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Metodologia experimental para la identificacion de pardametros de suspension en vehiculos automoviles.

RESUMEN:

El objetivo de esta Tesis es el desarrollo de un método de evaluacion de los componentes del sistema de
suspension en vehiculos automoviles, sin desmontaje de los mismos, cuyos resultados puedan utilizarse para
determinar, cuantitativa y cualitativamente, la incidencia en la seguridad que tiene su grado de deterioro. El estudio
se centra en el amortiguador, principal causante del funcionamiento incorrecto del sistema.

El sistema de suspension es el conjunto de dispositivos elasticos y amortiguadores dispuestos entre el suelo
y la carroceria destinados a proporcionar comodidad y seguridad a los pasajeros y proteccion a las mercancias
transportadas.

Desde el punto de vista de la seguridad activa, la suspension tiene la funcion de garantizar el mejor contacto
posible entre neumatico y calzada, por lo que es determinante en la evolucion de las fuerzas verticales que
intervienen en el comportamiento dinamico del vehiculo.

Los elementos elasticos de la suspension, en general, son componentes muy fiables que no varian
significativamente sus caracteristicas con el tiempo. Sin embargo, no ocurre lo mismo con los amortiguadores, por
lo que su deterioro supone una disminucion de la seguridad en maniobras comprometidas de traccion, frenado o
direccionales.

La inspeccion de los elementos elasticos es relativamente sencilla, pero excepto en casos muy evidentes de
pérdida de aceite, para detectar el fallo de un amortiguador se necesitan métodos dindmicos mas complejos, que en
ocasiones requieren desmontar los componentes de la suspension.

Los equipos comerciales existentes para la evaluacion del estado de los amortiguadores sin desmontaje en
muchos casos no son capaces de detectar y en ningun caso cuantificar su grado de deterioro. Por este motivo se
pueden encontrar en la bibliografia numerosas propuestas para mejorar los métodos de diagnosis actuales.

Del estudio de estas propuestas se evidencia la dificultad para establecer un criterio objetivo tnico de
aceptacion o rechazo de un amortiguador. Esto es debido a que los sistemas de suspension se disefian con unos
parametros que son especificos para cada vehiculo. Por lo tanto, identificar dichos parametros, centrandose en la
curva de comportamiento del amortiguador, es el método mas fiable para poder evaluar el correcto funcionamiento
del sistema; ya que permite realizar simulaciones dinamicas en maniobras comprometidas, en diferentes condiciones
de adherencia, carga, etc.; relacionando la respuesta en cada caso con el estado de los amortiguadores.

Los amortiguadores utilizados en vehiculos se disefian con un comportamiento no lineal, diferente en
extension y en compresion y habitualmente, también diferente en alta y baja velocidad. Actualmente no existe
ningun equipo en explotaciéon que permita obtener la curva caracteristica de un amortiguador sin desmontarlo, ni
siquiera como parametro lineal aproximado.

En este trabajo se analizan las diferentes metodologias que consiguen experimentalmente resultados
cuantitativos. Todas tienen en comtin que obtienen coeficientes de amortiguamiento constantes. Pero como se ha
podido comprobar experimentalmente, con valores de amortiguamiento lineales no es posible predecir
correctamente las fuerzas verticales en el contacto del neumatico con el suelo. Por lo tanto, tampoco el
comportamiento del vehiculo en situaciones en las que se presentan diferentes combinaciones de velocidades de
extension-compresion en el amortiguador, lo que ocurre en la mayoria de los casos.

La metodologia que se propone en esta Tesis para la obtencion de la curva fuerza-velocidad de un
amortiguador parte de la hip6tesis de que caracterizando el movimiento de un vehiculo cuando se excita el sistema
de suspension es posible, mediante el método de optimizacion adecuado, identificar los pardmetros de las ecuaciones
del modelo dindmico que definen su comportamiento; en concreto, las curvas de rigidez y de amortiguacion, masas
e inercias.

Las pruebas se han realizado en un banco comercial de suspensiones de vehiculo completo, con resorte entre
la leva del motor y la placa de excitacion. Se ha sustituido el sistema de control y de adquisicion de datos para
permitir ensayos a frecuencia controlada y poder registrar los desplazamientos de las placas de excitacion, de las
ruedas y de diferentes puntos de la carroceria. Para ello se han utilizado sensores de medida sin contacto laser.

Basandose en un modelo simplificado de suspension y utilizando un algoritmo de busqueda de evolucion
diferencial, se comparan los resultados al resolver las ecuaciones de equilibrio del modelo para cada instante de
tiempo con los desplazamientos obtenidos experimentalmente. El algoritmo de optimizacion, adaptado al estudio
dinamico de suspensiones, busca las curvas de amortiguacion y los parametros desconocidos del modelo que hacen
minimas las diferencias con el comportamiento real del sistema de suspension cuando es excitado en las mismas
condiciones de frecuencia y amplitud.
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En este trabajo se han evaluado diferentes modelos simplificados de simulacién utilizados en dinamica
vehicular para el estudio de suspensiones: de cuarto de vehiculo de dos grados de libertad, por eje de cuatro grados
libertad y de vehiculo completo de ocho grados de libertad, considerando la rigidez torsional.

Los resultados obtenidos demuestran que es posible determinar experimentalmente los parametros que
definen el comportamiento de la suspension, incluidos los que se caracterizan por un comportamiento no lineal.
Pero también, que modelos excesivamente simplificados, como los de cuarto de vehiculo sin el efecto de la barra
estabilizadora o los de medio vehiculo sin considerar la rigidez torsional de la carroceria ni el momento de inercia
de cabeceo, no permiten obtener resultados satisfactorios. Para conseguirlos es necesario que el modelo contemple
en los equilibrios de fuerzas y momentos todos los parametros de influencia en el comportamiento del vehiculo
completo.

El grado de ajuste de las curvas de amortiguacion obtenidas es muy sensible a los modelos dindmicos
utilizados para su identificacion, tanto el de la suspension como el del comportamiento vertical del neumatico. Solo
modelos realistas permiten determinar las caracteristicas no lineales de los amortiguadores.

Por este motivo, también se han estudiado diferentes modelos de comportamiento vertical de neumaticos
utilizados en simulacion dinamica de vehiculos. Con el objetivo de seleccionar el mas adecuado para caracterizar la
curva del amortiguador, se ha utilizado un banco de ensayo de accionamiento hidraulico que permite reproducir, en
frecuencia y desplazamiento, las excitaciones variables a las que estan sometidos los neumaticos en las condiciones
del banco de vehiculo completo. El banco ha sido disefiado y construido en el ambito de esta Tesis.

Como consecuencia del estudio realizado, se propone utilizar para la obtencion de las curvas y para la
identificacion del resto de los parametros de la suspension, un modelo de punto de contacto tnico basado en el del
comportamiento viscoeldstico de Maxwell; con una rigidez vertical estatica no lineal y con dos coeficientes que
caracterizan la variacion de la fuerza de deformacion en funcion de la frecuencia de excitacion.

Se ha comprobado que con el modelo de neumatico propuesto se obtienen mejores resultados en las
simulaciones que con el de Kelvin-Voigt, que es el utilizado habitualmente en dindmica vehicular. Este modelo
considera solamente una rigidez vertical con un amortiguamiento en paralelo, y en ocasiones, unicamente el
parametro de rigidez.

Trabajar con el modelo de Maxwell, no solo permite simular adecuadamente el comportamiento de la
suspension en las condiciones de los ensayos, sino que es fundamental para identificar las curvas de amortiguacion.
A pesar de ser un modelo simplificado, combina sencillez en la obtencion de sus parametros de configuracion con
resultados de simulacion que se ajustan a los reales del comportamiento vertical del neumatico en un rango amplio
de frecuencias de trabajo.

La metodologia propuesta en esta Tesis para identificar las curvas de amortiguacion y el resto de pardmetros,
permite que los resultados se puedan incorporar a un modelo de simulacion dindmica vehicular de vehiculo completo
y realizar ensayos virtuales de maniobras comprometidas que determinen cuantitativamente el efecto que tiene en
la seguridad el grado de deterioro de cada uno de los elementos de la suspension del vehiculo analizado,
especialmente el amortiguador.

El banco de componentes y conjuntos de suspension desarrollado en este trabajo de investigacion, no solo
ha permitido caracterizar el comportamiento vertical de los neumaticos y validar el modelo dinamico propuesto,
sino que también, ensayando un conjunto realista de dos grados de libertad equivalente a un modelo de cuarto de
vehiculo, ha sido fundamental para el desarrollo, puesta a punto y validacion de la sistematica para la identificacion
sin desmontaje de la curva caracteristica de los amortiguadores. Este nuevo equipo se ha convertido en una
herramienta de ensayo polivalente de apoyo a los proyectos de investigacion del Area de Ingenieria Mecanica de la
Universidad de Malaga.
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Capitulo 1. Introduccidn.

Capitulo 1: INTRODUCCION.

1.1. MARCO DE REALIZACION DE LA TESIS. JUSTIFICACION.

Esta Tesis se enmarca dentro de una de las lineas de investigacion del Area de Ingenieria Mecéanica de la
Universidad de Malaga (IMMa) dedicada al estudio del comportamiento en servicio de vehiculos automoviles.

La linea de investigacion tiene como objetivo general el desarrollar herramientas y sistematicas de trabajo
innovadoras orientadas a la mejora de la seguridad activa en vehiculos.

Con esta finalidad el Grupo de Investigaciéon IMMa desarrollé un banco de ensayo con superficie de rodadura
plana que permite el estudio en laboratorio del comportamiento dindmico de neumaticos de motocicleta y de
vehiculos ligeros en condiciones de trabajo realistas, con alta repetibilidad y precision de las medidas. Figura 1-1.

Siguiendo con esta linea de trabajo también se construyd un banco para la obtencion de la distribucion de
presiones en la huella de contacto del neumatico mediante reflexion optica de la luz, basado en el principio FTIR
(Frustation of Total Internal Reflection of light). Figura 1-2.

Estos equipos de ensayo permiten estudiar las fuerzas de contacto entre el neumatico y suelo, que son una
medida de la capacidad del vehiculo para realizar maniobras de traccion, de frenado y direccionales. De aqui la
importancia de conocer el comportamiento de los neumaticos y también del sistema de suspension, ya que es
determinante en la evolucion de dichas fuerzas. Este sistema interviene directamente en la proteccion activa de los
pasajeros.

123.333

Area: 8060 n,

Mean pressure: (
r

Y (mm)

__ 7.037
54.444 106.296
X (mm)

Figura 1-2. Banco de ensayo para la medida de la distribucion de presiones en la huella de contacto de un
neumadtico basado en el efecto FTIR. Ejemplo de resultados.
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El sistema de suspension es el conjunto de dispositivos elasticos y amortiguadores dispuestos entre el suelo
y la carroceria destinados a proporcionar estabilidad, proteccion a los componentes y comodidad a los pasajeros y/o
proteccion a las mercancias transportadas.

Es por tanto funcion de la suspension evitar que las desigualdades del terreno se transmitan al vehiculo de
forma brusca, impedir movimientos excesivos de la carroceria y mantener los neumaticos siempre en contacto con
el suelo.

Es esta ultima funcion la que determina la evolucion de las fuerzas verticales en los neumaticos y es
fundamental en el comportamiento dinamico del vehiculo, afectando directamente a otros sistemas comprometidos
con la seguridad activa.

El trabajo de investigacion que se presenta en esta memoria pretende encontrar la metodologia mas adecuada
para conocer con fiabilidad el estado de deterioro de los elementos del sistema de suspension, especialmente del
amortiguador.

Se buscan las herramientas que permitan establecer criterios objetivos que determinen si este grado de
deterioro afecta significativamente a la seguridad dinamica del vehiculo estudiado.

Los elementos elasticos de la suspension, en general son componentes muy fiables, que no varian
significativamente sus caracteristicas con el tiempo y cuya inspeccion es relativamente sencilla. No ocurre lo mismo
con los amortiguadores, por lo que el comportamiento del vehiculo puede verse afectado.

Los métodos comerciales existentes para la evaluacion del estado de los amortiguadores sin desmontaje
dependen del criterio subjetivo de un operario y en muchos casos no son capaces de detectar y en ninglin caso
cuantificar su grado de deterioro. De hecho, en centros de diagnosis y en estaciones de Inspeccién Técnica de
Vehiculos no se utiliza ningin equipo con ésta finalidad. Actualmente el inico método fiable supone el desmontaje
de componentes, que es un proceso en la mayoria de las ocasiones lento y costoso.

Las razones anteriores justifican la necesidad de un método de evaluacion de los elementos del sistema de
suspension que no precise el desmontaje de los mismos y cuyos resultados permitan conocer el estado de sus
componentes y como éste afecta a la seguridad en maniobras comprometidas.

1.2. OBJETIVOS.

Se parte de la hipétesis de que caracterizando el movimiento de un vehiculo cuando se excita el sistema de
suspension es posible, mediante el método de optimizacion adecuado, identificar los parametros de las ecuaciones
del modelo que define su comportamiento: curvas de rigidez y de amortiguacion, masas e inercias.

Como se justifica en el capitulo tres, los objetivos cientificos y técnicos de este proyecto de investigacion
pueden resumirse en:

1°. Desarrollo de un método de evaluacion de los componentes del sistema de suspension en vehiculos
automoviles sin tener que proceder al desmontaje de ninguno de sus elementos. En particular, comprobacion del
estado del amortiguador, principal causante de funcionamiento incorrecto del sistema.

2°, Posibilidad de implementar los pardmetros obtenidos en un modelo de simulacion dindmica vehicular
que permita determinar la incidencia en la seguridad que tiene el grado de deterioro de los componentes del sistema
de suspension del vehiculo estudiado.

1.3. ESTRUCTURA DE LA TESIS.

Esta memoria se ha estructurado en siete capitulos. En los tres primeros se introduce el ambito de
investigacion en el que se realiza esta Tesis, su justificacion y los objetivos que persiguen. En los siguientes se
desarrollan los diferentes trabajos realizados, los resultados y las conclusiones que se han derivado de cada uno de
ellos.

En el capitulo dos se describen los modelos utilizados en los estudios del comportamiento vertical en
vehiculos automdviles para analizar el grado de confort y de seguridad dindmica que aporta el sistema de suspension.
Se describen también los equipos comerciales que se utilizan con esta finalidad, centrandose en los que no
necesitan desmontar los componentes, que son los empleados en estaciones de Inspeccion Técnica de Vehiculos y
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en centros de diagnosis. Las carencias encontradas nos permitiran justificar la realizacién de este trabajo de
investigacion y la hipdtesis de partida.

En el capitulo tres se estudian los antecedentes bibliograficos de métodos sin desmontaje para la evaluacion
de componentes de suspension. Se hace un resumen descriptivo de las propuestas que buscan obtener valores
cuantitativos de amortiguacion y se analizan las ventajas e inconvenientes de cada uno de ellos.

Las conclusiones de este estudio permiten fijar y justificar los objetivos de la investigacion.

En el capitulo cuatro se desarrolla la propuesta de un nuevo banco de vehiculo completo para la obtencion
de los parametros de la suspension y se analizan los resultados: equipos, metodologia de trabajo y ensayos.

En primer lugar se describe un sistema de adquisicion de datos basado en el uso de acelerdmetros para
caracterizar el movimiento de rueda y carroceria que permite la evaluacion del estado de un amortiguador, pero con
la limitaciéon de obtener parametros lineales. Los resultados confirman experimentalmente las conclusiones del
capitulo anterior y son la base del método basado en el uso de medidores de desplazamiento.

En segundo lugar se describe el método finalmente utilizado para obtener la curva de comportamiento de un
amortiguador sin necesidad de desmontarlo del vehiculo. La metodologia propuesta estd basada en un modelo de
suspensiones por eje, de cuatro grados de libertad y en la utilizacion de sensores laser para monitorizar los
movimientos de rueda y de carroceria. Del analisis de resultados se justifica la necesidad de utilizar modelos de
vehiculo completo que contemplen comportamientos no lineales, no solo del amortiguador, sino también del resto
de componentes.

En el capitulo cinco se realiza un estudio experimental comparativo entre modelos de comportamiento
vertical de neumaticos. Para ello se utiliza un banco de ensayo de componentes y conjuntos de suspension
desarrollado por el Grupo de Investigacion en el marco de esta Tesis.

Como conclusién de este estudio, se propone la utilizaciéon de un modelo no lineal para predecir el
comportamiento del neumatico en las condiciones de trabajo de los bancos de placas de vehiculo completo.

En el capitulo seis se describe el procedimiento para la obtencion de la curvas de amortiguacion y del resto
de parametros de la suspension utilizando el modelo propuesto de neumatico.

Para la identificacion de los pardmetros se utiliza un algoritmo de busqueda de evolucion diferencial,
adaptado al estudio dinamico de suspensiones, que permite de forma sencilla procesar datos de ensayos que
combinan diferentes frecuencias y amplitudes de excitacion.

La validacion experimental de la metodologia propuesta se realiza, en primer lugar, sobre un conjunto de
suspension delantera de motocicleta, de dos grados de libertad, que se ensaya en el banco de componentes.

Los resultados permiten validar el modelo de neumatico utilizado, tanto para la identificacion de la curva
caracteristica del amortiguador como para las simulaciones dindmicas de sistemas de suspension

Finalmente, se muestran los resultados de busqueda aplicando el mismo procedimiento a los ensayos de
vehiculo completo en el banco de suspensiones de placas.

El informe final de conclusiones y de objetivos alcanzados en la Tesis se desarrolla en el capitulo siete.
También se incluyen las futuras lineas de investigacion consecuencia de los resultados obtenidos.

Uno de éstos resultados es el banco de accionamiento vertical para ensayos de componentes de suspension
y de conjuntos mecanicos de varios grados de libertad. En el Anexo I se describen sus caracteristicas técnicas.
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Capitulo 2: JUSTIFICACION DE LA INVESTIGACION.

2.1. EL SISTEMA DE SUSPENSION Y SU CONTRIBUCION A LA SEGURIDAD.
El sistema de suspension, [2-1]-[2-2], es el conjunto de dispositivos elasticos y amortiguadores dispuestos
entre el suelo y la carroceria del vehiculo destinados a proporcionar (figura 2-1):

e Proteccion a los 6rganos del vehiculo, aislandolos de las vibraciones externas y de las generadas por el propio
vehiculo.

e Estabilidad al vehiculo, cualquiera que sean los obstaculos, los desniveles de la ruta, el radio de viraje, etc.

e Comodidad a los pasajeros y/o proteccion a las mercancias transportadas, reduciendo en lo posible
movimientos verticales, longitudinales, transversales y angulares de la parte suspendida.

Figura 2-1. Modelo de suspension de cuarto de vehiculo.

Es por tanto funcion de la suspension:
o Evitar que las desigualdades del terreno se transmitan al vehiculo de forma brusca.
e Impedir movimientos excesivos de cabeceo y balanceo de la carroceria.
e Mantener los neumaticos siempre en contacto con el suelo.
Es esta ultima funcion la que determina la evolucion de las fuerzas verticales en los neumaticos y es

fundamental en el comportamiento dinamico del vehiculo, afectando directamente a otros sistemas comprometidos
con la seguridad activa. Figura 2-2.

La fuerza de contacto entre el neumatico y la calzada es una medida de la capacidad del vehiculo para realizar
maniobras de giro, frenado y aceleracion, [2-4]-[2-13]. De aqui la importancia de conocer el estado del sistema de
suspension ya que interviene directamente en la proteccion activa de los pasajeros.

Mixima F,

F, en bloqueo = s=100%

i F, en bloqueo = 0

1 v

Figura 2-2. Modelo longitudinal y lateral de fuerzas de contacto entre neumadtico y suelo. [2-3].
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Las suspensiones convencionales, en la gran mayoria de los vehiculos en servicio, disponen necesariamente
de elementos elasticos y amortiguadores. Es funcion de los elementos elasticos limitar la magnitud de los
desplazamientos y regular la frecuencia natural de los movimientos.

Como componentes con esta funciéon nos podemos encontrar: ballestas, resortes helicoidales, barras de
torsion, resortes neumaticos y oleo-neumaticos.

También es habitual la utilizacion de barras estabilizadores antibalanceo y obligatoriamente elastomeros,
silent-blocks, en todos los puntos con articulacion para evitar el contacto metal-metal y filtrar vibraciones de alta
frecuencia.

Es funcion de los elementos amortiguadores regular el tiempo de disipacion de los desplazamientos y
contribuir a regular la frecuencia natural de los movimientos.

Esta funcién se puede conseguir por friccion, ballestas; o por pérdidas de carga al hacer pasar un fluido por
orificios calibrados, amortiguadores hidraulicos.

Todo lo anterior es valido para suspensiones semiactivas o adaptativas, ya que la unica diferencia con las
convencionales es que la curva de comportamiento del amortiguador cambia en funcién de las condiciones de
marcha.

En las suspensiones activas, aunque el trabajo principal lo realiza un actuador, también entran en juego
elementos elasticos y de disipacion de energia.

Los elementos elasticos, en general, son componentes muy fiables, que no varian significativamente sus
caracteristicas con el tiempo y cuya inspeccion es relativamente sencilla. No ocurre lo mismo con los
amortiguadores, por lo que el comportamiento del vehiculo puede verse significativamente afectado sin que se
evidencie su deterioro.

En suspensiones activas, los fallos del sistema implican un claro malfuncionamiento y el consiguiente aviso
de averia.

2.1.1. Modelado del sistema de suspensién para estudios de confort y seguridad.

Estudiando la cinematica de la suspension se puede utilizar un modelo simplificado de comportamiento
vertical, con resorte y amortiguador en paralelo, que incluya la correccion angular y la no linealidad que pueda
aportar la geometria, [2-14]-[2-15]. Figura 2-3.
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Unidn a rueda

El elemento amortiguador es el que se deteriora con el tiempo en mayor medida y su analisis requiere de
ensayos dinamicos. Estudiar en el dominio del tiempo y en el de la frecuencia un modelo simple de cuarto de
vehiculo de un grado de libertad permite ver su efecto sobre el confort y la seguridad.

El diagrama de Bode de la figura 2-4 muestra como, para una determinada rigidez del elemento elastico K,
a la frecuencia de resonancia de la masa suspendida M y para una amplitud de excitacion Xp, la amplitud X de la
respuesta crece a medida que disminuye el valor de la amortiguacion R. Razén por la que la seguridad disminuye al
“arrastrar” a la rueda con el movimiento, lo que supone menor fuerza vertical en el contacto.

Sin embargo, para frecuencias mas altas, la funcion de transferencia indica que con valores menores de R
disminuye la relacion de amplitudes y por lo tanto aumenta el confort; se tiene una respuesta en aceleracion de
menor amplitud.
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Figura 2-4. Estudio del confort y de la seguridad con modelos de cuarto de vehiculoy 1 GDL.

Sin embargo, los modelos de un grado de libertad no son validos para estudiar la fuerza de contacto
neumatico-suelo, se necesita utilizar modelos de cuarto de vehiculo de al menos dos grados de libertad, como el que
se muestra en la figura 2-5.

Para el amortiguador con mayor coeficiente Ry, se representa en rojo la funcion de transferencia para la masa
suspendida M y en negro para la semisuspendida m. Las curvas en amarillo (M) y en azul (m) muestran la funcion
para el caso de un menor coeficiente R;. En estas ultimas se aprecia mayor amplitud de movimientos a las
frecuencias de resonancia tanto de M como de m, lo que supone una perdida de confort y de seguridad; es decir:
mayor amplitud en la respuesta en aceleracion y disminucion de la fuerza vertical en el contacto.
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Figura 2-5. Estudio del confort y de la seguridad con modelos de cuarto de vehiculo de 2 GDL.

2.1.2. Modelos de dinamica vertical en vehiculos.

Como se ha visto en el apartado anterior, la utilizacion de modelos de cuarto de vehiculo de dos grados de
libertad podrian ser suficientes para evaluar de forma sencilla la incidencia sobre la seguridad de cada uno de los
parametros de la suspension; pero desde el punto de vista de la identificacion de dichos parametros tienen el
inconveniente de no ajustarse a tipologias de vehiculos con suspensiones de eje rigido, semi-independientes o
independientes que monten barra estabilizadora.

En estos casos se requieren modelos por eje, como los que muestran las siguientes figuras 2-6 y 2-7.
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Figura 2-6. Modelo de 4 GDL para eje Figura 2-7. Modelo de 4 GDL para suspension
con barra estabilizadora. de eje rigido.

En general, modelos de medio vehiculo son mas adecuados para esta finalidad y también para estudios de
predisefio de suspensiones. Permiten simular, tanto el comportamiento vertical/lateral como el vertical/longitudinal
de un vehiculo, ya que consideran los efectos de la transferencia dinamica que se producen en procesos de frenado,
aceleracion y paso por curva debidos a las inercias de balanceo y de cabeceo de la masa suspendida. [2-16]-[2-17].
Figura 2-8.

Sin embargo no contemplan, por ejemplo, una distribucion no homogénea de las masas ni las asimetrias de
comportamiento debidas al fallo de uno de los amortiguadores. En estos casos, si se requiere estudiar con mas
profundidad cémo afectan las caracteristicas de cada uno de los componentes de la suspension a las fuerzas en el
contacto neumatico-suelo, es necesario recurrir a modelos mas complejos, de vehiculo completo, que incluyan
adecuadamente todos los parametros de influencia. [2-7]. Figura 2-9.

Figura 2-8. Ejemplo de modelos de medio vehiculo Figura 2-9. Ejemplo de modelo de vehiculo completo
para estudios de balanceo y cabeceo. [2-2]. de 7 GDL. [2-2].

Los modelos vistos son, en general, para estudios sencillos en los que se aplican simplificaciones como el
trabajar con parametros lineales y no considerar los silent-blocks por estar en serie con el resorte de la suspension
y tener una rigidez mucho mas alta. Con frecuencia, tampoco se considera el amortiguamiento de los neumaticos
por tener un valor mucho menor que el del amortiguador.

Como se justifica en el siguiente capitulo de esta memoria y sucesivos, para alcanzar los objetivos de este
trabajo serd necesario incluir las no linealidades de comportamiento, neumaticos, resortes y en especial del
amortiguador, que muestra siempre grandes diferencias de comportamiento entre extensién y compresion y
habitualmente, también entre baja y alta velocidad de trabajo. Figura 2-10.

Existen diferentes opciones para el modelado no lineal del amortiguador que también se tratan en el siguiente
capitulo.
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Figuras 2-10. Ejemplo de comportamiento no lineal, caracteristico de los amortiguadores de vehiculos .

2.1.3. Simulacion dinamica de vehiculos.

Modelos “realistas” permiten un estudio completo del sistema de suspension y como este interacciona con
el resto de sistemas del vehiculo. La simulacién dinamica se convierte por lo tanto en una herramienta
imprescindible para agilizar los estudios al limitar al minimo los ensayos sobre vehiculo real. [2-7].

Si mediante ensayos en banco podemos determinar las caracteristicas de cada uno de los componentes,
mediante ensayos virtuales podremos predecir las variaciones en su comportamiento frente a cambios en alguno de
los pardmetros. Por ejemplo, manteniendo fijas todas las caracteristicas de los elementos de la suspension, excepto
la de uno de los amortiguadores, podremos cuantificar variaciones en distancias de frenado, velocidades de paso
por curva, etc. [2-7].

Se podra determinar para cada vehiculo concreto el grado de deterioro de un amortiguador que provoca
pérdidas significativas de seguridad:

- Se inspecciona en un vehiculo los sistemas de traccion, frenado, direccion y suspension y se introducen en
un programa de simulacioén dinamica los datos obtenidos, al igual que masas y dimensiones. Figura 2-11.

- Se somete a ensayos virtuales en diferentes condiciones de carga, velocidad, tipo de suelo, etc.

- Se analiza su comportamiento en situaciones comprometidas.
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Figura 2-11. Ejemplo de entrada de datos en programa comercial de simulacion dinamica vehicular “Carsim”.

Pero, por muy realista y contrastado que esté¢ un determinado modelo, siempre habra que realizar ensayos
para validarlo sobre el objeto de estudio. Un banco de ensayo de vehiculo completo, especifico para el estudio del
sistema de suspension, puede ser la herramienta que cumpla la funcién de validacion, sustituyendo asi a los ensayos
en pista. Ejemplo en figuras 2-13 y 2-14.

En todos los campos de estudio de vehiculos se utiliza la simulacion dindmica. Para cada necesidad se
emplean los modelos, los equipos de medida y las sistematicas de ensayo y analisis mas adecuadas. En unos casos
sera necesario el estudio de vehiculo completo, pero en otros puede ser suficiente un modelo mas sencillo:

- En la industria del automovil, se utiliza para el estudio de prototipos y para el disefio y analisis de
suspensiones y de sus componentes.

- En competicion, para los reglajes del vehiculo.

- Eninvestigacion de accidentes de trafico, para el esclarecimiento de las causas.
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- En centros de diagnosis, para la evaluacion de la seguridad activa del vehiculo.

En todos los casos son necesarias herramientas experimentales para la validacion de los modelos y la
evaluacion de los sistemas y componentes estudiados. Los equipos de ensayo mas caros y complejos son los que se
emplean en el disefio de vehiculos. Se utilizan bancos que permiten someter al sistema de suspensiéon completo a
esfuerzos estaticos y dindmicos que solo son reproducibles en modelos simulados pero que no siempre es posible
ensayar en pista de pruebas. Se estudia el prototipo final de vehiculo completo comprobando también las
deformaciones bajo esfuerzos verticales, longitudinales, laterales y pares inducidos por la suspension al subchasis
y éste a la carroceria. Figuras 2-12 a 2-14.

