pneu
permanece constante com o aumento da carga vertical e o &ngulo de escorregamento

lateral. O levantamento das caracteristicas dindmicas do pneu teve que esperar pelo
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desenvolvimento de equipamentos com tecnologia que ainda ndo eram disponiveis na
década de 50. Os primeiros trabalhos para o levantamento das caracteristicas do pneu,
principalmente a rigidez em curva, devem-se a Evans (Milliken & Milliken, 1995; Dixon,
1996). Evans elaborou o primeiro grafico demonstrando a relagéo entre a forga lateral do
pneu e o seu angulo de deriva. Essa relagédo ja tinha sido observada anteriormente por
Olley, mas Evans foi o primeiro a realizar um estudo mais detalhado e o levantamento
experimental dessa relagao.

Um estudo comparativo entre dois modelos, um linear de dois graus de liberdade e
outro ndo linear de cinco graus de liberdade, foi realizado por Allen et al (1987). Segundo
esse estudo, o modelo de dois graus de liberdade serviu para se ter uma idéia do
comportamento do veiculo, mas para manobras mais severas e para o estudo em regime
transiente, é necesséaria a modelagem nao linear do pneu, incluindo os efeitos de saturacao
com o aumento da carga vertical e do angulo de deriva do pneu.

Outro trabalho de Allen et al (1995), determinou os requisitos necessarios do
modelo de pneu para a analise da dinamica lateral do veiculo. Realizou andlises
comparativas com modelos de pneu linear e ndo linear. Segundo Allen, o efeito de
saturagao do pneu com o aumento da carga vertical e do angulo de deriva influenciam na
dindmica lateral do veiculo. Com o aumento da carga vertical, a saturagdo da rigidez em
curva do pneu pode provocar um decréscimo da forga lateral, fazendo com que o veiculo
fique fora de controle em manobras mais severas.

Devido a dificuldade matematica em se modelar o pneu, as abordagens empiricas
mostraram-se mais eficientes computacionalmente. Um dos primeiros modelos empiricos
desenvolvidos foi o de Dugoff (1970). Neste modelo, as relagbes analiticas para as forgas
longitudinais e laterais sdo descritas como fung¢des dos angulos de deriva do pneu, da
rigidez em curva, dos escorregamentos longitudinais, da carga normal e dos coeficientes de
adesao entre o pneu e o0 pavimento. Além disso, 0 modelo leva em conta o acoplamento
entre as forgas longitudinais e laterais, conhecido como elipse de fricgao.

Bakker et al (1987) com a orientagdo e baseado no trabalho que Hans Bastiaan
Pacejka realizou sobre o fendmeno da vibragdo auto excitada em pneus (Pacejka, 1966)
desenvolveu um modelo de pneu chamado de “Magic Formula”. Neste modelo de pneu, os
dados experimentais obtidos sdo representados por férmulas matematicas que descrevem
as forcas e momentos que agem no contato pneu / pavimento sob condigbes de
escorregamento lateral e longitudinal do pneu. Neste primeiro trabalho (Bakker et al, 1987),
0 modelo era limitado apenas para manobras em regime permanente. Em versdes mais
recentes, esse modelo de pneu ja contempla efeitos transientes, inclusive sob condi¢des de
aceleragao e frenagem severas (Pacejka & Besselink, 1997).
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Xia & Willis (1995), realizaram um estudo comparativo entre 0 modelo néo linear
completo de veiculo, utilizando o modelo Magic Formula (Pacejka, 1991) e um modelo linear
de dois graus de liberdade. A conclusdo foi que o modelo linear se aproxima do modelo
completo de veiculo com o aumento da rigidez em curva do pneu. Isto é, para pneus com

alta rigidez em curva, o modelo linear se aproxima do modelo n&o linear de pneu o veiculo.
2.2.3 Sistema de Direcao

O sistema de diregao também possui influéncia significativa no comportamento da
dindmica lateral devido a elasticidade e ao amortecimento (Gillespie, 1992; Ellis, 1994).
Esse efeito € mais pronunciado em veiculos comerciais pesados (Gillespie, 1992). A
elasticidade do sistema de diregdo aumenta a percepgao da tendéncia de sub estergamento
do veiculo para o motorista (Ellis, 1994). Em seus trabalhos, afirmam que um modelo de
primeira ordem é adequado para a andlise da dinamica lateral do veiculo.

Sultan & Heydinger (1995), implementaram um modelo de sistema de diregcao de
primeira ordem nos modelos de dois e trés graus de liberdade para a inclusdo do efeito da
elasticidade no sistema de diregdo. A elasticidade pode acarretar o efeito de estergamento
devido ao rolamento da massa suspensa do veiculo (Gillespie, 1992; Milliken & Milliken,
1995).

A geometria do sistema de suspensdo possui uma influéncia significativa na
tendéncia de estergamento do veiculo. Segundo Milliken & Milliken (1995), na geometria de
Ackerman a roda externa a curva deve ter um angulo de esterco maior do que a roda
interna a curva para que as rodas fiquem tangentes a trajetéria. Alteragcoes nessa geometria
do sistema de direcdo podem acrescentar efeitos de sub ou sobre-estergamento na
tendéncia estercante do veiculo.

2.3 Modelagem Através de Sistemas Multicorpos

A dindmica de sistemas multicorpos é baseada na mecénica classica. O elemento
mais simples de um sistema multicorpos € a particula livre das equagdes de Newton
publicada em 1686. O conceito de corpo rigido foi introduzido por Euler em 1775. Para
modelar os vinculos, Euler utilizou o principio do corpo livre com forgas resultantes. As
equacgdes obtidas por Euler sdo conhecidas como equagdes de Newton-Euler (Schiehlen,
1997).

Um sistema de corpos rigidos vinculados foi considerado no trabalho de D’Alembert
em 1743, em que ele distingue as forgas de aplicacdo e reagao. Lagrange fundamentou a
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formulagao matematica de D’Alembert utilizando o principio do trabalho virtual, obtendo um
conjunto de equagoes diferenciais ordinarias de segunda ordem.

Uma analise de sistemas mecanicos com vinculos foi estabelecida por Lagrange em
1788. O principio do célculo varacional foi aplicado para a analise de energia cinética e
potencial de um sistema considerando os vinculos e as coordenadas generalizadas,
resultando nas equagdes de Lagrange de primeiro e segundo tipo. As equagdes de primeiro
tipo resultam em equagdes algébrico-diferenciais (EAD) e as de segundo tipo resultam em
equagoes diferenciais ordinarias (EDO) (Schiehlen, 1997).

Uma extensdo do principio de D’Alembert valido para sistemas holondémicos foi
apresentado em 1913 por Jourdain.

Um enfoque baseado em velocidades generalizadas, identificadas como
velocidades parciais foi apresentado por Kane & Levinson (1985). As equacdes de Kane

representam uma descricdo compacta de um sistema multicorpos.

A mecénica classica, sistemas de corpos rigidos e suas aplicagbes foram
caracterizadas por grandes restricdes na complexidade dos modelos até 1960. Devido as
caracteristicas dos projetos espaciais e do aumento da complexidade necesséaria ao
desenvolvimento desses projetos e o surgimento de computadores mais poderosos levaram
ao surgimento de uma nova area na mecanica: a dindmica de sistemas multicorpos (Costa
Neto, 1991; Schiehlen, 1997). Um dos primeiros formalismos é devido a Hooker & Margoulis
em 1965. Esse formalismo foi desenvolvido para a modelagem de satélites com um namero
grande de corpos rigidos interconectados por juntas esféricas. Outro formalismo foi
publicado por Roberson & Wittenburg em 1967. Tal formalismo foi desenvolvido para a
derivagcdo numérica das equagdes de movimento em trés dimensdes de uma espagonave
com uma cadeia topolégica aberta (Costa Neto, 1991).

Através do trabalho de Paul & Chace, a dindmica de sistemas multicorpos foi
utilizada pela primeira vez na érea de veiculos terrestres (Costa Neto, 1991). O trabalho de
Paul & Chace deu origem ao programa DAMN (“Dynamics Analysis of Mechanical
Networks”) em 1969. Uma evolugdo do DAMN foi o programa DRAM (“Dynamic Response
of Articulated Machinery”). O DAMN e o DRAM séao programas para analise de movimentos
no plano. Os sistemas sao descritos utilizando-se as equagbes de Lagrange com os
multiplicadores de Lagrange para a definicdo dos vinculos do sistema.

O trabalho de Orlandea (Orlandea, 1973; Orlandea & Chace, 1977) originou o
programa para simulagao de sistema multicorpos ADAMS (“Automatic Dynamics Analysis of
Mechanical Systems”). O ADAMS é um programa para simulagdo de sistemas em trés
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dimensbes que utiliza a técnica de matriz esparsa para resolver as equagdes algébricas
lineares e 0 método de Gear para a integracdo das equacles diferenciais. As equagdes
dindmicas do sistema sdo descritas como equagdes de Lagrange e os vinculos sao
descritos pelos multiplicadores de Lagrange.

O desenvolvimento dos computadores e dos programas possibilitou a manipulagao
de equagbes na forma simbdlica. Esse novo formalismo originou uma nova frente no
desenvolvimento de programas de sistemas multicorpos. A primeira contribuicdo para o
formalismo simbdlico foi realizada por Levinson em 1976 e Schiehlen & Kreuzer em 1978.

O surgimento dos formalismos simbdlicos apresentou um ganho no tempo de
simulagao (Schiehlen, 1997). As equagbes do sistema sio geradas apenas uma vez. Ja no
formalismo numérico, as equacdes do sistema devem ser geradas a cada intervalo de
integracdo. De um ponto de vista numérico, os algoritmos recursivos utilizados no
formalismo numérico sao bastante eficientes para sistemas com um grande numero de
vinculos. A idéia basica do procedimento recursivo € que a matriz de inércia ndo precisa ser
invertida, o que numericamente € um ganho bastante importante.

Uma revisdo dos programas de sistemas multicorpos disponiveis na década de
1980 pode ser encontrada em Kortim & Schiehlen (1985) e Schwertassek & Roberson
(1985).

O formalismo tedrico das abordagens numéricas e simbdlicas pode ser encontrado
em Costa Neto, (1991) e Schiehlen, (1997). Schiehlen (1997) traz um estado da arte na
area de sistemas multicorpos comum a descricdo histérica do desenvolvimento desde a
mecanica classica até os dias atuais, mostrando os avangos mais novos na area, como a
introducao de corpos flexiveis, de sistemas de controle, interagdo com fluidos, problemas de
contato e métodos de resolucdo de equagdes diferenciais. Uma abordagem matematica do
problema da resolu¢do de equagbes algébrico-diferenciais pode ser encontrado em Petzold,
(1995).
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2.4 Sistemas de Controle Aplicado aos Veiculos

Comparando-se os automoveis do inicio do século com os atuais pode-se notar a
grande evolugéo a que foram submetidos. Com o avan¢o dos estudos de dindmica, tornou-
se possivel inserir sistemas de controle para melhorar o desempenho dindmico e,

conseqlientemente a estabilidade, dirigibilidade, seguranca e conforto dos veiculos.

A utilizagdo de sistemas de controle ativos em veiculos tem uma histéria curta
iniciada em meados dos anos 70. Antes disso, ndo se utilizavam sistemas autocontrolados.
A figura 2.1 traz uma representagcdo convencional entre o veiculo, 0 motorista e 0 meio
ambiente. Pode-se observar que as realimentagdes existentes nos sistemas de freios,
direcdo e tracdo sdo resultados de acbes de controle exercidas pelo motorista. A
sensibilidade do motorista € o ponto fundamental do controle do movimento do veiculo.

diregado

distlrbios

entrada
— = X veiculo
motorista

distlrbios

freio—tragdo

Figura 2.1: Representacdo convencional da interacdo motorista / veiculo / meio ambiente.
Fonte: Barbieri, (2002).

Os veiculos eram compostos apenas por sistemas passivos. Se mudangas no
comportamento dos sistemas do veiculo fossem desejadas, como, por exemplo, uma
alteragdo do comportamento da suspensao, somente poderiam ser feitas no estagio de

projeto ou constru¢gdo do mesmo.

Ainda hoje, a maioria dos veiculos opera de acordo com o modelo representado
acima, mas ha um grande numero de automdveis incorporando controles em vérios dos
seus subsistemas. Apesar do uso de sistemas autocontrolados ainda ser modesto
(presentes na maioria dos carros de luxo e esportivos) devido aos altos custos envolvidos,
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para Goodall & Kortim, (1983), a expectativa do crescimento de suas utilizagdes se deve a
fatores como:

a) Melhora de desempenho onde o potencial de sistemas passivos ja se
encontra esgotado;

b) Existéncia de técnicas de projetos assistidos por computador com softwares
eficientes, confidveis e com facilidades graficas;

C) Experiéncia da industria aeronautica em sistemas de controle ativos que pode
ser utilizada pela industria automobilistica;

d) Existéncia de hardware como microprocessadores, sensores e atuadores
para implementacdes de realimentagbes complexas.

