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ESTUDO DE VIABILIDADE - EV



1. ESTABELECIMENTO DA NECESSIDADE

O objetivo deste trabalho & melhorar o sistema dire-
cional dos veiculos automotivos, particularmente dagueles des
tinados ao trafego em Q.T. (qualquer tipo de terreno};esses -

velculos sao chamados normalmente de velculos off-road ou fora
de-estrada.

A tendéncia para o futuro & ter o sistema direcional
total nos dois eixos, ou seja, todas as rodas possuirem dire-
cionamento (4-WS - four wheel steering; direcionamento nas 4
rodas) . Esse sistema permitird a comutagao de direcionamento -
em "anti-fase" para "em fase". Figs 1 e 2

fig. 1- Anti-fase: as rodas
traseiras sao ester
cadas em diregao o-
posta as rodas dian

teiras
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N
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fig. 2- As rodas traseiras sao estergadas na mesma diregao das

dianteiras.

Nos EUA, Japdo, Europa, com desenvolvimento téecnolo-
gico maior, j& se propoem a fabricacao de sistemas direcionais
comutadveis de fase para anti-fase. Como exemplo podemos citar:
0 MAZDA MX - 02 ou o HONDA PRELUDE ambos chamados 4 - WS (four
wheel steering)

As vantagens desse novo sistema em relagac aos atuais
(onde normalmente o eixo direcional & o dianteiro) sao:

- facilidade de giro (menor raio minimo de giro) pa-
ra uma mesma distdncia entre eixos, ou seja, maior
mancobrabilidade;

- maior estabilidade direcional

- menor desgaste de pneus, consequéncia do menor es-
carregamento lateral.

HAa no entanto algumas restrigoes, superdveis com o a

vango tecnolégico, entre elas:
- maior complexidade do sistema

- maiores custos



Este trabalho, partindo da necessidade de se diminu-
ir o raio de giro (melhorar a manobrabilidade). Considera soO-
mente o direcionamento "anti - fase". Ignora a deformagao gque
ocorre normalmente nos pneus, considerando-o como um corpo ri-
gido, desconsiderando o angulo de deriva ("slipe angle"), que
& a principal fonte de forgas laterais que controlam o movimen
to do veiculo durante a viragem.Essa simplificagao & porque o
veiculo destina-se a trafegar em estradas estreitas e sinuosas,
e em baixa velocidade, onde &€ mais importante ter maior mano-
bralidade do que controle da estabilidade direcional.

Veja anexo 3.

Tamb&m & necessiria maior precisdo no sistema direcio
nal para qualquer raio de giro em qualgquer instante de uma cur
va. Analiticamente o que se deseja & satisfazer com maior pre-
cisao possivel a equag3do:

cotg B - cotg a = (1.1)

rulm

—_— —

epes 1 A eixo direcional
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2. FORMULAQAO DO PROJETO - ESPECIFICAGCES TECNICAS

2.1 Requisito Funcionais
2.1.1 Manobrabilidade

O sistema de direcionamento "anti-fase" devera dar ao
veiculo manobrabilidade adequada, permitindo a execugdo de uma
trajetdria curva de 3609 de maximo estergamento com raio de gi-
ro minimo (R_. ) de 5,0 m.

min

' R . = raio de giro minimo
\ : min

N

R

==
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% !, Rmin,

Ly —>
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2.1.2 Estabilidade Direcional

/
i

Face & solicitacdo imposta na forma de aceleragao la-
teral, o veiculo deverd ter uma tendéncia neutra ou sobre dire-
cional (neutralsteer ou oversteer).

2.1.2 Precisao

O sistema direcional deverd ter a precisdo suficiente
para que os angulos de estergamento interno (o) e externo {B) -
1}

satisfagam com O menorerro possivel a equagao:
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cotg B - cotg a =
P

onde e, distancia entre articulagdes

distadncia entre eixos

o
i

A precisdo deverd ser boa até 50% do dngulo miximo de
estergo.

A verificagao da precis3o do mecanismo em um diagrama
de Ackermann - Jeantand deverd ter a seguinte caracteristica -
grafica:

AB = B' .we 8 deve ser minimo.

onde B': dngulo estergo externo real correspondente ao angulo o
interno;
g : a@ngulo de estefgo externo tedrico correspondente ao an
gulo o interno.
A= B' - B (erro).



2.2 Requisitos Construtivos

2.2.1 Dimensionamento

O sistema de diregdo deverd ser dimensionad para re-
sistir aos esforgos resultantes das manobras de estercamento as
sim como ds sobrecargas dindmicas devido is aceleragoes, frena-

gens, cargas laterais em curvas e irregularidades do pavimento.

O arranjo fisico do sistema devera adequar-se as di-
mensoes caracteristicas do velculo como: distidncia entre os ei-
xXos; entre as articulacgOes (entre os munhdes) e bitola.