Las frecuencias de excitacion llegan hasta los 20, 30 o 50Hz. Como el neumatico actiia como filtro para
frecuencias elevadas, en ocasiones se elimina y se actiia directamente sobre el buje de la rueda. Ejemplo del banco
de la figura 2-12.

Figuras 2-12 (izquierda) y 2-13. Ejemplos de bancos utilizados para el diseiio de suspensiones de
hasta 6 GDL en cada rueda . (MTS Systems Corporation,).

En estudios de confort se emplean bancos capaces de reproducir las excitaciones de la carretera circulando
a alta velocidad; consiguiéndose, con actuadores de tipo electromagnético, frecuencias de vibracion de hasta
20.000Hz.

En suspensiones el rango de estudio habitual es hasta los 25Hz, que cubre adecuadamente la zona de confort-
seguridad y que se alcanzan con actuadores hidraulicos (figura 2-14), o incluso electromecéanicos.

Figura 2-14. Banco para caracterizar el nivel de confort (NISSAN TECHNICAL CENTRE EUROPA SPAIN).

2.2. EVALUACION DE LOS COMPONENTES DE UN SISTEMA DE SUSPENSION.
2.2.1. Analisis de suspensiones.

Como se ha visto en el apartado anterior, debido a la importancia de este sistema, se invierte gran cantidad
de recursos en su disefio, lo que justifica el estudiar como afecta cualquier variacion en alguno de sus componentes,
especialmente los que se deterioran con el tiempo: neumaticos y amortiguador.

Los métodos existentes para determinan el comportamiento de una suspension los podemos distinguir en dos
grupos: aquellos que pretenden obtener con exactitud las caracteristicas dindmicas de los componentes y los que
solamente buscan la deteccion de fallos. Los primeros, precisan el desmontaje y ensayo por separado de cada
elemento; como en el ejemplo de la figura 2-15.
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Figura 2-15. Determinacion experimental de la rigidez de una barra estabilizadora. Ensayo estatico INSIA.

Desmontaje y estudio por separado no implica necesariamente desmontaje total. Debido a la dificultad de
medidas experimentales en pista, los bancos de cuarto de vehiculo resultan herramientas muy eficaces, muchisimo
mas sencillos que los bancos de vehiculo completo. Figura 2-16. Son utilizados en investigacion para las fases de
disefio de conjuntos de suspension, sintesis y analisis cinematico y dindmico; también para la seleccion y ajuste de
las caracteristicas elastica y de amortiguacion de los componentes. [2-18]-[2-22].

Figura 2-16. Esquema y ejemplos de bancos para ensayo de conjuntos de suspension.
Izquierda, Monaghan06 (2007) y derecha, MTS (2002).

2.2.2. Diagnosis de amortiguadores.

En ocasiones, para evaluar el correcto estado de la suspension, sera suficiente con evaluar unicamente el
amortiguador. Desde el punto de vista de la diagnosis, el ensayo en banco no compensa econdémicamente.
Comercialmente solo se hace en procesos de produccion, como el de la figura 2-17; y para el caso de vehiculos
completados, practicamente solo se realiza en motocicletas, en las que éste componente es especialmente caro y de
desmontaje muy sencillo; figura 2-18.

Figura 2-17. Banco de ensayo multiple para
control de calidad de amortiguadores.(MTS).

Figura 2-18. Banco para ajuste de suspension
delantera de motocicleta. (FG Gubellini).
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Si solamente se busca detectar el deterioro del amortiguador, econémicamente solo compensan métodos sin

desmontaje.

La evaluacion de la caracteristica amortiguadora de un sistema de suspension requiere de métodos dindmicos;
lo que implica la excitacion del sistema, que puede ser a baja o a alta frecuencia.

Los primeros, ejemplo figura 2-19, se basan en excitar la carroceria. Tienen la ventaja de la sencillez pero el
gran inconveniente de que los recorridos no cubren el rango de trabajo del amortiguador. Esta circunstancia junto a
la baja frecuencia de excitacion, la de resonancia de la masa suspendida, no les permite detectar fallos habituales
como la falta de aceite en la camara de compensacion. Como ejemplo el amortiguador bitubo de la figura 2-20, en
el que el paso de aire por la valvula de base solo se pone de manifiesto en el banco de ensayo con recorridos muy
amplios en extension y a frecuencias superiores a los 2 Hz.

Resultado:
No operativo
Peligroso
Desfavorable
Favorable
Buen estado
Optimo

Figura 2-19. Banco comercial Trabazola para evaluacion manual de amortiguadores sin desmontaje.
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Figura 2-20. Ejemplo de amortiguador con fallo por pérdida de aceite.

Los equipos que trabajan a alta frecuencia, hasta los 25Hz, lo hacen excitando la rueda y son los denominados
bancos de suspensiones de placas de vehiculo completo. Los mas utilizados en talleres, estaciones de Inspeccion
Técnica de Vehiculos (ITV) y centros de diagnosis son los basados en el método EUSAMA [2-23] (European Shock
Absorbers Manufacturers Association). Figuras 2-21 y 2-22.

B
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h 3

Placas de excitacion.
Célula de carga.
Sistema de control y adquisicion de datos

oW oo —

Excitacion senoidal. Motor con leva excéntrica.

Figura 2-21. Esquema de funcionamiento de
banco de suspensiones EUSAMA. [2-24].
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Figura 2-22. Medida de fuerzas de contacto durante
el ensayo en banco con método EUSAMA. [2-25].
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La eficacia del amortiguador se obtiene comparando el peso estatico con la fuerza que se registra durante el
ensayo y que es minima a la frecuencia de resonancia de la masa semisuspendida, figuras 2-22 y 2-23. El
inconveniente principal es que el resultado es muy dependiente de la amplitud de la excitacion.

Para evitar el despegue del neumatico, eficacia del 0% aunque el amortiguador esté en buen estado, ésta se
limita a 3mm; por lo que los recorridos de trabajo, y en general las velocidades, no permiten detectar fallos como
los del amortiguador de la figura 2-20.

Eficacia (%)

100-60% Optimo
Eficacia (%) = 100”‘(Fmin /F csmticu) 60-45%  Buen estado

45-30%  Favorable

30-20%  Desfavorable

20-10%  Peligroso

0% No operativo

Figura 2-23. Banco de suspensiones EUSAMA. Criterio de eficacia. [2-26].

Para evitar el inconveniente anterior se utiliza un modelo de banco modificado, similar al EUSAMA, pero
que entre leva y placa intercala un resorte de rigidez cercana a los 180.000 N/m, ligeramente inferior a la de los
neumaticos de los vehiculos ligeros. De esta forma se consiguen mayores amplitudes de trabajo en el amortiguador
sin que la rueda pierda el contacto con la placa. Esquema de la figura 2-24.

En este equipo se sustituye la célula de carga por un medidor de desplazamiento. El resultado de eficacia
depende de la relacion entre la amplitud méxima registrada y el peso estatico. Este se conoce del desplazamiento
inicial, que es la deformacion inicial del resorte del banco.
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Figura 2-24. Esquema de funcionamiento y detalle de la pantalla de control de un banco de suspensiones
basado en la medida de desplazamientos a frecuencia de resonancia de la masa semisuspendida.

y

Aunque existen propuestas para mejorar estos métodos de diagnosis basadas en el estudio en frecuencia de
las amplitudes medidas y en el desfase entre excitacion y respuesta, [2-26]-[2-30], los dos tipos de bancos siguen
teniendo inconvenientes comunes:

- No permiten obtener valores cuantitativos de amortiguamiento.
- Resultados afectados por el peso del vehiculo y por la presion de los neumaticos. [2-28].

- No existe un criterio objetivo de aceptacion/rechazo y con los condicionantes anteriores es muy dificil
establecerlo. [2-30].

Como consecuencia de ello, especialmente por este ultimo motivo, actualmente el control de los sistemas de
suspension se limita a una inspeccion visual. Aunque habitualmente las estaciones de ITV disponen de algunos de
los equipos descritos, o no los tienen operativos o solo los utilizan para detectar desequilibrios entre suspensiones
del mismo eje. Solo desequilibrios muy evidentes inducen al inspector a buscar visualmente algun fallo o fuga de
aceite que justifique el defecto, que en ninglin caso se categoriza como grave.
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2.3. CONCLUSIONES. HIPOTESIS DE TRABAJO.

Los métodos existentes de evaluacion del estado de los elementos de suspension sin desmontaje no son
fiables ya que dependen del criterio subjetivo de un operario y en muchos casos no son capaces de detectar y en
ningun caso cuantificar el grado de deterioro de un componente. De hecho, en centros de ITV y de diagnosis no se
utiliza ninguin equipo con ésta finalidad. Actualmente el unico método fiable supone el desmontaje de componentes,
que es un proceso en la mayoria de las ocasiones lento y costoso.

En conclusion:

Se necesita un método de evaluacion de los elementos del sistema de suspension que no precise el desmontaje
de los mismos, que sea rapido, simple y cuyos resultados permitan conocer de una manera clara y fiable el estado del
sistema y como éste afecta a la seguridad en maniobras comprometidas.

En el siguiente capitulo, antecedentes bibliograficos, se hace un resumen de estudios que han buscado el
mismo objetivo o similares. Del analisis de estas propuestas para conseguir valores cualitativos de amortiguamiento
se llega a la conclusion de que, para evaluar con fiabilidad la incidencia en la seguridad que tiene el estado de los
componentes de la suspension es necesario cuantificar los diferentes parametros e identificar la curva de
comportamiento del amortiguador.

Actualmente no existe ningiin equipo en explotacion que permita obtener la curva de un amortiguador sin
desmontarlo, ni siquiera como parametro lineal aproximado.

Se parte de la hipétesis de que caracterizando el movimiento de un vehiculo cuando se excita el sistema de
suspension es posible, mediante el método de optimizacioén adecuado, identificar los parametros de las ecuaciones
del modelo que define su comportamiento: curvas de rigidez y de amortiguacion, masas e inercias.
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Capitulo 3: OBJETIVOS DE LA TESIS.

3.1. DETERMINACION DEL VALOR DE AMORTIGUAMIENTO DE UN SISTEMA DE SUPENSION.
ANTECEDENTES.

Los bancos comerciales de diagnosis de amortiguadores sin desmontaje vistos en el capitulo anterior se
pueden clasificar en dos tipos: los que provocan en el sistema de suspension del vehiculo un movimiento libremente
amortiguado y los que lo someten a vibraciones forzadas, [3-1]. Los primeros utilizan el método del decremento
logaritmico para la determinacion del coeficiente de amortiguacion y los segundos excitan la masa suspendida o la
semisuspendida, analizando la respuesta del sistema en fuerza o desplazamiento.

En este capitulo se hace un resumen de estudios, basados en los sistemas anteriores, que han buscado una
metodologia para obtener valores de amortiguamiento como criterio objetivo de aceptacion/rechazo del estado del
amortiguador.

Del analisis de las ventajas e inconvenientes de estas propuestas se llega a las conclusiones que permiten
fijar y justificar los objetivos de esta Tesis.

En cada uno de los métodos descritos se ha mantenido la diferente nomenclatura utilizada por los autores.

3.1.1. Método del decremento logaritmico.

Estudia la disipacion de la energia que provoca el amortiguador cuando se desplaza al sistema de suspension
de su posicion de equilibrio provocando un movimiento libremente amortiguado. Esto se puede conseguir
presionando la carroceria (p.e. equipo comercial de la figura 2-19) o mediante una plataforma de caida brusca que
simula el paso controlado del vehiculo por un resalte de una determinada altura. Figura 3-1.

Figura 3-1. Banco para obtencion de la caracteristica amortiguadora de una suspension
mediante el método del decremento logaritmico. [3-1].

La utilizacién de un banco garantiza la repetibilidad del ensayo y facilita la medida del desplazamiento
relativo entre masa suspendida y semisuspendida, como proponen los autores S.H. Lajqi et al., “Possible
experimental method to determine the suspension parameters in a simplified model of a passenger car”, [3-2].

Se puede utilizar un simple ‘gato’ para elevar la masa suspendida y asi descargar la suspension, figura 3-2.
Cuando éste se desbloquea, la masa cae provocando deformaciones a compresion elevadas, pero pequefias en
extension. Se ensaya por eje, registrandose los desplazamientos con un sensor de tipo inductivo (LVDT) y las
fuerzas en el apoyo del neumatico con una célula de carga.

Se trabaja sobre un modelo de cuarto de vehiculo de un grado de libertad, con parametros lineales. Para
obtener el valor de amortiguamiento, constante de amortiguamiento C,, se utiliza el método del decremento
logaritmico tal como se describe en la figura 3-3.
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Figura 3-2. Propuesta de banco para la obtencion de los parametros de una suspension
mediante el método del decremento logaritmico. [3-2].

Figura 3-3. Calculo de los parametros de una suspension mediante el método del decremento
logaritmico. [3-2].

El medidor de desplazamiento permite determinar la atenuacion del movimiento entre dos picos
consecutivos, periodo de oscilacion de la frecuencia natural de la masa suspendida.

La célula de carga, mediante ensayo estatico, permite obtener la rigidez de la suspension, k, y la masa de
calculo, M.

Este método presenta los siguientes inconvenientes:

- Las ecuaciones anteriores solo son validas con parametros lineales.

- Modelo de 1 GDL, que no considera el efecto de la masa semisuspendida ni el comportamiento vertical del
neumatico.

- Modelo de cuarto de vehiculo que no considera el efecto de las asimetrias de la suspension por eje, tampoco
el de la barra estabilizadora ni las inercias de balanceo.

Aporta las siguientes ventajas:

- Metodologia sencilla para obtener el valor de rigidez mediante ensayo estatico. Utilizando una plataforma
elevadora, es posible descargar progresivamente la suspension y manteniendo al vehiculo siempre horizontal,
medir la rigidez de los resortes sin que trabajen las barras estabilizadoras.
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- Meétodo muy sencillo para una pre-estimacion de un valor lineal de amortiguamiento (R) y por consiguiente
del amortiguamiento critico (Rciit) y del factor de amortiguamiento (&).

R
j;l_ I E._i R =2 0KM §=

Crit

T2\ af Re

3.1.2. Bancos que excitan la masa suspendida.

La idea es tratar al conjunto del vehiculo como un mecanismo a ensayar dentro de un banco que dispone de
un sistema de excitacion vertical y de sensores de medida de fuerza y de desplazamiento. Figura 3-4.

Figura 3-4. Patente de banco para obtener la curva de comportamiento de un amortiguador sin desmontaje. [3-3].

La propuesta anterior presenta la dificultad de aplicar una fuerza de excitacion sobre la carroceria, lo que no
resulta viable sin dafiarla. Seria posible en vehiculos con sistema McPherson, aplicando la fuerza sobre la copela,
pero restringe en exceso el posible campo de aplicacion del equipo.

La propuesta de H. Nozaki solventa este problema situando el actuador en el suelo y excitando el chasis en
un punto seguro. Figuras 3-5 y 3-6.“Technology for measuring the damping force of shock absorbers and the
constant of coil springs mounted on a vehicle”, [3-4].

Load sensar

Figura 3-5. Propuesta de banco con actuador hidraulico para excitacion senoidal de la masa
suspendida. Amplitud 25mm y frecuencia 2Hz. [3-4].
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Figura 3-6. Modelo de medio vehiculo simplificado de H. Nozaki. [3-4].
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Si el doble actuador hidraulico excita de forma simétrica en frecuencia, fase y amplitud; el modelo por eje
se puede simplificar a un modelo de cuarto de vehiculo de 2GDL, figura 3-6. El modelo se reduce a una tnica
ecuacion de equilibrio de fuerzas en la masa semisuspendida:

m,x, +k,x, =k (x, —x,)—c(x,—%,) =0 AW =k,x,
myXo + AW =k, (x; —x,) +c(X, —X,)

Para resolverla se consideran las siguientes simplificaciones:

- Inercia de la masa semisuspendida despreciable. (Frecuencia de excitacion baja con deformaciones pequeiias
en el neumatico).

- Solo se considera el instante de tiempo en el que el desplazamiento relativo entre masas es cero con respecto
al inicial.

La ecuacion queda por tanto reducidaa AW =c¢(X, —X,) , resoluble con la medida de la célula de
carga y del sensor de desplazamiento de hilo.

La ultima simplificacion supone, seglin indica el propio autor, que la amortiguacion se calcula unicamente
para una velocidad concreta. Ensayos con diferentes velocidades y amplitudes de excitacion aportan resultados
complementarios que permitirian caracterizar el comportamiento del amortiguador en un rango de trabajo.

El método descrito presenta los siguientes inconvenientes:

- Esnecesario aplicar simplificaciones que no permiten buenos resultados.
- Me¢étodo de excitacion de la carroceria complicado.

Para solucionarlos, el mismo autor propone excitar la masa semisuspendida, [3-5]. Pero, tiene el
inconveniente de que dejando libre la masa suspendida, se anula la ventaja de tener controlados los movimientos de
la carroceria y aparecen los efectos de la barra estabilizadora, asimetrias de comportamiento e inercias. Por lo tanto,
la solucion final propuesta seria fijar la carroceria, pero que solo resulta viable con motocicletas. Figura 3-7.
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Figura 3-7. Propuesta alternativa de H. Nozaki . [3-5].

Los dos métodos aportan las siguientes ventajas:

- Aunque en los modelos utilizados se tengan mas incognitas que ecuaciones, estudiando la evolucion de los
desplazamientos con el tiempo, es posible encontrar puntos de trabajo en los que las ecuaciones son
independientes. Si ademas los ensayos se realizan en diferentes condiciones de velocidad y amplitud, se
puede obtener informacion complementaria para la resolucion.

- Fijar la carroceria y centrarse en las ecuaciones de equilibrio de fuerzas en la masa semisuspendida seria una
solucion adecuada; pero, teniendo en cuenta que es inviable en un banco comercial, una alternativa es la
excitacion de la rueda a alta frecuencia y asi reducir al minimo los movimientos de la carroceria y sus efectos.

3.1.3. Bancos que excitan la masa semisuspendida.

Como se ha visto anteriormente, debido a la complejidad que en la practica supone controlar el movimiento
de la carroceria, excitar la rueda es el método experimental mas sencillo y universal para caracterizar el sistema de
suspension de un vehiculo.

Se pueden encontrar diferentes propuestas de mejora de los bancos de placas actuales basadas en el método
EUSAMA vy dirigidas a la diagnosis de amortiguadores, [3-6]-[3-14].
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A continuacién se describen las dos metodologias que buscan valores cuantitativos de amortiguamiento y
que ademas aportan soluciones técnicas que podrian permitir obtener la curva del amortiguador.

La primera de ellas, de los autores A. Navarro et al., “Metodologia experimental para determinar el
coeficiente de amortiguamiento del sistema de suspension de un vehiculo”, [3-9].
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Figura 3-8. Propuesta basada en caracterizar los desplazamientos de cuarto de vehiculo. [3-9].

Utilizando un modelo de cuarto de vehiculo de dos grados de libertad, el método se basa en que
caracterizando el movimiento de rueda y carroceria cuando se excita el sistema de suspension es posible resolver
las ecuaciones de equilibrio de la masa suspendida y semisuspendida. La medicion de los desplazamientos se realiza
con camaras de alta resolucion que trabajan con una frecuencias de muestro de S00Hz. Figura 3-8, a).

Presenta los siguientes inconvenientes:

- Modelo simplificado de comportamiento vertical de neumatico que no considera su caracteristica
amortiguadora. Figura 3-8, b).

- Modelo de cuarto de vehiculo que no considera el efecto de las asimetrias de la suspension por eje, tampoco
el de la barra estabilizadora, ni las inercias de balanceo.

- Utilizacién de parametros lineales.

- Sistema de adquisicion de datos que para algunos ensayos puede ser de prestaciones insuficientes en
capacidad de muestreo y en resolucion de las medidas.

Ventajas:

- Elsistema se resuelve en diferentes puntos dentro de un ciclo de excitacion y para diferentes frecuencias, lo
que permite obtener un conjunto de soluciones, a pesar de tener cinco incognitas pero so6lo dos ecuaciones.
Figura 3-8, c). Con todos los datos del ensayo se aplica un ajuste por minimos cuadrados sobre el conjunto
de soluciones, lo que disminuye el error del sistema de medida.

La segunda metodologia de diagnosis, [3-10]-[3-14], se basa en el estudio de la funcion de respuesta en
frecuencia del sistema de suspension cuando se excita en un banco EUSAMA. El objetivo es minimizar el efecto
que sobre el resultado tiene la amplitud de excitacion, la carga del vehiculo en el momento del ensayo y la presion
del neumatico.

Destaca la propuesta descrita en los articulos [3-13]-[3-16], de los autores J. A. Calvo et al., en los que se
establece una metodologia de trabajo y un criterio para la aceptacion-rechazo del amortiguador: “Establishing
inspection criteria to verify the dynamic behaviour of the vehicle suspension system by a platform vibrating test
bench”, [3-13]y “Procedure to verify the suspension system on periodical motor vehicle inspection”, [3-14].

Se trabaja sobre modelos de vehiculo por eje, sin barra estabilizadora y también de cuarto de vehiculo de dos
grados de libertad. No se resuelven las ecuaciones de equilibrio de fuerzas en el dominio del tiempo, sino que se
analiza la funcion de transferencia. La relacion entre la amplitud de la respuesta en fuerza y la amplitud de la
excitacion a lo largo del ensayo permite una estimacion del factor de amortiguamiento, [3-17]. Figura 3-9. La idea
es utilizar el valor obtenido como indicador del estado del amortiguador.
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Figura 3-9. Obtencion del factor de amortiguamiento a partir de la funcion de respuesta en frecuencia. [3-13].

Mediante simulacion con el método Bond Graph, [3-18], se establece una relacion entre la eficacia EUSAMA
y el factor de amortiguamiento (figura 3-10); observandose un punto de inflexion en la curva (§=0,12), a partir del
cual la eficacia cae rapidamente y la seguridad se veria comprometida, (AREA #1). [3-15] y [3-16].

Efficiency (%) = 100 * —2- F

l|l|u.

Car type Damping coefficient

5 = Comfortable car 01.20-0.25
R('”‘ glimit =0.12 Semi-sport car 0.25-0.30
Sport car 0.30-0.35

Racing car 01.35-0.40

Rey =24/KM

Figura 3-10. Factor de amortiguamiento limite como criterio de rechazo del estado del
amortiguador. [3-13] y [3-14].

El rango de excitacion de la plataforma seria de 0 a 25 Hz, a razén de 0,18 Hz/s; lentamente, para poder
obtener correctamente las amplitudes maximas a las dos frecuencias de resonancia del sistema, [3-19]. Los bancos
EUSAMA lo hacen aproximadamente en 19 segundos y con este procedimiento serian 140.

Figura 3-11. Propuesta de banco de placas para excitacion a frecuencia de resonancia de la masa
suspendida. [3-14].
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Como la fuerza del motor a bajas revoluciones no permite excitar de forma uniforme la plataforma a la
frecuencia de la masa suspendida y el tiempo del ensayo resulta excesivo para uso comercial, los autores proponen
un banco modificado, figura 3-11. [3-14]:

Se incorpora un reductor de velocidad para aumentar el par del motor a bajas revoluciones y se limita el
rango de frecuencias del ensayo de 0 a 3Hz, que se varian a razén de 0,1 Hz/s. A baja frecuencia se puede aumentar
la amplitud de la excitacion de los 3 a los 12,5mm sin que disminuya excesivamente la fuerza en el contacto.

Los resultados se comprueban sobre tres vehiculos, con tres juegos de amortiguadores diferentes y mediante
ensayos sobre banco real y simulados.

Este método propone un criterio objetivo de aceptacion/rechazo del estado del amortiguador que mejora al
establecido por EUSAMA, pero que presenta inconvenientes:

- Los valores de amortiguamiento que se pueden obtener a partir del factor de amortiguamiento son lineales.
Se consiguen resultados similares con el método del decremento logaritmico, con un banco mas sencillo.

- Se fija el mismo limite para el factor de amortiguamiento para todos los vehiculos; pero como se detalla a
continuacion, no es viable establecer un valor comun de referencia que pueda utilizarse como criterio del
correcto estado de la suspension. [3-11].

En este trabajo, [3-11], “Twilight of the EUSAMA diagnostic methodology”, de los autores M. Klapka et al.,
se estudian diferentes métodos para estimar el factor de amortiguamiento utilizando la metodologia EUSAMA. Se
realizan 10.000 simulaciones con un modelo de cuarto de vehiculo de 2 GDL, combinando parametros de
suspensiones lineales en el rango de los valores indicados en la tabla adjunta de la figura 3-12. En la grafica de esta
figura se aprecia que la dispersion de resultados no permite encontrar un punto de inflexion, de caida brusca de la
eficacia, que permita fijar un valor del factor de amortiguamiento que pueda utilizarse como criterio comtn de
aceptacion/rechazo del correcto estado de la suspension. Cualquier valor implica asumir un nimero elevado de
vehiculos indebidamente aceptados y/o rechazados.
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Figura 3-12. Eficacia EUSAMA frente al factor de amortiguamiento. [3-11].

3.1.4. Conclusiones.

Se evidencia la dificultad para encontrar un criterio para la diagnosis del amortiguador. Los sistemas de
suspension se disefian con unos parametros que son especificos para cada vehiculo. Identificar dichos parametros
es el método mas fiable para poder evaluar su correcto funcionamiento; ya que permite realizar simulaciones
dinamicas en maniobras comprometidas, en diferentes condiciones de adherencia, carga, etc.; relacionando la
respuesta en cada caso con el grado de deterioro de los amortiguadores.

Las propuestas estudiadas van encaminadas en este sentido, utilizando metodologias que permiten medir
valores de amortiguacion, pero con los siguientes inconvenientes:

- Se basan en modelos de cuarto de vehiculo y de uno o dos grados de libertad, por lo que no consideran el
efecto de las asimetrias de la suspension por eje, tampoco el de la barra estabilizadora, ni las inercias de balanceo.
Esto quiere decir que un vehiculo con uno de los amortiguadores totalmente no operativo en ese cuarto de
suspension, se obtendria erroneamente un cierto valor de amortiguamiento debido al trabajo del resto de
amortiguadores, especialmente al opuesto en el eje que se esta ensayando.

- Las metodologias analizadas que consiguen experimentalmente resultados cuantitativos, obtienen
coeficientes de amortiguamiento constantes; pero los amortiguadores presentan siempre curvas caracteristicas no
lineales, que se disefian con esta intencion para mejorar el comportamiento dinamico del vehiculo.

23



Metodologia experimental para la identificacion de parametros de suspension en vehiculos automoviles.

La suspension de un vehiculo automévil, en general, es un sistema no lineal debido a:
- Efectos de la geometria en los mecanismos.
- La limitacioén en amplitud de los movimientos debido, entre otros elementos, a los silent blocks.
- La progresiva rigidizacion de los silent blocks y a su comportamiento viscoelastico.

- Comportamiento del resorte no lineal, (suspensiones neumaticas o de resortes helicoidales con diametros de
espiras y pasos de hélice variables).

- Caracteristicas no lineales del neumatico en funcion de su estructura, de la presion de inflado y de la carga.

- Y especialmente, debido a la gran diferencia de comportamiento en extension y compresion que presentan
todos los amortiguadores en el rango de velocidades de trabajo.

La simplificacion de calculos mediante la utilizacion de un modelo lineal para alguno de los componentes
puede ser considerada, ya que la amplitud de los movimientos a los que se va a solicitar al sistema en algunos
situaciones no es muy elevada, por lo que en esos rangos de trabajo el comportamiento va a ser cercano al lineal,
(rigidez de resortes, de silent-blocks y de neumaticos).

Sin embargo, con valores de amortiguamiento lineales no es posible predecir el comportamiento del vehiculo
en situaciones en las que se presentan diferentes combinaciones de velocidades, lo que ocurre en la mayoria de los
casos.

No hay duda en que la simulacién dindmica vehicular requiere de modelos de amortiguador lo mas realistas
posibles, como se puede encontrar en numerosas referencias bibliograficas, p.e., [3-20]-[3-32]. Los modelos mas
completos consideran curvas de comportamiento diferentes en funcién de la temperatura, aceleracion y posicion del
vastago. Figura 3-13.

La discusion es hasta donde es posible simplificarlos obteniendo buenos resultados en las simulaciones;
concretamente, trabajar con curvas de comportamiento Fuerza-Velocidad, pero sin considerar la histéresis.
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Figura 3-13. Modelado de amortiguadores. Curvas de Fuerza-Velocidad en funcion de la frecuencia
de excitacion y de la posicion del vistago. [3-32].

Caracterizar adecuadamente la respuesta en frecuencia y aceleracion implica estudios complejos, que no
siempre compensa realizar. Las diferencias de comportamiento que se observan en simulaciones de vehiculo
completo habitualmente tampoco justifican la dificultad que supone utilizar modelos que contemplen la histéresis
del amortiguador. Por estas razones, en estudios de confort y seguridad, la propuesta es utilizar modelos de
amortiguador lineales a tramos, habitualmente con cuatro tramos que caracterizan las diferencias de comportamiento
en alta y baja velocidad, tanto en extension como en compresion.[3-20]-[3-22].