Um fato que deve ser levado em conta ¢ a diferenca de estagio de desenvolvimento
entre setores de componentes de um veiculo. Os avangos relacionados ao sistema de
propulsdo sdo muito mais significativos do que, por exemplo, os de diregdo. O
desenvolvimento de tecnologias de controle do motor através de ignicao e injegao
eletrbnicas (Inoue et al., 1990; Kiencke, 1988), controle de tragdo (Motoyama et al., 1993) e
controle de freios (Esteves et al.,, 1992; Wrede et al.,, 1992) sdo tecnologias muito mais
aperfeigoadas e utilizadas que sistemas relacionados ao controle de suspensao (Darling et
al., 1992; Shuttlewood et al., 1993) e sistemas de controle de direcdo (Pawlak et al., 1994).

Os motivos pelos quais os sistemas de controle relacionados as dindmicas vertical e
lateral dos veiculos ainda se encontram em fase de projeto e adaptagao estdo relacionados
ao surgimento de técnicas capazes de lidar com grande quantidade de dados e equagoes,
gue s6 ocorreu com o desenvolvimento de softwares de modelagem MBS e o surgimento de
computadores mais potentes, de menor porte e muito mais baratos.

Uma idéia do atual estagio da utilizacao de sistemas de controle em veiculos pode
ser dada pelo diagrama da figura 2.2, que mostra o veiculo composto por seus varios

subsistemas e seus respectivos controles.
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diregdo
T disttirbios
controle i
entrada
— = . veiculo
motorista
distdrbios T
controle
controle
freio—tragdo

Figura 2.2: Sistemas de controle usados atualmente. Fonte: Barbieri, (2002).

Como exemplos de sistemas autocontrolados, podemos citar o ja largamente
utilizado sistema de freios ABS e o sistema de suspensao ativa ou semi-ativa. H4 ainda
muitos outros tipos de controles que sao utilizados, como o ESP (Electronic Stability
Program) e o DSC (Dynamic Stability Control) que atuam na estabilidade lateral, o ASC
(Automatic Stability Control) no controle de tracdo e o RDC, que monitora a pressao interna
dos pneumaticos (Wallentowitz, 1990).

O desenvolvimento das técnicas de controle nos varios subsistemas ocorreu de
maneira isolada. Os sistemas para o controle de freio, tragdo, suspensao e dire¢ao eram
desenvolvidos separadamente. Nao havia uma preocupagédo, por exemplo, em fazer
interagbes de um sistema ABS com um sistema de controle de tragao onde o coeficiente de
adesdo na pista poderia ser obtido pelo sistema de tragéo e ser utilizado pelo ABS, ao invés
de ser obtido pelos dois sistemas quando um deles é acionado. A tendéncia futura é de que
sistemas de controle de varios subsistemas sejam integrados num controle central capaz de
realizar uma maior coordenacgdo e interagdo entre os subsistemas do veiculo. (Tokuda,
1988; Chikamori et al., 1989).

Um controle integrado inclui os efeitos de propulsao, diregdo e suspensao agindo
simultaneamente. Com esta agdo conjunta, o veiculo pode se adaptar a qualquer condi¢gao
de dirigir, ou seja, ha uma otimizacao das forgas laterais, longitudinais, assim como do
posicionamento do chassi, proporcionando maior estabilidade e dirigibilidade, aumentando a
seguranga e o conforto, que sado justamente os objetivos perseguidos pela industria
automobilistica.
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2.4.1 Controle da Dinamica Lateral

Os sistemas eletronicamente controlados aumentaram muito a seguranga em
veiculos através da otimizagdo do contato entre o pneu e o pavimento, levando-se em conta

as dire¢des longitudinal, vertical e lateral.

Sistemas de freio anti-blocantes (ABS), de tragdo nas quatro rodas (4WD) e de
controle de tragéo (TCS) sao trés das mais populares tecnologias utilizadas para otimizar a
estabilidade na diregao longitudinal. Na vertical, sistemas de estabilizagdo de rolamento e
suspensodes inteligentes sao implementados, apesar de estarem em estagio ainda inicial em
termos de produgéo. Sensores que detectam o angulo de rolamento do veiculo podem
também ser usados na prevengao de capotamento e ainda no ativamento de airbags.

A estabilidade lateral pode ser otimizada por sistemas de controle de chassi como o
estercamento nas quatro rodas, ou por sistemas ativos que compensam o sub ou sobre-
estergamento conhecidos como Electronic Stability Control (ESC) apresentado na figura 2.3.
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onde o motorista para onde o
deseja ir ? carro esta indo ?
mega o angulo meg¢a velocidade meg¢a a forga meg¢a a velocidade
de estergamento da roda lateral g angular
célculo da célculo da
intencdo do motorista trajetéria do veiculo

determinagdo de

qualquer diferenga

understeer oversteer

frear roda de frear roda de
dentro traseira fora dianteira

performance de
estercamento
mantida

Figura 2.3: Controle de sub e sobre-estergamento (understeer e oversteer).

O sistema ESC pode ser considerado um marco na seguranga automotiva, tanto
quanto os cintos de seguranga e 0s airbags, pois auxilia ativamente o motorista a manter o
maximo controle do seu veiculo reduzindo significativamente o risco de colises. A ele se
incorporam os sistemas de freio antitravamento (ABS) e o controle de tragdo (TCS),
prevenindo o travamento das rodas durante frenagens e o deslizamento em aceleragoes.
Sao utilizados sensores que detectam quando o veiculo comega a perder a estabilidade em
condicbes de sub e sobre-estergamento. Seu funcionamento se faz através de
comparagdes constantes da intencdo do motorista com o comportamento do veiculo pelo
monitoramento da velocidade e do angulo de estergamento das rodas, da aceleragédo
lateral, da taxa de guinada (yaw rate) e da aceleragéo e torque do motor. Um computador
central analisa os dados de entrada e quando detecta instabilidade, o ESC dispara
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informacdes que atuam freando automaticamente uma das quatro rodas e/ou ajustando o
torque de saida do motor. Portanto, o controle do momento de guinada depende do sistema
de frenagem do veiculo evitando o travamento das rodas e do controle de tracdo que
impede as rodas de girarem em falso durante a aceleragao. Porém, apenas o TCS e o ABS

sdo incapazes de controlar ativamente o comportamento direcional do veiculo.

Quando a fungao de controle de estabilidade assume operagdo esta muda as
prioridades que governam o sistema de freios para manter o veiculo estével e no curso,
independente das condic¢des. Intervengbes especificas de frenagem sao direcionadas para

as rodas individualmente além de atuagbes no motor para acelerar as rodas motrizes.

O controle eletrbnico de estabilidade (ESC) foi registrado com véarios nomes de

acordo com a montadora:

Nome do Sistema Montadora
Electronic Stability Program — ESP © Audi, Chrysler, Mercedes, Saab, VW
Dynamic Stability Control — DSC © BMW, Land Rover, Mazda, Jaguar
StabiliTrak © Buick, Cadillac, Chevrolet, GMC, Pontiac
AdvanceTrac ® Ford, Lincoln, Mercury
Vehicle Dynamics Control — VDC ® Subaru, Nissan, Infiniti
Vehicle Stability / Skid Control — VSC * Toyota, Lexus
Vehicle Stability Assist — VSA® Acura
Precision Control System © Oldsmobile
Dynamic Stability Traction Control — DSTC © Volvo
Stability Management System © Porsche
Active Handling ® Chevrolet Corvette

Tabela 2.1: ESC - nomes registrados pelas montadoras. Fonte: www.esceducation.org.

Enquanto as caracteristicas de projeto podem variar de um fabricante para outro, os
principios basicos de operacdo desses sistemas sdao bem semelhantes. De modo a
acomodar a grande quantidade de variagdes de motores e equipamentos com uma multiddo
de diferentes requerimentos, as ECU’s apresentam uma fung¢ao de cédigo de versao. Esta
fungdo seleciona a colegdo de dados para o veiculo em questdo dentre aqueles dados
armazenados nos chips.

Os microprocessadores transmitem seus sinais de saida para as unidades de
poténcia capazes de gerar energia suficiente para ativar os atuadores diretamente.
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2.4.2 Sistemas de Controle e Variaveis Controladas

A aplicagao do controle de estabilidade é destinada a prevenir que a velocidade
linear (longitudinal), a velocidade lateral e a variagdo do momento angular (taxa de guinada)
ultrapassem os limites de controle.

Assumindo entradas apropriadas por parte do operador, demandas do motorista
sdo traduzidas em respostas veiculares dinamicas que sao adaptadas para as
caracteristicas da pista em um processo de otimizagao projetado para garantir a seguranga
maxima. Para isso, normalmente o primeiro passo € determinar como o veiculo deveria
reagir a demanda do motorista (reacdo desejada) e também como ele realmente reage
(reagdo real). Os atuadores sdo entdo aplicados para minimizar a diferenga entre as
reagOes desejada e real (desvio de controle) através de influéncias indiretas nas forgas que
atuam no pneu. A reagao desejada do veiculo é estabelecida a partir das entradas do
motorista, tais como angulo do esterco do volante, posigdo do pedal do acelerador e
pressdo do freio, assim como de certas varidveis do movimento veicular, como velocidade
angular das rodas. A reagéao real do veiculo é obtida através de varias medidas diretas ou
indiretas, como taxa de variagdo do movimento de guinada e aceleracbes lateral e

longitudinal.

Sensor de velocidade da roda

1-
2-  Sensor de presséo no freio —
3-  Sensor de estercamento das rodas Valores de variaveis . -
4-  Sensor de taxa de guinada estimados |
5-  Sensor de aceleracdo lateral }
6-  Modulador da press&o do freio Controle ESP |
7-  ECU de gerenciamento do motor R |
Angulo de deriva e ‘
/7% - deslizamento nominal do pneu Taxa de guinada
8 - angulo de estergamento da roda
o - angulo de deriva do pneu ‘ ﬂN(,
@ Controle de Deslizamento
] (interface com ESP)
i ——<mll 1
‘F ””””””” —
| | v V
2 4
S
o el
—F =

Figura 2.4: Esquema do Controle de Estabilidade (ESP). Fonte: Automotive Handbook SAE.

As fungdes do controlador sdo de determinar o comportamento atual do veiculo e

atingir a convergéncia méaxima possivel entre a reagéo do veiculo em situagdes extremas e
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em operacao normal. O processo de intervencao é projetado para manter as caracteristicas
de manuseio do veiculo desejadas pelo fabricante e servir de base para garantir um controle

confiavel.

Como a maneira de modificar diretamente as forcas laterais através da variacao
automatica nos angulos de estergamento das rodas é proibida por lei, 0 movimento lateral é
produzido pela geragcdo de um momento de guinada, o qual induz a rotagédo do veiculo e
assim faz com que os angulos de deriva do veiculo e dos pneus mudem em diregdo ao
otimo. Para gerar esse momento angular, o controlador pode também intervir na variagéo do
deslizamento de um pneu selecionado para influenciar diretamente as forgas longitudinal e
transversal atuando em cada roda.

Para gerar os dados de controle, o controlador baseado na variagdo no momento de
guinada (parametro medido), no angulo de dire¢do da roda (pardmetro medido), na
aceleragao lateral (parametro medido), na velocidade linear do veiculo (parédmetro estimado)
e nas forgas longitudinais dos pneus e variagao do escorregamento (parametros estimados)
determina as forgas laterais que atuam nas rodas, o angulo de deriva do veiculo e dos
pneus e a velocidade lateral do veiculo.

Erhardt et al., (1995) apresentaram o VDC (Vehicle Dynamics Control), que utiliza o
controle da velocidade de guinada e do angulo de escorregamento do veiculo a fim de
proporcionar melhores condi¢coes de estabilidade em pistas com baixos coeficientes de
adesao, como € o caso de pistas com gelo. Geralmente, os sistemas de controle de diregao
utilizam somente a realimentagdo da velocidade de guinada do veiculo. A introducao da
realimentacdo do angulo de escorregamento forneceu 6timos resultados, melhorando a
dirigibilidade do veiculo neste caso.

Ikushima & Sawase, (1995) estudaram os efeitos do controle ativo do momento de
guinada (Active Yaw Moment Control) através de um sistema de distribuigdo de torque
direito-esquerdo. O controle ativo utiliza a resposta da taxa de guinada e um modelo de
duas rodas. Os resultados mostraram que as caracteristicas de estergamento podem ser
bem controladas e melhoradas através do controle ativo de guinada e de um sistema de
distribuigao de torque.