Este trabalho tem como dimensoes caracteristicas de -
veiculo ds da caminhonete pick-up A/C/D-10 ou A/C/D-20 da Gene-
ral Motors do Brasil (GMB), que tem como dados:

- distincia entre eixos = 2950 mm
- bitola dianteira = 1562 mm

- bitola traseira = 1602 mm

- distancia entre as articulagdes (do cruzamento do pino mestre

do munhao esquerdo com o eixo dianteirc ao mesmo cruzamento do
lado direito) = 1332 mm

Qutros dados relativos ao sistema direcional da pick-up:
- Raio de giro
guia a guia LD/LE = 6,35/650 m
parede a parede LD/LE = 6,75/7,00 m

- Diregao TRW Gemmer 24D

tipo mecanico com setor sem fim

2¢30!
camber = 1930'
pino mestre = 7930'

- Angulos: caster

- Pneus: 7,00 x 16
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2.3 Requisitos Operacionais
2.3.1 Durabilidade

O sistema deverd resistir ébnmxmeukﬁe de giro (fadi
ga do mecanismo), portanto a diregao e seus respectivos compo-
nentes deverao ter vida Util minima de 2 anos ou 50.000 Km roda
dos

2.3.2 Confiabilidade

Num mecanismo que utilize muitas barras articuladas -
poderdao existir folgas nas articulagdes, e essas sao inerentes

ds limitacgoOes dos campos de toleridncia das maquinas ferramentas.,

O mecanismo adotado ndo poderd ser muito sensivel A&



essas folgas.

obs.: As miquinas ferram entas de controle numérico atuais pos
suem precisao da ordem de 0,001 mm (1 ») diminuindo so=~
bremaneira a importdncia deste requisito.

3. SINTESE DE POSSIVEIS SOLUGOES

3.1 solugbes Possiveis para o Mecanismo de Estercamento das ro

das
3.1.1
TRUNTL ? , BARRA LoNga
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Mecanismo basico, muito utilizado no inicio da ind{ig-
tria automobilistica, e ainda hoje empregado.

Consiste em 4 barras articuladas (1,2,3,4) conforme
fig. 3.

As barras 1 e 2; 1 e 4 sdo articuladas entre si por
meio de "munhoes", conforme fig? 4,
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Este tipo de mecanismo nem sempre satisfaz a equagao
cotgf - cotg a =

, normalmente as articulacdes b e ¢ "caem"
P

em posicOes sobre as rodas, caso o mecanismo de diregao fique a
frente do eixo (fig. 3).

Uma variante deste sistema seria sua instalagao atras
do eixo direcional (fig. 5), mas esta solugdo nem sempre &
adotada porque deste lado normalmente podem situar-se o motor,o

eixo cardan, a caixa do diferencial, sobrando as vé&zes pouco es
pago para alojar o mecanismo.
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3.1.2 Mecanismo com dois quadrilateros articulados iguais(£fig6)

com as barras 4 e 6 unidas.

-

TFRENTE

Dﬁ%\i 4@}5 @(D

Flg. 6

A vantagem deste tipo de mecanismo & a amplificacgao

da variagao do sinal 6g = f(ez) maior do que 0, = f(e,) do meca

nismo 3.1.1.

3.1.3 —

Fig. ¥

Mecanismo constituido por 3 conjuntos de quadriladte-
ros articulados, dispostos conforme fig. 7, com unido das bar=-
ras 4 e 6; 8 e 10.

Tanto este tipo quanto o 3.1.2 sao pouco utilizados -
devido ao grande n? de barras articuladas, onde a regulagem e a
sensibilidade com as folgas das articulacgoes sao muito grandes.
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Fi1Gg. ¢ CRE MALHE 1RA

Mecanismo pinhdo e cremalheira. E o mais utilizado no
Brasil, particularmente para os automdveis. A precisao do meca-

nismo € muito boa.

3.2 Solugdes Possiveis para a Simultaneidade de estergamento -

dos dois eixos (Duplicador).
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CAIX A MODO
DIRECIONAL

Solugao utilizando barras articuladas com as barras
de diregao localizadas para o lado interno do veiculo. Este @&
um sistema anti-fase com duplicador, ou seja, 0s angulos de es-
tergamento das rodas dianteiras sao iguais as das traséiras.

Algumas possiveis variagOes p/ sistemas utilizando-se
de barras articuladas sao mostrados abaixo. Figs. 10,11,12.
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Neste caso o duplicador anti-fase nao & ligado com a
caixa de diregao (ou brago Pitman), as barras longas 830 liga+
das entre si pelo duplicador.

3.2.3

FRENTE Variagac do item 3.2.2; o
T mecanismo de estercgo das

rodas dianteiras & do ti

‘ po pinhdo e cremalheira.
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3.3 Solugoes Possiveis para a Caixa Modo Direcional

Esta caixa tem por finalidade comutar o direcionamneto
modo normal (somente o eixo dianteiro) para modo anti - fase e
vice - versa.

A comutagdo sO poderad ocorrer quando todas as rodas es

tiverem alinhadas ao longo do eixo longitudinal do veiculo.
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4. VIABILIDADE FISICA
4.1 Mecanismo de Estercamento das Rodas
4.1.1 Sistema de 4 Barras Articuladas (Four - bar - linkeage)

Basicamente sao constitulidos por barras e articulagdes

- Barras: tubos de ago, com rosca interna em sua extermidade.

3 FPig. 15,
- Articulacgbes: pares cinemiticos giratdrios (lgrau de liberda-
ou de) . Podem ser articulagoes onde as barras sao
terminais unidas por pinos cilindricos ou por pinos esfé-

ricos., Fig 16 e 17.

Png,ﬁ)
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Bracadeiras: Constituida por parte envolvente, parafusos e poxr
cas, permite através do abragamento assegurar a

fixagdo da uniao entre a barra e a articulacgao. -
Fig. 18

5

RN
|

Fig.18

Este tipo de sistema, devido a unido por meio de ros
cas entre barra e articulagao, permite a regulagem da conver-
géncia das rodas (variagao dos dngulos toe-in e toe-out) atra-
vés da variagdo do comprimento da barra de diregao.