3.2. OBJETIVOS.
Como consecuencia de las conclusiones expuestas anteriormente, tanto en este capitulo como en el anterior
de justificacion del trabajo de investigacion, se proponen en esta Tesis los siguientes objetivos:

12 Desarrollo de un método de evaluacion de los componentes del sistema de suspension en vehiculos
automoviles. Obtencion de los parametros que definen su comportamiento vertical, las curvas de rigidez y de
amortiguacion, masas e inercias.
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Este método, basado en banco de ensayo de placas para vehiculo completo, ha de ser capaz de efectuar la
comprobacion del sistema de suspension sin tener que proceder al desmontaje de ninguno de sus elementos.

Se busca que sea facil de utilizar y rapido, lo que junto con la economia son requisitos imprescindibles para
poder ser utilizado como herramienta de diagnosis; en particular, la comprobacion del estado del amortiguador,
principal causante del funcionamiento incorrecto del sistema.

22 Posibilidad de implementar los resultados de las medidas en banco de placas en un modelo de simulacion
dinamica vehicular, validado experimentalmente, que permita determinar, cuantitativa y cualitativamente, la
incidencia en la seguridad que tiene el grado de deterioro de los componentes del sistema de suspension del vehiculo
estudiado.

En el siguiente capitulo se desarrolla la propuesta de un nuevo banco de suspensiones de vehiculo completo.
Partiendo de las premisas fijadas en los objetivos anteriores, se evaluan los equipos y las metodologias necesarias
para la identificacion de los distintos parametros de la suspension. Se describen los ensayos realizados y las
conclusiones del analisis de resultados.
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Capitulo 4: BANCO DE VEHICULO COMPLETO PARA LA IDENTIFICACION DE
LOS PARAMETROS DE SUSPENSION.

4.1. INTRODUCCION.

Se parte de la hipotesis de que caracterizando el movimiento de un vehiculo cuando se excita el sistema de
suspension es posible, mediante el método de optimizacion adecuado, identificar los parametros de las ecuaciones
del modelo que define su comportamiento. De aqui la importancia en la eleccion del banco y del tipo de sensores a
utilizar, de la metodologia de trabajo y especialmente del modelo dinamico simplificado de suspensiones en el que
apoyarse para procesar y analizar los resultados de medida.

Por la razoén anterior, se decide la realizacion de varios ensayos previos para comprobar experimentalmente
las conclusiones obtenidas en el capitulo anterior y para definir el procedimiento que permita alcanzar los objetivos
de este trabajo. Estos ensayos y los equipos utilizados se describen en los puntos 4.2 y 4.3.

En el punto 4.4 se desarrolla la propuesta definitiva, que estd basada en sensores de desplazamiento laser.

4.2. DESCRIPCION DEL BANCO MODIFICADO.

Como consecuencia del estudio realizado en el capitulo dos sobre los bancos existentes y considerando las
propuestas analizadas en el capitulo tres para mejorarlos, se parte de un banco comercial de la marca Maha, con
resorte entre la leva del motor y la placa de excitacion, figura 4-1. La ventaja principal de éste sistema frente al
EUSAMA, [4-1]-[4-2], es que se consigue mayor velocidad de trabajo en los amortiguadores sin que se produzcan
pérdidas de contacto entre rueda y placa a la frecuencia de resonancia de la masa semisuspendida.

Figura 4-1. Esquema de funcionamiento del banco de suspensiones de placas MAHA, modelo EUROTEST SA2,
basado en la medida de desplazamientos a frecuencia de resonancia de la masa semisuspendida.

La excitacion es de tipo senoidal, mediante un cilindro montado en el eje del motor con una excentricidad
fija aproximada de 3,5 mm. El desplazamiento de la placa en cada ensayo depende de la rigidez del propio resorte
del banco (Ks), del peso del vehiculo y del estado del amortiguador. La méxima amplitud se consigue a la frecuencia
de resonancia de la masa semisuspendida, entre los 7 y los 12 Hz, que se relaciona con el peso estatico para establecer
un valor de eficacia de la suspension.

La grafica ejemplo de la figura 4-2 muestra la evolucién de los desplazamientos de una placa a lo largo de
un ensayo tipo. Cuando el control del banco detecta el peso del vehiculo sobre las dos placas, arranca el motor, que
acelera hasta su velocidad maxima. Se consigue una excitacion estable de aproximadamente 16 Hz, que se mantiene
unos dos segundos antes de desconectar la alimentacion. Debido al volante de inercia conectado al eje de giro, la
parada se ralentiza, por lo que se realiza un barrido descendente y lento de frecuencias de excitacion, pasando por
la de resonancia de la masa semisuspendida. En la grafica, aproximadamente en el segundo diez.
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Cuando las frecuencias de excitacion coinciden con las de resonancia, si el amortiguador no estd en buen
estado, no es capaz de controlar la amplitud de los desplazamientos de la rueda. La funcion del elemento elastico
del banco es la de mantenerla siempre en contacto con la placa aunque los desplazamientos sean elevados. El ensayo
se realiza de forma independiente para cada rueda.

En la grafica ejemplo se pueden apreciar tambien los dos pasos por la frecuencia de resonancia de la masa
suspendida, en aceleracion y en el barrido descendente; aproximadanmente en los segundos cuatro y quince.

Figura 4-2. Variacion de los desplazamientos de la placa a lo largo del ensayo de una suspension con
el amortiguador en mal estado.

Este tipo de bancos disponen de sensores resistivos para registrar los desplazamientos y permiten medir el
peso estatico caracterizando la rigidez del resorte, figura 4-3. Por lo tanto, no necesitan célula de carga; su uso no
aporta ninguna utilidad en medidas dindmicas, ya que la inercia de la placa afecta a la medida de fuerza en el sensor.
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Figura 4-3. Resultados de la caracterizacion del resorte de la placa izquierda.

Para este estudio se utiliza un banco comercial, pero se prescinde totalmente de la consola de medida y
control. Solo se utiliza el sistema mecanico de excitacion, figura 4-1; junto con los medidores de desplazamiento de
las placas, que se calibran para poder ser utilizados en las pruebas. Figura 4-3.

Para poder realizar ensayos a frecuencias de excitacion controladas y lo que es alin mas importante,
estabilizadas, se incorpora un variador de frecuencia de la marca T-VERTER, modelo K1-405-M3. Figura 4-4.

Para la activacion de los motores, control del variador y para la adquisicién de datos se implementa un
sistema externo, basado en el software Lab-View de National Instruments; con una tarjeta conversora A/D, modelo
NI-6024E; con entradas y salidas tanto analégicas como digitales. Esquema de la figura 4-4.

Con esta configuracion es posible realizar ensayos utilizando diferentes tipos de sensores: acelerometros
(figura 4-4); medidores de desplazamiento inductivos, LVDT; resistivos de hilo y LASER.
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Figura 4-4. Esquema del sistema de control y de adquisicion de datos con sensores de aceleracion.

4.3. SISTEMA BASADO EN EL USO DE ACELEROMETROS.

Utilizar acelerémetros para caracterizar los movimientos presenta inconvenientes al tener que integrar la
sefial para obtener velocidades y desplazamientos, pero también presentan ventajas que hacen que sean ampliamente
utilizados en estudios experimentales de suspensiones, como son: la variedad de tipologias y de rangos de trabajo
disponibles, la calidad de las medidas, el precio y la facilidad de instalacion. Por estas razones este tipo de sensores
se han empleado en varias de las propuestas analizadas en el capitulo anterior y se decide también utilizarlos para
realizar los estudios previos objeto de este apartado, siguiendo la metodologia que se describe a continuacion:

- Desarrollo y puesta a punto de un sistema de control y adquisicion de datos adaptado a los bancos de
suspensiones de placas.

- Evaluacion de diferentes tipos de sensores para seleccionar los mas adecuados para caracterizar el
comportamiento del sistema de suspension.

- Comprobar si el con el sistema de excitacion del banco elegido es posible hacer trabajar al amortiguador por
encima de las velocidades de apertura de las valvulas. Los vehiculos con amortiguadores en buen estado
presentan mas problemas en este sentido.

- Estudio de los efectos del comportamiento no lineal del valor de amortiguacion en los desplazamientos
medidos en banco.

- Medida de los movimientos transversales y su efecto sobre un modelo simplificado que solo contemple la
componente vertical.

- Estimacion de errores al aplicar diferentes modelos de suspension simplificados.

- Estudio del efecto de otros comportamientos no lineales, como los de los silent-blocks; especialmente el de
las copelas de las columnas McPherson.

- Estudio de la sensibilidad a errores en la estimacion de parametros, como el valor de la masa semisuspendida.

- Analisis de la dispersion de resultados en estimaciones del coeficiente de amortiguamiento en funcion de
diferentes condiciones de ensayo.

4.3.1. Realizacién de ensayos.

El estudio se realiza sobre el eje delantero de un Citroen AX, que al no montar barra estabilizadora, permite
en principio trabajar con modelos de cuarto de vehiculo sin necesidad de medir los desplazamientos
simultaneamente en todo el eje.
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Se utilizan acelerémetros piezoresistivos marca KIOWA, modelo AS-GB; dos de rango *5g para la
caracterizaciéon de los movimientos verticales en placa y masa semisuspendida y tres de rango +2g para los
movimientos transversales y longitudinales.

Para estudiar la influencia del silent-block de las copelas de las columnas McPherson se trabaja con dos
modelos diferentes de cuarto de vehiculo, de dos y de tres grados de libertad. Para ello se instalan dos acelerémetros
piezoeléctricos marca KISTLER, modelo 8712A5M1; de rango +5g. Figura 4-5.

[ ]

Figura 4-5. Modelos de cuarto de vehiculo de 2 y 3 GDL para estudio de los silent-blocks.
Posicionamiento de los acelerometros en placa, rueda y en copela de columna de suspension.

Para cada uno de los puntos de medicion es necesario obtener el desplazamiento y la velocidad a partir de la
aceleracion. A pesar de trabajarse con frecuencias de muestreo de 1kHz y de los filtrados por hardware y software,
previos y posteriores a las medidas realizadas, la integracion numérica de los datos registrados presenta dificultades
que hacen imposible su utilizacion. Para solucionar este problema, se opta por ensayos a frecuencia de excitacion
estabilizada; lo que permite un ajuste de dichos datos a un sumatorio de funciones continuas arménicas.

Las sefiales se puedan aproximar a una suma de senos y cosenos de la frecuencia de excitacion y de los
armonicos hasta la frecuencia de corte del filtro paso bajo. Esta se establece en tres veces la frecuencia fundamental
debido a que al hacer la transformada de Fourier se observa que solo son significativos los tres primeros armoénicos;

el tercero, en mucha menor medida:
n=3

Acel.zZAn -sen(n-w-t)+ B, -cos(n-w-t) 4-1)

n=1

Para la identificacion de las amplitudes 4, y By, se realiza una interpolacion ctbica de los datos, permitiendo
ajustes con errores inferiores al 1% en los desplazamientos de las masas e inferiores al 5% en el caso de los silent-
blocks de las copelas. Figura 4-6.

Este método permite buenos resultados de integracion para la obtencion de velocidades y también de
desplazamientos relativos; como se puede comprobar al comparar los desplazamientos registrados con el medidor
de la placa con los obtenidos a partir de los datos de aceleracion. Figura 4-7.

aceleracion copela real (azul) int (rojo) desplazamiento del banco segun banco(azul) y acelerémetro
02—

? M 0.01
! 0.005
% 0 m 0
£
4 -0.005
0.01
-2
-0.015
-3
-0.02
0.6 0.7 0.8 . 0.9 . f:ec (hz;j“ 5915.42 1.3 1.4 35 4 45 5 55 6 6.5
o tiempo s
Figura 4-6. Ejemplo de ajuste de los datos de Figura 4-7. Desplazamientos obtenidos en la placa a
ensayos a sumatorio de funciones armonicas. partir de la medida de aceleracion comparados con
(Ajuste del 95,13%). los del sensor del banco. (Ajuste del 99,83%,).
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Se realizan ensayos a frecuencias estabilizadas en el rango de los 5 a 14Hz. Por debajo de los 4Hz el motor
no permite una excitacion senoidal estable al no poder mantener una velocidad constante.

Se ensayan dos juegos de amortiguadores, usados y totalmente nuevos. Los usados presentan signos
evidentes de pérdida de aceite, que es el fallo mas habitual en turismos. En uno de ellos la pérdida es total, con el
retén de estanqueidad roto, por lo que la eficacia de amortiguacion que se pueda detectar es debida unicamente al
rozamiento entre elementos moviles del propio amortiguador y de la suspension.

En las siguientes graficas, figuras 4-8 y 4-9, se muestran ejemplos de resultados en los que se aprecia la gran
diferencia de comportamiento de la suspension del vehiculo con un amortiguador defectuoso o con uno nuevo,
independientemente de la frecuencia de excitacion.

despl. Ms(azul), Mns(negro), placa(rojo) %1073 despl. Ms(azul),
0.015 6
MMMW 1
0.005 2
m
o m o
-0.005 .
) 4yuduuubugu UMU
-0.015 A
0 02 04 06 08 1 12 14 16 18 2 e e
s -> frec (Hz) =7.3368 - - - - . . . .

s -> frec (Hz) =7.1239

Figura 4-8. Modelo de 2 GDL Desplazamientos de los puntos de control a frecuencia de excitacion cercana a la
de resonancia de la masa semisuspendida. Izquierda, amortiguador en mal estado. Derecha, nuevo.

s x10° despl. Ms(azul), Mns(negro), placa(rojo) x10°  despl. Ms(azul), Mns(negro), copela(magenta), placa(rojo)
4 1 4
3 1 3
2 E 2
1 1 1
LUVINENENENSNENENSNENSNSNSNANSNSNE NSNENSNSNSNSNENSN m g
1 1
2 -2
-3 -3
4 -4
5 -5
0 02 04 06 08 1 12 14 16 18 2 0 02 04 06 08 1 12 14 16 18 2
s ->frec (Hz) =11.7797 s -> frec (Hz) =11.5954

Figura 4-9. Modelo de 2 GDL. Desplazamientos de los puntos de control a frecuencia de excitacion alejada de la
de resonancia de la masa semisuspendida. Izquierda, amortiguador en mal estado. Derecha, nuevo.

Se evaluan también las aceleraciones horizontales en la rueda, que a las frecuencias de ensayo son de baja
amplitud, figura 4-10. Como se aprecia en las graficas, su influencia no es significativa; por lo que en la realizacion
de los céalculos solo se consideran las aceleraciones verticales.

Acelerometro eje zMns Acelerémetro eje x Mns Acelerormetro eje y Mns

0 ms’ ms’

02 04 06 08 1 12 14 16 18 2 0 02 04 06 08 1 12 14 16 18 2 Yo 02 04 06 08 1 12 14 15 18 2
s

Figura 4-10. Amplitud de aceleraciones en masa semisuspendida a frecuencia de excitacion de 11,86 Hz.
Eje vertical, (z); transversal, (y); y longitudinal (x).
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4.3.2. Analisis de resultados.

Para el estudio con el modelo de dos grados de libertad (figura 4-5), las ecuaciones de equilibrio de fuerzas

son las siguientes:

MK, +RA(X, = X))+ K, (X, - X,)=0

mX, +R (X, - X,)+K . (X,-X,)-R,(X,-X,)-K,(X,~X,)=0

(4-2)

(4-3)

Se conocen las masas totales por cuarto de vehiculo. Sobre placa delantera izquierda es de 212 kg y sobre

la derecha de 196 kg.

Para estudiar la influencia en los resultados del error al estimar un valor de la masa semisuspendida, se
utilizan para los calculos dos valores extremos; como valor inferior 25 kg y como superior 35 kg.

Partiendo de estos valores de masa y teniendo en cuenta que para una misma velocidad en el amortiguador,
las fuerzas de inercia, la del resorte y la del neumatico van cambiando a lo largo de cada ciclo de ensayo; mediante
regresion multiple es posible obtener los valores de K, Rs, K, y Ry. [4-3]-[4-5] y [4-8]-[4-9].

Trabajar con la fuerza ejercida por el amortiguador permite obtener soluciones lineales del valor de
amortiguacion para cada frecuencia de excitacion, figura 4-11.

Las ecuaciones también se puede resolver para tramos de velocidades, por lo que es posible obtener

soluciones no lineales como una sucesion de tramos lineales, figura 4-12.

Amortiguador izq. Amortiguador dra.
400 2500
200 L 2000
£ \ R(25 E 1500 R(25
< 20 ——R(25) v \ ——R(25)
2 K —=R(35) & 1000 S —=—R(35)
100 ——————e 500 —n
0 —_— 0 i i " ;
6 7 8 0 11 12 13 8 9 LU L
Hz. Hz.
Figura 4-11. Modelo de 2 GDL. Amortiguadores en mal estado. Valores lineales de
amortiguamiento en funcion de la frecuencia de excitacion.
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Figura 4-12. Amortiguador izquierdo usado. Modelo de 2 GDL, curva de amortiguacion lineal a tramos a
la frecuencia de resonancia de la masa semisuspendida. (a) 25 kg. (b) 35 kg.

La obtencion de un ntimero mayor de tramos lineales también es posible; pero para los amortiguadores

estudiados, no aporta mas informacion que la resolucion para tres tramos.
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Las figuras 4-11 y 4-12 muestran los resultados obtenidos con los amortiguadores en mal estado para los
dos valores de masa semisuspendida utilizados en los célculos, 25 y 35 kg. No se observa una diferencia apreciable
entre las dos curvas. Este resultado se repite para los amortiguadores nuevos, figura 4-13; no alcanzandose en ningtin
caso diferencias superiores al 5% a pesar de ser valores extremos en el rango de los 10 kg.

Se aplica la misma sistematica con el modelo de tres grados de libertad, que contempla el comportamiento
del silent-block de las copelas, figura 4-5. Las ecuaciones de equilibrio de fuerzas en los puntos de control utilizadas
son:

MX3 + in.().(3_).(2) + K\‘i.(‘Xj’_)(Z) =0 (4'4)
eri'(X3 _X2) + Ksz"(X3 7X2) 'Rs'(Xz _X[) - KS'(XZ _X/) =0 (4-5)
m-XI + Rs‘(XFXz) +K(X,~X,) ~ Rn'(Xo_Xz) ~K(X~X)=0 (4-6)

La resolucion de las ecuaciones se realiza de forma similar a la del modelo de dos grados de libertad; lo que
permite obtener los valores de Ky, Rs, Kyi, Rsi, Kn'y Rn.

Las siguientes graficas (figura 4-13), muestran los resultados para los amortiguadores nuevos,
comparandolos en funcion del modelo utilizado y de la masa semisuspendida de calculo.
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1500 \\\ 1500

1000 oS 1000 \\\

500 500
0 o T T T 0 —————
5 6 7 8 9 10 1 12 13 5 6 7 8 9 10 11 12 13
Hz. Hz.

Figura 4-13. Modelos de 2 y 3 GDL. Amortiguadores nuevos. Grdficas de valores lineales de
amortiguamiento en funcion de la frecuencia de excitacion.

Si las ecuaciones se resuelven por tramos de velocidades se obtienen los resultados que muestran las graficas
ejemplo de la figura 4-14.
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Figura 4-14. Comparativa modelos de 2 y 3 GDL. Amortiguador izquierdo nuevo, curva de amortiguacion

lineal a tramos a frecuencia cercana a la de resonancia de la masa semisuspendida (25 kg).

35



Metodologia experimental para la identificacion de parametros de suspension en vehiculos automoviles.

Tanto en las graficas de la figura 4-13 como en las de la 4-14, se puede observar que las diferencias en los
resultados entre utilizar modelos de dos o tres grados de libertad no justifican la complejidad de medida que supone
el estudiar de forma independiente el efecto de los silent-blocks. [4-6]. Ademas, estas diferencias se mantienen en
valores constantes independientemente de la frecuencia del ensayo.

Las diferencias significativas entre valores de amortiguacion se aprecian al variar la frecuencia de excitacion.
En la figura 4-13, desde los 3.500 Ns/m a 6 Hz hasta los 700 Ns/m a 12 Hz. Si estos valores se comparan con las
curvas reales de los amortiguadores, se puede comprobar que los mejores resultados se consiguen a frecuencias
proximas a la de resonancia de la masa semisuspendida. Figuras 4-15 y 4-16.

Velocidad (m/s)

Figura 4-15. Amortiguador izquierdo nuevo ensayado en banco de amortiguadores. Comparativa de resultados
con modelo 2 GDL. Cdlculos con valor de masa semisuspendida de 25 kg.
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Figura 4-16. Amortiguador derecho nuevo ensayado en banco de amortiguadores. Co Velocidad (m/s) — yltados con

modelo 2 GDL. Masa semisuspendida de 25 kg.

En las graficas de la figuras 4-15 y 4-16 se puede apreciar que el rango de velocidades que se alcanza con el
banco de placas utilizado es superior al de apertura de las valvulas. Sin embargo, si se observan las curvas, aunque
los tramos centrales de baja velocidad se ajusta adecuadamente al comportamiento real del amortiguador, las
pendientes de los tramos de alta velocidad son muy superiores a las reales, tanto en extension como en compresion.

La tendencia a obtener resultados lineales puede ser por la histéresis que se produce en estos amortiguadores
a altas frecuencias; pero no fue posible comprobarlo, ya que el banco de pruebas disponible no permitia frecuencias
de ensayo superiores a los SHz. Tampoco es posible hacer una comparativa a frecuencias inferiores a las de
resonancia porque las velocidades que se alcanzan en el banco de placas con los amortiguadores nuevos son
inferiores a las de apertura de valvulas.

Con los dos amortiguadores en mal estado se alcanzan velocidades de hasta 1m/s (figura 4-12); pero debido
al grado de deterioro por pérdida de aceite en el izquierdo, en el banco de pruebas solo se registran fuerza causadas
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por el rozamiento interno, ya que no hay apenas resistencias por el paso del aceite a través de los orificios calibrados
de las véalvulas.

En el amortiguador derecho, que todavia mantiene una carga parcial de aceite, se producen resistencias
intermitentes debidas a pasos de aire o aceite en funcion de la frecuencia de ensayo y de la posicion del vastago.
Las fuerzas medidas en el banco para cada velocidad de trabajo son distintas en cada ciclo. Este compartimiento
defectuoso no permite caracterizar su curva de amortiguamiento.

Hasta aqui el analisis de los resultados obtenidos de amortiguacion, pero resolviendo las ecuaciones de los
dos modelos estudiados también se obtienen el resto de parametros de la suspension. Al igual que ocurre con el
amortiguador, los resultados son muy variables en funcion de la frecuencia de excitacion; como se aprecia en las
graficas ejemplo de la figura 4-17. Estos resultados no son esperables en resortes y neumaticos teniendo en cuenta
que los coeficientes de rigidez deberian mantenerse constantes en el rango de trabajo.

Con el uso de una plataforma de carga y de un medidor de desplazamiento de hilo se ha determinado la
rigidez de la suspension, obteniéndose en las dos columnas un valor lineal aproximado de 18.000 N/m. Utilizando
el mismo método para los neumaticos se obtiene una rigidez de 210.000 N/m. Estos valores son muy diferentes a
los resultados que se muestran en las graficas de la figura 4-17.

Si las ecuaciones del modelo de dos grados de libertad se resuelven utilizando los valores reales de rigidez
se obtienen resultados de amortiguamiento de suspension claramente erroneos.

Analizando los ensayos por eje se observa un movimiento claro de balanceo en la carroceria que los modelos
de cuarto de vehiculo no contemplan. Si al resolver las ecuaciones, la rigidez de la suspension y del neumatico son
parametros conocidos y no incognitas, es necesario que el modelo utilizado contemple en las ecuaciones de
equilibrio la inercia de balanceo y la rigidez de la barra estabilizadora. Si no se hace asi, todo el error se concentra
en la fuerza de amortiguacion obtenida.
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Figura 4-17. Suspension izquierda. Valores de rigidez obtenidos para el resorte y el neumatico en funcion de la
frecuencia de excitacion del ensayo.

4.3.3. Conclusiones.

Del resumen del analisis de resultados se pueden extraer conclusiones que afectan a diferentes aspectos del
estudio realizado, como son los equipos y la metodologia utilizada para la identificacion de los diferentes
parametros.

- Banco de suspensiones con medida de desplazamientos en placa.

Se considera en principio un equipo adecuado para realizar este estudio; ya que permite alcanzar las
velocidades de apertura de las valvulas del amortiguador, imprescindible para poder caracterizar su curva de
comportamiento. La incorporacion del variador de frecuencia es necesaria para conseguir el control y la repetibilidad
de los ensayos.

Seria deseable una mayor amplitud de excitacion en la leva excéntrica, pero provocaria pérdidas del contacto
entre rueda y placa; especialmente en vehiculos ligeros y con suspensiones en mal estado. Con el vehiculo utilizado,
por tener el amortiguador izquierdo practicamente inoperativo, esta amplitud estaba al limite; produciéndose en
algunos ensayos despegues de la rueda.

La mejor opcion para caracterizar la curva del amortiguador en un amplio rango de velocidades seria variar
la amplitud de la excitacion en funcion del vehiculo ensayado, pero es una solucion técnicamente complicada con
un banco de suspensiones convencional.
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- Sensores de medida utilizados. Acelerémetros.

Son equipos con buenos resultados de medida, de coste reducido y de facil montaje en rueda y en carroceria.
Como se ha visto, la aproximacion de los datos de aceleracion mediante suma de funciones armoénicas permite
obtener velocidades y desplazamientos relativos de los movimientos verticales de las masas semisuspendidas y
suspendida con buenos resultados. Pero presentan algunas desventajas sobre los medidores de desplazamiento:

Solo se consiguen resultados satisfactorios con ensayos a frecuencias de excitacion estabilizadas en el
tiempo, por lo que no es posible estudiar el comportamiento de la suspension simulando en banco situaciones que
impliquen transitorios al combinar diferentes frecuencias de trabajo.

Dificilmente permiten caracterizar los desplazamientos absolutos de los puntos de control y en ningun caso
con ensayos a baja frecuencia. Por este motivo, las rigideces de resortes, neumaticos y silent-blocks, se tienen que
obtener resolviendo las ecuaciones del modelo. Figura 4-17.

Sin embargo, con el uso de medidores de desplazamiento, identificar los pardmetros de rigidez de resortes y
neumaticos es relativamente sencillo con un ensayo estatico de fuerza-desplazamiento, [4-7]-[4-9].

- Modelo vertical para la identificacion de los parametros de la suspension.

Se ha comprobado experimentalmente que a la hora de utilizar un determinado modelo se pueden asumir
ciertas simplificaciones que no afectan significativamente a los resultados; como la de incorporar la rigidez y el
amortiguamiento de los silent-blocks en serie con la suspension y el utilizar un valor estimado de la masa
semisuspendida.

Basandose en un modelo sencillo de cuarto de vehiculo de dos grados de libertad es posible la obtencion de
valores lineales de amortiguamiento; como por ejemplo con el método descrito, o utilizando algunas de las
propuestas estudiadas en el capitulo anterior; [4-3], [4-7] o [4-10]. Sin embargo, estas metodologias, que trabajan
tanto en el dominio del tiempo como de la frecuencia, no permiten caracterizar adecuadamente la curva del
amortiguador, ya que no contemplan todos los parametros que afectan al comportamiento de la suspension.

Con un modelo por eje de cuatro grados de libertad, sin afiadir una complejidad excesiva a los ensayos, se
consideran los efectos de balanceo de la masa suspendida y de la barra estabilizadora, figura 4-18. Aunque se
introducen dos nuevas incognitas, la resolucion es posible ya que se compensa con el mayor numero de ecuaciones
de equilibrio dinamico y con la utilizacion de medidores de desplazamiento para identificar mediante ensayo estatico
las rigideces de resortes y de neumaticos.

Figura 4-18. Modelo de suspensiones por eje de 4 GDL con barra estabilizadora. Posicionamiento de los
sensores de desplazamiento.

4.4. SISTEMA BASADO EN EL USO DE MEDIDORES DE DESPLAZAMIENTO.

Con este tipo de sensores se pueden medir desplazamientos absolutos de los puntos de control, tanto en
ensayos estaticos como dindmicos. Las velocidades y las aceleraciones se obtienen derivando directamente los datos
registrados, lo que permite realizar ensayos combinando diferentes frecuencias de trabajo. El objetivo es conseguir
un resultado tnico de amortiguacion, independientemente de las condiciones del ensayo.

El método no esta exento de dificultades, especialmente al obtener las aceleraciones a partir de sefiales de
desplazamiento que no estan libres de ruido; por lo que requiere sensores de precision trabajando con frecuencias
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altas de muestreo, para asi poder realizar un adecuado tratamiento de los datos y obtener buenos resultados de
calculo. En los ensayos con los acelerometros se pudo comprobar lo sensible que son los resultados a pequefios
errores de medida.

4.4.1. Equipos utilizados.

Se han evaluado sensores de desplazamiento LASER, inductivos LVDT y resistivos de hilo; comparando los
resultados de célculo de aceleracion con las medidas directas de los acelerometros.

Los medidores de hilo permiten una fijacion sencilla a la rueda y a la carroceria; pero en ensayos a alta
velocidad, a frecuencias de resonancia con amortiguadores en mal estado, el resorte de recuperacion del hilo de los
dos sensores evaluados no evitaba que éste se destensara durante los movimientos de compresion. Esta circunstancia
los hace totalmente inadecuados para su utilizacion en el banco de suspensiones.

Tanto con los sensores ladser como con los LVDT, ambos de alta resolucién, se obtienen muy buenos
resultados al derivar las sefiales; lo que permite simplificar la sistematica de los ensayos al no tener que utilizar
también acelerometros.