Park & Ahn, (1999) determinaram que uma significante corre¢gdo de sobre-
estercamento pode ser obtida através de um torque de frenagem na roda dianteira externa.
Similarmente, uma correcao de subestercamento é obtida pela aplicacdo de torque de
frenagem na roda interna traseira, independente da taxa de deslizamento. No mesmo ano,
Choi, (1999) desenvolveu algoritmos de controle da taxa de deslizamento dos veiculos para

situagdes criticas tais como tracdo e frenagem em superficies escorregadias, juntamente
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com algoritmos diretos para a estimativa dos torques nos eixos, das forgas nos pneus e do
angulo de deslizamento lateral do veiculo. Na simulagdo foi considerado um modelo
longitudinal de quatro rodas com atuadores e vélvulas de controle do tipo solendide. Foi
proposta uma solugéo parcial para os problemas associados com a natureza discreta dos
atuadores de freios, através do aumento da sua freqiiéncia.

Jing & Gao, (1999) desenvolveram um filtro ndo linear adaptativo para estimar a
velocidade do veiculo utilizando-se somente as medi¢cdes das velocidades das rodas, sem
nenhuma informagao adicional com relagdo a aceleragao veicular. Para possibilitar essa
estimativa, foi assumido que, durante a operagao de um sistema de frenagem assistida, as
velocidades medidas das rodas periodicamente se equivalem a velocidade real do veiculo.

Park et. al., (2001) propuseram um sistema de controle veicular dindmico com o
objetivo de melhorar o movimento lateral do veiculo. O sistema é composto por um
controlador com compensacao em avango, um controlador com realimentagéo de estados e

um estimador para o angulo de deslizamento lateral do veiculo.

Uma estratégia de controle do momento de guinada utilizando légica fuzzy foi
apresentada por Buckholtz, (2002). O objetivo da estratégia proposta € de atingir um
determinado valor para a taxa de guinada através da determinacdo de valores de
escorregamento para as quatro rodas do veiculo. Esses valores de escorregamento séo
obtidos pela aplicacéo de pressdes de frenagens individuais.

Kin et. al.,, (2002) utilizou um controle de deslizamento nas quatro rodas para
otimizar a dindmica veicular. Para tornar esse controle mais eficiente, foram propostas
I6gicas para a medigao precisa e em tempo real dos valores dos coeficientes de adesao, do
angulo de deslizamento lateral do veiculo e das forgas no contato pneu-pista.

A estratégia apresentada por Nielsen & Kiencke, (2001) e por Tondel & Johansen,
(2003) para manter a dirigibilidade veicular é restringir 0 angulo de deslizamento lateral e a
taxa de guinada, de modo a estarem contidas em limites superior e inferior. Hoje em dia, a
tendéncia é de se considerar também o motorista como um importante fator para o controle
de dirigibilidade veicular. Seguindo esse conceito um estudo foi feito por Oscarsson, (2003)
sobre o comportamento do conjunto motorista-veiculo-ambiente em simulagdes para se
encontrar os paradmetros do modelo sintético do veiculo. Nesse estudo foi utilizado um
método de otimizagdo paramétrica baseado em algoritmo genético para duas diferentes
aproximagdes, uma simulando um motorista amador e outra um motorista experiente,

ambos em manobra de mudanga de faixa 1SO.
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Giesen, (2002) através do estudo realizado com carros de passeio Mercedes-Benz,
demonstrou que a taxa de acidentes declinaram 15% devido ao uso do ESP® (Electronic
Stability Program) desde 1999 com a introdugao do sistema como item de série dos veiculos
de passeio desta marca. Antes da implantagdo em série, 0 sistema passou por 8 anos de
pesquisa intensa. Historicamente, a entdo Daimler-Benz patenteou em 1959 um sistema de
controle para prevengdo do deslizamento das rodas através de intervengdo do motor,
transmissdo ou freios que ficou apenas em projeto devido a falta de sensores e
equipamentos de controle capazes de intervir rapidamente. O ESP® atual trabalha em
conjunto com o ABS (Antilock Braking System) e o ASR (Anti Slip Regulation), ambos

dependentes de uma microeletrdnica e hidraulica modernas.

Aga & Okada, (2002) analisaram a eficiéncia do VSC (Vehicle Stability Control)
através de dados estatisticos de acidentes no Japdo com trés veiculos Toyota. Na
comparagdo com os veiculos sem o sistema, os veiculos equipados com o VSC
apresentaram reducao de 35% em acidentes individuais € 30% em acidentes com outros
veiculos, além de mostrar que a redugdo mais significativa pode ocorrer em altas
velocidades, situagdo na qual o controle dindmico exerce maior influéncia. O sistema se
mostrou mais efetivo em acidentes severos, onde se registrou uma taxa de 50% de

reducéao.

Tingvall et al., (2003) comprovaram através de estudos realizados na Suécia no
periodo de 2000 a 2002 que veiculos equipados com ESP (Electronic Stability Programme)
reduziram em mais de 38% o0s acidentes em vias cobertas por gelo e neve. A eficiéncia foi
de 22% em vias secas e 28% em vias molhadas, demonstrando que se torna mais eficiente
em superficies de baixo coeficiente de adesao, pois o sistema age mantendo a estabilidade

do veiculo durante manobras criticas.
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Capitulo 3

Revisao Teorica

3.1 Introducao

Neste Capitulo, sera apresentada uma revisao da teoria da dinamica lateral veicular
e de sistemas de controle de estabilidade. Serdo mostrados também os equacionamentos
utilizados para se modelar o sistema de diregao, suspensao, pneu e sistema de controle.

Apds a revisao tedrica do modelo, se inicia o desenvolvimento do formalismo teérico

do programa de multicorpos ADAMS, baseado no formalismo Newton-Euler Lagrange.
3.2 Dinamica Lateral de Veiculos

No contexto da engenharia automotiva de tornar os veiculos cada vez mais
seguros, confortaveis e faceis de se dirigir, sempre aumentando seu desempenho, a
dinamica lateral assume papel de grande importancia, devido ao fato das caracteristicas de
dirigibilidade de um veiculo poderem ser vistas como sua resposta as entradas do motorista,
e a facilidade de controle do veiculo.

O termo handling ou dirigibilidade € freqlientemente comparado com os termos
cornering, turning, ou resposta direcional, mas existem variagbes entre esses termos.
Cornering, turning e resposta direcional se referem as propriedades objetivas do veiculo
quando este estd mudando de direcdo e sustentando aceleracédo lateral. Por exemplo, a
habilidade de cornering pode ser quantificada pelo nivel de aceleragéo lateral que pode ser
sustentado em uma condicdo estavel, e a resposta direcional do veiculo pode ser
quantificada pelo tempo requerido para a aceleragao lateral ser desenvolvida depois de uma
entrada de estergamento. Dirigibilidade, de outro modo, adiciona a esses a qualidade do
veiculo que realimenta o motorista, afetando a facilidade da tarefa de dirigir ou a habilidade
do motorista para manter o controle do veiculo. Dirigibilidade implica, entdo ndo apenas na
capacidade explicita do veiculo, mas na sua contribuigdo para o desempenho do sistema

veiculo-motorista.
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Em dindmica veicular a interagdo motorista-veiculo-ambiente pode ser visualizada
como um modelo em malha fechada, onde o veiculo e o motorista recebem entradas do
ambiente, e o motorista alimenta o sistema do veiculo com entradas, e é realimentado pelo
préprio veiculo. As principais entradas que o motorista aplica ao veiculo sdo as de
deslocamento de dire¢gao (ou controle fixo), de torque na diregdo (ou controle livre), de
aceleragdo, de frenagem e da transmissdo. As principais entradas do ambiente para o
veiculo sdo as irregularidades da pista e dos disturbios aerodinamicos.

No sistema veiculo-motorista, embora o motorista seja uma parte ativa, as
dindmicas associadas ao ser humano néo serdo abordadas devido a grande diversidade de
perfis existentes, que torna dificil quantificar a resposta do veiculo em malha fechada. Desta
forma, o motorista ndo sera considerado, e o veiculo sera tratado como um sistema isolado,

isto €, em malha aberta, solugdo adotada com freqiiéncia em dinamica de veiculos.

3.2.1 Fundamentos da Dinamica Lateral

Os movimentos dos veiculos sdo definidos com referéncia a um sistema de
coordenadas ortogonais da mao direita, fixo ao veiculo e com origem no seu CG, e que
obedece a convencdo da SAE (Society of Automotive Engineers) como mostra a figura 3.1.

Eixo Lateral

Roll
p

Eixo Longitudinal

Eixo Vertical

z

Figura 3.1: Sistema de coordenadas SAE.

Onde:

x — movimentos longitudinais, positivos para frente do veiculo;

y — movimentos laterais, positivos para o lado direito do veiculo;

z — movimentos verticais, positivos para baixo em relagdo ao veiculo;
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p — velocidade de rolagem (roll) em torno do eixo Xx;
q — velocidade de arfagem (pitch) em torno do eixo y;
r — velocidade de guinada (yaw) em torno do eixo z.

A dindmica lateral aborda os aspectos de dirigibilidade, controle e estabilidade
laterais do veiculo. Assim, dos graus de liberdade do veiculo, apenas os movimentos na
direcdo lateral, ou seja, deslocamento, velocidade e aceleragcdo na direcdo y, e o0s
movimentos de rotagdo no eixo z, guinada, e no eixo X, rolagem sdo estudados. Para
mostrar as caracteristicas basicas de regime da resposta direcional do veiculo, o controle
fixo sera usado como entrada de sistema.

Em um veiculo em movimento um grupo de forgas age na diregao longitudinal, as
quais incluem a forgca motriz, o arrasto aerodindmico e a resisténcia ao rolamento. Outras
forgas sao exercidas lateralmente, como ventos laterais e as forgas geradas durante a
curva. As forcas resultantes da massa do veiculo, das inclinacées, das aceleracoes e dos
demais fatores externos ou internos sdo transferidas aos pneus, através dos seguintes

elementos de ligagéo:

e Chassis (por exemplo, for¢a do vento)
e Suspensao

e Sistema de diregao

e Motor

e Transmissao (forca motora)

e Sistema de freio (forga de frenagem)

Além dessas, outras forgas atuam a partir da superficie da pista e através dos
pneus. Estas representam as Unicas maneiras de iniciar o movimento desejado e mudangas

em diregdo. Sdo compostas dos seguintes componentes individuais:

e Forca longitudinal F; das forcas motrizes ou de frenagem,
e Forga lateral F), da diregdo, e

e Forca vertical F, devida ao peso do veiculo.
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Figura 3.2: Forgas de atuagédo no pneu. Fonte: Bosch (2000).

A forga longitudinal ou periférica F, é efetiva no nivel da superficie da pista. Ela

torna possivel para o motorista acelerar por meio do torque aplicado pelo pressionamento
do pedal de aceleragédo, e desacelerar aplicando os freios. Essa influéncia externa na
relagéo entre a rotacdo da roda e sua velocidade linear no centro (que seria diretamente
proporcional se fosse ignorada a resisténcia ao rolamento do pneu) resultam no
escorregamento da roda.

A forga vertical ou normal F, é a forga para baixo exercida no ponto de contato

entre a pista e o pneu e é fungédo do angulo de inclinagdo da pista. A extensdo a qual esta
forca pode afetar o veiculo depende de condigbes da superficie da pista e dos pneus.

Um primeiro passo para entender a dinamica lateral é analisar o comportamento
lateral do veiculo em baixas velocidades, isto é, velocidades de manobras para estacionar.
Em baixas velocidades os pneus nao precisam gerar forgas laterais, eles rolam sem angulo
de escorregamento. Se as rodas traseiras ndo estergam, o centro da curva deve se situar

na projecao do eixo traseiro como mostra a figura 3.3.

(R
- /.

entro da Curva

Figura 3.3: Geometria de um veiculo realizando curva.
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Da mesma forma, a perpendicular de cada roda traseira deve passar pelo mesmo
ponto, o centro da curva, definindo o angulo de estergamento ideal das rodas dianteiras.
Assumindo angulos pequenos, os angulos de estergamento podem ser definidos por

geometria da seguinte forma:

) EL (3.1)
" (R+1)
s=_L (3.2)
T (R-2)
Onde:
J, = Angulo de estergamento da roda externa & curva
0, = Angulo de estergamento da roda interna & curva
R = raio da curva
t = bitola do veiculo
L = entre-eixos do veiculo
E o angulo médio das rodas dianteiras é definido como Angulo de Ackerman:
S =Y, (3.3)

Em altas velocidades, o equacionamento difere porque a aceleragao lateral esta
presente. E para neutralizar a aceleracédo lateral, os pneus precisam desenvolver for¢as
laterais, Fy, e para tanto, o pneu sofrera escorregamento lateral ao mesmo tempo em que
rola. O angulo entre o eixo longitudinal do pneu e seu vetor velocidade é chamado de
angulo de escorregamento, & . Para uma determinada carga no pneu, a forca lateral cresce
com o angulo de escorregamento, como mostra a figura 3.3. Em baixos angulos de
escorregamento (menor que 5°) a relacéo é linear e pode ser descrita da seguinte forma:
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Onde a constante de proporcionalidade C, é chamada de rigidez lateral (cornering

stiffness). A rigidez lateral depende de muitas variaveis, sendo que para um dado pneu, 0
carregamento e a pressao interna sdo as principais.