A ligagdo entre a roda e o brago da direcao se faz a
través de munhdes ou juntas homocinéticas. .

Munhdes: componentes alojados nas extremidades do eixo que em

conjunto com os pinos~mestre e rolamentos permitem o
direcionamento das rodas. Fig. 19

> MUNWAD ExTE P10

' fmﬁbdﬂiﬂ}
il 7 INIER!D

¥ia. 19
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4.1.2 Sistema Pinhdo - Cremalheira

BAREA
<
/\x_/

LT - a _

= CREMALHUIRA
PinHND
'/ VOLANTE
i AN
PINKAD CAL

= JUNTA LINeRsAL

2
{77774
CREMM LHL’:@A,&._,_-E

Pinh3o: ‘normalmente & dentes retos

Cremalheira: barra movel com apenas um setor (na sua extremida-
de) com dentes

Barras: as duas barras sao articuladas entre si e fixas pela ar

ticulagdo (por pinos cilindricos) & cremalheira.

4.2 Mecanismo para a Simultaneidade de Estercamento para os =
Dois Eixos

Basicamente sao constituidos por 2 sistemas quadril3i-
teros, com uma barra comum. As barras permitem ajustes de seus

comprimentos através de unides roscadas entre as barras e as ar
ticulagoes.

. [
A barra comum & articulada em seu centro e fixa ao -
chassi do veiculo.
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5. VALOR ECONOMICO

A caracteristicardo mecanismo & a mancbrabilidade. Consciente
dessa condigdo, a empresa fabricante deveri considerar para ané
lise a relagdo custo/beneficio. O beneficio & essencialmente t&
¢nico, e praticamente todos os tipos de mecanismo satisfazem os
requisitos funcionais e operacionais.

0 fator diferenciador portanto ser3d o custo
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5.2 Estima de Custos para a Simultaneidade de Estercamento nos
Dois Eixos

solugdo
pecas D Sta 3.2.1 . O RPRD o) 3.2.4
} =u 2 x 512 2 x 512 2 x 512 2 x 512
3 x 200 3 x 200 3 x 200 3 x 200
articulagdes 6 x 30 5x 30 5x 30 3x 30
mao-de-cbra 500 450 500 600
TOTAL 2.304,00 2.2,424 2.279,0 2.214,00

Obs,: O nGmero entre parénteses refere-se a quantidade de pecas.

A mao de obra empregada compreende 3 fatores:
- Tempo de fabricagao

- Tempo de montagem

Tempo de regulagem

Os valores atribuidos a cada pe¢a tem como fonte o]
Dept? de Custos da Engesa S.A.

5.3 Conclusao

a) Obtém-se as duas melhores solugdes sob o ponto de vista do va

lor econdmico para o mecanismo de estercamento das rodas:

- mecanismo simples de 4 barras articuladas ( solu=
gao 3.1.1);

- mecanismo pinhdo - eremalheira (solugdo 3.1.4)

4
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b) O estudo econdmico relativo ac mecanismo para a simultanei-
dade de estergamento revelou-se pouco significativo; prati-
camente todas as solugoes tem igual valor econdmico, com -
preferéncias para as ltimas propostas.
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1. ESCOLHA DA MELHOR SOLUGAO

A combinagao das solugdes do estudo de viabilibade -
nos fornece:

19 solugao: (3.2.2)

39 solugao: (3.2.4)




-~ Matriz de Avaliagao

Categorias de fatores e os seus respectivos pesos sao:
- funcionalidade = 50%
- operacionalidade = 50%

Em cada categoria tem-se diversos fatores com pesos -
respectivos:

a) funcionalidade

manobrabilidade (EV 2.1.1) - 30%

precisao (EV 2.1.3) - 20%

b) operacionalidade
durabilidade (EV 2.3.1) - 35%

confiabilidade (EV 2.3.2) - 15%

Categoria fator pesos . 1¢ 29 3@
. manobr. 30% 8 8
Funcional - -
. precisao . 208 . 6 .. .. 7 .. 8
durab. 35% 9 8 7
operacional
conf. . 15% 8 . 8 8

TOTAL PONDEREDO 7,95 7,80 7,65



2, MODELAGEM MATEMATICA

O mecanismo de diregdo serd analisado com base:

possibilidade de efetuar curvas com o menor raio de giro;

geometria e precisao de direcgdo;

capacidade de resistir aos esforgos de estercamento;

a) Raio de Giro (R):
e
p ’1 Jr%‘immfx?- .

Sy Eae:
| :E/Q L o

O(mf,{x = (WG ]o\(h___
\;{ \ CIP. C& \R_-. ‘-’i
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el f0m wnl(
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i gl | S\ e
W\ 3 0 -
_I.q.__ E _}; . '\4 : \. t }
b) Geometria e precisao:
Em referéncia a fig. 1 temos:
€3 (1.1)

cotg B ~ cotg a =
p/2



=
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geométricamente temos:

onde: 94 = f(ez)
4| T~ {mecanismo de 4 barras

0 L

articulado; veja ane-
xo 1)

' *{F\i? ~
-\
L —
/

E=RE|

Segundo Pollone (2), ¢

21 %y devem estar compreendidos entre

€3 €3 . e,
e ; 0 angulo y deve ser y = arc tg para me
6 10 P a
canismo de diregdao com um sd quadrilatero; y = arc tg para
2P

mecanismos com dois quadriliteros.

Procede-se por sucessivas tentativas a determinacao
do valor do angulo y que satisfaca com razodvel aproximagio a
relagao entre angulos o e B8 .