El inconveniente de los sensores inductivos es la complejidad de la fijacion al vehiculo. Durante los ensayos,
a la frecuencia de resonancia de la masa suspendida, la carroceria se desplaza transversalmente con respecto a la
rueda, con peligro de rotura del sensor si no se utiliza un utillaje adecuado para absorber este grado libertad. Estos
dispositivos son pesados; por lo que, para garantizar que no se producen desplazamientos relativos en los anclajes
que desvirtien las medidas, se requiere un sistema de fijacion excesivamente complejo.

Por las razones anteriores se decide utilizar sensores sin contacto laser (figura 4-18) y sustituir la tarjeta de
adquisicion de datos por otra de mayor resolucion que aproveche al maximo las caracteristicas de medida de estos
equipos.

Durante los ensayos se han utilizado diferentes modelos de la marca OMRON (Z4-W40, Z4-W100, ZX-
LD40 y ZX-LD100. El posicionamiento base de los emisores y los rangos de trabajo son de 40£10 mm y de
100+40mm. Los de rango corto se han utilizado en los puntos de control de la carroceria y los de mayor rango en
ruedas y placas de excitacion.

Las resoluciones del equipo son de 2um y 16um. Configurados para medidas dindmicas, con maxima
capacidad de muestreo de 0,15 mseg, se obtienen los resultados de calibracion para la incertidumbre de medida que
se muestran en las graficas de la figura 4-19. Se puede observar que a medida que la superficie de reflexion se aleja
del emisor, la incertidumbre crece; razon por la que en los ensayos se ha reducido el rango de trabajo de -4 mm a
+10 mm, para los sensores de rango £10 mm y de -10 mm a +40 mm, para los de rango 40 mm.

INCERTIDUMBRE DE MEDIDA INCERTIDUMBRE DE MEDIDA
Laser 1 (Z4M-W40) Laser 0 (Z4AM-W100)
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5 y g 0.060 -
s 0.020 1 13l 0.050 L
3 0.015 § 0.040 - |1 |
= | | | 0.030 - —
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2 0.005 - u & 0.010 - - = ¥
T R e s T Z 0.000 - .. ..
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Figura 4-19. Resultados de calibracion de dos de los laser utilizados.

Para el posicionamiento de los emisores laser sin interferir en el sistema de excitacion del banco se ha
desarrollado un utillaje de estructura ligera, que se ha rigidizado mediante tensores de cable. Figura 4-20.

El posicionamiento inicial de la altura de los emisores es muy importante debido a que el rango de trabajo
estd muy ajustado a los desplazamientos maximos esperados en rueda y carroceria. Por este motivo, el utillaje
incluye un doble sistema de regulacion; que consiste en un dispositivo rapido de aproximacion junto con un tornillo
de ajuste fino. Figura 4-20.

Para la nivelaciéon del emisor y de la superficie de reflexién es necesario incluir un sistema de
posicionamiento preciso con ayuda de niveles de burbuja. Figuras 4-21 y 4-22.

39



Metodologia experimental para la identificacion de parametros de suspension en vehiculos automéviles.

La poca masa de los utillajes permite que la fijacion de las superficies de reflexion en los puntos de control
sea sencilla y eficaz. Se utilizan imanes para la carroceria y pinzas de garras en las cabezas de los tornillos de las
llantas. Figura 4-22.

Barra horizontal

Casquillo unién

Pieza niveladora

Placa fjacién
sensor

Figura 4-21. Utillaje de nivelacion de los emisores ldser.

Figura 4-22. Utillaje para fijacion y nivelacion de las superficies de reflexion.

Para la adquisicion de datos y el control de la excitacion en las placas se utiliza una nueva tarjeta portatil de
National Instruments, DAQ NI-USB 6259, con 32 entradas analdgicas, 16 bit de resolucion y 1,25 MSamples/s de
capacidad de muestreo. Figura 4-23.

40



Capitulo 4. Banco de vehiculo completo para la identificacion de los parametros de suspension.

Se mantiene el variador de frecuencia T-VERTER (figura 4-4) y se desarrolla una nueva caja general para el
control simultaneo y automatizado de los dos motores del banco. Figura 4-23.

‘ T os ‘
S Senal de salida de L lacas
ensores Lase ‘ | Sensores banco I s sensoresp i :
Filtro analoglco

Alimentacion 15V
. . Senal de salida Senal de salida
Alimentacion 12V Alimentacion de los sensores de los sensores
H laser filtrada de las placas
caja general do oo
Ali ion Red| . 4 sglid.as digitalesactivacion
Convertidor de Caja general de | caja optoscopladores Ordenador
frecuencia  |Salida Almens. | CODATOL portatil
’ |Acticacion conectores Alimentacion|
SP1y SP2 control Motares
velocidades programadas
Motor Motor
derecho Izquierdo
Salida analogica control

Figura 4-23. Esquema del banco de suspensiones con los nuevos equipos incorporados

Con el sistema de adquisicion de datos configurado se realiza la calibracion de los sensores, tanto en medidas
estaticas como en dinamicas. Figura 4-24. Esta tltima es especialmente importante, ya que permite detectar las
diferencias de comportamiento ante variaciones rapidas de los desplazamientos.

Los sistemas de acondicionamiento de sefial de estos equipos disponen de distintas opciones de ajuste en
funcion de la frecuencia de muestreo requerida. Como se utilizan modelos de sensores diferentes, los filtros
asociados a cada uno de ellos introducen diferentes desfases en la sefial de salida que es necesario corregir para
evitar resultados erroneos de amortiguamiento. De hecho, la medida del desfase entre los desplazamientos de la
masa suspendida y semisuspendida permite la estimacion del coeficiente de amortiguamiento. [4-11].

x10™ lasert(negro)
LASER 0 o
ZAM-W100
4
* i
’\I g 2
3 Ea 2 45ms
E e y = -8.0376340x - 9.0884870 g
: 7\’ b= D 5555‘54 5 o —ly ——
I\ 2
P — H
Ea s -
" 62,5 ms (16 Hz)
Voltios ®

Figura 4-24. Calibracion de los sensores ldaser. En la grdfica izquierda, ejemplo de comportamiento lineal en todo
el rango de medida. En la grafica derecha, desfase entre sensores introducido por los acondicionadores de sefial.
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4.4.2. Ensayos en banco de vehiculo completo.

Con objeto de validar el sistema de identificacion de parametros, se han ensayado vehiculos de diferentes

masas en vacio y con diferentes tipologias de suspensiones. Aunque todos montan en el eje delantero suspension
independiente con columnas McPherson y barras estabilizadoras, se han seleccionado con diferentes sistemas en el
eje trasero:

Ford KA. Semi-independiente de brazos tirados con elemento torsional. Figura 4-25.

Citroen ZX. Semi-independiente con barras de torsion. Figura 4-26.

Ford Focus. Independiente multibrazo, con resortes helicoidales y con barra estabilizadora. Figura 4-27.
BMW serie 3 version E36. Independiente de brazos semi-tirados, con resortes helicoidales y barra
estabilizadora. Figura 4-28.

Ford Mondeo. Independiente multibrazo, con resortes helicoidales y con barra estabilizadora. Figura 4-29.
Citroen Xantia. Suspension hidroneumatica semi-independiente.

El Citroen ZX y el BMW se han ensayado con amortiguadores nuevos y usados. Para poder realizar el analisis

comparativo de resultados se han obtenido las curvas de comportamiento de estos dieciséis amortiguadores en un
banco de pruebas SCHENCK PM16k. También de los cuatro del Ford Ka y de los cuatro del Focus.

Figura 4-25. Ford Ka. Suspension delantera McPherson. Trasera semi-independiente.

Figura 4-27. Ford Focus. Suspension delantera McPherson. Trasera independiente con barra estabilizadora.
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Figura 4-28. BMW E36. Suspension delantera McPherson. Trasera independiente con barra estabilizadora.
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Figura 4-29. Ford Mondeo. Suspension delantera McPherson. Trasera independiente con barra estabilizadora.

En la sistematica seguida en los ensayos se pueden diferenciar tres fases:
1- Obtencidn de las curvas de rigidez de los resortes y de los neumaticos.
2- Determinacion de las frecuencias de resonancia de las masas semisuspendidas.
3- Realizacion de los ensayos en el entorno de dichas frecuencias, con el registro de los datos de

desplazamiento para su posterior analisis.

Para la obtencion de las rigideces de los resortes y neumaticos: se situa el eje a estudiar sobre las placas del
banco, se posicionan los sensores de medida y con la ayuda de un elevador de suelo, se descarga progresivamente
el eje, manteniendo el vehiculo lo mas nivelado posible. De esta forma se obtienen los desplazamientos absolutos

de los dos puntos de control, llanta y carroceria; que se relacionan con la deformacion medida en el resorte de las
placas del banco, de rigidez conocida. Figura 4-30.

Rigidez Focus trasera derecha
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Figura 4-30 Curvas de rigidez de Ford Focus. Grafica 1, resorte trasero derecho.
Gradfica 2, neumdticos traseros para una presion de 1,9 bar.
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En el ejemplo de resultados de la figura 4-30 se observa que tanto el resorte (grafica 1), como el neumatico
(grafica 2), muestran un comportamiento fuerza-deformacion muy lineal; caracteristica que se repite en todos los
vehiculos ensayados.

Para la determinacion de la frecuencia de resonancia de las masas semisuspendidas, con ayuda del variador
se realiza un barrido de frecuencias de excitacion hasta obtener la maxima respuesta en amplitud de la rueda. El
ensayo se hace independientemente para cada lateral del eje. En la figura 4-31 se muestra un ensayo ejemplo con
las medidas registradas en los puntos de control de cada lateral, manteniendo estabilizada la excitacion a la
frecuencia de resonancia, una vez identificada ésta.
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Figura 4-31 Desplazamientos en los puntos de control a la frecuencia de resonancia de la masa semisuspendida.

En los ensayos es muy importante conseguir la méxima velocidad posible en el amortiguador. Si se ensaya
una sola rueda se consiguen peores resultados que con excitacion simultanea en ambas placas a las frecuencias de
resonancia respectivas.

En la grafica de la figura 4-32, se muestran los desplazamientos y velocidades de un amortiguador cuando
se excita unicamente la placa izquierda en el entorno de la frecuencia de resonancia de la masa semisuspendida. Se
alcanzan maximos en extension de 0,28 m/s y de 0,33 m/s en compresion. En las curvas de referencia del
amortiguador de la grafica de la figura 4-33, remarcado en azul.

En la grafica de la figura 4-33, se puede ver que cuando se excitan las dos placas simultaneamente, se
alcanzan velocidades en extension de hasta 0,38 m/s y 0,45 m/s en compresion; por encima de la apertura de las
valvulas respectivas. Figura 4-34, remarcado en verde en la grafica.

__ RUEDA IZQUIERDA desplazamientos relativos entre rueda y ia en mm (azul); velocidades de iguador en om/s (verde)
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Figura 4-32 Amortiguador BMW E36 delantero izquierdo nuevo. Desplazamientos y velocidades excitando una
sola placa a 9,2Hz.
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03
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Figura 4-33. Amortiguador BMW E36 delantero izquierdo nuevo. Velocidades excitando simultaneamente
la placa izquierda a 9,2Hz y la derecha a 10 Hz.

Fuerza-velocidad amortiguador BMW Monroe 1

| b ]
| |
| I 1
—i —is0-] —
| T 1 i |
1 1
! foo-
—_ | | = i
z i — a5
3 ! ! r
I | I 50 d/f?
N L7 B
] I [ L EF
' | J,
"y
] = O [ __ﬁfﬁl 5
==
[ — s
} ;‘ =i }

Velocidad (m/s)

Figura 4-34 Amortiguador BMW325 delantero izquierdo nuevo. Remarcado en verde el rango de velocidades
alcanzadas en el banco de vehiculo completo excitando simultaneamente las dos placas. En azul , una sola placa.

Esta metodologia permite definir una sistematica de ensayos que facilita la resolucion de las ecuaciones; ya
que excitando a frecuencias diferentes en cada rueda, ademas de mayores velocidades en el amortiguador, se
garantiza conseguir movimientos en fase y en contrafase entre las placas. Se provocan de esta forma
desplazamientos solo verticales de la masa suspendida, sin balanceo; alternados con balanceo puro, pero sin apenas
desplazamientos del centro de gravedad. Figura 4-35. Los ensayos combinados facilitan el estudio del efecto de las
inercias y de las barras estabilizadoras.

Hay que indicar que en las graficas de la figura 4-35, los desplazamientos verticales en balanceo de las placas

de reflexion del laser en la carroceria, Zasi Y ZMsd, son superiores a las de los puntos situados en la vertical del

centro de la huella de los neumaticos, Zui y Zumd, del modelo de 4GDL de la figura 4-36; porque la distancia entre
sensores es superior al ancho de via, L. En todos los calculos y graficas presentadas se ha tenido en cuenta esta
correccion y también la de los desplazamientos en los puntos de anclaje superiores de amortiguadores y resortes:

ZMiR » ZMdR » ZMiK Y ZMdK.-
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DESPLAZAMIENTOS EJE TRASERO BMW: 20d (azul), zmd (rojo), zMsd (magenta), 20i (negro), zmi (verde), zMsi (amarillo). Ensayo a 10,5 Hz.
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Figura 4-35 Grdfica 1, ensayo completo excitando las dos placas simultaneamente. Grdfica 2, detalle de los datos
analizados. Grdfica 3, detalle de movimientos en fase. Grdfica 4, detalle de movimientos en contrafase.
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4.4.3. Andlisis de resultados.

En el modelo de cuatro grados de libertad utilizado se tienen en cuenta todas las tipologias de las suspensiones
estudiadas. En el eje delantero, en todos los casos la fuerza vertical ejercida por resorte y amortiguador coinciden
en el mismo punto de anclaje de la masa suspendida; columnas McPherson, figura 4-18. Sin embargo, para las

suspensiones traseras, figuras 4-25 a 4-29, es necesario considerar en el equilibrio de momentos que los puntos
superiores de anclaje son diferentes. Figura 4-36.

Figura 4-36. BMW E36, suspension trasera con resortes separados de los amortiguadores.
Modelo de suspensiones por eje de 4 GDL con barra estabilizadora.

Las ecuaciones de equilibrio de fuerzas del modelo propuesto en la figura 4-36 son:
- Equilibrio de fuerzas en las masas semisuspendidas (m; , ma). Ecuaciones (4-7) y (4-8):
mi.émi_._Ri-(Z.MiR_ th) +I{i.(ZMiK_ Zmi)_Rm'.(Z.mi_ Z'()i)_Km"(Zmi_ Zoi) _Ke.[(ZMd_ Zmd) N (ZMi_ Zmi)]: 0

maZ, AR (2= 2, )T Gy Zmd) 7Rnd'(Z'md7 250/ 7Knd'(Zmd7 2, )R [z~ Zmd) — (2= 2,)1=0

- Equilibrio de fuerzas en la masa suspendida. Ecuacion (4-9):

MZ “RAZ,m2,) Ky 2,) Ry 2, Ky 2, =0

- Equilibrio de momentos en la masa suspendida. Ecuacion (4-10):

L6 + awRi(2,,.~2,)-axK (z,,~z2 )+ beR (2,,~2 )+ beK (z

MdK

- Zmd) + Mes= 0

MdR

est™ Ke.L'[(ZMd_ Zmd) - (ZMi_ Zmi)]

Utilizando tinicamente las ecuaciones (4-7) y (4-8) de equilibrio de fuerzas en la masa semisuspendida y
teniendo en cuenta que para una misma velocidad en el amortiguador, las fuerzas de inercia, la del resorte, la
reaccion de la barra estabilizadora y la del neumatico van cambiando a lo largo de cada ciclo de ensayo; mediante
regresion multiple con todos los datos registrados es posible obtener los valores de R;, Ry, Ke, Ruiy Rug. [4-3]-[4-5]
y [4-8]-[4-9].
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Se parte de un valor estimado de las masas m;y mg , como se hizo en el estudio basado en el uso de
acelerometros. En las suspensiones independientes estudiadas, que son todas las delanteras y las traseras de BMW,
Ford Focus y Mondeo (figuras 4-27 a 4-29), es posible estimar también el valor de rigidez de la barra estabilizadora,
K. , midiendo sus dimensiones y distancias de puntos de anclaje a ruedas y carroceria.

Resolviendo las ecuaciones (4-7) y (4-8) para cada velocidad, se obtienen curvas que no se corresponden con
la real del amortiguador, practicamente lineales, que no permite apreciar la diferencia de comportamiento del
amortiguador entre extension y compresion; como la mostrada en la grafica ejemplo de la figura 4-37.

En todos los ensayos analizados se obtuvieron resultados similares.

Curva Fuerza-Velocidad amortiguador Trasero lzquierdo Focus TDCI Fuerza-velocidad amortiguador Focus Trasero izquierdo
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Figura 4-37. Ejemplo de resultados resolviendo las ecuaciones de equilibrio en la masa semisuspendida.

Resolviendo las ecuaciones por tramos de velocidades y utilizando también el equilibrio de fuerzas y
momentos en la masa suspendida, ecuaciones (4-9) y (4-10), se pueden obtener resultados como los de las graficas
de las figuras 4-38.a y 4-38.b. Estas graficas ejemplo, son las cuatro que mejor se ajustan a las curvas reales de
todos los amortiguadores analizados. Los mejores o peores resultados no son debidos a la tipologia de suspension
estudiada, ya que en los ensayos con el segundo juego de amortiguadores, en algunos casos, se obtienen curvas que
no se pueden considerar satisfactorias; a pesar de tratarse de los mismos vehiculos. Figura 4-39.

Los resultados, en todos los casos, son muy variables en funcion de las condiciones de ensayo y
especialmente de la frecuencia de excitacion. Solo se consiguen curvas que se ajusten a las de referencia en los
amortiguadores que tienen un comportamiento similar en extension y compresion a baja velocidad; ya que siempre
se obtienen resultados lineales o casi lineales. Figuras 4-40, 4-41 y 4-42. Las pendientes para cada amortiguador
varian con los valores de los parametros pre-estimados en cada caso.
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Figura 4-38.a. Ejemplos de resultados resolviendo todas las ecuaciones de equilibrio del modelo.
Comparativa con las curvas de referencia del amortiguador
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Figura 4-38.b. Ejemplos de resultados resolviendo todas las ecuaciones de equilibrio
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Figura 4-39. Ejemplos de resultados no satisfactorios resolviendo todas las ecuaciones de equilibrio del modelo

E Incidad . .

BMW Delantero izquierd; nuevo

Fuerza (daN)

il

Velocidad (m/s)

Fuerza (daN)

,Fuerza (daN)

Fuerza-velocidad amortiguador

BMW Trasero derecho nuevo

Velocidad (m/s)

P

Fi
Fuerza:

o - q
'

BMW Delantem]izquierdo usado

——05Hz

——14Hz
3Hz
5Hz

A

Velocidad (m/s)

Figura 4-40. Comparativa de resultados entre amortiguadores nuevos y usados.
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Figura 4-41. Comparativa de resultados entre amortiguadores nuevos y usados.
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Figura 4-42. Comparativa de resultados entre amortiguadores nuevos y usados.

En todos los vehiculos estudiados es posible identificar valores de amortiguamiento lineales, pero no las
curvas de comportamiento. Ademas, dichos valores muestran alta incertidumbre debido a la variabilidad de los
resultados en funcion de las condiciones del ensayo.

En todos los casos es posible diferenciar entre amortiguadores nuevos y usados, como se aprecia en las
gréficas anteriores (figuras 4-40 a 4-42); pero debido a la incertidumbre del resultado, solo es posible hacerlo en
términos relativos. La misma situacion se produce en un vehiculo con suspension variable, figura 4-43
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Figura 4-43. Vehiculo con suspension hidroneumdtica. Valores obtenidos de amortiguamiento en el eje
delantero para modo firme y confort. No se dispone de curvas de referencia.
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Las graficas representadas son un ejemplo de los resultados obtenidos. Se han incluido todas las del BMW
porque van a utilizarse como referencia para el siguiente andlisis y también para los estudios del capitulo seis de
esta memoria.

Son varias las posibles causas de los malos resultados obtenidos. La primera que es necesario descartar es
si las curvas reales de referencia en banco de amortiguadores son comparables con las obtenidas en el banco de
vehiculo completo. Las condiciones de ensayo son muy diferentes en frecuencia y amplitud, por lo que el
comportamiento dinamico del amortiguador podria ser también muy diferente, produciéndose a alta frecuencia un
retraso en la apertura de las valvulas y como consecuencia un efecto de ‘linealizacion’ de la curva de respuesta.

Sin embargo, en los diagramas obtenidos en banco de pruebas hasta los 5 Hz de excitacion, en ningiin caso
se detecta esta tendencia; e incluso, como muestra claramente la figura 4-44, se puede producir el efecto contrario.
Se puede observar que ha medida que aumenta la frecuencia del ensayo, el aumento de la aceleracion para una
misma velocidad de trabajo provoca una mayor apertura de la valvula de extensién y acentiia su efecto;
disminuyendo progresivamente la pendiente de la curva. Este mismo comportamiento se detecta también para otros
amortiguadores, pero en menor grado.
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Figura 4-44. Variacion en el comportamiento de la apertura de valvulas con la frecuencia de excitacion.

Para comprobar adecuadamente el comportamiento en las condiciones del ensayo en el banco de vehiculo
completo, en el entorno de 10 Hz y con amplitudes no superiores a los 10 mm, se vuelven a caracterizar los
amortiguadores traseros usados del BMW en un nuevo banco de pruebas que permite llegar hasta dicha frecuencia
de trabajo. El equipo utilizado ha sido de la marca MTS, modelo 835.

Para el amortiguador izquierdo, figura 4-45, se obtienen resultados idénticos a los del primer ensayo de
referencia a 1,4 Hz; e incluso con menos histéresis que los de a 3 y 5 Hz. Por lo tanto, el aumento de las aceleraciones
de trabajo no parecen justificar los malos resultados obtenidos, practicamente lineales. Figura 4-42.

Sin embargo, para el amortiguador derecho se obtiene el diagrama de la figura 4-46, que invalida el resultado
de la figura 4-42, grafica derecha. Comparando la grafica 4-46 con la de la figura 4-45, se puede ver como dos
amortiguadores, en principio con curvas casi idénticas en unas determinadas condiciones de prueba, debido a la
pérdida de aceite, pueden cambiar totalmente de compartimiento cuando se varian las condiciones del ensayo. Esto
es debido a que la fuerza de reaccion del amortiguador no solo es funcion de la velocidad y de la frecuencia, sino
también de la posicion del vastago. [4-14].

En la grafica de la figura 4-47 se representan los desplazamientos registrados en un amortiguador durante el
ensayo en banco de vehiculo completo. Se puede observar que la zona de trabajo se desplaza a lo largo de la prueba.
En consecuencia, también lo hacen las condiciones de carga del resorte y del neumatico.

En la comparativa de la figura 4-45 se puede ver que al ensayar el amortiguador con una amplitud baja no se
detecta la falta de aceite en compresion que se aprecia en los ensayos con la amplitud de +40mm; pero este resultado
puede cambiar si se desplaza la prueba a una zona distinta de la carrera total en donde si se evidencie el defecto.
Figura 4-46.

Aunque las pruebas estandar en banco de amortiguadores permiten obtener las curvas de referencia, para
validar los resultados en amortiguadores en mal estado es necesario caracterizar su comportamiento dindmico en las
mismas condiciones que en los ensayos en el banco de vehiculo completo.
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Figura 4-45. Comparativa del comportamiento de la apertura de valvulas en un amortiguador,
variando la frecuencia y la amplitud de excitacion del ensayo.
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Figura 4-46. Comparativa del comportamiento en un amortiguador con pérdida de aceite en funcion
de la zona de trabajo, variando la frecuencia y la amplitud de excitacion del ensayo.
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Figura 4-47. Ensayo sobre rueda trasera izquierda en BMW. Amplitudes de trabajo con desplazamientos
relativos entre los puntos de control.

Continuando con las posibles causas de los malos resultados al obtener las curvas de los amortiguadores
en buen estado y teniendo en cuenta el andlisis anterior, la posible razén apunta a que el modelo de suspension
utilizado no contempla todas las fuerzas que intervienen durante el ensayo; por ejemplo, el efecto de la rigidez
torsional de la carroceria o el de la inercia de cabeceo. A continuacion se estudian experimentalmente estos efectos.
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4.4.4. Andlisis de la Influencia del modelo de suspension en los resultados.

En las graficas de la figura 4-35 se puede ver que las amplitudes de los desplazamientos en los puntos de
control de la carroceria (zMsi, zMsd) no superan los =1 mm; que son muy inferiores a las de la rueda y placas,
tanto en los movimientos en fase, cabeceo; como en contrafase, balanceo. Durante estos estudios previos de
puesta a punto del sistema de adquisicion de datos basado en sensores laser y para definir la sistematica de los
ensayos, también se realizaron mediciones simultaneas en los dos ejes del vehiculo. Los desplazamientos que se
obtuvieron en la carroceria se analizan a continuacion.

La figura 4-48 es un ejemplo de los movimientos de la masa suspendida cuando se excitan las placas en
contrafase buscando la maxima deformacion torsional. Se representan en magenta y cian los desplazamientos de la
carroceria en el eje sobre placas (zMiBS, zMsdBS) y en rojo y verde, en el eje sobre suelo (zMiSS, zMsdSS); lateral
izquierdo y derecho respectivamente. Se puede ver que las amplitudes en los cuatro puntos son similares y que no
se aprecia desfase entre las sefiales delantera y trasera del mismo lateral que evidencie deformacion torsional; lo que
permitia en principio considerar su efecto despreciable.

Esta circunstancia, unida a que en los ensayos a las frecuencias de resonancia de las masas semisuspendidas
los desplazamientos inducidos por la carroceria a los amortiguadores y a las ruedas sobre suelo son minimos (figura
4-49), simplificaba significativamente las ecuaciones al no tener que utilizar un modelo de vehiculo completo.

La grafica de la figura 4-50 muestra los datos registrados simultdneamente en los cuatro puntos de control
sobre la carroceria en uno de los ensayos del eje trasero, en el entorno de las frecuencias de resonancia, utilizados
para la obtencion de las curvas de los amortiguadores nuevos traseros del BMW. Los desplazamientos zMsiD,
zMsdD, zMsiT y zMsiT son las medidas directas de los sensores laser (zMs) en el eje delantero (D) y trasero (T),
en el lateral izquierdo (i) y derecho (d), respectivamente. En el ensayo se alternan excitaciones de placas en fase y
contrafase. Las excitaciones en fase provocan movimientos de cabeceo en la carroceria, resaltado en verde, y a
contrafase, balanceo, resaltado en azul.

Si se analiza con mas detalle el ensayo y se representan por separado los angulos de balanceo de la carroceria
en cada eje, se aprecia un pequeilo desfase entre sefales debido a la deformacion torsional. Figura 4-51; detalle
resaltado en azul. Cuando se calcula y se representa dicha deformacion se aprecia que los valores son inferiores a
los 0,01 grados, figura 4-52. Pero si éstas pequefias diferencias angulares se multiplican por el valor estimado de la
rigidez torsional de la carroceria E36 coupé (10.000 Nm/deg) y se comparan con los momentos provocados por la
barra estabilizadora en el eje trasero, se comprueba que tiene un efecto significativo en el calculo de equilibrio de
momentos en la masa suspendida. Figura 4-53.
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Figura 4-48. Ensayo de BMW con amortiguadores nuevos. Excitacion del eje trasero a contrafase
estabilizada . Desplazamientos de carroceria y de placas.
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Figura 4-49. Ensayo de BMW con amortiguadores nuevos. Eje trasero sobre placas. Desplazamientos
de amortiguador y de neumadtico en el eje delantero, sobre suelo.
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Figura 4-52. Ensayo de BMW con amortiguadores nuevos. Eje trasero sobre placas. Diferencia de angulos de
balanceo entre eje delantero y trasero. Deformacion torsional de la carroceria.
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Figura 4-53. Ensayo de BMW con amortiguadores nuevos. Eje trasero sobre placas. Comparativa de Momentos de
balanceo sobre la masa suspendida generados por las barras estabilizadoras trasera y delantera y por la rigidez
torsional de la carroceria.

Por lo tanto, no considerar la influencia de la rigidez torsional implica un error en el calculo del momento de
reaccion de la barra estabilizadora. En la grafica de la figuras 4-53, ademas, se visualiza que existe una fuerte
proporcionalidad entre estos dos términos a lo largo de todo el ensayo. Esto supone que aunque se utilice un modelo
de vehiculo completo, la dependencia en las ecuaciones no permite obtener el valor de uno de los dos parametros
de rigidez si el otro no es conocido.

El movimiento de cabeceo también introduce un error en el calculo de la inercia vertical de la masa
suspendida. En este caso, solo utilizando un modelo de vehiculo completo es posible diferenciar el efecto de 1a masa
de el de la inercia de cabeceo. Analizando los movimientos de la carroceria representados en la grafica de la figura
4-50, detalle resaltado en verde, se puede ver que este giro es de vaivén, no se produce respecto del centro de
gravedad, sino de un eje horizontal situado en el plano vertical que comprende el eje delantero.

No utilizar un modelo de vehiculo completo puede introducir errores en los equilibrios de fuerzas verticales
y de momentos aplicados en la masa suspendida, pero no justifica los resultados lineales que se obtienen para todos
los amortiguadores cuando solo se utiliza en los calculos el equilibrio de fuerzas en la masa semisuspendida.
Graficas de la figura 4-37.