800
i~ r Angulo de
— 600 L Velocidade Escorregamento (=)
= o
i
©
S 400L Forga Lateral
N
IS
— |-
o C(l FY
2 200+
o
0

1 1 1 1 1

2 4 6 8 10 12
Angulo de Escorregamento, (%)

Figura 3.4: Propriedade da forga lateral do pneu.

Para fins de analise, & conveniente representar o veiculo por um modelo
simplificado. Em altas velocidades o raio da curva é muito maior que o entre-eixos do
veiculo, e assim é possivel assumir pequenos angulos, e a diferenca entre o angulo de
estercamento das rodas dianteiras internas e externas pode ser desprezada. Desta forma
serd utilizado o modelo da bicicleta para representagdo do veiculo, o qual, desprezando a
transferéncia de carga e a rolagem, tem as duas rodas dianteiras representadas por uma
Unica, com as propriedades equivalentes a das duas, como rigidez lateral, propriedades de
inércia etc (figura 3.4). A mesma hipotese é adotada para as rodas traseiras.

Para um veiculo trafegando com uma velocidade longitudinal V, a soma das forgas

na diregdo lateral dos pneus deve ser igual @ massa vezes a aceleragao centripeta:

ZFY = Fyf +Fyr =MV%Q (3-5)

Onde:
V = velocidade longitudinal do veiculo
M = massa do veiculo

E para o veiculo estar em equilibrio de momentos em torno do centro de gravidade,

a soma dos momentos devido as forcas laterais dianteiras e traseiras deve ser zero.
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F,b—F,c=0 (3.6)

\ a

Figura 3.5: Modelo de bicicleta realizando curva.
Onde:
b = distancia do eixo dianteiro ao CG do veiculo;

¢ = distancia do eixo traseiro ao CG do veiculo.

Substituindo F . na equagéo 3.5:

MV (+1)= F, b+ C/ F L (3.7)
= M% (V%) (3.8)

Conhecendo-se as forgas laterais, os angulos de escorregamento das rodas
dianteira e traseira sao estabelecidos da equagéao 3.4:

w.V?
a ="' /Cng) (39)
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2
a, :W,V/C ¢R) (3.10)

W, —Mc W,/ _ Mb 5 i
onde 4 A e A A (g = aceleragao da gravidade).
Fazendo-se um estudo geométrico da figura 3.4, tem-se:
L —
5—/§+af . (3.11)
Substituindo-se 3.9 em 3.10, obtém-se:

s L, WV wy?

= - (3.12)
R Cy,gR C,gR
L (W, w |v?
s=Ly| 2o WV (3.13)
R \C, C, )gR
onde
W, w
K =————=— ¢ o Gradiente Subestercante (Understeer Gradient);
Caf C,
2
a, = _R € a aceleracao lateral.
8

A medida da resposta de malha fechada mais comumente utilizada é o gradiente
subestergcante. O gradiente subestergante € uma medida do desempenho do veiculo sob
condigbes de regime. A equagao 3.12 &€ muito importante para a andlise das propriedades
de resposta em curvas de um veiculo. Ela descreve como o angulo de estergamento do

2
veiculo deve ser alterado em fungdo do raio da curva, R, ou da aceleragao lateral V%gR)'

Ela determina a magnitude e a dire¢ao das entradas de estergamento necessarias. Consiste
de duas parcelas, cada uma delas é a razao entre o carregamento nos eixos (dianteiro e
traseiro) e a rigidez lateral dos pneus nos respectivos eixos. Desta forma, os pardmetros
béasicos de estabilidade lateral de um veiculo, além das caracteristicas de massa e inércia

50. riqi i = Cotrora ica i o
s&o, rigidez lateral total do veiculo ( %/[gj , @ posigéo do centro de gravidade (A)
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~ - . . C .
e a razdo entre a rigidez lateral traseira e total do veiculo ( a C . Analisando o
alotal

gradiente subestercante, trés possibilidades existem:

1. Comportamento Neutro

W, w
L=t 5K=0>a, =q,
Cy C,

Um veiculo com comportamento neutro realizando uma curva de raio constante nao
precisa de modificagdo no angulo de estergcamento se apresentar variagdo da velocidade
longitudinal. Especificamente, o &ngulo de estercamento necessario para realizar a curva

serd equivalente ao angulo de Ackerman (%) Fisicamente, corresponde a um balango no

veiculo de forma que a aceleragao lateral no CG cause um aumento idéntico no angulo de

escorregamento das rodas dianteiras e traseiras.

2. Comportamento Subestercante

w
ML >K>0-a,>a,
Cy C,

Um veiculo com comportamento subestercante realizando uma curva de raio
constante, necessita de um aumento do angulo de estergamento para um aumento da
velocidade longitudinal proporcional a K vezes a aceleragdo lateral. Neste caso, a
aceleragéo lateral no CG causa um escorregamento lateral das rodas dianteiras maior que
das rodas traseiras. Assim, para desenvolver a forga lateral necesséria nas rodas dianteiras
para manter o raio da curva, as rodas dianteiras devem ser estergadas com um angulo

maior.

3. Comportamento Sobrestercante

W, w
L < SK<0-a,<q,
c, C,

Um veiculo com comportamento sobrestergante realizando uma curva de raio
constante, necessita de um decréscimo do angulo de estergamento para um aumento da
velocidade longitudinal (e aceleracao lateral). Neste caso, a aceleragdao no CG causa um

angulo de escorregamento nas rodas traseiras maior que das rodas dianteiras. A projecao
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da traseira do veiculo para fora da curva gira as rodas dianteiras para dentro, diminuindo o
raio da curva. O aumento na aceleragédo lateral faz com que o veiculo saia de traseira,
sendo necessario reduzir o angulo de estergcamento das rodas dianteiras para manter o

mesmo raio da curva.

Esses trés comportamentos podem ser visualizados na figura 3.5. Com um veiculo
de comportamento neutro, o angulo de estergcamento para qualquer velocidade é o angulo
de Ackerman. Com o comportamento subestergante, o angulo aumenta com o quadrado da
velocidade, alcangando duas vezes o valor inicial na chamada velocidade caracteristica.
No caso sobreestergante, o angulo de estergamento diminui com o quadrado da velocidade

e se torna zero na chamada velocidade critica.

\
ffffffffffffffff -2 x 57.3 L/R
W \
g |
an
o Joeste™s \
g \
S, \
P \
% Neutro —————57.3 L/R——
Ll
o
©
IS Velocidade
> \ Critica
<C( CVe\otddee }
[ aracteristica
o N\
Velocidade, U

Figura 3.6: Variagao do angulo de estergamento com a velocidade.

Para um veiculo subestergante, o nivel de subestergamento pode ser quantificado
pela velocidade caracteristica, que é simplesmente a velocidade na qual o angulo de
estercamento requerido para realizar uma determinada curva é duas vezes o angulo de
Ackerman. De outra forma, para um dado angulo de estercamento, a velocidade
caracteristica é a velocidade na qual o raio de curva é duas vezes o raio de curva em

velocidade muito baixa.

L
Em velocidade muito baixa, tem-se: 0 =9, =—

ckerman
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2
5:%+K2 (3.14)
g

L L KV
_—_+—
R

2R g2R

_ |Lg
Vcarav - K (3 1 5)

Assim, quanto menor o valor da velocidade caracteristica, mais subestergante é o

veiculo.

Para um veiculo sobrestergante, a velocidade critica existira de tal forma que acima
dela o veiculo se torna instavel, isto é, uma pequena entrada de estergcamento resulta numa
resposta muito alta (teoricamente infinita) em termos de velocidade de guinada, aceleragao

lateral, angulo de escorregamento lateral etc.

Desta forma, para d — 0 na equacéo 3.14, tem-se:

_ |—Lg
V.. =a /é (3.16)

Um dos objetivos de se estergar um veiculo é produzir aceleragao lateral, assim a
equacao de realizagado de curva pode ser usada para examinar o desempenho visto desta

perspectiva. A equagéo 2.13 pode ser resolvida para a razao entre aceleragao lateral (ay) e

angulo de estergamento, que € o angulo de aceleracao lateral:

V2
a, Lg
L= (3.17)
2
o 1+ KV
Lg

Quando K é zero (neutro), o ganho de aceleragao lateral é determinado somente
pelo numerador, e é diretamente proporcional ao quadrado da velocidade longitudinal.
Quando K é positivo (subestergante), o ganho diminui por causa do segundo termo no
denominador, e € sempre menor que para o veiculo neutro. Finalmente quando K é negativo
(sobreestercante), h4 um aumento do ganho em relagdo ao neutro. Quando a velocidade
chega a velocidade critica, o segundo termo do denominador se torna 1, e o denominador
vai a zero, isto é, ganho infinito.
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A segunda razdo para se estergar o veiculo € mudar o angulo de atitude (head
angle) através do desenvolvimento da velocidade de guinada. A velocidade de guinada, r,
¢é a velocidade de rotacdo do angulo de atitude e é dada pela equagao:

rzyé (3.18)

Substituindo na equagéo 3.13, tem-se:

—=—/L (3.19)

A razao representa o ganho que é proporcional a velocidade no caso de um veiculo
neutro. Isso é ilustrado na figura 3.6. No caso do veiculo sobreestergante, o ganho da
velocidade de guinada se torna infinito quando a velocidade longitudinal alcanga a
velocidade critica. No caso do veiculo subestergante, a velocidade de guinada aumenta com
a velocidade longitudinal até a velocidade caracteristica, e entdo comega a diminuir. Assim

a velocidade caracteristica é a velocidade na qual o veiculo € mais responsivo em guinada.

Na discussdo da caracteristica do comportamento do veiculo na realizagdo de
curvas, € evidente que quando a aceleracao lateral pode ser desprezada, as rodas traseiras
tém sua trajetéria mais interna a curva que a dianteira. Mas com o aumento da aceleragao
lateral, a traseira do veiculo deve sair da curva para poder desenvolver o angulo de

escorregamento necessario nos pneus traseiros.

Em qualquer ponto do veiculo um angulo de escorregamento lateral pode ser
definido como o angulo entre o eixo longitudinal do veiculo e a dire¢ao do movimento local.
Em geral, o &ngulo de escorregamento lateral serd diferente em cada ponto do veiculo
durante a curva. Utlizando o centro de gravidade como um ponto, o angulo de
escorregamento lateral é definido positivo para este caso porque a diregdo do movimento (o
vetor velocidade local) é orientada no sentido horario do eixo longitudinal do veiculo. Ja em
alta velocidade o &angulo de escorregamento dos pneus traseiros faz o angulo de
escorregamento lateral no CG se tornar negativo como mostra a figura 3.8.

Para qualquer velocidade o angulo de escorregamento lateral, £, no CG seré:

ﬁzCR—a, (3.20)
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Figura 3.7: Angulo de escorregamento lateral em curva de baixa velocidade.

Note que a velocidade na qual o angulo de escorregamento lateral se torna zero é
independente do raio da curva e igual a:

cC
Voo =% %, (3.21)

Of

%?gﬁtg% Rods

Trajetéria da Roda
Traseira

Figura 3.8: Angulo de escorregamento lateral em curva em alta velocidade.

A avaliagdo da dirigibilidade é necessaria principalmente para se conhecer a
influéncia de parametros de projeto, da suspensdao e do pneumatico, por exemplo, no
comportamento do veiculo.



37

Analisando o veiculo de uma forma geral, pode-se dizer que 0s principais
parametros de projeto que alteram significativamente o comportamento lateral do veiculo

Sao:

¢ Rigidez lateral dos pneus;

¢ Posicao do centro de massa do veiculo;
e Torque auto-alinhante;

e Transferéncia lateral de carga;

e Sistema de diregao;

e Sistema de suspensio;

¢ Mudanga no dngulo de cambagem;

e Estergamento devido ao rolamento;

e Estergamento devido a rigidez lateral da suspenséo.