A verificagao grafica entre o angulo de estercamento
externo real (B') e o tedrico (B) para um mesmo adngulo (a) in-
terno @ o diagrama de Ackermann - Jeantand.



. No diagrama, quao mais préximo a curva 1,2,3,...,10 .
da reta EC ou quao menor o erro AB =8' - B mais preciso & o me
canismo.

0 angulo vy influencia o diagrama de tal forma que:
aumentando y , © ponto H se distancia de E e o trago EH
da curva 1,2,... se aproxima da reta EC .

E evidente que o &dngulo de estergamento maximo & pou-
co empregado, ¢ o & utilizado em baixa velocidade, portanto &
de pouca importancia nessa situagaoc ©® erro AB . E interessante
que o erro AB. E interessante que o erro Af seja minimo para &n
gulos de estergamentos pequenos ou médios, quando corresponde a
uma curva percorrida normalmente em alta velocidade.

Faz-se entao que o intervalo do trago EH seja aquele
dos angulos empregados mais frequentemente. Normalmente o angu-
lo EBH & a metade do angulo maximo de estergamento: EBH = 0,5.
o max.

c) Esforgos de estercgamento

Segundo Tabarek '(l1) podemos calcular os esforgos que

ocorrem no mecanismo de direg¢doc sob consideragdo do veiculo es-
tacionado, e entao calculamos o torque necessario para girar a



roda ao redor do centro de rotagao, que & a hipotéca intersec-
¢ao da inclinagdo do pino mestre com o chio (distincia "e" ou
"off-set"). Veja anexo 1. Nesse centro, gquando do giro da ro-
da, combina © escorregamento e orolamento do pneu. A componente -
de rolagem aumenta com o valor de e.

A

) WA

772 N/
T WSS <D 1

& —l

0 toque necessario sera:
M = ypy.w.h (2.2)

onde:w & 0 pesco sobre o eixo direcional; u & o coeficiente de a
trito e & fungao da dist@ncia "e" e do tamanho do pneu ! -
(largura b). Veja o grafico.



02 0.4 0.6 0.8 10 1.2

Da projegdo da superfiie de contacto do pneu no chao
obtém-se o raio polar de geragao (K) e com a distancia "e" o-
btemos ¢ trago efetivo do torque (h):

h =\je? + K% (2.3)

O valor K pode ser obtido da seguinte relagao:

o S
Mokt s 5 92.4)

onde: A = area da projecao
I_ = momentos polar de inércia da &rea

b = largura nominal do pneu
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Da figura acima podemos calcular o valor da forga D necessiria
para o giro das rodas:

M, b
D = L. 1+ (2.5)
d a

Pode-se também calcular a forg¢a necessiria que moto-

rista aplica no volante para girar as rodas (F):

e v 1 (2.6)
d n
onde: M, =D .P (2.7)
P = comprimento de alavanca do brago Pitman
d = diametro do volante da diregdo
n = rendimento da caixa de diregado



3. ANALISE DE SENSIBILIDADE

Essa analise tem por finalidade verificar a influén-
cia dos parametros do projeto (dimensdes) com base na modela-
gem matematica.

Varia-se 0s pardmetros e compara-se variaveis de en-
trada e saida.

Da equagao (2.1.A) obtém-se dngulos de estercgamentos
maximos em funcao do raio de giro, distdncia entre os eixos e
distancia entre as articulag¢Oes. Desta relagao funcional pode-
mos afirmar que: para um raio minimo de giro, a medida que o
quociente e/P diminui, aumenta os aAngulos de estergo, com isso
significa que guanto maior a distdncia entre os eixos menor a
sensibilidade do sitema de diregao. Veja grafico

Il?nin.



10.

Da aplicagao das especificag¢des técnicas (EV 1.2)
R<5,0m p= 2950 mm, e = 1332 mm na equagio (2.1) obtemos:

*midx = arc tg 2350/2 = 18,7959
5000 ~ 1332/2

B = arc tg 2350/2 = 14,5929
5000 + 1332/2

ou seja, o angulo miximo de estercamento externo e interno & da
ordem de 159 e 19¢ respectivamente. Portanto a precisao do sis-
tema deverd ser boa para ingulos externos e internos de até
7,02 e 9,09 respectivamente,

Os pardmetros envolvidos sdo as relagdes de comprimen

tos das barras 1/1 1

e’ R 1/12; ll/l3 na qual 13 & uma variavel in

dependente, sendo portanto fixa ( de acordo com o EV - Especifi
cagaes Té&cnicas).

Através da variagdo dessas relagOes obtdm-se para an-
gulos de estregamentos internos (o) os angulos externos (8'). A
comparagao & realizada para os angulos tedricos externos (g) da
equagao (1.1). Quanto mais préximo B' de By maior & a precisdo -
(BV 2.1.2) do mecanismo de direcgdo.

Em anexo estdo as listagens de um programa em BASIC -

que compara B' com 8 em fungdo de 17 150 15, 1,.