Descartado para los amortiguadores en buen estado un posible efecto de retraso en la apertura de las valvulas
cuando trabajan a altas frecuencias, la causa de los malos resultados obtenidos apunta a utilizar un modelo de
comportamiento vertical de neumatico inadecuado.
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En la mayoria de trabajos relacionados con los sistemas de suspension se modela como una rigidez vertical
lineal o como una rigidez vertical con amortiguamiento en paralelo. La ventaja que se busca con ello es la sencillez,
frente a la complicacion que supone contemplar comportamientos conocidos como el viscoelastico y el de histéresis.
Sin embargo, nimeros autores consideran que teniendo en cuenta la importancia del neumatico en la seguridad y el
confort, es fundamental reproducir adecuadamente estas caracteristicas y su influencia en las fuerzas que se generan
en maniobras comprometidas. Por ello, proponen modelos de diferente grado de complejidad con objeto de mejorar
los resultados en las simulaciones dinamicas de vehiculo completo. [4-13]-[4-16].

4.5. CONCLUSIONES.

Se ha comprobado experimentalmente que mediante un banco de vehiculo completo se pueden obtener de
forma sencilla valores lineales de amortiguamiento, pero no ha sido posible caracterizar las curvas de
comportamiento de los amortiguadores.

Del analisis de los resultados, se pueden identificar como posibles causas:

- Los modelos de suspension utilizados, de cuarto y de medio vehiculo, no contemplan todos los parametros
de influencia en el comportamiento de un vehiculo completo; como la rigidez torsional de la carroceria y el
momento de inercia de cabeceo.

- A la causa anterior se le suman los errores de medida derivados de las simplificaciones adoptadas en el
modelo; como el no considerar la geometria de la suspension. Los giros de la rueda y la posicion del centro
de balanceo provocan que los movimientos no sean puramente verticales, afectando a las mediciones.

- El modelo vertical utilizado para los neumaticos no es adecuado para reproducir correctamente su respuesta
dinamica a las frecuencias de trabajo del banco de placas.

En conclusién, se propone:

1. Caracterizar el comportamiento dindmico vertical de los neumaticos en las condiciones de los ensayos en
banco de vehiculo completo. Con los datos experimentales obtenidos se compararan diferentes modelos
propuestos en la bibliografia de referencia. El objetivo es seleccionar el mas adecuado para caracterizar las
curvas del amortiguador, considerando tanto el grado de ajuste como la sencillez en la identificacion de los
parametros que definen dicho modelo.

2. Validacién en un banco de ensayo de conjuntos de suspension de dos grados de libertad del modelo de
neumatico propuesto en el punto anterior y de la sistematica desarrollada en este capitulo para la
caracterizacion de la curva del amortiguador. Mejora del sistema de medida y del método para la
identificacion de los parametros de la suspension.

3. Aplicacion de los resultados obtenidos a los ensayos en el banco de vehiculo completo. Utilizacion de un
modelo de vehiculo por eje para la obtencion de la curva del amortiguador evaluando el equilibrio de fuerzas
en masas semisuspendidas; y de un modelo de vehiculo completo para la identificacion del resto de los
parametros.

Para la realizacion de los dos primeros puntos se ha disefiado y construido un banco de ensayo de
accionamiento hidraulico que permite reproducir, en frecuencia y desplazamiento, las excitaciones variables a las
que estan sometidos los diferentes elementos de la suspension en las condiciones del banco de vehiculo completo.

El equipo desarrollado también permite estudiar conjuntos de suspension de varios grados de libertad. Sus
caracteristicas técnicas y prestaciones se describen en detalle en el Anexo I de esta memoria.

El primer punto, caracterizacion del comportamiento vertical de neumaticos en banco de ensayo, se
desarrolla en el capitulo cinco. El segundo y tercer punto, se desarrollan en el capitulo seis.
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Capitulo 5: MODELADO NO LINEAL DEL COMPORTAMIENTO
VERTICAL DEL NEUMATICO.

5.1. INTRODUCCION.

Del analisis de los resultados obtenidos en el banco de vehiculo completo, se llega a la conclusion de que el
modelo del comportamiento vertical del neumatico utilizado puede ser la causa de los malos resultados obtenidos
al caracterizar la curva de los amortiguadores. Por esta razon, se considera necesario estudiar dicho comportamiento
en las mismas condiciones de amplitud y frecuencia de trabajo del banco de placas. Figura 5-1.
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Figura 5-1. Ensayo en banco de vehiculo completo sobre rueda trasera izquierda en BMW E36. Deformaciones en
el neumatico. Desplazamientos relativos entre los puntos de control.

En el ambito de este trabajo de investigacion se ha desarrollado un banco ensayo que permite no solo estudiar
cada componente por separado, amortiguadores, resortes, silent-blocks y neumadticos; sino también ensayar
conjuntos completos de suspension de varios grados de libertad. Figura 5-2.

En el Anexo I de esta memoria se describen en detalle las caracteristicas técnicas del equipo, las prestaciones
del accionamiento hidraulico, el sistema de control y medida y las posibles configuraciones de trabajo.

En este capitulo se muestran los resultados de los ensayos a neumaticos utilizando este banco y se exponen
las conclusiones del analisis de los diferentes modelos de comportamiento vertical evaluados.

Figura 5-2. Banco para pruebas dinamicas de componentes y conjuntos de suspension.
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5.2. CARACTERIZACION DEL COMPORTAMIENTO VERTICAL DE UN NEUMATICO.

En dinamica vehicular, conocer las fuerzas y momentos que se producen con las deformaciones del
neumatico es fundamental para la realizacién de simulaciones del comportamiento del vehiculo. Por este motivo,
en muchos trabajos de investigacion se ha realizado un gran esfuerzo en su modelado. [5-1]-[5-4].

Pero debido a su geometria, su estructura y la diversidad de materiales de la que esta compuesto, determinar
las caracteristicas del neumatico es complejo. Por esta razon, la mayoria de los trabajos relacionados con la dindmica
vertical del vehiculo se basan en modelos sencillos de punto de contacto tinico. Uno de los mas utilizados es el de
Kelvin-Voigt; en el que se establece una rigidez vertical con un amortiguamiento en paralelo, y en ocasiones
unicamente una rigidez vertical, [5-5]. Debido a su simplicidad, éste modelo no recoge el comportamiento
viscoelastico y de histéresis del neumatico y por tanto no representa de forma precisa la fuerza vertical en el contacto
con la carretera. Un modelo que si tiene en cuenta el efecto viscoeldstico es el conocido como de Maxwell, [5-5]-
[5-6]. Otros autores estudian ademas la influencia de la histéresis, tanto en el modelo vertical como en el
longitudinal. [5-7]-[5-8].

Existen también modelos de neumaticos basados en la ‘teoria del anillo flexible’, con el objetivo de
caracterizan su respuesta en frecuencia. [5-9]-[5-10]. Otros estudios se basan en métodos experimentales sobre
tambor o sobre superficie de rodadura plana para obtener los parametros de rigidez y la distribucion de fuerzas
verticales y de cortadura en funcion de la frecuencia de trabajo. [5-13]-[5-14].

También, debido a la importancia del neumatico en la mayoria de tractores agricolas para la mejora del
confort del conductor, existen varias propuestas que modelan el comportamiento vertical y establecen qué factores
influyen en la rigidez y en el amortiguamiento. [5-15]-[5-16].

Todos estos modelos necesitan obtener las rigideces y amortiguamientos caracteristicos mediante ensayos
en banco. Hay distintos métodos para medirlos, que se pueden resumir en la siguiente clasificacion. [5-9], [5-16]:

- Deformacion bajo carga estdtica sin rodadura. Obtencion de la rigidez estatica incrementando la carga
lentamente y midiendo la deformacion asociada.

- Deformacion bajo carga dindmica sin rodadura. Obtencion de la rigidez dinamica aplicando una carga
fluctuante y midiendo la deformacion.

- Deformacion bajo carga dinamica con rodadura sobre un tambor o sobre una superficie plana. Obtencion de
la rigidez aplicando un desplazamiento variable con el tiempo.

- Caida libre con carga, sin rodadura. Medida del amortiguamiento liberando el neumatico desde una altura
controlada y obteniendo la curva de posicion vertical en funcion del tiempo.

- Caida libre con carga y con rodadura sobre un tambor o sobre una superficie plana. Al igual que el anterior,
el ensayo se realiza en condiciones de vibracion libremente amortiguada, pero con el neumatico girando.

Muchos de los bancos utilizados para la caracterizacion de la rigidez y amortiguamiento vertical, al medir la
fuerza asociada a la deformacion del neumatico, obtienen resultados que estan afectados por otros factores que
deberian ser tenidos en cuenta, como la deformacion de la llanta o la influencia de la masa semisuspendida. Este
problema se observa en los bancos con el neumatico girando.

En el banco de ensayo sin rodadura desarrollado en este trabajo, al incorporar el sensor de fuerza
directamente en el anclaje de la llanta, se miden unicamente los efectos de la deformacion vertical del neumatico.
Esto permite estudiar modelos de punto de contacto unico y evaluar su ajuste a comportamientos como la
viscoelasticidad y la histéresis. Figuras 5-3 y 5-4. El objetivo es seleccionar el modelo mas adecuado para utilizarlo
al caracterizar las curvas del amortiguador, considerando tanto el grado de ajuste como la sencillez en la
identificacion de los parametros de rigidez y amortiguamiento que lo definen.

Se han realizado ensayos con dos neumaticos de turismo, a diferentes presiones y en tres condiciones de
precarga. Ambas cubiertas de la misma geometria (205/65 R15), pero de diferentes fabricantes; lo que supone
diferencias estructurales y de composicion de materiales. Uno de ellos es el neumatico trasero izquierdo del BMW
estudiado en el banco de vehiculo completo.

También se han ensayado dos neumaticos delantero de motocicleta de competicion (90/58 R17). Los dos del
mismo fabricante y estructura, variando solo la composicion de la goma de la superficie de rodadura. Se han incluido
en el estudio porque, como se describe en el capitulo seis de esta memoria, uno de ellos va a formar parte del
conjunto completo de suspension de dos grados de libertad que va a ser ensayado en el banco desarrollado. Figura
5-2. El objetivo es utilizar el modelo de neumatico propuesto en las conclusiones de este capitulo para la
caracterizacion de la curva del amortiguador, optimizando el método utilizado para la identificacion de los
parametros de la suspension.
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En la grafica de la figura 5-3 se muestra un ejemplo de los resultados del ensayo de rigidez estatica. Las
curvas se han obtenido variando la deformacion a velocidad uniforme de 0,1 mm/s durante el ciclo de compresion
completo, carga y descarga. Se puede apreciar que la amplitud de la histéresis disminuye con la presion de inflado.

En la misma grafica, también se puede observar el comportamiento viscoelastico del neumatico trabajando
en condiciones similares a las del banco de vehiculo completo. Cuando se somete a ciclos de deformacion senoidal
de pequenia amplitud y alta frecuencia, se produce un aumento en la pendiente de la rigidez; en la grafica, marcado
en rojo. Se observan idénticos resultados de comportamiento en los cuatros neumaticos, aumentando la rigidez
dindmica a medida que aumenta la frecuencia de excitacion, figura 5-4.
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Figura 5-3. Ensayo para obtener curvas de rigidez estatica y dinamica.
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Figura 5-4. Ejemplo de comportamiento viscoelastico del neumatico. Variacion de la pendiente de rigidez
con la frecuencia de excitacion en diferentes condiciones de precarga.

En las graficas de la figura 5-5 se observa que el comportamiento del neumético no solo varia en funcion de
la frecuencia de excitacion, sino que también lo hace en funcidn de la amplitud y de la temperatura de trabajo; aun
manteniendo constantes la frecuencia y la presion de inflado. Gréficas 1 y 2 respectivamente.

Del resultado de los ensayos preliminares en el banco y comprobadas las similitudes de comportamiento
entre los neumaticos, se decide centrar el trabajo en uno de turismo y uno de motocicleta. En el punto 5.2.1, se
introduciran los modelos verticales de punto de contacto tinico que van a ser evaluados. En el punto 5.2.2, se
obtendran los datos de los dos neumaticos ensayados y se procedera a la obtencion de los parametros caracteristicos

61



Metodologia experimental para la identificacién de pardmetros de suspension en vehiculos automdviles.

de los modelos estudiados en el punto anterior mediante optimizacion por algoritmos genéticos. En el punto 5.2.3,
se analizaran los resultados y por tltimo, se presentaran las conclusiones del trabajo realizado.
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Figura 5-5. En grdfica 1, para la misma frecuencia de excitacion, variacion de la rigidez dinamica con la amplitud.
Gradfica 2, variacion de la rigidez estatica y dinamica con la temperatura manteniendo la misma presion de inflado.
Fotografia del ensayo a temperatura constante de 50° en la carcasa.

5.2.1. Modelos verticales de punto de contacto tnico.

Existen numerosos modelos matematicos descritos en la bibliografia para caracterizar la histéresis y el
comportamiento viscoelastico de materiales y componentes. [5-5], [5-17], [5-18]. Algunos de los més utilizados en
el caso de neumaticos son los conocidos como ‘single point contact’. En éstos, toda la zona del neumatico en
contacto con la calzada es modelada como un punto tnico, por lo que no se tiene en cuenta ni la longitud ni el area
de la huella de contacto.

En este trabajo se va a modelar el comportamiento vertical del neumatico con tres de los modelos ‘single
point contact’ mas utilizados. Todos ellos combinan elementos elasticos y disipadores de energia. Figura 5-6.

Figura 5-6. Modelos verticales de neumatico de punto de contacto unico:. (a) Kelvin-Voigt (b) Maxwell (c) Bouc.

El primero de ellos, figura 5-6.a, es el ya mencionado de Kelvin-Voigt; en el que se incluyen un elemento
elastico en paralelo con uno amortiguador. [5-5], [5-17]. En esta propuesta, el elemento eléstico se ha diferenciado
en dos: el primero (Ky), representa la rigidez estatica del neumatico y el segundo (Kq), modela la variacion de la
rigidez con la frecuencia de la excitacion, [5-14]. El elemento amortiguador (Cq), permite caracterizar la disipacion
de energia en el neumatico y su variacion con la frecuencia ().

La razon por la que se han utilizado estos parametros para definir el comportamiento vertical del neumatico,
puede verse en las figuras 5-3 y 5-4. En las graficas se observa claramente la rigidez estatica y el incremento de su
pendiente, rigidez dindmica, que se obtiene en los ensayos a diferentes frecuencias de trabajo.

Las ecuaciones de este modelo son:

f = Cd ' (xt - ).CT) + Kd(w) : (xt - Xy — 6) +Ks ' (xt - xr) (5'1)

Donde £, es la fuerza total que proporciona el modelo; (x; — x,.), la deformacion en el neumatico y 6, la
deformacion inicial.
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El segundo modelo, figura 5-6.b, es el denominado de Maxwell, también conocido como ‘Standard Linear
Solid Model’, y estd compuesto por una rigidez estatica en paralelo con una rigidez dindmica y un elemento
amortiguador. La rigidez dinamica en serie con el amortiguador permite modelar el comportamiento viscoelastico
con la fuerza f, asociada. Las ecuaciones de este modelo son:

f=Ks'(xt_xr)+ﬁJ (5'2)
e fot fy = Car (= %) (5-3)

El tercero, figura 5-6.c, es el modelo simple de Bouc.[5-18]. Es similar al de Kelvin-Voigt, pero incorpora
un cuarto elemento que simula la histéresis del material. Las ecuaciones son:

f=Ca O —%) + Kg(0) - (g =2, = 8) +Ks - (xp —x,) +a -z (5-4)
z=A-" (xt _xr) +u (xt _xr)' |Z|n -V |xt _xrl ' |Z|n_1 (5'5)

Donde z es un término auxiliar que modela la histéresis por medio de los parametros A, u y y. Siendo « el factor
de escala.

Conocidas las ecuaciones que determinan la fuerza en el neumatico para los tres modelos propuestos, se
realizan los ensayos en el banco de neumaticos para obtener sus tres parametros fundamentales: la rigidez estatica
(K5), la rigidez dinamica (Kq) y el amortiguamiento dinamico (Cq); asi como los cuatro parametros de Bouc para
caracterizar la histéresis.

5.2.2. Ensayos en banco de componentes de suspension.

La rigidez estatica K se obtiene comprimiendo progresivamente el neumatico desde cero hasta la méaxima
carga de trabajo, figuras 5-3 y 5-4. El ensayo permite obtener las graficas de fuerza-deformacion para cada
neumatico a diferentes presiones de inflado. En las figuras anteriores se ha utilizado el criterio de signos de los
sensores de fuerza y de desplazamiento del banco de ensayo: fuerza de compresion negativa y desplazamiento de
compresion positivo. Pero en las siguientes graficas y sucesivas se ha eliminado el signo negativo de las fuerzas de
compresion.

Para obtener el resto de parametros, se realizan ensayos con excitacion senoidal a diferentes frecuencias,
amplitudes y precargas. Para la identificacion y ajuste de los parametros de los diferentes modelos evaluados se ha
utilizado un algoritmo de optimizacion de nube o enjambre de particulas PSO (Particle Swarm Optimization). [5-19].

El algoritmo permite obtener los resultados que mejor se ajustan a los datos experimentales; utilizando como
criterio el error cuadratico medio entre la fuerza medida y la obtenida con el modelo de comportamiento vertical del
neumatico evaluado en cada caso. Los valores que se han configurado en el algoritmo PSO han sido los siguientes:
numero de particulas por grupo, 30; numero de grupos, 2; numero de iteraciones, 200; factor de aceleracion, 0.49445;
con un peso inicial de 0,9 y final de 0,4.

De esta forma se han obtenido un conjunto de resultados de los dos parametros (Ks , Cg) y de los cuatro
adicionales del modelo de Bouc (a, 4, u, y); para los dos neumaticos, en tres condiciones distintas de precarga y a
cinco diferentes frecuencias de excitacion. Estos resultados se expone a continuacion.

° Neumatico BMW3 205/65 R15.

Los ensayos se han realizado con una excitacion de amplitud +3 mm; a frecuencias de 1, 5, 10, 15 y 20 Hz;
y en condiciones de precarga de 1500, 2500 y 3500 N. Presiones de inflado de 1,8 y 2,1 bar.

Las graficas de la figura 5-7 son ejemplos de los resultados con el modelo de Kelvin-Voigt, comparando las
respuestas en fuerza del neumatico medidas en banco con las simuladas utilizando los parametros obtenidos con el
algoritmo PSO; ecuacién (5-1). Se puede observar que el modelo, a pesar de no contemplar en las ecuaciones el
efecto viscoelastico, reproduce adecuadamente el comportamiento dindamico vertical del neumatico en todas las
condiciones de carga y de frecuencia. Se obtienen similares resultados con el resto de ensayos.

En la tabla de la figura 5-8, se muestran los valores de los parametros obtenidos para este modelo en los
ensayos realizados con el neumatico a la presion de 1,8 bar. La tabla incluye también, ademas de las condiciones
de cada ensayo, el minimo error cuadratico medio obtenido al final del proceso de optimizacion. Se observa que el
error del modelo al calcular la respuesta en fuerza en el comportamiento del neumatico aumenta con la frecuencia.
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En las graficas de la figura 5-8 se muestra la evolucion de la rigidez dindamica y del amortiguamiento en
funcién de la frecuencia, obtenidas a partir de la tabla anterior.
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Figura 5-7. Ajuste del modelo de Kelvin-Voigt con los datos del ensayo en banco. Neumdatico 205/65 R15, (1,8 bar).
(a) Frecuencia 10 Hz, precarga 1500 N.  (b) Frecuencia 20 Hz, precarga 1500 N.
(c) Frecuencia 10 Hz, precarga 2500 N.  (d) Frecuencia 20 Hz, precarga 2500 N

Precarga  Frecuencia K Ky Cyq Error

[N] [Hz] [N/m]  [N/m] [Ns/m] [N*]

1500 1 151227 31217 2224 7.03 exlet K-V

1500 5 151227 38378 520 7.16 L [—1500N 1T 0 1 1 |
1500 10 151227 43796 283 22.04 B L[ 2500 N R i
1500 15 151227 49735 200 93.18 Z [|= = 3500N s o
1500 20 151227 61042 150 220.85 el i 7

2500 1 169325 30984 2534 16.24 e | =1L 1 d & ]
2500 5 169325 38977 585 12.89 0 2 4 6 & 10 12 14 16 18 20
2500 10 169325 44483 320 52.32 Frecuencia (Hz)

2500 15 169325 51148 226 122.01 T T 1 F 7 ] e
2500 20 169325 62415 170 26914 ool S L1 L1 L o 2500 N |
3500 1 182145 36111 2826 28.53 2 - = 3500N
3500 5 182145 45772 657 28.44 o° 1000 -
3500 10 182145 52015 362 65.50

3500 15 182145 59391 253 206.7 b 5 & & & 5 5 % i W 5
3500 20 182145 71370 184 400.38 Frecuencia (Hz)

Figura 5-8. Tabla de resultados utilizando el modelo de Kelvin-Voigt para neumdtico 205/65 R15, (1,8 bar).
Grdficas de rigidez dindmica y de amortiguamiento en funcion de la precarga y de la frecuencia.
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De forma similar, las figuras 5-9 y 5-10 muestran los resultados para el modelo de Maxwell. Las ecuaciones
(5-2) y (5-3) reproducen también adecuadamente el comportamiento vertical del neumatico en todas las condiciones
de carga y de frecuencia; pero con errores mayores a los obtenidos con el modelo de Kelvin-Voigt.
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Figura 5-9. Ajuste del modelo de Maxwell con los datos del ensayo en banco. Neumatico 205/65 R15, (1,8 bar).
(a) Frecuencia 10 Hz, precarga 1500 N. (b) Frecuencia 20 Hz, precarga 1500 N.
(¢) Frecuencia 10 Hz, precarga 2500 N. (d) Frecuencia 20 Hz, precarga 2500 N.

Precarga  Frecuencia K Ka Cy Error

[N] [Hz] [N/m] [N/m] [Ns/m] [N%

1500 1 151227 37702 13997  97.09

1500 5 151227 45478 3522 259.92

1500 10 151227 52243 2195 187.52

1500 15 151227 55121 1626 326.39

1500 20 151227 67822 2087 182.83

2500 1 169325 39176 12106  255.29 I |
2500 5 169325 46645 3191 196.68 0 2 4 6 8 10 12 14 16 18 2
2500 10 169325 53174 2104 286.88 Frecuencia (Hz)

2500 15 169325 61106 1752 292.01 N T T T T 1 I

2500 20 169325 69257 1739 63643 = 00 ——1500N
3500 1 182145 45079 14419 21520 2 | ™. e 2500 N
3500 5 182145 53883 3847 28120 o soof = = 350N
3500 10 182145 60637 2358 213.05

3500 15 182145 68918 1862 453.29 Y 4 & & 0. ar 2% & 4% 36
3500 20 182145 79737 2365 404.78 Frecuencia (Hz)

Figura 5-10. Tabla de resultados utilizando el modelo de Maxwell para neumatico 205/65 R15, (1,8 bar).
Grdficas de rigidez dindmica y de amortiguamiento en funcion de la precarga y de la frecuencia.
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El modelo de Bouc se utiliza para reproducir el comportamiento de histéresis. Para ello se requieren cuatro
parametros adicionales; segun las ecuaciones (5-4) y (5-5). En la figura 5-11, se muestra un ejemplo de grafica
resultados y en la figura 5-12, la tabla con los valores obtenidos de los pardmetros para la precarga de 2500 N.

Se consiguen también buenos resultados, con menor error en los ajustes que en los dos casos anteriores, pero
a costa de una mayor complejidad.
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Figura 5-11. Ajuste del modelo de Bouc con los datos del ensayo en banco. Neumdtico 205/65 R15, (1,8 bar).
(a) Frecuencia 10 Hz, precarga 2500 N. (b) Frecuencia 20 Hz, precarga 2500 N.

Precarga  Frecuencia K Ka Cy a A y U Error
[N] [Hz] [N/m] [N/m]  [Ns/m] [N?]
2500 1 169325 31750 2545 9 -11 60 1000 15.15
2500 5 169325 40438 598 -33 113 81 829 12.23
2500 10 169325 45652 324 51 -26 200 11 52.18
2500 15 169325 38757 218 237 103 38 671 108.22
2500 20 169325 55728 158 176 78 143 697 262.27

Figura 5-12. Tabla de resultados utilizando el modelo de Bouc para neumadtico 205/65 R15, (1,8 bar).

Si se estudia el efecto de la variacion de la presion de inflado de los neumaticos, con los tres modelos se
obtienen resultados similares. Con el aumento de la presion, los valores de la rigidez dinamica disminuyen
proporcionalmente y los valores de amortiguamiento se mantienen en el mismo orden de magnitud. En las figuras
5-13 y 5-14 se muestra un ejemplo de ello para los modelos de Kelvin-Voigt y de Maxwell con la precarga de
3500N.

Precarga Frecuencia. K Ky Cy K Ka Cy
[N] [Hz] [N/m] [N/m] [Ns/m] [N/m] [N/m]  [Ns/m]
3500 1 182145 36111 2826 210282 32040 2797
3500 5 182145 45772 657 210282 41475 653
3500 10 182145 52015 362 210282 48035 394
3500 15 182145 59391 253 210282 55319 252
3500 20 182145 71370 184 210282 66835 189
K-V ;
8 3000 . . . . ; . ' . .
T E 2000 F .
B Z
Wt ¢ 1000 | 1
4t
6 % 4 6 3 0 12 14 16 18 2 % 2 4 6 8 w12 14 16 18 20
Frecuencia (Hz) Frecuencia (Hz)

Figura 5-13. Modelo de Kelvin-Voigt. Neumdatico 205/65 R15. (1,8 y 2,1 bar). Gradficas comparativas de la
variacion de la rigidez y del amortiguamiento dinamico en funcion de la frecuencia.
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Precarga Frecuencia K, Ky Cy K, Ky Cq
[N] [Hz] [N/'m] [N/m] [Ns/m] [N/m] [N/'m] [Ns/m]
3500 1 182145 45079 14419 210282 42119 12164
3500 5 182145 53883 3847 210282 51712 3468
3500 10 182145 60637 2358 210282 59884 1986
3500 15 182145 68918 1862 210282 65702 1838
3500 20 182145 79737 2365 210282 74730 1802
g 10 : DMl : 15000 :
_ — 1.8 bar o -
g A== 2.1 bar £ 10000}
= % 5000+
4 —_ U‘u
4 - : : 0
0 5 10 15 20 0 5 10 15 20
Frecuencia (Hz) Frecuencia (Hz)

Figura 5-14. Modelo de Maxwell. Neumdtico 205/65 R15. (1,8 y 2,1 bar). Grdficas comparativas de la
variacion de la rigidez y del amortiguamiento dinamico en funcion de la frecuencia.

° Neumatico de motocicleta 90/58 R17.

Los ensayos se han realizado con una excitacion de amplitud +2 mm; a frecuencias de 1, 5, 10, 15 y 20 Hz;
y en condiciones de precarga de 500, 1000 y 1500 N. Presion de inflado de 1,9 bar.

Se obtienen comportamientos similares a los del neumatico de turismo, a pesar de ser muy diferentes en
todos los aspectos. Se muestran los resultados tinicamente para los modelos de Kelvin-Voigt, figuras 5-15y 5-16 y
de Maxwell, figuras 5-17 y 5-18.
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Figura 5-15. Ajuste del modelo de Kelvin-Voigt con los datos del ensayo en banco. Neumdatico 90/58 R17 (1,9 bar).
(a) Frecuencia 1 Hz, precarga 500 N. (b) Frecuencia 15 Hz, precarga 500 N.
(¢) Frecuencia 1 Hz, precarga 1500 N.  (d) Frecuencia 15 Hz, precarga 1500 N.
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Precarga  Frecuencia K Ky Ca Error
[N] [Hz] [N/m]  [N/m] [Ns/m] N?]
500 1 101570 21448 2188 6.18
500 5 101570 32100 663 8.30
500 10 101570 36700 366 51.31
500 15 101570 39927 284 155.00
500 20 101570 44430 153 160.12
1000 1 120470 32749 3513 23.95
1000 5 120470 44296 869 43.83
1000 10 120470 50937 361 95.49
1000 15 120470 54038 293 220.46
1000 20 120470 57646 265 213.81
1500 1 142950 35086 3935 19.44
1500 5 142950 49827 941 27.27
1500 10 142950 55839 505 75.05
1500 15 142950 60633 360 200.92
1500 20 142950 65188 306 228.33

Figura 5-16. Tabla de resultados utilizando el modelo de Kelvin-Voigt para neumatico 90/58 R17, (1,9 bar).
Grdficas de rigidez dinamica y de amortiguamiento en funcion de la precarga y de la frecuencia.
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Figura 5-17. Ajuste del modelo de Maxwell con los datos del ensayo en banco. Neumdatico 90/58 R17, (1,9 bar).
(b) Frecuencia 15 Hz, precarga 500 N.
(d) Frecuencia 15 Hz, precarga 1500 N.

(a) Frecuencia 1 Hz, precarga 500 N.
(c) Frecuencia 1 Hz, precarga 1500 N.

68



Capitulo 5. Modelado no lineal del comportamiento vertical del neumatico.