Também a velocidade longitudinal do veiculo possui um papel fundamental no seu
comportamento lateral, e ainda, ALLEN et al., (1995) mostram o efeito da severidade de

uma determinada manobra na estabilidade do veiculo.
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3.3 Sistemas Multicorpos

O método de analise de sistemas multicorpos utiliza um conjunto definido de
elementos como corpos rigidos, juntas, molas, amortecedores, forgas e movimentos pré-
determinados para a descrigao do sistema. A figura 3.9 mostra um modelo de dados para a
representa¢do de um sistema multicorpos.

marcador i+1

marcador | sistema de referéncia
sistema de em relagao ao corpo
referéncia ¢ P

interacao
sistema de

sistema de referéncia
referéncia corpo i+1
corpo i

'

Sistema de

referéncia

inercial

Figura 3.9: Sistema multicorpos representado por um modelo de dados. Fonte: Schiehlen, (1997).

O modelo multicorpos é caracterizado como tendo um conjunto de corpos
interagindo através de juntas, forcas ou movimentos pré-estabelecidos. Cada corpo possui
um sistema de coordenadas local, chamados de sistema de referéncia do corpo, em relagao

ao qual estao definidas as propriedades de inércia.

Os marcadores sao sistemas de coordenadas definidos em relagdo ao sistema de
referéncia do corpo. Os marcadores sdo utilizados para a definigdo da localizagao e
orientacdo dos elementos que servem de interacdo entre os corpos. E através desses
marcadores que os elementos de forga, como por exemplo, a mola, os elementos de junta,

e a junta de revolugao, sao conectadas.
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Utilizando essa representagdo do sistema multicorpos, o programa gera as
equagdes de movimento para a andlise dindmica do sistema. Essas equagdes geradas

podem ser baseadas em um dos dois formalismos: numérico ou simbélico.

No formalismo numérico, as equagbes sdo geradas em cada intervalo de
integragdo. Ja no formalismo simbdlico, as equagdes do sistema multicorpos sdo geradas

apenas uma Unica vez.

O programa de andlises de sistema multicorpos ADAMS ¢é baseado no formalismo
numeérico e utiliza o método de Newton-Euler Lagrange para a construgao dos sistemas de
equagoes.

O numero de coordenadas generalizadas para cada corpo sao seis. Trés

coordenadas sdo da translagdo do centro de massa do corpo em relagcdo ao sistema de

coordenada inercial:

g =[xy 2]’ (3.22)

As outras trés coordenadas generalizadas sdo de rotagao do corpo em relacdo ao
sistema de coordenada inercial:

g,=ly ¢ 6]' (3.23)

As forcas de reacdo sdo representadas pelos multiplicadores de Lagrange A e

pelas fungdes de vinculo:
f(g1.q,.4.1)=0 (3.24)
Introduzindo as seguintes notagoes:
u=lg, ¢,]1" (3.25)

Escrevendo a equagao diferencial da dindmica do modelo multicorpos, a equagao
diferencial cinematica e a equagao de vinculo do modelo, obtemos:

M(q,u,u,2,t)=0 (3.26)

u—g=0 (3.27)
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flg,A,1)=0 (3.28)

A matriz M representa todas as equagdes diferenciais que governam a dinamica
do sistema e as equagdes diferenciais que foram acrescentadas ao sistema pelo usuario. A

matriz coluna f inclui todas as equagdes algébricas que vinculam o modelo. Uma equagao

diferencial tipica tem a forma:
mZ—mg—A=0 (3.29)
Um exemplo de equacgao de vinculo:
z—Lcos@=0 (3.30)

Em que z é a coordenada vertical de um corpo com massa m e orientagdo 6. A
variavel A representa a forga de vinculo no corpo. No exemplo, L é uma constante e g a

aceleragao da gravidade.

As equagoes 3.22, 3.23 e 3.24 podem ser escritas numa forma mais compacta com
a utilizacdo de matrizes. Definindo y como o vetor de estados composto de todas a

varidveis em ¢, g e A, podemos escrever a seguinte equagéo matricial:

G(y,3.1)=0 (3.31)

Para resolver a Equacado 3.31 existem dois métodos no ADAMS: integragcédo
utilizando equacgdes algébrico-diferenciais (EAD) e integracdo utilizando um conjunto
reduzido de equagdes diferenciais ordinarias (EDO). Maiores detalhes de como o ADAMS
resolve essas equagdes podem ser vistos em Petzold, (1995).

Para comegar a resolver as equagoes dindmicas, o ADAMS realiza uma analise de
valor inicial que fornece um conjunto de valores para o vetor de estado e a sua derivada
primeira no instante igual a zero.

O valor inicial e a sua derivada sao utilizados para uma previsao no tempo inicial.

Depois de previsto o valor da variavel no tempo ¢ serd realizada uma avaliagao

n+l?

na funcdo G (Equagdo 3.7). Se G(y,y',tnﬂ):O entdo a solugcdo é dada pelo valor
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corrente da matriz y . Se diferente de zero, o ADAMS resolve a equacgéo linear de Newton-

Raphson para um incremento Ay de y para fazer com que G se aproxime de zero:
JAy =G(y, .1,,,) (3.32)
Em que J ¢ a matriz Jacobiana para a EAD.
Depois 0 ADAMS atualiza y na (k+1)" iteragdo de Newton-Raphson:

= yF 4 AYF (3.33)

Esses passos sao repetidos até que o critério de convergéncia seja satisfeito.
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Capitulo 4

Modelagem do Veiculo

4.1 Introducao

Este capitulo apresenta a modelagem matematica do veiculo utilizado nas
simulagbes para avaliagdo da sua dirigibilidade mediante atuagdo do sistema ativo de
controle de estabilidade.

O modelo matemético utilizado é baseado no veiculo Volkswagen Gol apresentado

por Pasquini, (1998) em seu trabalho de andlise de dinamica lateral.

Na modelagem do veiculo, sédo consideradas as equagdes de movimento no plano
XY apresentadas por Kiencke & Nielsen, (2000). A partir destas pode-se determinar
parametros para o controle do veiculo. O conhecimento destas equagbes é de suma
importancia para o sistema de controle de trajetéria, que visam ao aumento da seguranga
veicular. As equagbes do modelo veicular sao escritas no referencial global e ndo no
referencial local. A modelagem adequada proporciona uma analise mais préxima do
comportamento veicular efetivo, através de seus limites de estabilidades dinamicos.

4.2 Modelagem Matematica

O processo de modelagem matematica possui fases com aspectos bastante
relevantes. Os niveis de complexidade envolvidos sdo varios e devem descrever o modelo
fisico do sistema com os aspectos relevantes ao estudo, juntamente com as hipéteses
simplificadoras. As equagbes constitutivas que descrevem matematicamente o
comportamento das grandezas do sistema serdo resolvidas analitica ou numericamente a
fim de se obter o comportamento estimado do sistema. O resultado do modelo precisa ser
verificado com o comportamento real do sistema e modificado o modelo fisico, se
necessario, para uso e analise do projeto.

Atualmente, a obtengéo e a resolugdo das equagdes constitutivas do sistema, sédo
amplamente realizadas por computadores que estao se tornando cada vez mais potentes e
eficazes no mundo moderno. Os programas de métodos de elementos finitos e de sistemas
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multicorpos permitem que engenheiros e cientistas se concentrem nos processos de criagao
e descricdo dos modelos fisicos.

Na modelagem por Sistemas Multicorpos (Multibody Systems — MBS) o veiculo é
considerado como um sistema composto por corpos rigidos com grande movimento relativo
entre si. A uniao desses corpos é feita por juntas, que sao influenciadas por forgas
(gravidade, amortecimentos, elasticidades etc) podendo possuir movimentos prescritos, e

serem restritos por vinculos (Costa, 1991).

O sistema multicorpos € governado pelas equagbes dindmicas de movimento, que
incluem um conjunto de equagbes diferenciais e algumas equagbes algébricas. As
equagodes diferenciais sdo compostas por expressodes de leis fisicas (Leis de Newton), as
quais descrevem o movimento de corpos rigidos, e as equagdes algébricas regem as
restricdes desejadas na geometria do sistema ou em seu movimento, tais como as ligagdes
gue conectam corpos adjacentes, ou caracteristicas particulares de contato entre os corpos.

Durante a simulagdo o ADAMS descreve a posicao e orientacdo de todos os corpos
do sistema mecéanico em termos de seis coordenadas, trés translacionais e trés angulares.
Armazena os deslocamentos, velocidades e aceleragbes translacionais e angulares,
dependentes do tempo, em vetores de estado. O vetor de estado também contém os
valores correntes das reagdes e das forgas aplicadas em cada um dos corpos nas posicoes
iniciais e nos vinculos. Assim, o vetor de estado fornece uma descrigdo completa do sistema

mecanico para simulagdo dos mesmos.

O modelo utilizado nas simulagbes deste trabalho € tridimensional, sem o efeito da
geometria de suspensdo nem do sistema de diregdo, com pneu de comportamento linear.
Com a simplificagdo proposta o veiculo apresenta seis graus de liberdade. Na modelagem

nao sao consideradas entradas externas aerodinamicas.
4.3 Implementagao do Modelo do Veiculo

O modelo original do veiculo completo construido através do programa ADAMS por
Pasquini, (1998) para a andlise de sistemas multicorpos contempla os dados de:

e Caracteristicas geométricas dos corpos (posigao do CG e das conexoes);
e Caracteristicas inerciais dos corpos;
e Conexao entre os corpos e

e Movimentos e forgas que agem no sistema;
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No modelo simplificado proposto, foram mantidas as caracteristicas geométricas

dos corpos (posi¢cdo do CG), as caracteristicas inerciais e os movimentos e forgas que

agem no sistema.

A tabela a seguir mostra as caracteristicas gerais do veiculo original.

MARCA E MODELO

VOLKSWAGEN GOL GLI 1.8

Ano

1995

Sistema de estergamento

Pinhdo-cremalheira

Suspensao dianteira

Independente Mc-Pherson com
barra estabilizadora

Suspenséo traseira

Semi-independente com corpo
autoestabilizante de perfil em V

Pneus 175/70/R13
Entre-eixos 247 m
Bitola 1,38 m
Massa Total 974 kg

Tabela 4.1: Caracteristicas gerais do veiculo de Pasquini, (1998).

A tabela 4.2 mostra as propriedades de inércia e posi¢gao do chassi e de cada

conjunto roda/pneu.

POSICAO DO | Massa Ixx Iyy Iz
CG'
2
[ke] [kg mmz] [kg.mmz] [kg mm ]
[mm]
Chassi [852 0 500] | 840,61 | 2.0x10° 1.0x10° 1.0x10°
Roda / Pneu 5 s 6
o [0 +690 276,5] | 24,8 5.0x10 5.0x10 1.0x10
dianteiro
Roda / Pneu
2470 £690 2839) 548 | 5 0x10° 5.0x10° 1.0x10°
traseiro

Tabela 4.2: Propriedades de posigao e inércia (Pasquini, 1998).

' Posigdo do CG em relagéo a projegdo no plano do solo do centro do eixo dianteiro
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A figura 4.1 mostra 0 modelo no ADAMS com as simplificagdes mencionadas.

Figura 4.1: Modelo multicorpos do veiculo simplificado.

As trés forgas e os trés momentos que agem no pneu sao introduzidos no modelo
multicorpos do veiculo simplificado através do elemento de forga general force do ADAMS.

General Force s
Modelo de pneu linear

Figura 4.2: llustragdo do modelo de pneu utilizado e do elemento general force.
4.3.1 Modelo Completo do Veiculo

Se o chassi é considerado como um corpo com seis graus de liberdade, tém-se
entdo os deslocamentos em x, y e z mais os movimentos de guinada, rolagem e arfagem.
Para os movimentos de translagdo (deslocamento, velocidade e aceleragédo) as variaveis
sdo calculadas no sistema de coordenadas inerciais local em relagédo ao referencial global.
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As equacgbes do célculo séo balangos de forga para os trés sentidos coordenados
do sistema de coordenadas inercial:

jéln FXFL+FXFR+FXRL+FXRR+Fvent0X+FGX+FR
M y[n = TUln FYFL + FYFR + FYRL + FYRR + Fvenz‘oY + FGY (41)
Zln FZCFL + FZCFR + FZCRL + FZCRR + F‘venmz + FGZ

Forcas no sistema de coordenadas da estrutura

Onde F

Xij

e F,

y; S8o as forgas da roda, F; as forgas verticais do chassi, F,

vento

sdo as forgas do vento, F as forgas gravitacionais e F, a resisténcia ao rolamento. O

termo 7};,, € uma matriz de transformagé&o para girar o vetor do sistema de coordenadas da

estrutura para o inercial. No caso do modelo reduzido, os sistemas de coordenadas da
estrutura e do centro de gravidade coincidem.

A transformagao de coordenadas do sistema de coordenadas do CG para o sistema
de coordenadas inercial, quando o sistema de coordenadas do CG tem uma rotacao de

guinada ao redor do eixo vertical, pode ser escrita na forma matricial como:

Xin XcG
Yin | = Troiz| Yo (4.2)
Ly Zce

Onde T,,,,, que é a matriz que realiza a transformagéo T,

CGIn requerlda; devido a

rotagao com relagao ao eixo z, dada por:

cosy —seny 0
T,z =| seny  cosy O (4.3)

0 0 1

Para girar no sentido oposto (isto é do inercial para o CG) T}, deve ser invertida.