SLEST

i09
105

ier
5%
iie
1329
ige
149
1359
a5
T
1G7
159
169
14%
17é

1689
190

200

250
L)

236

249
Hie

[T
r.'? :'.J ‘1.J

27
258
259
2414
ée

264

26b
B8
310
BEO
330
349
359
389
79
380
399

395
ay7
499
419

REM NDIREC
DIM ACLS),BOIS)Y , C048),D045),
ECLE0 , F S
R = 41
INPUT “pavep
INPUT “Ri="3R{
INPUT “Rp=™spd
INPUT “R3=":R3
INPUT “R4="sR4
TNPUT “T=sT
INPUT “TF="3TF
FOR W = T TO TF STEP {4
ACRI = i
T2 = W % 3,144592 / 180
X = Ri % SIN (T2}
Yom 2o R4 % R4 o DOE (T
o= GGRO(RY % Ri + Ra % R4 -~
)
L= X / Z
PP o= aTN (L 7/ SaR ¢4 ~ L. =
L)
K o= Ri % Ri -~ RZ % R + BRI #
R3 + R4 = R4 - 2 % Ri % R4 %
DO (T2
M= Z % 2 % R3
=S M
P o= ATN ( HAR (4 -~ N % N) /
N
T4 = ABRS (PP + G
TT = T4 % 180 7/ J.i441592
BORY = F7T
Ro= g + i
NEXT W
E
FOR & = 4 TO R - §
Ak = & ¥ J.L41892 /7 189
Ao (1 /S TAN (AaEY Y - (R /P
)
Y o= ATN (X))
L= LLBTeVvE - ¥
o= Z20#® 48O / 3,444598
EiM) = B
M o= Mo+ 4
NEXT &
FOR P = 4 TO R ~ &
GOy = AR + £) - A1)
BOPY = BP o+ 1) - B{L)
FORry = DEPY - [F(f)
PRINT “alFa="s0(P)s” “s“BETA
TPy e VRBETA= 3 ECR)
PRINT “DELTA BETA=YgF (P)
PRINT
MEXT P
END




JRUR LI

bRk BT
R4g=5246
T=143.99%6

TF=121.9954

ALFA=1 BETA "=.992991507 BETA=1.0i59933
RELTA BETA=-,0R23001{4913

ALF A= BETA 7= 97214949 BETA=R.0465049%4
RELTA BETA=-,09R29004438

ALFA=3 BETA "=2.93772939 RETA=3.1487224
PDELTA BETA=- . 21099301

ALFA=4 BETA "=3,88994071 BETA=4,.26863430
DELTA BETA=-.37846704610

ALFA=D BETA T=4,82904852 BETA=S, 42644233
DELTS BETA=-, 597393844

ALFA=6 BETA "=5. 75517595 BETA=G. 42308594
DELTA BETA=-.368683444

ALFa=7 BETA "=46. 00050487 BETA=7.86261648
DELTA BETA=—1.49411168

ALFA=E BETA =7 . 5691782 BETA=Y.144446641
DELTA BETA=-1, 57528841

12



ARUN

=i 475

Ri=10¢

Rid=1332

3= 50

RaA=1230

Tai@®. 87468741
TF=147.8748744

ALFa=1 BETA '=.994204642%
DELTA BETA=-.02L7846769Y

AlLFa=2 BETA "'={.97469511
DELTA BETA=-. 2880998261

ALFA=3 BETA '=2.94840291
DELTA BETA=z—.,20021i9487

ALFa=4 BETA "=3.90874719
DELTA BETA=-.359Y14133

Al.Fa=% BETA "=4, 85802469
DELTA BETA=~.,5684104647

AlLFA=s BETA =8, 79644847
DELTH BETA=-.B274109:23

AlFa=7 BETA '=6.72408343
DELTE BETA=-1.13853396

ALFA=H BETA =7 . 63104735
DELTA BETA=-—1.350344%d4

BETH=1.0159932

BETA=Z., 06584994

BETA=3. 1487224

BETA=4,26863132

BETA=5. 42644233

BETA=H . 6238594

BETA=Y . 8624614648

HETA=Y ., 144446441



IRUN

P=f470

Ri=1&48

R=4 3388

R3usd b9

R4=1210

Te=fid 455431
TF=4 20,454 4324

ALFA=L BETA "=, 9935034 BETA=L ., 9159932

DELTG BET6=-, 922489598

ALFA=2 BETA =1.97417149
DELTA BETA=-,098R7RB445F

ALFA=E BETA =2, 942022041
DELTA BETA=-.,20649998:

ALEA=G BETA "=3.8978%5197
DELTEA BETA=-,3FQ772345

ALFA=S BETA =4,84123445
RELTA BETA=-. 5852788

ALFA=s BETA =%, 77252424
DELTA BETA=- 851338185

ALFA=7 BETA "=6.69180495
DELTA BETA=-1.47@75935:8

ALFA=8 BETA "=7.,60874141
DELTA BETA=-1 33072499

BETH=2 ., 06504994

BETHR=Z., 1487824

BETAH=4, 28863132

BETA=5.,42644233

BETA=& ., &2TEHP4

BETA=Z, B62E1648

BETA=Y. 14446661

14



ARUM

Frowd 45

Rf =550

ME=i332

Ra=159

Rgumi24d

Ted @7 BHEAL2T
TF=115.80848827

ALFA=1 BETA '=.99479188%
RELTA BETA=-.021291333

Al a=2 BETA =1 97926757
DELTH BETA=-, 0857823678

ALFA=3 BETH T=2., 958544008
RDELTA BETA=-, 19315832

ALFA=4 BETA "=3.91780186
DELTA BET®=-, 330829462

ALFa=5 BETA "=4.,87208%@4
DELTA BETA=-, 53435724

al.Fa=d RBETA =5, 81650338
DELTS BETA=- ., 8073346947

ALFA=7 BETA =6 75113217
DELTA BETA=-1.145148432

ALFA=8 BETA =7 ,467603374
DELTA BETA=-1.46843287

FIET s, @iH9932

BETA=3., 1487224

RETH=4, 24638683132

BETA=E, 42444233

BETA&=8, 6238594

BETH=7 . 86241648

BETA=D, 1444464661

15
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4. ANALISE DE COMPATIBILIDADE

O sistema direcional & composto pelo sub-sistemas:

a)} mecanismo de estergamento

b} mecanismoc duplicador

Ambos devem possuir compatibilidade tanto fisica co-
mo funcional.