Precarga  Frecuencia K K Ca Error

N] [Hz] [N/m] [N/m] [Ns/m]  [N%]

500 1 101570 29211 7175 92.16 ”
500 5 101570 44432 2209 165.45 =
500 10 101570 50254 1342 93.2 £ 8
500 15 101570 57737 966 22227 € s
500 20 101570 52119 1062 260.11 N |
1000 1 120470 49016 11591  149.35

1000 5 120470 60918 3228 137.92 0
1000 10 120470 59601 2209 352,86

1000 15 120470 68769 1577 256,71

1000 20 120470 77578 1203 256.56

1500 1 142950 52457 11769  305.26

1500 5 142950 65351 3558 470.13

1500 10 142950 74117 2271 193,30

1500 15 142950 80090 1629  147.11 Frecuencia (i) =
1500 20 142950 88904 1327 310.10

Figura 5-18. Tabla de resultados utilizando el modelo de Maxwell para neumatico 90/58 R17, (1,9 bar).
Grdficas de rigidez dindmica y de amortiguamiento en funcion de la precarga y de la frecuencia.

5.2.3. Analisis de resultados.

En las graficas comparativas de resultados del apartado anterior se puede observar que los tres modelos
reproducen adecuadamente el comportamiento obtenido en los ensayos experimentales. El grado de ajuste con el
modelo de Bouc es mejor, pero el coste computacional y la complejidad para obtener los seis parametros del modelo
no compensan la mejora de los resultados en estudios como el que se realiza en este trabajo.

Los modelos de Kelvin-Voigt y de Maxwell obtienen también buenos ajustes utilizando solamente una
rigidez estatica, una dindmica y un amortiguamiento; éstos dos tltimos parametros en funcion de la frecuencia. Pero
como se puede apreciar en las tablas de las figuras 5-8, 5-10, 5-16 y 5-18, los resultados obtenidos para los dos
pardmetros dindmicos se mueven en un rango de valores muy amplio. Son muy sensibles a la frecuencia de ensayo,
con variaciones significativas en funcion de ellas. Esta alta variabilidad se mantiene para el caso del neumatico
205/65 R15, con presion de inflado de 2,1 bar y carga de 3500 N, tablas de las figuras 5-13 y 5-14; por lo que los
paradmetros resultan dificiles de estimar y de obtener en las condiciones de ensayo de los bancos de placas de
vehiculo completo. Esta circunstancia dificulta conseguir el objetivo principal, que es caracterizar la curva del
amortiguador. Estos coeficientes a lo sumo se obtendrian a las frecuencias cercanas a las de resonancia de la masa
semisuspendida y no seria posible, en principio, extrapolar dichos resultados a todo el rango de trabajo del sistema
de suspension.

Pero si se estudian las ecuaciones del modelo de Maxwell, se observa que al incorporar la rigidez dindmica
en serie con el amortiguamiento para caracterizar el comportamiento viscoeldstico del neumatico, existe una
dependencia directa entre los dos parametros, ecuacion (5-3). Si se analiza esta ecuacion desde el punto de vista de
su utilizacion con los datos obtenidos en un banco de pruebas y se desarrolla en diferencias finitas adaptadas a la
frecuencia de muestreo de los ensayos; agrupando los términos se obtiene la siguiente expresion para la fuerza
viscoelastica:

@) =Cy- (G — %) +9-f,(t—1) (5-6)
. — Ca = = ta B
Donde: Cy = e Y= Py 14 Kyt (5-7)

En las figuras 5-19 y 5-20 se muestran las tablas de resultados del modelo de Maxwell para los dos
neumaticos estudiados, ampliadas con los coeficientes viscoelasticos (5-7) de la ecuacion (5-6) y para la frecuencia
de adquisicion de los datos de los ensayos de los neumaticos en el banco (1 kHz).

En las graficas de la figura 5-21 se representan la variacion de estos coeficientes en funcion de la frecuencia
de excitacion y de la precarga y en la figura 5-22, para el neumatico 205/65 R15 en condiciones similares a las de
los ensayos en banco de placas, carga de 3500 N y presion de inflado de 2,1 bar.
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Precarga  Frecuencia K Ky Cy [Ns/m] 14 Ccy v
[N] [Hz] [N/m] [N/m] [Ns/m]

1500 1 151227 37702 13997 371 37.6 0.9973
1500 5 151227 45478 3522 77.4 449 0.9873
1500 10 151227 52243 2195 42.0 51.0 0.9767
1500 15 151227 55121 1626 29.5 37.8 0.9672
1500 20 151227 67822 2087 30.8 65.7 0.9685
2500 1 169325 39176 12106 309 39.0 0.9968
2500 5 169325 46645 3191 68.4 46.0 0.9856
2500 10 169325 53174 2104 39.6 51.9 0.9753
2500 15 169325 61106 1752 28.7 59.0 0.9663
2500 20 169325 69257 1739 25.1 66.6 0.9617
3500 1 182145 45079 14419 320 44.9 0.9969
3500 5 182145 53883 3847 714 53.1 0.9862
3500 10 182145 60637 2358 38.9 59.1 0.9749
3500 15 182145 68918 1862 27.0 66.5 0.9643
3500 20 182145 79737 2365 29.7 77.1 0.9674

Figura 5-19. Neumatico 205/65 R15. (1,8 bar).Tabla de resultados ampliada con los coeficientes
viscoeldasticos del modelo de Maxwell.

Precarga  Frecuencia K Ky Cq[Ns/m] Y cy 9
[N] [Hz] [N/m]  [N/m] [Ns/m]

500 1 101570 29211 7175 246 29.1 0.9959
500 5 101570 44432 2209 49.7 43.6 0.9803
500 10 101570 50254 1342 26.7 48.4 0.9639
500 15 101570 57737 966 16.7 54.5 0.9436
500 20 101570 52119 1062 20.4 49.7 0.9532
1000 1 120470 49016 11591 236.5 48.8 0.9958
1000 5 120470 60918 3228 53.0 59.8 0.9815
1000 10 120470 59601 2209 37.1 58 0.9737
1000 15 120470 68769 1577 22.9 65.9 0.9582
1000 20 120470 77578 1203 15.5 72.9 0.9394
1500 1 142950 52457 11769 2244 522 0.9956
1500 5 142950 65351 3558 54.4 64.2 0.9823
1500 10 142950 74117 2271 30.6 71.8 0.9684
1500 15 142950 80090 1629 20.3 76.4 0.9545
1500 20 142950 88904 1327 14.9 83.3 0.9372

Figura 5-20. Neumadtico 90/58 R17, (1,9 bar)

viscoeldasticos del modelo de Maxwell.
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Figura 5-21. Grdficas comparativas de la variacion de los coeficientes viscoeldsticos en funcion de la
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Capitulo 5. Modelado no lineal del comportamiento vertical del neumatico.

Precarga  Frecuencia K, Kq Cq y Cy 9
[N] [Hz] [N/m] [N/'m] [Ns/m] [Ns/m]
3500 1 210282 42119 12164 289 41.9 0.9965
3500 5 210282 51712 3468 67.1 50.9 0.9853
3500 10 210282 59884 1986 33.2 58.1 0.9708
3500 15 210282 65702 1838 28.0 63.4 0.9655
3500 20 210282 74730 1802 24.1 71.8 0.9601
- ) Ma x'well 5 ) Ma afwell i
e ~ = 3500 N (2,1 bar) e ey ~ 3500 N (2,1 bar)
g ~ — 3500 N (1,8 bar) =iz - L B ~ — 3500 N (1,8 bar)
& oor PP L 1 =098t ~aig = "
o° e EEEL
) —— . : | ik i 2 S50
0 5 10 15 20 098 s 10 s =0

Frecuencia (Hz) Frecuencia (Hz)

Figura 5-22. Neumatico 205/65 R15. (2,1 bar ). Tabla de resultados para la precarga de 3500 N ampliada
con los coeficientes viscoeldsticos del modelo de Maxwell. Grdficas comparativas de la variacion de Cy y 9
en funcion de la presion de inflado.

Analizando las graficas anteriores, se puede observar que los valores de estos dos coeficientes varian en
intervalos muy similares en los dos neumaticos, a pesar de ser geométrica y constructivamente muy distintos.
Ademas, y a diferencia de los parametros Kq y Cq4, se mantienen en un rango muy limitado frente a las variaciones
de la frecuencia, de la carga y de la presion de inflado. Especialmente Cy, con valores de amortiguamiento muy
bajos, lo que permite identificar un valor constante con la frecuencia sin afectar significativamente al error en la
estimacion de la fuerza.

De igual modo se podria fijar el coeficiente 9, ya que a diferencia de los parametros del modelo de Kelvin-
Voigt, un valor constante de estos dos coeficientes no implica considerar que el comportamiento del neumatico es
independiente de la frecuencia. Si se observa la ecuacion (5-6), la fuerza en el neumatico debido al efecto
viscoelastico es funcion de dicha fuerza en el instante anterior, disminuyendo por tanto progresivamente a mayor o
menor velocidad en funcién del valor de . A medida que aumenta la frecuencia de excitacion, aumenta la velocidad
de deformacion y disminuye el periodo de la vibracion; por lo que ademas de incrementarse la fuerza necesaria para
deformar el neumatico, disminuye el tiempo disponible para que dicha fuerza se disipe, aumentando la pendiente
de la grafica fuerza-deformacion. Este comportamiento permite seguir modelando el efecto de variacion de la rigidez
dinamica en funcion de la frecuencia que muestran las graficas de ensayo en banco de las figuras 5-4 y 5-5, aunque
los valores de los dos coeficientes sean constantes.

5.2.4. Conclusiones.

Para la identificacion de la curva de amortiguador se utilizd en el capitulo cuatro un modelo de Kelvin-
Voigt con dos parametros constantes, una rigidez estatica conocida y un amortiguamiento a estimar, con resultados
que no fueron satisfactorios. Esta simplificacion es la mas frecuente en bibliografia, ya que la mayoria de las
investigaciones sobre algoritmos de control en estudios de dinamica vertical para sistemas activos y semiactivos
de suspensiones no tienen en cuenta el amortiguamiento del neumatico [5-20]-[5-23]; o a lo sumo utilizan
coeficientes constantes de un valor bajo. [5-24]-[5-26]. Pero como se ha visto en este estudio, tanto la rigidez como
la amortiguacion varian con la frecuencia de excitacion. Por lo tanto, utilizar estos modelos de comportamiento
excesivamente simplificados puede llevar a resultados en la configuracion de los elementos de la suspension
inapropiados. [5-14], [5-27], [5-28]. Ni siquiera la rigidez estatica puede ser modelada en todas las ocasiones como
un parametro constante.

Como consecuencia del analisis realizado, se propone utilizar para la obtencion de la curva del
amortiguador y para la identificacion de los parametros de la suspension un modelo vertical de neumatico basado
en el del comportamiento viscoelastico de Maxwell; con una rigidez estatica no lineal y dos coeficientes, Cy y U,
que caracterizan la variacion de la fuerza de deformacion en funcion de la frecuencia de excitacion. Ecuaciones

(5-2), (5-6) y (5-7).
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Con el objetivo de validar el modelo vertical de neumatico propuesto para las simulaciones dindmicas de

sistemas de suspension, se ha ensayado un conjunto de dos grados de libertad en el banco desarrollado en el marco
de esta Tesis. Anexo I de esta memoria.

Se ha utilizado el neumatico de motocicleta analizado en este capitulo, montado en una horquilla y ésta

fijada a una tija, con una masa suspendida asociada, deslizando sobre la guia del banco; como se puede ver en la
fotografia de la figura 5-2.

En el siguiente capitulo se describen los ensayos y el procedimiento para la obtencion de la curvas de

amortiguacion utilizando el modelo propuesto para el comportamiento vertical de neumatico; asi como el resultado
del analisis de los desplazamientos de la masa suspendida y semisuspendida medidos experimentalmente en el
banco, comparados con los resultados de la simulacion para la misma excitacion del sistema.

5.3.

[5-1]

[5-2]

[5-3]

[5-4]

[5-5]

[5-6]
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Capitulo 6: IDENTIFICACIC:)N DE PARAMETROS NO LINEALES EN MODELOS
DE SUSPENSION.

6.1. INTRODUCCION.

En las conclusiones del estudio desarrollado en el capitulo cuatro, para identificar las curvas de los
amortiguadores sin desmontar, se proponia caracterizar el comportamiento dindmico vertical de los neumaticos en
las condiciones de los ensayos en banco de vehiculo completo. El objetivo era seleccionar un modelo que permitiera
obtener dichas curvas, considerando tanto el grado de ajuste conseguido como la sencillez en la identificacion de
los parametros que lo definen.

Del estudio experimental realizado en el capitulo cinco y analizadas las ventajas e inconvenientes de los tres
modelos verticales de neumaticos mas utilizados en dinamica vehicular, [6-1], se proponia la utilizacion del modelo
viscoelastico de Maxwell, [6-2] y [6-3], adaptado al muestreo de los datos de medida de los ensayos experimentales
en banco.

Los coeficientes que caracterizan el comportamiento viscoelastico del neumatico en el modelo de Maxwell,
ecuacion (6-4), varian con la frecuencia de excitacion; pero si se trabaja con valores constantes para todo el rango
de frecuencias, se simplifica significativamente el procedimiento para la identificacion de las curvas de
amortiguacion y también del resto de parametros de la suspension. Se facilitarian las simulaciones dinamicas de
sistemas de suspension y por extension, las simulaciones de vehiculo completo en maniobras comprometidas con
la seguridad.

En este capitulo se realiza la validacion de este modelo utilizando coeficientes constantes y por consiguiente,
su adecuacion para obtener la curva caracteristica del amortiguador.

En el punto 6.2, utilizando el banco de ensayo desarrollado en el ambito de este proyecto de investigacion
(anexo I), se describe la validacion experimental del modelo de neumatico sobre un conjunto de suspension de dos
grados de libertad, equivalente a un cuarto de vehiculo. Figura 6-1.

En el apartado de andlisis de resultados se muestran las graficas de los desplazamientos de la masa
suspendida y semisuspendida, comparando las medidas en el banco con los resultados de la simulacion para la
misma excitacion del sistema.

Para la identificacion de la curva del amortiguador se ha utilizado un algoritmo de busqueda de evolucion
diferencial, que considera también los pardmetros del modelo viscoeléstico del neumatico. [6-3]-[6-6].

En el punto 6.3, se han aplicado a los ensayos de vehiculo sobre banco de placas las conclusiones obtenidas
en el punto anterior, en cuanto a la sistematica y a la metodologia de trabajo,.

Se ha utilizado un modelo de suspension por eje para la obtencion rapida de la curva del amortiguador
evaluando el equilibrio de fuerzas en masas semisuspendidas; y un modelo de vehiculo completo para una mejor
caracterizacion de dicha curva y para la identificacion del resto de los parametros.

Masa suspendida N
Ms Xq(t)

% L= ¢

Masa
semisuspendida
Mu

@ 0

Figura 6-1. Modelo dinamico de 2 GDL. [6-1]. Fotografia del conjunto de suspension en banco de ensayo.

()
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6.2. ALGORITMO DE BUSQUEDA EN MODELOS DE CUARTO DE VEHICULO.

Para la validacion del modelo vertical de neumatico propuesto se ha utilizado un modelo de suspension de
cuarto de vehiculo de dos grados de libertad, figura 6-1; que se define segun las siguientes ecuaciones:

Mg -3¢ + Cqr (s — %) + Kg - (xs —x,) =0 (6-1)
My % —Cqr (s — %) — Ky (xs —x) + f(£) =0 (6-2)
Siendo: f) =K, (x; —x,) + f,(t) (6-3)

o) =Cy-(G—%)+9-f,(t—-1)
(6-4)
= La - = _Cda
Cy = 1+y 9= 1+y 14 KqAt

Una vez planteadas las ecuaciones del modelo, el objetivo principal es obtener la curva de comportamiento
del amortiguador C, y el resto de parametros de la suspension. Aplicando una sistematica similar a la descrita en el
capitulo cuatro, las herramientas de las que se dispone para conseguirlo son ensayos estaticos y dindmicos, como se
describe a continuacion:

Mediante los ensayos dinamicos en el banco de cuarto de vehiculo, con excitacion senoidal de frecuencia y
amplitud controlada, se obtienen en cada instante de tiempo los desplazamientos X, X; y X, y sus derivadas de
velocidad y aceleracion.

Los parametros de las ecuaciones anteriores que pueden ser obtenidos con ensayos estaticos son: la curva de
rigidez de la suspension, K,; la curva de rigidez estatica del neumatico, K, y la masa total en bascula del conjunto,
1 . . . . .
(My+M,, = M ). La masa semisuspendida, M,,, no es conocida, pero puede ser pre-estimada con poco error sin que
4

afecte de forma significativa a los resultados, como se justifica en las conclusiones del estudio realizado en el
capitulo cuatro.

Los coeficientes Cy y 9, que modelan el comportamiento viscoelastico del neumatico, ecuacion (6-4), son
en principio desconocidos, pero estan acotados en un rango muy definido, como se describe en el analisis de
resultados del capitulo cinco; lo que abre la posibilidad de poder ser pre-estimados, especialmente el parametro de
amortiguacion Cy.

Para la identificacion de la curva caracteristica del amortiguador se utiliza un algoritmo de biisqueda, similar
al empleado en el capitulo cinco, [6-3]-[6-4]. Este algoritmo de optimizacién se basa en los conocidos como
algoritmos genéticos de evolucion diferencial, [6-5]-[6-6]. Compara los resultados al resolver las ecuaciones de
equilibrio del modelo para cada instante de tiempo con los resultados experimentales en banco de ensayo. El
algoritmo busca la curva del amortiguador y los parametros desconocidos del modelo evaluado que hacen minimas
las diferencias con el comportamiento real del sistema de suspension cuando es excitado en las mismas condiciones
de frecuencia y amplitud. Para ello es necesario definir adecuadamente las variables de busqueda, los parametros
conocidos y la funcion objetivo a minimizar.

En cuanto a los coeficientes necesarios para modelar la curva de amortiguacion, en este trabajo se ha
identificado la velocidad maxima y minima que se alcanza en el amortiguador en los ensayos en banco y se ha
dividido este rango de velocidades entre un niimero elevado de tramos para poder caracterizar en detalle el
comportamiento no lineal, tanto en extension como en compresion.

Se han fijado veinte posiciones de velocidad, obteniéndose la fuerza del amortiguador en cada una de ellas.
De esta forma se identifican veinte puntos de la curva de fuerza-velocidad, que definen los valores {C_ --- C2°} del
vector de variables de busqueda, y = {MS, M,,C,,9,Cy -+, C,fo}. Figura 6-2.

Una vez identificados los puntos, los valores de fuerza asociados a velocidades intermedias se obtienen
mediante interpolacion cubica.

Como se ha indicado anteriormente, tanto M,, como Cy y 9 se pueden pre-estimar. Por este motivo, el
algoritmo se ha configurado para permitir acotar estos valores en un rango definido, lo que facilita su busqueda y la
de la curva del amortiguador.
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El problema a resolver por el algoritmo se puede esquematizar segin la figura 6-2 y se puede expresar
matematicamente de la siguiente forma:

[06T) =x(1D) % () + x(5.25) v+ Kz - ;=0 (6-6)
f00t) = x(2) % (7)) —x(5.25) *v; — K i+ £, (x(3), x(4), 7)) + Ks -5, =0 (6-7)
Donde:

x = {Ms,M,, C,,9,Ch -, C2°}
v; = Xs(7;) — %.(7))

G = xs(7) — x(7) (6-8)
i = x(7) — x- (1)
Ti=t,+i-At

Las ecuaciones anteriores son las de equilibrio del modelo de dos grados de libertad, ecuaciones (6-1), (6-2)
y (6-3), planteadas en funcion de los parametros conocidos y de los pardmetros a estimar.

El criterio de busqueda del algoritmo es minimizar el error cuadratico medio de la funcion objetivo, que son
las ecuaciones de equilibrio de fuerzas del modelo:

min | yndatos YhiGt)?+L2(to?)
i=0 ndatos (6_9)
x(1) +x(2) =Mz
4

Banco de suspensiones b fa

=
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"""l 5 SR F Rt

=0
Xr ETI) condicionado a: x(1) + x(2) = My 4
X\ T;
2 ( '; Modelo de cuarto de vehiculo Evaluacién
xt ‘[‘ Fi 7
x(t) . I Objetivo |
() 5 Pop 3 v
Evolucién Diferencial Mejor

f2 (X'.a Ti) uo
SE— ~ @w(!! )
NPl NP

il |
Padre 1 Padre 2

|—.I Reproduccién y mutacién I-—J

Pop*!

j+1
X ‘ Mejor
individuo

NP

Figura 6-2. Esquema de la metodologia para la estimacion de la curva del amortiguador y de los
parametros de la suspension.
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6.2.1. Aplicaciéon en banco de ensayo a un conjunto de suspensién con dos grados de libertad.

Para las medidas experimentales se ha utilizado la suspension delantera de una motocicleta, con las barras
de la horquilla fijadas a un utillaje con rodamientos lineales de alto rendimiento deslizando sobre la guia del banco.
Fotografia de la figura 6-1.

Se ha montado el neumatico de dimensiones 90/58 R17, analizado en el estudio de modelos de
comportamiento desarrollado en el capitulo cinco. La presion de inflado se fija para todos los ensayos en 1,9 bar.

Pesando el conjunto en vacio se obtiene una masa de 37,85 kg. Se ha afiadido una masa de 71,45 kg
para que tanto neumatico como suspension trabajen en condiciones de carga reales.

La masa semisuspendida se estima en 15+1 kg.

En las condiciones descritas y sin desmontar ninguno de los componentes, se realizan los ensayos estaticos
para determinar la rigidez del neumatico y de la horquilla. Las deformaciones en estos elementos de la suspension
debidos a la carga de compresion se obtienen con los desplazamientos relativos entre las masas suspendida y
semisuspendida. Para la medida de los desplazamientos se han utilizado los mismos sensores laser que en el banco
de placas de vehiculo completo descrito en el capitulo cuatro.

La figura 6-3 muestra las curvas de fuerza-desplazamiento obtenidas a velocidad constante de 0,05 mm/s.
También se representan sus curvas de ajuste. En la grafica 1, de rigidez de la suspension, se aprecia la precarga en
la horquilla y la componente de rozamiento de las barras. En la grafica 2, de rigidez estatica del neumaético, la
curva de histéresis coincide con la ya obtenida en el capitulo cinco ensayando el neumatico desmontado.

Curva de referencia Rigidez Resorte Curva de referencia Rigidez Neumatico 2020 (1.9 bar)
Desplazamientos (mm) Deformacion (mm)
0 20 40 G0 80 100 120 0 2 4 6 8 10 12 14 16
0 _\ ! ; ) . , v 0 - - - ; ; ; ;
\ Grdfica 1 Grdfica 2
-500 e~ = -
ey -500 r 1
Te =
-1000 =
B h z ey
oy R = Sty
i o @ -1000 | b iy
E -1500 =R ‘E::\Q[ E \‘::“ ol
= ~F 3 — 2,
H G oo w S N0
-2000 curva de rozamiento tramo 1 b . r 1 "»Q\\ .
curva de rozamiento tramo 2 "':\\ \\ “1500 curva de histéresis N
curva de rozamlento tramo 3 Nh 2
-2500 - INRS — — curva ajustada
curva ajustada bRy
: LTV B o ey permrry sty praa 1
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Figura 6-3. Curvas de rigidez de resorte, grdfica 1, y de rigidez estatica del neumatico, grafica 2.

Tabla 6-1 K} K2 K3 K2 K3 K& K7 K8 K2
Def.(mm) | 0 3 3.5 4 10 30 50 60 70
Fza. (N) 0 -348.0 -387.6 -404.3 -477.1 -718.0 -975.2 -1115.0 | -1266.5

K10 K K1? KL Ki* KL K16 KY K18
Def.(mm) | 80 90 94.9 100 105 110 115 120 123
Fza. (N) -1420.5 | -1589.5 | -1692.5 | -1818.5 | -1956.5 | -2116.5 | -2308 2549 2732
Tabla 6-2 K1 K? K3 K?* K3 K¢
Def.(mm) 0 2 4 6 8 10
Fza. (N) 0 -174.1 -378.4 -581.3 -780.2 -1003.3

K] K K? K1 K11 K1?

Def.(mm) 12 14 16 16.818 1691 17.094
Fza. (N) -1243.7 -1499.0 -1785.5 -1919.2 -1939.7 -1978.5

Tablas 6-1y 6-2. Vectores de rigidez de resorte, Tabla 1, y de rigidez estdtica del neumdtico, Tabla 2.
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Las curvas de ajuste de las graficas anteriores se definen como pardmetros no lineales de rigidez de la
suspension, K, y de rigidez estatica del neumatico, K, ; mediante vectores de fuerza-desplazamiento caracterizados
por dieciocho y doce puntos respectivamente: K, = {K! -+, K1} y K, = {K}!---,K1?} . Tablas 6-1y 6-2. De
igual modo que con el vector curva de amortiguacion, C,, los valores de fuerza asociados a deformaciones
intermedias se obtienen mediante interpolacion cubica.

Los coeficientes que caracterizan el comportamiento viscoelastico del neumatico, se estiman en los rangos
definidos por los ensayos realizados en el capitulo cinco; tablas y graficas de las figuras 5-19, 5-20 y 5-21.

Cy =55+25Ns/m 9 =0,97 + 0,025 (Frecuencia de muestreo en los ensayos de 1 kHz, At = 1 ms).

Los ensayos dindmicos en banco se han realizado con excitaciones senoidales de 0 a 20 Hz y de amplitud
variable en funcion de la frecuencia, evitando la perdida de contacto en la huella del neumatico. A la frecuencia
de resonancia de la masa semisuspendida la amplitud méxima posible es de +4 mm.

En la figura 6-4 se muestra un ejemplo de medidas en banco. En la gréfica 1, los desplazamientos relativos
de la excitacion y de las masas semisuspendida y suspendida. En las graficas 2 y 3, la evolucion de la deformacion
en la horquilla y en el neumatico y sus velocidades asociadas respectivas.

BANCO de SUSPENSIONES 2GDL. Ensayode 0 a5Hz. A=10 mm
Desplazamlentos relatlvos.

T . T T
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Figura 6-4. Ejemplo de ensayo en banco. Resultados de medida.
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Con los datos obtenidos en los ensayos, el programa de biisqueda en cada iteracion llama a la funcion
objetivo para calcular el error en el equilibrio de fuerzas. Para minimizar dicha funcién el algoritmo utiliza la
evolucion de la poblacion de individuos formada por el vector de variables. Para ello se ha configurado con los
siguientes parametros de control:

Parametros del algoritmo Descripcion Valor de configuracion
NP Numero de individuos 70
F Factor de cambio 1
CR Factor de probabilidad de cruce 0.3
MR Factor de mutacion 0.5
Rango Cambio en el factor de mutacion 0.2
itermax Numero de iteraciones 3000

Tabla 6-3. Parametros de configuracion del algoritmo de busqueda.

En la figura 6-5 se muestran tres graficas con los resultados de la identificacion de los parametros de la
suspension trabajando con los datos de diferentes ensayos. Las curvas de amortiguacion resultado se comparan
con las curvas de comportamiento obtenidas en el banco ensayando desmontadas las barras de la horquilla. En la
grafica 1 se han utilizado los datos del ejemplo de la figura 6-4.

Amortiguamiento Horquilla MST2012 Q3 N2020 (1.9 bar)

-M =14,9kg
800 - | - C_=51 Ns/m
- 0=0,985
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= 400 -
1
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Figura 6-5. Resultados de busqueda. Comparativa con las curvas del amortiguador.
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6.2.2. Analisis y validacion de resultados.

Las graficas de la figura 6-5 muestran que con la sistematica definida para la identificacion de los distintos
pardmetros se obtienen resultados que se ajustan adecuadamente al comportamiento del amortiguador para
diferentes frecuencias de trabajo. En los tres ejemplos se puede apreciar que las curvas obtenidas incluso
reproducen el rozamiento de las barras de la horquilla que se midi6 en los ensayos a baja velocidad (grafica 1 de
la figura 6-2) y que también se aprecia en las dos curvas del ensayo de la horquilla desmontada a la frecuencia de
2 Hz.

La combinacion de frecuencia y amplitud de excitacion es fundamental para caracterizar correctamente la
curva de amortiguacion en un rango significativo de velocidades. Aprovechando el potencial de calculo del
algoritmo de optimizacion y debido a la limitacion que supone el riesgo de perdida de contacto del neumatico con
la placa de excitacion a la frecuencia de resonancia de la masa semisuspendida, los mejores resultados se obtienen
realizando ensayos que combinen amplitudes grandes y frecuencias bajas, con ensayos a frecuencias altas y
amplitudes bajas. De esta forma se obtienen graficas como las de la figura 6-6.

Con la metodologia descrita, los tiempos de calculo para obtener los resultados de las graficas de las figuras
6-5 y 6-6 son inferiores a los cuatro minutos. Se ha utilizado un equipo con procesador 2,3 GHz Intel Core i7 de
cuatro nucleos, con memoria RAM de 8 GB 1600 MHz DDR3. Graficos Intel HD Graphics 4000 1536 MB.

Se puede apreciar también en los resultados que con el modelo de neumatico propuesto se obtienen con
éxito las curvas del amortiguador con variaciones poco significativas de los parametros viscoelasticos, lo que
permite fijarlos en un valor constante para todo el rango de frecuencias.

La figura 6-6 muestra el resultado de busqueda de la curva de amortiguacion fijando éstos parametros en el
valor intermedio obtenido en el estudio de modelos de neumaticos del capitulo cinco, figura 5-21. El algoritmo ha
trabajado combinando los datos de ensayos a diferentes amplitudes y frecuencias de excitacion, buscandose el
maximo rango de velocidades en el amortiguador.