Devido a estrutura especial desta matriz isto corresponde a uma rotagdo com um angulo de
guinada ¥ negativo ou a uma transposi¢do da matriz:

TR_oltZ = TRTotZ =Tz (_ l//) (4.4)
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Para rotagdes de arfagem e rolagem, utilizam-se matrizes similares a apresentada

para rotagoes de guinada. Para o angulo de arfagem:

cosy 0 seny
Tow=| 0 1 0 (4.5)
—seny 0 cosy

E para o angulo de rolagem:

I 0 0
Tpx =|0 cosep —seng (4.6)
0 senep cos@

As variaveis rotacionais podem ser calculadas diretamente do sistema de
coordenadas da estrutura desde que se suponha que os eixos de rolagem e de arfagem
encontram-se no nivel da pista. Para isso as equagdes do torque sdo usadas:

e Balanceamento do torque em torno do eixo vertical do veiculo (taxa de guinada):

J, W= (FYFR + Fyy )-(b—mp )_(FYRR +FYRL)-(C_77LR)

c b , b . (4.7)
+ (FXRR —Fyp )5 + Fypr (5 - nSFRsmé'j —Fyp (5 + nSFLsmé'j

Nas proximas equagoes, as forgas verticais do chassi FZCij sdo igualadas as forgas do

contato da roda com a pista F

zi» negligenciando a dindmica da suspensao. Isto é

justificado, pois os movimentos de rolagem e arfagem sdao mais lentos que movimentos
verticais da roda em uma pista rugosa, ou seja, as freqiiéncias de oscilagdo séo menores.

e Balanceamento do torque em torno do eixo longitudinal do veiculo (taxa de rolagem):

.. b b
Jx P= (FZF - FZFR )?F + (FZRL - FZRR )?R +M'ay~hcc (4.8)
e Balanceamento do torque em torno do eixo lateral do veiculo (taxa de arfagem):

JY Z = (FZFL + FZFR )'lF - (FZRL + FZRR )‘lR +M'ax 'hCG (4.9)

As distancias n, , sao devidas as inclinagoes longitudinais do pneu (casters):
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—LRL _LRR (4.10)

4.3.2 Modelo de Bicicleta Dupla Nao Linear Reduzido

Xn ‘

ICM

Figura 4.3: Modelo de bicicleta duplo. Fonte: Kiencke & Nielsen (2000).

O modelo reduzido deve conter apenas as variaveis de estado que sdo essenciais

para o controle dindmico do veiculo. Estas s&o a velocidade longitudinal do veiculo v, 0

angulo de deslizamento do veiculo B e a taxa de guinada ¥ . Iniciando do lado esquerdo da
equagao 4.1, somente os componentes x e y sdo considerados, isto €, o componente z é

desconsiderado. Neste caso as forcas Fy; e Fy; s&o idénticas no sistema de coordenadas

da estrutura e do CG. A velocidade do veiculo v, pode ser transformada no sistema de

coordenadas inercial fixo por:

F’"} =Veo {COS(’B ’ W)} (4.11)

Vi sen(B+y)

Por diferenciagdo obtém-se as aceleragdes:
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Bl :|—VCG(,B+ {_Sen’g +W):|+VC .[COS(’B +"”)} (4.12)

cos ,B+ l,V) sen(,B+ l,V)

Essas aceleragdes sao agora transformadas do sistema inercial para o da estrutura
(que é idéntico ao sistema do CG para dire¢des de x e de y). A matriz da transformagéao

requerida TRmZ é reduzida pra ordem 2, e multiplicada na equagao acima.

Xco cosy  seny || X, —senf3 cos 3 »
= |7 = 13
{ycc} Lse”‘// COSW}[MJ Vcc(ﬁ-i-l//{ cos 5 } CG[“’”,B @19

Se as forgas gravitacionais Fy, e Fy, , a forca da resisténcia ao rolamento F,, a

forca do vento lateral F e a velocidade do vento v

ventoY ?

forem desconsideradas, a

vento
equacao 4.1 para o movimento translacional horizontal é dada no sistema de coordenadas
do CG por:

Vcc-(ﬁ"'W{_senﬁ} Vo {COS,B} 1 |:FXFL + Fyp + Fypp + Fige +Fventox:| (4.14)
cos senB | M Foop + Fopg + Fypp + Fipp

As duas equagdes de estado sdo resolvidas para as derivadas da velocidade do

veiculo V,; e do angulo de deriva do corpo do veiculo 3 :

. 1 Yo S
Ve = M |:FXFL + Fyr + Fxgp + Fygg = Coorx AL _'VéG:l +Vee (/8+ ';V)tan B (4.15)
.cos 3 2
/8 [FYFL + Fypg + Fypp + Fypg =M g 'Senﬂ]_l/] (4.16)

M. cos,B

Em ultima etapa a interdependéncia mitua entre v, e S é eliminada.

CG

COS'B{F +F. +F, +F
M

XFL XFR XRL XRR — aerXA 2 VCGil

(4.17)
l
(FYFL + Fypp + Fypp + Fipe )Senﬂ
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5 cosf
pB=
Vo

senf3
M.y,

FYFL +FYFR +FYRL+FYRR]_
(4.18)

P .
|:FXFL + Fyr + Fxgp + Fypg = Coorx AL E'ngil_l//

O movimento rotacional de guinada é descrito pela equagao 4.19:

.. b
‘]Zl//:(FYFL+FYFR)(b_nLF)_(FYRR +FYRL)(C+nLR)+(FXRR —Fy, )_R+

b b (4.19)
+ FXFR(TF - nSFRsené‘j - FXFL(EF - nSFLsené‘j

As equagoes 4.17, 4.18 e 4.19 representam o modelo da bicicleta dupla nao linear.
As forcas das rodas sdo encontradas a partir das equagdes 4.1 e 4.2. Negligenciando o

angulo de deriva do pneu @, isto é, as diferentes diregbes de x,, e de vy, as forgas das

rodas podem ser calculadas como:

Fyo = F, . cosd, —F,, send, ,
F,., = Fy, cosd, +F,, send,,
Fypp = Fppp €08 O — FSFRS€n5R’ (4.20)
Fyp = Fgpp cOS Oy + F 1o s€n0y, '
Fyre = Frpes Fyre = Fogr
Fyrg = Firp> Fyrr = Fopg

Estas forgas sé@o introduzidas nas trés equagbées do modelo néo linear. As forgas
laterais da roda F sao aproximadas agora de maneira a serem proporcionais aos angulos

de deriva do pneu & .

(4.21)
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Onde C,.j s8o0 as constantes de deriva do pneu, ou constantes de rigidez em curva.

Supde-se que os angulos esquerdo e direito de ester¢co das rodas sejam iguais, isto é,

5, =8, =5,

O angulo de esterco da roda O e as forgas longitudinais das rodas FLU séo

utilizados como entradas de controle para o controle dindmico do veiculo através de

estercamento e da aplicagdo de uma pressao de frenagem apropriada. O modelo de

bicicleta dupla néo linear reduzido nos traz ent&o:
1
G~ M{FLFL Cos(ﬂ_ 5)FLFR COS(5—ﬂ)+
P 2
) FLRL + FLRR Coerx AL E'VCG COSIB+

Vee

|:CFL5 Coff- CFLb V/:| Sln(ﬂ o )

+ {CFRﬂ— Cr0+—

CG

CixC l/'/} sin(6— B)+

1 , 1 .
+ |:_ Crrc¥ = Cr = Crpf+——Cpec V/:|Sm :6}

CG CG

{ Fip Sm(ﬁ 5) Fipp 51n(5— ﬁ)"'

h=P=4 Voo

+ CFL5_ CFL:B CFLb ')V:| COS(IB é‘)

CG

0 . cm5—cmﬁ-_l—cmcw}m45—ﬁy+

Vee

T CRLC V-CpB+— CRRC Y- CRRIB:| cos S+

CcG CcG

A /2) VCG Fipr _FLRR:lsenﬂ}_W

aerX

(4.22)

(4.23)
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1

1
2J, Ve
+ [2CFL§VCGb - 2CFLIBVCGb —2Cy by —F py vehy ]COS o+
+ [CFRﬂvCGbF = Ci0Vesbp + Crgb by +2F, vl ]Sin o+
+[2C 1, oh = 2C 1 B —2C b Y + F, v by |cos 8 + (4.24)
+ [2CFL +2Cx ]b y)nLF + [_ 2Ckc=2Ckn1 =2C k015 — 2CRRC]C v+
+ [2CFLVCG Ny +2C 5 Veahy +2Ck Veghy g +2Ck Ve +2C Ve g +2CrpVe6C ]/B +

fi=v= {[CFL Ovehy —Cr fveehy —Cr by, + 2FLFLvCGb]Sin o+

+ [_ 2Cveahypr —2C ppveahyr ]5 = Firibrveg + FirebuVes }

4.3.3 Analise de Estabilidade do Veiculo

Nao existem critérios de andlise de estabilidade de sistemas nao lineares.
Entretanto, o0 modelo n&o linear de bicicleta dupla pode ser reduzido a um modelo linear de

bicicleta simples de segunda ordem.
Modelo de Bicicleta Simples Linear Reduzido

O lado esquerdo e o lado direito sdo equivalentes, portanto:

1 1

FLF:E(FLFL+FLFR) FLR:E(FLRL+FLRR) (4.25)
1 1

CF = E (CFL + CFR ) CR = E (CRL + CRR) (4.26)

Para pequenos angulos de deriva do veiculo, as fungdes trigonométricas podem ser

linearizadas usando-se senff=0 e cos f=1.

Adicionalmente, assume-se que a velocidade longitudinal do veiculo v., é
constante por um periodo de tempo, ou seja, a sua derivada é zero (\}CG = 0). A forga do

vento F,, . também é negligenciada, assim como o termo F sin . Com isso, a equagio

4.14 é simplificada a:

. by RV,
My (B+¥)=Fy +Fy = CF[é—ﬁ——WJ+ C,{— —ﬂJ (4.27)

Vee Vee
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E o movimento rotacional de guinada a:

LF ~

bii . (4.28)
= ch(cS— B —'—’”j - CR{— —ﬂj

Vea Vee

.. b
JZ'JV=FSFb_FSFnLF_FSRC_FSRnLR—l_FLRE—l_F

As variaveis de estado sdo o angulo de deriva do veiculo [ e a taxa de guinada
¥ . A velocidade longitudinal v, é considerada um parametro. Como entrada do controle,

apenas o angulo de esterco d se mantém e a varidvel medida a taxa de guinada /. As

equacodes de estado sao:

' _Cp+Cy CRc—CFb_1 C,
[ﬂ}: My, M}, {,B]i_ My, 5

Cic—Cpb  Cipc® —C.b° |y Cyb
J, J, Voo J

y=[0 11{5}

(4.29)

VA

De acordo com Mitschke, (1995) o modelo linear da bicicleta s6 é valido para
aceleragbes laterais inferiores a 0,4g. Adaptando-se as constantes C,. e C, da forga
lateral com consideragdes do toque auto-alinhante (caster), o modelo pode ser validado

para uma faixa mais ampla de aceleragdes laterais. Em operagdes estacionarias, ¥ =0,

B =0 e v, =0, oveiculo se move em trajetdria circular com velocidade constante.

4.4 Controle da Dinamica de Guinada

O momento de guinada desejado pode ser gerado pela aplicagdo de torque de
frenagem nas rodas. Porém, nem todas as rodas sao igualmente efetivas em gera-lo. O
torque aplicado em uma determinada roda pode ser mais efetivo que nas outras para gerar
o momento requerido. E a efetividade de uma roda em gerar esse momento muda
dependendo de suas condigbes de operagdo. Esses detalhes foram apresentados no
capitulo 2 e constam na figura 2.4.
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Os parametros para o controle de guinada proposto por Kiencke & Nielsen, (2000)

sdo apresentados a seguir.

A aceleracdo lateral a, ¢é limitada pelo coeficiente de adesdo (i . Teoricamente

um veiculo pode realizar curvas com uma aceleragao lateral de 9,81 vezes o coeficiente

maximo de adesé&o lateral, isto é, para u, =1, a aceleragéo lateral do veiculo poderia ser
9,81m/s2 , se 0 angulo de deriva £ do veiculo fosse zero. Para >0 uma aceleragéo

lateral de 8m/s2 € adotada. Portanto, para u, <1 , a aceleragéo lateral maxima é dada por:
2
Aoy = M-8 m/s (4.35)

O angulo S também é limitado. Através da figura 4.4, fica clara a limitacdo imposta

a [ pela velocidade do veiculo v :

2
1%
B =10°=7°.—CC (4.36)
(40m/s)
12
10
8 L
Bmax [0] 6
4
2L
0 EL W‘O W‘S 2‘0 2‘5 3‘0 3‘5 4‘0 4‘5 50
vea [m/s]

Figura 4.4: Dependéncia do angulo de deriva do veiculo com a velocidade longitudinal.
Fonte: Kiencke & Nielsen, (2000).