Fisicamente & necessario que nao haja interferéncia
entre os barramentos dos dois mecanismos acima, sendo portanto,
necessario o trabalho em planos diferentes.

A ligagdo fisica dos sub-sistemas & o munhdo, que de
ve ser provido por 2 barras a ele engastadas, uma para cada -
sub-sistema

l - P/ DUPLICADOR

s ¥/ MECANISMO DIRECA
/_ / ¢ A0
SR

= PVPLICADDR

i
&

- N\ECANJSMO -D'EEQ-Z\D

N 6




17.

Funcionalmente o que se deseja, quando O sistema es-
tiver ativado (em anti-fase),& que os dngulos de estercamentos
do eixo traseiro sejam iguais aos do eixo dianteiro. £ impor-

tante a relagao funcional (relagao dos comprimentos das barras)
do sistema duplicador

Caso as relagoes 17/19 e 16/1lO nao sejam unitarias,
o ponto K nao estard no plano médio dos eixos dianteiro e tra-
seiro. Serd necessario a determinagdo das relagdes dos compri-
mentos, de tal forma que seja satisfeita a relagéo vy = £(8) e

@ = g(y') onde vy = y'. Pode-se obter por' Freudenstein (veja
as eguagdes no anexo) uma solugdo com 3 pontos de precisao,

/
V?LANO MEDID

-
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5. ANALISE DE ESTABILIDADE

A estabilidade no desempenho deverd considerar os se-
guintes itens:

a) adngulos de estergamento maximo (a___ /B

ara o
max; max) P

raio de giro minimo

b) estabilidade do veiculo em curvas no modo direcio-
nal anti-fase.

c) comportamento do sistema direcional para varios ti
pos de pavimentos.

De acordo com as equagoes (2.1.A e 2.1.B) obtém-se os

angulos o_-_ € B_-
max max

ferir, pois todo sistema mecadnico & sucetivel ds folgas (nes-

tedricos. Porém os angulos reais podem di

te caso hid folgas nas articulagoes). O procedimento pratico a
dotado & medir esses angulos no protdtipo (através da compara
¢cdo entre um plano de referéncia fixo paralelo ao plano longi
tudinal do veiculo com outro plano vertical da roda) e entao
compard-los aos tedricos. Poderemos entdo ter uma avaliagao -
correta do raio minimo de giro.

A estabilidade do veiculo no modo normal diferira do
modo anti-fase. O objetivo & determinar o comportamento em -
curvas. Serd necessdrio saber qual a velocidade mixima permes
sivel para que o veiculo em uma curva uniforme (raio de curva
tura constante) nao sofrera tombamento ou derrapagem. Logica-
merte esta andlise somente serd possivel se soubermos algumas
caracteristicas fisicas do veiculo tais como peso total, aero
dinamica, tipo dos pneus. Veja anexo 4.

A andlise do comportamento do sistema direcional face
ao tipo (asfalto, lama, areia, terra) e as irregularidades{bu
racos, lombadas) do pavimento deverd estabelecer os parame-
tros geométricos (forma e tamanho das barras) para os guais

as solicitacgOes (esforcos e vibragoes) impostas sejam alterna
das
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ANEXO 8




ANEXO 1. INCLINAQKO TRANSVERSAL DO PINO MESTRE
(Angulo do pino mestre)

A inclinagao do pino mestre determina:
- aumento da estabilizagdo das rodas

- aumento da resisténcia ao giro, dificultande o mane
jo do veiculo (dirigibilidade)

a = brago de rodagem ou "off=-set""

RODA / |
e
> TINO MesTeg

2
U

ST PP i o i i o | Sl S i P G e g a7 7 i S g v

a
Sl =L Piso

ANEXO 2, SISTEMAS DE ESTERCAMENTO

Sistema anti - fase: as rodas traseiras sao estercga-

das em direcao oposta ds rodas dianteiras.




Sistema em fase: as rodas traseiras sao estergadas na
mesma diregao das dianteiras

~ |\

Obs.: Os sistemas direcionais, dianteiro e traseiro nao possuem

necessariamente a mesma fungdo de transféréncia:

seja: o f(B) no eixo dianteriro

Il

e a g({g) no eixo traseiro

entao f # g para sistemas em fase e £ = g para sistemas -
em anti - fase. '

ANEXO 3. CONSIDERACOES SOBRE DIRECIONAMENTO E A INFLUENCIA DOS
PNEUS

Os pneus de borracha possuem mecanismos de adesac ao
solo particulares. A area de contato, nesse caso, se torna rela
tivamente grande.

£m uma roda rigida a forga de atrito Fa, pela Lei de
Coulomb, assume a seguinte forma:

Fa=1un . W

isto &, a forga de atrito & proporcional ao peso ou forga normal
ao movimento de trnslagao, de uma constante u, O coeficiente de
atrito.