Amortiguamiento Horquilla MST2012 Q3 N2020 1.9bar

-M,=14,9kg
800 - | - C_=51 Ns/m (Fijo)
- 1=0,97 (Fijo)
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-1 -0.8 -0.6 -04 -0.2 0 0.2 0.4 0.6 0.8 1
Velocidad (m/s)

Figura 6-6. Resultado de busqueda combinando ensayos con diferentes frecuencias y amplitudes de excitacion.

La curva resultado de la grafica anterior, utilizando el modelo viscoelastico de Maxwell, contrasta con la
obtenida utilizando el modelo de neumatico de Kelvin-Voigt, que se muestra en la grafica de la figura 6-7, en el que
solo se considera la rigidez estatica (grafica 2 de la figura 6-3) y un amortiguamiento constante, variable de busqueda
del algoritmo.

El mal resultado que muestra esta grafica, es similar a los de las curvas obtenidas en el capitulo cuatro (figuras
4-39 a 4-42), utilizando este mismo modelo; y confirma las conclusiones del capitulo cinco sobre la necesidad de
utilizar un modelo adecuado del comportamiento vertical del neumatico para obtener resultados fiables en las
simulaciones dinamicas de la suspension.
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Amortiguamiento Horquilla MST2012 Q3 N2020 1.9bar
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Figura 6-7. Resultado de busqueda utilizando el modelo de neumatico de Kelvin-Voigt.

La razén de obtener la curva de amortiguacion y el resto de parametros de la suspension es para incorporarlos
a modelos de simulacién dinamica y evaluar el comportamiento del vehiculo en maniobras comprometidas con la
seguridad. Por este motivo es necesario que los resultados obtenidos permitan predecir el comportamiento vertical
del sistema de suspension en una amplio rango de condiciones de ensayo. Con el objetivo de validar estos resultados,
incluido el modelo viscoelastico de neumatico propuesto, se ha realizado un andlisis comparativo entre los
desplazamientos obtenidos experimentalmente y los simulados para una misma excitacion del sistema utilizando la
curva de amortiguacion de la figura 6-6 modelada con los parametros de la tabla 6-4.

El estudio compara las diferencias con respecto a usar el modelo vertical simplificado de Kelvin-Voigt y
también con respecto a considerar un coeficiente constante de amortiguacion.

Se analizan también las diferencias obtenidas en la evolucion de la resultante de la fuerza vertical estimada
en la huella de contacto del neumatico.

(3 c (4 (44 (3 (3 cl cs ca [

Velocidad(m/s) | -0,9119 | -0.8629 | -0.7709 | -0.6769 | -0.5759 | -0.4889 | -0.3899 | -0.2990 | -0.1929 | -0.0909
Fuerza (N) -215,2 | 209.2 -207.1 -1943 | -154.7 | -148.8 | -128.6 | -95.9 -82.7 -17.7

ci c? c? ct cy’ ct cy c? cy cz

Velocidad(m/s) | 0.0851 | 0.1701 | 0.2631 | 0.3451 | 0.4361 | 0.5271 | 0.6041 | 0.6981 | 0.7821 | 0.8901
Fuerza (N) 66.6 109.6 1523 202.2 293.9 372.0 447.5 572.3 694.6 884.6

Tabla 6-4. Coeficientes del vector curva de amortiguacion utilizado para las simulaciones.

Se muestran en primer lugar las medidas obtenidas en el banco de suspensiones con el conjunto de dos grados
de libertad en la prueba de validacion. En la grafica de la figura 6-8 se representan los desplazamientos en los puntos
de control para un ensayo de amplitud practicamente constante, maxima de +4 mm para evitar el despegue de la
rueda. La frecuencia de excitacion se varia de 0 a 20 Hz, con incrementos de 1Hz, dejando que los desplazamientos
se estabilicen para cada frecuencia. Se marcan en linea continua la evolvente de las amplitudes de movimiento de
las masas suspendida y semisuspendida a lo largo del ensayo, ya que serviran como referencia comparativa con las
simulaciones.

En la grafica 1 de la figura 6-9, se muestra la evolucion de la deformacion en la horquilla y su velocidad
asociada; y en las graficas 2 y 3, los rangos de trabajo de resorte y amortiguador superpuestos a sus curvas
caracteristicas.

En la grafica 1 de la figura 6-10, se muestra la deformacion en el neumatico y su velocidad. En la grafica 2,
el rango de trabajo sobre su curva de rigidez estatica.
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Capitulo 6. Identificacion de parametros no lineales en modelos de suspension.

BANCO de SUSPENSIONES: Desplazamientos relativos Horquilla MST2012 Q3 N2020 1.9 bar
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Figura 6-8. Ensayo de validacién. Desplzjjn(;z:;:s en los puntos de control (2 GDL). N
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Figura 6-9. Ensayo de validacion. Desplazamientos y velocidades en la horquilla.
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BANCO de SUSPENSIONES: Horquilla MST2012 Q3 N2020 1.9 bar. Rango de trabajo neumatico
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Figura 6-10. Ensayo de validacion. Deformaciones y velocidades en el neumadtico.

Para la simulacion dindmica se ha utilizado el programa Matlab Simulink. En la figura 6-11 se muestra la
interfaz de entrada de datos con los parametros de configuracion que definen el sistema mecénico; incluida la
posibilidad de utilizar como excitacion las medidas reales registradas por el sensor laser en la placa del banco de
suspensiones.

En la grafica 1 de la figura 6-12, se pueden ver la evolucion de los desplazamientos obtenidos con la
simulacion para los puntos de referencia en masas suspendida y semisuspendida utilizando el modelo de Maxwell
con parametros fijos. En las graficas 2 y 3, la comparativa con las amplitudes reales registradas en el banco.

Las graficas de la figura 6-13 muestran el mismo esquema de resultados, pero utilizando el modelo de Kelvin-
Voigt, con parametros fijos de rigidez y amortiguamiento, por lo que no se contempla en la simulacion el
comportamiento viscoelastico del neumatico. Como se aprecia en las graficas 2 y 3, el grado de ajuste que se
consigue es significativamente peor que con el modelo de Maxwell.
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Figura 6-11. Interfaz de entrada de datos para la simulacion de ensayos con el modelo de 2 GDL.
Conjunto de suspension Horquilla MST2012 Q3 N2020 (1,9 bar).
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SIMULACION: Desplazamientos relativos Horquilla MST2012 Q3 N2020 1.9 bar
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SIMULACION: Desplazamientos masa semisuspendida. Comparativa con los reales en BS.
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Figura 6-12. Simulacion. Desplazamientos en los puntos de control (2 GDL).
Comparativa con los desplazamientos reales medidos en Banco de Suspensiones.
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Metodologia experimental para la identificacién de pardmetros de suspensidn en vehiculos automoviles.

SIMULACION con modelo de neumético de Kelvin-Voigt: Desplazamientos relativos Horquilla MST2012 Q3 N2020 1.9 bar
I T 1 T

SIMULACION con modelo de neumético de Kelvin-Voigt: Desplazamientos Masa Suspendida. Comparativa con los reales en BS.
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SIMULACION con modelo de neumitico de Kelvin-Voigt: Desplazamientos masa semisuspendida. Comparativa con los reales en BS.
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Figura 6-13. Simulacion con modelo de neumatico de Kelvin-Voigt. Desplazamientos en los puntos de control.
Comparativa con los desplazamientos reales medidos en Banco de Suspensiones.
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En los ensayos en banco no es posible registrar la evolucion de las fuerzas verticales en la huella de contacto
del neumatico con la placa, pero una de las ventajas de las simulaciones es que es posible estimarlas y con ellas
predecir el comportamiento dindmico del vehiculo en maniobras comprometidas. En las graficas de la figura 6-14
se comparan las amplitudes de dichas fuerzas a lo largo del ensayo utilizando los dos modelos de neumaticos
estudiados. Las diferencias, al igual que para los desplazamientos, son significativas.

SIMULACION é:on maor:tello de nec:matic? de Kelvnr'l-\AI.ongt'deE_sEm delaft verticales en la huella de contacto.
omp va con e
R =l N o T

2 o -M=149kg - curva de amortiguamiento C,_ ]H ‘ H‘W{ ’ﬂ \H ‘\
v
512 ;!".g-,mmllllllllllmmmlllllllu IWIWN\ ’l |,”n'|l{’m| “
g -1400 NEUMATICO N2020 (1,9 bar) l Hl“mwm”‘ “ ‘ ” 1 ‘ ‘
E‘: - - curva de rigidez estética K, H I‘

-1800 Modelo Kelvin-Voigt: Rn=51 Ns/m ) e M Hm

-2000 Modelo Maxwell: C =51 Ns/m 1/=0,97 ‘ iﬁ miﬁ 5.22'2.21‘.?0 Maxwell

Datos (1000/s) «10%

Figura 6-14. Simulacion con modelo de neumdtico de Kelvin-Voigt. Evolucion de las fuerzas verticales en el
contacto. Comparativa utilizando el modelo viscoelastico de Maxwell.

Si en el modelo de suspension de cuarto de vehiculo ensayado se trabaja con parametros lineales, se obtiene
una estimacion del coeficiente de amortiguamiento de 750 Ns/m, [6-7] y [6-8]. En la grafica 6-15 se puede apreciar
la gran discrepancia entre los resultados de la simulacion utilizando un valor de amortiguamiento constante y los
desplazamientos reales medidos en banco.

Si con este valor lineal de amortiguamiento se calculan las fuerzas verticales en la huella del neumatico y se
comparan con las obtenidas utilizando la curva del amortiguador real, también se aprecian grandes diferencias,
figura 6-16.
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Figura 6-15. Simulacion con curva de amortiguador lineal (750 Ns/m). Desplazamientos en los puntos de
control. Comparativa con los desplazamientos reales medidos en Banco de Suspensiones.
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SIMULACION con amortiguamiento ineal (750 Ns/m) : Estimacion de la fuerzas verticales en la huella de contacto.
Comparativa utilizando curva de amortiguador real.
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Figura 6-16. Simulacion con curva de amortiguador lineal (750 Ns/m). Evolucion de las fuerzas verticales en el
contacto. Comparativa utilizando la curva real ajustada del amortiguador.

6.2.3. Conclusiones.

Se ha comprobado que con el modelo de neumatico propuesto se obtienen mejores resultados que con el de
Kelvin-Voigt, que es el utilizado habitualmente en dindmica vehicular.

Trabajar con el modelo de Maxwell, no solo permite simular adecuadamente el comportamiento de la
suspension en un amplio rango de condiciones de ensayo, sino que es fundamental para identificar la curva de
amortiguacion.

A pesar de ser un modelo simplificado, combina sencillez en la obtencion de sus parametros de configuracion
con resultados de simulacion que se ajustan a los reales del comportamiento vertical del neumatico en un amplio
rango de frecuencias de trabajo, [6-1].

Los andlisis de resultados muestran que utilizando el algoritmo de optimizacion de evolucion diferencial
propuesto, se simplifica la sistematica de los ensayos y la metodologia para la identificacion de la curva de
amortiguacion y del resto de parametros.

Ensayando un conjunto de suspension de cuarto de vehiculo en el banco desarrollado en este trabajo de
investigacion ha sido posible validar una metodologia para la identificacion de los parametros que definen el
comportamiento vertical de una suspension de dos grados de libertad: masas, curva de rigidez, de amortiguacion y
parametros del modelo de neumatico.

En el siguiente apartado se aplica la metodologia propuesta a los ensayos en el banco de vehiculo completo.

6.3. ALGORITMO DE BUSQUEDA EN ENSAYOS DE VEHICULO COMPLETO.

En el apartado anterior se ha podido comprobar que una de las causas de los malos resultados al obtener en
el capitulo cuatro las curvas de amortiguacion de un sistema de suspension de vehiculo completo, es que el modelo
de Kelvin-Voigt no es adecuado para reproducir correctamente la respuesta dinamica vertical del neumatico a las
frecuencias de trabajo del banco de placas, en el entorno de los 10 Hz.

Con el modelo viscoelastico propuesto este problema deberia quedar solucionado. Pero como se apuntaba
en las conclusiones del capitulo cuatro, existe otro motivo, y es el que los modelos de suspension de cuarto y de
medio vehiculo no contemplan todos los parametros de influencia en el comportamiento de un vehiculo completo;
como la rigidez torsional de la carroceria y el momento de inercia de cabeceo.

Sin embargo es posible aplicar la metodologia propuesta en el apartado anterior al modelo de medio vehiculo
de cuatro grados de libertad, pero utilizando solamente la ecuacion de equilibrio de fuerzas en las masas
semisuspendidas de cada eje, (m;, m,). El problema de optimizacion queda entonces reducido a la ecuacion (6-7),
para cada rueda, pero incorporando el efecto de la barra estabilizadora.
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Considerando el modelo vertical de neumatico viscoelastico, las ecuaciones de equilibrio (4-7) y (4-8)
utilizadas en el capitulo cuatro, correspondientes al modelo de la figura 4-36, quedarian como se expresan a
continuacion, ecuaciones (6-10) a (6-15), y que corresponden al modelo de vehiculo por eje de cuatro grados de
libertad de la siguiente figura, la 6-17.

Figura 6-17. BMW E36, suspension trasera con barra estabilizadora y con resortes separados de los
amortiguadores. Modelo vertical de neumatico de Maxwell.

miZ *RAZ,,~2 )+ K, —z)fO-K [z, ~2,,)(z,2,)]=0 (6-10)
Siendo: fai@®) = Kni* (Zimi — Zoi) + foni (0 (6-11)

foni(®) = Cyi* Gy — 20) +9; * foni(t — 1)

. . (6-12)
- Ca v, G
¢y = 1+y; Y; 1+y; Vi kLAt
maZ,  *R 2= 2,) YKy 2 O K2 )~ (22, )] =0 (6-13)
Siendo: fnd (t) =Knpa - (Zmd - ZOd) + fvnd (t) (6-14)
fona(®) = Cvq* (Zma — Zoa) + Ya " fona(t — 1)
(6-15)
_ < _ _Yd _ <
CYa = 1474 Uq = 1+y4 Ya = k%At

Se considera para los calculos simetria en las dos ruedas, tanto para las masas como para los coeficientes de
comportamiento viscoelastico de los neumaticos:

m; =mg =m Cyi =Cyqa =Cy Uy =9;=19

Los desplazamientos zyi y Zmd , que se indican en la grafica de la figura 6-17, se corresponden con los de
los puntos situados en la carroceria en la vertical del centro de la huella de los neumaticos, ancho de via L. Estos se
obtienen a partir de los desplazamientos registrados por los sensores laser, al igual que los de los puntos de los

anclajes superiores de amortiguadores y resortes, Zyir , ZMdR » ZMiK Y ZMdK , que se corresponden con las posiciones
ar, bR, aky bk.
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Las ecuaciones de equilibrio planteadas solamente en las masas semisuspendidas tienen el inconveniente con
respecto a las utilizadas en el modelo de dos grados de libertad, de que se anade una nueva variable al sistema,
K,, constante de rigidez de la barra estabilizadora, y ademas se elimina la ecuacion de equilibrio en la masa
suspendida. Esta circunstancia empeora los resultados al identificar las curvas de amortiguacion, ya que el algoritmo
trabaja con menos informacién en un campo de blsqueda excesivamente amplio; lo que favorece encontrar
soluciones locales con menor error en la funcion objetivo que con la curva correcta. Ademas, estos resultados son
muy sensibles a los valores de las variables del modelo que se fijen en cada caso para posibilitar la busqueda,
(Ke,m, C,, 0).

Otros inconvenientes son que en el banco de placas los desplazamientos no son controlables y el rango de
frecuencias de los ensayos esta limitado. Como se ha visto en el apartado anterior, analizando las pruebas en banco
con el modelo de dos grados de libertad, los mejores resultados se obtienen combinando ensayos con diferentes
amplitudes y en un amplio rango de frecuencias; lo que no es posible en los bancos de vehiculo completo
comerciales.

Las graficas ejemplo de la figura 6-18 muestran las curvas obtenidas para los amortiguadores traseros nuevos
del BMW. En las graficas 1 y 2, se muestra la diferencia de resultados para el amortiguador izquierdo en funcion
de las variables de busqueda prefijadas. En la grafica 3, se muestran para el derecho los resultados de dos ensayos
a diferentes frecuencias y en la 4, la diferencia en comportamiento con el izquierdo.

BMW Monroe 3. Curva amortiguador nuevo trasero izquierda BMW Monroe 3. Curva amortiguador nuevo trasero izquierdo.
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Figura 6-18. Ejemplo de resultados utilizando unicamente las ecuaciones de equilibrio en la masa semisuspendida.

Aunque los resultados no son 6ptimos debido a los inconvenientes mencionados anteriormente, mejoran
claramente a los obtenidos con el modelo de Kelvin-Voigt. Ver en el capitulo cuatro las figuras 4-40 y 4-42 con las
graficas para los mismos amortiguadores. En el caso del izquierdo la curva obtenida era practicamente lineal.

En la grafica 4 de la figura 6-18 se puede apreciar que el ensayo en banco detecta claramente diferencias en
el comportamiento entre dos amortiguadores totalmente nuevos que deberian mostrar la misma curva caracteristica.

También hay que senalar que los resultados obtenidos son diferentes en funcion de las condiciones del
ensayo, rango de frecuencias analizadas y especialmente los parametros pre-estimados en cada caso; como en los
ejemplos de las graficas 1 a 3 de la figura 6-18.
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Para mejorar los resultados y su repetibilidad y para poder identificar adecuadamente todos los parametros
de influencia en el comportamiento del sistema de suspension, es necesario incorporar también al procedimiento de
busqueda las ecuaciones de equilibrio en la masa suspendida. Por lo tanto, es necesario utilizar un modelo de
vehiculo completo, lo que complica considerablemente el sistema de adquisicion de datos y en consecuencia la
realizacion de los ensayos en banco.

En el siguiente punto, se describe la propuesta para trabajar sobre un modelo de suspension de vehiculo
completo utilizando el mismo algoritmo de busqueda de evolucion diferencial.

6.3.1. Metodologia aplicada a modelo de vehiculo completo. Andlisis de resultados.

Los ensayos en banco de placas se realizan excitando las placas en fase y en contrafase para conseguir un
mayor rango de velocidades de trabajo de los amortiguadores; esto provoca en la carroceria del vehiculo
movimientos de balanceo, alternados con movimientos de cabeceo-vaivén. Pero como se vio en el analisis de
resultados del capitulo cuatro, no considerar la influencia de la rigidez torsional y la inercia de cabeceo implica
errores significativos en el calculo del momento de balanceo y en el de la inercia vertical de la masa suspendida
respectivamente, cuando se utiliza un modelo de cuatro grados de libertad por eje.

Trabajar con un modelo de suspensiones de vehiculo completo supone complicar los ensayos al tener que
duplicar los sensores de desplazamiento utilizados, pero es posible simplificar estas medidas si se utiliza tnicamente
el equilibrio de momentos de balanceo. Al incluirse la deformacion torsional de la carroceria (8 GDL), la ecuacion
de calculo se puede simplificar y tener en cuenta solamente las fuerzas de los dos resortes, de los dos amortiguadores
y de la barra estabilizadora del eje sobre las placas de excitacion, junto con el momento generado por la deformacion
torsional de la carroceria, (K707).

Para ello es necesario medir la deformacion torsional, 67, como diferencia entre los angulos de balanceo en
cada eje. Esto es posible utilizando por ejemplo, un girdmetro situado en el eje sobre suelo o, como en este trabajo,
con dos sensores laser adicionales, monitorizando el movimiento de la carroceria en cuatro puntos de control.

El modelo simplificado de vehiculo de la figura 6-19 representa la propuesta de trabajo anterior. La masa
suspendida esta dividida en dos subchasis rigidos, con movimiento independiente pero unidos a través de la masa
suspendida por un resorte torsional de rigidez K.

El bloque central agrupa la masa total, concentrada en el c.d.g. y las inercias de balanceo y cabeceo. Los
puntos de control de los movimientos de la masa suspendida son los cuatro marcados sobre los subchasis. De esta
forma se pueden obtener los angulo de cabeceo y los de balanceo de cada eje. La media de estos dos ultimos
determina el angulo 6 utilizado para la determinacioén del momento de inercia de balanceo.

Figura 6-19. Modelo simplificado de vehiculo con 8 GDL, que incluye la rigidez torsional de la carroceria.
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La ecuacion de equilibrio de momentos resultante es la misma que la utilizada en el capitulo cuatro con el
modelo de medio vehiculo de cuatro grados de libertad (ecuacion 4-10), corregida con el efecto estabilizador de la
rigidez torsional. Trabajando sobre el modelo de suspension de la figura 6-19, la ecuacion se puede expresar de la
siguiente forma:

L6 + anR; (2~ 2,) —axK 2~z ) ¥ beR (2,

M= Ke~L~[(sz— zmd) - (zMi— zmi)] (6-16)

=2,,) TokK (2, )+ Mex TK70r=0

Las graficas de la figura 6-20, muestran los resultados obtenidos utilizando la funcion objetivo del algoritmo
de evolucion diferencial, ampliada con la nueva ecuacion de equilibrio.
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Figura 6-20. BMW E36, amortiguadores nuevos. Resultados utilizando las ecuacion de equilibrio en la masas
semisuspendidas y las de momentos de balanceo en cada eje considerando la rigidez torsional de la carroceria.

La incorporacion a la funcion objetivo del algoritmo de busqueda de una ecuacion de equilibrio en la masa
suspendida, es una informacién complementaria que mejora los resultados; y aunque no lo haga de forma
significativa, contribuye a que el algoritmico obtenga una solucién tinica y correcta de la curva de amortiguacion.
También permite estimar los parametros de rigidez torsional y de momento de inercia al balanceo.
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6.3.2. Conclusiones.

De los estudios realizados en este capitulo se pueden extraer las siguientes conclusiones:

- El grado de ajuste de las curvas de amortiguacion obtenidas es muy sensible a los modelos dinamicos
utilizados para su identificacion, tanto el de la suspension como el del comportamiento vertical del neumatico. Solo
modelos de vehiculo realistas permiten caracterizar el comportamiento no lineal de los amortiguadores.

- Aunque la utilizacion de métodos metaheuristicos no garantiza la convergencia al resultado 6ptimo y requiere
un conocimiento del campo de soluciones para los valores de los pardmetros buscados, se ha comprobado que con
el algoritmo de optimizacion de evolucion diferencial propuesto se simplifica la metodologia para la identificacion
de la curva caracteristica del comportamiento del amortiguador; mejorando los resultados obtenidos con los
procedimientos vistos en los capitulos tres y cuatro, [6-7]-[6-13], que solo permitian identificar valores lineales del
coeficiente de amortiguamiento.

- Si se utilizaran todas las ecuaciones de equilibrio del modelo de vehiculo completo, se obtendria un mejor
ajuste de las curvas obtenidas a las reales de los amortiguadores y del resto de parametros de la suspension; pero
habria que caracterizar en los dos ejes los movimientos de ruedas y carroceria, aumentando con ello la complejidad
de los ensayos.

- Los bancos de suspensiones, tanto los basados en el método EUSAMA como el utilizado en este trabajo,
no se ajustan a los requisitos técnicos necesarios para identificar adecuadamente las curvas de los amortiguadores.
Aunque se consiguen velocidades de trabajo que superan las de apertura de las valvulas, en general, los datos de
medida en esas condiciones no son suficientes para caracterizar el comportamiento del amortiguador a alta
velocidad, especialmente en extension.

Para conseguirlo seria necesario mejorar el sistema de excitacion de las placas, de manera que en los
ensayos se pudiera controlar, tanto la frecuencia como la amplitud. Con un banco de estas caracteristicas,
trabajando con un modelo de suspension de vehiculo completo y aplicando la metodologia propuesta, no solo se
podria caracterizar el comportamiento no lineal de los componentes de la suspension, si no que también permitiria
validar experimentalmente el modelo de simulacién dinamica utilizado.
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Capitulo 7: INFORME FINAL DE RESULTADOS.

7.1. CONCLUSIONES.

La fuerza de contacto entre el neumatico y la calzada es una medida de la capacidad del vehiculo para realizar
maniobras de giro, frenado y aceleracion. De aqui la importancia de conocer el estado del sistema de suspension ya
que es el responsable de la evolucion de dicha fuerza vertical y por lo tanto interviene directamente en la proteccion
activa de los pasajeros.

Los elementos elasticos de la suspension, en general, son componentes muy fiables que no varian
significativamente sus caracteristicas con el tiempo y cuya inspeccion es relativamente sencilla. No ocurre lo mismo
con los amortiguadores, por lo que el comportamiento del vehiculo puede verse afectado, comprometiendo con ello
la seguridad.

Los métodos comerciales existentes para la evaluacion del estado de los amortiguadores sin desmontaje
dependen del criterio subjetivo de un operario y en muchos casos no son capaces de detectar y en ninglin caso
cuantificar su grado de deterioro. De hecho, en centros de diagnosis y en estaciones de Inspeccion Técnica de
Vehiculos no se utiliza ningin equipo con ésta finalidad. Actualmente el inico método fiable supone el desmontaje
de componentes, que es un proceso en la mayoria de las ocasiones lento y costoso.

Las razones anteriores justifican la necesidad de un método de evaluacion de los elementos del sistema de
suspension que no precise el desmontaje de los mismos y cuyos resultados permitan conocer el estado del sistema y
codmo éste afecta a la seguridad en maniobras comprometidas.

Del estudio de las propuestas que se pueden encontrar en la bibliografia, se evidencia la dificultad para
establecer un criterio Unico para la diagnosis del amortiguador. Esto es debido a que los sistemas de suspension se
disefian con unos parametros que son especificos para cada vehiculo. Por lo tanto, identificar dichos parametros es
el método mas fiable para poder evaluar su correcto funcionamiento; ya que permite realizar simulaciones dindmicas
en maniobras comprometidas, en diferentes condiciones de adherencia, carga, etc.; relacionando la respuesta en
cada caso con el grado de deterioro de los amortiguadores.

Para poder estimar la incidencia en la seguridad que tiene el estado de los componentes de la suspension es
necesario cuantificar los diferentes parametros e identificar la curva de comportamiento del amortiguador.

Actualmente no existe ningin equipo en explotacion que permita obtener la curva caracteristica fuerza-
velocidad de un amortiguador sin desmontarlo, ni siquiera como parametro lineal aproximado; pero existe un gran
numero de estudios que buscan este objetivo.

De las propuestas analizadas, las metodologias que consiguen experimentalmente resultados cuantitativos
obtienen a lo sumo coeficientes de amortiguamiento constantes. Pero como se ha podido comprobar
experimentalmente en este trabajo, con valores de amortiguamiento lineales no es posible predecir el
comportamiento del vehiculo en situaciones en las que se presentan diferentes combinaciones de velocidades de
extension-compresion en el amortiguador, lo que ocurre en la mayoria de los casos.

Se partia de la hipotesis de que caracterizando el movimiento de un vehiculo cuando se excita el sistema de
suspension es posible, mediante el método de optimizacion adecuado, identificar los parametros de las ecuaciones
del modelo que define su comportamiento: curvas de rigidez y de amortiguacion, masas e inercias. Se ha podido
comprobar experimentalmente que es posible obtener dichos parametros, incluidos los que se caracterizan por un
comportamiento no lineal. Pero también se ha observado que los resultados obtenidos son muy dependientes del
modelo dinamico utilizado, tanto de la suspension como del neumatico.

Modelos de suspension simplificados, como los de cuarto de vehiculo sin el efecto de la barra estabilizadora
o los de medio vehiculo sin considerar la rigidez torsional de la carroceria ni el momento de inercia de cabeceo, no
permiten obtener resultados satisfactorios. Para conseguirlos es necesario que el modelo contemple en los
equilibrios de fuerzas y momentos todos los parametros de influencia en el comportamiento del vehiculo completo.

En este trabajo también se ha evaluado la importancia que tiene el modelo dindamico vertical del neumatico.
Como consecuencia de ello, se propone utilizar para la obtenciéon de la curva del amortiguador y para la
identificacion de los parametros de la suspension, un modelo basado en el del comportamiento viscoelastico de
Maxwell; con una rigidez estatica no lineal y con dos coeficientes que caracterizan la variacion de la fuerza de
deformacion en funcion de la frecuencia de excitacion.
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Se ha comprobado que con el modelo de neumatico propuesto se obtienen mejores resultados en las
simulaciones que con el de Kelvin-Voigt, que es el utilizado habitualmente en dindmica vehicular.

Trabajar con el modelo de Maxwell, no solo permite simular adecuadamente el comportamiento de la
suspension en las condiciones de los ensayos, sino que es fundamental para identificar la curva de amortiguacion.
A pesar de ser un modelo simplificado, combina sencillez en la obtencion de sus parametros de configuracion con
resultados de simulacion que se ajustan a los reales del comportamiento vertical del neumatico en un amplio rango
de frecuencias de trabajo.

Las conclusiones enumeradas en este apartado han permitido definir una metodologia de ensayos para la
identificacion de los parametros de suspension, cumpliendo con los objetivos de la Tesis.

En los siguientes apartados se resumen los logros obtenidos en este trabajo y las lineas futuras de
investigacion encaminadas a su mejora.

7.2. APORTACIONES REALIZADAS.

Los objetivos iniciales que se proponian en la Tesis eran los siguientes:

12 Desarrollo de un método de evaluacion de los componentes del sistema de suspension en vehiculos
automoviles. Obtencion de los parametros que definen su comportamiento vertical, las curvas de rigidez y de
amortiguacion, masas e inercias.