O angulo de deriva do veiculo de referéncia é dado por:

(4.37)

i

B.... demais_casos
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Note que quando [ estiver abaixo do seu limite maximo, (ﬁmf —ﬂ)z Ax, =0.

No caso de sobreestergamento, a taxa de guinada deve ser limitada por meio do
controle dindmico de ¥ . De acordo com a equagao 4.38.

W=

~ 1 (FYFL + FYFR + FYRL + FYRR
Veg-€0s B

M —Veg-sen ,Bj -B (4.38)

Aproximando-se a derivada do &ngulo de deriva a zero (,6 = 0), temos:

) 1 .
l//max = (aymax - vCG -sen ﬂref ) (439)
Veg-€OS B

E a taxa de guinada de referéncia fica:

Wref :{ W’ |W| |l//max (440)

ty, .., demais_casos

Portanto, quando 1/ estiver abaixo do seu limite maximo, temos a diferenga

(y./ref_W):AXB =0.

No caso de subestergamento, o dngulo S e a taxa I/ estdo bem abaixo de seus
valores maximos permissiveis. O motorista tenta manter o veiculo no curso desejado
aumentando o angulo de estercamento (5) Se o éangulo de deriva do pneu (Ot) e

conseqientemente o deslizamento lateral da roda se tornam demasiadamente grandes, o
coeficiente de adeséo lateral excede o méximo. O veiculo sairia entdo do curso planejado.
De modo a impedir tais situagbes, o corpo do veiculo deve girar na curva com uma taxa

maior que a real.

Os angulos de deslizamento dos pneus traseiros (aR) serdo usados como uma
referéncia para determinar o angulo de deslizamento critico dos pneus dianteiros (OtF). A

relagéo critica |0!F/0!R|=1,5 € sugerida por Kiencke & Nielsen, (2000) e sera utilizada

neste trabalho.

A taxa de guinada de referéncia no caso de subestercamento fica entao:
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i l/‘/max’ |aF/aR| = 1’5

(4.41)
v, demais _casos

')‘Vref =

Em situagcdes de dirigibilidade nado criticas, a diferenga entre os valores de

referéncia e os valores reais é zero:

(4.42)

Nestes casos a entrada do controle €& igual a zero. Somente para

181> | B b [ > 7

4.42 nao sao nulas, o controle torna-se ativo.

ou |0{F/01R| =1,5, situagdes em que as diferencas das equagdes

>

O controle é baseado em regras. Como apresentado nas equagdes acima, valores

de ¥, e b, podem ser calculados. Caso o valor ¥, >¥, .., 0 veiculo apresenta um
comportamento de sobreestergamento. Sendo ¥/, , <¥, . porém com a relagdo critica
|0!F/0!R| =15 o veiculo encontra-se subestercado. Em ambos os casos o controle deve
atuar para corrigir a trajetéria do veiculo.

No caso de sobreestergamento, a roda dianteira externa recebe um torque de
frenagem, enquanto as outras sao deixadas livres para rodar. Quando o veiculo se encontra

em uma situagdo de subestergamento, o torque de frenagem é aplicado na roda interna
traseira.

Para o célculo do valor do torque a ser aplicado, so considerados os erros da ¥/ e

do [, dados por:

V. =y -y,
! (4.43)
ﬂe = ﬂ - ﬂref
e limitados pela aderéncia ao pavimento:
F, <F
Brom oW (4.44)

Fy, =, . F,
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A forca do freio F, ndo deve exceder a forca de friccdo F,,, dados os

coeficientes de atrito da pista &, e aforga normal F, . Vide também figura 3.2.

Yw_

Figura 4.5: Forgas aplicadas no contato pneu e pavimento durante a frenagem.

Os valores das constantes sdo determinados através das simulagées, sendo
escolhidos os valores que resultam em um controle mais eficaz e confiavel.

4.4.1 Estratégia do Sistema de Controle

O sistema de controle de guinada e angulo de deriva proposto neste trabalho se
diferencia do apresentado por Kiencke & Nielsen, (2000) em relagao ao angulo de deriva do

veiculo, pois ndo adotou-se um intervalo e sim a estratégia de iguala-lo a zero \f,,, = 0) .

Para isso, a velocidade do centro de gravidade do veiculo na diregéo y (VCG’Y) deve ser

zero.

Foi utilizado um sistema de controle tipo PI (proporcional integral) para o modelo de
controle de estabilidade. A validagdo do controle se deu a partir da planta linearizada do
modelo multicorpos simplificado do veiculo. A representacéo linear fornece importantes
caracteristicas do comportamento dindmico do modelo necessarias a validagéo do controle.

Para a obtencdo do planta linear do veiculo foi construido no programa
ADAMS/View um modelo simplificado de seis graus de liberdade (GL). Foram analisados
apenas trés GL (velocidade longitudinal, aceleragdo lateral e velocidade de guinada)
conforme a figura 4.1. O modelo linear contém tanto os modos e autovalores do modelo
como a representagao na forma de espacgo de estados (A, B, C, D). De acordo com Barbieri,
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(2002) as propriedades de estabilidade do sistema tém relagao direta com a parte real dos
autovalores complexos. Autovalores com parte real positiva representam modos instaveis
do sistema, enquanto que partes reais negativas representam modos estaveis. E ainda a
andlise de autovalores fornece caracteristicas do amortecimento e do comportamento
oscilatério através de seus componentes reais e imagindrios, respectivamente. O modelo de
pneu utilizado foi o linear, conforme sugerido por Costa, (1992) e Barbieri, (1996) por
representarem melhor o sistema. As forcas e momentos que agem no pneu sao introduzidos
no modelo multicorpos através do elemento de forga general force do ADAMS.

O modelo na forma de espaco de estados é dado por:

Xx=Ax+Bu (4.30)
y=Cx+Du '

As matrizes A, B, C e D identificam as entradas e saidas do sistema.

A matriz A é uma matriz quadrada de dimensdo 2x nimero de graus de liberdade,
portando 12x12 e igual ao nimero de estados (no modelo linear trés dos seis graus de
liberdade tém valor zero). A matriz B do sistema, tem dimenséao igual ao numero de estados
pelo nimero de entradas (12x6). As entradas sao seis e correspondem ao estercamento
das rodas dianteiras, a velocidade longitudinal e as forcas de frenagem utilizadas pelo
sistema de controle aplicado a cada uma das quatro rodas.

Jé a matriz C depende da definicdo das variaveis de saida do sistema. Neste caso o
sistema tem como saida a taxa de guinada, o &ngulo de deriva e a aceleragao no centro de
gravidade, com isso a matriz C tem dimensado 3x12. E a matriz D € uma matriz nula, pois
nenhuma saida depende diretamente das entradas do sistema, possuindo dimensao 1x6.

O controlador de malha fechada adotado faz a comparagao da taxa de guinada de

referéncia (y'/REF) com a taxa de guinada real (y'/REAL) do modelo do veiculo, além da

leitura do &ngulo de deriva (,B) do veiculo. O atuador deve igualar as taxas de guinada e

levar o angulo de deriva a zero, conforme o esquema ilustrado na figura 4.6.

No modelo bicicleta, a fungao de transferéncia entre a taxa de guinada de referéncia

Y wzr © 0 angulo de estercamento da roda & ¢é dada por:

1 1%
T S 4.31
'/IREF L 1+V2/V2 ( )

char
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sendo v, . a velocidade caracteristica e igual a:

char

2 _ CF CRL2

= 4.32
Ve = (e.Cp —bC,) (4:32)

A maioria dos automdveis possuem a velocidade caracteristica em torno de 68 e

112km/h, sendo os veiculos com menores v mais subestercantes. O modelo de

char

veiculo em estudo possui v, =97 km/h .

char

Estergo ]

Aceleragio
no CG

Welocidade

Forga Pneu 1

Taxa de Guinada Forga Pneu 2

Referéncia >

Forga Pneu 3
Beta Referéncia
(zar0)  Freeeees .

>
Forga Pneu 4

Planta Linear do
Wodelo (ADAMS)

Beta Real

Taxa de Guinada Real

Figura 4.6: Diagrama de blocos do sistema de controle.

Do modelo simplificado do veiculo, obteve-se a planta linear que foi exportada
através do programa ADAMS/View para o programa Matlab/Simulink. A figura 4.6 apresenta
o diagrama de blocos do controlador tipo Pl (proporcional integral) utilizado. Note que a
figura foi importada do Matlab/Simulink e por isso nela vemos o bloco padréo PID e nao PI.

O seu equacionamento é dado por:

G, (s) = K,{HTLJ (4.33)

S

ou ainda conforme o programa Simulink:

G(s)= K, +21 (4.34)
S
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sendo as constantes K, o ganho proporcional e 7; ou K, o tempo integral.

O controle foi sintetizado através do método Ziegler-Nichols, visto em Franklin et.
al,, (1994) com uma entrada degrau de 40° no volante que se traduz em 22 de estergo nas

rodas dianteiras. A velocidade longitudinal utilizada foi de 20 m/s .

Por se tratar de um controle baseado em regras para a frenagem, o valor maximo
do torque é definido como a forga aplicada diretamente em cada uma das quatro rodas, e
nesse controle do momento de guinada, um valor nulo para a pressado de frenagem é

possivel. Além disso, o controle atua somente para valores do erro da taxa de guinada

superiores a 20% e para valores de ¥ > 0,1rad/s .

Esse atraso na atuagéo do controle permite que o motorista tenha uma chance de
manualmente corrigir o erro da taxa de guinada antes da intervengéo do controlador. Deste
modo, o controle ndo atua até o momento em que realmente seja necessario manter o
veiculo estavel. Esse recurso evita ativagdes do controle devido a ruidos.

As simulagdes realizadas com o modelo foram obtidas através de ferramentas
disponiveis no programa MATLAB. Estas visam comprovar sua utilidade como uma
representacdo do veiculo em condi¢cdes de operagbes reais. A entradas utilizadas na
simulagdo foram a velocidade longitudinal e o angulo de estergo no volante. As saidas
controladas pelo modelo foram a taxa de guinada, o angulo de deriva do veiculo e a
aceleragéo no centro de gravidade.
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Capitulo 5

Simulacoes e Analises dos Resultados

5.1 Introducao

Neste capitulo serdo descritas as manobras realizadas para a validagdo do modelo

e da estratégia de controle utilizada.

Em seguida, serdo realizadas as simulagbes e anadlise da dindmica lateral do
modelo do veiculo, comparando-se os resultados das simulagées do modelo multicorpos de

trés graus de liberdade com e sem a atuagao do sistema de controle.
5.2 Validacao do modelo multicorpos

Para a validagdo do modelo de trés graus de liberdade em sistema multicorpos
foram realizadas varias simulagfes. As manobras realizadas foram do tipo de regime
permanente (velocidades constantes) e regime transiente (aceleragdes e frenagens).

A norma ISO 7401 especifica métodos de teste para determinar o comportamento
de veiculos de passageiros (conforme especificado na norma ISO 3833) com relagdo ao
comportamento lateral. Essa norma considera entradas de estercamento em degrau,
senoidal, randémica e de pulsos. Outras normas utilizadas em testes de dindmica veicular
sdo a ISO 4138 para testes circulares, a ISO/TR 8725 para mudanga de pista e a ISO
15037-1, que especifica métodos gerais de testes dindmicos em veiculos de passageiros.

As respostas utilizadas para averiguar o resultado destes testes sao as aceleragbes

laterais a., a taxa de guinada ¥ e o angulo de deriva do veiculo /3. A velocidade mais

usual para esses testes ¢ de 30m/s, mas diferentes velocidades podem ser utilizadas.

Nesta dissertagdo foram feitos varios testes. Foram simulados condigées de frenagem e
aceleragcdo em curvas com angulo de estergamento constante, situagées de entradas de
estergamento conhecidas, do tipo sendides e degraus, e estercamento variavel com ou sem
frenagem e aceleragdo. Vérios resultados foram obtidos, e quatro diferentes manobras
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foram escolhidas para demonstrar a eficiéncia e funcionalidade do controle proposto. Essas

manobras sao descritas na tabela 4.3.