O coeficiente de atrto pode assumir duas formas dife-




rentes:

My ~ coeficiente de atrito de rolamento e

Mg coeficiente de atrito de escorregamento

Do equilibrio de forgas na figura 1, tem-se: -
Pmax < By W, ou seja, o movimento de rolamento de uma roda e-

xXiste enquanto a forga de tracdao P permanecer menor que a forga
de atrito de rolamento. A principal distingdo entre rolamento e
escorregamento de uma roda estd na sua utilizagdo efetiva das
forgas de atrito ao solo e portanto, sendo os coeficientes de
atrito de rolamento maiores que os de escorregamento, permitem
que forgas maiores sejam transmitidas por uma roda em rolamento
do que por uma escorregando. Observe-se ser este fato muito im-
portante durante uma agao dos freios em um veiculo automotor ou
durante uma derrapagem: a roda em rolamento pode manter a sua -

diregao de viagem enquanto uma roda escorregando & direcional-
mente instavel.

Para Os pneus, que sao rodas eldsticas, a forga de a-
trito de rolamento atinge um maximo n3o para o estado tedrico -

requerido de rolamento puro mascpara o de parcial escorregamen-
to.

Define-se, entao, deslize (s) como:

g=Y—-"®.T o 300

v

onde v & a velocidade de translagdo e w . r & a velocidade da
roda.

O raio periférico r & assumido ser o raio do pneu car
regado com carga estdtica nominal, o que permite valores de cal
culo acumulados. No entanto o raio real de rolamento serid maior
devido & forga centrifuga, especialmente em velocidades altas
e com pneus de baixa pressido.

O deslizamento pode assumir duas formas diferentes:



a. quando a roda &"arrastada" pelo solo (por exemplo, numa fre
nagem) e a velocidade de translagao & maior que a de rota-
cao (V > w.r);

b. gquando a roda estd girando sem a progressdo translatdria e-

quivalente (V < w. r), como na aceleragdo numa pista escor-
regadia.,

Pela figura 2 nota-se que a distribuigdo de pressao -
tende para a direcdo do movimento e que, apds a passagem da par
te contraida do pneu pela area de contato ao solo, ocorre uma
expansdo devido 3s forgas eldsticas atuantes. Esta expansdo, um
escorregamento deformativo, resulta de um retardamento de velo-
cidade de translacdo contra a velocidade devido & rotagao. Con-
trario, pois, ao comportamento da roda rigida, onde o maior a-
trito de rolamento & atingido quando o escorregamento &€ nulo, a

mixima forga transferivel através de um pneu & obtida com desli
ze entre 10 e 20%.

Se por acao de forgas externas laterais {vide figu-
ra 3) a direcado real do movimento ou da viagem é forgada a se
desviar da diregao de rolamento, © pneu opse tais forgas com -
uma reagdo de atrito ou de deriva. A forga de deriva & fungao -
do dngulo de deriva (3ngulo entre o vetor velocidade do centro
da roda e o plano de rotagdo da mesma) e sofre os efeitos de fa
tores como a pressdo dos pneus, a carga radial, tamanho e forma
dos pneus, etc.

A consequéncia deste fendmeno de relagado entre a for-
ca e angulo de deriva & gue o curso de um veiculo ao executar u
ma curva deve ser diferente da trajetdria tedrica de rolamento
pelo valor do angulo de deriva requerido para criar a forga de
deriva necessiria. Este & o motivo pelo qual as rodas de dire-
¢c3o sdo giradas para o centro do veiculo de um pequeno angulo -
(chamado angulo de autocompensagao ou "toe-in") com o objetivo
de absorverem forcas laterais e chogues sem se desviar do curso
reto (vide figura 4).

Com o ponto de agd3c hipotético da forga de deriva lo-



calizando-se atras do centro projetado da roda tem relagdao & di
regao do movimento), esta exerce um torque horizontal sobre o
pneu gue tende a descrever o angulo de deriva existente pelo re
alinhamento das diregoes de rolamentoc e movimento real. De acor
do com o mostrado na figura 3, o torque pode ser calculado por:

T = F, . C. Este efeito particular da forga de deriva & conheci
do como torgque de auto alinhamento.

Da origem fisica das forgas de deriva pode~se deduzir
os fatores que influenciam a sua magnitude. O comportamento dos
pneus quanto a deriva & representados normalmente por curvas ca
racteristicas como as mostradas da forga de deriva em fungao de:

a. angulo de deriva (graficos 1,2) - a fung3o & linear até o -

angulo de 59. A forga de deriva, entdo, diminui o seu cres-
cimento em relagao ac dngulo de deriva até o pneu comegar a
derrapar e a.forga atinge o seu maximo. Para comparar o com

N portamento de deriva derdiferentes pnéus define=se a capaci
dade de deriva como a forga por grau de angulo de deriva. -
Tal capacidade para um pneu de automOvel de passageiros mé-
dio & de cerca de 670, N/grau (68, Kgf/grau);

b. carga radial (graficos 2 e 3) - tendo a“forga de deriva ca-

rater de atrito, & proporcional ao peso radial atuando na

roda, conforme mostram os graficos. Pelo grafico 5 define-

se o coeficiente de deriva como a capacidade de deriva defi
nida em (a.) por unidade de carga vertical. Este fator & u-
sado como uma média real da inter-relagéo entre carga e ha-

bilidade de deriva. A forma da curva indica que a capacida-
de de deriva relativa diminui com altas cargas ou, em ou-
tras palavras, guanto mais carga um pneu carrega, menos efe
tivo & em suportar for¢as laterais;

c¢. angulo de "camber" (grafico 5) - & o dngulo entra a vertical
e o plano de rotagao da roda (figura 5). A diregao de movi-
mento da roda com "camber" desvia-se da sua trajetdria de -

rolamento, criando um angulo de deriva e, conseguentemente,



uma forga de deriva. Esta nova forga sera somada ou subtra
ida & original devido & forx¢a centrifuga dependendo do an-
gulo de "camber" ser positivo ou negativo. No entanto para
angulos de inclinagao da roda de cerca de 19, a forga de
deriva criada & muito pequena;

d. pressao dos pneus (grafico 6) - o aumento na rigidez das

paredes laterais dos pneus resulta no aumento da forgca de
deriva;

e. tamanho do pneu - pneus menores possuem habilidade de deri

va relativamente maiores que pneus de maior tamanho. Este
€& um dos motivos por se preferir banda dupla de rodagem -

com pneus pequenos ao invés de banda simples com pneus -

grandes.
Fig.l - Forga Trativa (P) e de
Atrito (Fa) numa roda
’ lw rigida.
H X
RS N\,
> )/
Fxﬁ;up &