Este método, basado en banco de ensayo de placas para vehiculo completo, ha de ser capaz de efectuar la
comprobacion del sistema de suspension sin tener que proceder al desmontaje de ninguno de sus elementos.

Se busca que sea facil de utilizar y rapido, lo que junto con la economia son requisitos imprescindibles para
poder ser utilizado como herramienta de diagnosis, en particular, la comprobacion del estado del amortiguador,
principal causante del funcionamiento incorrecto del sistema.

2° Posibilidad de implementar los resultados de las medidas en banco de placas en un modelo de simulacion
dinamica vehicular, validado experimentalmente, que permita determinar, cuantitativa y cualitativamente, la
incidencia en la seguridad que tiene el grado de deterioro de los componentes del sistema de suspension del
vehiculo estudiado.

Para el cumplimiento del primer objetivo, se ha desarrollado una metodologia basada en bancos de
suspensiones de placas de vehiculo completo. Las tareas realizadas han sido las siguientes:

- Los bancos de ensayo utilizados se han modificado para poder controlar la frecuencia de excitacion y para
monitorizar los movimientos de la carroceria y de las ruedas. Con este fin se han implementado variadores de
frecuencia y medidores de desplazamiento laser.

- Con el objetivo de caracterizar el comportamiento de la suspension en el mayor rango de condiciones de
trabajo posibles, se ha definido una sistematica de ensayos que permite obtener el maximo rendimiento del banco
en cuanto a amplitud de desplazamientos y de velocidades alcanzadas en los amortiguadores. Se han identificado
las carencias en este sentido de los bancos comerciales actuales con el objetivo de desarrollar un nuevo equipo que
las solucione.

- Para la identificacion de las curvas de amortiguacion y del restos de parametros, se ha utilizado un algoritmo
de busqueda de evolucion diferencial. Este algoritmo de optimizacion ha sido adaptado al estudio dindmico de
suspensiones para permitir de forma sencilla procesar datos de ensayos que combinan diferentes frecuencias y
amplitudes de excitacion. Con las modificaciones implementadas, utilizando modelos de vehiculo completo y/o
por eje, es posible analizar eficazmente informacion del comportamiento del amortiguador en diferentes
condiciones de ensayo.

El trabajo desarrollado ha dado lugar al articulo: “Identification of suspension parameters in on-board
vehicles by means of evolutionary algorithms”. Autores: E. Carabias, J.A. Cabrera, J.J. Castillo, J. Pérez, M.
Alcazar. (Pendiente de publicacion) .

La metodologia propuesta permite identificar diferentes pardmetros en funcion del grado de complejidad
del sistema de medida utilizado:

Si solo se pretende obtener la curva caracteristica del amortiguador, las medidas de los desplazamientos se
simplifican, ya que se reducen al eje sobre placas.

Si se quieren obtener otros parametros que influyen en el comportamiento dinamico de la suspension, es
necesario trabajar con un modelo de vehiculo completo de ocho grados de libertad. El sistema permite registrar y
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analizar las medidas simultdneamente en los dos ejes del vehiculo y utilizando las ecuaciones de equilibrio en la
masa suspendida, obtener valores de inercias de balanceo, de cabeceo y de rigidez torsional de la carroceria.

La dificultad afiadida que supone la adquisicion de datos para trabajar con modelos de vehiculo completo,
unida a la limitacion de los bancos actuales para controlar la amplitud excitacion, no ha permitido cumplir con el
objetivo de que la metodologia desarrollada sea de sencilla implantacion como herramienta de diagnosis. Pero con
los resultados obtenidos con la sistematica propuesta se alcanza el objetivo principal de la Tesis, planteandose
como linea futura la mejora del banco y la simplificacion del sistema de medida.

Desarrollado el método para obtener las curvas caracteristicas del amortiguador y del resto de parametros,
sin necesidad de desmontar los componentes de la suspension, se cumple el segundo objetivo de la Tesis, ya que
los resultados se podrian incorporar a un modelo de simulacién dindmica y realizar ensayos virtuales de maniobras
que determinen cuantitativamente el efecto que tiene en la seguridad el grado de deterioro de cada uno de los
elementos de la suspension del vehiculo estudiado, especialmente el amortiguador.

Para poder lograr los objetivos planteados en la Tesis ha sido necesario disefiar y construir un banco de
ensayo de conjuntos de suspension, que no solo ha permitido caracterizar los componentes evaluados, sino que
también, trabajando sobre un conjunto de dos grados de libertad, ha sido fundamental para el desarrollo y puesta
a punto de la metodologia para la identificacion de la curva caracteristica de los amortiguadores sin desmontaje.
En el Anexo I de esta memoria se describen en detalle las caracteristicas técnicas del equipo, las prestaciones del
accionamiento hidraulico, el sistema de control y medida y las posibles configuraciones de trabajo.

Otras aportaciones de la investigacion realizada han sido los resultados del estudio con el banco de
componentes sobre el comportamiento vertical de neumaticos y que han dado lugar a la publicacion :

“Modeling of tire vertical behavior using a test bench”. IEEE Access, Vol. 8. 2020. Autores: E. Carabias,
J.J. Castillo, J A. Cabrera, J.M. Velasco, J. Pérez, M. Alcdzar.

Las conclusiones del estudio anterior han permitido proponer y validar un modelo de comportamiento
vertical de punto de contacto unico, basado en el viscoelastico de Maxwell, para su utilizaciéon en modelos de
dindmica vehicular. Se ha comprobado que con el modelo de neumatico propuesto se obtienen mejores resultados
en las simulaciones que con el de Kelvin-Voigt, que es el utilizado habitualmente.

La ampliacion de los estudios sobre modelos de neumaticos en el banco de ensayos abre una nueva linea
de trabajo que se describe en el siguiente punto.

En el siguiente punto también se describen las propuestas encaminadas a la mejora de la metodologia para
la identificacion de parametros de suspension y para la evaluacion del grado de seguridad que aporta un sistema
de suspension en funcion del estado o grado de deterioro de sus componentes.

7.3. LINEAS FUTURAS DE INVESTIGACION.

Como consecuencia del trabajo realizado se han abierto varias lineas de investigacion que estan enfocadas a
los siguientes temas:
- Estudio del comportamiento dindmico de neumaticos.
- Desarrollo de un nuevo banco de vehiculo completo para estudios de suspensiones y validacion de modelos
de dinamica vehicular.

Del estudio comparativo de modelos de neumaticos descrito en el capitulo cinco de esta memoria y teniendo
en cuenta los resultados obtenidos en el banco, se considera de interés continuar con los ensayos. Esta previsto
ampliar las tipologias de neumaticos estudiadas y también las condiciones de trabajo en cuanto a: precargas,
presiones de inflado, amplitudes y frecuencias de deformacion, temperaturas, grado de envejecimiento, diferentes
angulos de caida, etc. El objetivo es identificar y analizar los parametros de los modelos dinamicos de
comportamiento vertical en cada uno de los casos, centrandose en el modelo viscoelastico propuesto en esta Tesis.

Del estudio en el banco de componentes, analizando los modelos de punto de contacto tinico, también se
pudo observar que es posible relacionar la respuesta del neumatico frente a deformaciones verticales con la
deformacion en rodadura. Las primeras investigaciones dieron como resultado un propuesta para el calculo de este
parametro, que se ha presentado en el XXIII Congreso Nacional de Ingenieria Mecanica, Jaén 2021:

“Estimacion de la resistencia a la rodadura en neumdticos mediante banco de ensayos de traccion-
compresion”. Autores: M. Alcdzar, J. Pérez, E. Carabias, J.A. Cabrera, J.J. Castillo.
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Continuando con esta nueva linea de investigacion se pretende desarrollar una nueva metodologia que
presenta una serie de ventajas sobre los ensayos convencionales en banco de rodillo, principalmente el coste de los
sensores y del equipo de ensayo. Pero también que la huella de contacto del neumatico es plana, por lo que la
geometria en deformacion es mas parecida al que se produce en condiciones reales de rodadura. Figura 7-1.

Figura 7-1. Geometria de la huella del neumdtico en rodadura. Modelado con elementos viscoeldsticos.

Por otro lado, continuando con la linea de investigacion abierta con esta Tesis y teniendo en cuenta los
resultados obtenidos, se considera que utilizando la metodologia propuesta en este trabajo para la identificacion de
los parametros de suspension es posible establecer criterios objetivos para evaluar hasta qué punto el grado de
deterioro de los amortiguadores tiene una influencia significativa en la seguridad del vehiculo.

Para ello es necesario combinar ensayos en banco de suspensiones con ensayos en pista, trabajando con una
gama de amortiguadores que cubra ampliamente diferentes grados de deterioro. Ademas los resultados tienen que
validarse para diferentes tipologias de vehiculos y en diferentes condiciones de carga.

Actualmente el Grupo de Investigacion IMMa esta construyendo un prototipo de vehiculo autonomo como
plataforma de ensayos, en condiciones reales, de neumaticos de vehiculos ligeros y de motocicletas. Permite
configuraciones de masa desde los 800 hasta los 2.500 kg. El vehiculo dispone de un sistema de suspension variable
en altura, rigidez y amortiguacion: la altura, mediante actuadores electromecanicos; la rigidez, con un mecanismo
de bielas ajustables; y la amortiguacion, mediante fluido magnetoreoldgico. Figura 7-2.

El vehiculo ha sido modelado en Matlab Simulink Multibody y permite disponer de una herramienta de
ensayo virtual, y en el futuro real, que cubra todas las condiciones de ensayo que se requieren para la validacion de
los resultados de la investigacion propuesta.

Figura 7-2. Proyecto de vehiculo autonomo para ensayo de neumdticos.

El objetivo final es disponer de un banco de vehiculo completo para estudio de suspensiones que permita
adaptar los ensayos a las condiciones particulares de cada vehiculo inspeccionado. Como se justifica en los
resultados y conclusiones del capitulo seis de esta memoria, con el sistema de excitacion de las placas se debe
controlar tanto la frecuencia como la amplitud y asi obtener la méxima velocidad de trabajo en los amortiguadores
sin que en ningin momento se pierda el contacto en la huella del neumatico.

Teniendo en cuenta que los bancos de suspensiones actuales con excitacion fija, tanto los basados en el
método EUSAMA como el utilizado en este trabajo, no permiten identificar adecuadamente las curvas de los
amortiguadores a alta velocidad, se propone el desarrollo de un nuevo banco que se adapte a los requisitos descritos
y que permita caracterizar en los dos ejes los movimientos de ruedas y carroceria.

Se propone un sistema de excitacion directo a placas basado en actuadores electromecénicos. Esta tecnologia
actualmente permite cubrir con un coste razonable los rangos de fuerza, amplitud, velocidad y aceleracion
requeridos para los ensayos de vehiculos ligeros.

Para el ajuste definitivo de los requisitos técnicos de disefio se dispone del vehiculo de ensayo virtual descrito
anteriormente.
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Con un banco de estas caracteristicas, trabajando con un modelo de suspension de vehiculo completo y
aplicando la metodologia propuesta, no solo se podria caracterizar el comportamiento no lineal de los componentes
de la suspension, sino que también permitiria validar experimentalmente el modelo de simulacion dinamica utilizado
para la evaluacion del estado de las suspension, particularizado para el vehiculo inspeccionado.

Por lo tanto, con los modelos virtuales y reales del vehiculo y del banco de ensayo descritos, se dispone de
las herramientas necesarias para establecer criterios objetivos que permitan evaluar el grado de deterioro de los
amortiguadores y su influencia en la seguridad. También para el disefio de un posible equipo comercial que
permitiera realizar las inspecciones de los sistemas de suspension de forma sencilla, automatizada y con un coste
razonable.

Las siguientes figuras, de la 7-3 a la 7-5, son un ejemplo del interfaz necesario de entrada de datos para el
algoritmo de identificacion de parametros de suspension. Las pantallas, programadas en Matlab Simulink, son las
hojas de toma de datos de los ensayos en banco y muestran las utilizadas en este trabajo de investigacion, ampliadas
a los dos ejes del vehiculo.

Figura 7-3. Pantalla principal de la interfaz de entrada de datos para el algoritmo de identificacion de pardmetros.

Figura 7-4. Pantalla 2. Medidas de posicionamiento de los sensores en ruedas y carroceria.
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Figura 7-5. Pantalla 3. Medidas de posicionamiento de anclajes de resortes, de amortiguadores y de
barras estabilizadoras.
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ANEXO |. Banco de ensayo de componentes y conjuntos de suspension de varios grados de libertad.

Anexo I: BANCO DE ENSAYO DE COMPONENTES Y CONJUNTOS DE
SUSPENSION DE VARIOS GRADOS DE LIBERTAD.

A.1. REQUISITOS DE DISENO.

En el ambito de este trabajo de investigacion y para poder lograr los objetivos planteados en la Tesis, se ha
desarrollado un banco ensayo que permite no solo estudiar cada componente por separado, amortiguadores, resortes,
silent-blocks y neumaticos, sino también ensayar conjuntos completos de suspension de varios grados de libertad.

El banco construido, de accionamiento hidraulico, permite reproducir, en frecuencia y desplazamiento, las
excitaciones variables a las que estan sometidos los diferentes elementos de la suspension en las condiciones del
banco de vehiculo completo.

Se partia de la idea de un equipo muy versatil que sirviera tanto para las practicas de las asignaturas de
vehiculos impartidas por el Area de Ingenieria Mecénica de la Universidad de Malaga como de apoyo al Grupo de
Investigacion IMMa en diferentes proyectos, en desarrollo y futuros. Por este motivo se fijaron los siguientes
objetivos de disefio:

- Banco convencional para la obtencion de curvas de comportamiento de amortiguadores de vehiculos ligeros
y para seleccion y ajuste de resortes y amortiguadores de motocicletas. Con capacidad hasta los 5.000 N de
fuerza, 1,5 m/s de velocidad y 320 mm de desplazamiento. Frecuencias de excitacion de hasta 5 Hz.

- Caracterizacion de componentes de suspension de vehiculo ligeros en condiciones reales de trabajo,
incluidas las de los bancos de suspensiones de vehiculo completo. Fuerzas de excitacion superiores a los
5.000 N, con velocidades de hasta 0,5 m/s. Frecuencias de excitacion de hasta 25 Hz, con desplazamientos
variables y controlados en amplitud en el rango de los 30 mm.

- Equipo para estudios del comportamiento dinamico vertical de neumaticos; complementario al banco de
ensayo de neumaticos de superficie de rodadura plana y al de obtencion de la distribucion de presiones en la
huella de contacto, mencionados en la introduccion de esta memoria.

- Posibilidad de ensayo de conjuntos de suspension de uno y dos grados de libertad, en condiciones reales de
trabajo, para apoyo a la docencia de las asignaturas de vehiculos automoviles.

- Equipo de ensayo con programacion abierta, adaptable a las diferentes necesidades en funcion del tipo de
estudio que se realice. Posibilidad de automatizar ensayos, utilizando distintos tipos de sensores y con
diferentes rangos de trabajo.

- Capacidad para estudiar sistemas de suspension mediante ensayos del tipo “hardware in the loop”, en los
que el banco proporciona el comportamiento fisico real del elemento ensayado.

- Estas caracteristicas en algin caso se pueden encontrar en equipos comerciales, pero que en conjunto sélo
es posible conseguir con un equipo disefiado a medida.

En los siguientes puntos se describen las caracteristicas técnicas del banco: solucion constructiva adoptada,
sistema de excitacion y sistema de control y medida; asi como las prestaciones finales del banco.

A.2. ESTRUCTURA Y SISTEMA DE ACCIONAMIENTO.

Para poder realizar ensayos de conjuntos de suspension se ha adoptado una disposicion de espacio abierto,
con guia de largo recorrido sobre columna unica de alta rigidez. Figura A-1.

La guia lineal de bolas es de la marca HIWIN, modelo HGR45RHX de longitud 1850 mm. Los rodamientos
lineales son de la misma marca, modelo HGW45CCZO0H. Se utilizan dos patines para el desplazamiento del anclaje
superior y uno o dos, en funcion de la carga de trabajo, para la guia inferior del accionamiento de excitacion.

El posicionamiento del anclaje superior es de tipo manual, con desplazamiento mediante husillo-tuerca de
diametro 32 mm y de paso 5 mm. Para una fijacion rapida, se utiliza un freno ZIMMER, modelo HK4501A; con
posibilidad de fijacion hidraulica de la misma marca, modelo KWH4512BS1.
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Figura A-1. Planteamiento inicial del diserio y solucion final.

La solucion adoptada para el sistema de excitacion es un cilindro hidraulico, pero inicialmente se estudiaron
otras opciones:

- Accionamiento por leva excéntrica. Frecuencias altas pero sin control dindmico de amplitud y con solo
posibilidad de excitacion senoidal. Esta solucion es la adoptada por la mayoria de los bancos comerciales de
amortiguadores, pero no permite realizar ensayos en condiciones reales de funcionamiento con variaciones
controladas de la amplitud de excitacion y/o de la fuerza de accionamiento.

- Con actuador electromecanico. Fuerzas elevadas con control sobre la amplitud. En general, cilindros de
accionamiento de husillo y tuerca de bolas recirculantes voluminosos y pesados, por lo que, debido a las inercias
lineales y rotatorias, solo son validos cuando no se requieren altas aceleraciones. Para los requisitos de disefio, son
dispositivos muy caros en comparacion con otros sistemas como los hidraulicos. A medida que se hacen mas
asequibles son mas utilizados en bancos de ensayo y son actuadores muy adecuados para equipos que no requieran
elevadas aceleraciones de trabajo.

La incorporacion de un accionamiento mediante cilindro hidraulico permite conseguir las prestaciones
requeridas, especialmente en aceleracion, necesarias para reproducir las variaciones rapidas del desplazamiento que
se producen en los sistemas de suspension en situaciones reales de funcionamiento. En la figura A-2 se muestra el
esquema completo de montaje de los componentes del grupo hidraulico.

Las prestaciones en fuerza y velocidad son debidas a la utilizacion del grupo de la figura A-2, con un
servocilindro de doble efecto, de la marca GLUAL KR-32/22/22 x 350 mm; trabajando con una bomba que
suministra 190 bar de presion, con un caudal continuo de 27 1/min. Al haberse incorporado un acumulador de gran
volumen es posible llegar hasta los 55 I/min.

Para conseguir una respuesta rapida en las variaciones de caudal que permita obtener las aceleraciones
requeridas en los ensayos, se ha montado una servovalvula direccional de control proporcional de cuatro vias de la
marca PARKER, modelo DIFPESOMJINSO00 (figura A-2); con una presion de servicio méaxima de 350 bar, un
caudal maximo de 90 I/min y un tiempo de respuesta de 0 a 100% del caudal, inferior a los 3,5 ms.

Con la configuracion descrita es posible conseguir fuerzas que superan los 8.000 N y velocidades de hasta
2,1 m/s. En la figura A-3 se muestran graficas ejemplo del comportamiento del sistema en desplazamiento,
velocidad y aceleracion en vacio. Se observa que la velocidad méxima se alcanza en un tiempo inferior a los 7 ms,
lo que supone una aceleracion media de 300 m/s?.

Loégicamente, no es posible combinar simultaneamente los valores maximos de fuerza, desplazamiento,
velocidad y aceleracion; pero tampoco es necesario para los requisitos de disefio. Con amortiguadores de vehiculos
ligeros y motocicletas se pueden realizar los ensayos estandar, con excitacion senoidal de amplitud £+40mm y
frecuencia 5 Hz (velocidad maxima de 1,25 m/s y aceleracién de 40 m/s?); pero también se pueden realizar con
amplitud de £10mm y frecuencia de 25 Hz ( velocidad méaxima de 1,57 m/s y aceleracion de 247 m/s?). Como
ejemplo de prestaciones, las graficas mostradas en los capitulos cinco y seis de ensayos con neumaticos y con el
conjunto de horquilla de suspension de motocicleta de dos grados de libertad.

102



ANEXO |. Banco de ensayo de componentes y conjuntos de suspension de varios grados de libertad.

F KR-32/22/22x350-E

&

2

\F
\

L

R >

= &

P < [IEES
ol o

NG06

| ofx]
i

E |
) |
@ Po. = 70 bar

Caudal a 1450 rpm. = 27 lts/min,
Presion de traobkajo = 190 bar

A )
] — H |
¢ (\/ LJ\M/

\

W

150 LT
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A.3. SISTEMA DE CONTROL Y MEDIDA.

El control del banco se realiza con un equipo de National Instruments, serie Compact, modelo NI cRIO-9066,
con CPU Dual Core 667 MHz y con FPGA Xilink Zynk-7020. Memoria DRAM de 256 MB y de almacenamiento de
512 MB.

Este modelo de controlador integra en el mismo procesador la FPGA (Field-Programmable Gate Array) y el
control Real-Time, por lo que la comunicacién entre ambos es directa y posibilita la transmision y grabacion de datos
a alta velocidad en tiempo real. Esta caracteristica permite trabajar con una frecuencia de control de 1 kHz y de
grabacion de hasta 10 kHz, 10 kSamples/s por canal.

El equipo dispone de ocho ranuras para la incorporacion de médulos intercambiables para las comunicaciones
de entrada y salida, tanto analdgicas como digitales. La utilizacion de modulos independientes permite una gran
versatilidad en la configuracién de los sensores del banco y la posibilidad de intercambiarlos entre las diferentes
plataformas de ensayo de las que dispone el Grupo de Investigacion. En la figura A-4 se muestra el controlador con
los modulos utilizados y una tabla resumen de sus caracteristicas.

NI cRIO-9066

Mbdulos ‘ Caracteristicas

NI 9201 +10 V, entradas analdgicas, 500 kS/s, 8 canales, 12 bit de resolucion.

NI 9263 +10 V, salidas analogicas, 100 kS/s, 4 canales, 16 bit de resolucion.

NI 9403 32 entradas/salidas digitales, 5 V/TTL, bidireccional, 7 ps.

NI 9215 +10 V, entradas analdgicas simultaneas, 100 kS/s/ch, 4 canales, 16 bit de resolucion.

NI 9265 0 a 20 mA, salidas analogicas, 100 kS/s/ch, 4 canales, 16 bit de resolucion.

NI 9237 +25 mV/V, entradas analdgicas simultaneas, 50 kS/s/ch, 4 canales, modulo para puentes extensométricos, 24 bit de resolucion.

Figura A-4. Controlador NI cRIO 9066 con los médulos I/0 de comunicacion.

El algoritmo de control de la FPGA, del Real-Time y la interfaz de usuario en PC estdn programados con los
respectivos software LabView de National Instruments especificos. En la figura A-5 se muestra el esquema de
comunicaciones y de funcionamiento del bucle de control.
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Figura A-5. Controlador NI cRIO 9066. Esquema del sistema de control y medida.
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En la siguiente tabla, la A-1, se muestra un resumen de las caracteristicas técnicas del banco, incluyendo los
diferentes sensores de fuerza, desplazamiento, aceleracion y temperatura utilizados para los ensayos realizados en
este trabajo de investigacion, capitulos 5 y 6 de esta memoria.

Caracteristicas generales

Fuerza maxima (Traccion-compresion) +8 kN

Rango de velocidades 0.05 mm/s a2 m/s

Desplazamiento maximo cilindro 350 mm

Frecuencia méaxima de excitacion ciclica 25 Hz

Frecuencia de control 1 kHz (Resolucién conversion D/A salida sefial servovalvula 16 bit)

Frecuencia maxima de grabacion 10 kHz (Resolucion conversion A/D entrada sefial sensores 12/16/24 bit)

Sensores de medida
Marca y modelo de sensor Rango Exactitud Caracteristicas

LVDT SCHREIBER SM42-360 0 - 360 mm +0.05 mm Sensor inductivo para el control del desplazamiento de la excitacion.

2 Laser OMRON ZX-LD40 30 - 50 mm +2 um Sensores sin contacto para medida de desplazamientos en sistemas
de varios grados de libertad.

2 Laser OMRON ZX-LD100 60 - 140 mm +16 pm

Célula de carga HBM U93 10kN +10 kN +1 N Sensores extensométricos de medida de fuerza y para el control de
excitacion.

Célula de carga Honeywell 125 100kg +1 kN +0.1 N

2 Acelerometros KYOWA AS-2GB g +0.01 m/s? Sensores extensométricos para medida de aceleraciones en sistemas
de varios grados de libertad.

2 Acelerémetros KYOWA AS-5GB +5g +0.02 m/s?

2 Sensores de temperatura OPTRIS CS -20° - 350° +0.5° Sensores infrarrojos para medidas sin contacto.

Tabla A-1. Caracteristicas generales del banco.

De los sensores conectados a los modulos del controlador, figura A-5 y tabla A-1, los principales son las
células de carga, de 1 y 10 kN, y el sensor de desplazamiento LVDT; que son los utilizados para los ensayos por
control por fuerza y/o por desplazamiento. En ambos casos la programacion permite utilizar esquemas prefijados
de excitacion, como sefiales senoidales, en tridngulo, pulsos, etc; pero también permite utilizar sefiales de control
externas. En la figura A-6 se muestra la interfaz de usuario con un ejemplo de pantalla para configurar un ensayo
con el control PID por desplazamiento. En la figura A-7, pantalla con detalle del control por fuerza.

Figura A-6.Pantalla general de la interfaz de control.

105



Metodologia experimental para la identificacién de pardmetros de suspensidn en vehiculos automoviles.

Figura A-7.Detalle de la pantalla de la interfaz para ensayos con control por fuerza.

A.4. CONFIGURACIONES DE TRABAJO.

El banco permite ensayos estandar de componentes de suspensiones como resortes y amortiguadores, con
resultados como los de la figura ejemplo A-8. Pero una de las caracteristicas mas importantes del equipo
desarrollado es la versatilidad de uso. Como se ha visto en esta memoria, se ha utilizado para caracterizar el
comportamiento estatico y dindmico de neumaticos y para estudiar un conjunto de suspension de dos grados de
libertad en condiciones realistas. Para ello es necesario disefar utillajes especificos para cada configuracion de
trabajo, variando tanto el anclaje superior de la célula de carga como la plataforma de excitacion. Como ejemplo,
los ensayos descritos en los capitulos cinco y seis y las graficas de resultados que se muestran.

MTS2019 Trasero Fza / Despl " MTS2019 Trasero Fza / Velocidad
P N Sl 1 4000
4008 5Hz 100° | §Hz 100°
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3000 3000 3Hz 50°
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Figura A-8. Grdficas resultado de un ensayo para caracterizar un amortiguador trasero de motocicleta.

En la figura A-9, ademas del detalle del utillaje utilizado en el estudio de modelos verticales de neumaéticos,
se puede ver la instalacion de la llanta dinamométrica del banco de neumaticos de rodadura plana, marca KISTLER,
modelo RoaDyn P625, con rango vertical de 20 kN; integrada en el sistema de adquisicion de datos del banco de
suspensiones para la intercomparacion de medidas con la célula HBM U93 de 10 kN. La figura A-10 es un ejemplo
de los resultados, en los que se puede apreciar mayor histéresis de medida en la llanta dinamométrica.
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Figura A-9. Utillaje utilizado para ensayos de neumadticos.

Neumatico NSK. Ensayo a 10 Hz. Neumatico NSK. Ensayo a 20 Hz.
: > ! d
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Figura A-10. Llanta dinamométrica Kistler RoaDyn P625. Resultados comparativos con célula HBM U93 10kN.

En la figura A-11 se pueden ver los utillajes utilizados para los ensayos de suspension delantera de
motocicleta en las dos configuraciones estudiadas: de un grado de libertad, con la horquilla fijada a la célula de
carga y sin masa afiadida; y de dos grados de libertad, con la célula desmontada para permitir el libre movimiento
de la masa suspendida. También se detallan los sensores utilizados.

Las figuras A-12.a y A-12.b muestran, para el estudio del conjunto de dos grados de libertad del capitulo
seis, graficas de resultados en los que se comparan la calidad de las medidas obtenidas utilizando los diferentes tipos
de sensores, LVDT, laser y acelerometros. Se compara el ruido de las sefiales de entrada (graficas 1 y 2) y también
las diferencias en desplazamientos y aceleraciones a las frecuencias de resonancia de las masas suspendida (MS) y
semisuspendida (mss), en el entorno de los 2 y 16 Hz respectivamente (graficas 3, 4 y 5).
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Célula de carga
HBM 10kN

Laser2 ZX-LD100

Masa suspendida

Laserl ZX-LD40

Laser0 ZX-LD40
Excitacion

LVDT SM42 360
Control excitacién

Masa suspendida

Rodamientos lineales

Masa semisuspendida

Aceleréometro AS-2GB
Masa suspendida

Acelerémetro AS-5GB
Masa semisuspendida

Sensor infrarrojo
Temperatura neumatico

Figura A-11. Configuracion de banco para ensayos con conjuntos de 1 y 2 GDL. Posicionamiento de sensores.
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Figura A-12.a. Comparacion entre sensores en medidas de desplazamiento y aceleracion.
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Figura A-12.b. Ensayo conjunto de 2 GDL. Comparacion entre sensores en medidas de aceleracion.

Finalmente, indicar que el banco es una herramienta de ensayo polivalente para apoyo a los proyectos de
investigacion del Area de Ingenieria Mecanica de la Universidad de Malaga. Como ejemplo, la figura A-12, en la
que se muestra una configuracion para estudios biomecanicos a fatiga y de carga de rotura.
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Figura A-13. Ensayo de traccion de implante en espécimen de rodilla canina.
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