1 2 3 4
Velocidade
Inicial 20m/s 20m/s 20m/s 30m/s
Frenagem Sem Sem Sem Sem
2 2
Aceleragao Sem Sem 2mjs —2mfs
Terreno Asfalto seco | Asfalto seco Asfalto seco Asfalto seco
Senoidal Senoidal Senoidal
(amplitude 40° e (amplitude 40° | (amplitude 40° e
Fixo de 40° freqliéncia e freqliéncia freqliéncia
Estercamento | por 6s. 0.1rad/s) 0.1rad/s) 0.1rad/s)

Tabela 5.1: Parametros para as simulagdes de teste do controle de guinada.
5.3 Analise utilizando o modelo simplificado

No modelo de trés graus de liberdade, os pardmetros de entrada para a simulagéo
sdo somente dois: angulo de esterco no volante e velocidade longitudinal do veiculo.

A simulacdo do modelo simplificado é rapida, pois as equagdes diferenciais sao
rapidamente resolvidas pelo programa solucionador de equagdes do ADAMS e do MATLAB.
O tempo de analise é mais rapido no modelo simplificado do que a manobra realizada em
tempo real. Com isso, possiveis modificacdes e posterior andlise utilizando o modelo
simplificado sé@o mais rapidas se comparadas as analises utilizando o modelo completo em

sistemas multicorpos do veiculo.
5.4 Resultado das manobras

Das variaveis analisadas, a taxa de guinada e o angulo de deriva sdao as mais
relevantes para a determinagcdo de instabilidade ou ndo. Quando o veiculo esta
subestercado, a manobra é efetuada com um valor da taxa de guinada inferior ao valor

maximo possivel. Sendo assim, quando o sistema de controle atua, o valor de ¥ obtido é

maior do que aquele sem o controle, como mostrado nos resultados obtidos com a manobra
1 (tabela 5.1). Caso seja utilizado somente o valor da taxa de guinada para se determinar a
eficiéncia do controle, erros de julgamento poderiam ser cometidos. Da mesma maneira
deve se decidir a eficiéncia de um determinado controle ou a instabilidade do veiculo com
base no angulo de deriva do veiculo. O modelo de veiculo em estudo neste trabalho




63

apresentou valores baixos para S, mas apesar desses valores o controle levou em

consideragao este parametro. Tal parametro é importante em situagdes em que o motorista
precisa efetuar uma manobra rapida para desviar de um obstaculo repentino (por exemplo,
uma crianga que corre em frente ao veiculo). Neste tipo de situagado, é desejavel um alto

valor de [ para que o veiculo seja desviado mais rapidamente.

0

Taxa de
Guinada
(rad/s)

=== Referéncia
Modela

005t
0

Tempo (s)

Figura 5.1: Manobra 1. Taxa de guinada sem atuagao do controle.

Taxa de
Guinada
(rad/s)

== Referéncia
Modela

Tempo (s)

Figura 5.2: Manobra 1. Taxa de guinada com atuagao do controle.
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(N) 1000
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Figura 5.3: Manobra 1. Frenagem durante atuag¢éo do controle.

A manobra de entrada degrau de 40° no volante (2° na roda) a 20 m/s, mostrou a

tendéncia sobreestercante do veiculo (y/REF <V rEaL ) Apbs a atuagéo do sistema, freando

a roda dianteira esquerda (figura 5.3) o sistema restaurou o equilibrio atingindo a taxa de
guinada de referéncia. A atuacgao do freio ocorre apds a detecgéo do erro instantaneo e por
isso atinge o valor maximo repentinamente. Na pratica um sistema deve ser calibrado para
o veiculo ser freado progressivamente. O angulo de deriva do veiculo foi mantido abaixo de
0,12 conforme figura 5.4.

Angulo de
Deriva

)

=== Referéncia
Modela

Tempo (s)

Figura 5.4: Manobra 1. Angulo de deriva durante atuacéo do controle.
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A mesma manobra com entrada degrau de 40° de ester¢o no volante a 20 m/s,

porém para o lado contrério mostrou resultados idénticos ao anterior. Os resultados das
figuras 5.5 e 5.6.

Taxa de
Guinada
(rad/s)

== Referéncia
Modelo

Tempo (s)

Figura 5.5: Manobra 1. Taxa de guinada sem atuagdo do controle.

Taxa de
Guinada
(rad/s)

=== Referéncia
Modela

Tempo (s)

Figura 5.6: Manobra 1. Taxa de guinada com atuagdo do controle.
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)

=== Referéncia
Modela

Tempo (s)

Figura 5.7: Manobra 1. Angulo de deriva durante atuagéo do controle.

O resultado da simulagao com entrada de estergamento senoidal de amplitude de
40° de estergo no volante e freqiiéncia de 0.1 rad/s sem a presenga do controle pode ser

visto nas figuras 5.8 e 5.9. O valor maximo da taxa de guinada se mantém a cada pico de
esterco aplicado ao veiculo. Com a atuagdo do sistema de controle, a tendéncia
sobreestergante do veiculo diminui, baixando a taxa de guinada para os valores requeridos
da taxa de referéncia. O sistema de freios atuou em ambas as rodas dianteiras, porém em
tempos diferentes, conforme verificado através da figura 5.10.

Taxa de
Guinada
(rad/s)

=== Referéncia
Modelo

Tempo (s)

Figura 5.8: Manobra 2. Taxa de guinada sem atuagdo do controle.
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=== Referéncia
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Tempo (s)

Figura 5.9: Manobra 2. Taxa de guinada com atuagao do controle.
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Figura 5.10: Manobra 2. Frenagem durante atuagéo do controle.

Com o controle do angulo de deriva do veiculo abaixo de 0.2° , a aceleragao no

centro de gravidade do veiculo na diregdo y foi mantida préxima de zero,

mantém-se alinhado tangencialmente a trajetoria.

e 0 veiculo
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Figura 5.11: Manobra 2. Controle do angulo de deriva ap6s atuagao do controle.

Para a manobra 3, o veiculo acelera durante uma curva, com entrada de esterco
de amplitude de 40° e freqiéncia de 0.1 rad/s . Os resultados obtidos da taxa de guinada e

angulo de deriva do veiculo mostraram a eficiéncia do sistema de controle, freando as rodas
dianteiras esquerda e direita contendo a tendéncia sobreestergante do veiculo.

0.2
015
0.1

0.05
Taxa de
Guinada ot

(rad/s)

005 : g ; E ; === Referéncia
: : Madela

-0.1

015

Tempo (s)

Figura 5.12: Manobra 3. Taxa de guinada sem atuacao do controle.
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Figura 5.13: Manobra 3. Taxa de guinada com atuagao do controle.
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Figura 5.14: Manobra 3. Controle do angulo de deriva ap6s atuagao do controle.

A forca exercida nas rodas durante a frenagem da roda no inicio da manobra
atinge o maximo de 2100 N, retornando a valores mais baixos capazes de assegurar a taxa
de guinada ideal para a manobra senoidal. Vide figura 5.15.
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Figura 5.15: Manobra 3. Frenagem durante atuagao do controle.

. 2 . ~ 2
Na quarta manobra, o veiculo é submetido a uma desaceleracdo de 2 m/s

durante um estergcamento senoidal de amplitude de 40° e frequiéncia 0.1 rad/s . As taxa de

guinada de referéncia e real do modelo do veiculo sédo apresentadas na figura 5.16. Note
mais uma vez que o veiculo apresenta uma tendéncia sobreestercante e por isso tera as
rodas dianteiras freadas individualmente durante a manobra. A velocidade inicial era de 30

m/s e o veiculo foi submetido a desaceleragao por 6 segundos sem que perdesse 0

controle durante a manobra.

Os resultados obtidos mostram que com o auxilio do controle ativo de estabilidade
lateral, o percurso efetuado pelo veiculo é mais proximo ao desejado do que sem o auxilio
do sistema de controle. Para um funcionamento ideal, além do controle de guinada o veiculo
deve ter o sistema de freios antitravamento do tipo ABS e o controle de tragdo TCS para
evitar a perda de aderéncia ao pavimento durante as manobras.
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Figura 5.16 Manobra 4 Taxa de guinada sem atuagao do controle.
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Figura 5.17: Manobra 4. Taxa de guinada com atuagao do controle.
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Figura 5.18: Manobra 4. Frenagem durante atuag¢éo do controle.
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Figura 5.19: Manobra 4. Controle do angulo de deriva apds atuagao do controle.




73

As manobras 2, 3 e 4 com entradas de estergos senoidais causam a tendéncia de
sobreestercamento no veiculo. De modo a ilustrar o processo de atuagdo do controle
simulado, as figuras 5.20 e 5.21 indicam a trajet6ria do veiculo em situacdo real durante
uma curva com mudancga de raio. No primeiro caso, sem a atuagdo do controle o veiculo é
projetado para fora da estrada. Com a atuagao dos freios a partir do momento em que o
controle € acionado, o veiculo se mantém no curso desejado.

No instante 1, o motorista esterca o volante gerando uma forca lateral F, e um
momento de guinada ¥ e aumentando o angulo de deriva do veiculo £. No instante 2,

o veiculo ja apresenta tendéncia a instabilidade que chega a perda do controle do veiculo
no instante 3, no qual o veiculo estd sobreestercado. No instante 4, o veiculo esta

incontrolavel.

Figura 5.20 Trajetéria do veiculo sem atuagao do controle de estabilidade
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O veiculo com o controle ativo de estabilidade apresenta resposta a dinamica lateral

conforme a figura 5.21. Ao realizar a curva, no instante 1, o motorista ester¢ca o volante

gerando uma forga lateral F, e um momento de guinada ¥ e aumentando o angulo de

deriva do veiculo . No instante 2, o veiculo inicia uma tendéncia & instabilidade. Neste

instante o controle atua freando a roda dianteira externa a curva, e o motorista retoma o
controle do veiculo imperceptivelmente. No instante 4 o veiculo volta a apresentar
instabilidade e o sistema atua na roda oposta a primeira atuagéo, retornando o veiculo a
trajetdria desejada.

Figura 5.21 Trajetéria do veiculo com atuagao do controle de estabilidade
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Capitulo 6

Conclusoes

As simulagdes e analises desenvolvidas no capitulo 5 mostraram que o modelo ndo
linear de trés graus de liberdade e o sistema de controle utilizados fornecem resultados
bastante consistentes quando comparado com fontes da literatura e programas comerciais.

Devido a dificuldade em se modelar matematicamente todos os complexos
fenbmenos que ocorrem no contato pneu-solo, algumas simplificagbes foram feitas no
modelo visando-se melhorar e facilitar a implementagédo, ndo prejudicando os resultados
obtidos.

A interpretagdo dos fendmenos fisicos através do modelo simplificado, é bastante
direta e, portanto sao facilmente entendidas. As forgas aplicadas aos pneus nas direcdes
lateral, horizontal e vertical sédo diretamente especificadas no modelo de veiculo. Isso facilita
a analise de configuragdes de pneus, com tipos diferentes de rigidez em curva. E possivel
em fases iniciais de projeto identificar possiveis comportamentos indesejaveis do veiculo e
alterar as especificagdes de projeto para se conseguir um veiculo com boas caracteristicas
de dirigibilidade. Da mesma forma, para o sistema de controle, o projeto pode facilmente ser
ajustado em busca do melhor desempenho.

O modelo nao linear de trés graus de liberdade tem uma grande vantagem na
utilizacdo como modelo de referéncia para sistemas de controle de atitude de veiculos
devido as equagdes do modelo poderem ser resolvidas em tempo real considerando-se as
grandezas normalmente utilizadas para o controle de atitude do veiculo, como aceleragdo
lateral e velocidade em guinada.

O desenvolvimento da estratégia de controle teve como foco principal a obtengao
de um controle simples e eficiente, que ndo sofresse perturbacdes e perdas de eficacia
devido a mudancgas no sistema controlado. Um controle automotivo satisfatorio ndo precisa
guiar o veiculo, mas apenas manté-lo dentro de limites de dirigibilidade. O veiculo deve
permanecer no curso desejado com operagao segura e de facil controle do motorista.
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A modelagem da dindmica do pneu utilizada foi bastante simplificada. Trabalhos
futuros podem considerar uma modelagem mais completa, considerando parametros
importantes como o efeito do comprimento de relaxagdo do pneu. O modelo de pneu
utilizado no trabalho é uma simplificagdo do modelo Magic Formula (Pacejka, 1991). Uma
implementacdo do modelo completo do Magic Formula iria melhorar a correlacdo entre o
modelo simplificado e 0 modelo real, principalmente em manobras transientes.

Com as simplificagdes feitas no modelo, as dire¢des e rotagdes desconsideradas,
ou seja, a dindmica da suspensao e do sistema de estercamento além dos movimentos de
rolagem e arfagem néo fizeram parte do estudo. Um trabalho futuro pode estudar esses
efeitos desconsiderados para melhorar ainda mais os resultados obtidos.

Outro passo na continuidade desse trabalho é a implementagdo dos controles
desenvolvidos em um veiculo de teste, comparando-o com os sistemas comerciais.
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