. Fig.2 - Distribuigao de Pressoes
LS o : (assimétrica) em pneu de
: borracha rolando em piso
rigido.
:LJ//
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ANEXO 4 - CONSIDERACOES SOBRE GEOMETRIA DE DIRECAO E O ANGULO
DE DERIVA ("SLIP ANGLE").

A geometria de Ackermann supoe que O centro da curva
descrita pelo veiculo se localize no ponto de interseccdo das
perdendiculares no plano das rodas dianteiras e traseiras. Em
realidade esta condigao raramente acontece, as perpendiculares
nao se interseccionam em um ponto comum. Faz-se entaoc a partir
da geometria de Ackermann uma estimativa da posigao do centro
de viragem que nunca coincide com os valores determinados expe
rimentalmente. O inconveniente em Ackermann & ignorar a exis-
téncia do angulo de deriva ("slip angle") que € a principal -
fonte de fdrgas laterais que controlam o movimento do veiculo
durante a viragem, portanto a geometria de direcao real do vel
culo difere consideravelmente daquela obtida por Ackermann.

Em viragem uniforme, o centro real da curva localiza-
se sempre a frente do centro de Ackermann.

O deslocamento do centro de viragem para a frente em
relagao ao centro de Ackermann & controlado pelo "slip engle",
e portanto para a frente do centro de viragem, aumentam com ©
aumento da aceleragdo lateral. Em viragens severas, com gran-
des aceleragOes laterais, o centro de viragem localiza-se a
frente do eixo dianteiro.

Em viragem uniforme o centro de viragem e o centro no
menténeo coincidem. Portanto a posigao instantdnea do centro
de viragem pode ser determinada como. sendo a intersecgdo das
perpendiculares aos vetores velocidades em cada roda.

Nas viragens o raio da curva & normalmente maior que
a distancia entre rodas, portanto, para consideracdes priticas
os dngulos de atitude para as rodas internas e externas sao
iguais; em assim sendo pode-se substituir os adngulos de atitu-
de para as rodas externas e internas por angulos de atitude
nos centros dos eixos dianteiro e traseiro. A posigdo do cen-
tro instantdneo de viragem pode ser entdo determinada através

de uma simples relagdo geométrica: o raio de viragem & igual &
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dist@ncia entre os 3ngulos de atitude traseiro e dianteiro ex-

Presso em radianos.

Em uma viragem uniforme. os "slip angle", dianteiro e

traseiro permanecem constantes, portanto o angulo de atitude
do veiculo tamb&m & constante. Entd3o a velocidade de "escorre-

gamento" em uma viragem uniforme & igual a zero, conseguente-~
mente a velocidade angular & igual 3 velocidade de guinagem; -

pode-se pois calcular o raio da curva dividindo a velocidade -

do veiculo pela velocidade de guinagem.

"sue ANGLE"

h

SLiPE

DIANTE RO

[\

ANGLE

TRAGL IRY

CENTRD REAL
TE N IRAQEM

C.I.R. ou

CENTRO DE
ACKER MANN
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angulo de atitude dianteiro

e
]

angulo de atitude traseiro

™
I

I3 B e a sao muito &gpg = B

pegquenos

111

tg 8 - tg « tga

logo x = SRR T
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Equagao de Freudenstein

(para obter somente 3 posig¢des precisas)

k, cos ¥; * k, cos g, + ky = cos vy - g;)

!

k., cos Y, + k2 cos ¢2 + k3 = cos (wz = ¢2)

k3 oS y5 + ky cos gy + ky = cos (y, - g5)

3 equacgoes
3 incégnitas(kl: koo k3)

2 2
E Rl _.ARl “.R3 -~ R, - R = R4
ky = —— k,=—— k=
R4 R2 2 R2R4
9
- =
Ra
0, Rq
O
R, Qo

obs.: Dado Ri' os outros Rj # i ficam implicitamente determina-

dos

92’: \P["
©4-130" = @
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Modelagem matemdtica do mecanismo de 4 barras artica-

ladas
Objetivo do estudo: _
obeter 0, = f(ez) dadas as dimensdes das barras (a,b,c,d)
Q
2 w1’>’2 .
¢ = a” +d - 2 ad cos @2;
2 2 » % = arc sen —a—:sene2
sene, sen o 2
o 2
b2 = 02 + 28 - 2 ¢4 cos B ——w» B = Arc COS SR
2 ct




...a.h.sen.az ...... }
64 = arc sen > > +
_V a + d - 2ad cose2

‘az - b2 +‘c2 +,a2.e.2ad.cose4

+ arc cos

2c \/a2 + d2 - 2ad cose2

podemos obter também

80, =g (Aez)

onde : 94 = 03' -9

62 = 95' =3 9'




